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考虑轴承热弹变形的增压器转子临界转速分析
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摘要 针对不同入口油温下浮环轴承因受热变形而改变涡轮增压器转子系统振动特性的问题，提出从浮环轴承的

热弹性变形角度研究高速涡轮增压器转子系统的临界转速变化规律。首先，实验测量 3种典型入口油温下浮环轴

承处的温度，基于热固耦合分析得到浮环轴承热弹性变形后轴承的内外间隙值，发现随着入口油温从 20℃增加到

70℃和 120℃，内油膜间隙分别增大 13%和 31%，外油膜间隙分别减小 7%和 15%；其次，研究浮环轴承间隙与油膜

动力特性系数间的关系，发现内油膜刚度和外油膜刚度都随着入口油温增加而减小；然后，基于有限元法构建了涡

轮增压器转子系统动力学模型，采用瞬态升速分析得到转子系统临界转速，其与实验测试结果的误差仅为 1.5%，表

明仿真模型参数选取合理；最后，分析了 3种入口油温下因浮环轴承发生热弹性变形而引发涡轮增压器转子系统临

界转速变化的规律，发现随着入口油温升高，转子系统临界转速下降。该结论对高速涡轮增压器结构设计和故障诊

断具有一定参考价值。
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引 言

高速涡轮增压器能显著提高汽油发动机燃油经

济性，得到广泛应用。由浮环轴承支撑的高速涡轮

增压器转子系统具有强非线性动力学特性，其工作

转速为 10~160 kr/min，准确计算分析临界转速是

其设计中需首要解决的问题。影响增压器临界转速

的因素有转子结构尺寸和材料属性、浮环轴承内外

油膜间隙、润滑油特性及润滑油入口温度等。当发

动机运行时，转子系统润滑油入口温度从室温上升

到 120℃左右，浮环轴承热弹性变形导致内外油膜间

隙发生变化，为影响涡轮增压器转子系统临界转速

的重要因素。

在浮环轴承特性和涡轮增压器转子系统动力学

特性方面，国内外学者做了大量的研究工作。San
等［1］研究发现转子系统浮环轴承摩擦生热和润滑油

黏度降低会引起环速比降低。Chun等［2］发现轴承

进油孔几何形状和润滑油黏度会影响浮环轴承的油

膜压力分布。张浩等［3］分析了贫油条件下的浮环轴

承，发现大载荷会导致大的偏心率。史伟等［4］分析

了油膜间隙比对转子系统稳定性的影响。王军事

等［5］采用有限差分法联立求解内、外油膜的 Reyn⁃
olds方程和浮环弹性变形方程，得到浮环弹性变形

对浮环轴承润滑特性的影响。师占群等［6］研究了热

效应影响下浮环轴承润滑静特性。彭立强等［7］综合

考虑了供油量和润滑油温黏效应对浮环轴承润滑特

性的影响。文献［8⁃9］对涡轮增压器转子系统中油

膜涡动、油膜振荡和转子系统稳定性进行了研究。

Wang等［10］针对浮动环轴承制造公差和不平衡位置

对涡轮增压器动态特性的影响进行了研究。宾光富

等［11］研究了浮环轴承轴向长度与转子系统振动特性

之间的关系。李惠彬等［12］研究了流固耦合场对涡轮

增压器叶轮模态参数的影响，发现其主要影响叶轮

的固有频率，而对振型的影响较小。以上研究多为

弹性变形对浮环轴承润滑特性的影响，或为预应力、

陀螺效应、材料属性和结构参数对转子系统动力学

特性的影响，但对于浮环轴承热弹性变形对高速涡

轮增压器转子系统临界转速的研究鲜有报道。

笔者以某型高速涡轮增压器 3种典型入口油温

为例进行分析。首先，通过实验测得浮环轴承处的

温度，基于热固耦合分析得到热弹性变形后浮环轴

承的内外间隙值；然后，构建浮环轴承动力学模型，
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分析浮环轴承内外间隙发生变化后的轴承油膜刚

度；最后，构建浮环轴承 ⁃转子系统动力学有限元模

型，采用瞬态升速分析得到涡轮增压器转子系统的

振动响应瀑布图，找出转子系统的一阶临界转速值，

并与瞬态升速实验测定的临界转速值进行对比，验

证了考虑浮环轴承热弹性变形后转子系统动力学建

模方法和模型参数的准确性，得到了随着浮环轴承

入口油温增加，高速涡轮增压器转子系统临界转速

下降的结论，以揭示浮环轴承热弹性变形对临界转

速的影响规律。

1 浮环轴承热弹性变形

高速涡轮增压器工作时温度变化比较大。汽油

机刚冷启动低负荷工作时，涡轮增压器润滑油入口

油温在室温 20℃左右。当汽油机中等负荷工作时，

涡轮增压器润滑油入口油温在 70℃左右。当汽油机

高负荷工作时，涡轮增压器润滑油入口油温在 120℃
左右。为研究不同工况时高速涡轮增压器浮环轴承

处的温度变化情况，搭建如图 1所示的涡轮增压器

温度测试台。表 1为不同入口油温时浮环轴承热弹

变形后的参数。当润滑油入口油温分别为 20℃，

70℃和 120℃时，测量浮环轴承处温度如表 1中第 2
列所示。

为了获得不同入口油温下浮环轴承的尺寸，将

图 1中台架测得的轴承处温度添加到涡轮增压器浮环

轴承的相应部位，得到如图 2所示的有限元模型，进行

热固耦合分析得到轴承各部分的热弹性变形量。

由于轴颈材料为 42CrMo4，浮环为 CW713R，轴
承座为球墨铸铁，故不同材料的热弹性系数各异。在

不同入口油温时，热弹性变形导致涡轮增压器浮环轴

承的内外间隙变化，如表 1所示。可见，当入口油温从

20℃升高到 70℃，内油膜双边间隙增大 13%，外油膜

双边间隙减小 7%；当入口油温升高到 120℃，内油膜

双边间隙增大 31%，外油膜双边间隙减小 15%。

2 涡轮增压器转子系统动力学建模

2.1 浮环轴承动力学特性

浮环轴承与普通滑动轴承的不同点是有一个浮

环处在轴颈与轴承座之间，浮环的内外侧各有一层

油膜。在同等条件下，浮环轴承比普通滑动轴承的

摩擦功耗小，可提高转子系统的稳定性。浮环轴承

结构剖面如图 3所示。

浮环以一定环速比随轴颈转动，设环速比 γ为

浮环转速 ωr与轴颈转速 ωj的比值，即

表 1 不同入口油温时浮环轴承热弹变形后的参数

Tab.1 Parameters of floating ring bearing

入口

油温/
℃
20
70
120

轴承处

温度/
℃
32
79
123

轴颈

直径/
mm
6.000
6.003
6.006

浮环

内径/
mm
6.016
6.021
6.027

浮环

外径/
mm
9.540
9.549
9.557

轴承座

孔直径/
mm
9.600
9.605
9.609

内油膜

双边间

隙/mm
0.016
0.018
0.021

外油膜

双边间

隙/mm
0.060
0.056
0.052

图 1 涡轮增压器温度测试台

Fig.1 Temperature test bench

图 2 浮环轴承热弹性变形有限元模型

Fig.2 Analysis of thermoelastic deformation of floating ring
bearing

图 3 浮环轴承结构剖面图

Fig.3 Float ring bearing structure plane
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γ= ωr/ωj （1）
浮环轴承的外油膜压力与浮环位移（xr，yr）、浮

环速度（ẋ r，ẏ r）以及浮环转速（ωr）相关。浮环轴承的

内油膜压力跟轴颈与浮环转速和（ωj+ωr）、轴颈与

浮环的相对位移（x̄= xj- xr，ȳ= yj- yr）以及相对

速度（x̄̇= ẋ j- ẋ r，ẏ̄= ẏ j- ẏ r）相关。浮环轴承的

内、外油膜压力［13⁃14］分别为

p i =
3μ i
H 3
i
( z2 - L i 2

4 ) [ ωj ( 1+ γ ) x̄ sin θ i - ωj ( 1+

γ ) ȳ cos θ i ]-
6μ i
H 3
i
( z2 - L i 2

4 ) ( x̄̇ cos θ i + ẏ̄ sin θ i )

（2）

po =
3μo
H 3
o
( z2 - L o 2

4 ) ( γωj xr sin θo - γωj yr cos θo )-

6μo
H 3
o
( z2 - L o 2

4 ) ( ẋ r cos θo + ẏ r sin θo ) （3）

其中：下标 i，o分别表示内、外油膜；H为轴承间隙；

P为内外油膜压力；μ为内外油膜黏度，考虑黏温效

应，μ随油温升高而降低。。

由式（2），（3）可知，内外油膜压力 P为轴承间隙

H的函数。结合式（2），（3）中的内外油膜动压力，可

计算出浮环轴承的 8个刚度系数和 8个阻尼系数，分

别如式（4）和式（5）所示
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ë
êêêê ù

û
úúúúcos θ i

sin θ i
dxdz

é
ë
êêêê ù

û
úúúúcxx

cyx o

=∫
0

Lo∫
0

2π

-p iẋ é
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可见，油膜动压力与轴承间隙直接相关，故浮环

轴承内外油膜刚度和阻尼系数是轴承间隙的函数。

2.2 不同入口油温时浮环轴承刚度

采用有限元法，按照表 1构建浮环轴承分析模

型。其中：润滑油牌号为 5W30；轴承载荷为 0.9 N；

流入轴承的润滑油温度分别为 20℃，70℃和 120℃。

分析得到该汽油机高速涡轮增压器工作转速范围内

任一转速下内外油膜压力剖面图及动力特性系数。

当入口油温为 20℃、转子转速为 40 kr/min时，内外

油膜压力剖面图如图 4所示。

图 5为不同温度时典型转速下的刚度。可见：

该涡轮增压器浮环轴承的内油膜刚度为外油膜刚度

的 10倍左右；内油膜刚度在同一转速下随着入口油

温升高而迅速减小。

2.3 转子系统有限元建模

根据振动理论可知，涡轮增压器转子⁃浮环轴承

系统的振动微分方程为

Mq̈ ( t )+ Cq̇ ( t )+ Kq ( t )= F ( t ) （5）
其中：M为质量矩阵；C为阻尼矩阵；K为弹性刚度

矩阵；F（t）为激励力；q（t）为振动位移矢量。

根据某型高速涡轮增压器转子系统的结构参

数，采用有限元法构建该涡轮增压器转子系统的有

限元模型，如图 6所示。图中：节点 1~6为涡轮；节

点 6~18为轴；节点 14~17的轴上装有压叶轮；节点

17~18的轴上装有锁紧螺母；节点 4，15分别为涡

轮、压叶轮的重心；节点 19，20为 2个浮环。涡轮和

压涡轮的质量及转动惯量通过三维辅助设计软件计

算后添加在各自的重心上。

3 轴承热弹变形时转子临界转速

3.1 入口油温为 20℃时的转子系统临界转速

采用数值方法求解图 6模型中的轴承雷诺方程和

图 4 油膜压力剖面图（20℃，40kr/min）
Fig.4 Oil film pressure profile (20℃, 40kr/min)

78



第 1 期 钟新利，等：考虑轴承热弹变形的增压器转子临界转速分析

转子系统动力学方程，不平衡量加载在图 6中的 17号
节点所对应的锁紧螺母上，对其进行瞬态升速仿真。

图 7为 20℃时浮环与轴承座作用力瀑布图。实

验时，由于高速动平衡机是测量轴承座的振动加速

度，所以从图 6所示涡轮增压器转子系统有限元模

型中导出浮环与轴承座之间的作用力。由于涡轮增

压器轴承座的质量不变，所以浮环与轴承座之间的

作用力与轴承座的振动加速度成正比例关系。以此

类推，该浮环与轴承座之间作用力的 1X倍频幅值与

实验时动平衡机测量得到的轴承座振动加速度 1X
倍频幅值具有相同的变化规律。图 8为 20℃时浮环

图 7 20℃时浮环与轴承座作用力瀑布图

Fig.7 Force waterfall between floating ring and bearing seat
at 20℃

图 8 20℃时浮环与轴承座作用力 1X倍频幅值图

Fig.8 1X frequency amplitude of force between floating ring
and bearing seat at 20℃

图 6 转子系统有限元模型

Fig.6 Finite element model of rotor

图 5 不同温度时典型转速下的刚度

Fig.5 Stiffness of typical speeds at different temperatures
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与轴承座作用力 1X倍频幅值图。图 8中，轴承作用

力 1X倍频幅值说明该涡轮增压器转子系统的一阶

临界转速为 70.0 kr/min左右。

由于浮环轴承的结构参数和内外间隙对涡轮增

压器的动力学特性有重要影响，因此在瞬态升速实

验时采用和仿真结构参数一致的涡轮增压器在高速

动平衡机上进行升速实验。本升速实验在 Schenck
TBsonio涡轮增压器高速动平衡机上进行，如图 9所
示。增压器涡轮安装在动平衡机的涡轮驱动箱中，

采用压缩空气对其进行驱动。保护筒内装有加速度

传感器和转速传感器，分别用于测量轴承座的振动

加速度和转轴转速。测试时保护筒向左移动，紧压

在轴承座的右端面上。该涡轮增压器高速动平衡机

保护筒内的压电式加速度传感器的工作频率范围为

0~10 kHz，峰值量程为±200 g，冲击极限为±2 kg，
灵敏度为 25 mV/g，横向灵敏度≤5%。涡轮增压器

高速动平衡机上的霍尔式转速传感器量程为 0~
450 kr/min，误差为 0.01%。对涡轮增压器转轴右

端面圆周上的某个点进行充磁，当转轴转动时，处在

转轴附近的霍尔传感器在转轴右端面圆周上的充磁

点通过时产生一个相应的脉冲，检测出现单位时间

的脉冲数，便可知被测转速。

通过加速度传感器测得轴承座上的加速度。对

该加速度信号进行频谱分析，提取 1X倍频幅值，得

到该 1X倍频幅值随转子转速的变化规律如图 10所
示。对比实验测试所得图 10中轴承座振动加速度

1X倍频幅值与仿真所得图 8中浮环与轴承座作用

力 1X倍频幅值，发现两者的变化规律基本相同。图

10中，高速动平衡机上测得该涡轮增压器的第 1阶
临界转速为 69.0 kr/min左右。图 8中，仿真结果反

映该转子系统第 1阶临界频率为 70.0 kr/min左右。

仿真结果与实验结果相差 1.5%，验证了该有限元模

型中参数选取的合理性。

3.2 入口油温为 70℃和 120℃时的临界转速

对入口油温为 70℃和 120℃ 2种情况下发生热

弹性变形时的浮环轴承转子系统进行瞬态升速仿

真，得到浮环轴承中浮环与轴承座之间的相互作用

力一倍频随转速的变化规律。入口油温为 70℃时，

系统的临界转速为 66.6 kr/min；入口油温为 120℃
时，系统的临界转速为 63.6 kr/min。表 2为临界转

速。由表 2可知：当浮环轴承温度升高发生热弹性

变形时，系统临界转速呈逐渐降低的趋势。入口油

温从 20℃升高到 70℃，转子系统临界转速降低 5%；

入口油温升高到 120℃，转子系统临界转速降低

9%。这与本研究内油膜刚度在同一转速下随入口

油温升高而迅速减小的结论相吻合。

4 结 论

1）针对涡轮增压器在不同入口油温下导致转

子系统振动特性发生变化的问题，通过热固耦合方

法分析浮环轴承发生热弹性变形后的内外间隙值，

采用有限元法构建涡轮增压器转子系统动力学模

型，分析转子系统的瞬态频域振动响应，获得不同入

口油温下因浮环轴承发生热弹性变形引发涡轮增压

器转子系统临界转速的变化规律。

2）通过分析发现，随着浮环轴承入口油温从

20℃增加到 70℃和 120℃，内油膜间隙分别增大 13%
和 31%，外油膜间隙分别减小 7%和 15%，内油膜刚

度值呈现相应减小的趋势，转子系统的临界转速值

分别降低 5%和 9%。即当入口油温升高，黏温效应

导致润滑油黏度降低，热弹变形导致浮环轴承内间

图 10 涡轮增压器轴承座振动加速度 1X倍频幅值

Fig.10 1X frequency amplitude of vibration acceleration of
turbocharger bearing seat

图 9 Schenck TBsonio涡轮增压器高速动平衡机

Fig.9 Schenck TBsonio turbocharger high-speed dynamic
balancing machine

表 2 临界转速

Tab.2 Critical speed

入口油温/℃
20
70
120

轴承处温度/℃
32
79
123

临界转速/(kr·min-1)
70.0
66.6
63.6

80
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隙增大、外间隙减小。综合起来导致轴承刚度降低，

系统临界转速呈现逐渐降低的趋势。

3）通过浮环轴承热弹性变形来研究转子系统

临界转速的变化规律时，利用台架测量获得涡轮增

压器轴承处某点的温度值作为轴颈、浮环和轴承座

孔的温度，与实际情况中不均匀分布的温度场还存

在一定的差异，后续研究中需进一步完善温度测试

方法，以获得更精准的临界转速变化规律。
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