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摘　 要： 为研究波箔过渡圆角这一结构特征对箔片气体轴承性能的影响，基于弹性变形理论，考虑摩擦力以及各波拱之间的

相互作用，构建了考虑过渡圆角的波拱的弯矩方程组，推导出箔片的变形方程，得到单个波拱的变形与刚度计算公式． 与既有

的无过渡圆角的箔片模型进行比较，验证了模型的有效性，并研究了过渡圆角和摩擦因数对箔片气体轴承结构刚度的影响；
利用三角形载荷分布形式模拟气膜力分布，研究过渡圆角和摩擦因数对气体轴承结构刚度各向异性的影响． 结果表明：在固

定区，随着过渡圆角半径的增大，波拱数量呈阶梯状减少，波拱刚度先增大后减小；在滑移区，波拱的刚度随过渡圆角半径的

增大而降低，存在使波箔平均刚度达到最大的过渡圆角半径；随着摩擦因数增大，波拱刚度呈非线性上升趋势，有效降低了结

构刚度的各向异性；随过渡圆角半径增大，结构刚度各向异性有所增强，但影响程度不如摩擦因数剧烈． 研究结果可为波箔气

体轴承的结构设计提供理论参考．
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　 　 空气箔片轴承是一种采用柔性支撑，以空气为润

滑剂的自作用式动压气体轴承． 一系列波拱不仅提供

弹性支撑，还提供阻尼． 在波箔制造过程中，波拱与波

拱的连接桥会形成一个过渡圆角． 由载荷产生的弯矩

也作用在过渡圆角，该弯矩有利于波拱的变形． 因此，
过渡圆角对空气箔片轴承的刚度有影响． 关于箔片几

何结 构 对 箔 片 轴 承 性 能 的 影 响， Ｗａｌｏｗｉｔ ［１］和

Ｈｅｓｈｍａｔ ［２－３］等进行了大量的实验和理论研究，提出

了波箔结构的弹性模型，并研究了箔片轴承的稳态特

性，但没有考虑顶层箔片与壳体以及波箔的摩擦力．
１９９９ 年，Ｉｏｒｄａｎｏｆｆ［４］考虑波箔与平箔间的接触摩擦作

用，建立了波拱一端固定，一端自由以及两端都自由

的刚度计算模型． ２００３ 年，Ｃａｒｐｉｎｏ 等［５］ 将结构阻尼

设为黏性阻尼，开发了一种有限元模型，解释了库仑

摩擦对箔片轴承性能的影响． ２００７ 年，Ｌｅｚ 等［６］ 使用

有限元软件进行了更精确的数值分析，考虑了箔片与

壳体之间以及波箔与顶层箔片之间的摩擦力，研究了



箔片结构的静态和动态特性，但没有考虑波拱结构的

影响． ２０１０ 年，Ｆｅｎｇ 等［７］认为波箔的波拱可简化为两

个刚性连接件和一个水平间隔开的弹簧． 但所提出的

模型忽略了波拱的切向位移，高估了波拱柔性． Ｐｅｎｇ
等［８］将波箔结构模拟为弹簧和阻尼器，研究了波拱之

间的相互作用，但忽略了顶层箔片和波箔之间的摩

擦． Ｋｕ 等［９］考虑了波箔与壳体或顶层箔片之间的摩

擦力和各波拱之间的相互作用，开发了柔性箔片轴承

的综合分析模型． 该模型还考虑了可变载荷分布，摩
擦力和波拱几何形状等对轴承刚度的影响，但没有考

虑过渡圆角的作用． ２００８ 年，Ｈｒｙｎｉｅｗｉｃｚ 等［１０］ 的数值

模型考虑了在任意压力载荷下波箔和顶层箔片之间

的相互作用、波拱之间的相互作用以及波箔与壳体间

的摩擦力． 在其模型中，通过定义 ３ 种不同的边界约

束条件来分析波拱的偏转，并将结果与之前的有限元

结果进行比较． 但该模型忽略了波拱和顶层箔片之间

局部摩擦和过渡圆角的影响． ２０１４ 年，Ａｂｄｅｌｒａｓｏｕｌ
等［１１］在箔片气体推力轴承的静态分析中，考虑到波

拱之间的连接桥可能会发生横向偏移并与轴承壳体

表面分离的情况，构建了考虑每个波拱弯矩的模型，
提出更符合现实情况的边界条件． ２０１６ 年，Ｌｅｈｎ
等［１２］首次进行具有过渡圆角的波拱的研究． 模拟了

一个厚度的二维壳体，包括顶层箔片、波箔和过渡圆

角，并为箔片气体推力轴承提供完全耦合的弹性气体

动力学模型． 此外，还讨论了摩擦力、接触的影响以及

不同波拱相互作用机制． 但没有具体提到过渡圆角本

身对整个箔片轴承刚度的影响．
本文研究有过渡圆角的波拱结构的刚度特性．

基于弹性变形理论，考虑了波箔与壳体或顶层箔片

之间的摩擦力以及各波拱之间的相互作用，构建有

过渡圆角的波拱的弯矩方程组，推导出箔片变形公

式． 通过与既有的箔片模型进行比较，验证本模型

的有效性，结果表明，箔片轴承的刚度特性研究不应

忽略过渡圆角的作用．

１　 理论分析

１．１　 波拱的几何结构

由于箔片轴承的制造工艺，波箔片的两个波拱

间的连接桥会产生一个过渡圆角，但这个过渡圆角

在很多理论模型中常常被忽略． 图 １ 为一个平行于

ｘｙ 平面的具有过渡圆角的波拱结构．
点Ｏ是波拱的圆心，Ｏｒ 是过渡圆圆心，点Ｃ是过渡

圆角半径Ｒｒ 和波拱半径ＲＢ 之间的相切点． θＢ０ 和ＬＢ０ 分

别是无过渡圆角的波拱弧角和波拱连接板长度，θＢ 和

ＬＢ 分别是具有过渡圆角的波拱弧角和波拱连接板长度，
ｈＢ 是波拱高度，ｌ 是波拱半波长度，ｓ 是波拱单元长度．
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图 １　 具有过渡圆角的波拱结构

Ｆｉｇ．１　 Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｏｆ ａ ｓｉｎｇｌｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｗｉｔｈ ｒｏｕｎｄｉｎｇ

　 　 波拱弧角 θＢ 有如下关系：

ｃｏｓ θＢ ＝
（ＲＢ·ｃｏｓ θＢ０ ＋ Ｒｒ）

（ＲＢ ＋ Ｒｒ）
．

波拱半波长 ｌ 和波拱连接板 ＬＢ 可表示为

ｌ ＝ （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ，
ＬＢ ＝ ＬＢ０ － ２· ＲＢ ＋ Ｒｒ( ) ｓｉｎ θＢ － ＲＢｓｉｎ θＢ０[ ] ．

　 　 因此， 具有过渡圆角的波拱的几何尺寸完全可

由 ＲＢ、θＢ０、ＬＢ０ 和Ｒｒ 决定． 波拱高度 ｈＢ 被视为相关参

数（它可以由 ＲＢ、Ｒｒ 和 θＢ 来确定） ． 当 Ｒｒ →０ 时，模
型变为无过渡圆角的波拱模型，因此，无过渡圆角的

波拱模型是一种特殊形式．
１．２　 波拱的结构模型

图 ２ 是波箔在任意压力负载下的变形情况． 波

箔的左端固定，其右端可以在 ｘ 方向（水平方向）和
ｙ 方向（垂直方向）上自由移动，现假设顶层箔片紧

贴在波箔的波拱顶部， 设 Ｗｉ 为作用在第 ｉ 个波拱顶

部中心单位长度上的垂直载荷，ｙ 方向的局部挠度

是 δＷ ｉ ． δＷ ｉ 取决于波拱和壳体之间的滑动摩擦因数

μ以及波拱和顶层箔片之间的滑动摩擦因数 η，箔片

将在载荷 Ｗｉ 的作用下向自由端滑动．

m
X

W1 W2 Wm

y 分布载荷

未变形波拱

变形波拱

顶层箔片

自由端固定端
1 2

图 ２　 分布静载荷下箔片的变形情况

Ｆｉｇ．２　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｓｔｒｉｐ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ
　 　 本文作如下假设：

１）顶层箔片紧贴波箔片的运动，但不会影响波

拱变形；２）两个波拱间的连接桥不会偏离壳体表

面；３）箔片的变形都是弹性的，且不会发生永久变

形；４）过渡圆角半径 Ｒｒ 与波拱半径 ＲＢ 之间的相切

点 Ｃ 位于两个中心的直线上； ５）过渡圆角变形时，
忽略过渡圆角与壳体的接触效应； 在图 ３ 中，波箔

模型分为 ４ 个部分：两个波拱弧角（②、③）和两个

过渡圆角（①、④）．
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图 ３　 第 ｉ 个波拱的受力分析

Ｆｉｇ．３　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉ⁃ｔｈ ｂｕｍｐ ｉｎ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｓｔｒｉｐ
　 　 ＦＬ ｉ 和ＦＲ ｉ 分别是第 ｉ个波拱左、右两端处所受的

支座反力；ＨＬ ｉ 和 ＨＲ ｉ 分别是第 ｉ 个波拱左、右两端受

到的切向力． 第 ｉ 个波拱的右端处的力平衡条件为

ＰＲｉ ＝ ＨＲｉ － μＦＲｉ ． （１ ）
ＰＲ ｉ 是从第 ｉ ＋ １ 个波拱左端通过连接桥传递到第 ｉ
个波拱右端的作用力． 同时，在第 ｉ 个波拱的右端，
还有从 ｉ ＋ １个到Ｎ个波拱的阻碍第 ｉ个波拱滑动的

作用力：

ＴＲｉ ＝ ∑
ｎ ＝ Ｎ

ｎ ＝ ｉ＋１
（μ ＋ η）Ｗｎ ．

为确定第 ｉ 个波拱的运动状态，需要对比传递力 ＰＲ ｉ

和抵抗力 ＴＲ ｉ， 这与 Ｈｒｙｎｉｅｗｉｃｚ、 Ｗｏｄｔｋｅ、Ｏｌｓｚｅｗｓｋｉ
等［１０］的方法类似．

第 ｉ 个波拱的每个组成部分的任意 θ 单位宽度

上所受的弯矩为

Ｍ１ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉＲｒｓｉｎ θ ＋ ＨＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ），
０ ＜ θ ≤ θＢ； （２ ）

Ｍ２ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ［（ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － ＲＢｓｉｎ θ］ ＋
　 　 ＨＲｉ［Ｒｒ（１ － ｃｏｓ θＢ） ＋ ＲＢ（ｃｏｓ θ － ｃｏｓ θＢ）］，

０ ＜ θ ≤ θＢ； （３ ）
Ｍ３ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ［（ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － ＲＢｓｉｎ θ］ ＋

ＨＲｉ［Ｒｒ ＋ ＲＢｃｏｓ θ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ］ －
ＷｉＲＢｓｉｎ θ － ηＷｉＲＢ（１ － ｃｏｓ θ），
　 　 　 　 － θＢ ≤ θ ≤ ０； （４ ）

Ｍ４ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ［２（ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － Ｒｒｓｉｎ θ］ －
ηＷｉ［ＲＢ ＋ Ｒｒｃｏｓ θＢ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ］ ＋
Ｗｉ［（ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － Ｒｒｓｉｎ θ］ ＋
ＨＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ），
　 　 　 　 ０ ＜ θ ≤ θＢ ． （５ ）

式中： θＢ 是第 ｉ 个波拱的顶部中心点和 Ｃ 点形成的弧

角． 由于波箔片厚度 ｔ与波拱半径ＲＢ 相比非常小，波拱

可以看作一个薄的弯曲梁． 当 ＲＢ ／ ｔ ＞ １０ 时，可以忽略

法向力和剪切力，由此产生的误差通常 ＜ １％，很少超

过 ５％［１３］ ． 本文的 ＲＢ ／ ｔ 的比值为 １８６．７． 因此，拉伸和剪

切力的应变忽略不计，弹性应变能表示为［１４－１５］

Ｕ ＝ ∫θ
０

Ｍ２

２ＤＬ
Ｒ ｄθ ．

　 　 第 ｉ 个波拱的抗弯刚度 Ｄ 可定义如下：

Ｄ ＝ Ｅｔ３ ／ （１２（１ － ν２）） ．
式中： Ｅ 是箔片的弹性模量，ｔ 和 ν 分别是箔片的厚

度和泊松比．
设 δｉ 是由作用力ＨＲ ｉ 和ＦＲ ｉ 引起的弹性挠度，根

据卡斯蒂利亚诺的第二定理，可得

δＨｉ ＝
∂Ｕ
∂ＨＲｉ

＝ ∫
θＢ

０

Ｍ１ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ１ｉ

∂ＨＲｉ
Ｒｒｄθ ＋ ∫

θＢ

０

Ｍ２ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ２ｉ

∂ＨＲｉ
ＲＢｄθ ＋

∫
０

－θＢ

Ｍ３ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ３ｉ

∂ＨＲｉ
ＲＢｄθ ＋ ∫

θＢ

０

Ｍ４ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ４ｉ

∂ＨＲｉ
Ｒｒｄθ，

δＶｉ ＝
∂Ｕ
∂ＦＲｉ

＝ ∫
θＢ

０

Ｍ１ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ１ｉ

∂ＦＲｉ
Ｒｒｄθ ＋ ∫

θＢ

０

Ｍ２ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ２ｉ

∂ＦＲｉ
ＲＢｄθ ＋

∫
０

－θＢ

Ｍ３ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ３ｉ

∂ＦＲｉ
ＲＢｄθ ＋ ∫

θＢ

０

Ｍ４ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ４ｉ

∂ＦＲｉ
Ｒｒｄθ．

如果假设第 ｉ 个波拱的右端被固定，则由边界

条件（δＨ ｉ ＝ ０，δＶ ｉ ＝ ０） 得到下列矩阵方程：
Ｄ１ 　 Ｄ２

Ｄ４ 　 Ｄ５

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

ＦＲｉ

ＨＲｉ
{ } ＝ －

Ｄ３

Ｄ６
{ } Ｗｉ ． （６）

式中：系数Ｄ１ ～ Ｄ６ 仅是 θＢ 的函数． 式（６） 中的ＨＲ ｉ、
ＦＲ ｉ 解出后，代入式（１） 获得 ＰＲ ｉ ． 为了判定第 ｉ 个波

拱的运动状态，需比较抵抗力 ＴＲ ｉ 和传递力 ＰＲ ｉ 的大

小，判定如下：
如果 ＰＲ ｉ ≥ ＴＲ ｉ，则第 ｉ个波拱的右端向右移动，

则传递力为

ＰＲｉ ＝ ＴＲｉ；
　 　 如果 ＰＲ ｉ ＜ ＴＲ ｉ，第 ｉ个波拱的右端被固定，则传

递力 ＰＲ ｉ 保持为

ＰＲｉ ＝ ＨＲｉ － μＦＲｉ ．
　 　 通过上述两个条件， 第 ｉ 个波拱所受的弯矩方

程（２） ～ （５） 可由 ＰＲ ｉ 和 ＦＲ ｉ 表示

Ｍ１ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉＲｒ ｓｉｎ θ ＋ ＰＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ） ＋
μＦＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ），
０ ＜ θ ≤ θＢ； （ ７ ）

Ｍ２ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － ＲＢｓｉｎ θ[ ] ＋
ＰＲｉ Ｒｒ ＋ ＲＢｃｏｓ θ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ[ ] ＋
μＦＲｉ Ｒｒ ＋ ＲＢｃｏｓ θ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ[ ] ，

　 　 　 　 　 　 　 ０ ＜ θ ≤ θＢ； （ ８ ）
Ｍ３ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － ＲＢ ｓｉｎ θ[ ] ＋

ＰＲｉ Ｒｒ ＋ ＲＢ ｃｏｓ θ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ[ ] ＋
μＦＲｉ Ｒｒ ＋ ＲＢｃｏｓ θ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ[ ] －
ＷｉＲＢ ｓｉｎ θ － ηＷｉＲＢ（１ － ｃｏｓ θ），
－ θＢ ≤ θ ≤ ０； （ ９ ）

Ｍ４ｉ（θ） ＝ － ＦＲｉ ２（ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － Ｒｒｓｉｎ θ[ ] ＋
ＰＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ） ＋ μＦＲｉＲｒ（１ － ｃｏｓ θ） ＋
Ｗｉ （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｓｉｎ θＢ － Ｒｒｓｉｎ θ[ ] －
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ηＷｉ ＲＢ ＋ Ｒｒｃｏｓ θＢ － （ＲＢ ＋ Ｒｒ）ｃｏｓ θＢ[ ] ，
　 　 　 　 　 　 　 ０ ＜ θ ≤ θＢ ． （１０ ）

ＦＲｉ 可以通过边界条件（δＶ ｉ ＝ ０） 和方程（７） ～
（１０） 求解：

ＦＲｉ ＝ － （Ｄ８ＰＲｉ ＋ Ｄ９Ｗｉ） ／ Ｄ７ ．
式中 Ｄ７ ～ Ｄ９ 为系数．

一旦确定了第 ｉ 个波拱右端的 ＰＲｉ 和 ＦＲｉ， 根据

卡斯蒂利亚诺第二定理得到波拱的顶点挠度：

δＷ
ｉ
＝ ∂Ｕ
∂Ｗｉ

＝ ∫
０

－θＢ

Ｍ３ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ３ｉ

∂Ｗｉ
ＲＢｄθ ＋ ∫

θＢ

０

Ｍ４ｉ

ＤＬ
·

∂Ｍ４ｉ

∂Ｗｉ
Ｒｒｄθ．

（１１）
将弯矩方程组代入式（１１）得

δＷｉ
＝ （Ｄ１０ＦＲｉ ＋ Ｄ１１ＰＲｉ ＋ Ｄ１２Ｗｉ） ／ ＤＬ． （ １２ ）

式中，Ｄ１０ ～ Ｄ１２ 为系数． 第 ｉ 个波拱的刚度可以定义为

ｋＢ
ｉ ＝ Ｗｉ ／ δＷｉ

． （１３ ）
　 　 根据式（１２）和（１３）可以得到每个波拱的变形

和刚度． 数值求解流程如图 ４ 所示．

输入轴承参数和箔片参数

输入初始参数Wi、μ、η等

计算抵抗力TRi和传递力PRi

PRi≥TRi

PRi=HRi-μFRi

计算弯矩MRi

和支座力FRi

PRi=TRi

输出:波拱变形 δw和刚度ki

YN

i

图 ４　 波拱模型的流程

Ｆｉｇ．４　 Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｍｏｄｅｌ

２　 仿真结果及分析

２．１　 模型验证

为了验证本文理论模型的有效性，轴承的几何

参数选择与文献 （ Ｌｅｚ 等［６］， Ｆｅｎｇ 和 Ｋａｎｅｋｏ［７］，
Ｈｒｙｎｉｅｗｉｃｚ 等［１０］和 Ａｂｄｅｌｒａｓｏｕｌ［１１］）中的模型参数相

同，如表 １ 所示． 其中波拱数为 １０． 不同载荷下波拱

变形情况见图 ５．
表 １　 轴承结构参数

Ｔａｂ．１　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ

ｔｔ ／ ｍｍ ｔＢ ／ ｍｍ Ｌ ／ ｍｍ ＲＢ ／ ｍｍ ｈＢ ／ ｍｍ Ｒｒ ／ ｍｍ

０．１０２ ０．１０２ ３８．１ ３．３６ ０．５０８ ０～２

Ｓ ／ ｍｍ ｌ ／ ｍｍ μ η ｖ Ｅ ／ ＧＰａ

４．５７ １．９１ ０．１ ０．１ ０．２９ ２１４
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图 ５　 不同载荷下波拱的变形

Ｆｉｇ．５　 Ｂｕｍｐｓ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ
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２．２　 过渡圆角的影响

为详细分析每个波拱的刚度特性，采用具有 ２６
个波拱的波箔模型，由于递增递减载荷分布最接近

箔片实际受力，图 ６ 给出了此载荷下波拱的刚度分

布情况． 刚度相同的波拱所在的区域为固定区，刚
度变化的波拱所在的区域为滑移区． 从图 ６ 中可看

出，固定区波拱刚度明显高于滑移区波拱刚度． 固

定区的波拱数量越多，则波箔的刚度越大． 在滑移

区，波拱刚度先快速下降后逐渐趋于平缓． 在 ４ 种

载荷作用下，自由端的波拱刚度几乎相同．
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图 ６　 在不同载荷下带有过渡圆角波拱的刚度

Ｆｉｇ．６　 Ｂｕｍｐｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｒｏｕｎｄｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ ｌｏａｄｓ

　 　 过渡圆角的引入，改变了波箔与轴承壳的接触

面积，同时影响波拱的受力和各个波拱之间的传递

力． 固定区的波拱数量从大到小依次是递增载荷、
均布载荷、递增－递减载荷和递减载荷，如图 ７ 所示．
随着过渡圆角半径的增大，４ 种载荷下固定区波拱的

数量呈不同等级的阶梯状减少，其中递增载荷、均布

载荷、递增－递减载荷和递减载荷下波拱数量分别呈

二级、二级、一级、四级阶梯状减少． 这说明过渡圆角

半径的增大会使波拱更容易滑动． 这是因为过渡圆角

半径的增大，导致波拱与波拱之间的连接板越来越

短，波拱与轴承壁的摩擦接触面积越来越少．

均布载荷
递增载荷
递减载荷
递增-递减载荷
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图 ７　 不同过渡圆角半径的固定区波拱数量

Ｆｉｇ．７ 　 Ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｐｉｎｎｅｄ⁃ｄｏｗｎ ｂｕｍｐｓ ｗｉｔｈ ｖａｒｉｏｕｓ ｒｏｕｎｄｉｎｇ
ｒａｄｉｕｓ

　 　 递增－递减载荷下不同过渡圆角半径的波拱刚

度分布情况见图 ８． 随着过渡圆角半径的增大，固定

区波拱刚度先增大后减小，存在一个使波拱刚度达

到最大的过渡圆角半径；滑移区首端波拱刚度逐渐

减小，末端波拱刚度基本不变，这是因为末端波拱接

近波箔的自由端，其刚度受过渡圆角半径影响小．
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图 ８　 不同过渡圆角半径的波拱刚度

Ｆｉｇ．８　 Ｂｕｍｐｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｖａｒｉｏｕｓ ｒｏｕｎｄｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ

　 　 图 ９ 分析了不同过渡圆角半径的波箔平均刚

度分布情况． 随着过渡圆角半径的增大，波箔平均

刚度先增大后减小． 对比图 ９ 和图 ８ 可看出，固定

区波拱刚度达到最大所对应的过渡圆角半径与波箔

平均刚度达到最大所对应的过渡圆角半径非常

接近．
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图 ９　 不同过渡圆角半径的波箔平均刚度

Ｆｉｇ．９　 Ｍｅａｎ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｗｉｔｈ ｖａｒｉｏｕｓ ｒｏｕｎｄｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ

２．３　 摩擦因数的影响

摩擦因数 μ ＝ ０．３００，η ＝ ０．３００ 时的波拱刚度分

布情况如图 １０ 所示，对比图 ６ 可看出，因为固定区

波拱受力时，波拱两端受到的是静摩擦力，随着摩擦

因数的增大，固定区的同一过渡圆角的波拱刚度值

基本不变，但波拱数量增加；滑移区主要受滑动摩擦
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力影响，随摩擦因数增大，其波拱数量减少，且滑移

区波拱刚度有不同程度的增加，越靠近自由端，刚度

受摩擦影响越小．
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图 １０　 摩擦因数 μ＝η＝０．３ 时波拱的刚度

Ｆｉｇ．１０　 Ｂｕｍｐｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ μ ＝ η ＝ ０．３

　 　 综上所述，波箔平均刚度随着摩擦因数的增大

呈现非线性增大，如图 １１ 所示． 摩擦因数和过渡圆

角半径通过改变固定区波拱的刚度和数量以及滑移

区波拱刚度来影响波箔的刚度． 这说明过渡圆角半

径和摩擦因数这两个参数的不同组合，可以建立具

有不同阻尼和刚度的箔片轴承．
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图 １１　 不同摩擦因数的波箔平均刚度

Ｆｉｇ． １１ 　 Ｍｅａｎ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｗｉｔｈ ｖａｒｉｏｕｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ

２．４　 波箔结构刚度的各向异性

由于波箔气体轴承在实际应用中所受外载荷方

向具有很大的随机性，造成气膜力在波箔结构上的

分布形式也并不相同，故本文通过改变载荷峰值距

固定端的距离模拟不同角度下的受载情况，以研究

波箔结构刚度的各向异性． 摩擦因数 μ ＝ η ＝ ０．０７５

时，不同承载力峰值角度下各个箔拱的刚度变化情

况如图 １２（ａ）所示，可以看出，波箔结构刚度存在较

强的各向异性，载荷峰值越靠近固定端，会导致越多

的波拱向自由端产生滑移，即使固定区箔拱数量减

少，从而降低整体刚度；反之，最大气膜力越靠近自

由端，整体刚度越大． 图 １２（ｂ）为摩擦因数 μ ＝ η ＝
０．１５０ 时的波箔结构刚度特性，可以看出，最大气膜

力加载角度在 ２００°之前的刚度曲线重合，说明增大

摩擦因数可有效改善波箔气体轴承结构刚度的各向

异性． 图 １３（ａ）和（ｂ）分别为过渡圆角半径 Ｒｒ 为 ０
和 ２ ｍｍ 时的波箔结构刚度特性曲线，二者分别在

最大载荷加载角度 １６０°和 ８０°处开始出现箔拱滑

移，说明随过渡圆角半径增大，滑移区箔拱数增多使

得各向异性增强，但影响程度不如摩擦因数剧烈．
可看出，增大摩擦因数和减小过渡圆角半径可为改

善波箔气体轴承各向异性提供一定的思路．
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图 １２　 不同摩擦因数下加载角度对波拱刚度影响

Ｆｉｇ．１２ 　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ
ｖａｒｉｏｕｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ
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图 １３　 不同圆角半径下加载角度对波拱刚度影响

Ｆｉｇ．１３ 　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ
ｖａｒｉｏｕｓ ｒｏｕｎｄｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ

３　 结　 论

１）在 ４ 种载荷条件下，随着过渡圆角半径的增

大，固定区波拱的数量呈阶梯状减少．
２）随着过渡圆角半径的增大，固定区波拱的刚度

先增大后减小，滑移区波拱的刚度逐渐减小，同时存

在一个使波箔平均刚度达到最大的过渡圆角半径．
　 　 ３）圆角半径一定条件下，固定区波拱数量随摩

擦系数的增大而增多，波箔结构平均刚度呈非线性

增大，有效降低了各向异性；摩擦因数一定条件下，
过渡圆角半径的增大使各向异性增强，但影响程度

不如摩擦因数大．
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