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  摘  要: 以 JP60C型车用增压器涡轮叶轮为研究对象, 基于有限元分析的转子动力学分析软件 DyRoBeS,

对减重前后的增压器转子进行了临界转速分析; 采用快速成型技术加工了蜡模, 浇铸了减重优化的涡轮叶轮,

对装配好的增压器进行了高速动平衡试验。分析及试验结果表明, 由于涡轮重量的减轻降低了转子的柔性, 减

重优化后的轴承 -转子系统的临界转速有所降低, 但其工作转速仍工作在 2阶临界转速和 3阶临界转速之间,

涡轮减重后增压器工作转速远离转子各阶临界转速, 从而说明涡轮减重优化的合理性和有效性。
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  Abstract: The critical speed o f rotor w as analyzed fo r JP60C veh ic le turbocharger w ith DyRoBeS. Based on the

op tim um des ign resu lt, the lightening turb ine wheel is casted w ith wax pattern wh ich is made by the rap id pro to typing

technology ( RPT ). The dynam ic ba lancing test is carried ou t on the TURBO TECHN ICS. The ca lcu lation and test

results show that the second-orde r c ritica l speed of lighten ing roto r is decreased in com pa rison w ith the or ig ina l turbo-

charger, and thew orking speed o f turbocharger is still be tw een the first and the second-o rder cr itical speed.
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  由涡轮叶轮和压气机叶轮组成的转子是涡轮增压器的

核心零部件, 涡轮材料使用昂贵的 K418镍基铸造合金, 价格

昂贵。由于该材料的密度大大高于压气机叶轮的密度, 使得

涡轮与压气机组成的增压器转子质量分配很不均匀, 涡轮重

量是压气机叶轮重量的 2. 7倍, 增压器转子质量分配不够

合理。

前期的数值计算及试验表明,涡轮叶轮的强度储备大大

高于压气机叶轮的强度储备。基于此,文献 [ 1 ]对 JP60C涡

轮叶轮结构进行了减重优化, 减重效果较为明显, 有效地节

省了材料, 降低了成本。同时, 涡轮重量的降低减少了涡轮

与压气机叶轮的重量差, 改善了涡轮与压气机质量分配, 提

高了增压器轴系的效率和可靠性。

目前, 车用涡轮增压器的最高工作转速已经接近 3. 0 @

105 r /m in,一般车用涡轮增压器在其 2阶至 3阶临界转速之

间工作 [ 2]。增压器的正常工作时需避开其临界转速, 必须使

其慢车转速、稳态工作转速离邻近的临界转速有足够的余

度, 以避免在正常工作时产生共振, 提高增压器转子的可

靠性。

因此, 涡轮叶轮在减重优化后不仅要具有足够的强度储

备, 还需整个转子 -支承系统有合适的临界转速, 而涡轮减

重优化时并未加以考虑 ,减重优化结果有待试验的验证。参

考 JP60C型车用涡轮增压器标定工作转速 80 000~ 150 000

r /m in, 下面将针对减重前后的转子进行了有限元分析, 并结

合优化结果, 研制了减重后的涡轮叶轮, 对装配好的在增压

器进行了高速动平衡试验, 以考核优化后的涡轮增压器临界

转速能否够满足要求。

1 转子动力学分析
1. 1 浮动轴承的转子系统有限元建模

DyRoBeS软件是一个基于有限元分析的转子动力学和

轴承分析程序, 可以进行横向振动、扭转振动、轴向振动等分

析。其中横向振动包括了静止挠度、轴承 /约束反力分析、临

界速度分析、临界速度图分析、旋转速度和稳定性分析、稳态

同步响应和时间瞬态分析。文中主要应用其临界转速分析

功能计算分析增压器转子的临界转速。



当前车用涡轮增压器主要采用浮动轴承, 早期的增压器

因转速较低、曾采用滚动轴承, 由于成本与结构的优势逐渐

采用浮动轴承。然而近年来, 借助于设计理论与制造工艺技

术的发展, 在车用增压器上应用滚动轴承成为可能, 研究应

用工作已经展开。浮动轴承 (亦称浮环轴承 )是目前车用涡

轮增压器主要采用的一种油膜滑动轴承。因此,下面主要对

配置浮动轴承的系统模型进行建模和分析计算。

在 DyRoB eS Rotor软件中用计算站 ( Sta tion)对转轴进行

划分, 每一站下可以再分为若干子站。这些参数由该增压器

的设计图纸得出。图 1所示为配置浮动轴承的增压器转子

模型, 图中包含了增压器转子上所有旋转的零件, 不同的颜

色表示了不同的材料。压气机叶轮和涡轮的质量集中在各

自重心位置 [ 3], 两轮的质量和重心位置采用三维 CAD建模

时计算获得。其中的浮动轴承模型如图 2所示。

w图 1 配置浮动轴承的增压器转子模型

w图 2 浮动轴承模型

在 DyRoBeS BePerf中建立配置的浮动轴承增压器转轴,

其中浮动轴承的表示方法是将浮环作为质量块,内隙和外隙

分别作为一个非线性弹性支承。浮动轴承的刚度和阻尼随

着转子旋转速度的变化而不同,且其变化是非线性的。在软

件中, 可由 DyRoBeS BePerf中建立的轴承模型, 先计算得出

一定转速范围内, 不同转速下的刚度矩阵和阻尼矩阵, 然后

输出为 DyRoB eS Rotor可用格式的文件, 供其在对转轴计算

分析时调用。

1. 2 JP60C轴承 -转子临界转速的有限元计算

这里使用基于有限元法的转子动力学软件 DyRoBeS计

算 JP60C增压器的转子系统临界转速。 JP60C 轴承 - 转子

系统的模型如图 1所示。在临界转速分析 C ritical Speed

Analysis项目中, 计算转子的若干阶的模态。

通过上述有限元法计算得到的 JP60C增压器涡轮叶轮

减重优化前后转子的临界转速,如表 1所示。减重优化前转

子第一阶临界转速为 16 557 r /m in, 第二阶临界转速为

62 500 r/m in,第三阶临界转速 300 469 r /m in。减重优化后

转子第一阶临界转速为 18 576 r /m in, 第二阶临界转速为

53 040 r/m in,第三阶临界转速 285 613 r/m in。

2 增压器转子动平衡试验
2. 1 减重涡轮叶轮的试制

文献 [ 3]对 JP60C涡轮叶轮结构进行了减重优化, 将原

结构的外六方改为内六方, 重量由原来的 127. 5 g减重到下

降到 118. 69 g,减少了 6. 91% , 减重效果较为明显。由于涡

轮重量的降低减少了涡轮与压气机叶轮的重量差,改善了涡

轮与压气机质量分配, 使得涡轮叶轮重心向压气机叶轮一侧

偏移了 1. 2 mm。

根据减重优化结果, 采用快速成型法加工了铸造涡轮叶

轮所用的蜡模 (如图 3所示 ), 浇铸了涡轮叶轮, 经摩擦焊与

轴连接后加工成如图 4所示的涡轮转子。装配好的 JP60C

除涡轮叶轮外, 其它零部件均与原增压器相同。

w图 3 快速成型的涡轮叶轮蜡模

w图 4 减重优化后的涡轮转子

2. 2 转子高速动平衡试验

对于全浮动轴承车用涡轮增压器,准确预测轴承的油膜

刚度、阻尼、质量特性是非常困难的, 轴承转子动力学特性的

获取还需依赖于试验测试 [ 4]。为获得 JP60增压器的一、二

阶临界转速, 同时也为了验证计算分析结果, 在 TURBO

TECHN ICS高速整体动平衡机上, 对配置浮动轴承的减重优

化后的 JP60C涡轮增压器进行了振动试验。试验的主要目

的为从试验结果间接得到转子的部分临界转速,对减重后的
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增压器转子临界转速加以验证。

试验之前, 用一个快速夹紧装置将 CHRA (去掉两壳的

增压器总成 )固定在从属的涡轮壳卡具上。涡壳与灵活调整

的喷嘴相连, 喷嘴导引气流进入涡壳驱动转子旋转。加速度

计安装在涡壳法兰上以测量整个总成的振动。压气机叶轮

由一外壳封闭, 以保证安全、减少空气阻力。压紧螺母或轴

尾部被磁化后, 外壳中心处的线圈将磁信号变成电压信号,

它可以作为转速信号处理。加速度和转速信号通过处理, 把

不需要的频率过滤掉, 当 CHRA被加速到最大速度, 就可以

显示出振动水平随转速的变化。

试验进行时, 须保证润滑油的温度保持不低于 35e , 故

先开机, 进行暖机等待润滑油的温度达到要求, 然后将装有

新设计轴承、去掉两壳的增压器总成装上设备夹具中, 检查

各方面状况都正常, 扭动气源控制开关, 吹动转子系统, 达到

转速 120 000 r /m in左右时,即可关闭气源,直到转子系统停

止运转, 高速整体动平衡机自动记录所测数据并进行结果

处理。

2. 3 实验结果分析

针对减重优化前后 JP60C 型车用涡轮增压器转子, 在

TURBO TECHNICS高速整体动平衡机上进行实验得到的振

动曲线如图 5、图 6所示。

w图 5 减重优化前转子整机振动曲线

w图 6 减重优化后转子整机振动曲线

图中纵坐标为振动的加速度,以重力加速度 g作为计数

单位, 横坐标为转速,单位是 r /m in。图中曲线的振动加速度

的变化包含了两个方面: 一方面是由于转子系统自身的不平

衡, 随着转速的增加引起振动幅值的线性增长, 另一方面, 由

于材料和结构特性使转子在某些转速点出现共振, 即临界转

速, 造成了振动加速度的大幅增加。假定 Vu代表由于转子

系统本身的不平衡, 由于转速增加造成的振动的加速度; 假

定 V c代表转子系统的由于临界转速造成的振动加剧的加速

度增加值, 于是图中的曲线上的点就是 Vu+ V c的共同作用

所呈现的曲线。

从图 6中可以观察到一个明显的波峰在 50 000 r/m in附

近, 振动加速度明显高于左边更高转速情况下的振动加速

度, 由前面的分析可知该转速是转子的第二阶临界转速。在

波峰过后, 出现了一个波谷是因为随着转速的增加, V c的数

值下降, 同时 Vu由于随转速有所增加,但随着转速远离临界

转速区域, V c的影响变小, Vu处于主导地位。这是转子的

第二阶临界转速。

由于试验时转子增速太快, 低速响应并未记录, 试验系

统从 30 000 r /m in开始记录,因此转子第一阶临界点的振动

在曲线没有得到体现。第二阶临界转速波峰后不远处出现

了一个不太明显的波峰, 并非是转子的第三阶临界转速, 可

能是由于试验过程中外力影响等造成的, 也可能是油膜振荡

引起。受到实验条件的约束, 增压器转子所能达到的最高转

速为 150 000 r /m in,所以没有从振动曲线中得到第三阶临界

转速。

2. 4 计算与试验结果的对比

表 1为 JP60C优化前后临界转速的有限元计算值和试

验值, 其中计算值是应用 DyRoBeS软件对实际转子结构做简

化处理 [ 7]后的计算结果。

DyRoBeS软件对实际转子结构性质作了简化假设处理,

即叶轮与转轴配合状态对转轴刚度和受力的影响等 [5]。在

低速时, 因为忽略压气机叶轮对转轴刚度的加强作用, 会使

计算得到的临界转速偏小; 在高速时, 压气机叶轮和涡轮的

离心力作用较大, 使之与转轴之间出现配合间隙, 这样压气

机叶轮与转轴之间相互作用变得复杂,同样影响临界转速计

算的准确性。通过对比可以看出 ,减重优化后转子第二阶临

界转速计算值与试验值的偏差为 4. 08%。考虑到实际轴承

转子系统其临界转速对应的振动最大值一般滞后于测量最

大值, 所以上述试验所测的结果实际上略大于真值, 从而验

证了计算结果的准确性。

对比下表优化前后轴承 - 转子系统临界转速的计算值

和试验值, 由于涡轮重量的减轻降低了转子的柔性, 减重优

化后的轴承 -转子系统的临界转速有所降低, 但其工作转速

仍工作在二阶临界转速和三阶临界转速之间, 并保证了增压

器工作转速远离其各阶临界转速 ,从而说明涡轮减重优化的

合理性和有效性。

涡轮优化前后增压器转子临界转速试验值与计算值

优化前 优化后

一阶 二阶 三阶 一阶 二阶 三阶

试验值

/ ( r# m in- 1 )
- 61 500 - - 50 000 -

计算值

/ ( r# m in- 1 )
16 557 62 500 300 469 18 576 53, 040 285 613

与试验值
偏差 (% )

- 2. 44 - 4. 08 -

由表可知, 相比原增压器转子, 减重优化后转子的二阶

临界转速降低了 18. 7%。分析其原因, 是由于涡轮重量的减

轻降低了转子的柔性, 但其工作转速仍工作在二阶临界转速
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和三阶临界转速之间, 且并保证了增压器工作转速远离各阶

临界转速的要求, 从而说明涡轮减重优化的合理性和有

效性。

3 结  论
通过减重前后的增压器转子动力学有限元分析, 及增压

器转子高速动平衡试验,得出以下结论:

( 1) DyRoBeS软件对实际转子结构性质作了简化假设

处理, 但转子临界转速计算值与试验值的偏差最大为 4.

08% , 从而验证了计算结果的准确性。

( 2) 相比原增压器转子, 减重优化后转子的二阶临界转

速降低了 18. 7%。但其工作转速仍工作在 2阶临界转速和

3阶临界转速之间,且并满足增压器工作转速远离各阶临界

转速的要求。

( 3) 计算及试验结果表明, 应用减重优化涡轮的增压器

能够满足使用要求。减重优化后的涡轮叶轮不仅节省昂贵

的 K418镍基铸造合金材料,而且加工装配方便,批量生产更

显经济效益。
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  采用 M atlab 6. 5优化工具箱中 quadprog函数对上述问

题进行求解: 首先将上述优化模型转化成 quadprog要求的调

用格式 (参考文献 [ 13], 这里不再赘述 ), 然后调用 quadprog

函数直接求解, 即可得到各指标权重及指标值为:

W = ( 0. 181, 0. 250, 0. 2, 0. 228, 0. 141), r21 = 0. 780,

r31 = 0. 871, r42 = 0. 923, r12 = 0. 812, r14 = 0. 928,

r
25

= 0. 862

利用式 ( 2)计算出各方案的综合评价值分别为: E1 =

0. 865 5, E2 = 0. 843 3, E3 = 0. 906 3, E4 = 0. 930 2。按 E i值的

大小从大到小对方案进行排序为: x
4
> x

3
> x

1
> x

2
, 显然, 方

案 4为最优方案。

与文献 [ 10]给出的方案排序方法比较, 文献 [ 10]的计

算过程是比较繁琐和复杂的, 需要首先将非线性规划模型转

化为线性模型, 然后需要求解 m 次 (m 为待评价方案的个

数 )线性规划模型,计算量较大, 而且方案的个数 m 越大, 计

算量也就越大, 导致评价过程比较繁琐, 而本文的方法通过

将多目标规划模型转化为二次规划模型, 只需求解一次二次

规划模型, 即可得到评价结果, 简单实用,提高了评价效率。

4 结 束 语

产品的方案评价是概念设计最关键的一个环节。以上

首先将概念设计阶段方案的评价问题描述为不完全信息条

件下的多目标决策问题, 然后针对指标权重和指标值信息都

不完全的多目标决策问题, 提出了一种基于二次规划的方案

决策方法。通过将不完全指标权重和指标值信息用数学公

式表示, 并将其视为未知变量构建二次规划模型, 经求解得

到指标权重和指标值, 进而可计算出方案的评价值, 选出最

优方案。该方法在较小信息下, 为决策者提供更普遍、易操

作且客观的方案评价 ,因而具有较强的实用性。
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