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摘要：当机器制造厂家提供不平衡荷载时，我国《动力机器基础设计规范》（ＧＢ ５００４０—１９９６）和德国ＤＩＮ ４０２４ －１规
范都规定应在强迫振动计算时采用不平衡荷载，若厂家未提供则可依据厂家提供的转子重量计算各轴承点处的不平衡
荷载，在实际设计过程中发现，采用这些荷载并根据厂家提供的参考外型建模计算得出的基座振动位移或均方根速度
往往会大大超出规范允许的限值。介绍了一个核电厂汽机基础设计实例，论述了当振动计算超标时，在进行基座结构
设计时应采取的调整措施。
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　 　 核电厂采用的汽轮发电机通常为转速１ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ
的半速机，由于其转速低，更接近结构的基本频率，
为避免基础振动过大，其基础通常采用弹簧隔振基
础。图１为某核电厂汽轮发电机基础台板，机组排
列方式为高压缸—低压缸—低压缸—发电机，从高
压缸到发电机共有９个轴承支承点，依次为Ｗ１—
Ｗ９，沿着机组中心线方向共有５根横梁，依次为
ＣＢ１—ＣＢ５；各个缸两侧的纵梁依次为ＬＢ１—ＬＢ４。

设计汽轮发电机基础时，最重要的环节是进行
基础的动力分析。首先应确定分析时的不平衡荷载

取值，然后根据基础的外型尺寸和材料属性建模计
算，最后查看基础在不平衡荷载作用下的振动位移
和速度，与规范规定的限值进行比较，以决定基础
振动水平是否合格。

图１　 某核电厂汽轮发电机基础
Ｆｉｇ １　 ＴＧ Ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ ｏｆ Ｎｕｃｌｅａｒ Ｐｏｗｅｒ Ｐｌａｎｔ

１　 不平衡荷载取值
关于汽机基座动力计算时的不平衡力取值问
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题，我国的《动力机器基础设计规范》（ＧＢ ５００４０—
１９９６）和德国ＤＩＮ ４０２４规范都规定了当机器制造厂
家提供了不平衡荷载时，应在强迫振动计算时采
用；若厂家未提供，则可依据厂家提供的转子重量
计算各轴承点处的不平衡荷载。

本项目中，厂家提供的设计导则ＳＴＩＭ０２ ００２
中给出了不平衡荷载为：０ ３ Ｆ２ｙ，ｉ ＋Ｆ

２
ｚ，槡 ｉ，其中，

Ｆｙ，ｉ和Ｆｚ，ｉ是厂家资料中提供的。按照厂家导则计算
的不平衡荷载如下：

表１　 按厂家导则计算出的不平衡荷载
Ｔａｂｌｅ １　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ Ｕｎｂａｌａｎｃｅｄ Ｌｏａｄ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｄｅｓｉｇｎ

Ｇｕｉｄｅｌｉｎｅ Ｆｒｏｍ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅｒ （ｋＮ）
轴承点号 Ｗ１ Ｗ２ Ｗ３ Ｗ４ Ｗ５ Ｗ６ Ｗ７ Ｗ８ Ｗ９

Ｆｙ，ｉ ２３５ １９１ ６１９ ６１７ ６０５ ５７９ ２１０ １５６ ４８

Ｆｚ，ｉ ２０６ １７１ ３５７ ３９４ ３８８ ３６８ １４７ １４０ ４２

０ ３ Ｆ２ｙ，ｉ ＋Ｆ２ｚ，槡 ｉ ９４ ７７ ２１４ ２２０ ２１６ ２０６ ７７ ６３ １９

接下来，按照规范计算得到的不平衡荷载进行
比较。根据ＩＳＯ １９４０ －１［３］，汽轮发电机的平衡品
质等级为Ｇ ２ ５级，按照ＤＩＮ ４０２４ －１，在进行强
迫振动分析时须降低一级，也就是要按照Ｇ ６ ３级
计算不平衡荷载，结果见表２。

对比后发现，厂家导则给出的不平衡荷载在前
７个轴承点Ｗ１—Ｗ６和Ｗ９处均远大于按照规范方
法算出的数值，仅在后２个轴承点Ｗ７—Ｗ８处小
于规范值。基础动力分析

设备厂家依据设备的布置情况，会提供一份基
础外型图等资料给设计方。设计方依据设备厂提供
的台板外型进行几何建模。在选定了弹簧型号和布
置后，建立弹簧模型并执行动力分析，得出各个轴
承点的横和竖向均方根振动速度，见图２和图３。

可以看出，轴承点３、轴承点４和轴承点５的振
动最大。以工作频率２５ Ｈｚ ×（１ ±１０％）范围内（２２ ５
～２７ ５ Ｈｚ）的振动速度情况看，横向均方根速度最
大值ｖｘ，ｍａｘ ＝６ ８７５ ｍｍ／ ｓ（Ｗ４），竖向均方根速度最
大值ｖｙ，ｍａｘ ＝９ ７６３ ｍｍ／ ｓ（Ｗ５），已经达到了ＩＳＯ

１０８１６ －２［４］中Ｄ区的振动水平，而Ｄ区对应的是不
可使用的机器。对于新交付的机器，其振动应位于
Ａ区，均方根速度不超过２ ８ ｍｍ／ ｓ，厂家导则也规
定了基础的振动应满足ＩＳＯ １０８１６ －２的要求。

图２　 各轴承点横向均方根速度ｍｍ／ ｓ（２０ ～３０ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ２　 Ｒ ｍ ｓ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｆ Ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｎ Ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ Ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

图３　 各轴承点竖向均方根速度ｍｍ／ ｓ（２０ ～３０ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ３　 Ｒ ｍ ｓ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｆ Ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｎ Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ Ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

从表２的比较中可知，按照厂家导则计算得到
的Ｗ３ ～ Ｗ５点的不平衡荷载比规范值更大，几乎
达到了规范值的２倍。因此可以预计的是，若按照
厂家导则给出的不平衡荷载进行动力分析，得到的
振动均方根速度将更大，更加不满足ＩＳＯ １０８１６ －２
的要求。

上述计算结果表明，按照目前的输入条件，无
论采用何种不平衡荷载计算方式，设计出来的基础
的振动水平都是不满足要求的。因此，必须对台板
的设计进行修改，以降低机组的振动。

为了查明基础振动过大的原因，我们需要了解
基础本身的振动特性。从图２和图３的速度—频率
曲线上可以看出，基础在２１ Ｈｚ、２４ Ｈｚ、２６ Ｈｚ、
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表２　 按ＩＳＯ１９４０ －１和ＤＩＮ４０２４ －１计算出的不平衡荷载
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ Ｕｎｂａｌａｎｃｅｄ Ｌｏａｄ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＩＳＯ １９４０ －１ ａｎｄ ＤＩＮ ４０２４ －１ ｋＮ

轴承点号 Ｗ１ Ｗ２ Ｗ３ Ｗ４ Ｗ５ Ｗ６ Ｗ７ Ｗ８ Ｗ９

Ｇｉ ４０１ ４６４ １１３５ １２２７ １１３５ １２３４ ９７４ １０２３ １０７

０ ２Ｇｉ ４０ １ ４６ ４ １１３ ５ １２２ ７ １１３ ５ １２３ ４ ９７ ４ １０２ ３ １０ ７

０ ３ Ｆ２ｙ，ｉ ＋Ｆ２ｚ，槡 ｉ ９４ ７７ ２１４ ２２０ ２１６ ２０６ ７７ ６３ １９



２９ Ｈｚ附近的振动最大，为此，我们需要关注这些
频率点附近的结构自振振型情况。结构自振周期和
频率信息见表３。

表３　 基础前５０阶自振频率
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ Ｆｉｒｓｔ ５０ Ｎａｔｕｒａｌ Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

编号 周期
／ ｓ

频率
／ Ｈｚ

编号 周期 频率
／ ｓ ／ Ｈｚ

１ ０ ３６３ ６８９ ２ ７５０ ２６ ０ ０５８ ２４３ １７ １６９
２ ０ ３４５ ６６３ ２ ８９３ ２７ ０ ０５６ ８１３ １７ ６０２
３ ０ ３２０ １８９ ３ １２３ ２８ ０ ０５５ ９３３ １７ ８７９
４ ０ ２６９ ７９９ ３ ７０７ ２９ ０ ０５３ ７３９ １８ ６０９
５ ０ ２６１ ２９５ ３ ８２７ ３０ ０ ０５２ ０６８ １９ ２０６
６ ０ ２４５ ０６４ ４ ０８１ ３１ ０ ０５０ ３１３ １９ ８７６
７ ０ ２３９ ６１８ ４ １７３ ３２ ０ ０４８ ７７３ ２０ ５０３
８ ０ ２３８ ２５９ ４ １９７ ３３ ０ ０４８ ４１８ ２０ ６５３
９ ０ １９１ ３２５ ５ ２２７ ３４ ０ ０４４ ３８２ ２２ ５３１
１０ ０ １８７ ２６７ ５ ３４０ ３５ ０ ０４２４０４ ２３ ５８２
１１ ０ １４９ ５８５ ６ ６８５ ３６ ０ ０４１ ６０２ ２４ ０３７
１２ ０ １４４ １３４ ６ ９３８ ３７ ０ ０３９ ９６０ ２５ ０２５
１３ ０ １１８ ４１０ ８ ４４５ ３８ ０ ０３９ ０２５ ２５ ６２５
１４ ０ １１４ ５７４ ８ ７２８ ３９ ０ ０３８ ８２３ ２５ ７５８
１５ ０ １１３ ３３１ ８ ８２４ ４０ ０ ０３７ ８９５ ２６ ３８９
１６ ０ １１０ ７６１ ９ ０２８ ４１ ０ ０３７ ７３８ ２６ ４９９
１７ ０ ０８９ ７７４ １１ １３９ ４２ ０ ０３６ １６８ ２７ ６４８
１８ ０ ０８８ ７５９ １１ ２６６ ４３ ０ ０３５ ９１６ ２７ ８４３
１９ ０ ０８７ ９６０ １１ ３６９ ４４ ０ ０３４ ６７６ ２８ ８３８
２０ ０ ０８３ ２５８ １２ ０１１ ４５ ０ ０３４ ０８６ ２９ ３３８
２１ ０ ０８１ ９８２ １２ １９８ ４６ ０ ０３３ ２０３ ３０ １１８
２２ ０ ０７９ ６４９ １２ ５５５ ４７ ０ ０３２ ４１９ ３０ ８４６
２３ ０ ０７８ ７５６ １２ ６９７ ４８ ０ ０３１ ８８５ ３１ ３６３
２４ ０ ０７０ ９３６ １４ ０９７ ４９ ０ ０３１ １６７ ３２ ０８５
２５ ０ ０６９ ５６６ １４ ３７５ ５０ ０ ０２９ ９０６ ３３ ４３８

第３２阶、第３６阶、第４０阶和第４４阶振型与
速度—频率曲线上的峰值点呈现一一对应的特点，
这几阶振型的特征如下：

第３２阶自振频率：２０ ５０３ Ｈｚ，为ＣＢ３绕其自
身轴线的扭转振型，是造成位于其上的轴承点Ｗ４
和轴承点Ｗ５的竖向振动过大的主要原因。

图４　 第３２阶自振振型（２０ ５０３ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ３　 ３２ｎｄ Ｏｒｄｅｒ Ｍｏｄｅ Ｓｈａｐｅ （２０ ５０３ Ｈｚ）

第３６阶自振频率：２４ ０３７ Ｈｚ，为ＣＢ１和ＣＢ２
绕机组中心线的二阶弯曲振型，引起轴承点Ｗ１、
Ｗ２和Ｗ３横向振动过大，其中以Ｗ３的横向振动
最为显著。

图５　 第３６阶自振振型（２４ ０３７ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ３　 ３６ｔｈ Ｏｒｄｅｒ Ｍｏｄｅ Ｓｈａｐｅ （２４ ０３７ Ｈｚ）

第４０阶自振频率：２６ ３８９ Ｈｚ，为ＣＢ３的竖向
振动，引起位于其上的轴承点Ｗ４和轴承点Ｗ５竖
向振动过大．

图６　 第４０阶自振振型（２６ ３８９ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ３　 ４０ｔｈ Ｏｒｄｅｒ Ｍｏｄｅ Ｓｈａｐｅ （２６ ３８９ Ｈｚ）

第４４阶自振频率：２８ ８３８Ｈｚ，为ＣＢ３绕机组中心
线的二阶弯曲振型，引起位于其上的轴承点Ｗ４和
轴承点Ｗ５横向振动过大。

图７　 第４４阶自振振型（２８ ８３８ Ｈｚ）
Ｆｉｇ ３　 ４４ｔｈ Ｏｒｄｅｒ Ｍｏｄｅ Ｓｈａｐｅ （２８ ８３８ Ｈｚ）
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可以看出，局部振型的存在造就了速度—频率
曲线上的一个个共振峰，而这些共振峰正是Ｗ３、
Ｗ４和Ｗ５振动超标的主要原因。因此，要想降低
振动幅值，必须要调整这些共振峰的位置和幅值大
小。而由于共振峰的幅值达到了１２ ｍｍ ／ ｓ和１９
ｍｍ ／ ｓ的水平，要想通过将共振峰的幅值大小降低
至２ ８ ｍｍ ／ ｓ，难度很大。可行的办法是调整这些
共振峰的位置，使之远离工作频率２５ Ｈｚ，并且使
其在２５ Ｈｚ ×（１ ＋１０％）（２２ ５ ～ ２７ ５ Ｈｚ）范围的影
响降至最低。具体的办法就是：让这些共振峰依次
全部通过２２ ５ ～ ２７ ５ Ｈｚ，到达更高的频率区间去。
２　 调整基础的动力特性

调整共振峰位置的方法可以从局部振型的特征
入手。第３２阶自振频率（２０ ５０３ Ｈｚ）为ＣＢ３绕其自
身轴线的扭转振型，因此，增加ＣＢ３的扭转刚度可
实现将其频率提高至２７ ２５ Ｈｚ以上的目的。类似
的，第３６阶自振频率（２４ ０３７ Ｈｚ）为ＣＢ１和ＣＢ２
绕机组中心线的二阶弯曲振型，第４０阶自振频率
（２６ ３８９ Ｈｚ）为ＣＢ３的竖向振动，第４４阶自振频率
（２８ ８３８ Ｈｚ）为ＣＢ３绕机组中心线的二阶弯曲振
型，因此，增加ＣＢ１、ＣＢ２和ＣＢ３的弯曲刚度将
能有效调高这些振型的频率。

获得这些信息之后，便可以针对性地调整台板
横梁和纵梁的截面，达到将共振峰调整至更高阶频
率的目的。以下将通过逐步调整截面的方式，动态
地演示共振峰的调整过程：
１）截面调整１：ＣＢ３加高５００ ｍｍ。
２）截面调整２：ＣＢ２加高５００ ｍｍ，ＣＢ３加高

５００ ｍｍ加宽１ １００ ｍｍ。
３）截面调整３：ＣＢ１加高５００ ｍｍ，ＣＢ２加高

５００ ｍｍ，加宽５５０ ｍｍ，ＣＢ３加高１ ０００ ｍｍ，加宽
１ ５００ ｍｍ，ＣＢ４加高１０００ ｍｍ，ＣＢ５加高１ ３００
ｍｍ，ＬＢ２、ＬＢ３、ＬＢ４加宽５００ ｍｍ。

（ａ）经历截面调整１后的轴承点横向振动速度

（ｂ）经历截面调整２后的轴承点横向振动速度

（ｃ）经历截面调整３后的轴承点横向振动速度

（ｄ）经历截面调整１后的轴承点竖向振动速度

（ｅ）经历截面调整２后的轴承点竖向振动速度

（ｆ）经历截面调整３后的轴承点竖向振动速度
图８　 经历截面调整后的轴承点振动速度

Ｆｉｇ ８　 Ｒ ｍ ｓ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｆ Ｂｅａｒｉｎｇｓ Ａｆｔｅｒ

Ｅａｃｈ Ｓｅｃｔｉｏｎ Ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ
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经过上述调整后，台板的在工作频率２５ Ｈｚ ×
（１ ±１０％）（２２ ５ ～ ２７ ５ Ｈｚ）范围内的振动均方根速
度降低到了２ ８ ｍｍ ／ ｓ以内，达到了ＩＳＯ １０８１６ －２
中Ａ区的标准。因此，若想让台板的振动达到规范
要求的标准，台板的尺寸至少要做出如下调整，见
表４。

表４　 台板尺寸调整表
Ｔａｂｌｅ ４　 Ｓｅｃｔｉｏｎ Ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ ｏｆ Ｔａｂｌｅ Ｂｅａｍｓ

台板截
面名称

初始尺寸／
ｍｍ

调整后尺寸／
ｍｍ

增加的混凝
土量／ ｍ３

增加
总量

ＣＢ１

ＣＢ２

ＣＢ３

ＣＢ４

ＣＢ５

ＬＢ２

ＬＢ３

ＬＢ４

１ ９７０ ×４ ３００

１ ４６５ ×３ ７４０

１ ７００ ×３ ７３０

２ ３８０ ×４ ２３０

２ ７００ ×５ ３８４

２ ７５０ ×３ １００

２ ７５０ ×３ １００

３１９３ ×３ ２００

１ ９７０ ×４ ８００

２ ０１５ ×４ ２４０

３ ２００ ×４ ７３０

２ ３８０ ×５ ２３０

４ ０００ ×５ ３８４

３ ２５０ ×３ １００

３ ２５０ ×３ １００

３ ６９３ ×３ ２００

１４ １

４２ ６

１１１ １

４１ ７

２１ ０

１８ ８

１８ ８

１９ ６

２８７ ７

值得一提的是，调整前，台板混凝土重量为
４４ １５１ ｋＮ，设备重量为５０ ０２４ ｋＮ，双方之比为
０ ８８∶ １，基础混凝土重量比设备重还轻。调整后，
台板混凝土重量达到５１ ３４４ ｋＮ，双方之比为
１ ０３∶ １，基础混凝土重量超过了设备总重量。

３　 结论
本文介绍了一个核电厂半速汽轮发电机基础的

设计实例，该基础设计过程中遇到了按照厂家给出
的参考截面和规范方法提供的不平衡荷载进行动力
分析，得出基础的振动不满足规范要求的情况。通
过仔细研究基础的振动特性，针对性地调整混凝土
截面的尺寸，将基础的振动峰值均调整至工作频率
的１０％以上，从而有效地降低了基础的振动幅值，
使之满足规范的要求，实现了一个合格的基础设计。
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