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超临界二氧化碳涡轮发电机振动试验
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2. 中国科学院大学 工程科学学院，北京 100049）

摘 要：搭建 20 kW超临界二氧化碳涡轮发电试验系统，开展涡轮发电机轴系临界转速数值仿真研究，对

比分析空心轴与实心轴的前 4阶临界转速与振型，并计算涡轮的前 4阶模态频率。开展转速与负载对轴系振

动特性影响的试验研究，采用频谱图分析转速 0~48 000 r/min、负载 0~20 kW 下涡轮端与自由端壳体加速度

振动响应。计算与试验结果表明：文中空心转子的临界转速高于实心转子的临界转速，有涡轮转子的临界转速

低于无涡轮转子的临界转速。随着负荷从 0 kW 增加到 15 kW，转子工频振动逐渐减小，但出现幅值较低的倍

频振动；在转速区域 11 000~40 000 r/min，不同功率下驱动端的振动响应低于自由端的振动响应，在转速

48 000 r/min时，不同功率下驱动端的振动响应均高于自由端的振动响应。
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Vibration test of supercritical carbon dioxide turbine generator
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Abstract： 20 kW supercritical carbon dioxide turbine power generation test system was
built.Numerical simulation study for the critical speed of the turbine generator shaft system was
carried out.The first 4 order critical speeds of hollow and solid shafts were compared and analyzed.
The first 4 order modal frequencies of the turbine were calculated.Some experiments were carried
out to research the influence of the speed and load on vibration characteristics. Spectrum graphs
were used to analyze the acceleration response of the shell at a speed of 0-48 000 r/min and a
load of 0-20 kW.Calculation and test results showed that,the critical speed of hollow rotor was
higher than that of the solid rotor,and critical speed of a rotor with a turbine was lower than that
of a rotor without a turbine.As load increased from 0 kW to 15 kW,rotor power frequency vibra‑
tion gradually decreased, but double frequency vibration with lower amplitude appeared. As the
speed ran from 11 000 r/min to 40 000 r/min,vibration response of the drive end under different
powers was lower than that of the free end.Vibration response of the drive end under different
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powers was higher at 48 000 r/min than that of the free end.
Key words：supercritical carbon dioxide；turbine generator；frequency spectrum analysis；

critical speed；vibration response

超临界二氧化碳具有密度大、黏度小、传热传

质性能好的特点，作为热力循环工质可减少压缩

耗功，提高循环效率。超临界二氧化碳布雷顿循

环适用于太阳能、核能、余热利用等多个领域，是

当前最具有发展前景的能量转换系统之一 [1]，尤

其作为降低太阳能光热发电成本的关键技术 [2]。

循环系统中超临界二氧化碳涡轮机高参数和高性

能的特点对轴承提出高 DN 值（转速×轴承内

径）、高稳定性、高可靠性的要求。超临界二氧化

碳涡轮机是典型的高速旋转机械设备，通常由涡

轮、发电/电动一体机、密封及支承轴承组成。轴

承支承的涡轮‑发电/电动机转子系统是超临界二

氧化碳涡轮机的核心旋转结构，该结构使得涡轮

机在运行过程中能够高效且稳定地承载与输出各

种动力载荷，进而保证超临界二氧化碳发电系统

安全可靠地工作。因此，研究高速涡轮机转子‑轴
承系统的动力学特性对转子结构设计与运行可靠

性显得尤为重要。

滚动轴承具有摩擦因数小、轴向尺寸小、冷却

润滑需要的滑油较少、承载能力强、可同时承受轴

向和径向外载荷等特点，在微小功率等级的涡轮

动力装置中被广泛采用 [3‑4]。Chiang等 [5]采用数值

仿真与试验的方法研究了涡轮机械双转子与单转

子系统的动力学特性。邓四二等 [6]理论分析滚动

轴承结构参数与双转子非线性动力学特性之间的

关联。李朝峰等 [7]采用有限元法计算双转子‑轴承

系统的轴承支承刚度和内外转子转速比对系统临

界转速影响。Mevel等 [8‑9]数值与试验研究滚动轴

承‑转子系统非线性动力学行为中混沌发展路径。

王立刚 [10]建立叶片 ‑转子 ‑轴承耦合系统非线性动

力学模型，采用 Lagrange方法分析了叶片振动对

耦合系统非线性动力学行为的影响规律。

超临界二氧化碳涡轮发电机的轴承 ‑转子系

统是典型的机电耦联系统，其动力学问题相当复

杂。研究人员通常将电磁系统与机械系统的模型

分开考虑，如轴承‑转子系统的数学模型、发电机/
电动机的电磁力模型，然后再根据具体问题进行

选择合适的模型机型分析 [11]。邱家骏 [12]有机结合

经典力学与电磁学，系统研究了发电/电动机的机

电耦联非线性振动特性。Lee等 [13]预测了加速转

子通过一阶或多阶临界转速的不平衡响应。杨志

安等 [14]应用非线性多尺度法研究水轮发电机定子

系统磁固耦合电磁激发非线性振动，给出系统可

能出现混沌的临界值。白晖宇等 [15]对当前国内外

发电/电动机不平衡磁拉力研究现状进行分析和

综述分析和总结不平衡磁拉力的机理、特征，并对

不平衡磁拉力特别是非线性磁拉力的国内外发展

概况进行介绍。Xu等 [16]提出一种用于发电/电动

机的通用电磁激励模型，研究极对数和摩擦参数

对振动振幅的影响，提出了抑制振幅的方法，通过

Floquet理论分别研究了质量偏心距，合成磁通势

（MMF）、刚度系数、阻尼系数、接触刚度和摩擦因

数对转子系统稳定性的影响。李艳明等 [17]采用有

限元数值分析方法，分析了由于转子偏心导致的

超高速永磁同步发电/电动机不平衡磁拉力变化

规律，进而研究了轴系的固有频率及振动特性。

郝龙等 [18‑19]设计搭建了由动静压混合气体轴承支

承的 45 kW微型燃气轮机用高速发电机试验装

置，开展了负荷与转速对转子非线性动力学特性

的试验。研究结果表明：发电/电动机负荷增大，

转子不平衡磁拉力随之增加，进而使得转子低频

涡动转速提前，稳定裕度降低，且大负荷下，转子

涡轮频率成分增加，更容易出现碰摩失稳现象。

整体来看，已有的研究多采用数值分析方法求解

发电机转子的动力学响应，而其结果受含非线性

因素的数学模型、边界条件及求解方法的影响，与

试验结果很难吻合。

本文搭建了 20 kW超临界二氧化碳涡轮发电

试验装置，通过试验分析了负荷与转速特性对转

子振动响应的影响规律，并构建轴系的动力学分

析模型，采用振型图分析了空心轴结构、陀螺力矩

对转轴临界转速的影响，可为超临界二氧化碳涡

轮发电机轴系动力学设计、优化分析与故障诊断

提供参考。

1 试验系统及发电机结构

试验系统由发电机本体及辅助子系统，振动

采集与分析子系统，气源驱动子系统组成，示意图

如图 1所示，实际结构图如图 2所示。

超临界二氧化碳工质透平发电机为高速永磁
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发电机与涡轮一体化的同轴设计方案，发电机额

定功率为 20 kW，额定转速为 48 000 r/min，2极。

轴承设置在发电机两端，采用两对背靠背角接触

球轴承提供径向和轴向支承与润滑，滚动轴承采

用油/气润滑的方式进行润滑与冷却，透平涡轮悬

臂布置，永磁发电机定子线圈采用水冷的方式，定

子出线从机身轴向引出，转轴端面密封方式选用

迷宫+碳环混合密封的方式。

转子结构如图 3所示，为空心结构，其目的为

了减轻转轴质量，同时增加转轴中心的冷却。轴

承采用斯凯孚的角接触球轴承，轴承球状滚动体

材料为陶瓷，陶瓷球比钢球更轻，更硬，所以与同

等大小的全钢轴承相比，混合陶瓷轴承的刚度更

大，运行速度更快。陶瓷球的质量轻有助于降低

轴承离心力，同时轴承产生更少的热量。对需要

快速起动和停止的机床或发电机应用场合来说，

低离心力尤其重要。减少轴承产生的热量有助于

降低能耗，延长润滑剂的使用寿命。轴承采用背

靠背布置：在背对背配置中，载荷线沿着轴承轴的

方向分散，该配置可承受两个方向的轴向力。背

对背配置的轴承的刚度相对要大一些（发电机两

边的轴承均为 2个背对背布置），大约是单个轴承

支承的 1.6倍，而且也适合承受倾斜力矩。靠近

涡轮端轴承内径相对较大，其可承受的载荷更大。

涡轮采用部分进气冲动式轴流透平结构，设计工

况下，透平的进气度为 0.1，等熵效率为 51% 左

右。转子与轴承的结构参数如表 1所列。发电测

试装置由功率 100 kW交流负载箱、电流 100 A的

气动开关和四相电缆组成。

发电机辅助子系统主要包括发电机定子线圈

冷却系统与轴承润滑系统。定子线圈采用循环水

冷却，冷却功率为 5 kW。轴承润滑采用油气混合

润滑方式，0.3 MPa的压缩空气与油泵提供的 0.1
MPa润滑油在油气分配阀处混合后进入轴承进

行润滑。

振动采集与分析子系统由振动加速度传感

器、转速传感器与振动采集仪组成。在轴承外壳

体上分别垂直布置两个加速度振动传感器，在远

离涡轮的轴端轴向布置转速传感器，传感器采集

的信号经采集仪进入电脑在线显示与存储。传感

器的参数如表 2所列。

由于该涡轮是以 S‑CO2作为工质进行设计

的，但由于 S‑CO2闭式回路还未搭建完成，而本论

文中试验主要开展高速下转子振动特性研究，因

此采用试验室已有的高压空气气源进行驱动。驱

动子系统包含空气压缩机、高压空气管道，以及沿

管道布置的气体稳压阀，气动调节阀，过滤器，温

图 1 试验系统图

Fig.1 Test system diagram

图 2 发电机试验台

Fig.2 Generator test bench

图 3 转子结构实物图

Fig.3 Physical picture of rotor structure
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度传感器，压力变送器，质量流量计等设备。采用

螺杆空气压缩机作为动力气源，可产生压力范围

为 0.1~1.0 MPa，最大流量为 1 400 N ⋅ m3/h的高

压空气。气体稳压阀可实现阀后压力稳定，稳压

范围为 0.1~1.0 MPa。通过调节气动调节阀阀门

开度，可以实现轴承供气管路、主管路高压空气压

力、流量控制。采用热式空气质量流量计实现

0~1 500 N ⋅ m3/h体积流量的测量及变送采集。

过滤器可过滤最小直径为 0.01 μm的杂质颗粒，

实现轴承高压空气清洁，避免供气中出现杂质导

致转子及涡轮划伤。

2 结果讨论

2. 1 转子临界转速特性

2. 1. 1 涡轮模态特性

对涡轮的模态进行分析，以确定涡轮在运转

频率是否与固有频率一致从而发生共振导致破

坏。这里在涡轮设计转速下的预应力状态下对涡

轮进行模态分析，计算了涡轮的前 4阶模态，对应

的频率如表 3所示。可以看到，涡轮的正常工作

转速为 48 000 r/min，对应的频率为 800 Hz，而涡

轮的第 1阶共振频率为 2 777.5 Hz，两者相距较

远，故涡轮不会由于转动导致的激励而发生共振，

具有较大的安全裕度。

2. 1. 2 轴系临界转速特性

转子采用空心轴结构设计，选取滚动轴承刚

度为 1.0×108 N/m，本文中成对使用滚动轴承，轴

承刚度为 1.6×108 N/m，通过测量实际转子三维

模型中各轴段的长度、内径、外径，简化为简单轴

段，将涡轮采用集中质量单元处理，共生成 45个
单元，46个结点，模型总长度为 367 mm，总质量

为 5.056 kg。驱动端轴承（1＃轴承）和自由端轴

承（2＃轴承）分别位于 9#和 39#结点处，有限元模

型如图 4所示。

数值计算空心结构及涡轮对轴系前 4阶临界

转速的影响，如表 4所列。可以看到，空心结构

转子的临界转速略高于实心结构转子，空心结构

转子的前 2阶临界转速为 53 068 r/min和 58 987
r/min，高于额定转速 10%以上。去除涡轮后，转

子的临界转速均大幅提高，这是因为涡轮的附加

质量和转动惯量会使轴系临界转速下降。

图 5给出空心转子前 4阶模态振型。实心转

子的前 4阶模态振型与空心转子的完全一致。可

以看到，前 2阶是由于轴承刚度引起的平动与锥

动临界转速，在涡轮处，转子的振动响应较大；第

3阶为转子的 1阶弯曲临界转速，第 4阶为转子的

2阶弯曲临界转速。

2. 2 不同转速及负荷下轴系振动特性试验

以自由端、涡轮驱动端垂直方向和水平方向

壳体加速度信号为对象，分析轴系在不同转速、不

同负载下的振动特性。图 6~图 16中，标注的

表 1 转子与轴承结构参数表

Table 1 Rotor and bearing structure parameter

参数

转子质量/kg

涡轮质量/kg

涡轮极转动惯量/( kg ⋅ mm2 )

涡轮直径转动惯量/
( kg ⋅ mm2 )

转子长度/mm

轴承跨距/mm

涡轮材料

转子材料

涡轮侧轴承型号

自由侧轴承型号

数值及说明

5. 056

0. 44

482. 29

246. 48

368. 5

218. 25

GH4169

38CrMoAl

SKF‑VEX35/NS7CE1TL

SKF‑VEX30/NS7CE1TL

表 2 传感器参数列表

Table 2 Sensor parameter

压电加速度

传感器

电感式传感器

（转速）

参数

灵敏度/（mV/ms2）

频率范围/kHz

量程/（m/s2）

工作温度/℃

探头直径/mm

检测距离/mm

数值

0. 509

0. 5~10

1 000

-40~+120

8

8

表 3 涡轮的模态频率计算值

Table 3 Simulation values of modal frequency
of the turbine

阶数

1

2

3

4

频率/Hz

2 777. 5

2 790. 7

3 519. 4

3 860. 8
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图 5 含涡轮的空心转子前 4阶临界转速振型图

Fig.5 Vibration diagram of the first fourth‑order critical
speed of the hollow rotor with impelle

1X表示转子振动响应的工频振动，2X、3X、4X、

5X、6X、7X分别表示转子振动响应的 2倍频振动、

3倍频振动、4倍频振动、5倍频振动、6倍频振动、7
倍频振动。

2. 2. 1 不同负荷下自由端垂直方向的振动特性

图 6给出了转速 11 300 r/min时，不同负载下

自由端垂直方向轴系振动特性。转速 11 300 r/min
（工频 188 Hz左右），转子以工频振动为主，随着

负荷从 0~15 kW逐渐增大，转子工频振动幅值逐

渐减小，振幅由负荷 0 kW时的 1.16 m/s2减小到

负 荷 15 kW 时 的 0.85 m/s2，振 动 幅 值 降 低 约

图 4 轴系有限元模型

Fig.4 Shafting finite element model

表 4 轴系前 4阶临界转速

Table 4 The first four order critical speed of the shafting

阶数

1

2

3

4

空心轴/Hz（含涡轮）

884. 46

983. 11

2 420. 10

4 061. 70

实心轴/Hz（含涡轮）

881. 82

981. 35

2 283. 72

3 701. 16

空心轴/Hz（无涡轮）

934. 77

1 819. 02

2 852. 73

4 800. 76
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26%；在频率 950~1 150 Hz（5倍频~6倍频）处，

出现幅值小于 0.30 m/s2的高频频带振动；在频率

1 600~1 800 Hz之间，出现幅值小于 0.20 m/s2的
高频频带振动；在 2 300~2 800 Hz之间，出现幅

值小于 0.30 m/s2的高频频带振动。整体来看，转

速为 11 300 r/min时，转子振动以工频振动为主，

在 5倍频以上，出现振动幅值低于 0.30 m/s2的高

频频带振动，其振动幅值较小。

图 7给出了转速 20 000 r/min时，不同负载下

自由端垂直方向轴系振动特性。转速 20 000 r/min
（工频 333 Hz左右），转子以工频振动为主，随着

负荷从 0~15 kW逐渐增大，转子工频振动幅值逐

渐减小，振幅由负荷 0 kW时的 2.83 m/s2减小到

负 荷 15 kW 时 的 1.60 m/s2，振 动 幅 值 降 低 约

43%；在 频 率 1 000 Hz 处 ，出 现 幅 值 约 为 0.80
m/s2的高频振动；在 1 600、1 900、2 200 Hz处，出

现幅值低于 0.20 m/s2的高频频带振动。整体来

看，转速 20 000 r/min时，转子振动以工频振动为

主，在 3倍频处，出现约为 0.80 m/s2的高频振动，

振动幅值随负荷变化基本保持不变，在 5倍频以

上，出现振动幅值低于 0.30 m/s2的高频振动。

图 8给出了转速 30 300 r/min时，不同负载下

自由端垂直方向轴系振动特性。转速 30 300 r/min
（工频 505 Hz左右），转子以工频振动为主，随着

负荷从 0 kW至 15 kW逐渐增大，转子工频振动幅

值逐渐减小，由负荷 0 kW时的 4.57 m/s2减小到

负 荷 15 kW 时 的 2.26 m/s2，振 动 幅 值 降 低 约

50%；在频率 1 010、1 510、2 016 Hz处（2倍频、3
倍频、4倍频），转子的 2倍频、3倍频、4倍频振动

幅值随负荷增大逐渐增大，当负荷由 0 kW增加到

15 kW，2倍频、3倍频、4倍频振动幅值分别由

1.70、1.30、0.32 m/s2增加到 4.05、1.30、0.47 m/s2。
整体来看，转速为 30 300 r/min时，转子振动以工

频振动和 2倍频振动为主，工频振动随负荷增加

而减小，2倍频振动随负荷增加而增加；同时，存

在幅值相对较小的 3倍频、4倍频振动。

图 9给出了转速 40 000 r/min时，不同负载下

自由端垂直方向轴系振动特性。转速 40 400 r/min
（工频 673 Hz左右），转子以工频振动为主，随着

负荷逐渐增大，转子工频振动幅值逐渐减小，由负

荷 0 kW 时的 8.67 m/s2减小到负荷 15 kW 时的

3.11 m/s2，振动幅值降低约 64%；转轴 2倍频、3倍
频、4倍频处的振动幅值较小，其中 2倍频振动幅

值约为 0.70 m/s2，3倍频振动幅值约为 0.20 m/s2，
4倍频振动幅值约为 0.50 m/s2，且 2倍频、3倍频

和 4倍频振动幅值随负荷变化而变化的幅度较

小。整体来看，转速为 40 400 r/min时，转子振动

以工频振动为主，工频振动随负荷增加而减小，2
倍频、3倍频、4倍频振动幅值较小，且随负荷变化

图 8 转速 30 300 r/min时的振动图谱

Fig.8 Vibration spectrum at a speed of 30 300 r/min

图 7 转速 20 000 r/min时的振动图谱

Fig.7 Vibration spectrum at a speed of 20 000 r/min

图 6 转速 11 300 r/min时的振动图谱

Fig.6 Vibration spectrum at a speed of 11 300 r/min
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不明显。

图 10给出了转速 48 000 r/min时，不同负载

下自由端垂直方向轴系振动特性。转速 48 000
r/min（工频 800 Hz左右），转子以工频振动为主，

随着负荷逐渐增大，转子工频振动幅值逐渐减小，

由负荷 0 kW时的 4.95 m/s2减小到负荷 15 kW时

的 4.10 m/s2，振动幅值降低约 17%；转轴在 0~12
kW负荷时的 2倍频振动幅值较小，幅值约为 1.0
m/s2，15 kW 时的 2 倍频振动幅值突然增加到

5.57 m/s2；转轴在 0~15 kW负荷时的 3倍频处振

动幅值相对较小，约为 1.50 m/s2，且随负荷变化

较小。整体来看，转速为 48 000 r/min时，转子振

动以工频振动为主，工频振动随负荷增加而减小，

负荷 15 kW时 2倍频振动幅值相对于低负荷时的

2倍频振动明显增大，3倍频振动幅值较小。

2. 2. 2 不同转速下的振动特性

图 11给出了负载功率为 0 kW（即不接入负

载），转子在不同转速下自由端水平方向壳体振动

响应。转速在 10 000~20 000 r/min之间，发电机

振动以工频为主，振幅较小，其中 11 300 r/min时
振动响应为 1.10 m/s2，20 000 r/min时振动响应

为 2.88 m/s2。转子在 30 000 r/min以上运行，工

频振动增大，且出现幅值较低的 2倍频、3倍频及

4 倍 频 振 动 。 由 图 11 可 以 看 到 ，转 速 30 000、
40 000、48 000 r/min 时 工 频 振 动 分 别 为 6.43、
7.33、8.54 m/s2，而对应的高频振动，幅值较小，在

0.38 m/s2至 1.01 m/s2之间。

图 12给出了负载功率为 0 kW（即不接入负

载），转子在不同转速下驱动端垂直方向壳体振动

响应。转速在 11 300 r/min时，发电机振动以工

频 振 动 为 主 ，振 幅 较 小 ，为 0.70 m/s2；转 子 在

20 000~40 000 r/min 运行时，工频振幅略有增

加，且出现幅值较小的 2倍频、3倍频及 4倍频振

动，其振动幅值如图 12中所示。转子在 48 000

图 9 转速 40 000 r/min时的振动图谱

Fig.9 Vibration spectrum at a speed of 40 000 r/min

图 10 转速 48 000 r/min时的振动图谱

Fig.10 Vibration spectrum at a speed of 48 000 r/min

图 11 0 kW自由端水平方向的振动图谱

Fig.11 Horizontal vibration spectrum of 0 kW at free end

图 12 0 kW驱动端垂直的振动图谱

Fig.12 Vertical vibration spectrum of 0 kW at drive end
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r/min时，工频振动显著增加，其幅值达 9.41 m/s2，
且 2倍频振动也明显增加，振幅达 2.65 m/s2。

图 13给出了负载功率为 0 kW（即不接入负

载），转子在不同转速下驱动端水平方向壳体振动

响应。转速在 11 300 r/min时，发电机振动以工

频 振 动 为 主 ，振 幅 较 小 ，为 0.58 m/s2；转 子 在

20 000~40 000 r/min 运行时，工频振幅略有增

加，且出现幅值较小的 2倍频、3倍频及 4倍频振

动，其振动幅值如图 13中所示。转子在 48 000
r/min时，工频振动显著增加，其幅值达 11.67 m/s2，
且 2倍频振动也明显增加，振幅达 3.04 m/s2。驱

动端水平与驱动端垂直有相同的振动规律。

图 14给出了负载功率为 15 kW，转子在不同

转速下自由端水平方向壳体振动响应。可以看

到，随着转速增加，工频振动逐渐增加，工频振动

幅值由 11 300 r/min时的 0.58 m/s2增加到 40 000
r/min时的 3.25 m/s2，转速 48 000 r/min时，工频

振动幅值增大到 12.22 m/s2。同时，随着转速的

增加，出现倍频振动。在转速 20 000 r/min时，出

现 幅 值 为 0.47 m/s2 的 3 倍 频 振 动 分 量 ；转 速

30 000 r/min时，出现幅值为 2.12 m/s2的 2倍频，

幅值为 1.04 m/s2的 3倍频振动，0.44 m/s2的 4倍
频振动分量；转速为 40 000 r/min时，出现幅值为

1.76 m/s2的 2倍频，幅值为 0.81 m/s2的 3倍频，

0.71 m/s2的 4倍频振动分量；转速为 48 000 r/min
时，出现幅值为 0.71 m/s2的 2倍频，1.85 m/s2的 3
倍频。

图 15给出了负载功率为 15 kW，转子在不同

转速下驱动端水平方向壳体振动响应。可以看

到，随着转速增加，工频振动逐渐增加，工频振动

幅值由 11 300 r/min时的 0.47 m/s2增加到 40 000

r/min时的 2.05 m/s2，转速 48 000 r/min时，工频

振动幅值增大到 19.53 m/s2。同时，随着转速的

增加，出现倍频振动。在转速 20 000 r/min时，出

现幅值为 1.20 m/s2的 3倍频，幅值为 0.40 m/s2的
5倍频振动分量；转速 30 000 r/min时，出现幅值

为 3.97 m/s2的 2倍频，幅值为 2.51 m/s2的 3倍频

振动，1.02 m/s2的 4倍频振动，幅值为 0.37 m/s2的
5倍频振动分量；转速为 40 000 r/min时，出现幅

值为 2.73 m/s2的 2倍频，幅值为 1.76 m/s2的 3倍
频，1.70 m/s2的 4倍频振动分量；转速为 48 000
r/min 时，出现幅值为 2.73 m/s2 的 2 倍频，0.69
m/s2的 3倍频振动分量。

图 16给出了负载功率为 15 kW，转子在不同

转速下驱动端垂直方向壳体振动响应。可以看

到，随着转速增加，工频振动逐渐增加，工频振动

幅值由 11 300 r/min时的 0.37 m/s2增加到 40 000
r/min时的 2.31 m/s2，转速 48 000 r/min时，工频

图 13 0 kW驱动端水平的振动图谱

Fig.13 Horizontal vibration spectrum of 0 kW at drive end

图 14 15 kW自由端水平方向的振动图谱

Fig.14 Horizontal vibration spectrum of 15 kW at free end

图 15 15 kW驱动端水平方向的振动图谱

Fig.15 Horizontal vibration spectrum of 15 kW
at drive end
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振动幅值增大到 19.16 m/s2。同时，随着转速的

增加，出现倍频振动。在转速 20 000 r/min时，出

现幅值为 1.19 m/s2的 3倍频，幅值为 0.43 m/s2的
5倍频振动分量；转速 30 000 r/min时，出现幅值

为 4.17 m/s2的 2倍频，幅值为 1.39 m/s2的 3倍频

振动，0.99 m/s2的 4倍频振动，幅值为 0.33 m/s2的
5倍频振动分量；转速为 40 000 r/min时，出现幅

值为 3.44 m/s2的 2倍频，幅值为 1.77 m/s2的 3倍
频，0.50 m/s2的 4倍频振动分量；转速为 48 000
r/min时，出现幅值为 1.09 m/s2的 2倍频，0.94 m/s2

的 3倍频振动分量。

3 结 论

本文通过基于 20 kW超临界二氧化碳涡轮发

电机试验台，结合涡轮发电机升速试验，开展转速

与负载对转子振动特性影响的研究，主要结论

如下。

1）搭建超临界二氧化碳涡轮发电试验装置，

采用油气润滑的滚动轴承支承，部分进气的轴流

涡轮，发电机线圈水冷，实测运行转速 48 000 r/min，
发电功率 15 kW。

2）构建涡轮发电机涡轮转子动力学分析模

型，分析空心结构及涡轮对轴系临界转速的影响，

文中所述涡轮发电机的轴系结构，其空心转子结

构的临界转速略高于实心转子结构的临界转速，

且去除涡轮后的转子临界转速高于含涡轮的转子

临界转速。

3）随着负荷从 0 kW增加到 15 kW，转子工

频振动逐渐减小。在 20 000 r/min以下，转子的

倍 频 振 动 以 幅 值 较 低 的 3 倍 频 振 动 为 主 ，在

20 000 r/min以上，转子的倍频振动以 2倍频振动

为主，在 48 000 r/min时，转子的 2倍频振动幅值

明显增加。产生 2倍频振动是由于永磁发电机的

电磁力引起的电磁振动，而发电机极数为 2极，因

此以 2倍频振动为主。对于某一固定负荷，在

40 000 r/min以下，转子的工频振动随转速增加而

变化不大，但在 48 000 r/min时，转子的工频振动

明显增加，其可能是由于该转速靠近轴系的 1阶
临界转速（884.46 Hz）。该结果表明：需进一步考

虑壳体与支承特性对涡轮发电机轴系进行优化设

计与分析，避开轴系的临界转速区域。

4）转速对驱动端与自由端振动响应的影响

规律一致。在 48 000 r/min时，不同功率（0、15
kW）下驱动端的振动响应均高于自由端的振动响

应，这是由于该转速靠近轴系的 1阶弯曲转速区

域，驱动端轴承处的相对位移较大；低转速区域

（11 000~40 000 r/min），不同功率（0、15 kW）下

驱动端的振动响应低于自由端的振动响应。
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