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考虑密封结构的球轴承涡轮增压器转子动力学特性研究

黄 若，张 烨，陈 涛
( 北京理工大学 机械与车辆学院，北京 100081)

摘 要: 针对某型号车用球轴承涡轮增压器，利用密封力与油膜力动力学相似原理，将增压器转子系统中的密封
结构视为一种油膜轴承，应用短轴承理论计算得到其刚度和阻尼矩阵并代入模型进行仿真计算，并与临界转速实验结果

和未添加密封结构模型的计算结果进行对比，得到了密封结构对增压器转子系统临界转速、稳定性、不平衡响应的影响规
律。结果表明: 研究分析球轴承涡轮增压器转子动力学特性必须考虑密封结构，且可以应用短轴承理论分析密封结构动
力学特性。
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Rotor dynamics analysis for ball bearing turbocharger considering the sealed construction
HUANG Ruo，ZHANG Ye，CHEN Tao

( School of Mechanical and Vehicular，Beijing Institute of Technology，Beijing 100081，China)

Abstract: For some type of turbocharger，the sealed construction on the turbocharger rotor can be regarded as a
special kind of oil film bearing as the dynamic principles for sealing force and film force are both similar． The stiffness and
damping matrixes，of the sealed construction calculated by using short bearing theory，were added to form a simulation
model of the complete rotor system． The calculated results of the dynamic characteristics of the rotor system were compared
with the experimental ones and also compared with the simulation results of a rotor system without sealed construction． The
effects of sealed construction on critical speed，stability and unbalance response were revealed by this way． The conclusion
shows: the sealed construction is of essence in the rotor dynamics analysis for ball bearing turbocharger，and here the short
bearing theory is still available．

Key words: turbocharger; rotor dynamics; sealed construction; short bearing

涡轮增压是现代车辆发动机强化的最主要方向。
发动机采用涡轮增压技术可以大幅度提高发动机输出

功率、改善燃油经济性、节约能源、减少排气污染、降低
噪声等。轴承作为涡轮增压器的核心部件，其效率与
可靠性对涡轮增压器的性能与寿命有重大影响。与目
前普遍使用的浮动轴承相比，涡轮增压器球轴承机械

效率可达 95% 以上，采用滚动球轴承增压器总效率可
提高 5% ～ 7% ，在小流量时甚至可提高 20%［1］。球
轴承刚度较大、油膜阻尼小，瞬态响应性好，润滑条件
要求较低等，因而车用涡轮增压器采用球轴承已经成

为一种发展趋势。目前对球轴承涡轮增压器轴承 －转
子系统动力学特性的研究刚刚展开，现有研究均忽略

了密封结构阻尼、刚度对球轴承增压器转子动力学特
性的影响［2 ～ 3］。为此，本文首先建立添加密封结构的
有限元模型，对涡轮增压器轴承 －转子系统的动力学

特性进行了分析。

1 涡轮增压器密封结构动力学分析

对于球轴承涡轮增压器，球轴承油膜阻尼相当小，

一般动力学分析可以忽略不计［4］。而密封结构阻尼相
对球轴承油膜阻尼较大，忽略密封结构阻尼将对瞬态

响应及稳定性等产生影响。同时，密封结构刚度对临
界转速也可能产生影响。
本文所研究的增压器密封结构( 图 1) 是一种活塞

环式密封，用来防止轴承润滑油进入增压器的压气机

或涡轮部分，同时阻止压气机端的空气或涡轮端的燃

气进入增压器的轴承体润滑油腔。其结构特点为密封
环( 外圆) 在自身径向弹力作用下胀紧在密封环槽内，

密封环( 内圆) 和转轴之间具有一定的间隙。增压器工
作时，密封环和转轴之间的介质存在三种情况: ① 空
气( 压气机端) 或燃气( 涡轮端) ; ② 润滑油与空气( 压
气机端) 或燃气( 涡轮端) 混合物; ③ 润滑油。在一般
情况下，在如图 2 当密封环和转轴之间的间隙里应充



满具有一定压力的润滑油和空气，即处于第②种情况，
本文以此状态开展研究。

图 1 密封结构工作位置
Fig． 1 The working position of

sealed construction

图 2 密封结构工作状态
Fig． 2 The working condition

of sealed construction

当涡轮增压器处于稳态工况时，密封环和转轴之

间的间隙不变; 当涡轮增压器处于非稳态工况，如加

速、减速工况时，由于转子所受径向负荷变化，密封环
和转轴之间的间隙会发生变化，极端情况下、如动平衡
破坏、超速等可能导致转子轴和密封环的碰摩。此外，
当增压器加速或减速时，增压器转子所承受的轴向负

荷最大，在 5 ～ 10 倍稳态工况轴向负荷作用下［5］，同样
可能导致密封环轴向端面和转子轴配合端面之间发生

碰摩。因为这两种状态不是增压器工作的普遍状态，
故本文研究不考虑碰摩状态。
与转轴在油膜轴承中旋转相似，转轴同样在密封

环中旋转、同时密封环涨紧在密封环槽内，且其间隙中
同样为油气混合物，其油膜作用机理相同( 似) 。研究
表明，密封力与油膜力具有相似的动力学原理［6］。由
于油膜力理论基础 Reynolds方程为包含两个变量的偏
微分方程，求解困难，工程上通常采用数值解求解油膜

的刚度和阻尼。短轴承理论提供了一种求解油膜刚度
和阻尼的近似算法，在工程上获得了普遍应用，尤其是

对于长径比小于 0． 25 的短轴承计算结果准确且计算
简便。根据密封环的工作状态和尺寸特点，本文把密
封环看成一种短轴承，以此来分析密封结构阻尼对增

压器转子动力学的影响。
在半 Sommerfeld 条件下，短轴承的非线性油膜力

在极坐标下的表达式［7］:

无限短轴承( 窄轴承) :

Fr = － μΩRL3

C2
2ε2

( 1 － ε2 )[ ]2 ( 1)

Ft = － μΩRL3

C2
πε

2( 1 － ε2 ) 3 /[ ]2 ( 2)

油膜等效刚度和等效阻尼:

油膜刚度:

K0 = －
Fr

e ( 3)

油膜阻尼:

d0 = －
Ft

eΩ
( 4)

上两式中右端的负号，表示油膜径向弹性恢复力

Fr 和周向阻尼力 Ft，分别与偏心距 e、进动速度 eΩ 的
方向相反。当增压器转子系统转动时，轴颈中心绕油
膜环中心作稳态同步圆进动，按短轴承近似理论，油膜

刚度和阻尼可表示为:

油膜刚度:

K0 = ηΩRL3

C3
2ε
( 1 － ε2 )[ ]2 ( 5)

油膜阻尼:

d0 = ηRL3

C3
π

2( 1 － ε2 ) 3 /[ ]2 ( 6)

其中: R 为轴承半径; L 为轴承宽度; μ 为润滑油动力粘

度; e表示轴颈偏心距; C 表示密封间隙; ε = e
C为轴颈

偏心率; Ω表示进动角速度。

2 转子动力学模型的建立方法

转子动力学的经典有限元分析法是建立一个典型

的轴承 －转子系统，通过对轴线上圆盘、轴段、轴承座
等各单元的分析，建立单元节点力与节点位移间的关

系，并综合各单元的运动方程，得到以节点位移为广义

坐标的系统运动微分方程，从而将系统转化为有限个

自由度的转子振动问题，求解一组线性代数方程得到

转子的临界转速。
涡轮增压器轴承 －转子系统通常由离散的压气机

叶轮与涡轮叶轮、旋转零件、具有分布质量及弹性的轴
段和轴承座等组成。对于 N个节点，其间用 N － 1 个轴
段连接而成的转子系统，综合各圆盘及轴段单元的运

动方程，可得转子系统的运动方程:

［M1］{ U
··

1 } + Ω［J1］{ U2 } +［K1］［U1］ = { Q1 }

［M1］{ U
··

2 } － Ω［J1］{ U1 } +［K1］［U2］ = { Q2
}
}
( 7)

其中: 整体质量矩阵［M1］，回转矩阵 Ω［J1］及刚度矩阵
［K1］，都是 2N × 2N 阶对称稀疏带状矩阵。U1、U2 为

系统的位移向量，{ Q1 } 和{ Q2 } 为相应的广义力。
通过微分方程的齐次解，可求当 Ω = ω时转子的临

界转速。式( 7) 的齐次式为:

M1 0

0 M[ ]
1

U··1

U··{ }
2

+ Ω
0 J1

－ J1
[ ]0

U·1

U·{ }
2

+

Kx 0

0 K[ ]
y

U1

U{ }
2

= { 0} ( 8)

设式( 8) 的解为:
{ U1 } = { A1 } cosωt － { B1 } sinωt

{ U2 } = { A1 } cosωt + { B2 } sinω
}t ( 9)

代入式( 8) ，且令 cos和 sin项的系数分别为 0，令 Ω = ω
可得:
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Kx － M1ω
2 J1ω

2

J1ω
2 Ky － M1ω

[ ]2

A1

B{ }
2

= { 0}

Kx － M1ω
2 J1ω

2

J1ω
2 Ky － M1ω

[ ]2

B1

A{ }
2

= { 0}

( 10)

令:

［MF］ =
M1 J1
－ J1 M[ ]

1

［K］ =
Kx 0

0 K[ ]
y

( 11)

故得频率方程为:

－ MFω
2 + K = 0 ( 12)

上式是一个有关 ω2 的 4N 次代数方程，因［K］是对称
正定矩阵，MF 为实对称矩阵，但通常不是正定的，故

4N个特征值有若干是负实数，只有 ω2 为正实数时的

特征值才是有意义的，它们的算术平方根就是各阶同

步正涡动和同步反涡动的临界转速。
本文应用 DyRoBeS 有限元软件，建立二维梁模

型［8］。在 DyRoBeS软件中，转子系统通过建立轴段并
输入轴段参数以及材料参数，可以得到转子的二维模

型，其中轴承内圈、密封套和隔套等发生截面突变的旋
转零件直接采用等效直径进行建模、计算，涡轮和压气
机叶轮被等效为质点。球轴承简化为一个弹性支承，
通过添加四个正刚度和正阻尼来描述球轴承的动力学

特性。其刚度及密封结构刚度阻尼均由 DyRoBeS 中的
轴承模块求得。

3 计算分析实例

3. 1 实例
以完成了临界转速测试的某型号增压器为例，进

行转子动力学分析。具体尺寸如下。涡轮端密封环尺
寸: 直径: 14 mm，内径: 12． 45 mm; 宽度: 1． 39 mm;
厚度: 0． 775 mm．密封环处轴直径: 11． 5 mm。压气机
端密封环尺寸: 直径: 11 mm，内径: 9． 6 mm; 宽度:
1． 39 mm; 厚度: 0． 7 mm。压气机端轴封套尺寸: 内径:
6 mm，密封环配合处外径: 8． 7 mm，运动粘度: 14． 21
mm2 /s，动力粘度为: 3 000 MPa·s，该增压器常用转速
为 100 000 r /min。设 L 为密封环宽度，D 为密封环直
径，密封环 L /D ＜ 0． 2，可以看成短轴承( L /D ＜ 0． 25 ) 。
密封环 CAD图如图 3，图 4。

图 3 涡轮端密封环 CAD图
Fig． 3 The cad map of sealed ring on turbine side

图 4 压气机端密封环 CAD图
Fig． 4 The cad map of sealed ring on compressor side

按照 DyRoBeS中的轴承模块求得转子系统刚度阻
尼如表 1。

表 1 HP60Q转子系统刚度阻尼
Tab． 1 HP60Q rotor system stiffness and damp

位置 刚度 / ( N·mm －1 ) 阻尼 / ( N － s·mm －1 )

球轴承 63 484． 7 0

涡轮端密封环 59． 547 7 0． 102 331

压气机端密封环 45． 916 3 0． 078 905 6

按照前述方法建立轴承 －转子系统模型为图 4 及
图 5，图中左侧为压气机叶轮，右侧为涡轮，其质量、惯
性矩和重心位置均由 Pro /E 中质量特性功能获得。球
轴承简化为弹性支撑，轴承静刚度根据轴承结构、负
荷，由 DyRoBeS软件中挤压油膜轴承工具模块计算得
到。为了方便对比仿真结果，图 6 模型是在图 5 模型
上添加三个弹性支撑所得到的。

3. 2 仿真结果及分析
3． 2． 1 临界转速分析
表 2 为软件计算结果，D 计算结果表示未考虑密

封结构的计算结果，R 计算结果表示添加密封结构的
计算结果，A表示试验结果。
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表 2 HP60Q增压器轴承 －转子临界转速结果对比
Tab． 2 HP60Q turbocharger bearing-rotor critical speed comparison

计算与试验结果
一阶临界
转速 / ( r·min －1 )

二阶临界
转速 / ( r·min －1 )

D 66 046 86 468
R 66 123 86 715
A 68 000 84 000

相差:
I( A － D) I /A × 100% 2． 87% 2． 93%

相差:
I( A － R) I /A × 100% 2． 76% 3． 23%

I( D － R) I /D × 100% 0． 17% 0． 29%

对比表 2 结果发现，仿真计算结果与实验结果误
差均在 5%以内，工程上属于可接受范围，因而对此模
型转子系统进行动力学特性分析具有工程价值。添加
密封结构后，转子系统临界转速有一定程度的提升，这

是由于密封结构增加了系统的总体刚度，从而使临界

转速增加，但由于密封结构刚度相对于球轴承刚度过

小，临界转速提升幅度很小，故在实际应用时忽略密封

结构刚度引起的误差小于 5%。

3． 2． 2 稳定性分析
图 7 中上方直线表示压气机衰减率，下方直线表

示涡轮衰减率，斜率为正的直线为负反向涡动，斜率为

负的直线为正向涡动。由图 7 可以发现，添加密封结
构后转子系统稳定性大幅提升，这是因为对于转子系

统，油膜阻尼远远大于转子支承系统的其他阻尼，有油

膜阻尼的存在，其他阻尼甚至可以忽略不计［7］，相对于

未添加密封结构，添加后所增加的密封结构油膜阻尼

力能够提供部分的弹性恢复力，对转子在通过临界转

速、减震和消除油膜非线性等不平衡现象都是有益的，
能够保证系统稳定运行。
3． 2． 3 不平衡响应分析
对比图 8、图 9，发现添加密封结构阻尼与刚度后

的转子系统其压气机与涡轮重心振幅改变不大或没有

改变，振幅图形基本重叠，其中，未加密封结构压气机

重心与涡轮重心最大振幅分别为 0． 172 20 mm，
0． 091 096 mm，加密封结构压气机重心与涡轮重心最
大振幅分别为 0． 171 77 mm，0． 091 096 mm。这是因为
添加密封结构后，系统刚度改变很小，只有当转速很高

的时候，其对振幅的减小才能体现出来。

图 7 稳定性图
Fig． 7 Stability

图 8 压气机重心振幅图
Fig． 8 Amplitude on the

compressor center of gravity

图 9 涡轮重心振幅图
Fig． 9 Amplitude on the
turbine center of gravity

4 结 论

密封结构对于球轴承涡轮增压器转子系统的影响

是因为密封结构所具有的阻尼和刚度。但由于密封结
构刚度远小于球轴承刚度，考虑密封结构刚度对转子

动力学特性影响很小，而密封结构阻尼相对于球轴承

油膜阻尼较大，对球轴承涡轮增压器转子动力学特性

影响很大。所以分析球轴承涡轮增压器转子动力学性
能必须建立密封结构动力学模型并纳入轴承 －转子系
统模型。本文首次建立了增压器密封结构动力学模
型，通过在不考虑密封结构的简单模型上添加密封结

构阻尼与刚度，同时借助有限元软件对某型号涡轮增

压器进行了转子系统临界转速、稳定性、不平衡响应的
仿真计算，对比实验结果与两种不同模型仿真结果可

以得到以下结论:

( 1) 转子系统稳定性大幅提升，而临界转速及振
幅变化很小，不到 0． 2%。
( 2) 由于密封结构刚度很小，未对转子系统临界

转速和不平衡响应造成明显影响，在实际工程应用设

计初期可以忽略。
( 3) 由于密封结构阻尼较大，对转子系统稳定性

影响显著，对提升转子稳定性起着不容忽视的作用，在

实际应用时不能忽略。
( 4) 本文研究结果表明，应用短轴承理论分析密

封结构能够获得较精确的涡轮增压器转子动力学

性能。
( 下转第 182 页)
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