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壹、前言及任務概要。
貳、低頻振動於日本國內機組實際案例：低頻振動可分為下列三種：汽漩（Steam whirl）因控制段（Control stage）之蒸汽擾流造成之強迫式振動。因轉子與外殼間之摩擦造成之強迫式振動。列舉兩案例並敘述其振動現象，案例一之解決方案使用高阻尼軸承，說明工廠及現場測試及應用成果，案例二解決方案是改變調速閥之開啟順序，說明現場測試及應用結果。
參、興達NO.3軸承振動之解決對策：依據興二機機組運轉數據，分析振動可能原因是汽漩油漩；並提出解決方法是#2軸承更換為高阻尼軸承（High Damping Bearing）。#3軸承更換為雙襯墊軸承（Two Pads Bearing）。詳細介紹兩種軸承之構造、組裝及維護注意事項。

肆、與三菱重工人員研討時所提之問題及解答：針對汽機維護技術相關問題提出十二題，與廠家專業人員討論並解答，其中關於軸承荷重如何量測？提供完整的步驟可供參考。
伍、結論與建議
為改善興二機汽機振動問題赴日本三菱公司研習
壹、前言及任務概要：

振動問題是汽輪發電機組運轉中最常見的主要問題之一，嚴重時會造成機組跳機，影響機組運轉並對運轉人員帶來精神壓力，興達二號機NO.3軸承有不穩定之振動現象，曾多次做動平衡，亦請教過廠家但改善不多，個人很榮幸此次有機會至三菱公司研習，與三菱公司專業技術人員面對面討論，並請三菱詳細介紹高阻尼軸承之構造及安裝、維護上應注意事項，同時個人亦針對汽機維護提出很多問題，請教三菱公司人員，這對往後汽機維護有幫助。

現將以往興二機運轉之振動現象及處置方法扼要摘述如下：

在82.10開蓋大修時發現噴嘴塊（Nozzle Block）之撓性板（Flexible Plate）變形嚴重，當時僅量測變形量並未做處理；於84.10大修時主要做高壓噴嘴塊撓性板更換，開蓋檢視發現上半左側之撓性板已破裂，上半右側之撓性板變形量有增大趨勢，另外下半右側之撓性板其變形量也已超出廠家規定，故此次大修共更換三個撓性板，噴嘴塊上葉片吹蝕部分並未銲補，僅修磨平整處理而已。
85.4～6月間NO.3軸承振動有瞬間達4Mils，此種情形經儀控課檢查Vibration Pickup後振幅仍擺動但不嚴重，請值班同仁操作時不要將負載停留在400MW運轉。
86.2.27開始當負載降至420MW時振動偶而會有偏高警報（＞0.10mm）出示，密切追查其振幅變動從監視曲線中看出負載、過熱蒸汽溫度、再熱蒸汽溫度及格蘭蒸汽溫度有對應關係，本課就以此運轉數據向三菱公司請教，並於86.8.7獲得答覆如下：

供給至格蘭之蒸汽必須有足夠過熱度，以防止格蘭蒸汽冷凝成洩水，致局部冷卻造成軸彎曲，通常須保持至少有14℃之過熱度。

正常運轉時，HIP格蘭洩漏是低壓格蘭蒸汽溫度供給來源之一，故其溫度可能影響低壓格蘭溫度，這就是NO.3軸承振動與HP格蘭溫度同步原因。

三菱建議檢查LP格蘭蒸汽溫度是否控制於150～180℃之間，及格蘭蒸汽之壓力，因為高壓力會造成蒸汽飽和。

檢查LP格蘭蒸汽溫度設定（LP減溫器）及再熱蒸汽控制是否正常。

86.11.1～87.1.8大修時儀控課將Vibration Pickup由一點改成互相垂直之兩點（3X，3Y）Pickup，Pickup係Bently-Nevada產品。

87.6利用停機時檢修LP格蘭蒸汽系統洩水TRAP TR-32,33，儀控課檢查格蘭蒸汽溫度控制器及GS-002，機組上來後NO.3軸承振動較正常。

一直到88.2.25再出現，且負載不僅僅在400～420MW發生，其範圍更寬，但當振動發生時配合將RH溫度降下即振動會變好。是故以控制調整過熱蒸汽溫度與再熱蒸汽溫度兩者溫度因應其不穩定振動。

88.10.大修時曾經將格蘭蒸汽汽封系統管路、濾網徹底的檢查，並未發現異樣，大修後於88.12.16並聯，於88.12.28於負載準備由460MW降至300MW時，降載過程中NO.3軸承高振動跳機（振幅0.246mm,約9.8mils），於是對NO.3及NO.4調整平衡配重後再起動。

89.1.12負載由470MW降載至350MW時，於425MW又因NO.3軸承高振動跳機（振幅0.278mm,約11mils），此時研究將調速閥NO.6及NO.7之開啟順序對調，擬藉由分弧進汽之蒸汽合成力向下作用來減低振動，經此更改後雖NO.3軸承之0.4倍頻不穩定振動依然存在，但不至於跳機，且發現降載過程中於420MW至375MW間振動尤其明顯，到90.7.26調整軸承高程這段期間均以此方式運轉，雖暫時解決問題但再熱蒸汽溫度無法提昇至額定溫度，僅運轉於490℃上下，因若提升再熱蒸汽溫度振動馬上變得不穩定，因此負載無法升至滿載，對機組熱效率影響甚大。

90.7.26利用停機機會在連軸器未拆解情況下，參考上次大修之對心記錄將NO.3軸承之高程向上提升0.0026”，同時調整NO.1&2 Plane之平衡配重，以抑低因轉軸對心不良所引起之振動，經此調整後雖然NO.3軸承0.4倍頻振動仍然存在，但振幅已減少許多，且再熱蒸汽之溫度對振動不再那麼敏感，溫度可提升至額定，但90.8.14於降載過程中又因NO.3軸承振動高（振幅0.278mm,約11mils）跳機。

由以上敘述知道興二機汽機NO.3軸承振動問題已存在很久，一直未有適當的方法解決，NO.3軸承振動偏高不穩定問題，經由軸承頻譜分析，發現一倍頻振幅相當穩定，並無任何變化，而不穩定之振動源係出自24HZ（0.4倍頻），且其振幅時大時小，尤其於升降載過程380MW~420MW特別不穩，在運轉中曾經造成三次軸承高振動跳機，且與再熱蒸汽溫度及機組真空度有特別顯著關係，此次利用出國機會至原製造廠家瞭解同型機組類似此振動現象之解決方法，並請廠家針對興二機振動問題提出對策。

貳、低頻振動於日本國內機組實際案例

引起高壓汽輪機低頻振動（次同步頻率振動）的可能原因現已可藉由實際運轉之機組以振動激發測試方式發現，得到一個結論是：低頻振動可能原因為轉子系統阻尼降低或是外力如控制段之擾流、轉子與外殼摩擦而造成，當分析出造成低頻振動原因後之可能處置對策，有安裝擠壓油膜（Squeeze-film）阻尼軸承或修改進汽閥之開啟順序；針對實際運轉狀態的高壓汽機進行振動量測及振動激發測試，主要是用來證明對策之有效性，以下這個實際測試，證明了低頻振動問題，可以完全依據造成振動的原因，而以適當之解決對策來徹底加以解決。

近來、對發展大容量及更高之蒸汽條件之汽輪機組必須加以克服的重要問題是高壓（HP）汽輪機轉子的低頻振動問題，低頻振動乃是當機組負載上升時，發生於高壓轉子之非同步頻率振動，根據歐美學者的研究，其結論為此種振動約可分為下列三種：

汽漩（Steam whirl）
因控制段（Control stage）之蒸汽擾流造成之強迫式振動。
因轉子與外殼間之摩擦造成之強迫式振動。
汽漩乃是在高負載運轉條件下轉子系統振動的第一種模態之自激式振動，它與油漩（Oil Whip）非常相似但通常不很嚴重，大家知道汽漩是由葉片及汽封產生之蒸汽激發力量造成的，然而在世界上眾多汽機製造廠家及研究者所進行的研究並不能充分澄清這事實。

根據實際經驗高壓汽機之低頻振動是非常複雜的，要如何來區別圖1中哪一種低頻振動，並採取適當之矯正措施是必要的。
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為解決大容量汽輪機之低頻振動，有很多不同的研究方法如理論分析、在實際運轉條件下對轉子振動激發試驗均已經完成。結果顯示低頻振動一些是因轉子系統不穩定造成的，其餘則是由外力如控制段之擾流及轉子與外殼摩擦造成的，根據振動造成原因採取矯正措施，並在實際運轉條件下對高壓汽機振動量測及振動激發試驗已經完成，現場實際測試顯示低頻振動可以適當對策完全地解決是確定的，以下是三菱公司對一些低頻振動在日本之現場實際經驗及其有效之方法。

案例一：450MW交叉複合式汽機低頻振動（Steam Whirl）
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此機組由兩組轉動驅動件組成，每組各有一225MW，3000rpm發電機如（圖2），其中一組由高壓汽機及低壓汽機驅動，另一組則由中壓汽機及低壓汽機驅動，八只調速閥用來調整蒸氣流至高壓汽機，汽機出力由這些調速閥之開啟順序來控制。
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大修後高壓驅動組之高壓轉子開始有27Hz之振動，（圖3）表示低頻振動之狀態，振動現象如下：

僅發生於高負載運轉下。
較顯著之頻率是27Hz，而這正是高壓轉子之第一彎曲模態（bending mode）自然頻率。
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WHIRL 方向為向前（FORWARD）方向。（圖4）
假如八只調速閥開啟順序改變則低頻振動發生狀況及大小亦跟著改變。

振動激發試驗
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為了判定發生於這機組之低頻振動是自激式振動或是強迫式振動，利用Kanki（1986a）發展之振動激發測試試驗方法來量測運轉中之高壓轉子第一振動模態之阻尼比，這方法是將一慣性式液壓激發裝置安裝於汽機軸承位置，轉子系統之阻尼比及自然頻率則由頻率反應（Response）量測出，轉子系統運轉中之穩定性可根據下列步驟分析出：

機器運轉於所需要試驗的情況下。

以正弦曲線力量激發軸承座，掃視激發頻率同時量測在選擇之自然頻率下之頻率反應。

分析數據並算出自然頻率及選擇模式下之阻尼比。

重複（1）至（3）之全部測試條件，各種不同之速度及負載。

[image: image7.jpg]No.2 Bearing

Oll Pressure,
Supply M Exclter E:f;lg!or
feceleromet Displacement
Sensor
Rotor
Accelerometer
N
Sigr\al Turbine
Generatof ~Controlleq Foundation

L

L Amplifier, Filter, A/D Transducer ]

Vibration Analysis System

Data
Plotter Prir;l Recorder




（圖5）表示運轉中振動激發試驗之方塊圖，（圖6）是激發器安裝於高壓汽機的情形，為了完成實際汽機運轉中之激發試驗，一個易於操作、大出力的紮實激發器是需要的。

（圖7）表示運轉條件下之振動激發測試所得到之高壓轉子第一模態汽機出力與阻尼比的關係。圖中高壓轉子之第一模態之阻尼比，當負載慢慢增加至接近300MW時，阻尼比慢慢降低，但當負載一超過300MW時阻尼比立即顯著的下降，因[image: image8.jpg]SRR .
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此依據激發測試的結果低頻振動發生在負載超過300MW時，被歸類為是一種自激式振動（Self-excited Vibration），也就是說汽漩（Steam Whirl），它會使高壓轉子第一模態之阻尼瞬間降低，另外，這試驗也表示高壓轉子第一模態之阻尼與調速閥之開啟順序有非常密切之關係（即控制段之進汽模式），但這種現象之原因現在仍在研究中。

使不穩定力量分析

汽機高壓轉子之汽漩最主要之兩個不穩定力量是

各級（Stage）激發力量（Alford force）

迷宮式軸封激發力量
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（圖7）中實線部分表示高壓轉子第一模態阻尼比之計算結果，如圖中所示高壓轉子第一模態阻尼比隨負載增加而慢慢降低，這已經可以分析出來，但分析模組並不能像實驗那樣預測負載於300MW時阻尼比會瞬間突降，換句話說，漸漸降下之阻尼比可把它認為是所謂的級激發（Stage Excitation）或迷宮軸封激發力量，但是在高負載情況下瞬間降下的原因則無法以這類計算模型完全表示出來。為了讓分析結果較接近實驗結果，似乎需要建立一個更精確的機械模型，在這模型中控制段之分弧進汽、噴嘴對心（控制段及噴嘴間對心）等均能夠予以量化考慮。

擠壓薄膜阻尼之設計（Squeeze-Film Damper）

因為發現汽機之低頻振動是由於高壓轉子之第一模態阻尼比降下造成的，所以高壓轉子第二軸承被更換為擠壓薄膜阻尼軸承，這種改善主要是增加高壓轉子的阻尼比，（圖8）表示發展出來的擠壓薄膜阻尼軸承，軸承之內環（Inner Ring）以36支Pin固定於外環（Outer Ring），阻尼效應就是由軸承內、外環間存在之擠壓油膜而產生。

擠壓薄膜阻尼軸承設計就是在下列條件下以轉子動力分析最佳化而產生：

高壓轉子第一模態之阻尼比必須愈大愈好。

內環在載重量效應下及控制段分弧進汽下不可與外環接觸。

證明測試

[image: image10.jpg]Outer Ring

Pin

Inner Ring A

AN

L~ Oil Film

N

i)

! ' Pad Bearing

1
|

o
X Rotational Speed | 3000 rpm
Pad
Bearing Diametar (mm) 280
Width (mm) 280
5 Diameter (mm) 478
Width (mm) 158




工廠測試：為證明新發展出來的擠壓薄膜阻尼軸承的阻尼效應，大修時將電廠之汽機高壓轉子運至工廠並利用工廠之旋轉測試設備來證明試驗。在工廠證明測試中，對旋轉中之兩軸承外殼均施以高壓轉子第一模態振動激發測試，亦即對原來之No.2軸承殼及擠壓薄膜阻尼軸承殼兩種，從工廠測試中得知設計中預期之阻尼比增加是正確的。
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現場測試：工廠測試之後，擠壓薄膜阻尼軸承被實際安裝於現場高壓轉子中，並於不同負載下量測低頻振動，另外在運轉中高壓轉子第一模態阻尼比也以振動激發測試來做並量測，（圖9）表示在額定負載下之軸振動頻譜圖，（圖10）則表示負載與高壓轉子第一模態阻尼比之相互關係，由此得到一結論，就是在全部運轉條件下因使用擠壓薄膜阻尼軸承而使阻尼比增加大約2%，使得低頻振動完全被消除是被證實的。

此機組自從裝了擠壓薄膜阻尼軸承後已完全無低頻振動問題約2年了。

案例二：600MW縱排複合式汽機之低頻振動（因控制段之擾流產生強迫式振動）
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另外有一個因控制段之擾流而產生強迫式低頻振動的例子，這機組包括一HP-IP汽機，兩個低壓汽機及發電機勵磁機，轉速3600RPM，如（圖11）所示，低頻振動在設計階段根據最近的知識來調查，理論上分析顯示系統的穩定性在邊緣，於是一種特殊的阻尼軸承發展出來並應用於增加穩定性，如（圖12）。

儘管經過這些努力，但低頻振動在第一次試運轉時仍看得到，於是投入大量的工作最主要是要更了解其基本現象並找出適當的對策。

現場測試
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振動激發測試量測運轉中實際阻尼比，就如已經建立之實際運轉中之振動激發測試來分析轉子系統之穩定性一樣，這個振動激發測試主要是來證明下列事實：

澄清新發展出的阻尼軸承的效果

分辨振動是由於自激式不穩定或強迫式振動

振動激發測試以（圖5）及（圖6）之描述同樣方法來施行，幾個不同負載條件下量測之轉子阻尼值繪於（圖13）。

這結果顯示機組是很穩定並且遠離自激式振動，阻尼軸承亦相當有效的維持於需要的阻尼比，最後得到一個結論是低頻振動可能是由於分弧進汽在控制段引發之擾流引起的強迫式振動。

運轉中以不同的汽機進口蒸汽壓力來測試，低頻振動數據在非常低蒸汽壓力下之一些暫態運轉條件下顯示出相同特性，很巧的是在這機組有不同的進口壓力控制系統，故汽機進口蒸汽壓力可在一廣大範圍[image: image15.jpg]Damping Ratio (%)
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改變。（圖14）顯示測試結果摘要，進口壓力從8.43x106Pa改變到24.2x106Pa，結果證明同樣的低頻振動發生於任何壓力之同一閥打開時，振幅大小與進口壓力幾乎是正比關係，這結果顯示系統穩定性因自激式振動限定了蒸汽壓力和負載，（圖14）中振動頻譜與自激式振動現象比較較為寬廣，另一重要特性是全弧進汽在任何負載下幾乎無振動現象。
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調速閥開啟順序變換測試，因這機組是電子油壓調速控制系統，調速閥的控制可輕易被變更，根據考慮因分弧進汽在控制段產生之流力及靜力，因此好幾種調速閥開啟試驗是用來減少振動，經多次試運轉後，發現多種調速閥開啟順序可減少低頻振動，而不會犧牲汽機速度控制特性及熱效率。（圖15,16）表示未測試前情況與改變後之最好情況之測試結果，在兩種情況中第8只閥均未開，因原始設計就是7只閥即可達到額定負載。圖中顯示出低頻振動完全取決於調速閥開啟順序並與分弧進汽情況下控制段的流量有關。

整體考量及對策

根據前面試驗及分析結果，對於這機組之低頻振動得到以下結論：

轉子系統有足夠的穩定範圍

低頻振動是一種強迫式振動，肇因於分弧進汽模式下控制段擾流產生之不規則激發力量，這種現象在（圖17）中廣域流場模型試驗中已被證實。 
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低頻振動與調速閥開啟順序非常有關，這種現象及原因仍在研究中。

依據結論對策決定乃是採取最好之調速閥開啟順序來加以應用。

對策應用結果

低頻振動如（圖16）所示僅改變閥開啟順序就可很明顯的降低，這機組非常平順的運轉超過12年。

這種對策興達#2機於89.1.12高振動跳機後，亦曾將調速閥NO.6及NO.7開啟順序對調，起動之後振動稍有改善，但是24Hz不穩定振動依然存在。
參、興達NO.3軸承振動之解決對策

三菱依據電廠提供之運轉中之各種運轉數據，如升降載之各項蒸汽（SH、RH）溫度及振動變化（圖18）、負載與調速閥之開啟位置關係（圖19）、振動頻譜圖（圖20）、等振動變化，來分析振動的特性及推測可能造成的原因。

分析振動的特性如下：

振動發生於高負載約380~420MW。

頻率分析結果：在頻率23.5Hz時振幅最大，一倍頻率幾乎沒有變化。

剛好與高中壓汽機之自然頻率（21~25Hz）相同。

以Half-power方法（圖21）計算阻尼比低於2%（圖22）。

	Bearing No.
	#1
	#2
	#3
	#4

	阻尼比
	1.9%
	1.1%
	0.9%
	1.1%


這些阻尼比與穩定轉子之正常阻尼比3%來比較是稍微低一點。
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推測振動可能原因

根據提供之運轉資料及振動現象整理出振動發生之可能原因（表一），歸結於負載380MW~420MW變動時導致振動不穩定及變大的原因如下：

	NO.
	可能原因
	發生位置
	內容

	
	汽漩（Steam Whirl）
	高壓汽機
	轉子軸承系統阻尼比衰減

	
	油漩（Oil Whip）
	低壓汽機
	圓筒型軸承荷重減低，軸承油膜阻尼效應減低
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從頻率分析的結果當振幅最大時之頻率約23.5Hz。當強迫式振動發生時，轉動頻率之振幅變得非常顯著，所以我們推測振動為非強迫式振動，而是一種自激型振動（Self-induced Vibration）。

自激型振動   自激型振動是指振動系統通過本身的運動，不斷地向振動系統內饋送能量，它與外界激勵無關，完全依靠本身的運動來激勵振動。自激振動頻率與轉子工作轉速不符，而且與轉速無線性關系，一般低於轉子工作頻率，而與轉子第一臨界轉速相符合。

汽漩（Steam Whirl）： 可分為兩種激發力量

扭力（Torque）—振動激發力量

當整圈葉片於同心圓（即動葉與靜葉之周向間隙均相等時）迴轉時，因為某一偏心之反向作用而使轉動側與靜止側之間隙變窄，結果使這區域之蒸汽洩漏量減少，而使得轉動扭力增加，同時相反側之間隙變大部分，其扭力則減少，此扭力差（F1-F2）之方向與偏心方向成90°（圖23）。
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汽封—振動激發力量
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因某些反向作用而使轉動側與靜止側之汽封片變成偏心，如果轉動側與靜止側間之間隙變小，則蒸汽壓力增加（楔型效應Wedge Effect），而力量發生於與偏心方向有一相角差（圖24所示），此種因偏心而於汽封部分引發之振動激發力量與扭力激發力量屬於同類型。

油漩（Oil Whip）

當轉子與圓筒型軸承因偏心改變時，位於轉子與軸承間之間隙亦改變，而於間隙變小的部分油膜壓力增加（楔型效應），此因偏心產生之力量與偏心的方向有一相角差。

通常轉子與圓筒型軸承是偏心的，在此情況軸承油膜剛性、轉子重量及偏心引發力量是平衡的；但如果軸承荷重變小則偏心改變，軸承油膜剛性就變小，而偏心引發力量就變大，導致軸頸中心軌跡之自激式”偏心引發力量”變大，這就是”油漩”現象。

對策：

下列對策可排除自激式振動之不利結果

※#2軸承更換為高阻尼軸承。

※#3軸承更換為雙襯墊軸承。
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#2軸承：Tilting Pad軸承    高阻尼軸承

比較Tilting Pad軸承與高阻尼軸承之構造之異同
	
	Tilting Pad軸承
	高阻尼軸承

	轉子與軸承襯墊間油膜
	形成於轉子與襯墊間之間隙
	同左

	其他油膜
	無
	內環與外環間形成擠壓油膜

	阻尼比
	-
	增加

	潤滑油流量
	-
	無改變

	背金屬
	Fe
	Cr-Cu

	額外工作
	無
	軸承支撐需加大

	注意事項
	無
	不可以軸承下半部支撐轉子


[image: image27.jpg]


高阻尼軸承之構造

高阻尼軸承是由軸承內環（Inner Ring）與外環（Outer Ring）組成，內環與外環間之間隙為1mm，內、外環間以32支彈簧銷固定，因其外徑較大所以Bearing Bore外徑必須加工（由ψ736→ψ800mm），參考（圖25）。潤滑油從軸承座底部流經內環，再經外環流入軸承襯墊巴氏合金，同時一部分流至內、外環間之微小間隙，形成一擠壓油膜（參考圖26、27），進而增加軸承之阻尼效果。（高阻尼軸承外觀參考圖28）。

高阻尼軸承組裝步驟及維護注意事項
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以下說明高阻尼軸承之組裝及調整步驟。

組裝時高阻尼軸承之調整步驟 

下面是高阻尼軸承組裝及調整步驟。

檢查軸承之各個零件狀態。

  檢查內環Pivot接觸情況。

  檢查軸承襯墊和墊片接觸情況。

  量測擠壓油膜（Squeeze Film）間隙

以斜度規經由量測孔量測擠壓油膜間隙。

研磨下軸承鍵

  檢查軸承之水平及垂直相對於Oil ring bore的位置。
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  檢查軸承鍵之接觸情況。

當轉子吊入後檢查

  檢查油封bore與轉子對心情況。
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  如下圖所示軸承與轉子接觸在襯墊不扭轉情況下為30°以下。

注意事項：

絕對不可僅以軸承下半部來支撐轉子。

確認高阻尼軸承水平接合面螺絲鎖緊後才可支撐轉子重量。

假如無可避免的要以下半軸承支撐的話，務必要使用轉子頂起治具（專門用來分解及組合的治具），另外如下圖所示鎖緊內、外環固定螺絲。
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軸承間隙調整

  量測內環上半部Pivot嚙合部分尺寸“A”。 
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  組合軸承及轉子（包含上半部分Pivot），然後量測上半部分尺寸“B”，在量測時注意下列事項：

四個襯墊（Pad）在45°方向完全地附著於轉子上。

支撐環於水平接合面完全密接。

  最後讓上半部分保持“C”厚度±0.02mm。（亦即C=B-A-軸承間隙）

檢查軸承間隙

  取出鍵、Spacer、臨時螺絲及彈簧。

  以銅棒經由量測孔輕輕敲擊Pivot及Liner，然後量測尺寸“A”（即外環周圍至Pivot表面）。

  以臨時螺絲將軸承墊（Pad）提起再量測尺寸“A”。

  確認、  項所量測尺寸“A”之差是否在間隙值範圍內。

量測油封環間隙

將量測棒從上半油封環量測孔插入，確認油封環移動量是否與間隙表中間隙相符。

上半部軸承鍵（Key）調整

  將一鉛線置於上半鍵表面及軸承外殼水平接合面。

  組合軸承外殼並鎖緊螺絲。

  將軸承蓋吊除並量測鉛線厚度。

  調整墊片讓Key表面鉛線量測值較球型面量側值大0.08mm。

注意事項：在加工及組合高阻尼軸承時，要特別注意的是預防外物進入內、外環間之擠壓油膜間之間隙。
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#3軸承：圓筒型（Sleeve）軸承     雙襯墊軸承（Two-Pad Bearing）

比較圓筒型軸承與雙襯墊軸承之構造

	
	圓筒型軸承
	Two-Pad軸承

	轉子與軸承襯墊間油膜
	形成於轉子與襯墊間之間隙
	同左

	潤滑油流量
	-
	慢車迴轉時稍微增加

	背金屬（Back Metal）
	Fe
	Cu

	金屬溫度
	-
	較低、因襯墊與背金屬間之流孔道

	額外工作
	-
	軸承支撐加大及增加一軸向油流出溝槽
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雙襯墊軸承其構造與圓筒型軸承類似，但其下半部由可傾式雙襯墊（Tilting Pad）軸承取代，同時增加軸承油封裝置（參考圖29，30），其主要特點是巴氏合金澆灌於銅製背金屬上，而銅製背金屬與襯墊間留有孔道供潤滑油流過，因銅的熱傳效果較鐵為佳，所以潤滑油會將熱量帶走，使得軸承溫度降低，通常使用雙襯墊軸承其溫度較傳統之圓筒型軸承降低10~15℃。另外其進油孔位置亦由原來之45°改為20°方向注入，且與可傾式軸承不同的地方是在軸承襯墊間裝有間格板（Partition Plate），而Partition Plate與軸承襯墊間之間隙為3.2mm，以使雙襯墊軸承在一定範圍內能夠靈活的活動（參考圖31），潤滑油油膜則形成於轉子與雙襯墊軸承巴氏合金間之間隙，圖30是雙襯墊軸承油冷卻流道圖，（雙襯墊軸承外觀參考圖32）。

在圓筒型軸承上半部並無空氣連通孔（參考圖29），所以軸承上半因轉子泵吸作用產生真空狀態，而使上半吸入油並充滿油，如此轉子將因潤滑油存在於軸承上半與轉子間之黏度而得到力量，而使軸承損失增加。

在Two-Pad軸承上半則增加一大氣連通孔（參考圖29），這個孔可可改善並消除軸承上半之真空效應，防止軸承上半充滿油，如此可減少油黏度產生之力量，緩和軸承之損失。

日本國內更換例子
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（Tilting Pad軸承    高阻尼軸承）

Two-Pad軸承最主要被採用是用來增加軸承之可靠性。

高阻尼軸承被採用是用來解決軸振動的。

在自然頻率之瞬間變動振動不見了。

阻尼比變得夠大且穩定。

評估方法

我們將評估更換軸承之效應，而更換前與更換後是用Half-power方法來計算的。

	阻尼比（以Half-power方法）
	更換前
	更換後

	轉速改變時
	5.5%-5.9%--#2軸承

10%--11%--#3軸承
	再評估此情況

	在高負載時
	1.1%--#2軸承

0.9%--#3軸承
	如果振動改變被確認，再評估


阻尼比於升速過程中比高負載時為高

＊當負載增加蒸汽流量增加時在汽封片間隙之蒸汽力量引發振動會增加，所以阻尼比會變較小。

＊在日本國內機組於更換高阻尼軸承前後證實其阻尼比降低。

肆、與三菱重工人員研討時所提之問題及解答：

此次於拜訪三菱重工與相關人員會面時，曾經提到諸多問題就教於三菱公司人員，均能獲得滿意的答案，現將它整理於後供參考。

問題1：分析汽機振動之參考資料、如振動類型及引起振動之原因等。
解答1：轉軸振動可區分為兩種形式：強迫式振動及自激式振動，當”不平衡振動”及”摩擦振動”發生，轉動頻率（N）之振幅變成非常重要，假設是一非線性振動，1/n或nxN（n代表整數）頻率如果是外力造成的強迫式振動會變成較大，若振幅之頻率恰等於此則會變得非常明顯；另一方面若自激式振動發生時，該頻率之振幅如果等於轉軸之自然頻率則會變得更大。

經分析興二機高壓轉子振動結果（圖22）確定在23.5Hz下其振幅最大，因這頻率不等於轉動頻率60Hz或1/N或nxN，可是它恰等於高中壓汽機之自然頻率（即21~25Hz），故我們假設它是自激式振動。

此振動可能造成原因是”汽漩”（Steam Whirl），它是由高中壓汽機汽封之蒸汽造成的自激式振動，另外亦有一種可能”Oil Whip”，是低壓汽機圓筒型（Sleeve）軸承引起的自激式振動。所以建議#2軸承更換為”高阻尼”軸承，#3軸承更換為”Two Pad”軸承。

問題2：高阻尼軸承設計原理？其與舊型Tilting Pad之異同點、及其軸承之優點有哪些？

解答2-1：高阻尼軸承有下列特性，油膜形成於轉子與軸承墊之間，這是讓轉子穩定的一部分，這也是”Tilting Pad”與”High Damping”均有的。

但是高阻尼軸承另外會在其內環（Inner Ring）外緣形成油膜（即Squeeze film），它亦相當於tilting pad軸承，換句話說，內環與外環間形成一擠壓油膜（Squeeze film），彈簧銷從外環插入並與內環之水平面插在一起，就是要讓內環、外環保持一窄間隙，油膜就形成在這一窄間隙間形成”擠壓油膜”。

由於有這兩種油膜故高阻尼軸承之阻尼增加了，所以使軸承系統之全部阻尼增加，進而使轉子穩定性提高。（參考圖25,26高阻尼軸承構造）

解答2-2：”Two Pad”軸承對於#3 Sleeve軸承其油膜係形成於轉子與軸承下半部，它的特性是當一力量從一方向作用於油膜上時，其反作用力會從作用點位移90。方向（即油膜有”Cross Term”之動態特性），由於這特性，轉子移動方向不同於轉子作用點90。，由於方向的不同，轉子被迫連續的偏心運轉，這就造成“Oil Whip”。

“Two Pad 軸承”使用於#3軸承有下列特性，其下半部有如“Tilting Pad（可傾式襯墊型）”軸承之軸承襯墊構造，油膜形成於每一塊軸承襯墊上面，當力量作用於油膜上之一方向時，則其反作用力在作用力相反的方向（即油膜無”Cross Term”之動態特性），結果Oil Whip不會發生。

另外，此種雙襯墊式軸承是發展用於高負荷軸承（低壓汽機軸承），所以它可承受高負荷，因為此特性故在軸承襯墊與背面金屬間表面有一冷卻油路，因銅有較好的熱傳導特性所以用來做背面金屬（Back Metal），故在同樣負荷情況下軸承金屬溫度較圓筒型（Sleeve）軸承低。

興達機組之高振動是自激式振動，#2軸承更換較大阻尼之軸承即可解決，另外#3軸承更換成雙軸承襯墊軸承”Oil Whip”就不會再發生。（參考圖29,30中Two-pad軸承構造）

問題3：汽機軸承之高程對振動之影響，當一部已運轉20年之機組，若大修發現高程已與設計之Bearing Alignment圖有出入時，是否須像裝機時重新調整外缸之高程，然後再微調動、靜葉之軸、徑向間隙及軸承之高程？若不修正則高程對振動會有哪些影響？

解答3：改變低壓汽機軸承高程對於”Oil Whip”會有重大影響，現有用於低壓汽機之圓筒型（Sleeve）軸承，有一特性就是當軸承負荷降低時形成於轉子與軸承間之油膜會變厚，阻尼則會很明顯的降低；所以當低壓汽機軸承之基礎高程若因地層沉陷降低時，自激型振動可能變大，故當確認軸承高程有很大改變時軸承須調整。

當軸承調整時機殼之高程可能亦須跟著調整，例如高中壓汽機外殼，可藉由加墊片於高中壓外殼與軸承室間來調整，另一方面，例如低壓汽機其外殼是固定於基礎上所以是不可能調整的，只有儘可能調整讓低壓汽機之間隙不是零。

問題4：軸承之Damping Ratio如何算法？於三菱Doc No. ST-00330中Page17中算Damping ratio是以各軸承頻譜圖於23.3~23.5Hz範圍之振幅來計算，得到其數值為0.9%~1.9%，來推斷阻尼比低於Stable轉軸之阻尼比約3%，為何不依各軸承Bode圖，經過臨界轉速時之最大振幅來計算，若依此計算No.2軸承Damping ratio約5.5%~5.9%，No.3軸承Damping ratio約9.97%~11.4%，這兩種算法有何異同？煩請提出根據或理論，另外興二機更換軸承驗收時要以何種計算？

解答4：”Half  Power方法”是用來評估阻尼比的方法（如圖21），用於當轉速增加時或於高負載時振動改變時，所以評估方法無問題，阻尼比對於無負載運轉時是以轉速改變與振動改變來評估，而高負載運轉時蒸汽流量明顯較無載運轉時多很多，所以轉子動態系統穩定性因流進汽機之流量而降低。

無載運轉時蒸汽流量很少，所以在汽封間隙之蒸汽引發之蒸汽力量很小，但當負載增加時蒸汽流量增加致使因蒸汽之振動激發力量增加，例如高負載時因蒸汽流量增加而使蒸汽力量增加，因此轉子動態系統阻尼比變得相對的小，而軸承變得較不穩定，換句話說因負載增加阻尼比則降低。

誠如上述無載（阻尼比計算是以轉速增加而使振動改變）與高負載（分析任一頻率改變之振動改變）之阻尼比是不同的，圖33表示日本國內機組與興達同一情況下所量測之阻尼比，這是在無載、部分負載及滿載情況下以振盪器裝於汽機再以”Half  Power方法”計算阻尼比，結果顯示負載增加阻尼比降低，圖上亦顯示當更換高阻尼軸承後在任意情況下阻尼比是增加的。

軸承更換後可確認的是無論速度增加、降低或無載時期阻尼比是增加的；但如當高負載時若有振動改變時則計算出此時之阻尼比，如果高負載時無振動改變則以改變轉速之增加或降低之振動改變來計算。

問題5: 目前台電修護處振研隊所有之振動儀器為B&K 3560可收集頻譜圖，及Bently Navada 208 ADRE可收集各軸承之BODE，這些儀器是否足夠收集更換軸承前後之數據來供計算Damping Ratio。
解答5：Bode圖對於分析阻尼比有用，所以可利用此相同儀器蒐集之資料來分析軸承更換前後之運轉情況，故我們希望您提供在高載時振動改變之頻率分析結果及轉速上升、下降之振幅，據此我們可分析軸承更換前後之結果，故在軸承更換前後仍以同一套設備來量測。

問題6：高阻尼軸承之巴氏合金材質為何？是否為WL-2？材質成分為何？

解答6：巴氏合金之材質為WL-2，而Cr-Cu材質用來當背材（Back Metal）以取代傳統之鐵材料，乃因其有較佳之熱傳導特性，因此轉子與軸承墊間之油膜溫度比傾斜式軸承襯墊（Tilting Pad）低，所以阻尼效應增加。

同樣的WL-2亦用於”雙軸承襯墊”，且Cu金屬亦用來當軸承襯墊背材，WL-2其化學成分如下：

	
	Sn
	Sb
	Cu
	Cd
	Ni
	Ag
	Fe

	WL-2
	Bal.
	7.8~8.0
	3.2~3.5
	0.5~1.0
	＜0.16
	＜0.08
	－


問題7：高阻尼軸承與原來之軸承裝調方法？間隙值是否與原來設計值相同？Inner Ring 與Pad間之Spring Pin假設用久了彈性疲勞，對軸承有何影響？Spring Pin是何種材質？是否需熱處理？另外軸承油供給量是否須增加？

解答7-1：高阻尼軸承

設計

高阻尼軸承轉子與軸承襯墊間之間隙與舊有之傾斜式軸承相同，而內環與外環間需有一間隙以形成油膜，且它的設計包括彈簧銷均可承受最大軸承負荷，及適合運轉情況，彈簧銷有足夠強度對抗疲勞。

潤滑油供給

潤滑油供給至內環與外環間之間隙，同時供給至軸承當潤滑，所以高阻尼軸承之潤滑油量與舊有之傾斜式軸承相同。

高阻尼軸承分解時注意事項

彈簧銷之設計是當高阻尼軸承上、下半組合時有足夠之強度，所以請注意下列事項：

＊絕對不可僅以下半軸承支撐轉子。

＊當上、下半軸承水平接合面螺栓鎖緊之後才可支撐轉子。

假如在不可避免的情況下需以下半軸承支撐轉子，必須使用轉子支撐架支撐，另外將內環與外環間以螺栓鎖緊。

Spring Pin材料是12Cr，其表面不需熱處理，大修時需以超音波檢驗。

解答7-2：雙襯墊軸承

設計

同上述雙襯墊軸承其下半與傾斜式軸承構造相同，而上半部則與Sleeve軸承相同，但在軸承兩端有油封環，軸承間隙與Sleeve軸承相同。

潤滑油供給

在額定轉速下潤滑油之供應量與Sleeve軸承幾乎相同，但是慢車迴轉時其潤滑油供應量較Sleeve軸承稍多，但對油壓幾乎無影響。

雙襯墊軸承分解時注意事項

雙襯墊軸承其分解步驟與傾斜式軸承相同。

問題8：三菱於Doc No. ST-00330中Page22提到日本國內5部機組更換高阻尼軸承，另Page23提到10部機組更換2 Pad軸承，是否能提供資料供參考？

解答8：日本國內更換此類型軸承之機組如下表：

	
	UNIT
	迴轉數
	額定出力
	軸承NO.
	軸承尺寸
	R：Replaced

	高阻尼軸承
	A
	3600rpm
	600MW
	2
	16”
	R

	
	B
	3600rpm
	375MW
	2
	15”
	R

	
	C
	3600rpm
	450MW
	2
	11”
	R

	
	D、E
	3600rpm
	350MW
	2
	11”
	R

	
	F
	3600rpm
	250MW
	2
	12”
	R

	雙襯墊軸承
	G
	3600rpm
	375MW
	LP 軸承
	15”x3、16”x1
	

	
	A、H、I
	3600rpm
	600MW
	LP 軸承
	16”、17”x2、18”
	

	
	J、K、L
	3600rpm
	600MW
	LP 軸承
	16”x4
	R

	
	M
	3600rpm
	450MW
	LP 軸承
	14”x3、15”
	R

	
	F
	3600rpm
	250MW
	LP 軸承
	14”、15”
	R

	
	N（7Units）
	3600rpm
	84.3MW
	LP 軸承
	14”、15”
	


問題9：於解決汽機振動時曾經調換Governing Valve No.6&No.7之開啟順序，於LOAD380MW~420MW間對於汽機振動似乎有較好影響，是否提供各Governing Valve開啟時蒸汽作用於汽機之切線力量大小及合成力為何？

解答9：”切線力”及”合成力”是由汽封片在轉子葉片尾端周圍間隙之不平衡及高負載範圍時控制段周圍間隙變大之不平衡力造成，結果因自激力增加而造成”汽漩”發生之機率變高，但是目前要評估振動引發力量非常困難。

圖34表示蒸汽作用於控制段之力量與軸承荷重變化關係，由此圖得知軸承荷重增加直到75%負載，但超過75%荷重又開始降低，所以考慮此負載範圍穩定性降低，當軸承荷重降低時”油漩（OIL WHIP）”即是振動的可能因素。

如上所述，在無載及高負載運轉時#2軸承之阻尼比約差3%，它是可以計算出阻尼比降下這些量的。 

蒸汽力量計算方法（圖35）

在各負載情況下依據各調速閥開度，計算每一只閥之蒸汽流量。

相對於總蒸汽流量（Total Steam Flow）計算出各調速閥之蒸汽量比率。

根據蒸汽流量比來分佈各調速閥之負荷。

將各調速閥閥位之負荷轉換為扭力力量（Torque Force）。 

以扭力力量計算各閥之蒸汽力量／噴嘴高度之平均直徑”

以同樣方法應用於其他負載情況。

問題10：90年7月26日#2機利用停機機會將No.2軸承高程提高0.0026”，啟動後於3600RPM時No.3軸承振動還好，但No.2軸承達3mils，於是在#1、#2Plane各加200g已減少Couple力量，經此修正後於3600RPM振幅均2.0mils以下，目前運轉於480MW時僅No.1軸承較差，振動值如下（Filter Out）No.1x-85micron，No.1y-89micron，No.2x-52micron，No.2y-47micron，No.3x-52micron，No.3y-38micron，較調整高程前情況好，且Reheater溫度亦可升至538℃，但No.3軸承於負載420MW時仍會擺動其最高振幅約109micron，還未達到Alarm設定值125micron，情況似乎已改善甚多。

解答10：根據改變軸承對心，若Sleeve軸承其負荷變小則軸承之穩定性降低，而這可能造成自激型振動如”Oil Whip”。

問題11：當機組跳機時高壓汽機經過臨界速度時振幅最大不可超過多少mils？才不至於高壓汽機Seal Stripe 磨到？

解答11：最大振幅可能因振動量測點而有很大不同，但振動跳脫點之設定為最大振幅0.25mm。

問題12：請說明軸承荷重量測方法及NO.2、NO.3軸承之荷重是多少？

解答12：當週期性大修對心時，若有”油漩”及軸承燒掉現象發生時，要特別注意的是它與軸承荷重有密切關係，為防止這些麻煩現象發生，事前的荷重調整是必須要做的，如此縱使運轉中因溫度效應或冷凝器真空而造成對心不良時，穩定的荷重將作用於軸承上。

量測軸承荷重用來防止”油漩”及軸承燒掉的有效對策，而量測的主要目的是當處理這些現象時，要在軸承高程（Bearing Level）與軸承荷重的相互關係中維持足夠的穩定荷重。以下敘述量測軸承荷重的步驟。

概要

量測軸承荷重時必須在各轉子連軸器接合的情況下，另外，盡可能與接近汽機實際運轉的情況下來量測，基本上外殼及跨管需要組合好，油壓千斤頂是用來量測的工具。

將欲測量的軸承取出，並於轉子與軸承支撐座（Bearing support）間置入油壓千斤頂，如此軸承荷重即可由油壓獲得，三菱將它訂為量測所有汽機軸承之標準，量測一個軸承約需三個小時。

軸承荷重量測

工具及治具

以下是量測要準備的工具及治具

吊車、鏈條起重機（拆軸承用）

轉子頂起工具（各個軸承）

指示量表：4只

一組油壓千斤頂

頂起治具，墊片，銅板

壓力計

量測方法
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指示量表設定

  下半軸承移出前設定指示量表#1。

  當軸承下半取出後，頂起轉子直到指示量表#1數值。再設定指示量表#2。

  按照上述  位置左右量測將指示量表設定好（將指示量表設定在Rotor側）。
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油壓千斤頂設定

  檢查銅板兩側毛邊，確認無皺及兩面平滑。

  檢查治具jig#2之軸承支撐座側與軸承支撐座之接觸表面（必要時研磨）。

  以墊片調整來設定油壓千斤頂之汽缸行程剛好一半。

量測前再確認

  欲量測軸承其下半油封及連軸器護罩（Coupling guard）是否拆除？

  核測並記錄格蘭及其內部是否有干涉？

  確認轉子頂起工具在其下左、右無干涉。

  適用壓力表需有適當刻度並校正過，且已排除管路空氣。

量測前設定油壓千斤頂

  將千斤頂由  項中提到之高程下降”-0.3mm”，記錄油壓及指示量表讀數。

  頂起千斤頂到”0”點並記錄油壓及指示量表讀數。（確認”0”）

  頂起千斤頂到”+0.3mm”點並記錄油壓及指示量表讀數。

  降低千斤頂到”0”點並記錄油壓及指示量表讀數。（確認”0”）

  降低千斤頂到” -0.3mm”點並記錄油壓及指示量表讀數。

  頂起千斤頂到”0”點並記錄油壓及指示量表讀數。（確認”0”）

※使用治具及油壓千斤頂來做調整為的是要使量測的左、右側之任一點其量測值均相同，確認油壓及#1、#2點之指示量表讀數沒有太大變化。

量測步驟

  降低千斤頂到”-0.3mm”點。

  千斤頂往上升方向每0.05mm量測一次。

  確認到達”0”點。

  千斤頂往上升方向每0.05mm量測一次。

  頂起千斤頂到”+0.3mm”點。

  千斤頂往下降方向每0.05mm量測一次。

  確認到達”0”點。

  降低千斤頂到”-0.3mm”點。

  頂起千斤頂到” 0”點，並確認是” 0”點。

荷重計算

受壓面積（cm2）X壓力表讀數（Kg/cm2G）=軸承荷重

記錄

為了明瞭軸承荷重與軸承高程之間的關係，從”0”點軸承高程開始每0.05mm量測，直到軸承高程到達±0.3mm，量測必須於千斤頂上、下過程中實施，當遲滯現象過大時復歸油壓千斤頂。
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軸承的荷重是油壓千斤頂從”0”點上、下所量測得到之平均值。

3.NO.2軸承荷重13Tons，NO.3軸承荷重17Tons。

伍、結論與建議

軸承最主要的功用是用來支撐汽輪機轉子的重量，並且讓轉子能夠保持在其運轉中心運轉，傳統的機組之軸承設計一般是高中壓汽機使用可傾式自調心軸承（Tilting-Pad Bearing），而低壓汽機則使用圓筒型軸承（Sleeve Bearing）（如興一、二機三菱機組）或短橢圓型軸承（如興三、四機GE機組）， 從軸承穩定上來說“可傾式自調心軸承”最好，其次是“短橢圓型軸承”，最後則是“圓筒型軸承”，但汽機之高中壓段容易引起自激式振動如汽漩或調速閥門之開啟順序引起之蒸汽力引起，其發生頻率以頻譜來看均發生於高中壓之自然頻率，要解決此類問題唯有使用新發展出來之高阻尼軸承（High Damping Bearing），利用其內、外環之間隙產生油膜來增加可傾式自調心軸承之阻尼比；而針對圓筒型軸承則使用雙軸承襯墊式軸承（Two-Pad Bearing），因軸承底部是由類似可傾式自調心軸承設計使阻尼比增加，同時因其特殊設計巴氏合金背材使用銅材料，及留有冷卻油通路，使軸承潤滑油溫度降低增加其黏度，亦會使軸承阻尼比增加。

高阻尼軸承（High Damping Bearing）及雙軸承襯墊式軸承（Two Pad Bearing）是台電第一次引進使用於大型汽輪機組，此次很榮幸能有機會到製造廠家實習，了解新軸承的構造原理及大修時之加工安裝步驟等，同時對於新軸承的材質、安裝、維護上應注意事項提出許多問題，亦均能得到滿意的答覆，對於往後機組之維護保養獲益頗多，尤其是今年（90年）七月為解決二號機振動，曾經對NO.3軸承之高程在連軸器未拆開時提高了0.0026”，僅依據運轉時之軸承洩油溫度及上次之大修對心記錄調整，顯然已改變各軸承之荷重。但對各軸承荷重如何核算法，在廠家說明書上未曾提過。個人知道汽輪機各軸承分擔荷重適宜，對軸承運轉之穩定性有正面助益，於是個人向廠家提出軸承荷重如何去量測？廠家亦提出一套完整的量測方法，對往後類似興達二號機有半倍頻之不穩定振動時，在大修對心並接完連軸器後，即可依此步驟量測各軸承之荷重，此點可以核測大修時之對心數據及各軸承之高程，即可避免因軸承之荷重問題而產生油漩振動；按往例於機組裝機時均會派員至廠家實習安裝、運轉及維護，但對於老舊機組可能礙於經費無法派人至國外學習，建議如果於經費允許情況下派遣一些有維護經驗的人到國外，將十幾年來機組運轉問題與廠家切磋並吸收一些新的知識，甚至於觀摩別人之機組大修，是否有哪些新穎的工具使用，可節省大修工期，對公司的營運有莫大的幫助。 

[image: image39.jpg]Seal Fin





[image: image40.jpg]Back Metal: Copper

2 Pads Bearing Sleeve Bearing




[image: image41.png]£ —o=orgnal

H e 2887 Sncn

¥

3

= Loed () ”
£ o 3 ®

‘Steam Forcs in Verticsl Direction (tor)

Vot i

i g .




[image: image42.jpg]cj Amount of Steam <:|

or Ratio of Steam Flow











�





圖22 以Half-power方法分析NO.1~4軸承之阻尼比
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圖1  高壓汽機低頻振動之分類
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圖2  450MW交叉複合式汽機之轉子系統
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圖3  汽機出力與低頻振動關係圖
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圖4 450MW機組NO.2軸承低頻振動軌跡
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圖5 高壓汽機振動激發測試方塊圖
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圖6 電子-液壓振動激發汽裝於高壓汽機
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圖7 高壓轉子第一模態阻尼比
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圖8 擠壓油膜高阻尼軸承
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圖9 NO.2軸承裝置擠壓油膜阻尼軸承後之頻譜圖（450MW）
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圖10 現場測試量測高壓轉子第一模態阻尼比與負載之相互關係





�





圖11 600MW縱排複合式汽機轉子系統
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圖12 設計計算預估之高中壓轉子第一模態阻尼比
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圖13 計算與實際量測高中壓轉子第一模態阻尼比 
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圖14 轉軸振動與負載關係
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圖15 閥開關順序改變測試（原來）
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圖16 閥開關順序改變測試（最好情況）
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圖17 控制段之蒸汽流動形式





圖18 升降載之各項蒸汽（SH、RH）溫度及振動變化
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圖19負載與調速閥之開啟位置關係圖
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圖20 振動頻譜圖
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圖21 Half-Power方法計算軸承阻尼比





圖23
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圖28 高阻尼軸承下半部外觀
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圖25 NO.2軸承更換為高阻尼軸承構造圖





�





圖27 高阻尼軸承VS.可傾式軸承潤滑方式
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圖26高阻尼軸承潤滑油通路
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圖29 雙襯墊軸承與圓筒型軸承比較圖








圖30 雙襯墊軸承剖面及潤滑油流道圖





�





圖32是雙襯墊軸承之外觀圖
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圖31雙襯墊軸承之Partition Plate安裝位置及間隙圖
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圖33日本國內機組與興達同一情況下所量測之阻尼比





表一 興達#2機軸承振動現象推測可能原因





汽漩或油漩





#3軸承“油漩”發生





“汽漩”發生





推測原因





轉子軸承系統自激型振動





#3軸承荷重減少





蒸汽引發激振力增加





#2軸承荷重增加#3軸承荷重降低





蒸汽引發激振力增加





高壓汽機自激型振動





依確認項目推測





低壓軸承荷重變化





因蒸汽力變化使蒸汽引發振動力變化








因蒸汽力變化使軸承荷重變化





因蒸汽力變化使蒸汽引發振動力變化





控制段轉子與靜葉偏心增加





轉子軸承系統阻尼比降低





真空度變化振動改變





負載420MW附近振動大





改變閥開啟順序振動亦變化





再熱蒸汽溫度上升振動變大





振動頻率是高頻率





確認項目





負載390MW~420MW振動發生
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圖24
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圖34 調速閥No.6、7調換前後之蒸汽合力計算
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圖35 各調速閥之蒸汽流量比率
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