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厚顶箔的箔片动压轴承性能的数值研究

王　锐１，侯安平１，李　忠１，李路力２

（１．北京航空航天大学 能源与动力工程学院，北京１００１９１；

２．佛山特博科技有限公司 研发部，广东 佛山５２８３０５）

摘　　　要：提出了一种具有厚顶箔特征的箔片动压轴承（ＴＴＦＧＪＦＢ），并对其进行了建模及分析。针对这

种型轴承，采用ＮｅｗｔｏｎＲａｐｈｓｏｎ迭代法求解静态气膜雷诺润滑方程和箔片受力方程；采用折合系数法和小

扰动法，推导了厚顶箔轴承的动态刚度系数与动态阻尼系数。以此为基础，对厚顶箔轴承和传统箔片轴承进

行了对比，并对初始轴承间隙、波箔宽度、顶箔质量对厚顶箔轴承动静态特性的影响进行了研究。结果表明：

厚顶箔轴承比传统箔片轴承拥有较大的承载力及偏位角，承载力增幅至少为２３％；厚顶箔轴承的动态特性与

传统箔片轴承有较大差异；厚顶箔轴承的初始间隙会影响偏位角和承载力，小初始间隙在所有偏心率范围内

可以提高承载力和减小偏位角；波箔宽度对轴承静态特性的影响较小，但对动态特性的影响较大，在中低激振

比范围内，动态系数基本随着箔片宽度的变窄而变小；厚顶箔的质量会在高激振比下对轴承的动态特性产生

影响，使得动态刚度系数上升，动态阻尼系数下降。
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　　箔片动压轴承是流体润滑轴承的一个子集，

它利用轴承周围的气体在转子和柔性箔片结构之

间形成一个楔形的流体动压气膜。这种轴承具有

结构简单、良好的高低温承受能力和较高的环境

适应能力等优势［１］，广泛应用于高速涡轮机械、精

密工程、空间技术、航空航天、电子精密仪器

等［２３］。自从２０世纪５０年代以来，箔片动压轴承

出现了各种各样的结构，比较典型的有张紧式［４］，

多叶式［５］，波箔式以及悬臂式［６７］等，但是由于波

箔式轴承具有结构形式简单，运行稳定性较好等

特点，得到了广泛的研究和使用。

传统的波箔式箔片动压轴承的结构如图１所

示，顶箔和波箔一般都是由０．１～０．２ｍｍ厚的金

属箔片制成。自从被发明以来，众多学者对波箔

弹性结构进行了建模，并对其静动态特性展开了

研究。

图１　波箔箔片动压轴承示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｔｙｐｅｇａｓ

ｊｏｕｒｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

Ｗａｌｏｗｉｔ等
［８］在忽略顶箔与波箔之间的摩擦

以及相邻两个波纹箔片间相互作用的假设基础

上，根据波箔和轴承壳体之间不同摩擦因数和各

种波纹拱形角度推导载荷挠度的关系式，最早给

出了单个波纹箔片刚度计算方式。Ｈｅｓｈｍａｔ

等［９］在 Ｗａｌｏｗｉｔ等的波箔刚度计算公式基础上，

通过忽略两个相邻波纹箔片之间顶箔的“凹陷”效

应和顶箔弯曲刚度建立了箔片结构等效弹性基础

模型。随后，Ｉｏｒｄａｎｏｆｆ
［１０］通过引入箔片和平板间

的库伦摩擦力建立了一端固定一端自由以及两端

都自由的波箔刚度计算公式。Ｌｅｚ等
［１１］研究指出

了由于两两波拱之间连续性和相互作用，使得波

箔的总体刚度增加，并在此基础上建立了一种多

自由度模型。以上几种模型在一定程度上较好的

反映了波箔箔片动压轴承的刚度特性。

在轴承的动态特性求解方面，Ｌｕｎｄ等
［１２］提

出了独立于转子运转参数之外的动压轴承动态特

性参数———４个刚度系数和４个阻尼系数，并指

出动压轴承对轴承转子系统稳定性的影响关键

取决于其动态特性。Ｈｅｓｈｍａｔ等
［９］在求解轴承

静态特性的基础上，进一步运用扰动法求解轴承

的动态特性参数，并对轴承的动态特性进行了分

析。Ｐｅｎｇ和Ｃａｒｐｉｎｏ
［１３］建立波箔变形的线性弹

性模型，耦合弹性箔片变形方程和可压缩气体润

滑Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，用小扰动法得到轴承动态压力

和膜厚公式，最后采用有限差分法耦合迭代求出

轴承的动态特性系数。

由于传统的波箔箔片动压轴承采用的是非常

薄的顶箔结构特征，在气膜压力的作用下，会在波

箔之间产生局部凹陷。此时，高压气体便会通过

这个凹陷流入外界环境中，造成轴承性能的下降。

针对平箔凹陷的情况，龚焕孙等［１４］指出由于顶箔

变形产生的沟槽对轴承运行一般是不利的。戚社

苗等［１５］给出了弹性箔片空气动压止推轴承的完

全气弹耦合解，结果表明顶层箔片在气膜压力作

用下的局部弹性变形直接导致弹性箔片动压气体

推力轴承承载能力的降低。Ｌｅｅ等
［１６］建立了考

虑顶箔弯曲变形的径向气体动压轴承模型，获得

了更为精确的箔片轴承静、动态特性，结果表明平

箔变形使气流由层流变为湍流，因此顶箔变形必

４２１２
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须加 以 考 虑。Ｌｅｅ 等
［１７］对 顶 箔 厚 度 范 围 为

０．０５～０．３ｍｍ的三维径向气体动压轴承结构进

行了分析，发现顶箔厚度过薄会导致轴承承载力

的急剧下降。

为了解决顶箔凹陷对轴承性能的影响，提高

轴承的承载能力，本文综合刚性表面动压轴承及

传统波箔式箔片动压轴承的优势，提出了一种具

有厚顶箔的箔片动压轴承（ＴＴＦＧＪＦＢ，文中简称

厚顶箔轴承）。此种轴承由于厚顶箔的变形量非

常小，可避免高压气体在轴承端部的泄露，从而提

高承载力；又因轴承包含箔片之间的摩擦阻尼，保

持了箔片动压轴承较好的稳定性；进而全面提高

了箔片动压轴承的性能及适用性。

１　理论分析

１１　厚顶箔箔片动压轴承的结构特点

本文提出的厚顶箔轴承的结构和实物如图

２所示，主要部分包括：用于包容轴径的厚顶箔，

提供弹性支承的波箔以及轴承壳体３部分。厚

顶箔通过卡槽及端环限位，限制顶箔在轴向与

周向的位移，并允许在径向方向根据气膜压力

和波箔支反力进行运动。传统的顶箔厚度通常

在０．１～０．２ｍｍ，本文采用的厚顶箔的厚度在

１．５～２ｍｍ。

图２　厚顶箔的箔片动压轴承结构

Ｆｉｇ．２　ＳｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

由于厚顶箔轴承的结构特性，传统的箔片轴

承模型不再适用。针对本文提出的厚顶箔轴承模

型的结构特征，在理论建模和分析时，作出以下３

个简化假设：

１）厚顶箔按刚体处理，并且整体移动。

２）厚顶箔只考虑在气膜力作用下的平动而

无转动。

３）受气膜力与波箔支承共同作用时，只有气

膜力合力方向两侧各９０°范围内的波箔发挥作用。

１２　气体雷诺方程和气膜厚度方程

１．２．１　静态Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程

图３展示了厚顶箔轴承的坐标系。厚顶箔轴

承的稳态压力和气膜厚度分布满足无量纲形式的

稳态可压缩流体雷诺润滑方程［１８］



θ
狆ｄ犎

３狆ｄ

（ ）θ ＋


犣
狆ｄ犎

３狆ｄ

（ ）犣 ＝Λ
（狆ｄ犎）

θ

（１）

式中各无量纲参数分别为：无量纲周向角度θ，无

量纲轴向坐标犣＝狕／犚，无量纲气膜压力狆ｄ＝狆／

狆ａ，无量纲气膜厚度犎＝犺／犆０，轴承数Λ＝
６μω

狆ａ
·

犚
犆（ ）
０

２

。无量纲参数中，犚为轴承半径，犆０ 为初始

轴承间隙，ω为轴径角速度，μ为气体动力黏度。

在图３中犉ｅ、犉θ 分别为轴承偏位角方向和垂

直于偏位角方向的无量纲承载力，犉为无量纲总承

载力，φ为轴承偏位角。θｐ为厚顶箔受力角度。

图３　厚顶箔轴承的坐标系

Ｆｉｇ．３　ＣｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

１．２．２　气膜厚度方程

对厚顶箔轴承而言，其偏心率不仅仅与轴径

的绝对偏移位置有关，还与顶箔的运动有关。如

图３所示，当假定轴径有一个绝对偏心率向量ε０，

则相应的气膜压力也将发生变化；在此压力场及

波箔支反力的共同作用下，厚顶箔也将产生一个

与初始轴承中心犗相对应的偏心率向量εｔ；那么

最终决定厚顶箔轴承气膜厚度的实际偏心率向量

为由两者向量相减得到的相对偏心率向量ε。因

此，厚顶箔气体动压轴承周向任意位置的无量纲

气膜间隙厚度犎 为

５２１２
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犎 ＝１＋εｃｏｓ（θ－ψ）

其中ε为相对偏心率向量ε的模，ψ为相对偏心率

向量的角度。

通过绝对偏心率和厚顶箔偏心率来表示气膜

厚度，则气膜厚度公式为

犎 ＝１＋ε０狓ｃｏｓθ＋ε０狔ｓｉｎθ－εｔ狓ｃｏｓθ－εｔ狔ｓｉｎθ

（２）

１３　动态特性求解方程

对于厚顶箔轴承的运动特征，其不仅有轴颈

运动的自由度，还具有顶箔运动的自由度，因此厚

顶箔轴承的动态性能计算必须同时考虑轴颈扰动

和顶箔扰动的影响。在这种情况下，可以通过折

合系数法［１９］将顶箔的扰动自由度折合到轴颈扰

动自由度中。因此，在求解厚顶箔轴承动态特性

时，可以先求解轴颈及厚顶箔单独扰动时的动态

系数，进而通过合成公式求解轴颈与顶箔共同扰

动时的总体动态系数。

１．３．１　顶箔与轴颈同频率扰动时的动态系数

假设给轴径施加一个微小的扰动，扰动幅值

为（犡０，犢０），类似地，给厚顶箔一个微小扰动，扰

动幅值为（犝０，犞０），则轴心和厚顶箔的扰动可以

表达为

狓＝犡０ｅ
ｉυ狋，　狔＝犢０ｅ

ｉυ狋，

狌＝犝０ｅ
ｉυ狋，　狏＝犞０ｅ

ｉυ狋

其中υ为激振频率，当激振频率υ等于转速ω时，

求解得到的轴承动态系数为同步动态系数。

由于轴心和厚顶箔的扰动导致的动态气膜力

可表示为

ｄ犉狓

ｄ犉
［ ］

狔

＝
犣狓狓 犣狓狔 犣狓狌 犣狓狏

犣狔狓 犣狔狔 犣狔狌 犣狔
［ ］

狏

狓

狔

狌

熿

燀

燄

燅狏

（３）

其中犣αβ＝犓αβ＋ｉυ犆αβ，（α，β＝狓，狔，狌，狏）表示厚顶

箔轴承的气膜阻抗，其中犣狓狓、犣狓狔、犣狔狓、犣狔狔为仅轴

径扰动时的气膜阻抗系数，犣狌狓、犣狌狔、犣狏狓、犣狏狔为仅

厚顶箔扰动时的气膜阻抗系数。

由于轴承中厚顶箔只有一个，受力方向与轴径

大小相等方向相反，并且结构限制其不能转动。因

此，根据受力平衡方程，不考虑厚顶箔的转动，忽略

交叉项，厚顶箔轴承的顶箔运动平衡方程可写为

犿 ０

０
［ ］

犿

狔̈［̈ ］
狏
＝
－ｄ犉狓

－ｄ犉
［ ］

狔

＋

犮狓 ０

０ 犮
［ ］

狔

狌

［］狏 ＋
犽狓 ０

０ 犽
［ ］

狔

狌［］
狏

（４）

　　对于合成刚度犽狓、犽狔，其由厚顶箔的偏心位

置决定。当厚顶箔偏心时，会产生一个指向厚顶

箔圆心方向的径向刚度犽狉，及一个垂直于此方向

的切向刚度犽θ。根据文献［２０］，切向刚度犽θ 的值

为径向刚度犽狉 的０．５倍。径向刚度犽狉 的计算公

式为

犽狉 ＝
狀

犼＝１

犽犼ｃｏｓ
２（φ犼－θｐ）

式中犽犼 表示受力波箔中第犼个波箔所提供的刚

度，φ犼表示受力波箔中第犼 个波箔所对应的角

度。在本文中，刚度模型采用Ｉｏｒｄａｎｏｆｆ提出的刚

度模型［１０］。因此，最终合成刚度犽狓、犽狔 的计算公

式为

犽狓 ＝
狀

犼＝１

（犽狉 ｃｏｓθｐ ＋犽θ ｓｉｎθｐ ）

犽狔 ＝
狀

犼＝１

（犽狉 ｓｉｎθｐ ＋犽θ ｃｏｓθｐ

烅

烄

烆
）

式中犽犼 表示受力波箔中第犼个波箔所提供的刚

度，φ犼 表示受力波箔中第犼 个波箔所对应的

角度。

犮狓、犮狔 为受力波箔在犡、犢 方向上的合成阻

尼，其由结构损耗因子η、相应刚度系数犽等参数

决定，犮＝η犽／ω，根据文献［２１］，取η＝０．２５。

把小扰动量狌、狏对时间进行求导，则有

狌＝ｉυ狌

狏＝ｉυ｛ 狏
，　　

狌̈＝－υ
２狌

狏̈＝－υ
２烅

烄

烆 狏
（５）

　　将式（３）、式（５）带入式（４），则有

－犿狏
２狌－ｉ犮狓υ狌－犽狓狌＝－犣狓狓狓－

　犣狓狔狔－犣狓犿狌－犣狓狀υ

－犿υ
２狏－ｉ犮狔υ狏－犽狔狏＝－犣狔狓狓－

　犣狔狔狔－犣狔犿狌－犣狔狀

烅

烄

烆 狏

　　通过移项和合并同类项，可得

（－犽狓－犿υ
２
－ｉυ犮狓＋犣狓狌）狌＋犣狓狏狏＝

　－犣狓狏狏＝－犣狓狓－犣狓狔狔

（－犽狔－犿υ
２
－ｉυ犮狔＋犣狔狏）狏＋犣狔狌狌＝

　－犣狔狓狓－犣狔狔

烅

烄

烆 狔

（６）

　　求解方程组（式（６）），便可得到扰动量狌、狏与

狓、狔之间的关系

狌＝
犅犣狓狓 －犣狔狓犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

狓＋
犅犣狓狔 －犣狔狔犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

狔

狏＝
犃犣狔狓 －犣狓狓犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

狓＋
犃犣狔狔 －犣狓狔犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

烅

烄

烆
狔

（７）

其中

６２１２
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犃＝犣狓狌－犽狓－犿υ
２
－ｉυ犮狓

犅＝犣狔狏－犽狔－犿υ
２
－ｉυ犮

烅
烄

烆 狔

　　把式（７）带回式（３），可得到厚顶箔轴承的总

体阻抗系数

ｄ犉狓

ｄ犉
［ ］

狔

＝
犣犡犡 犣犡犢

犣犢犡 犣
［ ］

犢犢
［］狓
狔

（８）

其中

犣犡犡 ＝犣狓狓 ＋
犅犣狓狓 －犣狔狓犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狓狌＋

　
犃犣狔狓 －犣狓狓犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狓狏

犣犡犢 ＝犣狓狔 ＋
犅犣狓狔 －犣狔狔犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狓狌＋

　
犃犣狔狔 －犣狓狔犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狓狏

犣犢犡 ＝犣狔狓 ＋
犅犣狓狓 －犣狔狓犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狔狌＋

　
犃犣狔狓 －犣狓狓犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狔狏

犣犢犡 ＝犣狔狔 ＋
犅犣狓狔 －犣狔狔犣狓狏
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狔狌＋

　
犃犣狔狔 －犣狓狔犣狔狌
犣狔狌犣狓狏－犃犅

犣狔

烅

烄

烆
狏

（９）

　　根据式（９）便可得到厚顶箔轴承的无量纲的

动态系数，分别为

犓犡犡 犓犡犢

犓犢犡 犓

烄

烆

烌

烎犢犢

＝Ｒｅ
犣犡犡 犣犡犢

犣犢犡 犣

烄

烆

烌

烎犢犢

犆０

狆０犚
２

犆犡犡 犆犡犢

犆犢犡 犆

烄

烆

烌

烎犢犢

＝ｌｍ
犣犡犡 犣犡犢

犣犢犡 犣

烄

烆

烌

烎犢犢

犆０ω

狆０犚

烅

烄

烆
２

１．３．２　轴颈单独扰动时的动态系数

厚顶箔轴承的瞬态压力分布满足无量纲形式

的瞬态可压缩流体雷诺润滑方程



θ
ρｄ犎

３狆ｄ

（ ）θ ＋


犣
狆ｄ犎

３狆ｄ

（ ）犣 ＝

Λ


θ
（狆ｄ犎）＋２Λγ



犜
（狆ｄ犎） （１０）

式中γ为扰动角频率与转轴旋转角频率之比，γ＝

υ／ω，υ为扰动的角频率，ω为转轴旋转的角频率；

犜为单位时间扰动的弧度，犜＝υ狋；其他无量纲数

的含义与稳态雷诺方程（式（１））中无量纲数的含

义相同。

给轴径的一个扰动为Δ狓、Δ狔，该小扰动的无

量纲化位移，速度和加速度可表示为

Δ犡＝
Δ狓
犆０
＝ Δ犡 ｅ

ｉ犜，　Δ犡 ＝
Δ犡

犜
＝ｉΔ犡，　Δ̈犡 ＝

Δ犡

犜
＝－Δ犡，

Δ犢 ＝
Δ狔
犆０
＝ Δ犢 ｅ

ｉ犜，　Δ犢＝
Δ犢

犜
＝ｉΔ犢，　Δ̈犢＝

Δ犢

犜
＝－Δ犢

　　将气膜压力，气膜厚度依照小扰动量进行泰

勒级数展开并忽略高阶项

狆ｄ＝狆０＋狆狓Δ犡＋狆狓Δ犡＋狆狔Δ犢＋狆狔Δ犢

犎 ＝犎０＋犎狓Δ犡＋犎狓Δ犡＋犎狔Δ犢＋犎狔Δ
｛ 犢

（１１）

　　根据轴承气膜厚度表达式（式（２）），可得仅有

轴径扰动时的气膜厚度公式

犎狓 ＝ｃｏｓθ

犎狔 ＝ｓｉｎ
烅
烄

烆 θ

犎狔 ＝０

犎狓 ＝
烅
烄

烆 ０

　　将式（１１）带入润滑气膜的瞬态可压缩流体雷

诺润滑方程中，再结合厚顶箔轴承稳态雷诺润滑

方程的求解结果，便求解得到只有轴径扰动时厚

顶箔轴承的动态特性系数

犓狓狓 犓狓狔

犓狔狓 犓
［ ］

狔狔

＝

－
狆０犚

２

犆０∫
犔
２犚

－
犔
２犚∫

２π

０

狆狓ｃｏｓθ 狆狔ｃｏｓθ

狆狓ｓｉｎθ 狆狔ｓｉｎ
［ ］

θ
ｄθｄ犣

犆狓狓 犆狓狔

犆狔狓 犆
［ ］

狔狔

＝

－
狆０犚

２

犆０υ∫
犔
２犚

－
犔
２犚∫

２π

０

狆狓ｃｏｓθ 狆狔ｃｏｓ９θ

狆狓ｓｉｎθ 狆狔ｓｉｎ
［ ］

θ
ｄθｄ犣

１．３．３　厚顶箔单独扰动时的动态系数

厚顶箔单独扰动时的动态系数求解方法与求

解轴颈单独扰动的一致，因此在此不进行赘述。

值得注意的是，仅厚顶箔扰动时的膜厚扰动方程

与仅轴径扰动时不同。根据轴承气膜厚度表达式

（式（２）），仅有厚顶箔扰动时的气膜厚度扰动公

式为

犎狌 ＝－ｃｏｓθ

犎狏 ＝－ｓｉｎ
烅
烄

烆 θ
　　

犎狌 ＝０

犎狏 ＝
烅
烄

烆 ０

２　数值求解方法

２１　犖犲狑狋狅狀犚犪狆犺狅狀迭代

厚顶箔轴承的稳态可压缩流体雷诺润滑方程

（式（１））为非线性方程，理论上无法求其精确解。

因此，本文采用 ＮｅｗｔｏｎＲａｐｈｓｏｎ迭代法和有限

７２１２
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差分法联合求解其静态特性。首先，构造迭代压

力函数如下所示：

犉（狆ｄ）＝



θ
狆ｄ犎

３狆ｄ

（ ）θ ＋


犣
狆ｄ犎

３狆ｄ

（ ）犣 －Λ


θ
（狆ｄ犎）

（１２）

　　对于压力函数（式（１２）），由ＮｅｗｔｏｎＲａｐｈｏｎ

迭代法可得

δ＝－
犉 狆

狀（ ）ｄ

犉′狆
狀（ ）ｄ

　　构造以β为自变量的函数犉 狆ｄ＋β（ ）δ ，并进

行泰勒级数展开，然后对变量β进行求导可得

ｄ犉 狆ｄ＋β（ ）δ

ｄβ β＝０

＝δ犉′（狆ｄ）＝－犉（狆ｄ）

（１３）

　　将式（１３）代入迭代压力函数（式（１２））中，并

利用中心差分替代偏微分，便得到如下的求解方

程组：

犃犻，犼δ犻－１，犼＋犅犻，犼δ犻＋１，犼＋犆犻，犼δ犻，犼＋犇犻，犼δ犻，犼－１＋

犈犻，犼δ犻，犼＋１ ＝犛犻，犼 （１４）

式中犃犻，犼、犅犻，犼、犆犻，犼、犇犻，犼、犈犻，犼、犛犻，犼为求解两次迭代

之间的压力差δ在节点（犻，犼）处各项的系数。

在给定初始压力分布和膜厚分布之后，可以

利用迭代法求解式（１４），便可高效的求解厚顶箔

轴承在指定偏心率情况下的压力分布，进而根据

式（１５）计算得到箔片轴承的无量纲总承载力犉，

无量纲摩擦力矩犜，偏位角φ等静态性能

犉θ＝∫
犔
２犚

－
犔
２犚∫

２π

０

（狆ｄ－１）ｓｉｎ（θ－φ）ｄθｄ犣

犉ｅ＝∫
犔
２犚

－
犔
２犚∫

２π

０

（狆ｄ－１）ｃｏｓ（θ－φ）ｄθｄ犣

犉＝ 犉２ｅ＋犉
２

槡 θ

犜＝－∫
犔
２犚

－
犔
２犚∫

２π

０

Λ
６
·１
犎
－
犎
２
·狆ｄ
（ ）θ ｄθｄ犣

ｔａｎφ＝ａｒｃｔａｎ
犉ｅ
犉（ ）

烅

烄

烆 θ

（１５）

　　动态性能求解是在静态结果压力场与气膜厚

度场的基础上，通过小扰动法获得仅轴颈扰动时

的动态系数及仅厚顶箔扰动时的动态系数，再根

据式（１４）获得厚顶箔轴承总的阻抗系数，最终对

阻抗系数取实部和虚部分别获得厚顶箔的动态刚

度系数和阻尼系数。

厚顶箔箔片动压轴承静、动态性能的仿真分

析流程如图４所示。

图４　计算流程图

Ｆｉｇ．４　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｆｌｏｗｃｈａｒｔ

２２　计算方法验证

由于本文提出并推导厚顶箔轴承动态特性的

计算方法，因此，需要对其进行验证。根据厚顶箔

轴承的假设，当波箔的刚度取值远远大于正常值

时，厚顶箔在气膜压力作用下的位移将非常小，乃

至可以忽略。此时厚顶箔的轴承特性与刚性表面

轴承一致。为了验证程序，本文根据文献［１８］中

刚性表面轴承的参数建立了一个验证模型，并分

图５　刚度验证结果

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｏｇｒａｍｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

别取波箔刚度为正常值的１０倍和５０倍，计算此

时的动态系数，并与文献［１８］中的结果进行对比。

图５和图６分别展示了主刚度犓犡犡、犓犢犢和主阻

８２１２
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图６　阻尼验证结果

Ｆｉｇ．６　Ｐｒｏｇｒａｍｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｄａｍｐｉｎｇ

尼Ｃ犡犡、犆犢犢的对比结果。

由图可以看出，当刚度远远超出正常值之后，

厚顶箔轴承的动态主刚度和主阻尼的特性与刚性

表面动压轴承一致，符合预期的结果。由此，验证

了计算方法的正确性和可靠性。

３　结果及分析

表１列出了本文研究的厚顶箔轴承结构参

数，周向和轴向的单元数为１９１和６１，计算时的

边界条件如式（１６）所示

狆ｄ，犻，１ ＝狆ｄ，犻，６１ ＝１ 　（犻＝１，１９１）

狆ｄ，犻，犼 ＝狆ｄ，１９１，犼 ＝１ 　（犼＝１，６１
烅
烄

烆 ）

（１６）

表１　厚顶箔轴承的结构参数

犜犪犫犾犲１　犛狋狉狌犮狋狌狉犪犾狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犜犜犉犌犑犉犅

参数 数值及详情

轴承内圈半径／ｍｍ １７．５

轴承轴向长度／ｍｍ ３０

顶箔厚度／ｍｍ １．５

波箔厚度／μｍ １００

箔片材料 ＩｎｃｏｎｅｌＸ７５０

半波长／ｍｍ １．２５

波箔凸起高度／ｍｍ ０．５１

箔片弹性模量／ＧＰａ ２１４

箔片泊松比 ０．２９

波箔与轴承壳体间摩擦因数 ０．１

工作转速／（ｒ／ｍｉｎ） ６００００

环境压力／Ｐａ １０１３２５

环境温度／Ｋ ２８７

空气动力黏度／１０－５（Ｎ·ｓ／ｍ２） １．８１

波箔个数 ３８

３１　厚顶箔轴承与传统箔片对比

图７和图８分别是厚顶箔轴承与传统箔片轴

承承载力和偏位角的对比，两种轴承采用相同的

轴承参数与波箔造型，其初始间隙均为５０μｍ。

值得注意的是，由于两个轴承的顶箔厚度差异较

大，使得两者的波箔安装半径不同，因而波箔数量

并不相同。传统箔片轴承的波箔安装半径较小，

因此其波箔数量为３６个。

图７　厚顶箔轴承与传统箔片轴承承载力对比

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｌｏａｄｃａｐａｃｉｔｙｂｅｔｗｅｅｎ

ＴＴＦＧＪＦＢａｎｄｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

图８　厚顶箔轴承与传统箔片轴承偏位角对比

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆａｔｔｉｔｕｄｅａｎｇｌｅｂｅｔｗｅｅｎ

ＴＴＦＧＪＦＢａｎｄｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

由图７、图８可以看出，在所有的偏心率情况

下，厚顶箔轴承的承载力都比传统箔片轴承的承

载力高；并且，随着偏心率的变大，两者的差距也

在逐渐变大。厚顶箔在相同偏心率情况下，承载

力比传统箔片轴承提升了至少２３％。而在偏位

角方面，厚顶箔轴承的偏位角在所有偏心率的情

况下都大于传统箔片轴承；并且，两者的差距在中

等偏心率下最大，而在较大和较小偏心率处，差距

相对较小。

图９展示了偏心率为０．８情况下两种轴承中

心处的压力分布和气膜厚度分布情况。可以看

出，厚顶箔轴承在高压区拥有更高的峰值压力，因

９２１２
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此其承载力较高；而传统箔片轴承在其他区域，尤

其是高压区前方，比厚顶箔轴承具有更大的压力。

这一点是由于轴承不同气膜厚度造成的，如图

９（ｂ）所示，厚顶箔轴承气膜厚度分布为正弦曲

线，且最小膜厚小于传统箔片轴承，而传统箔片轴

承在高压区的膜厚跟当地气膜压力有很大关系。

以上原因导致了厚顶箔轴承相对于传统箔片轴承

拥有更大的承载力，以及更大的偏位角。

图９　厚顶箔轴承与传统箔片轴承中心气膜参数对比

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｃｅｎｔｒａｌｆｉｌｍｐａｒａｍｅｔｅｒｓｂｅｔｗｅｅｎ

ＴＴＦＧＪＦＢａｎｄｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

图１０和图１１分别展示了在无量纲承载力为

１时，厚顶箔轴承与传统箔片轴承动态特性的对

比。可以看出，厚顶箔轴承动态刚度特性与传统

箔片轴承的趋势一致，但在数值上有差异。厚顶

箔轴承动态刚度特性中，除了主刚度犓犡犡，其余动

态刚度特性均比传统箔片轴承高，其中主刚度

犓犢犢最为明显。厚顶箔轴承主刚度犓犡犡在激振比

为３．０以下时比传统箔片轴承低，但激振比超过

３．０后，有反超的趋势。动态阻尼特性方面，厚顶

箔在所有激振比下的动态阻尼系数值均高于传统

箔片轴承，其中低激振比情况下最为明显。当激

振比大于２．０时，两种轴承的主阻尼和交叉阻尼

都趋于一致；此时，厚顶箔轴承主阻尼略高于传统

箔片轴承，而交叉阻尼均在零附近。

图１０　厚顶箔轴承与传统箔片轴承动态刚度系数对比

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｄｙｎａｍｉｃｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｂｅｔｗｅｅｎＴＴＦＧＪＦＢａｎｄｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

图１１　厚顶箔轴承与传统箔片轴承动态阻尼系数对比

Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｂｅｔｗｅｅｎＴＴＦＧＪＦＢａｎｄｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｆｏｉｌｂｅａｒｉｎｇ

综上可知，相对于传统箔片轴承，厚顶箔轴承

可以有效的提高轴承的承载力，但是其动态特性

与传统箔片轴承有所差异，在使用时需要特别

注意。

３２　厚顶箔轴承的静态特性

厚顶箔轴承可以在相同的轴承结构下，通过

改变轴承初始间隙、波箔宽度来调节轴承的静态

特性。本节对轴承初始间隙、波箔宽度对轴承静

态性能的影响进行了计算分析。

３．２．１　轴承间隙对厚顶箔轴承静态性能的影响

图１２、图１３分别展示了不同轴承初始间隙

犆０ 对厚顶箔轴承静态承载力和偏位角的影响。

从图中可以看出，厚顶箔轴承的承载力随着偏心

率的增大而增大，其在小偏心率范围内变化幅度

较低，而在大偏心率范围内变化幅度较大，符合动

压箔片轴承的性能预期；在偏心率相同的情况下，

厚顶箔的承载力随着初始间隙的增大而减小；但

减小的幅度随着初始间隙的变大而越来越小。轴

承偏位角结果也具有类似的表现：随着初始间隙

０３１２
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图１２　初始间隙对厚顶箔轴承承载力的影响

Ｆｉｇ．１２　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｉｎｉｔｉａｌｃｌｅａｒａｎｃｅｏｎｌｏａｄｃａｐａｃｉｔｙ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

图１３　初始间隙对厚顶箔轴承偏位角的影响

Ｆｉｇ．１３　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｉｎｉｔｉａｌｃｌｅａｒａｎｃｅｏｎａｔｔｉｔｕｄｅａｎｇｌｅ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

的增大，厚顶箔轴承的偏位角随着偏心率的增大

而减小，其在偏心率大于０．５后降幅明显变大；在

偏心率相同的情况下，偏位角随着初始间隙的增

大而增大；但是偏位角幅值变化最大的区域位于

中等偏心率范围，而在偏心率范围两端，偏位角随

初始间隙变化的幅度并不明显。

图１４展示了阻力矩与初始间隙的关系。随

着偏心率增大，所有轴承的摩擦力矩单调增加；在

相同偏心率下，初始间隙的减小也会导致阻力矩

的增加，且增幅随着间隙的减小而变大。这是由

于在同等的轴径表面线速度下，气膜的切应力与

轴承间隙成反比，当地摩擦力与当地气膜压力成

正比。因此摩擦功耗随着间隙的减小或者偏心率

的增大而快速上升。

３．２．２　轴承波箔宽度对静态性能的影响

由于厚顶箔轴承顶箔刚度较强，波箔的宽度

不会对气膜在轴向方向的分布造成影响，如图１５

所示。因此，厚顶箔轴承的波箔宽度可以根据轴

承性能的需要而变化，这是厚顶箔轴承的一个重

要特点。

图１６～图１８分别展示了波箔宽度变化对轴

图１４　初始间隙对厚顶箔轴承阻力矩的影响

Ｆｉｇ．１４　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｉｎｉｔｉａｌｃｌｅａｒａｎｃｅｏｎｄｒａｇｔｏｒｑｕｅ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

图１５　波箔宽度变化示意图

Ｆｉｇ．１５　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｃｈａｎｇｅ

图１６　波箔宽度对厚顶箔轴承承载力的影响

Ｆｉｇ．１６　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｏｎｌｏａｄｃａｐａｃｉｔｙ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

图１７　波箔宽度对厚顶箔轴承偏位角的影响

Ｆｉｇ．１７　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｏｎａｔｔｉｔｕｄｅａｎｇｌｅ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ
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图１８　波箔宽度对厚顶箔轴承阻力矩的影响

Ｆｉｇ．１８　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｏｎｄｒａｇｔｏｒｑｕｅ

ｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

承无量纲承载力、偏位角和无量纲阻力矩对应的

影响，以犔ｂ表示波箔宽度。可以看出，在相同偏

心率下，随着波箔长度减小轴承的承载力、阻力矩

减小，偏位角先变小后变大，但是这种变化趋势只

有在较大偏心率下才比较明显。这种现象产生的

原因是由于厚顶箔轴承顶箔的位移取决于波箔合

成刚度及总气膜力，只有载荷足够大时才会发生

明显位移。因此，波箔宽度的变化对轴承静态性

能的影响并不大，基本不影响轴承的使用，这也是

厚顶箔轴承与传统箔片轴承的重要性能区别。

３３　厚顶箔轴承的动态特性

本文之前的内容表明，通过改变厚顶箔轴承

的波箔宽度，可以微调轴承的静态特性，理论上，

动态特性也随之改变；与此同时，厚顶箔轴承顶箔

的质量相对与传统箔片轴承来说较大（１０～２０

倍），因此，在动态系数的计算中不可以忽略顶箔

质量。本节对波箔宽度、厚顶箔质量对厚顶箔轴

承动态性能的影响进行了计算分析。

３．３．１　波箔宽度对厚顶箔轴承动态特性的影响

图１９和图２０展示了无量纲承载力为１，初

始间隙为５０μｍ的条件下厚顶箔轴承动态系数随

波箔宽度的变化情况。从图中可以看出，在相同

的载荷情况下，随着波箔宽度的变窄，除了交叉阻

尼犆犡犢以外，轴承的动态系数全部下降。但不同

动态系数的下降趋势并不一致。

对于主刚度犓犡犡及犓犢犢，其值在所有激振比

范围内都是较为均匀的下降；对于交叉刚度犓犡犢，

其降幅随着激振频率的变大而逐渐变小，另一个

交叉刚度犓犢犡，其值在１．５～２．０激振比范围内下

降较大，而其余激振比部分下降较小。

对于除了犆犡犢的所有动态阻尼系数，其值在

低激振比部分下降较大，随着激振比的增大，其降

幅减少；对于交叉阻尼犆犡犢，波箔宽度的改变对其

图１９　波箔宽度对厚顶箔轴承动态刚度系数的影响

Ｆｉｇ．１９　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｏｎｄｙｎａｍｉｃ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

影响极小。

以上结果表明，波箔宽度的改变会明显影响

轴承的动态特性，尤其是在中低激振比区域。在

２３１２
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图２０　波箔宽度对厚顶箔轴承动态阻尼系数的影响

Ｆｉｇ．２０　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｂｕｍｐｆｏｉｌｗｉｄｔｈｏｎｄｙｎａｍｉｃ

ｄａｍｐｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

厚顶箔轴承的使用中，中低频的外界激振非常常

见，例如转子不平衡量（γ＝１）。因此，波箔宽度改

变可以有效的调整轴承的动态特性，以适应不同

的工况。

３．３．２　厚顶箔质量对轴承动态特性的影响

厚顶箔轴承的动态性能计算中考虑到了顶箔

的质量。在箔片轴承的应用中，通常采用Ｉｎｃｏｎｅｌ

Ｘ７５０作为箔片材料，其密度为８．２４ｇ／ｃｍ
３。在实

际应用当中，厚顶箔可以根据使用场景的不同而

采用不同的材料或者厚度，进而具有不同的质量。

针对本文研究的轴承，采用ＩｎｃｏｎｅｌＸ７５０时厚顶

箔的质量为０．０４ｋｇ。在这个基础上，本小节对不

同厚顶箔质量对轴承动态特性的影响进行了研

究。质量参数为忽略质量效应的０、０．０２、０．０４

ｋｇ以及０．０８ｋｇ。

图２１和图２２展示了无量纲承载力为１的情

况下，初始间隙为５０μｍ条件下厚顶箔轴承动态

系数随厚顶箔质量的变化情况。从图中可以看

出，顶箔质量对动态系数的影响主要体现在高激

３３１２
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图２１　厚顶箔质量对厚顶箔轴承动态刚度系数的影响

Ｆｉｇ．２１　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｔｈｉｃｋｔｏｐｆｏｉｌｍａｓｓｏｎｄｙｎａｍｉｃ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

振比部分。随着激振比的加大，厚顶箔轴承所有

的刚度系数随之上升，而所有的阻尼系数随之下

降，但阻尼系数变化的幅度相对刚度系数来说较

图２２　厚顶箔质量对厚顶箔轴承动态阻尼系数的影响

Ｆｉｇ．２２　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｔｈｉｃｋｔｏｐｆｏｉｌｍａｓｓｏｎｄｙｎａｍｉｃ

ｄａｍｐｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆＴＴＦＧＪＦＢ

小。这种现象产生的原因为，在高激振比的作用

下，质量会阻碍厚顶箔因动态压力产生的移动，进

而导致轴承消耗的能量变少，轴承更接近刚性表

面轴承，最终导致轴承动态特性的改变。此结论

与文献［１８］中可倾瓦动压轴承瓦块惯性对轴承动

态特性影响类似，因此在高激振比的情况下，为了

准确预测厚顶箔轴承的动态特性，厚顶箔的质量

必须加以考虑。

４　结　论

本文对具有厚顶箔特征的箔片动压轴承结构

进行了分析，根据厚顶箔的特性，采用新的假设，

利用折合系数法和小扰动法推导了厚顶箔轴承的

动态系数公式，建立了厚顶箔轴承的理论模型，并

对其进行了验证。在该理论模型的基础上，本文

对比研究了厚顶箔轴承与传统箔片轴承的性能差

别；并针对厚顶箔轴承，研究了初始间隙、波箔宽

度、顶箔质量等参数对厚顶箔轴承静、动态性能的

影响规律。主要结论如下：

１）与传统轴承相比，在同一偏心率情况下，

在厚顶箔轴承可以显著的增大承载力，承载力最

少可以提高２３％。轴承承载力的提高与两种轴

承气膜厚度的改变有关，厚顶箔轴承的顶箔不会

在高压区产生局部变形，进而使得承载力变大。

与此同时，厚顶箔轴承在同一偏心率下的偏位角

要大于传统箔片轴承。

２）在相同承载力下，厚顶箔轴承的动态特性

与传统箔片轴承完全不同，动态系数值除犓狓狓外

在各个激振比下均大于传统箔片轴承。

３）随着厚顶箔轴承初始间隙增大，轴承承

载力逐渐减小，偏位角逐渐增大，阻力矩也逐渐

减小。

４３１２
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４）波箔宽度对厚顶箔轴承静态性能影响较

小，但是对轴承的动态系数在中低激振比情况下

影响较大。随着波箔宽度的减小，除了交叉阻尼

项之外，其余动态系数均随着波箔宽度的减小而

降低，并且在中低激振比降幅较大。说明对于同

一气膜参数的厚顶箔轴承，可以在不改变静态性

能的情况下，通过减小波箔宽度来改变轴承的动

态特性。

５）厚顶箔轴承的顶箔质量变化会使轴承动

态系数在高激振比下发生明显改变，动态刚度系

数增加，动态阻尼系数减小。而在低激振比情况

下，动态系数几乎不变。
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