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摘　 要： 为提高箔片轴承性能，提出一种新型的平箔片厚度轴向变化的波箔型箔片轴承． 该新型箔片轴承的平箔片在轴承中

间区域有一周向贯通的宽槽，凹槽深度在微米量级． 考虑平箔片厚度的轴向变化，采用二维厚板有限元模型计算平箔片刚度．
基于有限差分法和 Ｎｅｗｔｏｎ－Ｒａｐｈｓｏｎ 迭代法耦合求解压力控制方程及箔片变形方程，获得新型箔片轴承的气膜压力分布及承

载力；基于小扰动法，计算轴承动力学特性系数． 仿真研究平箔片宽槽深度对新型箔片轴承性能的影响． 结果表明：与传统箔

片轴承相比，平箔片厚度轴向变化的新型箔片轴承可有效减少润滑气体端泄，增大流体动压效果，提高轴承承载力并改善动

力学特性；随着平箔片宽槽深度的增大，新型箔片轴承的承载力及主刚度进一步增大；平箔片宽槽深度为 ８ μｍ 的新型箔片轴

承，其承载力和主刚度分别增大约 １１．８ ％、１２．１ ％．
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　 　 弹性箔片动压气体轴承是以柔性表面为支承的

自作用式动压挠性轴承． 与传统油润滑轴承相比，
气体箔片轴承无需供油系统，具有可靠性高、环境与

温度适应性强、维修周期长、摩擦损失小、抗冲击、自
适应好等诸多优点［１］ ． ２０ 世纪 ７０ 年代以来，随着航

空航天、原子能、低温工程等技术的发展以及对箔片

轴承研究的不断深入，气体箔片轴承逐渐应用到了

飞机空气循环机、低温透平膨胀机以及压缩机等高

速轻载旋转机械中． 与润滑油相比，润滑气体的黏

度低，导致箔片轴承的承载力和动力学特性系数偏

小［２］ ． 自箔片轴承［３］ 的概念诞生以来，为提高其承

载力和动力学稳定性，各国学者提出了多种结构形

式的气体箔片轴承． 其中，多叶型箔片轴承和波箔

型箔片轴承受到了广泛关注．
２０ 世纪 ６０ 年代，美国的 Ｇａｒｒｅｔｔ ＡｉＲｅｓｅａｒｃｈ 公司

（目前为 Ｈｏｎｅｙｗｅｌｌ）最早对多叶型箔片轴承进行了研

究［１］ ． 大量的理论及试验研究证明，多叶型箔片轴承



具有充足的承载力和阻尼特性； 此外，弹簧支承型多

叶箔片轴承的提出进一步增大了其承载力［４－５］ ．
与多叶型箔片轴承相比，波箔型箔片轴承的承

载力相当，但阻尼略小． 它由平箔片和波箔片组成，
波箔片产生弹性变形，平箔片提供光滑表面． 为提

高轴承性能，国内外学者通过调整波箔片形式，提出

了多种复杂结构的波箔型箔片轴承，包括双层波箔

箔片轴承［６］、波箔沿周向分隔的箔片轴承［７］、可变

节距的 ３ 瓦片箔片轴承［８］、周向和轴向刚度均变化

的波箔箔片轴承［９］ 等． 从提高轴承预载的角度出

发，又发明了多楔型波箔箔片轴承［１０］、加薄垫片的

波箔箔片轴承［１１］ 等． 通过调整楔的型线或垫片厚

度，轴承性能得到了提高．
在多叶型和波箔型箔片轴承的基础上，通过对

柔性支承结构进行改进，提出了多种其他结构形式

的箔片轴承． 以压缩弹簧代替波箔片的箔片轴承，
可有效降低转子过临界时的振动峰值［１２］ ． 金属橡胶

箔片轴承的提出，改善了箔片轴承的阻尼特性和稳

定性［１３－１４］ ． 西安交通大学的赖天伟等［１５］ 提出的多

层鼓泡弹性支承箔片轴承在抑制转子不稳定涡动方

面取得了显著的效果． 湖南大学的冯凯等［１６］发明的

混合金属橡胶－波箔型箔片轴承，集成了金属橡胶

箔片轴承和波箔型箔片轴承的优点．
针对不同结构形式的箔片轴承，根据轴承柔性支

承结构的刚度是否沿轴向、周向、径向的单一或多个

方向变化，Ｄｅｌｌａｃｏｒｔｅ 和 Ｖａｌｃｏ 将箔片轴承划分为 ３
代［１７］ ． 随着箔片轴承由第 １ 代向第 ３ 代发展，其性能

有显著的提高． 分析其原因，周向或径向刚度变化的

柔性支承结构可优化箔片轴承的收敛楔，而轴向刚度

的变化可减少润滑气体的端泄，有助于增大气体动压

效果，从而提高轴承承载力及动力学特性等性能．
为提高箔片轴承性能，本文从减少润滑气体端

泄的角度出发，提出了一种平箔片厚度轴向变化的

波箔型动压气体箔片轴承，并仿真研究了轴承的静、
动态性能． 其中， 通过有限 差 分 法 和 Ｎｅｗｔｏｎ －
Ｒａｐｈｓｏｎ 迭代法耦合求解获得轴承的气膜压力分

布、承载力，采用小扰动法获得动力学特性系数． 为

考虑平箔片厚度的轴向变化，平箔片刚度采用考虑

剪切变形的二维厚板有限元模型计算． 系统分析了

平箔片厚度轴向变化剧烈程度对新型箔片轴承静、
动态性能的影响规律．

１　 平箔片厚度轴向变化的波箔型箔片

轴承结构

　 　 图 １ 为平箔片厚度轴向变化的波箔型箔片轴承

结构示意，主要由波箔片、平箔片和轴承座组成． 波

箔片充当类似弹簧的作用，在气体动压作用下产生

弹性变形． 轴承座上开有轴向狭槽用来插入平箔片．
平箔片和波箔片均采用焊接的方式固定到轴承座上．

该新型箔片轴承与传统箔片轴承的显著区别是

平箔片厚度沿轴向有所变化． 如图 １ 所示，平箔片

中间区域有一宽槽，位于转子一侧，宽槽深度在微米

量级． 得益于表面微加工技术的发展，对该平箔片

表面宽槽的加工可采用激光表面加工技术、化学侵

蚀、机械磨削等实现． 该新型箔片轴承保留了第一

代波箔型箔片轴承的优点． 同时，平箔片表面的宽

槽使得中间区域气膜厚度增大，两端气膜厚度减小，
减少了润滑气体端泄，有效提高气体动压，改善了轴

承性能．

轴向狭槽
轴承座

波箔片

平箔片

轴颈

ω

图 １　 平箔片厚度轴向变化的波箔型箔片轴承结构
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２　 理论分析

２．１　 平箔片二维厚板模型

本文采用文献［１８］的二维厚板模型来分析平

箔片变形，其单元结构及自由度如图 ２ 所示，图中

ｕ、υ、ｗ 为单元内任一点沿 ｘ、ｙ、ｚ 方向的位移， θｘ、θｙ

为绕 ｘ、ｙ 方向的转角．
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图 ２　 二维厚板单元的结构

Ｆｉｇ．２　 Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｏｆ ａ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔ ｆｏｒ ２Ｄ ｔｈｉｃｋ ｐｌａｔｅ
　 　 该模型考虑了平箔片的弯曲变形及剪切变形，
其剪切应变 γｘｚ、γｙｚ 与位移的关系如下：

γｘｚ ＝
∂ｕ
∂ｚ

＋ ∂ｗ
∂ｘ

，　 γｙｚ ＝
∂υ
∂ｚ

＋ ∂ｗ
∂ｙ

．

其中：
ｕ（ｘ，ｙ，ｚ） ＝ ｚθｙ（ｘ，ｙ），
υ（ｘ，ｙ，ｚ） ＝ － ｚθｘ（ｘ，ｙ） ．
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　 　 厚板单元的总应变能表示为弯曲变形能和剪切

变形能的总和：

　 　 Ｕｅ ＝
１
２ ∫Ａ

ｈ３
ｐ

１２
χ{ } ＴＤ｛χ｝ｄＡ ＋

１
２ ∫Ａκｈｐ γ{ } Ｔ Ｄｓ｛γ｝ｄＡ． （１）

式中： ｈｐ 为单元厚度， Ａ为单元面积， κ 为剪切系数．
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２（１ ＋ ｖ）

１ ０
０ １

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ，
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é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

， ｛γ｝ ＝
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－ θｘ ＋ ∂ｗ／ ∂ｙ
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（２）
式中： Ｅ 、 ｖ 分别为平箔片材料的弹性模量、泊松比．

单元内任一点的位移可由节点位移和形函数计

算得到：
ｗ
θｘ

θｙ

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

＝ Ｎ ｛ｗ｝ ｅ ． （３）

式中： ｛ｗ｝ ｅ 为节点位移向量， Ｎ 为形函数矩阵，可
表示为

｛ｗ｝ Ｔ
ｅ ＝ ｛ｗ１ θｘ１ θｙ１… ｗ４ θｘ４ θｙ４｝，

Ｎ ＝
Ｎ１ ０ ０ … Ｎ４ ０ ０
０ Ｎ１ ０ … ０ Ｎ４ ０
０ ０ Ｎ１ … ０ ０ Ｎ４
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û
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．

　 　 将节点 ｊ 的量纲一的坐标记为 （ξ ｊ，η ｊ）， 则形函

数 Ｎ ｊ 可表示为

Ｎ ｊ ＝
１
４
（１ ＋ ξ ｊξ）（１ ＋ η ｊη） ．

其中：
ξ ＝ ｘ ／ ａ，　 η ＝ ｙ ／ ｂ．

　 　 将方程（３）代入方程（１）和（２）中，得

Ｕｅ ＝
１
２

ｗ{ } Ｔ
ｅ ｋｅ ｗ{ } ｅ ．

式中： ｋｅ 为平箔片厚板单元的刚度矩阵，可写为

ｋｅ ＝ ｋｆ ＋ ｋｓ ．
其中， ｋｆ 和 ｋｓ 分别对应弯曲刚度矩阵和剪切刚度

矩阵．
当平箔片材料各向同性时， ｋｆ 和 ｋｓ 表示为

ｋｆ ＝
Ｅｈ３

ｐ

４８ａｂ （１ － ｖ） ２

ｋｆ
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式中： β ｓ ＝ Ｅｈ２
ｐ ／ １２κＧｂ２ 为剪切因子， Ｇ 为剪切模量．

矩阵中各元素的表达式见文献［１８］．
上述刚度矩阵中计入了平箔片单元厚度 ｈｐ 的

影响． 考虑平箔片中间区域宽槽对单元厚度的影

响，将单元刚度矩阵集成，得到平箔片的总体刚度矩

阵 ＫＴ ．
２．２　 箔片结构变形方程

波箔片的刚度矩阵 ＫＢ 采用 Ｉｏｒｄａｎｏｆｆ 公式［１９］计

算，针对一端固定一端自由和两端自由的波箔给出

了不同的刚度计算表达式． 综合波箔片刚度矩阵和

平箔片刚度矩阵，最终得到箔片结构整体刚度矩阵

ＫＧ 为

ＫＧ ＝ ＫＴ ＋ ＫＢ ．
　 　 图 ３ 给出了箔片结构相互作用关系，分析时认

为轴承座是完全刚性的． 波箔片线性弹簧的一端固

定到轴承座内表面上，另一端连接到平箔片对应网

格节点． 平箔片一端固定到轴承座内表面． 对于该

固定端，有位移边界条件 ｗ ＝ θ ｘ ＝ θ ｙ ＝ ０． 平箔片其余

节点均可自由横向变形及转动．

平箔片
固定边

波箔片
线性弹簧

平箔片轴承座内表面

图 ３　 箔片结构及轴承座间的相互作用

Ｆｉｇ．３　 Ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ａｎｄ ｂｅａｒｉｎｇ ｈｏｕｓｉｎｇ

　 　 结合上述边界条件，箔片结构的位移可由式（４）计
算得到：

ＫＧ ｛Ｕ｝ Ｇ ＝ ｛Ｆ｝ Ｇ ． （４）
式中： ｛Ｕ｝ Ｇ 为箔片结构节点位移矢量， ｛Ｆ｝ Ｇ 为作

用在平箔片表面的气膜压力矢量，表达式分别为

｛Ｕ｝ Ｔ
Ｇ ＝ ｛ｗ１ 　 θｘ１ 　 θｙ１ 　 ｗ２ 　 θｘ２ 　 θｙ２ 　 …｝，

｛Ｆ｝ Ｔ
Ｇ ＝ ｛ｐ１ 　 ０　 ０　 ｐ２ 　 ０　 …｝ ．

其中： ｐ１，ｐ２，… 为各节点处气膜压力．
提取所有节点的横向位移 ｗ， 得到箔片结构的
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径向变形为

｛ＵＲ｝ Ｔ ＝ ｛ｗ１ 　 ｗ２ 　 …｝ ．
２．３　 气膜厚度表达式

图 ４ 给出了该新型箔片轴承的纵剖图． 从图 ４
中可以看出轴承气膜厚度的分布规律．

C1 C2 C1

轴向

平箔
气膜

轴颈

图 ４　 新型箔片轴承纵剖图

Ｆｉｇ．４　 Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｖｅｌ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ

　 　 定义轴承名义平均半径间隙为 Ｃ， 轴承中间区

域平箔片宽槽深度为 Ｔｄ， 则新型箔片轴承两端区域

和中间区域的间隙分别为

Ｃ１ ＝ Ｃ － Ｔｄ ／ ２，
Ｃ２ ＝ Ｃ ＋ Ｔｄ ／ ２．

　 　 考虑箔片结构径向变形 ＵＲ 及转子的偏心，得到

如下气膜厚度表达式：

ｈ ＝
Ｃ１ ＋ ｅｃｏｓ（θ － φ） ＋ ＵＲ， 两端区域；
Ｃ２ ＋ ｅｃｏｓ（θ － φ） ＋ ＵＲ， 中间区域．{

式中： ｅ 为偏心距， φ 为偏位角， θ 为轴承周向坐标，
如图 ５ 所示．
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图 ５　 新型箔片轴承坐标系

Ｆｉｇ．５　 Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

　 　 箔片轴承量纲一的气膜厚度表示如下：

　 ｈ
－
＝

Ｃ１ ／ Ｃ ＋ εｃｏｓ（θ － φ） ＋ Ｕ
－

Ｒ， 两端区域；

Ｃ２ ／ Ｃ ＋ εｃｏｓ（θ － φ） ＋ Ｕ
－

Ｒ， 中间区域．

ì

î

í
ïï

ïï

其中：

ε ＝ ｅ ／ Ｃ， Ｕ
－

Ｒ ＝ ＵＲ ／ Ｃ．
２．４　 压力控制方程

对于小尺寸箔片轴承，分析时可作如下假设：

１） 由于 ｈ ／ Ｌ ≪ １，则 ｙ 方向的 Ｎａｖｉｅｒ－Ｓｔｏｋｅｓ 方

程可简化为 ∂ｐ ／ ∂ｙ ＝ ０． 即压力沿气膜厚度方向的变

化可以忽略．
２）对于标准大气压下的小尺寸轴承，雷诺数通

常＜０．０５，由量纲分析可知气体惯性力可以忽略．
３） 气体流动遵循无滑移边界条件．
４） 气体流动近似为等温过程．
根据上述假设，可得到如下理想气体的雷诺方程：

　 　 　 　 １
Ｒ２

∂
∂θ

ｐｈ３ ∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ｐｈ３ ∂ｐ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 　 　 　 　 　 ６μω ∂
∂θ

ｐｈ( ) ＋ １２μ ∂
∂ｔ

ｐｈ( ) ．

式中： ｐ 为气膜压力，Ｐａ； Ｒ 为轴颈半径，ｍ； Ｌ 为 轴

承轴向长度， ｍ； μ 为气体动力黏度，Ｐａ·ｓ； ω 为轴

颈转速，ｒａｄ·ｓ－１； ｚ 为轴承轴向坐标，ｍ； ｔ 为时间，ｓ．
定义量纲一的参数如下：

ｚ－ ＝ ｚ
０．５Ｌ

， ｈ
－
＝ ｈ

Ｃ
， ｐ－ ＝ ｐ

ｐａ
， ｔ－ ＝ τｔ．

式中： ｚ－ 为量纲一轴向坐标； ｐ－ 为量纲一气膜压力；
ｐａ 为环境压力，Ｐａ； ｔ－ 为量纲一时间； τ 为涡动转速，
ｒａｄ·ｓ－ １ ．

最终，可得到量纲一的雷诺方程为

∂
∂θ

ｐ－ ｈ
－
３ ∂ｐ－

∂θ
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２ ∂
∂ｚ－

ｐ－ ｈ
－
３ ∂ｐ－

∂ｚ－
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 　 　 ζ ∂
∂θ

ｐ－ｈ
－

( ) ＋ ２γζ ∂
∂ｔ－

ｐ－ｈ
－

( ) ． （５）

式中： ζ 为轴承数， γ 为涡动频率比，且

ζ ＝ ６Ｒ２μω
ｐａＣ２ ，　 γ ＝ τ

ω
．

３　 数值求解

箔片轴承的压力控制方程（５）为非线性方程，
无法求其精确解． 本文采用 Ｎｅｗｔｏｎ－Ｒａｐｈｓｏｎ 迭代法

和有限差分法相结合的方法求解其静特性． 首先，
定义关于 ｐ－ 的非线性函数为

Ｆ（ｐ－）＝ ∂
∂θ

ｐ－ ｈ
－
３ ∂ｐ－

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ２Ｒ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂ｚ－

ｐ－ ｈ
－
３ ∂ｐ－

∂ｚ－
æ

è
ç

ö

ø
÷ － ζ ∂

∂θ
ｐ－ｈ
－

( ) ．

由 Ｎｅｗｔｏｎ⁃Ｒａｐｈｓｏｎ 迭代法可知

Ｆ（ｐ－ｎ） ＋ Ｆ′（ｐ－ｎ）δｎ ＝ ０ （δｎ ＝ ｐ－ｎ＋１ － ｐ－ｎ，ｎ ＝ ０，１，２，…）．
对 Ｆ ｐ－ ＋ βδ( ) 进行 Ｔａｙｌｏｒ 级数展开，进而对 β

求一阶导数． 令 β ＝ ０，得
ｄ
ｄβ

Ｆ（ｐ－ ＋ βδ） ｜ β ＝ ０ ＝ Ｆ′（ｐ－）δ ＝ － Ｆ（ｐ－） ． （６）

　 　 式（６）将关于 ｐ－ 的非线性函数转化成了关于压

力增量 δ 的线性偏微分方程，有效简化了求解． 基于
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有限差分法，将各偏微分项表示为中心差分格式，最
终可得到如下求解方程组：
ａｉ，ｊδｉ－１，ｊ ＋ ｂｉ，ｊδｉ＋１，ｊ ＋ ｃｉ，ｊδｉ，ｊ ＋ ｄｉ，ｊδｉ，ｊ－１ ＋ ｅｉ，ｊδｉ，ｊ ＋１ ＝ － Ｓｉ，ｊ ．
式中： ｉ、ｊ分别表示周向和轴向的节点序号， ａｉ，ｊ、ｂｉ，ｊ、
ｃｉ，ｊ、ｄｉ，ｊ、ｅｉ，ｊ、Ｓｉ，ｊ 为系数矩阵对应各元素．

给定初始气膜厚度及压力，通过迭代求解可获

得压力和气膜厚度的数值解，进而计算得到该新型

箔片轴承的承载力等静态性能：

Ｗ－ ｘ ＝ ２ ∫１
０
∫２π

０
ｐ－ － １( ) ｓｉｎ θｄθｄｚ－，

Ｗ－ ｙ ＝ ２ ∫１
０
∫２π

０
ｐ－ － １( ) ｃｏｓ θｄθｄｚ－，

Ｗ－ ＝ Ｗ－ ｘ( ) ２ ＋ Ｗ－ ｙ( ) ２ ， Ｗ ＝ ０．５ＬＲｐａＷ
－ ，

ｔａｎ φ ＝－ Ｗ－ ｘ ／ Ｗ
－

ｙ ．

式中： Ｗ－ ｘ、Ｗ
－

ｙ 分别为 ｘ、ｙ方向量纲一的承载力，Ｗ－ 为

轴承总的量纲一的承载力， Ｗ 为轴承总承载力．
采用小扰动法求解新型箔片轴承的动力学特性

系数［２０］ ． 给定量纲一的小扰动位移 （ΔＸ，ΔＹ） 和小

扰动速度 （ΔＸ·，ΔＹ·）， 并对压力、气膜厚度、箔片变

形进行 Ｔａｙｌｏｒ 级数展开：
ｐ－ ＝ ｐ－ ０ ＋ ｐ－ ｘΔＸ ＋ ｐ－ ′ｘΔＸ̇ ＋ ｐ－ ｙΔＹ ＋ ｐ－ ′ｙΔＹ̇，

ｈ
－
＝ ｈ

－

０ ＋ ｈ
－

ｘΔＸ ＋ ｈ
－
′
ｘΔＸ̇ ＋ ｈ

－

ｙΔＹ ＋ ｈ
－
′
ｙΔＹ̇，

Ｕ
－

Ｒ ＝ Ｕ
－

Ｒ０ ＋ Ｕ
－

ＲｘΔＸ ＋ Ｕ
－
′
ＲｘΔＸ̇ ＋ Ｕ

－

ＲｙΔＹ ＋ Ｕ
－
′
ＲｙΔＹ̇．
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（７）

　 　 将方程（７）代入压力控制雷诺方程、箔片变形

方程，联立求解各扰动方程，得到新型箔片轴承的刚

度、阻尼系数：

Ｋ－ ｘｘ Ｋ－ ｘｙ

Ｋ－ ｙｘ Ｋ－ ｙｙ
{ } ＝ － ２ ∫１

０
∫２π

０

ｐ－ ｘｓｉｎ θ ｐ－ ｙｓｉｎ θ

－ ｐ－ ｘｃｏｓ θ － ｐ－ ｙｃｏｓ θ{ } ｄθｄｚ－，

Ｋｘｘ Ｋｘｙ

Ｋｙｘ Ｋｙｙ
{ } ＝

０．５ＬＲｐａ

Ｃ

Ｋ－ ｘｘ Ｋ－ ｘｙ

Ｋ－ ｙｘ Ｋ－ ｙｙ
{ } ，

Ｃ－ ｘｘ Ｃ－ ｘｙ

Ｃ－ ｙｘ Ｃ－ ｙｙ
{ } ＝ － ２ ∫１

０
∫２π

０

ｐ－ ′ｘｓｉｎ θ ｐ－ ′ｙｓｉｎ θ

－ ｐ－ ′ｘｃｏｓ θ － ｐ－ ′ｙｃｏｓ θ{ } ｄθｄｚ－，

Ｃｘｘ Ｃｘｙ

Ｃｙｘ Ｃｙｙ
{ } ＝

０．５ＬＲｐａ

Ｃτ
Ｃ－ ｘｘ Ｃ－ ｘｙ

Ｃ－ ｙｘ Ｃ－ ｙｙ
{ } ．

式中： Ｋ－ ｉｊ、Ｃ
－
ｉｊ 分别为箔片轴承量纲一的刚度、阻尼系

数， Ｋ ｉｊ 、 Ｃ ｉｊ 分别为箔片轴承刚度、阻尼系数．
最终，得到新型箔片轴承静、动态性能的仿真分

析流程如图 ６ 所示．

开始

给定轴承参数、初始计算参数:
μ、ω、pa、初始气膜压力等

计算气膜厚度分布

Newton�Raphson和有限差分法求解定常
Reynolds方程

更新气膜压力分布

N ∑
i
∑

j

?
?
?

?
?
?

Δpi,j

pi,j

2

≤10-6

静
特
性
求
解

动
特
性
求
解

输出压力、气膜厚度结果，计算承载力

有限差分法直接求解x方向、
y方向微分方程

联立求解压力、箔片变形扰动方程

输出px、px′、py、py′值

计算轴承刚度、阻尼系数

结束

Y

-
-

图 ６　 数值求解流程

Ｆｉｇ．６　 Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎ

４　 仿真结果及分析

表 １ 列出了本文新型波箔型箔片轴承的结构参

数． 对于波箔型箔片轴承，波箔片的局部变形将使波

箔片与平箔片的接触面积增大，进而导致平箔片的刚

度也有所增大． 文献［２１］中通过引入平箔片沿周向

方向的刚化系数来进行修正． 令该系数为 ４，则平箔

片沿周向方向的弹性模量修正为８５６ ＧＰａ．
表 １　 新型箔片轴承结构参数

Ｔａｂ．１　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｖｅｌ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

轴承长度 ／
ｍｍ

轴颈直径 ／
ｍｍ

表面宽槽轴向长度 ／
ｍｍ

名义平均半径间隙 ／
μｍ

箔片材料
箔片弹性模量 ／

ＧＰａ
箔片泊松比

１６ １６．９６ ８ １２ Ｉｎｃｏｎｅｌ ７１８ ２１４ ０．２９

转速 ／

（ ｒ·ｍｉｎ－ １）

波箔高度 ／
ｍｍ

平箔、波箔厚度 ／
ｍｍ

波箔片单元长度 ／
ｍｍ

波箔片半波纹长度 ／
ｍｍ

气体黏度 ／
（Ｐａ·ｓ）

环境压力 ／
Ｐａ

５０ ０００ ０．５ ０．１０１ ６ ４．２ １．７５ １．９３２×１０－５ １０１ ３２５
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　 　 考虑到该新型箔片轴承关于轴承中截面对称，因
而在求解其静、动态特性时只取轴承轴向的一半． 同
时，对平箔片二维厚板刚度和雷诺方程的求解采用相

同的网格划分，周向和轴向的单元数为７２×１４．
４．１　 承载力分析

图 ７ 给出了不同偏心距下新型箔片轴承承载力

与平箔片中间区域宽槽深度 Ｔｄ 的关系曲线． 轴承工

作转速为 ５０ ０００ ｒ·ｍｉｎ－１ ． 可以看出，随着平箔片宽

槽深度 Ｔｄ 增大，轴承的承载力有显著增大，且偏心

率越大，轴承承载力的增大效果越显著． 对于偏心

距 １６ μｍ、平箔片宽槽深度 ８ μｍ 的新型箔片轴承，
其承载力比传统箔片轴承增大约 １１．８ ％．
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图 ７　 轴承承载力－平箔片宽槽深度曲线

Ｆｉｇ．７　 Ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｖｅｒｓｕｓ ｗｉｄｅ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｔｏｐ ｆｏｉｌ
　 　 为研究该新型箔片轴承承载力增大的机理，图
８～１１ 对比分析了新型箔片轴承和传统箔片轴承气

膜厚度分布及压力分布结果． 其中，轴承偏心距为

１６ μｍ，新型箔片轴承的平箔片宽槽深度为８ μｍ，工
作转速均为 ５０ ０００ ｒ·ｍｉｎ－１ ． 对于传统箔片轴承，其
气膜厚度沿轴向方向基本为一定值． 而新型箔片轴

承，由于平箔片中间区域宽槽的影响，导致轴承中间

区域的气膜厚度有所增大，而两端区域的气膜厚度

减小． 该结构特点有利于润滑气体在中间区域聚

集，减少气体端泄，从而提高润滑气体压力，提高轴

承承载力． 由图 １０ 可以看出，新型箔片轴承在中间

区域的气膜压力均处于较高的水平． 另一方面，该
区域气膜压力的增大又会反作用于箔片结构，使得

平箔片在相邻波箔之间“下凹”变形更加明显，导致

局部的气体动压效果更为突出，从而增大润滑气体

局部压力，提高轴承承载力水平．
　 　 箔片轴承润滑气体的端泄流量可根据润滑气体

沿轴向方向速度分布积分得到，即

Ｑｌｅａｋ ＝ ２ ∫θｃｒ
０

Ｒ ∫ｈ
０
ｖｚ ｚ ＝ ０．５Ｌｄｙ( ) ｄθ ＝

－ ２ ∫θｃｒ
０

Ｒｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｚ ｚ ＝ ０．５Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｄθ． （８）

式中 θｃｒ 为润滑气体压力变为负压的临界值．
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　 图 ８　 平箔片厚度轴向变化的箔片轴承气膜厚度分布

（Ｔｄ ＝８ μｍ， ｅ＝１６ μｍ）
Ｆｉｇ．８　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｖｅｌ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ

ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖａｒｉａｔｉｏｎ （Ｔｄ ＝ ８ μｍ， ｅ ＝ １６ μｍ）
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图 ９　 传统箔片轴承气膜厚度分布（Ｔｄ ＝０ μｍ， ｅ＝１６ μｍ）
Ｆｉｇ． ９ 　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｇａｓ ｆｏｉｌ

ｂｅａｒｉｎｇ （Ｔｄ ＝ ０ μｍ， ｅ ＝ １６ μｍ）
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　 图 １０　 平箔片厚度轴向变化的箔片轴承压力分布（Ｔｄ ＝
８ μｍ， ｅ＝１６ μｍ）

Ｆｉｇ．１０　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｖｅｌ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｔｏｐ
ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖａｒｉａｔｉｏｎ （Ｔｄ ＝ ８ μｍ， ｅ ＝ １６ μｍ）

2.0

1.5

1.0

0.5
60 120 180 240300 360

L/2

-L/2
0

轴向

量
纲

一
压

力

周向角度/(?)

0

图 １１　 传统箔片轴承压力分布（Ｔｄ ＝０ μｍ， ｅ＝１６ μｍ）
　 Ｆｉｇ．１１　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ

（Ｔｄ ＝ ０ μｍ， ｅ ＝ １６ μｍ）
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　 　 利用公式（８）可计算得到不同平箔片宽槽深度

Ｔｄ 下新型箔片轴承的气体端泄流量，轴承偏心距为

１６ μｍ，结果见表 ２． 分析可知，虽然平箔片宽槽深度

Ｔｄ 的增大会使轴承压力增大，压力沿轴向的梯度

∂ｐ ／ ∂ｚ 也随之增大，但此时轴承两端边缘处润滑气膜

厚度的减小起主导作用． 因此，导致新型箔片轴承气

体的端泄量随宽槽深度 Ｔｄ 的增大逐渐减小，从而进

一步验证了该新型箔片轴承承载力增大的机理．
表 ２　 新型箔片轴承气体端泄量（ｅ＝１６ μｍ）

Ｔａｂ．２　 Ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｖｅｌ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ （ｅ ＝ １６ μｍ）

宽槽深度 ／ μｍ 气体端泄流量 ／ （１０－４ ｍ３·ｍｉｎ－ １）
０ ２．６２
２ ２．２５
４ １．９９
６ １．８２
８ １．６８

１０ １．５６
１２ １．４６
１４ １．３６
１６ １．２７

　 　 图 １２ 给出了不同平箔片宽槽深度 Ｔｄ 下轴承最

大压力沿轴向方向的变化曲线，图中箭头方向表示

平箔片中间区域宽槽深度 Ｔｄ 在增大． 对于传统箔片

轴承，轴承最大压力在中间截面处达到最大，由中间

向两端逐渐减小，并在轴承两端面减小到环境压力．
随着平箔片宽槽深度 Ｔｄ 的增大，轴承最大压力在平

箔片的宽槽边界附近急剧增大． 这主要是由于气膜

厚度在该边界处的突变造成的，气膜厚度的变化越

剧烈，轴承压力就增大得越为明显．
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图 １２　 轴承最大压力沿轴向方向分布（ｅ＝１６ μｍ）
Ｆｉｇ．１２ 　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ｌｉｎｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｌｏｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

ｌｅｎｇｔｈ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ （ｅ ＝ １６ μｍ）
４．２　 动力学特性

基于小扰动法，计算得到新型箔片轴承刚度系

数随平箔片宽槽深度 Ｔｄ 的关系如图 １３ 所示，其中

轴承静态载荷为 １６ Ｎ，转速 ５０ ０００ ｒ·ｍｉｎ－１，涡动频

率比取为 １． 可以看出，与主刚度相比，新型箔片轴

承的交叉刚度约低 １ 个数量级，且两个方向的交叉

刚度正负号相反． 同时，随着平箔片宽槽深度 Ｔｄ 增

大，轴承的气膜压力水平提高，导致其主刚度系数也

逐渐增大，而交叉刚度的绝对值逐渐减小，这意味着

轴承的稳定性有所提高． 对于静态载荷为 １６ Ｎ、平
箔片宽槽深度为 ８ μｍ 的新型箔片轴承，其 ｙ 方向的

主刚度系数比传统箔片轴承增大约 １２．１ ％．
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图 １３　 刚度系数－平箔片宽槽深度曲线（轴承静载：１６ Ｎ）
Ｆｉｇ．１３ 　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｔｏｐ ｆｏｉｌ

（Ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ： １６ Ｎ）

　 　 轴承阻尼系数随平箔片宽槽深度变化见图 １４．
新型箔片轴承的交叉阻尼也小于主阻尼，且两个方向

交叉阻尼正负号相反． 随着平箔片宽槽深度 Ｔｄ 增大，
轴承 ｘ 方向的主阻尼呈增大趋势，而 ｙ 方向的主阻尼

逐渐减小． 当平箔片宽槽深度 Ｔｄ 在 ０ ～ １６ μｍ 变化

时，两个方向交叉阻尼的变化均很小． 对于静态载荷

为１６ Ｎ、平箔片宽槽深度为 ８ μｍ 的新型箔片轴承，其
主阻尼系数比传统箔片轴承增大约 １１．０ ％．
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图 １４　 阻尼系数－平箔片宽槽深度曲线（轴承静载：１６ Ｎ）
Ｆｉｇ．１４ 　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｔｏｐ ｆｏｉｌ

（Ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ： １６ Ｎ）
　 　 图 １５ 给出了不同平箔片宽槽深度 Ｔｄ 下新型箔

片轴承各刚度系数随转速的变化曲线． 轴承静态载

荷取为 １６ Ｎ，涡动频率比为 １． 可以看出，随着转速

增大，轴承的主刚度系数均显著增大，而交叉刚度系

数明显减小． 在 ０～１２０ ０００ ｒ·ｍｉｎ－１转速内，平箔片

宽槽深度 Ｔｄ 越大，轴承的主刚度系数也越大，同时

随转速变化得也更加剧烈．
　 　 不同转速下的新型箔片轴承阻尼系数如图 １６
所示． 轴承运行参数与图 １５ 相同． 随着转速增大， ｘ
方向的主阻尼呈现先增大后减小的趋势，而 ｙ 方向

的主阻尼逐渐减小． 与轴承刚度系数的变化规律类

似，平箔片宽槽深度 Ｔｄ 越大，轴承的主阻尼系数也

越大，同时随转速变化得也更加剧烈．
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图 １５　 轴承刚度系数－转速曲线（轴承静载：１６ Ｎ）
Ｆｉｇ．１５　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ（Ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ： １６ Ｎ）

600

400

200

Td=0μm
Td=8μm
Td=16μm

3 6 9 12
转速/(104r?min-1)

阻
尼

系
数

/(N
?s
?m

-1
)

0

（ａ） Ｃｘｘ

100

0

-100

-200

-300

Td=0μm
Td=8μm
Td=16μm

0 3 6 9 12
转速/(104r?min-1)

阻
尼

系
数

/(N
?s
?m

-1
)

（ｃ） Ｃｘｙ

900

600

300

Td=0μm
Td=8μm
Td=16μm

3 6 9 12
转速/(104r?min-1)

阻
尼

系
数

/(N
?s
?m

-1
)

0

（ｂ） Ｃｙｙ

400

300

200

100

Td=0μm
Td=8μm
Td=16μm

3 6 9 12
转速/(104r?min-1)

阻
尼

系
数

/(N
?s
?m

-1
)

0

（ｄ） Ｃｙｘ

图 １６　 轴承阻尼系数－转速曲线（轴承静载：１６ Ｎ）
Ｆｉｇ．１６　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ（Ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ： １６ Ｎ）

５　 结　 论

本文提出了一种新型的平箔片厚度轴向变化的

波箔型箔片轴承． 为考虑平箔片厚度的轴向变化，

采用二维厚板有限元模型计算平箔片刚度． 仿真计

算了新型箔片轴承承载力、动力学特性等性能，研究

了平箔片中间区域宽槽深度对新型箔片轴承静、动
态性能的影响规律． 主要结论如下：
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１）与传统箔片轴承相比，平箔片厚度轴向变化

的箔片轴承承载力有所增大，且平箔片宽槽深度越

大，轴承承载力增加越显著． 这是由于平箔片中间

区域存在凹槽，导致新型箔片轴承的中间区域气膜

厚度增大，而两端气膜厚度减小，有利于润滑气体的

聚集，减小气体端泄，从而增大流体动压水平，提高

承载力．
２）在 ０～ １２０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的转速范围内，平箔片

厚度轴向变化的箔片轴承主刚度和主阻尼比传统箔

片轴承要大． 同时，平箔片宽槽深度越大，主刚度和

主阻尼增加越显著，从而箔片轴承的稳定性得以

提高．
３）在较低转速范围内增大转速时，箔片轴承的

主刚度和主阻尼有所增大，交叉刚度逐渐减小，说明

在一定的转速范围内，增大转速有利于转子稳定性

的提高．
４）对于平箔片宽槽深度为 ８ μｍ 的新型箔片轴

承，其承载力比传统箔片轴承增大约 １１．８ ％，主刚

度增大约 １２．１ ％．
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