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波箔气体轴承温度场计算与动静态性能分析
李长林， 杜建军， 姚英学

（哈尔滨工业大学深圳研究生院 机电工程与自动化学院， 广东 深圳 ５１８０５５）

摘　 要： 为计算波箔轴承的温度场分布，研究轴承的热特性，推导了考虑外部冷却条件时的平箔片内表面等效对流换热系数，
将箔片一侧的导热换热模型耦合到气膜三维能量传递模型中． 建立轴承套、转子的导热与对流换热模型，耦合求解非等温

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程、气膜能量传递方程、箔片变形方程． 计算并分析轴承转速、载荷、外部冷却气流等因素对轴承温度的影响，分析

了轴承的静动态性能． 结果表明： 转速对轴承温度影响很大，温度随载荷变化不大，冷却空气的冷却效率随流量增大逐渐降

低． 与等温条件相比，非等温模型的轴承承载能力较大，且具有较大的动态刚度与阻尼．
关键词： 波箔气体动压轴承；温度场；流体热动力模型；能量传递方程；多场耦合

中图分类号： ＴＨ１１７ 文献标志码： Ａ 文章编号： ０３６７－６２３４（２０１７）０１－００４６－０７

Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ

ＬＩ Ｃｈａｎｇｌｉｎ， ＤＵ Ｊｉａｎｊｕｎ， ＹＡＯ Ｙｉｎｇｘｕｅ

（Ｓｈｅｎｚｈｅｎ Ｇｒａｄｕａｔｅ Ｓｃｈｏｏｌ， Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ， Ｓｈｅｎｚｈｅｎ ５１８０５５， Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ， Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ： Ｔｏ ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ， ａｎｄ ｔｏ ａｎａｌｙｚｅ ｉｔｓ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ，
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｏｕｔｅｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ， ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｈｅａｔ ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ
ｓｉｄｅ ｏｆ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｉｓ ｄｅｒｉｖｅｄ， ａｎｄ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｅ ａｎｄ ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｍｏｄｅｌｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｌｅｅｖｅ ａｎｄ ｒｏｔｏｒ ａｒｅ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ
ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ｎｏｎ⁃ｉｓｏｔｈｅｒｍａｌ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ， ｅｎｅｒｇｙ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｓ ｆｉｌｍ ａｎｄ ｆｏｉｌ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｅｑｕａｔｉｏｎ ａｒｅ
ｓｏｌｖｅｄ． Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ， ｏｕｔ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ， ｂｅａｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ， ｅｔｃ． ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｒｅ ｆｉｎａｌｌｙ
ｏｂｔａｉｎｅｄ， ａｎｄ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ． Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｎｄｉｃａｔｅ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｓ ｖｅｒｙ ｓｅｎｓｉｔｉｖｅ ｔｏ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ， ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｏｌｉｎｇ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔ ｃｏｏｌｉｎｇ ｆｌｏｗ ｂｅｃｏｍｅｓ ｗｅａｋ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｏｌｉｎｇ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ． Ｔｈｅ ｓｍａｌｌｅｒ ｎｏｍｉｎａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｐｌａｙｓ ａ ｍｏｒｅ ｉｍｐｏｒｔａｎｔ ｒｏｌｅ ｉｎ
ｉｎｆｌｕｅｎｃｉｎｇ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｔｈａｎ ｔｈｅ ｌａｒｇｅｒ ｏｎｅ． Ｉｎ ａｄｄｉｔｉｏｎ， ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｃｏｎｓｉｄｅｒｅｄ， ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｌｌ ａｃｈｉｅｖｅ ｈｉｇｈｅｒ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ， ｌａｒｇｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ： ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ； ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ； ＴＨＤ ｍｏｄｅｌ； ｅｎｅｒｇｙ ｔｒａｎｓｐｏｒｔ ｅｑｕａｔｉｏｎ； ｍｕｌｔｉ⁃ｆｉｅｌｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ

收稿日期： ２０１５－１２－３１
基金项目： 深圳市基础研究（ＪＣＹＪ２０１４０４１７１７２４１７１５３）；

国家自然科学基金（５１６７５１２１）
作者简介： 李长林（１９９１—），男，博士研究生；

姚英学（１９６２—），男，教授，博士生导师
通信作者： 杜建军， ｊｊｄｕ＠ ｈｉｔ．ｅｄｕ．ｃｎ

　 　 波箔气体动压轴承最早出现在上个世纪 ６０ 年

代，在之后的几十年间，理论与实验研究都获得了较

快的发展［１－２］，轴承的承载能力与稳定性都随着箔

片结构的改进与涂层技术的发展获得了较大的提

高［３］ ． 近十几年来，波箔轴承开始逐渐被应用在一

些极限环境中，例如，微型燃气轮机、汽车涡轮增压

器、透平膨胀机、空气压缩机、鼓风机等［４－６］ ． 即使波

箔气体轴承比传统的液体轴承与滚珠轴承对高温环

境有更好的适应性，但是在高转速与高温环境中，如
果缺乏充分的温度控制，轴承性能会受到较大

影响［７－８］ ．
波箔气体轴承热特性的理论与实验研究一直比

较匮乏，Ｓａｌｅｈｉ 等［９］ 通过 Ｃｏｕｅｔｔｅ 近似，忽略了气膜

压力梯度对于能量方程的影响，而将能量方程与雷

诺方程解耦，单独求解了波箔轴承一维温度分布，但
其建立的模型比较简单，并没有建立箔片结构与转

子的热模型． Ｐｅｎｇ 等［１０］ 采用有限差分法对能量方

程离散处理，在平箔片外表面采用等效对流换热系

数模拟了箔片一侧的边界条件，求得了气膜三维温

度分布，但是作者忽略了箔片结构的导热与换热，也
没有给出明确的转子温度边界条件． Ｌｅｅ 等［１１］ 建立

了更加完整与复杂的轴承热传递模型，考虑了波箔

冷却通道的对流换热以及转子的轴向导热，给出了

相对充分的热边界条件． Ｆｅｎｇ 等［１２］ 推导了箔片一

侧的等效对流换热系数，同时转子内通冷却气进行

冷却． 气膜径向方向采用稀疏网格建模，用 Ｌｏｂａｔｔｏ
点积分来表示稀疏网格上的值，缩小了计算量，理论

计算结果与之前的实验结果比较接近，但是作者简

化了箔片结构来建立热模型，与实际情况有所出入．



Ａｎｄｒéｓ 等［１３］介绍了用二维 ＴＨＤ 模型来研究波箔轴

承的热特性． 该模型研究了轴承内热量的产生于向

周围环境的传递过程，推导出了可以简化计算的等

效对流换热系数，但文中作者通过对三维能量方程

沿着气膜厚度对温度积分的方法的准确性没有得到

验证． Ｓａｌｅｈｉ 等［９］也进行了实验研究，在波箔通道中

通入冷却气体，表明有 ８０％热量流入外冷却通道中．
Ｄｅｌｌａｃｏｒｔｅ［１４］搭建了一个波箔轴承在高温环境下运

行的实验台，试验台能够提供最高 ７×１０４ ｒ ／ ｍｉｎ 的轴

承转速与 ７００ ℃的轴承工作环境． Ｒａｄｉｌ 等［１５］ 针对

第三代波箔轴承热特性进行了实验研究，在不同载

荷分布（９～２２２ Ｎ），不同转速条件（２．０×１０４ ～ ５．０×
１０４ ｒ ／ ｍｉｎ）下，测量了气膜温度沿圆周方向与轴向

方向的分布情况．
本文考虑实际的箔片结构与冷却条件，建立了

较复杂的波箔轴承能量传递模型，设立了完整的热

边界条件，与实际热流状态非常接近． 数值耦合

求解了气膜三维能量传递方程、能量方程与气膜厚

度方程，有效地避免了之前理论研究模型的不足

之处．

１　 理论模型

波箔气体动压轴承主要包括：用于形成润滑表

面的平箔片，起弹性支撑作用的波形箔片，轴承套与

转子． 轴承主要结构如图 １ 所示．

转子

旋转方向

固定端 轴承套

波箔片
平箔片

图 １　 波箔轴承结构示意

Ｆｉｇ．１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ

　 　 轴承高速运行时，微米级的气膜厚度使气体

分子间摩擦生热严重，较小的空气比热容使热量很

难传递出去，因此会导致较大温升． 轴承内部热量

传递方式与传递通道如图 ２ 所示． 热量在气膜内部

产生，一部分流向箔片结构，一部分通过轴承端部

排出的气体传出，另一部分通过转子流到周围环

境中．
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热能传递 冷却气流

B

波箔
冷却通道

F

E

C

D
轴承套

图 ２　 轴承系统能量传递模型

Ｆｉｇ．２　 Ｅｎｅｒｇｙ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ
１．１　 润滑气膜流体热动力模型

气膜内部的气体流动状态可以用 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 控

制方程表征． 非等温条件下，稳态 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为
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式中： μ 为气体黏度（Ｐａ·ｓ）； Ｔ 为气膜温度（Ｋ）； ｘ
为圆周方向， ｘ ＝ Ｒ·θ；ｙ 为轴承宽度方向； ｚ 为气膜

厚度方向； ω 为转子角速度（ ｒａｄ ／ ｓ） ． 气体的黏度与

温度存在一定关系：
μ ＝ ａ（Ｔ － Ｔｒｅｆ） ．

式中： ａ ＝ ４ × １０ －８，Ｔｒｅｆ ＝ － １８５．５９ Ｋ．
　 　 气膜的能量传递是由三维能量传递控制方程描

述的，由于圆周方向气体流速很大，因此沿圆周方向

的导热量与对流换热量相比非常小，可以忽略． 同

时由于气膜很薄，气膜厚度方向的气体流速较小，则
气膜厚度方向的热传导是主要的热传递形式，因此

ｚ 方向的对流换热可以忽略． 简化后的能量方程为
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式中： ｃｐ 为气体定压比热容（Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ））， ｋ 为气体导

热系数（Ｗ／ （ｍ·Ｋ））， ｕ 为气膜圆周方向速度（ｍ／ ｓ），
ｖ 为气膜轴向方向速度（ｍ ／ ｓ）．

箔片结构的变形，高转速条件下转子的热膨胀

与离心膨胀，箔片结构热膨胀都会相应地改变气膜

厚度分布． 因此，非等温条件下，波箔轴承的气膜厚

度可以表示为

　 ｈ ＝ ｃ（１ ＋ εｃｏｓ φ） ＋ （ｐ － ｐａ）·ｓ ／ ｋｂ － δｇｃ － ΔＣ ｔ ．
（３）

式中： ｃ 为初始气膜间隙（ｍ）； ｓ 为波箔节距（ｍ）；
ｋｂ 为 单位轴向波箔长度刚度 （Ｎ ／ ｍ２）； δｇｃ 为转子离

心膨胀（ｍ）； ΔＣ ｔ 为轴承系统热膨胀（ｍ）， ΔＣ ｔ ＝
δｓ ＋δｆ － δｈ；δｓ 为转子外表面的热膨胀； δｆ 为箔片结
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构的热膨胀； δｈ 为 轴承套内表面的热膨胀．
δｇｃ 为转子的离心膨胀，且
δｇｃ ＝ ρｓＲω２ ／ （４Ｅｓ）［Ｒ２（１ － ν） ＋ Ｒ ｉｎ

２（３ ＋ ν）］ ．
式中： ρｓ 为转子密度， Ｒ为转子外表面半径， ω 为轴

承转速（ｒａｄ ／ ｓ）， ｖ 为转子材料泊松比， Ｒ ｉｎ 为空心转

子内表面半径， Ｅｓ 为转子的弹性模量．
气膜能量方程的边界条件为

Ｔ ｜ ｚ ＝ ０ ＝ ＴＲ，
Ｔ ｜ θ ＝ ０ ＝ Ｔｉｎｌｅｔ，
Ｔ ｜ ｚ ＝ １ ＝ Ｔｔｏｐ ．

式中： ＴＲ 为转子表面温度（Ｋ）， Ｔｉｎｌｅｔ 为平箔片前端

入口气膜温度（Ｋ）， Ｔｔｏｐ 为平箔片表面温度（Ｋ） ．
因此气膜能量传递模型与转子热传递模型、箔

片一侧导热换热模型、平箔片前端气体混合模型之

间有紧密的联系． 转子外表面与平箔片内表面都和

润滑气膜接触，因此接触表面上两个模型的对应点

具有相同的温度，在整个接触面满足热流平衡条件．
同时，平箔片前端混合模型的输出值是气膜能量传

递模型的输入值．
能量方程与 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程都是非线性二阶偏

微分方程，不能够直接求解，采用有限差分法进行离

散求解能够获得较高精度解． 从式（１） ～ （３）中可以

看出，气膜能量方程、非等温 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程、气膜厚

度方程之间是相互耦合的，需要通过迭代的方式得

到 ３ 个方程的收敛解．
１．２　 箔片结构一侧的导热换热模型

气膜内部产生的热量一部分向箔片结构传递，
如果波箔通道中通入冷却气，那么热流流经平箔片

后，大部分通过对流换热的方式由平箔片传到冷却

气流中，一部分通过热传导流经波箔片与轴承套，经
自然对流换热传到环境空气中． 同时，热流也会由

波箔表面与轴承套内表面传到冷却空气中，具体能

量传递示意图如图 ３ 所示．

对流换热 热传导 热阻

波箔结构

平箔片
平箔片单元

图 ３　 箔片结构热流传递示意图

Ｆｉｇ．３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｈｅａｔ ｆｌｏｗ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｉｎ ｔｈｅ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
　 　 由气膜内部热量向平箔片传递的总热量可以分

为 ３ 个部分，参照图 ２，通过能量守恒可得

Ｑｆｉｌｍ→ｆｏｉｌ ＝ ＱＣ→ｃｏｏｌｉｎｇ ＋ ＱＤ→ｃｏｏｌｉｎｇ ＋ ＱＥ→Ｆ ．
式中： Ｃ 为平箔外表面（远离转子一侧），Ｄ 为波箔

片，Ｅ 为轴承套外表面，Ｆ 为环境空气．
由热流传递的连续性与能量守恒条件，可以推

导出平箔片内表面（靠近转子一侧）的等效对流换

热系数． 气膜与平箔片内表面相接触，边界温度条

件就可以表示为
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Ｎ ＝ ｈｃｏｎｖ＿ｔＡｔｏｐ ＋ ０．５Ｍ × ｈｃｏｎｖ＿ｔＡｔｏｐＲ ｔｏｐ＿ｂｕｍｐ ＋ Ｍ －
ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡ × Ｒｂｕｍｐ＿ｈ ／ Ｒ ｔｏｐ＿ｂｕｍｐ，

Ｍ ＝ ｈｃｏｎｖ＿ｂＡｂｕｍｐ ＋ ０．５ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡｈｃｏｎｖ＿ｂＡｂｕｍｐＲｂｕｍｐ＿ｈ ＋
ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡ ＋ ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡ × Ｒｂｕｍｐ＿ｈ ／ Ｒ ｔｏｐ＿ｂｕｍｐ，

Ｍ０ ＝ ｈｃｏｎｖ＿ｂＡｂｕｍｐ ＋ ０．５ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡｈｃｏｎｖ＿ｂＡｂｕｍｐＲｂｕｍｐ＿ｈ ＋
ｈｃｏｎｖ＿ｈＡｂｈＡ，

Ｎ０ ＝ Ｍ０ ＋ ｈｃｏｎｖ＿ｔＡｔｏｐ ＋ ０．５Ｍ × ｈｃｏｎｖ＿ｔＡｔｏｐＲ ｔｏｐ＿ｂｕｍｐ ．
式中： ｋａ 为气膜导热系数， Ａｔｏｐ 为平箔片单元面积，ｔｆ
为平箔片厚度，Ｒ ｔｏｐ＿ｂｕｍｐ 为平箔片与波箔片的接触热

阻［１１］，ｈｃｏｎｖ＿ｔ 为平箔片外表面的对流换热系数，ｈｃｏｎｖ＿ｂ

为波箔表面的强迫对流换热系数，ｈｃｏｎｖ＿ｈ 为轴承套外

表面的自然对流换热系数［１６］，Ｒｂｕｍｐ＿ｈ 为波箔片与轴

承套之间的接触热阻［１１］ ．
推导得到的等效对流换热系数 γ 包括了与外部

冷却条件与箔片结构特征有关的参数，并通过

式（４）将复杂的箔片结构热模型归并到能量方程的

一个边界条件上．
１．３　 平箔片前端气体混合模型

由于轴承结构的特殊性，气膜内部不会有低于

大气压的情况，轴承端部排出的气体从平箔片前端

补充，保证气膜间隙的气体质量守恒． 补充进来的

常温气体与循环高温气体混合达到一定冷却效果．
基于热循环气流与进气冷却气流与混合气流的能量

守恒条件，因此在平箔片前端的温度边界条件为

Ｔｉｎ ＝ （Ｔｒｅｃｑｒｅｃ ＋ Ｔｓｕｃｑｓｕｃ） ／ （ｑｒｅｃ ＋ ｑｓｕｃ） ．
式中： Ｔｉｎ 为平箔片前端的混合入口温度， Ｔｒｅｃ 为平

箔片后沿的循环气流温度， Ｔｓｕｃ 为吸入冷却空气的

温度，为室温 Ｔ０；ｑｒｅｃ 为循环气流量， ｑｓｕｃ 为吸入的冷

却气体的流量．
计算得到的入口气膜温度 Ｔｉｎ 作为气膜能量方程

的一个边界条件，带入到能量方程中进行求解，在圆

周方向以向后差分的形式可以迭代求解循环温度值

Ｔｒｅｃ，并将 Ｔｒｅｃ 作为气体混合模型的输入值，计算得到
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新的入口气膜温度 Ｔｉｎ，完成一个耦合迭代过程．
１．４　 转子热传递模型

气膜内部产生的热量一部分传向转子，经转子

孔壁传到内表面，经对流换热传出． 在这个过程中

满足能量传递的连续性，由气膜传向转子的热流

Ｑｆｉｌｍ→ｒｏｔｏｒ 与转子内表面换热量 Ｑｒｏｔｏｒ＿ｉｎｎｅｒ→ｃｏｏｌｉｎｇ 分别为

Ｑｆｉｌｍ→ｒｏｔｏｒ ＝ ∫
Ｌ

０
∫
２π

０

ｋ × １
ｈ

∂Ｔａ

∂ｚ
－

ｚ
－
＝ １

ｒｄθｄｙ，

　 Ｑｒｏｔｏｒ＿ｉｎｎｅｒ→ｃｏｏｌｉｎｇ ＝ ∫
Ｌ

０
∫
２π

０

ｋｃｏｎｄ＿ｓ ×
∂Ｔｓ

∂ｒ ｒ ＝ Ｒｉｎ

ｒｄθｄｙ ＝

　 　 　 　 　 　 　 　 ｋｃｏｎｄ＿ｓ ×
∂Ｔｓ

∂ｒ ｒ ＝ Ｒｉｎ

× Ｌ × ２π × Ｒ ｉｎ ．

式中： ｋ 为气膜导热系数，ｈ 为气膜厚度；Ｌ 为轴承宽

度，ｋｃｏｎｄ＿ｓ 为转子导热系数，Ｒ ｉｎ 为转子内半径．
在模型耦合求解时，先给定较低的转子表面温

度，以此作为边界条件计算气膜三维温度分布，同时

可以得到转子的一维径向温度分布，则转子内外表

面的总热流量可分别计算得到，将内外表面的热流

差值作为总体迭代过程的收敛特征．
１．５　 动态刚度与阻尼求解

通过小扰动法数值求解非等温条件下的动态
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可以计算出轴承的动态刚度与阻尼系数． 在转子的

平衡位置产生的微扰动位移模式为

ΔＸ ＝ Δｘ ／ Ｃ ＝｜ ΔＸ ｜ ｅｉｖｔ，ΔＹ ＝ Δｙ ／ Ｃ ＝｜ ΔＹ ｜ ｅｉｖｔ ．
其中： ｖ为涡动频率； γ为 ｖ与转子角速度ω的比值，
简称涡动比， γ ＝ ｖ ／ ω． 当转子受到外界扰动时，动态

载荷也可以在平衡位置基于扰动位移与扰动速度按

照泰勒公式展开：

Ｆ ＝ Ｆ０ ＋ ∂Ｆ
∂ｘ

Δｘ ＋ ∂Ｆ
∂ｘ·

Δｘ· ＋ ∂Ｆ
∂ｙ

Δｙ ＋ ∂Ｆ
∂ｙ·

Δｙ·，

则动态刚度与阻尼系数可以定义为

Ｋｘｘ ＝ ∂ Ｆｘ ／ ∂ｘ ，

Ｋｙｘ ＝ ∂ Ｆｙ ／ ∂ｘ ；{ Ｋｘｙ ＝ ∂ Ｆｘ ／ ∂ｙ，

Ｋｙｙ ＝ ∂ Ｆｙ ／ ∂ｙ ；{
Ｄｘｘ ＝ ∂ Ｆｘ ／ ∂ｘ

·，

Ｄｙｘ ＝ ∂ Ｆｙ ／ ∂ｘ
·；{ Ｄｘｙ ＝ ∂ Ｆｘ ／ ∂ｙ

·，

Ｄｙｙ ＝ ∂ Ｆｙ ／ ∂ｙ
·．{

２　 计算结果与分析

２．１　 结果验证

为了证明理论模型与编程的正确性，将计算结

果与文献［１５］中的实验结果进行对比，文献［１５］中
的轴承的结构参数、运行参数与气体属性参数见

表 １、２．

表 １　 计算初始参数

Ｔａｂ．１　 Ｉｎｉｔｉａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

环境压力 ／ ＭＰａ 空气导热系数 ／ （Ｗ·（Ｋ·ｍ） －１） 参考温度 ／ Ｋ 空气定压比热容 ／ （ Ｊ·（ｋｇ·Ｋ） －１） 内冷却气流速度 ／ （ｍ·ｓ－１）

０．１０３ ４ ２．６３×１０－２ ２９８．１８ １ ００４ ０．０５

表 ２　 波箔轴承结构参数
Ｔａｂ．２　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ

转子外直径 ／
ｍｍ

轴承长度 ／
ｍｍ

波箔节距 ／
ｍｍ

波箔片半长度 ／
ｍｍ

波箔厚度 ／
μｍ

平箔片厚度 ／
μｍ

波箔片弹性模量 ／
（Ｎ·ｍ－２）

５０ ４１ ４．０６４ １．７７８ １２７ １２７ ２．０７×１０１１

波箔片泊松比
初始半径间隙 ／

μｍ
转子内径 ／

ｍｍ

转子导热系数 ／

（Ｗ·（Ｋ·ｍ） －１）

转子热膨胀系数 ／

Ｋ－１

箔片导热系数 ／

（Ｗ·（Ｋ·ｍ） －１）

箔片热膨胀系数 ／

Ｋ－１

０．２９ ２０ ２８ ４２．７ １２．３×１０－６ １６．９ １２．１×１０－６

２．２　 程序计算流程图

程序计算流程图如图 ４ 所示，先进行等温条件

下气弹耦合解，并根据计算的气膜压力、厚度通过能

量方程计算气膜温度分布，根据计算的气膜温度更

新气膜厚度与轴承结构特性参数、气膜特性参数，并
在此基础上求解非等温条件下的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程． 按

照这种迭代求解方式，最终能够得到收敛的气膜压

力、气膜厚度分布与气膜温度分布．
２．３　 程序验证

采用表 １、２ 中的初始参数，计算轴承转速为

２．０×１０４ ～ ５．０×１０４ ｒ ／ ｍｉｎ，不同载荷条件下的轴承峰

值温度，理论计算值与文献中的实验数据对比结果

如图 ５ 所示．
　 　 从图 ５ 中可以看出，理论计算结果与文献数据

有一定差距，实验数据的气膜峰值温度更容易受轴

承载荷的影响，理论结果的气膜峰值温度随着载荷

增加也有一定程度的增加，但变化趋势不明显． 理

论与实验结果都反应出轴承转速是影响气膜温度的

主要因素，不同转速时，理论计算结果的温度值与实

验数据接近，一定程度上验证了模型的准确性．
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图 ４　 程序计算流程图
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图 ５　 不同转速与载荷下气膜峰值温度计算值与文献［１５］对比

　 Ｆｉｇ．５　 Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｅａｋ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

２．４　 轴承温度的影响因素分析

从图 ５ 中可看出，转速变化对轴承温度有较大

影响，载荷变化的影响较小． 图 ６ 为相同载荷、不同

转速条件下，外部冷却气流对轴承温度的影响情况．
从图 ６ 中可看出，外部冷却气流对轴承温度有较大

的影响． 当冷却气流流量从 ０ 增大到 ０． ２ ｍ３ ／ ｍｉｎ
时，轴承峰值温度下降了 １ 半． 但同时也可以发现，
冷却气流的冷却效率随着流量的增大逐渐降低．
　 　 图 ７ 描述了相同载荷、不同转速条件下，轴承初

始气膜间隙对气膜温度的影响． 从图 ７ 中可看出，
初始气膜间隙对于轴承温度有较大影响，尤其是在

高转速情况下，随着间隙值减小，轴承温度有更显著

升值． 因此对于高转速工作条件的轴承，温度控制

与装配间隙的选取应该得到足够重视．
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图 ６　 轴承峰值温度随外部冷却流量的变化趋势
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图 ７　 轴承峰值温度随初始气膜间隙的变化趋势

Ｆｉｇ．７ 　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｐｅａｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ ｉｎｉｔｉａｌ ｎｏｒｍａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ

２．５　 静态性能分析

图 ８ 为不同转速条件下，分析采用等温模型与

ＴＨＤ 模型时，波箔轴承最小气膜厚度随静态载荷的变

化趋势． 从图 ８ 中可以看出，对于等温模型或 ＴＨＤ 模

型，最小气膜厚度相同时，较高的转速能够获得较大的

承载能力，这是由于气膜在高转速时具有更强的流体

动压效应． 同时，相同转速、最小气膜厚度条件下，ＴＨＤ
模型预测的轴承承载力较大，这是因为非等温条件下

气膜黏度会随着温度升高而增大，而且轴承结构热膨

胀会减小初始气膜间隙，起到预紧作用，从而增大了气

膜的动压效应．
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图 ８　 等温模型与 ＴＨＤ 模型最小气膜厚度随载荷变化趋势

Ｆｉｇ．８ 　 Ｍｉｎｉｍａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ
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２．６　 动态性能分析

图 ９（ａ）对比分析了轴承转速为 ５．０×１０４ ｒ ／ ｍｉｎ，
转子偏心为 １０ μｍ 时，等温模型与 ＴＨＤ 模型的主动

态刚度系数 Ｋｘｘ 与 Ｋｙｙ 随涡动频率比 γ 的变化趋势．
从该图中可以看出，ｘ与 ｙ方向的动态刚度系数直接

项均随 γ 的增大呈先减小后增大的变化趋势，在 γ
为 ０．５ 附近存在最小值； 当 γ ＞ １ 时，刚度系数的变

化趋势变缓． 理论上载荷方向 ｙ 的动刚度较大，但当

偏心较小，非载荷方向具有较大刚度． 当γ ＜ ０．５时，
ＴＨＤ 模型的动刚度较小； 反之，ＴＨＤ 模型计算理论

值较大．
　 　 图 ９（ｂ）对比分析了相同条件下， 动态阻尼系

数Ｄｘｘ 与 Ｄｙｙ 随 γ 的变化趋势． 可以看出，ｘ 与 ｙ 方向

的动态阻尼系数直接项均随 γ 的增大呈先增大后减

小的变化趋势，在 γ 为 ０．５ 附近存在最大值； 当 γ ＞
１ 时，阻尼系数的变化趋势变小． 载荷方向 ｙ 的动阻

尼较大，当 γ ＜ ０．５ 时， ＴＨＤ 模型的动阻尼较小；
γ ＞ ０．５ 时， ＴＨＤ 模型计算理论值较大．
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图 ９　 动态刚度与阻尼随涡动频率的变化关系

Ｆｉｇ．９　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｗｈｉｒｌ ｒａｔｉｏ

　 　 图 １０ （ａ），（ｂ）为给定载荷为 ５０ Ｎ、 γ 为 ２ 条件

下，动态刚度与阻尼系数随转速的变化趋势． 从图

１０ 可看出，随着转速增加，动态阻尼总体上逐渐减

小， 动态刚度逐渐增大． 除了载荷方向的主阻尼外，
当转速较高时，ＴＨＤ 模型计算的动态刚度与阻尼系

数较大．
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图 １０　 动态刚度与阻尼随转速的变化关系

　 Ｆｉｇ．１０　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｃｈａｎｇｉｎｇ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ

３　 结　 论

１）建立了波箔气体动压轴承的能量传递模型，
包括润滑气膜的三维能量传递模型，箔片结构的热

传导与对流换热模型，转子与轴承套的径向导热

模型．
２）推导了平箔片内表面的等效对流换热系数，

耦合求解了气膜的能量方程、Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程、气膜厚

度方程，得到了气膜温度三维温度分布，轴承结构的

温度分布．
３）通过理论计算结果与文献中实验数据的对

比，验证了模型与程序的准确性．
４）分析了轴承转速、静态载荷、外部冷却流量、

初始气膜间隙对轴承温度的影响． 计算结果表明：
载荷对轴承温度影响不大，转速是影响轴承温度的

主要因素，波箔通道中通入冷却空气能够有效降低

轴承温度，冷却效率随着冷却流量的增大而逐渐降

低，初始气膜间隙对于轴承峰值温度有重要影响．

·１５·第 １ 期 李长林， 等： 波箔气体轴承温度场计算与动静态性能分析



对比分析了等温模型与 ＴＨＤ 模型的最小气膜厚度

随承载力的变化趋势，以及转速与涡动频率比对动

态刚度、阻尼的影响．
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