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基于整体式挤压油膜阻尼器的涡轮增压器转子系统 

振动控制研究 

摘 要 

本研究针对涡轮增压器转子系统的振动控制问题，提出了一种

基于整体式挤压油膜阻尼器（Integral Squeeze Film Damper, ISFD）

的减振技术方案。通过数值模拟与实验验证相结合的研究方法，系

统探究了 ISFD 的动力学特性及其在涡轮增压器转子系统振动控制中

的应用效果。 

首先，在理论分析层面对 ISFD 的基本结构和减振机理进行了详

细分析，ISFD 是通过油膜的挤压效应和黏性流动来消耗振动能量，

从而实现对振动的有效抑制。为分析 ISFD 的动力学特性，建立了固

体与流体的分析模型。采用有限元方法对 ISFD 的固体结构进行了数

值模拟，完成力学性能分析研究。通过对模型施加载荷条件，获得

了 ISFD 的位移与应力分布云图。其中位移云图揭示了 ISFD 在外部

激励下的形变规律，应力分布云图则展示了其应力分布情况和应力

最大集中位置。结果表明了 ISFD 结构设计的合理性，能够在实际工

况下承受足够的载荷。通过对位移与载荷关系的研究，确定了 ISFD

的刚度特性参数。采用计算流体力学（CFD）数值模拟方法，对

ISFD 内部的油膜行为进行了研究，完成流体动力学分析研究。通过

建立油膜区域的流体模型，模拟了 ISFD 在运动过程中油膜的挤压效

应。数值分析结果得到了油膜区域的压力分布，其中压力云图反映
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了油膜在不同位置的压力都是均匀变化的。综合以上研究结果，进

一步计算得到了 ISFD 的阻尼系数。 

其次，对 ISFD 各参数对其动力学特性的影响规律进行探究。用

数值分析的方法得到了稳定供油条件下润滑油粘度、进油压力、进

动频率和进动幅值等关键参数和 ISFD 的切向油膜力及阻尼系数都是

线性正相关变化的。同样用数值分析法研究了无稳定供油条件下润

滑油粘度、进动频率和进动幅值对 ISFD 动力学特性的影响机制。与

稳定供油条件相同，无稳定供油条件下 ISFD 切向油膜力和阻尼系数

与各参数的也基本是线性正相关变化的。接着对无稳定供油条件的

模型进行了实验研究，采用机械阻抗法测定了 ISFD 在不同润滑油粘

度、进动频率和进动幅值的阻尼系数和刚度系数，其变化趋势与数

值分析结果高度一致。且相同供油参数和工况参数下数值误差在 12 %

之内，有效验证了数值分析的准确性。 

最后，将 ISFD 应用于涡轮增压器转子系统，通过数值分析揭示

了该阻尼器对转子系统动力学特性的多方面影响规律。基于有限元

方法建立了 ISFD-涡轮增压器转子系统的动力学模型，探究了 ISFD

对系统临界转速、应变能分布、稳定性及稳态响应的影响规律。研

究结果表明，ISFD 支承下的转子系统一阶临界转速由 12829 rpm 降

低到 4491 rpm，转子系统中最大弯曲应力由 35 MPa 降低到 4.7 MPa，

降幅达 86.57 %。转子系统中分布在轴上的应变能由 26.97 %降低到

2.7 %，轴承上的应变能由 73.03 %降低到 7.59 %。在 7.6 g·mm 的初

始不平衡激励力下转子系统的振幅峰值由 38.8 μm 降低至 16.7 μm，
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降幅达 57 %。在工作频率下，ISFD 支承后的振幅由 37.5 μm 降低至

15.6 μm，降幅达 58.4 %。综上，ISFD 能够有效调节转子系统的临界

转速，优化轴系应变能分布，降低振动幅值，从而改善系统的稳定

性和服役寿命。 

关键词：整体式挤压油膜阻尼器，振动控制，动力学特性，计算流

体力学分析，转子系统 
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RESEARCH ON VIBRATION CONTROL OF 

TURBOCHARGER ROTOR SYSTEM BASED ON 

INTEGRAL SQUEEZE FILM DAMPER 

ABSTRACT 

Aiming at the vibration control problem of turbocharger rotor system, 

a vibration reduction technology scheme based on integral squeeze film 

damper (ISFD) is proposed in this study. Through the combination of 

numerical simulation and experimental verification, the dynamic 

characteristics of ISFD and its application effect in vibration control of 

turbocharger rotor system are systematically explored.  

Firstly, at the theoretical analysis level, this study first gives a detailed 

overview of the basic structure and vibration reduction mechanism of ISFD. 

ISFD consumes vibration energy through the squeezing effect and viscous 

flow of oil film, so as to achieve effective suppression of vibration. In order 

to analyze the dynamic characteristics of ISFD, an analytical model of solid 

and fluid is established in this study. Firstly, the mechanical properties of 

ISFD were analyzed, and the solid structure of ISFD was numerically 

simulated by finite element method. By applying load conditions to the 

model, the displacement and stress distribution of ISFD are obtained. The 

displacement cloud diagram reveals the deformation law of ISFD under 
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external excitation, and the stress distribution cloud diagram shows its 

stress distribution and the maximum stress concentration position. The 

results show that the ISFD structure design is reasonable and can bear 

enough load under actual working conditions. In addition, the stiffness 

characteristic parameters of ISFD are determined by studying the 

relationship between displacement and load. Secondly, the fluid dynamics 

analysis was carried out. In this study, the computational fluid dynamics 

(CFD) numerical simulation method was used to study the oil film 

behavior inside the ISFD. By establishing a fluid model of the oil film 

region, the squeezing effect of the oil film during the movement of ISFD 

is simulated. The pressure distribution of the oil film area is obtained by 

the numerical analysis results, and the pressure cloud diagram reflects that 

the pressure of the oil film at different positions is uniform. The damping 

coefficient of ISFD is further calculated in this study. 

Then, the influence of ISFD parameters on its dynamic characteristics 

is explored. The key parameters such as oil viscosity, oil inlet pressure, 

precession frequency and precession amplitude under stable oil supply 

conditions are obtained by numerical analysis. The tangential oil film force 

and damping coefficient of ISFD are linearly positively correlated. The 

influence mechanism of lubricating oil viscosity, precession frequency and 

precession amplitude on the dynamic characteristics of ISFD under the 

condition of unstable oil supply is also studied by numerical analysis. The 
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tangential oil film force and damping coefficient of ISFD under the 

condition of no stable oil supply are also linearly positively correlated with 

each parameter. Then, an experimental study was carried out on the model 

without stable oil supply conditions. The damping coefficient and stiffness 

coefficient of ISFD under different lubricating oil viscosity, precession 

frequency and precession amplitude were measured by mechanical 

impedance method, and the change trend was highly consistent with the 

numerical analysis results. And the numerical error is within 12 % under 

the same oil supply parameters and working condition parameters, which 

effectively verifies the accuracy of the numerical analysis. 

Finally, ISFD is applied to the turbocharger rotor system in this study, 

and the influence of the damper on the dynamic characteristics of the rotor 

system is revealed by numerical analysis. Firstly, the dynamic model of 

ISFD-turbocharger rotor system is established based on the finite element 

method, and the influence of ISFD on the critical speed, strain energy 

distribution, stability and steady-state response of the system is explored. 

The results show that the first-order critical speed of the rotor system 

supported by ISFD is reduced from 12829 rpm to 4491 rpm, and the 

maximum bending stress in the rotor system is reduced from 35 MPa to 4.7 

MPa, a decrease of 86.57 %. The strain energy distributed on the shaft in 

the rotor system is reduced from 26.97 % to 2.7 %, and the strain energy 

on the bearing is reduced from 73.03 % to 7.59 %. Under the initial 



安徽工程大学硕士学位论文 

VII 

unbalanced excitation force of 7.6 g·mm, the peak amplitude of the rotor 

system is reduced from 38.8 μm to 16.7 μm, a decrease of 57 %. At the 

working frequency, the amplitude of the ISFD support is reduced from 37.5 

μm to 15.6 μm, a decrease of 58.4 %. In summary, ISFD can effectively 

adjust the critical speed of the rotor system and optimize the strain energy 

distribution of the shafting. 

KEY WORDS: Integral squeeze film damper, Vibration control, Dynamic 

characteristics, Computational fluid dynamics analysis, Rotor system 
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第 1 章 绪论 

1.1 研究背景与意义 

在全球范围内，随着节能减排政策的逐步实施，汽车尾气排放对空气造成

的污染问题愈发严重。当前，汽油发动机的效率仅在 20 ％-40 ％之间，其性能

亟待优化。涡轮增压器的出现有效缓解了这一状况。安装在汽油发动机上的涡

轮增压器不仅提高了汽油的燃烧效率，还增强了发动机的动力输出，显著提升

了发动机的整体性能，充分发挥了其节能减排的潜力。然而，由于涡轮增压器

的转子结构较为复杂，且长期处于高温、高压的恶劣环境中，材料性能的衰减

和结构应力的累积也会导致振动问题的加剧。这些因素共同作用，使得涡轮增

压器的振动问题成为一个需要重点关注的技术难题[1-4]。 

涡轮增压器长期处于高温、高压且高速流动的气体环境中。在这种极端条

件下，气体对转子的固有特性会产生显著影响，并加剧转子轴与浮动轴承之间

的磨损，从而直接增加运转负荷。特别是当转子接近临界转速并引发共振时，

这将对转子系统的结构合理性与运行可靠性构成严峻挑战，阶段转子系统呈现

出显著的振动加剧现象。当振动幅度超出安全阈值时，极易引发叶片与密封组

件间的机械干涉，这种异常接触不仅会破坏密封结构的完整性，更可能对转子

本体及轴承系统造成不可逆的损伤。此类机械故障若得不到及时控制，将可能

升级为重大安全事故。 

有效抑制转子系统的振动现象，采用阻尼装置是一种行之有效的技术手段。

这类装置通过增强系统的阻尼特性，能够显著降低转子的振动水平。在众多阻

尼器中，挤压油膜阻尼器（Squeeze Film Damper, SFD）凭借其优异的减振性能

和简洁的结构设计，已在航空推进系统中获得普遍应用[5-8]。但值得注意的是，

在极端工况下，SFD产生的非线性油膜力可能导致复杂的非线性振动现象[9-15]。

鉴于这一技术挑战，研发具有高可靠性、结构紧凑且便于工程实施的新型减振

方案，已成为当前亟待解决的关键技术问题。 

由于转子系统振动控制的迫切需求，本研究创新性地提出了一种新型减振

技术方案：整体式挤压油膜阻尼器（Integral Squeeze Film Damper, ISFD）支承。
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意在能够降低转子系统的振动，提高其运行稳定性，确保涡轮增压器实现长期

稳定运行，减少因振动问题导致的频繁停机检修。 

1.2 国内外研究现状 

1.2.1 传统 SFD 振动控制技术 

20 世纪 60 年代初期，Cooper 开创性地提出了 SFD 这一创新概念，并将其

成功应用于转子系统的设计优化，并通过深入研究证实了该装置能够显著抑制

转子不平衡引发的振动现象。初代 SFD 采用简洁的设计方案，其核心结构包含

两个主要部件：可移动的内环（通常与转子轴承集成）和固定的外环（即轴承

座），两者之间通过一层油膜实现动态连接，具体结构如图 1-1 所示。从本质上

讲，SFD 是一种融合了滚动轴承与滑动轴承特性的复合系统。然而，与传统的

滑动轴承不同，SFD 的独特之处在于其滚动轴承外圈与外环（轴承座）被设计

为固定状态，仅允许内环（轴承外圈）在油膜腔内进行自由涡动[16-19]。 

 

图 1-1 SFD 的工作示意图[20] 

研究表明，SFD 在特定工况下能够增强转子系统的稳定性，从而确保设备

的安全可靠运行[21-27]。此外，SFD 的应用还能有效降低轴承等关键部件的振动

水平，延缓其疲劳损伤进程，最终延长设备的使用寿命。 

SFD 的应用领域已从航空推进系统延伸至工业动力设备，包括但不限于汽

轮机等关键设备。该装置不仅能够与滚动轴承协同工作，还可与可倾瓦轴承进

行集成设计，为高性能压缩机提供必要的附加阻尼，从而有效预防转子失稳现

象。然而，尽管在多个工程领域取得了显著成效，SFD 的实际性能仍可能受到

多种因素影响，如设计缺陷、加工误差以及极端工况等。这些因素可能导致油
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膜力的显著非线性特性，继而引发一系列复杂的工程问题。 

例如，转子系统与 SFD 的耦合作用中，由于油膜刚度表现出的强非线性特

性，系统可能出现三个不同的平衡位置，这意味着轴颈存在三种潜在的运动模

式。其中两种模式具有稳定性，这将导致振幅发生显著的突变，这一现象被称

为“双稳态特性”。随着转子转速的持续提升，系统的振动幅值将不断增大，导

致转子无法顺利跨越临界转速区域。在这种状态下，转子不平衡力与振动响应

之间的相位差持续小于 90 度，最终引发“锁死”现象。系统在承受不平衡激励

时，往往会呈现出与激振频率一致的工频振动响应。然而，在转子系统中，由

于 SFD 油膜力的非线性特性，振动频谱中可能涌现出额外的频率成分，包括高

频和低频分量。更为复杂的是，系统还可能出现准周期振动模式乃至混沌振荡

现象。这些复杂的动力学特征对 SFD 的实际应用造成了显著制约，影响了其大

规模工程推广[28-34]。 

1.2.2 ISFD 振动控制技术 

对于传统式的 SFD 存在动力学特性系数非线性这一现象，许多学者对其进

行了研究。Wang 等[35]建立了航空发动机高压转子系统的集总质量动力学模型，

并将挤压油膜阻尼器的非线性刚度和阻尼公式引入到上述模型中，结果表明，

在高速的情况下，由于挤压油膜阻尼器的不平衡，转子系统将产生复杂的振动

或双稳态振动。Inayat-Hussain 等[36]研究了挤压油膜阻尼器支承刚性转子的不平

衡响应，揭示了在有定心弹簧和没有定心弹簧状态下的三种混沌运动状态。

Zhou 等[37]研究了一种具有单层油膜以及另一种具有双层油膜的浮动环式挤压油

膜阻尼器在防止双稳态、非同步和瞬态幅值的突发不平衡响应方面都优于传统

挤压油膜阻尼器。1982年，Tyler与 Fehr[38]创新性地提出了一种具有分体式结构

的挤压膜阻尼器设计方案。该设计的核心特征在于采用分段式油膜结构，有效

阻断了润滑油的周向流动，从而显著缓解了传统设计中存在的油膜力非线性问

题。对挤压油膜阻尼器轴承结构的不断优化是改善动力学特性系数非线性问题

的最好方法之一。基于上述设计理念的整合与创新，20 世纪 90 年代初，研究人

员成功研发出了一种突破性的 ISFD 结构。这种阻尼器的出现弥补了传统挤压油

膜阻尼器油膜力非线性的缺点，还优化了阻尼器在转子系统中的减振能力。 

与传统的鼠笼式 SFD不同的是，ISFD 创新性地采用了离散分布的挤压油膜
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区域结构设计，从根本上消除了润滑油沿圆周方向的流动，显著改善了油膜力

表现出的强非线性特性。该装置不仅具备传统弹性支承的功能，还可为转子系

统提供有效的振动阻尼。其结构设计具有明显的优势：整体尺寸小巧、质量轻

盈，同时所需安装空间大幅缩减，完美契合航空推进系统中空间狭小、环境严

苛的特殊要求。 

ISFD 采用激光精密打孔与电火花切割相结合的集成制造工艺。其核心创新

在于将油膜流动通道设计成离散分布的结构，有效抑制了润滑油沿周向的流动，

从而避免了由此产生的非线性振动问题。这种阻尼弹性一体化机构可实现高度

紧凑的设计，特别适用于空间受限的工程场景。随着 ISFD 技术应用的不断深入

和工程实践的经验积累，其结构设计持续优化，主要体现为弹性支撑体构型的

创新演变。图 1-2 和图 1-3 展示了早期研制阶段典型的弹性体结构形态。 

  

图 1-2 C 型弹性体的 ISFD[39] 图 1-3 L 型弹性体的 ISFD[40] 

在 ISFD 的发展历程中，其弹性体结构经历了多次改进与优化。在 ISFD 的

早期发展阶段，其结构如图 1-2 所示，核心特点在于使用 C 形弹性体作为连接

部件。该设计将 ISFD 划分为两个部分：内侧与转子相连，随转子一同旋转；外

侧则固定于轴承座，保持静止。由此 ISFD 的内圈和外圈就发生了相对运动，并

挤压间隙里的油膜，产生了挤压油膜效应，从而产生阻尼力。 

电火花切割一体化工艺制造出的初代 C 形 ISFD，其弹性支撑结构呈现典型

的 C 形特征，径向刚度性能主要取决于 C 形弹性体的材料力学特性。然而，由

于 C 形结构设计在的内外边缘区域存在显著的油膜间隙，这在一定程度上制约

了其支承刚度和振动抑制效果，因而该结构更适合在轻载或中等负荷条件下发

挥其性能优势。 

随着技术的发展，第二代 ISFD 在结构上进行了重大改进，如图 1-3 所示。
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新的设计采用 L 形弹性体代替了 C 形结构，将内外缘整合为一个整体。L 形

ISFD 的径向刚度主要由 L 形弹性体的特性决定，其间隙区域同样用于油膜的挤

压。性能优化方面，第二代 L形 ISFD展现出显著的设计优势：其结构参数可依

据转子系统的实际承载特性和阻尼需求进行精确调节，其中 L 形构件的几何参

数和分布数量均可灵活调整。更具创新性的是，设计过程中可在结构内侧引入

预置偏心率，这一设计策略可有效中和转子系统对 ISFD 产生的静态变形，确保

装置具有优异的同心度。 

在后续的研发过程中，第三代 ISFD 的结构进一步优化，如图 1-4 所示。该

结构在继承前代 ISFD 优点的基础上，通过更合理的结构设计，显著提升了系统

的性能和可靠性，为转子系统提供了更优越的支承刚度和减振效果。 

 

图 1-4 S 型弹性体的 ISFD[41] 

周向分布的 S 形弹簧阵列将内、外环连接成一体式结构，并将内外环间的

挤压油膜空间划分为若干独立腔室，有效抑制了润滑介质的环向流动。由于并

联弹性支承的刚度通常较串联轴承系统低一个数量级，这种 ISFD 支承的特性主

要取决于弹性结构的力学性能，使得振动能量和形变集中在弹性支承上[42-46]。 

相较于传统 SFD，新型 ISFD在振动能量耗散机制上呈现出本质区别。传统

SFD 的工作原理依赖于润滑介质在挤压油膜间隙中的环向流动，通过油膜挤压

和流体流动产生的粘性阻力来耗散能量。ISFD 系统通过离散分布的油膜腔室实

现阻尼效应，其中挤压油膜机制与进出口活塞效应的协同作用取代了传统的流

体环向流动产生的粘性阻尼。这一创新设计使得油膜间隙尺寸得以适当放大，

从而有效降低了油膜压力这一关键非线性因素的作用强度。更重要的是，由于

采用分隔式油膜区域结构，润滑介质的环向流动被完全抑制，各腔室内的油膜

压力均呈径向分布指向轴心，这种特性显著提高了系统的稳定性，从根本上解
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决了传统 SFD 因流体动压效应导致的油膜刚度非线性难题[47-52]。 

作为 ISFD 的主要动力学特性系数，刚度系数和阻尼系数很大程度上决定了

ISFD对转子振动的抑制效果。ISFD的阻尼系数过大或过小均会导致其减振效果

不好。在工作中 ISFD 承受着轴颈的静载荷与动载荷，若阻尼器的刚度系数过小，

将会导致轴颈的偏心量偏大；若阻尼器的刚度系数过大又会限制轴颈的移动。

所以在工程应用时，分析并测量 ISFD 的动力学特性系数，设计出具有适当刚度

系数和阻尼系数的 ISFD 就显得尤为重要。Zhang 等[53]提出了一种新的基于深度

学习的信息融合方法，用于挤压油膜阻尼器的油膜动力学系数的识别。近几年，

随着流体力学计算的软件越来越成熟，大部分学者开始使用 CFD 软件对挤压油

膜阻尼器进行仿真。Lee 等[54]提出了一种计算轴间挤压油膜阻尼器阻尼系数的

方法，并利用了运动和力的复杂矢量描述，以及具有双面频谱的频域分析，通

过比较原始轴间 SFD 模型及其等效 SFD 模型的 CFD 分析得到的阻尼系数，验

证了所提方法的有效性。Dong 等[55]基于有限元法和 CFD 分析法求解了 ISFD 的

等效刚度系数和等效阻尼系数。Zhang 等[56]建立了整体式挤压油膜轴承阻尼器

的有限元模型，开展刚度特性分析与实验验证研究。 

ISFD 的阻尼系数则可以通过改变进油压力和端部密封间隙来调节，解除了

传统 SFD 中支承刚度和支承阻尼的直接相关性，能够在提供相对较低的刚度的 

同时提供较大的阻尼，为系统提供所需的阻尼比。通过抑制流体的环向流动，

ISFD 在较广的工作范围内保持了稳定的动力学特性，有效解决了传统 SFD 中油

膜的非线性问题[57]，这对转子系统的振动控制和稳定性具有重要意义。 

1.2.3 涡轮增压器减振技术研究现状 

涡轮增压器是一种利用发动机排出的废气能量来提升进气压力的设备，广

泛应用于汽车、船舶、航空等内燃机领域。涡轮增压器的核心功能在于借助压

缩空气来提升发动机的进气量，从而增强发动机的功率并改善燃油经济性。其

工作原理与空气压缩机相似，通过压缩空气并将其输送至发动机，以实现进气

量的增加。其结构主要由涡轮壳体、中间体和压缩机三部分组成。其工作过程

是：在发动机运行过程中，排出的废气进入涡轮壳体并推动涡轮旋转。由于涡

轮与叶轮同轴连接，涡轮的旋转会带动叶轮一同转动。叶轮将从空气滤清器管

道输送过来的空气进行压缩，并将压缩后的空气送入发动机气缸。随着发动机
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转速的提升，废气排放量增加，进而推动涡轮转速加快，叶轮也随之加速，从

而将更多的压缩空气送入气缸。图 1-5 为涡轮增压器实物图。 

 
 

（a）车用涡轮增压器 （b）船用涡轮增压器 

图 1-5 涡轮增压器实物图 

涡轮增压器因其工作环境极为恶劣，振动问题尤为显著。随着其应用范围

的不断扩大，国内外学者对其研究愈发深入，尤其在涡轮增压器浮环轴承-转子

系统的振动问题上开展了大量研究工作。Schweizer 等[58]率先采用多维度研究方

法，全面考察了系统参数对转子分岔特性及油膜涡动模式的影响机理。Tanaka

等[59]创新性地基于短轴承理论框架，建立了考虑浮动环轴承特性的柔性转子有

限元动力学模型，为后续研究提供了理论支撑。在此基础上，Rivadeneira 等[60]

进一步深化了研究内容，成功预测了涡轮增压器转子系统中的线性和非线性动

力学行为，并通过实验数据验证了其预测模型的准确性。Gunter 等 [61]则重点关

注浮环轴承内外间隙的动态变化，系统地分析了其对转子稳定性的影响规律。

Chasalevris 等[62]提出了一种创新的研究方法，该方法摆脱了对特定轴承类型的

依赖，仅基于轴承力进行动力学响应分析，并将计算结果与传统短轴承理论模

型进行了对比验证。 

综上，国内外众多学者从浮环轴承的结构设计、运行参数优化以及转子系

统的不平衡激励力等多个方面入手，开展了大量研究工作，旨在降低涡轮增压

器的振动幅值、提高转子的临界转速以及增强转子系统的稳定性。然而，目前

鲜有研究将 ISFD 支承技术应用于涡轮增压器转子系统中。因此，从 ISFD 的动

力学特性出发，构建 ISFD-涡轮增压器转子系统的动力学模型，深入 ISFD 对涡

轮增压器转子系统的振动控制研究，为改善涡轮增压器的非线性振动特性提供

新的思路和技术参考，具有重要的研究价值和实际意义。 
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1.3 主要内容与章节安排 

本文旨在进行 ISFD 的动力学特性和 ISFD 对涡轮增压器转子系统振动控制

研究。图 1-6 示为本文研究内容大纲。 

 

图 1-6 研究内容大纲 

本论文内容共分为六个章节，具体内容如下： 

第一章绪论介绍课题研究的背景和意义，强调涡轮增压器在我国运用的广

泛性以及涡轮增压器转子系统面临的振动问题，因此需要提出一种新的转子系

统减振技术。分别介绍了涡轮增压器、传统式 SFD 和 ISFD，强调 ISFD 比传统

SFD 更有优势，其动力学特性是线性的，有利于对转子系统进行振动控制。 

第二章介绍了 ISFD 的结构和原理，着重于建立 ISFD 的固体和流体模型以

及雷诺方程，对 ISFD 进行静力学性能和 CFD 分析并计算刚度和阻尼系数。 

第三章探究在稳定供油条件下 ISFD 的供油参数和工况参数对于 ISFD 阻尼

系数的影响规律。在改变进油压力、润滑油粘度、进动频率和进动幅值这四个

参数的情况下对 ISFD 进行 CFD 分析并计算其切向油膜力以及阻尼系数，探究

ISFD 切向油膜力和阻尼系数的变化规律。 

第四章探究在无稳定供油条件下 ISFD 的供油参数和工况参数对于 ISFD 阻

尼系数的影响规律，并且附以实验验证。采用双向激励实验台，用 X 和 Z 两个

方向的激振力进行实验，分别得到位移，加速度，力的若干组数据，激素按出

ISFD 的刚度和阻尼系数并于数值分析结果进行对比研究。 

第五章聚焦于 ISFD 在涡轮增压器转子系统中的振动控制效果，进行 ISFD
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支承以及刚性支承下涡轮增压器转子系统的临界转速、弯曲应力、应变能分布、

稳定性和稳态响应的对比研究和 ISFD 抑制转子系统不平衡响应的数值分析研究。 

第六章是对整篇论文的总结与展望。回顾和总结了论文的主要工作和研究

成果，强调 ISFD 在涡轮增压器转子系统中的应用价值和研究的创新点。随后提

出了对未来研究方向的展望和建议，包括多工况以及与其他减振技术相结合的

研究，为涡轮增压器减振技术的进一步发展提供了新思路。 
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第 2 章 ISFD 的结构介绍和数值分析 

2.1 引言 

为了探明 ISFD 的动力学特性，揭示油膜的流动特性，本章将分别建立

ISFD 的固体模型和流体模型并列出流体方程，开展 ISFD 动力学特性的数值分

析研究，进行力学性能分析和 CFD 分析，验证 ISFD 结构的合理性并探究 ISFD

油膜区的流动特性，最后进行 ISFD 的刚度系数与阻尼系数的辨识。 

2.2 ISFD 的结构和原理 

2.2.1 ISFD 的结构介绍 

ISFD 由进油孔、外圈、内圈、S 型弹性体四个部分组成，ISFD 的内圈和外

圈之间存在一个挤压油膜区域。通常情况下，ISFD 的外圈则固定于轴承座上，

内圈则是与轴承装配，装配方式大多是过盈配合或过渡配合。  

润滑油是由进油孔流入挤压油膜区域，再由端面流出。其中 ISFD 的油膜分

段成了 4 个区域，4 个区域的油膜无环向流动，所以 ISFD 相较于传统的 SFD 拥

有更好的线性阻尼特性。具体结构由如图 2-1 所示。 

 

图 2-1 ISFD 的结构示意图 

2.2.2 ISFD 减振机理 

ISFD 在工作过程中，外圈是静止不动的，振动能量将会通过轴承传递到内

圈，从而使内圈发生涡动，对油膜区的润滑油进行挤压，产生阻尼效应，使振

动能量得以耗散，阻尼的大小是由挤压油膜区产生的油膜力决定。而 ISFD 的另
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一个动力学特性系数刚度系数则是由 S 型弹性体决定的。根据这个动力学特性，

把 ISFD 简化成只有两个自由度的动力学模型。把 ISFD 在 X、Y 方向上的主刚

度和主阻尼分别简化为𝑘𝑋𝑋、𝑐𝑋𝑋和𝑘𝑌𝑌、𝑐𝑌𝑌，把 ISFD在 X和 Y方向上的交叉刚

度和交叉阻尼简化为𝑘𝑋𝑌、𝑘𝑌𝑋、𝑐𝑋𝑌和𝑐𝑌𝑋。经过简化与等效后，得到了 ISFD 的

简化动力学模型图，如图 2-2 所示。 

 

图 2-2 ISFD 的简化动力学模型图 

2.2.3 ISFD 的雷诺方程 

在建立 ISFD 流体力学方程之前，需要做以下假设：（a）不可压缩的牛顿

流体，黏性力远大于惯性力；（b）在流动过程中润滑油是不可压缩的、恒温的；

（c）层流；（d）表面无滑移；（e）没有外部力量；（f）没有惯性作用。挤

压油膜区域处的 Reynolds-like 方程如下： 

 𝜕

𝜕𝑥
(ℎ3

𝜕𝑃

𝜕𝑥
) +

𝜕

𝜕𝑦
(ℎ3

𝜕𝑃

𝜕𝑦
) = 12𝜇

𝜕ℎ

𝜕𝑥
+ (𝜌ℎ2)

𝜕2

𝜕𝑡2
ℎ （2-1） 

根据短轴承理论假设，即认为油膜压力沿圆周方向的变化远大于沿 Y 轴线

上的变化，故可将𝜕𝑝 𝜕𝑌⁄ 此项省略，得到如下方程： 

 
𝜕

𝜕𝑥
(ℎ3

𝜕𝑃

𝜕𝑥
) = 12𝜇

𝜕ℎ

𝜕𝑥
+ (𝜌ℎ2)

𝜕2

𝜕𝑡2
ℎ （2-2） 

式中𝑡为时间，𝑃是油膜的压力，ℎ为油膜厚度，𝜌和别为润滑油的密度，𝜇

为润滑油动力粘度。通过积分得到 X 和 Z 方向的油膜力： 

 {
𝐹𝑥

𝐹𝑧
} = 2 ∑ ∫ ∫ [𝑃 {

𝑐𝑜𝑠(𝜃)

𝑠𝑖𝑛(𝜃)
} 𝑑𝑥] 𝑑𝑦

𝜃1𝑖

𝜃0𝑖

𝐿

0

4

𝑖=1

 （2-3） 

式中𝐹𝑥、𝐹𝑧为 ISFD在 x、z两个方向上的油膜分力，𝐿为 ISFD的轴颈长度，

i 代表 ISFD 的第 i 段挤压油膜区。由于 ISFD 共有四段油膜区，故 i 的取值范围

为（1、2、3、4），（𝜃0𝑖、𝜃1𝑖）为第 i 段挤压油膜区域的积分上下限。 
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2.3 ISFD 的建模 

为了探究 ISFD 的动力学特性，开展 ISFD 的力学性能分析与 CFD 分析，需

根据 ISFD 的结构参数，建立 ISFD 的固体结构模型和流体模型如图 2-3 所示。 

 

图 2-3 ISFD 的模型 

如图 2-3 所示，可将 ISFD 的挤压油膜区域分为长挤压油膜区、短挤压油膜

区和 S 型挤压油膜区。ISFD 油膜区域流动情况如下：（1）润滑油通过侧面的进

油孔以较高的速率进入长挤压油膜区；（2）润滑油从长挤压油膜区流向 S 型挤

压油膜区最后流向短挤压油膜区；（3）润滑油最终由出油端面流出。 

2.4 ISFD 的数值分析 

2.4.1 ISFD 的力学性能分析 

为了探明 ISFD 的力学性能，开展 ISFD 的静力学分析。在工程应用中，通

常 ISFD 的外圈与轴承座固定在一起，是固定约束；而 ISFD 的内圈随轴承外圈

做涡动运动，由此可确定力学分析时 ISFD 的边界条件。针对 ISFD 进行了载荷

配置：外圈端施加了 500 N 的垂直载荷，而内圈则采用了完全约束的边界条件，

如图2-4所示。材料选择方面，考虑到力学性能和耐腐蚀性要求，采用了牌号为

304的奥氏体不锈钢作为基本结构材料，304不锈钢的弹性模量为 1.93×1011 Pa，

屈服强度为205 MPa，泊松比为0.31，具有耐腐蚀，抗氧化，不生锈，不沾油，

方便清洗，易于保养等优点。 
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图 2-4 ISFD 静力学分析的约束条件 

图 2-5 和图 2-6 为 ISFD 在载荷作用下的位移云图和应力云图。 

 

图 2-5 ISFD 的位移云图与 S 型弹性体局部放大图 

 

图 2-6 ISFD 的应力云图与应力最大处局部放大图 

由图 2-5可以看出 S型弹性体的变形是均匀的、连续的，内圈、外圈均未发

生明显变形，S 型弹性体发生了弹性变形，起到类似于弹簧的作用。由图 2-6 可

知，ISFD 的结构设计合理，未出现应力集中现象。ISFD 的应力最大处发生在 S
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型弹性体与外圈的连接处，最大应力为 84.262 MPa。而仿真选取材料 304 不锈

钢的屈服极限[𝜎𝑆]=205 MPa。许用应力的计算式为： 

 [𝜎𝑆] =
𝜎𝑆

𝑛𝑆
 （2-4） 

将安全系数设定为𝑛𝑠=1.5。根据式（2-4）进行应力分析，得出材料的允许

应力值为[𝜎]=136.67 MPa。经过计算验证，ISFD 结构在实际工作载荷下的最大

应力值均小于该许用应力阈值，这表明结构设计完全满足强度安全标准，可有

效避免材料因应力超标而发生失效现象。 

2.4.2 ISFD 刚度系数的辨识 

ISFD 的刚度系数主要由 S 型弹性体决定，通过力学性能数值分析得到。为

了探明 ISFD 的刚度特性，探究载荷对 ISFD 刚度系数的影响规律，在不同载荷

工况下开展 ISFD 的力学分析研究。 

基于 2.3.2 小节中的分析方法，开展 ISFD 的力学特性分析，得到不同载荷

工况下 ISFD 外圈产生的位移。其中给 ISFD 外圈施加的载荷力为 50 N~450 N。

由数值分析得到的结果，可建立 ISFD 位移量与外加载荷之间的对应关系，其变

化趋势如图 2-7 所示。 

 

图 2-7 ISFD 位移随着载荷的变化曲线图 

由图 2-7 可以看出 ISFD 的位移随着载荷的增大而增大，呈线性相关。由此

可知，在一系列载荷工况下，ISFD 具有良好的线性刚度特性。 

ISFD 的刚度系数计算式为： 

 
𝑘 = [∑ (

𝐹𝑖

𝐷𝑖
)] /𝑛 （2-5） 
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式中 k 为 ISFD 的刚度系数，Fi 为径向载荷的大小，n 为载荷的数量，Di 为

ISFD 在载荷 Fi作用下产生的位移大小。 

将图 2-7所示的数据应用到式（2-5）中，即可得出 ISFD的刚度系数。计算

结果为 2.71×106 N/m。 

2.4.3 ISFD 的 CFD 分析 

为了探究 ISFD 的油膜压力分布与流场特性，以 ISFD 的流体模型为研究对

象，开展 CFD 分析，分析流程如图 2-8 所示。 

 

图 2-8 分析流程图 

分析前，需确定动网格与主要工况参数。 

数值分析中，润滑界面需采用动静分区网格策略。这主要基于以下运动特

征：油膜内壁与 ISFD 内圈保持同步运动，而油膜外壁与 ISFD 外圈保持相对静

止。由于 ISFD 内圈在工作时呈现涡动特征，其运动轨迹主要体现为圆形或椭圆

形，而外圈则始终处于固定状态。因此，网格设置方面需要采用动静结合的方

法：在油膜内壁区域实施动态网格更新，而在油膜外壁区域则维持静态网格。

涡动动力学参数，包括幅值和频率等信息，均通过用户自定义的 UDF 文件进行

输入。表 2-1 列出了 ISFD 系统的主要工况参数集。 

表 2-1 ISFD 主要参数 

供油参数 数值 润滑油参数 数值 涡动参数 数值 

进油压力 0.7 MPa 润滑油粘度 0.02 Pa·s 涡动幅值 2 μm 

出油压力 0 Mpa 润滑油密度 883 kg/m3 涡动角速度 188 rad/s 

油膜间隙 0.5 mm   涡动频率 30 Hz 

式（2-6）和（2-7）是 ISFD 油膜内壁的涡动方程。 
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 𝑑𝑥 = 𝐴𝑐𝑜𝑠(Ω𝑡) （2-6） 

 𝑑𝑧 = 𝐴𝑠𝑖𝑛(Ω𝑡) （2-7） 

式中𝑑𝑥和𝑑𝑧为 ISFD 内圈分别在 X 和 Z 方向上的位移，A 为 ISFD 内圈的涡

动幅值。对式（2-6）和（2-7）求导得到𝑣𝑥和𝑣𝑧： 

 𝑣𝑥 = −𝐴Ω𝑠𝑖𝑛(Ω𝑡) （2-8） 

 𝑣𝑧 = 𝐴Ωcos(Ω𝑡) （2-9） 

下图 2-9 所示的是使用 CFD 分析得出的 ISFD 在 0.025 s、0.03 s、0.035 s 时

的油膜压力分布云图。 

  

（a）T=0.0250 s  （b）T=0.0300 s  

 

（c）T=0.0350 s 

图 2-9 不同时刻 ISFD 的油膜压力云图 

如图 2-9 所示，油膜挤压区域随 ISFD 运行时间呈现周期性变化特征。具体

而言：（1）在 0.0250 s时刻，挤压现象主要出现在左上象限的短油膜区域；（2）

至0.0300 s时，挤压位置转移至上方区域的长油膜区域；（3）到0.0350 s时刻，

挤压效应迁移至右上象限的短油膜区域。这一过程表征了 ISFD 完成 1/4 周期涡

动运动的完整历程，并在 0.0350 s 时进入下一周期运动循环。 

分析表明：（1）ISFD 挤压油膜区域内的流体压力值与内圈位置呈现显著

的动态关联，随着内圈运动轨迹的改变而不断调整。（2）ISFD 挤压区域的局

部压力显著高于非挤压区域，形成明显的压力梯度分布。并且在挤压区域和非
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挤压区域中油膜压力变化都是均匀的。（3）通过进油孔注入的润滑油在进入相

对宽敞的挤压油膜区域时，油膜压力的这种变化特性反映了 ISFD 系统的润滑动

力学机制，为优化设计和运行控制提供了重要的理论依据。 

2.4.4 ISFD 阻尼系数的辨识 

为探明 ISFD 的阻尼特性，探究油膜力随时间变化而变化的规律，并辨识

ISFD 的阻尼系数，对 ISFD 进行数值分析研究。 

根据 2.3小节中的压力云图分析结果，将分析得到油膜压力进行积分，得到

X 和 Z 方向上的油膜力并绘制出油膜力随着时间变化的曲线图，如图 2-10 所示。 

 

图 2-10 油膜力随着时间变化的曲线图 

根据定义： 

 {

𝐹𝑟 = 𝐹𝑋 cos(Ωt) + 𝐹𝑧 sin(Ωt)

𝐹𝜏 = 𝐹𝑋 sin(Ωt) − 𝐹𝑧 cos(Ωt)

𝐶 = −
𝐹𝜏

𝑒Ω

 （2-10） 

式中 e 为轴颈的偏心距，𝛺为轴颈进动角速度。 

将图 2-10所示的数据应用到式（2-10）中，即可得出 ISFD的阻尼系数。计

算结果为 2.31×105 N·s/m。 

2.5 本章小结 

为了分析和探究 ISFD 的动力学特性，建立了 ISFD 的固体及流体分析模型，

开展了静力学分析和 CFD 分析，通过位移随载荷变化的曲线图得到了 ISFD 的

刚度系数通过油膜力随时间变化曲线图得到了 ISFD 的阻尼系数。 
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（1）通过 ISFD的静力学分析得到了 ISFD的应力云图与位移云图中，其中

位移云图可以看出 ISFD 中提供结构刚度的 S 型弹性体的变形是均匀的、连续的。

通过应力云图可以看出内圈、外圈均未发生明显变形并且没有出现应力集中现

象。通过位移随载荷的变化曲线图，基于理论计算公式，进一步得出了 ISFD 的

刚度系数。 

（2）通过 CFD分析得到的 ISFD在不同时刻下油压分布图可以看出，ISFD

的油膜压力不会产生突变现象，并且在每个油膜区域上压力随着时间变化都是

均匀变化的。基于理论计算公式，进一步用公式计算得到了 ISFD 的阻尼系数。 
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第 3 章 稳定供油下 ISFD 参数对其阻尼系数的影响规律 

3.1 引言 

阻尼系数作为 ISFD 最重要的动力学特性系数，决定了 ISFD 在转子系统中

起到的振动控制效果。ISFD 的阻尼系数过大或者过小都回不利于对转子系统振

动控制，而决定 ISFD 阻尼系数的参数主要有供油参数以及工况参数。在可以提

供稳定供油的情况下 ISFD 的供油参数主要分为进油压力和润滑油粘度，工况参

数主要分为进动频率以及进动幅值。 

为了探明 ISFD 供油参数和工况参数对 ISFD 阻尼系数的影响规律，对 ISFD

进行 CFD 分析，并通过式（2-10）进行阻尼系数的计算，再绘制曲线并分析

ISFD 阻尼系数随供油参数和工况参数的变化规律。 

表 3-1 为 ISFD 在稳定供油条件下各参数值，在探究其中一个参数时，其他

参数默认为此表中的数值。 

表 3-1 稳定供油下 ISFD 用于 CFD 分析的参数表 

参数 取值 

进油压力 0.5 MPa 

润滑油密度  883 kg/m3 

润滑油粘度 0.02 Pa·s 

进动幅值 2 μm 

进动频率 30 Hz 

3.2 稳定供油条件下 ISFD 供油参数对其阻尼系数的影响规律 

3.2.1 进油压力对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了研究进油压力对 ISFD 动力学特性的影响规律，只改变进油压力，通过

CFD 分析得到了在不同进油压力下 ISFD 油膜的压力云图，如图 3-1 所示。 
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（a）进油压力 0.5 MPa （b）进油压力 0.6 MPa 

  

（c）进油压力 0.7 MPa （d）进油压力 0.8 MPa 

图 3-1 不同进油压力下 ISFD 油膜的压力云图 

图 3-1 油膜压力分布图反映了不同进油压力下 ISFD 的油膜压力在各个油膜

区的变化都是均匀的，而随着进油压力的增大，ISFD 的挤压油膜区的油膜压力

有明显增大。 

根据压力云图分析结果，将分析得到油膜压力进行积分，得到 X 和 Z 方向

上的油膜力并绘制出油膜力随着时间变化的曲线图，如图 3-2 所示。 

  

（a）进油压力 0.5 MPa （b）进油压力 0.6 MPa 
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（c）进油压力 0.7 MPa （d）进油压力 0.8 MPa 

图 3-2 不同进油压力下 ISFD 油膜力随时间变化的曲线图 

从图 3-2 中可以清晰地观察到，在进油压力发生变化的情况下，ISFD 在 X

方向上和 Z 方向上的油膜力随时间的变化呈现出明显的正弦波形特征。这种周

期性的变化表明，油膜力在时间轴上呈现出规律性的波动，类似于正弦函数的

起伏形态。这一变化规律与分析之前设置的 UDF 文件给出的运动规律是相符的。 

进一步分析可以发现，X 方向和 Z 方向的最大油膜力与进油压力之间存在

着显著的正相关关系。随着进油压力的逐步增大，这两个方向上的最大油膜力

也随之显著增加。 

改变润滑油粘度和进油压力，并对 ISFD进行 CFD分析，再通过式（2-10）

计算 ISFD 在同一工况参数下不同进油参数对应的切向油膜力以及阻尼系数， 

ISFD 各个参数的取值如表 3-2 所示。 

表 3-2 探究进油压力对 ISFD 动力学特性影响的 CFD 分析参数表 

参数 取值 

进油压力 0.5 MPa 、0.55 MPa、0.6 MPa……0.8 MPa 

润滑油密度  883 kg/m3 

润滑油粘度 0.02 Pa·s、0.025 Pa·s、0.03 Pa·s 

进动幅值 2 μm 

进动频率 30 Hz 

得到切向油膜力和阻尼系数随进油压力变化的曲线图，如图 3-3 所示。 
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（a）切向油膜力 （b）阻尼系数 

图 3-3 切向油膜力和阻尼系数随进油压力变化的曲线图 

从图 3-3 中可以明显看出，当润滑油的粘度分别为 0.02 Pa·s、0.025 Pa·s 和

0.03 Pa·s 时，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数均呈现出随进油压力增大而线性增

加的趋势。这一现象表明，在不同润滑油粘度的条件下，切向油膜力和阻尼系

数与进油压力之间存在着较为稳定的线性关系，即随着进油压力的逐步提高，

切向油膜力和阻尼系数也相应地线性增长。 

进一步观察可以发现，润滑油的粘度越高，切向油膜力和阻尼系数随进油

压力变化曲线的斜率也越大。这意味着在高粘度润滑油的工况下，切向油膜力

和阻尼系数对进油压力变化的响应更为敏感。更具体的说，当润滑油粘度从

0.02 Pa·s 增加到 0.03 Pa·s 时，切向油膜力和阻尼系数随进油压力增大的速率也

有会显著提高。 

3.2.2 润滑油粘度对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为探究润滑油粘度对 ISFD 动力学特性的影响规律，在进油压力为 0.5 MPa

时得到不同粘度的润滑油下 ISFD 的油膜力随时间变化的曲线图如图 3-4 所示。 

  

（a）润滑油粘度 0.02 Pa·s （b）润滑油粘度 0.03 Pa·s 



安徽工程大学硕士学位论文 

23 

  

（c）润滑油粘度 0.04 Pa·s （d）润滑油粘度 0.05 Pa·s 

图 3-4 不同润滑油粘度下 ISFD 油膜力随时间变化的曲线图 

从图 3-4 中可以清晰地观察到，在润滑油粘度发生变化的情况下，ISFD 在

X 方向上和 Z 方向上的油膜力随时间的变化仍然呈现出明显的正弦波形特征。 

为了探究润滑油粘度对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律，设置供油

参数、工况参数数值如表 3-3 所示。 

表 3-3 探究润滑油粘度对 ISFD 动力学特性影响的 CFD 分析参数表 

参数 取值 

进油压力 0.7 MPa、0.75 MPa、0.8 MPa 

润滑油密度  883 kg/m3 

润滑油粘度 0.02 Pa·s、0.025 Pa·s、0.03 Pa·s……0.05 Pa·s 

进动幅值 2 μm 

进动频率 30 Hz 

得到切向油膜力和阻尼系数随润滑油粘度变化的曲线图，如图 3-5 所示。 

  

（a）切向油膜力 （b）阻尼系数 

图 3-5 切向油膜力和阻尼系数随润滑油粘度变化的曲线图 
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从图 3-5 中可以看出进油压力为 0.75 MPa 和 0.8 MPa 时，ISFD 的切向油膜

力和阻尼系数随润滑油粘度的增加而线性增加，但进油压力为 0.7 MPa 时 ISFD

的切向油膜力和阻尼系数与润滑油粘度存在一些非线性，这势必也会使油膜产

生非线性刚度，随着进油压力的增大这种非线性得到减弱。这一现象表明，在

较高的进油压力下，切向油膜力和阻尼系数的变化较为规律，且与润滑油粘度

之间存在较为明确的线性关系。然而，当进油压力降低至 0.7 MPa 时，ISFD 的

切向油膜力和阻尼系数与润滑油的粘度之间表现出的线性特征没有高进油压力

时的更显著，但基本也是线性变化的。 

3.3 稳定供油条件下 ISFD 工况参数对其阻尼系数的影响规律 

3.3.1 进动幅值对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了探究工况参数对 ISFD 动力学特性的影响规律，分别对进动幅值和进动

频率两个参数进行了单独分析。具体而言，本研究首先将进动幅值和进动频率

作为独立变量进行分析。在数值分析设置中，选择进动频率为 30 Hz 这一固定

值，然后在此基础上逐步改变进动幅值。通过这种方式，可以更清晰地观察到

进动幅值变化对 ISFD 油膜力的影响，通过 CFD 分析得到了不同进动幅值下

ISFD 的油膜力随时间变化的曲线图如图 3-6 所示。 

从图 3-6 中可以观察到，在进动幅值发生变化的情况下，ISFD 在 X 方向上

和 Z 方向上的油膜力随时间的变化依然呈正弦波形特征，UDF 文件给出的运动

规律是相符合的。 

  

（a）进动幅值 2 μm （b）进动幅值 3 μm 
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（c）进动幅值 4 μm （d）进动幅值 5 μm 

图 3-6 不同进动幅值下 ISFD 油膜力随时间变化的曲线图 

进一步分析可以发现，X 方向和 Z 方向的最大油膜力与进动幅值之间存在

着显著的正相关关系。随着进动幅值的逐步增大，这两个方向上的最大油膜力

也随之显著增加。 

为了深入探究进动幅值对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律，通过改

变进动幅值和进动频率，在相同的供油参数下，系统地探究了 ISFD 的切向油膜

力和阻尼系数随进动幅值变化的规律。 

具体而言，沿用前文中 CFD 数值分析的方法，设置供油参数、进动频率和

进动幅值数值如表 3-4 所示。 

表 3-4 探究进动幅值对 ISFD 动力学特性影响的 CFD 分析参数表 

参数 取值 

进油压力 0.5 MPa 

润滑油密度  883 kg/m3 

润滑油粘度 0.02 Pa·s 

进动幅值 2 μm、2.5 μm、3 μm……5 μm 

进动频率 30 Hz、35 Hz、40 Hz 

通过式（2-10）进行切向油膜力和阻尼系数的辨识，并绘制出了切向油膜

力和阻尼系数随进动幅值变化的曲线图，如图 3-7 所示。 
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（a）切向油膜力 （b）阻尼系数 

图 3-7 切向油膜力和阻尼系数随进动幅值变化的曲线图 

从图 3-7中可以清晰地观察到，在不同进动频率的条件下，随着进动幅值的

逐渐增大，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数均呈现出明显的增大趋势。这一现象

表明，进动幅值的增加对油膜力和阻尼系数的提升具有显著的促进作用。且这

种变化呈现出较为规律的线性关系。这表明了在一定范围内，进动幅值的增加

会导致切向油膜力和阻尼系数按照一定的比例线性增长。 

进一步分析可以发现，不同进动频率下的线性变化程度存在显著差异。当

进动频率为 30 Hz 时，切向油膜力和阻尼系数随进动幅值增大的线性关系最为

明显，即其变化曲线的斜率较为稳定，接近理想直线。这表明在 30 Hz 的进动

频率下，切向油膜力和阻尼系数对进动幅值变化的响应最为线性化。 

相比之下，在 35 Hz 和 40 Hz 的进动频率下，虽然切向油膜力和阻尼系数同

样随着进动幅值的增大而增加，但其线性程度相对较弱。这可能与高频率下油

膜内部的流体动力学特性变得更加复杂有关。例如，高频进动可能导致油膜内

部的剪切应力分布不均匀，或者引起局部的流体不稳定现象，从而使得切向油

膜力和阻尼系数的变化偏离严格的线性规律。 

这种差异对于理解和优化 ISFD 具有重要意义。在实际应用中，如果需要精

确控制切向油膜力和阻尼系数，选择合适的进动频率显得尤为重要。例如，在

低频（如 30 Hz）工况下，系统可能更容易实现稳定的动态响应。 

3.3.2 进动频率对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了探究进动频率对 ISFD 的切向油膜力和阻尼系数的影响，利用 CFD 分

析设计了一系列数值模拟。其中图 3-8 为进动幅值为 2 μm 时，不同进动频率的
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ISFD 在 X 和 Y 方向上的油膜力随着时间变化的曲线图。 

  

（a）进动频率 20 Hz （b）进动频率 30 Hz 

  

（c）进动频率 40 Hz （d）进动频率 50 Hz 

图 3-8 不同进动频率下 ISFD 油膜力随时间变化的曲线图 

从图 3-8 中可以观察到，在进动频率发生变化的情况下，ISFD 在 X 方向上

和 Z 方向上的油膜力随时间的变化和其他工况下一样符合 UDF 文件给出的运动

规律，呈正弦波形特征。 

进一步分析发现，X 方向和 Z 方向的最大油膜力与进动频率之间也有显著

的正相关关系。随着进动频率步增大，这两个方向上的最大油膜力也随之增加。 

为了深入探究进动频率对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影响规律，通过改

变进动幅值和进动频率，在相同的供油参数下，系统地探究了 ISFD 的切向油膜

力和阻尼系数随进动频率变化的规律。采用 CFD 数值分析方法，设置供油参数

和工况参数如表 3-5 所示。 
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表 3-5 探究进动频率对 ISFD 动力学特性影响的 CFD 分析参数表 

参数 取值 

进油压力 0.5 MPa 

润滑油密度  883 kg/m3 

润滑油粘度 0.02 Pa·s 

进动幅值 2 μm、2.5 μm、3 μm 

进动频率 20 Hz、25 Hz、30 Hz……50 Hz 

通过式（2-10）辨识了 ISFD 在这些工况下的切向油膜力和阻尼系数，得到

了切向油膜力和阻尼系数随进动频率变化的详细数据，并将这些数据绘制成曲

线图，如图3-9所示。从图中可以清晰地观察到，在不同进动幅值下，切向油膜

力和阻尼系数随着进动频率的增加呈现出显著的变化趋势。 

  

（a）切向油膜力 （b）阻尼系数 

图 3-9 切向油膜力和阻尼系数随进动频率变化的曲线图 

由图 3-9 可以看出在不同进动幅值下，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数都是

随着进动频率的增大而线性增大的。且三条变化曲线的斜率近似相同，这说明

不同进动幅值下，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数随着进动频率的变化速度相同。 

从图 3-9 中可以明显观察到，在不同进动幅值的条件下，ISFD 的切向油膜

力和阻尼系数均随着进动频率的增加呈现出线性增长的趋势。这一现象表明，

进动频率的升高对切向油膜力和阻尼系数的增大具有显著的促进作用，并且切

向油膜力和阻尼系数随进动频率的增大在不同幅值下呈现出高度的线性变化。 

具体来说，当进动幅值分别设定为 2 μm、2.5 μm 和 3 μm 时，三条变化曲线

的斜率非常接近，几乎保持一致。这意味着在不同进动幅值下，ISFD 的切向油
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膜力和阻尼系数随进动频率变化的速度是相同的。 

这种高度一致的变化规律可能与 ISFD 内部的流体动力学特性有关。在较低

频率下，油膜内部的流体流动相对稳定，随着进动频率的增加，流体的剪切应

力和动量传递逐渐增强，从而导致油膜力和阻尼系数的线性增长。而不同进动

幅值下斜率的近似相同则表明，进动幅值虽然会影响切向油膜力和阻尼系数的

绝对值，但对它们随频率变化的速率影响较小。这可能是因为在所研究的频率

范围内，流体的惯性效应和剪切效应占主导地位，而进动幅值的影响相对较小。 

3.4 本章小结 

在探究有稳定供油条件下 ISFD 参数对其切向油膜力与阻尼系数的影响时，

把 ISFD 的参数分为供油参数和工况参数，而供油参数包括润滑油粘度和进油压

力，工况参数包括进动幅值和进动频率。 

（1）由压力积分得到的 ISFD 在 X 和 Y 方向油膜力随时间变化的曲线图可

知，在四个参数增大的时候，X 和 Y 方向油膜力最大值都是增大的。 

（2）通过公式以及 X 和 Y 方向的油膜力得到 ISFD 的切向油膜力以及阻尼

系数以后，绘制出 ISFD 的切向油膜力和阻尼分别随四个参数的变化曲线图，最

终得到切向油膜和阻尼都随着 ISFD 的润滑油粘度、进油压力、进动幅值和进动

频率的增大而增大，并且基本呈线性变化。 



安徽工程大学硕士学位论文 

30 

第 4 章 无稳定供油条件下 ISFD 参数对其动力学特性 

系数的影响规律 

4.1 引言 

在第 3 章中已经对 ISFD 的有稳定供油的情况下进行了动力学特性的探究，

而设备若在没有稳定供油的情况下，ISFD 能不能提供一个稳定的阻尼效应是本

章需要探讨的问题。为了让对 ISFD 的研究更有实践意义，分别采用 CFD 分析

和实验研究两种方法对 ISFD 在无稳定供油的条件下进行动力学特性的对比分析。 

4.2 ISFD 在无稳定供油条件下的建模与简化 

ISFD 一般采用端面密封的方式，在两个端面会设有密封端盖，端盖上设有

注油孔，且在端盖和 ISFD 之间可以留有环形的储油槽，如图 4-1 所示为 ISFD

端面密封的结构示意图。 

 

图 4-1 无稳定供油条件下 ISFD 端面密封的结构示意图 

由此可以建立 ISFD 的无稳定供油流体模型，该模型由长挤压油膜区、短挤

压油膜区、S 型挤压油膜区和储油槽四部分组成，如图 4-2 所示。 



安徽工程大学硕士学位论文 

31 

 

图 4-2 无稳定供油条件下 ISFD 的流体模型 

图 4-2展示了 ISFD在无稳定供油条件下的流体模型。在做 CFD分析时，因

为其 S 型挤压油膜区的结构较为复杂，往往需要更大密度的网格，ISFD 流体模

型的网格划分如图 4-3 所示。 

 

图 4-3 ISFD 流体模型的网格划分图 

虽然 S 型挤压油膜区域的分析是最复杂的，但它对探究 ISFD 油膜流动特性

影响并不大，另一方面，油膜力主要是通过长短挤压油膜区域的压力大小计算。

所以对图4-2的流体模型进行了简化并探究新模型的分析结果是否准确。简化后

的模型没有了 S 型挤压油膜区，由长挤压油膜区、短挤压油膜区和储油槽三部

分组成，如图 4-4 所示。 
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图 4-4 ISFD 流体模型径向截面图 

图 4-4 对简化前后 ISFD 的流体模型进行了对比展示，简化后的模型没有 S

型挤压油膜区，由长挤压油膜区、短挤压油膜区和储油槽三部分组成。 

设置参数如表 4-1，在探究 ISFD 其中一个参数时，其他参数默认为此表中

的数值。为了探究简化后的新模型的分析结果的准确性，分别对简化前和简化

后的模型进行了 CFD 分析，得到同一时刻两种模型的压力云图如图 4-5 所示。 

表 4-1 无稳定供油下 ISFD 用于 CFD 分析的参数表 

进油压力 润滑油密度 润滑油粘度 进动幅值 进动频率 

无 883 kg/m3 0.04 Pa·s 20 μm 30 Hz 

  

（a）简化前模型的压力云图 （b）简化后模型的压力云图 

图 4-5 无稳定供油条件下 ISFD 油膜的压力云图 

可以看出两种模型的挤压油膜区和非挤压油膜区的压力数值都比较接近，

挤压油膜区的最大压力值相差 14 %，所以为了节省时间和成本，本章将采用简

化后的模型进行 ISFD 供油参数和工况参数对 ISFD 动力学特性影响的分析。 
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4.3 ISFD 润滑油粘度对其切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了深入探究润滑油粘度对 ISFD 的切向油膜力和阻尼系数的影响规律，本

研究选取了几种不同粘度的润滑油。取进动频率为 30 Hz，进动幅值为 20 μm，

并进行了 CFD 分析，得到了不同润滑油粘度下 ISFD 油膜的压力分布云图，如

图 4-6 所示。 

 

图 4-6 不同润滑油粘度下 ISFD 油膜的压力云图 

图4-6反映出在润滑油粘度增大后，受挤压油膜区的油膜压力有显著增大，

且这种压力变化是均匀的。并且在不同的润滑油粘度下，同种挤压油膜区域的

油膜压力在同一时刻的分布规律是类似的。 

为了深入理解并准确掌握润滑油粘度在对 ISFD 切向油膜力和阻尼系数的影

响规律，本研究在前期得到结果的基础上，进一步拓展了润滑油粘度的测试范

围。通过在更广泛的粘度区间内进行系统的实验和数值模拟研究，旨在更全面

地揭示润滑油粘度与切向油膜力和阻尼系数之间的定量关系。具体而言，沿用

上述工况参数，选取润滑油粘度为 0.01 Pa·s、0.015 Pa·s、0.02 Pa·s……0.05 Pa·s。

通过 CFD 分析，结合式（2-10）计算得到了不同润滑油粘度条件下切向油膜力

和阻尼系数的具体数值，并绘制出了 ISFD 的切向油膜力和阻尼系数随润滑油粘

度变化的曲线图，如图 4-7 所示。 
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（a）油膜力 （b）阻尼系数 

图 4-7 无稳定供油时切向油膜力和阻尼系数随润滑油粘度变化的曲线图 

从图 4-7 中可以较为清晰地观察到 ISFD 的切向油膜力和阻尼系数均随着润

滑油粘度的增加呈现出明显的线性增长趋势。这一现象表明，在所研究的润滑

油粘度范围内（0.01 Pa·s 至 0.05 Pa·s），润滑油粘度的增大对 ISFD 的切向油膜

力和阻尼系数的增大产生了显著的促进作用。 

具体而言，当润滑油粘度从 0.01 Pa·s 逐渐增加到 0.05 Pa·s 时，切向油膜力

和阻尼系数几乎以一种稳定的比例线性上升，且提升速率保持相对恒定。这一

规律反映了润滑油粘度对 ISFD 内部流体动力学特性的重要影响：较高的润滑油

粘度使得润滑油在油膜内部的剪切应力增大，从而增强了油膜的阻尼特性。 

此外，这种线性增长关系也为工程应用提供了重要的指导意义。在实际操

作中，通过调整润滑油的粘度，可以较为精确地控制 ISFD 的阻尼系数，从而优

化其动力学特性。例如，在需要更高阻尼特性以抑制振动的工况下，可以选择

更高粘度的润滑油；而在追求更高效率和更低能耗的场景中，适当降低润滑油

粘度可能是更优的选择。 

4.4 ISFD 工况参数对其切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

4.4.1 进动幅值对切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了探究 ISFD 进动幅值对其切向油膜力阻尼系数的影响规律，取进动频率

为 30 Hz，润滑油粘度为 0.02 Pa·s，进行 CFD 分析并得到了不同进动幅值下

ISFD 的油膜压力云图如图 4-8 所示。 
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图 4-8 不同进动幅值下 ISFD 油膜的压力云图 

从图 4-8 可以看出当 ISFD 的进动幅值增大后，受挤压的油膜区的油膜压力

有显著并且较为均匀的增大，在不同的幅值下，同种挤压油膜区域的油膜压力

在同一时刻的分布规律是类似的。 

  

（a）油膜力 （b）阻尼系数 

图 4-9 无稳定供油时切向油膜力和阻尼系数随进动幅值变化的曲线图 

进一步改变 ISFD 的进动幅值，取进动幅值为 10 μm、15 μm、20 μm……70 

μm，分别在进动频率为 30 Hz 和 50 Hz，润滑油粘度为 0.02 Pa·s 不变的工况下

（a）进动幅值10μm （b）进动幅值20μm

（d）进动幅值40μm

（g）进动幅值70μm（f）进动幅值60μm

（c）进动幅值30μm

（e）进动幅值50μm
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对 ISFD 进 CFD 分析并得到了无稳定供油下 ISFD 的切向油膜力和阻尼系数随进

动幅值变化的曲线图，如图 4-9 所示。 

在不同 30 Hz 和 50 Hz 的进动频率下，随着进动幅值的增大 ISFD 的油膜力

与阻尼系数都增大，并且呈线性变化。相较于有供油的条件，无供油下 ISFD 的

切向油膜力和阻尼系数都有明显的减小，但是随着进动幅值的变化规律没有变，

基本都是线性增大的，而在不同的进动频率下，切向油膜力和阻尼系数的变化

率也基本不变。 

4.4.2 进动频率对切向油膜力和阻尼系数的影响规律 

为了探究 ISFD 进动频率对其切向油膜力阻尼系数的影响规律，取进动幅值

为 20 μm，润滑油粘度为 0.02 Pa·s，进行 CFD 分析并得到了不同进动频率下

ISFD 的油膜压力云图如图 4-10 所示。 

 

图 4-10 不同进动频率下 ISFD 油膜的压力云图 

从图 4-10 可以看出当 ISFD 的进动幅值增大后，不受挤压油膜区的压力变

化不明显而受挤压油膜区的油膜压力有显著增大，但所有油膜区的油膜压力的

变化都是均匀的。 

进一步改变 ISFD 的进动频率，取 20 Hz、25 Hz、30 Hz……70 Hz，分别在

进动幅值为 20 μm 和 30 μm，润滑油粘度为 0.02 Pa·s 不变的工况下对 ISFD 进

CFD分析并得到了无稳定供油下 ISFD的切向油膜力和阻尼系数随进动幅值变化

的曲线图，如图 4-11 所示。 

（c）进动频率40Hz

（f）进动频率70Hz

（a）进动频率20Hz （b）进动频率30Hz

（d）进动频率50Hz （e）进动频率60Hz
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（a）油膜力 （b）阻尼系数 

图 4-11 无稳定供油时切向油膜力和阻尼系数随进动频率变化的曲线图 

从图 4-11 中可以清楚地观察到，在 20 μm 和 30 μm 的进动幅值条件下， 

ISFD 的切向油膜力和阻尼系数随进动频率的变化呈现出明显的阶段性特征。具

体而言，在进动频率低于 40 Hz 时，切向油膜力和阻尼系数均随着进动频率的

增加呈现出良好的线性增长关系。这一阶段的变化规律表明，切向油膜力和阻

尼系数对进动频率的变化非常敏感，且系统在这一频率范围内的动态响应较为

线性和可预测。 

然而，当进动频率超过 40 Hz 时，尽管切向油膜力和阻尼系数仍然随着进

动频率的增加而增大，但其线性程度明显不如 40 Hz 之前。这可能是因为高频

进动可能导致油膜内部的剪切应力分布不均匀，或者引起局部的流体不稳定现

象，从而使得切向油膜力和阻尼系数的变化略微偏离线性关系。 

4.5 基于 ISFD 的动力学特性系数辨识实验研究 

4.5.1 双向激励实验台和实验的方法 

为了探明 ISFD 的动力学特性，开展双向激励作用下 ISFD 的动力学实验研

究，搭建双向激励实验台如图 4-12 所示。该实验台由双向激励装置和数据采集

与控制系统两部分组成。其中数据采集与控制系统包括激振器、位移传感器、

阻抗头传感器、计算机、数据采集器、信号发生器和功率放大器。数据采集与

控制系统可以为实验台提供双向激励条件，同时采集激振力、振动等相关数据，

用于计算 ISFD 的刚度系数和阻尼系数。 
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图 4-12 可用于无稳定供油条件下 ISFD 的双向激励实验装置流程图 

为了求解 ISFD 的动力学系数，需在双向激励作用下分析 ISFD 的运动情况。

ISFD的内圈是固定不动的，外圈和固定套筒一起做涡动运动，ISFD外圈受到激

振力与 ISFD 形成的一个反力，此反力可表示为： 

 
[
𝐹𝐵𝑋

𝐹𝐵𝑌
] = [

𝐶𝑥𝑥 𝐶𝑥𝑦

𝐶𝑦𝑥 𝐶𝑦𝑦
] ∙ [

𝑥̇
𝑦̇

] + [
𝐾𝑥𝑥 𝐾𝑥𝑦

𝐾𝑦𝑥 𝐾𝑥𝑥
] ∙ [

𝑥
𝑦] （4-1） 

式中𝐶𝑥𝑥，𝐶𝑦𝑦，𝐾𝑥𝑥，𝐾𝑦𝑦表示 ISFD 在 X 和 Y 方向上的主阻尼主刚度，本

次实验所要求解的量。x，y 为 ISFD 外圈的位移量，由位移传感器测得。 

再根据 ISFD 外圈受力情况可以列出运动方程： 

 
[
𝑀𝐵𝑎𝐵𝑥

𝑀𝐵𝑎𝐵𝑦
] = [

𝐹𝑋

𝐹𝑌
] − [

𝐹𝐵𝑋

𝐹𝐵𝑌
] （4-2） 

由于所有实验所测得的数据均为时域数据，而在 ISFD 阻尼系数和刚度系数

的计算中需要 ISFD 在频域中的运动数据，所以要对各参数进行离散傅里叶变换。 

其中，激振力的离散傅里叶变换表示为： 

 𝑓𝑋 →→ 𝐹𝑋，𝑓𝑌 →→ 𝐹𝑌 （4-3） 

加速度的离散傅里叶变换表示为： 

 𝑥̈ →→ −𝜔2𝑋，𝑦̈ →→ −𝜔2Y （4-4） 

速度的离散傅里叶变换表示为： 

 𝑥̇ →→ 𝑖𝜔𝑋，𝑦̇ →→ 𝑖𝜔𝑌 （4-5） 

位移的离散傅里叶变换表示为： 
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 𝑥 →→ 𝑋，𝑦 →→ 𝑌 （4-6） 

令一个阻抗函数 H 为： 

 𝐻𝑖𝑗(𝜔) = 𝐾𝑖𝑗 + 𝐾𝑆𝑖𝑗 − 𝜔2𝑀𝑖𝑗 + 𝑖𝜔(𝐶𝑖𝑗 + 𝐶𝑆𝑖𝑗) （4-7） 

阻抗函数中，（𝐾𝑖𝑗，𝐾𝑆𝑖𝑗）分别是 ISFD的油膜刚度和结构刚度系数，（𝐶𝑖𝑗，

𝐶𝑆𝑖𝑗）分别是 ISFD 的油膜阻尼和结构阻尼系数。（下标𝑖、𝑗表示𝑥、𝑦两个方向）。 

则式（4-2）可以写成： 

 
[
𝐹𝑥 − 𝑀𝐷𝐴𝐷𝑥

𝐹𝑦 − 𝑀𝐷𝐴𝐷𝑦
] = [

𝐻𝑥𝑥 𝐻𝑥𝑦

𝐻𝑦𝑥 𝐻𝑦𝑦
] ∙ [

𝑋𝐷

𝑌𝐷
] （4-8） 

本次实验中𝑀𝐷 = 3.1 𝑘𝑔。在式（4-8）中，可以列出两个方程。但由于两

个方程无法解出四个阻抗系数，所以需要取两次实验的数据进行带入计算，算

出方程中的四个阻抗系数，即可得到 ISFD 的刚度系数和阻尼系数。 

4.5.2 不同润滑油粘度下 ISFD 动力学特性系数的辨识 

为了探究 ISFD 中润滑油粘度对其刚度系数和阻尼系数的影响规律，选取了

和 4.3 小节数值分析中相同的润滑油粘度，通过实验得到的数据采用 4.4.1 小节

中的机械阻抗法，系统地辨识出了在不同粘度条件下 ISFD 的刚度系数和阻尼系

数，并绘制了刚度系数和阻尼系数随润滑油粘度变化的曲线图，如图 4-13 所示。 

  

（a）刚度系数 （b）阻尼系数 

图 4-13 ISFD 刚度系数和阻尼系数随润滑油粘度变化的曲线图 

由图 4-13 可以较为清晰地观察到 ISFD 的刚度系数和阻尼系数均随着润滑

油粘度的增加呈现出明显的线性增长趋势。这一现象表明，在所研究的润滑油

粘度范围内（0.01 Pa·s 至 0.05 Pa·s），润滑油粘度的增大对 ISFD 的刚度系数和

阻尼系数的增大产生了显著的促进作用，且这种增长关系具有较高的线性相关
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性。通过对图 4-13 的详细分析，可以明确观察到 ISFD 的刚度系数和阻尼系数

与润滑油粘度之间的定量关系。在实验设定的润滑油粘度范围（0.01 Pa·s 至

0.05 Pa·s）内，两者均呈现出显著的线性增长趋势，表明润滑油粘度的增大对

ISFD 动力学性能的提升具有直接影响。这种影响是线性的，表明在此润滑油粘

度的范围内 ISFD 表现出稳定的动力学特性。 

此外，与数值分析结果类似，这种线性增长关系也可以为 ISFD 在某些应用

中提供重要的指导意义。 

4.5.3 不同工况参数下 ISFD 动力学特性系数的辨识 

用实验研究的方法探究不同工况参数下 ISFD 动力学特性和数值分析的方法

一样，就是探究进动幅值和进动频率对于 ISFD 刚度系数和阻尼系数的影响规律。 

其中进动幅值为 ISFD 内圈和外圈的相对位移，因为 ISFD 的内圈被夹具固定，

所以内外圈的相对位移即是外圈的位移，由位移传感器测得。进动频率则在 NI 

MAX 中调节大小。 

改变 ISFD 的进动幅值和进动频率，分别用机械阻抗法辨识 ISFD 的刚度系

数和阻尼系数并绘制与进动幅值和进动频率的关系曲线图进行分析探究。 

为了实验探究 ISFD 的进动幅值对其刚度系数和阻尼系数的影响，选取了和

4.5.1 小节数值分析中一样的进动幅值范围。分别在进动频率为 30 Hz 和 50 Hz，

润滑油粘度为 0.02 Pa·s 不变的工况下用实验得到的数据通过机械阻抗法对 ISFD

进行动力学特性系数的辨识，得到 ISFD 的阻尼系数和刚度系数并绘制其与进动

幅值变化关系的曲线图。如图 4-14 所示。 

  

（a）刚度系数 （b）阻尼系数 

图 4-14 ISFD 的刚度系数和阻尼系数随进动幅值变化的曲线图 
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从图 4-14 可以看出随着进动幅值的逐渐增大，ISFD 的刚度系数和阻尼系数

均呈现出显著的增长趋势。这种增长关系在实验数据范围内基本上保持线性特

征，表明 ISFD 的动力学特性系数与进动幅值之间存在良好的线性相关性。并且

这种线性关系在 30 Hz 和 50 Hz 的进动频率下都是基本相似的，表明 ISFD 在此

进动幅值范围内表现出稳定的动力学特性。 

然而，在 30 Hz 和 50 Hz 的进动频率下 ISFD 刚度系数和阻尼系数的具体数

值存在显著差异。在相同的进动幅值下，50 Hz 对应的刚度系数和阻尼系数均高

于 30 Hz 时的值，这反映出 ISFD 的动力学特性不仅依赖进动幅值，并且与进动

频率密切相关。 

为深入研究 ISFD 在不同进动频率下的动力学特性，在润滑油粘度保持恒定

（0.02 Pa·s），进动幅值分别为 20 μm 和 30 μm 的条件下，用实验得到的数据通

过机械阻抗法系统辨识了在和 4.4.2 小节数值分析中一样取值范围的进动频率下

的刚度系数与阻尼系数，相关结果如图 4-15 所示。 

  

（a）刚度系数 （b）阻尼系数 

图 4-15 ISFD 的刚度系数和阻尼系数随进动频率变化的曲线图 

通过对图 4-15 的深入分析可以发现，在 20 μm 和 30 μm 两种进动幅值条件

下，ISFD 的刚度系数和阻尼系数随进动频率的变化表现出显著的分段特征。具

体而言，可以将频率区间划分为两个不同的阶段： 

在第一阶段（进动频率低于 35 Hz），ISFD 的刚度系数和阻尼系数均随进动

频率增加呈现良好的增长趋势，而两个系数的增长率随着频率的增大有略微的

减小且这种增长关系在 20 μm 和 30 μm 的进动幅值下都保持一致。 

在第二阶段（进动频率大于 35 Hz）ISFD 的刚度系数和阻尼系数都随进动
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频率增加呈现线性增长趋势。并且这种线性关系在 20 μm 和 30 μm 的进动幅值

下都是基本相似的，表明 ISFD 在此频率范围内表现出稳定的动力学特性。 

这种明显的线性响应特征揭示了系统动力学行为的两个重要特征：首先，

在高频率范围内（大于 35 Hz），ISFD 的刚度系数和阻尼系数对进动频率的变化

表现出高度敏感性；其次，系统响应的线性特征表明在该工作区间内，ISFD 的

动力学行为具有良好的可预测性，在该工作区间内处于理想的线性工作状态。 

然而，需要指出的是，虽然 20 μm和 30 μm的进动幅值下的变化趋势一致，

但具体数值存在显著差异。在相同频率下，30 μm的进动幅值对应的刚度系数和

阻尼系数均高于 20 μm 时的值，这反映出 ISFD 的动力学特性不仅依赖进动频率，

还与进动幅值密切相关。这种双参数依赖关系为后续 ISFD 的优化设计和运行控

制提供了重要参考。 

4.5.4 实验研究与数值分析结果对比 

本节将详细对比实验研究与数值分析在 ISFD 供油参数和工况参数对其阻尼

系数影响规律方面的结果。通过定量分析和图表展示，揭示实验研究与数值分

析结果的相似性和差异性，这一对比分析不仅有助于验证数值分析结果的有效

性，还能为后续的研究方向提供指导。 

在相同润滑油粘度范围内通过数值分析方法和实验研究法得到的 ISFD 的阻

尼系数对比曲线图如图 4-16 所示。 

 

图 4-16 相同润滑油粘度下实验与数值分析得到 ISFD 阻尼系数对比图 
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由图 4-16 可知，在 0.01 Pa·s 到 0.05 Pa·s 这个润滑油粘度范围内数值分析法

和实验研究法得到的阻尼系数在具体数值和变化趋势上都是比较接近的。具体

来说，在润滑油粘度为 0.02 Pa·s 时数值分析和实验结果最接近，差 3.07 %。而

润滑油粘度为 0.045 Pa·s 时数值分析和实验结果相差最大，差 11.91 %。各个润

滑油粘度下数值分析和实验结果得到的阻尼系数平均值差 8.35 %。 

在进动频率为 30 Hz 和 50 Hz 相同进动幅值范围内通过数值分析方法得到

ISFD 的阻尼系数和实验研究法得到的阻尼系数对比曲线图如图 4-17 所示。由图

4-17 可以看出，在进动频率为 30 Hz 和 50 Hz，10 μm 到 70 μm 这个进动幅值范

围内数值分析法得到的 ISFD 阻尼系数和实验研究法得到的阻尼系数在具体数值

和变化趋势上都是比较接近的，且这种变化趋势是线性的。其中，在 30 Hz 的

进动频率下，进动幅值为 70 μm 时数值分析和实验结果最接近，相差 1.42 %。

而进动幅值为 10 μm 时数值分析和实验结果相差最大，差 8.36 %。进动幅值下

数值分析和实验结果得到的阻尼系数平均相差 3.81 %。在 50 Hz的进动频率下，

进动幅值为 45 μm 时数值分析和实验结果最接近，相差 2.31 %。而进动幅值为

10 μm时数值分析和实验结果相差最大，差 9.27 %。所有进动幅值下数值分析和

实验结果得到的阻尼系数平均相差 4.25 %。 

 

图 4-17 相同进动幅值下实验与数值分析得到 ISFD 阻尼系数对比图 

在 20 μm 和 30 μm 的进动幅值下，相同进动幅值范围内通过数值分析方法

得到 ISFD的阻尼系数和实验研究法得到的阻尼系数对比曲线图如图 4-18所示。 
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图 4-18 相同进动频率下实验与数值分析得到 ISFD 阻尼系数对比图 

由图 4-18 可以看出，在进动幅值为 20 μm 和 30 μm，进动频率在 20 Hz 到

70 Hz 范围内数值分析法得到的 ISFD 阻尼系数和实验研究法得到的阻尼系数在

具体数值上比较接近，阻尼系数的变化趋势都是线性的。其中，在 20 μm 的进

动幅值下，进动频率为 60 Hz 时数值分析和实验结果最接近，相差 2.32 %。而

进动幅值为 20 Hz 时数值分析和实验结果相差最大，差 7.0 %。所有振动频率下

数值分析和实验结果得到的阻尼系数平均相差 4.78 %。在 30 μm 的进动幅值下，

进动频率为 65 Hz 时数值分析和实验结果最接近，差 3.46 %。而进动频率为 20 

Hz 时数值分析和实验结果相差最大，差 9.42 %。所有进动频率下数值分析和实

验结果得到的阻尼系数平均相差 5.46 %。 

4.6 本章小结 

本章主要研究了在无稳定供油条件下，ISFD 供油参数和工况参数对其动力

学特性系数的影响规律。通过 CFD 数值分析和实验研究，探究了润滑油粘度、

进动幅值和进动频率对 ISFD 切向油膜力、阻尼系数刚度系数的影响。以下是本

章的主要研究内容和结论： 

（1）通过数值分析结果可以发现在工况参数相同的情况下润滑油粘度从

0.01 N·s/m²增加到 0.05 N·s/m²时，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数均呈现线性增

长趋势。而阻尼系数的实验研究结果同样随着润滑油粘度的增大，且在实验研

究中 ISFD 的刚度系数也是随润滑油粘度的增大线性增大的。这表明，润滑油粘
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度的增加显著提高了 ISFD 的阻尼特性，且这种增长关系具有较高的线性相关性。

对于 ISFD 阻尼系数的辨识上数值分析结果和实验研究结果相差 12 %之内，这

也验证了数值分析结果的准确性。 

（2）数值分析结果显示在供油参数相同时，ISFD 的进动幅值从 10 μm 增

加到 70 μm，其切向油膜力和阻尼系数均随进动幅值呈现线性增长趋势。不同

进动频率下，ISFD 的阻尼系数随进动幅值的变化规律保持一致，表明 ISFD 的

动力学特性对进动幅值的变化具有较高的敏感性。另外，通过实验的机械阻抗

法得到的 ISFD 的阻尼系数和数值分析得到的结果相差 10 %以内，验证了数值

分析结果的准确性。 

（3）通过数值分析的结果可知：当供油参数相同时，在不同在振动幅值下，

ISFD 进动频率从 20 Hz 增加到 70 Hz 时，ISFD 的切向油膜力和阻尼系数随频率

的变化呈现分段特征。在低频段（低于 40 Hz），ISFD 的阻尼系数随频率的增加

呈现线性增长；在高频段（高于 40 Hz），增长趋势略有减缓，但仍保持线性关

系。且实验研究得出的趋势与数值结果类似，在数值上最大差距也只有 9.42 %。 

综上所述，本章通过 CFD 分析和实验研究，系统地探究了 ISFD 在无稳定

供油条件下的动力学特性，揭示了润滑油粘度、进动幅值和进动频率对 ISFD 动

力学特性的影响规律。结果表明，ISFD 的阻尼系数和刚度系数对润滑油粘度和

工况参数具有较高的敏感性，这些结论为 ISFD 在实际应用中的优化设计和运行

控制提供了重要的理论依据。 
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第 5 章 基于 ISFD 的涡轮增压器转子系统振动分析 

5.1 引言 

涡轮增压器转子系统是常用的一种旋转机械结构。转子系统中轴的一端和

涡轮是一体的，另一端则与叶轮相连接，使转子在一定程度上可以自由振动。

运行过程中可能会出现一系列振动问题。为了改善涡轮增压器转子系统的振动

问题，提高转子系统的稳定性，将 ISFD 应用于涡轮增压器转子系统，并对

ISFD 抑制涡轮增压器转子系统振动进行了分析和研究[63-67]。 

为探究 ISFD 对涡轮增压器转子系统动力学特性的影响，开展了转子系统的

数值分析研究。建立了涡轮增压器转子系统的力学模型和有限元模型，对涡轮

增压器转子系统的一阶临界速度、应变能、稳定性和稳态响应进行了数值分析，

并与刚性支承下的转子系统进行了对比分析。 

5.2 涡轮增压器转子系统的建模 

在涡轮增压器转子系统中使用 ISFD 支承的方式，相当于在系统中添加了刚

度系数与阻尼系数。图 5-1 为 ISFD 支承下的涡轮增压器转子系统结构简化图。 

 

图 5-1 ISFD 支承下的涡轮增压器转子系统结构简化图 

根据涡轮增压器转子系统的 ISFD 支承模型，可列出转子系统的运动微分方

程为式（5-1）： 

[
𝑚𝑥𝑥 𝑚𝑥𝑦

𝑚𝑦𝑥 𝑚𝑦𝑦
] {𝑋̈

𝑌̈
} + [

𝐶𝑥𝑥 𝐶𝑥𝑦

𝐶𝑦𝑥 𝐶𝑦𝑦
] {𝑋̇

𝑌̇
} + [

𝐾𝑥𝑥 𝐾𝑥𝑦

𝐾𝑦𝑥 𝐾𝑦𝑦
] {

𝑋
𝑌

} = 𝐹 + 𝐹𝑂 + 𝐹𝑢𝑏 （5-1） 
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式中 F为 Y方向的静态力，FO为非线性轴承油膜力，Fub为不平衡激励力。 

模拟的可靠性高度依赖于模型的精细化构建。建模过程中几何精度的偏差

可能显著影响计算结果的准确性，导致预测值与实际工况产生较大偏离。为确

保模型的可信度，采用三维软件进行全尺寸几何精确建模获取转动部件（含涡

轮、叶轮等）的关键动力特性参数，包括质量分布、质心位置和转动惯量采用

质量集中法进行等效简化处理。模型如图 5-2 所示。各参数如表 5-1 所示。 

表 5-1 涡轮和叶轮具体参数表 

零部件 质量 极转动惯量（Lpc） 直径转动惯量（Ldc） 质心位置 

涡轮 0.0894 kg 1.136×10-5 kg·m2 1.125×10-5 kg·m2 
左端 22.25 mm

的位置处 

叶轮 0.0313 kg 1.125×10-5 kg·m2 6.004×10-5 kg·m2 
左端 28.75 mm

的位置处 

 

图 5-2 涡轮增压器转子系统的模型 

表5-2列出了涡轮、叶轮以及涡轮增压器转子系统中其他组件（例如轴、螺

母等）的材料特性参数。 

表 5-2 涡轮增压器转子系统各零部件材料属性 

零部件 材料 密度（g/cm3） 剪切模量（GPa） 弹性模量（GPa） 

轴 42CrMo4 7.85 80 205 

叶轮 C355 7.85 79 206 

涡轮 INCO713C 8 75 198 

螺母 18Cr2Ni4WA 7.85 78 206 
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结合上述材料参与，运用 DyRoBeS 有限元分析平台，建立了双支承下的涡

轮增压器转子系统动力学模型。如图 5-3 所示，分别构建了刚性支承（a）和

ISFD 支承（b）两种工况下的有限元计算分析模型。 

  

（a）刚性支承 （b）ISFD 支承 

图 5-3 涡轮增压器转子系统有限元动力学模型图 

如图 5-3 显示涡轮增压器转子系统划分了 11 个关键位置节点，具体特征如

下。结构装配关系：涡轮与主轴一体化设计，叶轮通过锁紧螺母固定于主轴。

节点分布特征（1）节点 1-2：锁定锁紧螺母与轴的重叠段；（2）节点 2-4：定位

叶轮与轴的重叠区域，其中节点 3 精确对应叶轮质心；（3）节点 9-11：界定涡

轮段空间位置，节点 10 准确标定涡轮质心。等效处理方法：在质心节点 3 和 10

处分别实施质量集中法，实现叶轮和涡轮质量叠加。不平衡激励设置：在节点

2 和 4 处各施加 7.6 g·mm 的初始不平衡激励力。这种基于节点离散的建模方法

能准确反映系统动力学特性，为后续分析提供了可靠的数值模型。 

如图 5-3（b）轮增压器转子系统中加入了 ISFD做支承，使系统有了更大的

阻尼系数。再分别对刚性支承和 ISFD 支承两种不同的支承方式进行数值分析研

究，来探究 ISFD 对涡轮增压器转子系统的振动控制效果。 

5.3 ISFD-涡轮增压器转子系统的动力学特性分析 

5.3.1 转子系统的临界转速和弯曲应力分析 

为探究 ISFD 对涡轮增压器转子系统临界转速的影响，开展了涡轮增压器转

子系统的临界转速分析，得到了两种支承下的临界速度和振动模式。图 5-4示了

涡轮增压器系统的一阶临界速度和弯曲应力分布。 
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（a）刚性支承 （b）ISFD 支承 

图 5-4 转子系统的一阶临界速度和弯曲应力分布 

如图 5-4所示，当涡轮增压器转子系统使用刚性支承时，转子系统的一阶临

界速度为 12829 rpm。而 ISFD 支承时，转子系统的一阶临界速度为 4491 rpm。

由此可见，ISFD 能够为系统提供弹性支承，具有较好的频率调节能力。 

根据弯曲应力分布图，当使用刚性支承时，涡轮增压器转子系统在一阶临

界速度下的最大弯曲应力为 35 MPa。ISFD支承后，转子系统的最大弯曲应力得

到了显著改善，降为 4.7 MPa。与刚性支承相比，应力幅值降低了 86.57 %，这

一数值对比充分验证了 ISFD 支承在抑制转子系统应力方面具有显著优势。特别

是在一阶临界转速的工况下，ISFD 支承可以有效降低应力集中现象，从而提升

系统的运行可靠性。 

因此，ISFD 可以为转子系统提供额外的阻尼效应，降低系统的支承刚度，

并改变系统的一阶临界速度以达到调频的效果，一定程度上可以避免转子系统

在工作转速内的共振。 

5.3.2 转子系统一阶临界转速下的应变能分析 

在临界转速下，转子系统会出现共振现象，轴上会产生一定的弯曲变形和

应力集中。为了研究涡轮增压器转子系统在一阶临界转速时的应变能分布情况，

对转子系统开展了应变能分析。图 5-5 呈现了在刚性支承和 ISFD 支承条件下，

涡轮增压器转子系统的应变能分布情况。 
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（a）刚性支承 （b）ISFD 支承 

图 5-5 转子系统应变能分布图 

如图 5-5 示，在涡轮增压器转子系统中当使用刚性支承时，转子系统 26.97 %

的应变能集中在转子轴上，两个轴承一起承受 73.03 %的应变能。当使用 ISFD

支承时，转子系统中只有 2.7 %的应变能集中在轴上，97.3 %的应变能分布在

ISFD 和轴承上。其中，7.59 %分布在轴承上，89.71 %集中在 ISFD 上。当以

ISFD 支承代替刚性支承时，涡轮增压器转子系统轴上的应变能从 26.97 %降低

到 2.7 %，轴承上的应变能从 73.03 %降低到 7.59 %。这表明了 ISFD 能够为系统

提供弹性支承，降低转子系统中轴和轴承上的应变能，延长使用寿命。 

5.3.3 转子系统的稳定性分析 

由于涡轮增压器转子系统在极端条件下运行时可能不稳定，因此对数衰减

率的大小可以反映稳定性。为了探究 ISFD 对涡轮增压器转子系统稳定性的影响，

开展了转子系统的稳定性分析。转子系统的转速范围设置为 0 rpm-5000 rpm，通

过分析得到转子系统的稳定性图，如图 5-6 示。 

  

（a）刚性支承 （b）ISFD 支承 

图 5-6 转子系统稳定性图 

从图 5-6可以看出在刚性支承下涡轮增压器转子系统运行过程中对数衰减率
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小于 0.0002 并在零线上下不断跳动，说明具有刚性支承的转子系统在极端工况

下不稳定。相反，ISFD 支承的转子系统中，由于 ISFD 为系统提供了弹性阻尼

支承，一阶正进动对数衰减率大于 0.18，二阶正进动对数衰减率大于 0.34，而

通常，转子各固有频率的对数衰减率应大于 0.15，说明转子系统在有 ISFD 支承

运行期间是稳定的。此外，一阶和二阶正进动的对数衰减率随着转速的增加而

增加，这表明 ISFD 可以提高对数衰减率，提高转子系统的稳定性。 

5.4 ISFD 对涡轮增压器转子系统的振动控制研究 

5.4.1 转子系统稳态响应减振研究 

针对运行过程中振动不平衡的问题，通过数值分析研究，探究了 ISFD 对涡

轮增压器转子系统动力学特性的影响。在节点 2 和节点 4 处分别添加 7.6 g·mm

的初始不平衡激励力。在转速为 1200 rpm 的条件下，对涡轮增压器转子系统的

稳态响应进行了数值分析研究。结果如图 5-7 示。 

 

图 5-7 稳态响应数值分析的时域图 

由图 5-7 可以观察到，当使用刚性支承时，振幅的峰值达到了 38.8 μm。

ISFD 支承时，峰值减小为 16.7 μm，比刚性支承降低了 57 %。 

为了更好的观察在两种不同的支承下涡轮增压器转子系统处在工作频率时

的振幅大小，对图 5-7 中的数据进行了傅里叶变换得到图 5-8 涡轮增压器转子系

统两种不同支承下稳态响应数值分析的频域图。 
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图 5-8 稳态响应数值分析的频域图 

从图 5-8 轮增压器转子系统稳态响应的频域数据中可以看出，在 ISFD 支承

后，转子系统的振动得到了明显的控制。与刚性支承相比，ISFD 支承后转子系

统在工作频率（20 Hz）下的幅值由 37.5 μm 降低到 15.6 μm，降幅为 58.4 %。 

5.4.2 ISFD 抑制转子系统不平衡响应的数值分析研究 

随着涡轮增压器转子的转速逼近临界转速时，转子系统可能会发生共振现

象，这会引起振动的显著增强。因此，进行关于转子系统不平衡响应的研究，

考察了 ISFD 在减轻涡轮增压器转子系统因不平衡响应而引起的振动方面的效果。

在节点 2 以及节点 4 处分别添加 7.6 g·mm 的初始不平衡激励力。数值分析过程

中，转子的转速范围设定为 1000 rpm 至 17000 rpm，经分析后得到两种支承条

件下转子系统叶轮端节点 2 处 X、Y 方向的振动幅值，如图 5-9 所示。 

  

（a）X 方向 （b）Y 方向 

图 5-9 转子系统 X、Y 方向振幅随转速变化图 

由图 5-9 可以得出以下结论： 

（1）在 ISFD 支承和刚性支承的条件下，转子系统的振动幅值随着转速的
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提升呈现出持续增大的趋势。当转速接近一阶临界转速时，系统出现显著的共

振现象，振幅急剧上升至峰值水平。然而，随着转速继续增加，由于转子系统

表现出自动对中特性，振动位移开始逐渐减小并最终趋于稳定状态。 

（2）通过对比分析可以得出，相较于刚性支承，采用 ISFD 支承显著改善

了转子系统的不平衡响应特性，有效抑制了振动幅值。具体而言，在临界转速

下，X 方向的振幅从 289 μm 大幅降低至 169 μm，降幅达 41.52 %；同时，Y 方

向的振幅也从 254 μm 显著减小至 156 μm，降幅达到 38.42 %。这一结果表明，

ISFD 支承在转子系统振动控制方面具有显著的优越性。 

改变在节点 2 以及节点 4 处添加的初始不平衡激励力，取不平衡激励力为

7g·mm、7.6g·mm、8.2g·mm……11.2g·mm。通过数值分析计算出刚性支承的一

阶临界转速（12829 rpm）以及 ISFD支承的一阶临界转速（4491 rpm）下涡轮增

压器转子系统 X 和 Y 方向的振幅，并绘制曲线如图 5-10 示。 

  

（a）X 方向 （b）Y 方向 

图 5-10 转子系统 X、Y 方向振幅随不平衡激励力变化曲线图 

从图 5-10 可以看出，无论是 X 方向还是 Y 方向，ISFD 支承代表的红色曲

线总是处在刚性支承代表的黑色曲线下方，这表明了在此范围的不平衡激励下，

ISFD 有着明显的减振效果。 

除此之外，无论是 X方向还是 Y方向随着不平衡激励力的增大，ISFD支承

与刚性支承代表的振幅差值都是越来越大的，这也表明了随着不平衡激励力的

增大，ISFD 对涡轮增压器转子系统的减振效果是越来越明显的。 

通过开展转子系统不平衡响应的实验研究，结果表明 ISFD 在转子系统动态

特性调节和振动控制方面展现了显著的性能优势。ISFD 实现了转子系统固有频
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率的有效调节，体现了其优良的调频功能。与此同时，ISFD 的油膜阻尼为系统

提供了额外的阻尼源，这种阻尼效应显著提高了转子系统的减振性能。数值分

析结果显示，在临界转速区域，ISFD 能够显著抑制共振峰值，使转子系统的振

动水平得到有效控制。此外，ISFD 的应用还改善了转子系统的动态稳定性，表

现在系统在全转速范围内的平稳运行以及转子自动对中特性的增强。综上所述，

ISFD 的刚度调节和阻尼特性使其在转子系统振动控制领域具有重要的工程应用

价值，为实现转子系统的高效、稳定运行提供了可靠的技术保障。 

5.5 本章小结 

本章主要进行了基于 ISFD 的涡轮增压器转子系统的振动分析，研究了

ISFD 对转子系统临界转速、应变能、稳定性影响规律，与刚性支承下的转子系

统进行了对比分析。开展了 ISFD 对涡轮增压器转子系统稳态响应的减振效果研

究，并通过探究不同转速以及不同不平衡量下转子系统在 X 和 Y 方向的振幅对

ISFD 抑制转子系统不平衡响应进行了研究。以下是本章的主要研究内容和结论： 

（1）使用 ISFD支承后，涡轮增压器转子系统的一阶临界速度从 12829 rpm

降低到 4491 rpm，表明 ISFD能够提供弹性支承，具有较好的频率调节能力。转

子系统在 ISFD支承下，达到一阶临界速度时的最大弯曲应力，从刚性支承的 35 

MPa 降低到 4.7 MPa，降幅达 86.57 %。 

（2）使用 ISFD 支承后，涡轮增压器转子系统轴上的应变能从 26.97 %降低

到 2.7 %，轴承上的应变能从 73.03 %降低到 7.59 %，表明 ISFD 能够有效降低轴

和轴承上的应变能，延长使用寿命。 

（3）使用 ISFD 支承后，涡轮增压器转子系统一阶正进动对数衰减率大于

0.18，二阶正进动对数衰减率大于 0.34，均大于 0.15，这一变化充分证明了

ISFD 在提升转子系统稳定性方面的显著作用。 

（4）ISFD 支承显著降低了转子系统的振动幅值，峰值振幅从 38.8 μm 降低

到 16.7 μm，降幅达 57 %。在工作频率下，ISFD 支承后的振幅从 37.5 μm 降低

到 15.6 μm，降幅达 58.4 %。 

（5）ISFD 支承显著改善了转子系统的不平衡响应特性，有效抑制了振动

幅值。在临界转速下，X方向的振幅从289 μm降低到169 μm，降幅达41.52 %；
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Y 方向的振幅从 254 μm 降低到 156 μm，降幅达 38.42 %。且随着不平衡激励力

的增大，ISFD 对涡轮增压器转子系统的减振效果是越来越明显的。 
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第 6 章 总结与展望 

6.1 总结 

本研究围绕涡轮增压器转子系统在运行中的振动问题，提出采用阻尼支承

技术进行优化。通过 CFD 数值模拟与实验相结合的方法，对所设计的 ISFD 支

承开展了动力学性能研究，重点考察油膜力特性、阻尼效应及刚度特征。在此

基础上，系统研究了 ISFD 支承对涡轮增压器转子系统动力学特性的影响规律。

主要研究工作涵盖以下方面： 

（1）ISFD 的结构与动力学特性分析：本文首先介绍了 ISFD 的结构和工作

原理，ISFD 的刚度主要由 S 型弹性体决定，阻尼系数则通过油膜挤压效应提供。

建立了 ISFD 的固体和流体模型，得到了 ISFD 的位移云图应力云图以及油膜在

几种时刻下的压力云图。 

（2）ISFD 供油参数和工况参数对阻尼系数的影响：本文研究了在稳定供

油和无稳定供油条件下，润滑油粘度、进油压力、进动频率和进动幅值对 ISFD

阻尼系数的影响规律。研究结果表明，在其他条件不变的情况下润滑油粘度和

进油压力的增加会显著提高 ISFD 的阻尼系数，且这种变化呈线性关系。进动频

率和进动幅值的增加也会导致阻尼系数的线性增长，但在高频段（大于 40 Hz）

时，阻尼系数的增长趋势略有减缓。 

（3）实验验证与数值分析对比：实验结果表明，ISFD 的阻尼系数与润滑

油粘度、进动频率和进动幅值之间存在良好的线性关系，与数值分析结果反映

的趋势相同，具体数值的误差在 12 %以内，验证了数值分析的准确性。 

（4）ISFD 在涡轮增压器转子系统中的应用：本文将 ISFD 应用于涡轮增压

器转子系统，分析了其对转子系统临界转速、应变能、稳定性影响规律和对转

子系统稳态响应的控制效果。研究结果表明，ISFD 能够有限降低转子系统的振

动幅值。具体而言，ISFD 支承下的转子系统一阶临界转速从 12829 rpm 降低到

4491 rpm，最大弯曲应力从 35 MPa 降低到 4.7 MPa，降幅达 86.57 %。此外，

ISFD 支承显著降低了转子系统轴和轴承上的应变能，延长了使用寿命。 

综上所述，本研究通过数值分析与实验验证相结合的方法，深入研究了整
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体式挤压油膜阻尼器（ISFD）的动力学特性及其在涡轮增压器转子系统振动控

制中的实际应用效果。研究结果表明，ISFD 通过优化支承刚度和引入附加阻尼

的双重机制，能够有效抑制转子系统的振动响应。 

从理论层面来看，本研究揭示了 ISFD 的减振机理，为其在转子动力学领域

的应用提供了理论支承；从工程实践角度来看，ISFD 不仅能够延长涡轮增压器

关键部件的使用寿命，还能降低维护成本，提高设备的整体运行效率。因此，

ISFD 技术在航空发动机、燃气轮机、离心压缩机等高速旋转机械领域具有广阔

的应用前景，为解决转子系统振动控制难题提供了一条切实可行的技术途径。 

6.2 展望 

未来的研究可以进一步优化 ISFD 的结构设计，探索其在更广泛工况下的应

用效果。具体而言，可以从以下几个方面展开研究： 

（1）多工况下的 ISFD性能研究：研究 ISFD在不同工况下的性能表现，在

极端温度、压力和转速条件下的动力学特性，以验证其在复杂工况下的适用性。 

（2）ISFD 与其他减振技术的结合：探索 ISFD 与其他减振技术（如主动控

制技术、磁悬浮技术等）的结合应用，以进一步提高转子系统的振动控制效果。 

通过以上研究，可以进一步提升 ISFD 的性能，拓展其应用范围，为旋转机

械的振动控制提供更加可靠的技术支持。 
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