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摘 要：为研究新型三瓣式径向气体箔片动压轴承的温度特性，提出了考虑热特性的润滑

理论计算模型.通过耦合求解非等温 Reynolds方程和气膜能量方程，并计入转子的离心效应
和热膨胀量对轴承间隙的影响，运用数值模拟的方法求解出轴承内气膜温度分布，研究轴承载

荷、转速和冷却气流量等因素对轴承温度的影响.计算结果表明：气膜温度峰值位于压力峰值
的下游位置；气膜温度随轴承载荷和转子转速的增加而递增，相较于转速对气膜温度的影响，

轴承载荷的影响并不明显；往轴承箔片结构内通入冷却气流可以起到明显的降温效果，且轴承

温度随冷却气流的上升先迅速下降后逐渐平缓.
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Abstract：A lubrication theoretical calculation model of thermal characteristic is proposed to study the tempera原
ture characteristics of a novel three-pad radial gas foil hydrodynamic bearing. The numerical simulation method is
used to calculate the film temperature distribution of the gas foil bearing by coupling the non-isothermal Reynolds e原
quation and the energy equation，and the effects of the rotor thermal expansion and the rotor centrifugal expansion on
the bearing clearance are taken into account. The effects of the bearing load，speed and cooling gas flow on bearing
temperature are analyzed. The results show that the peak temperature of the film is located at the downstream of peak
pressure；the air film temperature increases with the rise of bearing load and rotor speed，and the results indicate that
the rotational speed has a larger effect on the bearing temperature than the bearing load; the cooling effect of the air原
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与传统油轴承和滚子轴承相比，气体轴承具有

高速、高温、高功率密度、无油、免维护等诸多优

点 [1-2].自 1969年首个气体轴承被设计并成功应用到
高速旋转设备以来，国内外学者设计开发了形式多

样的气体轴承，其中气体箔片动压轴承由于其出色

的承载能力和较高的稳定性能受到了学术界与工业

界的极大关注.目前，气体箔片动压轴承已被成功应
用于空气循环机、微型燃气轮机、涡轮增压器等超高

速涡轮机械中[3-4].然而，气体箔片动压轴承作为一种
滑动轴承在高速情况下容易出现转子次同步振动现

象并引发设备故障.
为有效抑制气体箔片动压轴承在超高转速下的

次同步振动，提高气体箔片动压轴承转子系统的稳

定性，国内外学者对气体箔片动压轴承的结构进行

了多种形式的改进.主要的改进形式有三种：第一种
是通过在气体箔片轴承的支撑结构中增加阻尼层，

如金属丝网等[5-6]，利用支撑结构中阻尼材料存在的
丰富摩擦学行为有效地耗散振动能量，进而提高轴

承系统稳定性. 但该种改进结构通常面临严重的轴
承散热问题；第二种改进形式是通过引入主动控制

单元[7-8]，对轴承在运行过程的气膜形状进行改变，提
高轴承-转子系统稳定性.该改进形式前景广阔，但
存在成本高、控制系统复杂等不足；第三种改进形式

是通过优化气体箔片动压轴承的截面线形[9-10]，使得
气体箔片动压轴承能够更加有效地形成气膜并优化

气膜形状，抑制轴承-转子系统的高速次同步振动.
新型三瓣式径向气体箔片动压轴承作为第三类改进

形式中的典型代表，展现了优异的性能. Heshmat等
人 [9] 成功实现将三瓣式气体箔片动压轴承应用于
120 kr/mim超高速条件下，且实验过程中未出现任
何失稳现象.针对三瓣式气体箔片动压轴承，张涛[11]

搭建实验台用于测量该类轴承的动力学特性.实验
结果表明，三瓣式气体箔片轴承能够对转子的振荡

失稳表现出良好的抑制效果；Kim[10]研究对比了整周
与三瓣形式气体箔片动压轴承的静动态特性.计算
结果表明，与整周式气体箔片轴承相比，三瓣式气体

箔片轴承的承载力较低，但具有更高的失稳转速.
然而，在高速及超高速情况下，气体黏性剪切会

产生大量热量，同时周边的高温应用环境也会向轴

承传递热量.轴承温度的升高带来了材料退化、转子
膨胀干摩擦和密封泄漏等问题，这增加了新型三瓣

式径向气体箔片动压轴承在高速、高温涡轮机械中

的应用难度，有必要对新型三瓣式径向气体箔片动

压轴承的热特性进行详细系统的分析.
对于气体箔片轴承的热特性研究起步较早，成

果丰富.最初，Salehi等人[12-13]忽略压力梯度对轴承温
度的影响，对能量方程进行近似求解，虽然耦合了非

等温 Reynolds方程和能量方程，但该模型仅获得沿
圆周方向的一维温度分布；Peng 和 Khonsari [14]建立
了传统的热特性分析模型来预测气体箔片轴承的稳

态性能.通过同时求解非等温 Reynolds方程和能量
方程，以预测气膜压力场和温度场，但在该模型中忽

略了气膜到转子与轴承套的热量传递，导致气膜温

度偏高.预测结果显示，气体黏度随气膜温度的升高
而发生变化，轴承的负载能力增加；Feng和 Kaneko
[15-16]利用自己提出的箔片刚度模型，对箔片轴承的热
特性进行了深入的研究，但建立的传热模型较为简

单，只考虑到由冷却气流和泄露气体带走的热量，使

得预测结果在高转速条件下与实验结果存在一定的

差异；Sim和 Kim[17]提出了一种三维热特性模型，用
于计算气膜、转子以及箔片的温度分布，并考虑到轴

向方向上转子和壳体的热量传递，计算结果表明轴

承的径向间隙对轴承的热特性影响显著.此外，Lee
和 Kim[18]拓展了 Sim和 Kim[17]提出的模型，特别是箔
片结构和冷却气流中的传热路径，并沿轴向方向通

过仪器测出顶箔与轴承套之间的有效热阻；Zhang
等人[19]对波箔和金属丝网混合型气体箔片轴承进行
了详细的热特性分析，并考虑热量传递、热膨胀和

离心增长等因素，研究转速、载荷和冷却气流对轴

承热特性的影响，且实验结果与预测结果具有很好

的一致性.
本文针对新型三瓣式径向气体箔片动压轴承，

考虑轴承-转子系统的流体动压润滑和热效应的影

flow is obvious，and the bearing temperature decreases rapidly with the rise of the cooling airflow and then gradually
calms down.

Key words：novel three-pad bearings；radial gas foil bearing；hydrodynamic bearing；thermohydrodynamic anal原
ysis；energy equation
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冯凯等：新型三瓣式径向气体箔片动压轴承热特性分析

响，建立非等温 Reynolds方程、粘温方程、能量方程
和轴承传热模型，利用有限元方法对轴承的热特性

进行研究与分析.以箔片轴承气膜区域的入口温度、
转子外表面温度和顶箔内表面温度作为边界条件，

对轴承气膜温度进行迭代计算.此外，本文考虑到润
滑气体的可压缩性和粘温特性，也分析了转子的离

心增长和热膨胀对气膜间隙的影响.

1 润滑气膜热特性理论模型

新型三瓣式径向气体箔片动压轴承，由轴承套、

三瓣波箔和三瓣顶箔组成，如图 1所示. 顶箔表面
较为光滑，作为轴承的支撑表面，顶箔由波箔支撑

为轴承提供适当的刚度与阻尼，且波箔在圆周方向

和轴向采用变刚度设计，使得轴承刚度分布更加合

理，有利于楔形气膜的形成，能够在一定程度上起

到提高轴承稳定性和降低轴承起飞转速的作用.轴
承套内侧等间隔地开有 3个燕尾槽，用以安装波箔
和顶箔.

波箔
兹 X

顶箔

轴承套

Y

燕尾槽

图 1 轴承结构示意图
Fig.1 Drawing of gas foil radial bearing

在高速旋转机械中，通常采用空心轴设计来减

轻转子系统重量.但在高速旋转条件下，随着空心轴
壁厚的减小，转子的径向离心伸长量会快速增大，因

此在对箔片轴承进行热特性分析时必须考虑转子的

离心效应[20]；同时，转子的热膨胀量对轴承气膜厚度
的影响也不可忽视.在任意圆周方向上，无量纲气膜
厚度的表达形式为[21]：

h = 1 + 着cos（兹 - 兹0）- rp cos（兹 - 兹p）+ 啄 - 啄gc - 啄T
（1）

式中：着为偏心率；兹0为偏位角（rad）；兹p为每瓣中心

位置对应的角度（rad）；啄 = 啄
C ，啄gc = 啄gc

C ，啄T = 啄T
C ；啄为

顶箔变形量（m）；啄gc为空心轴径向离心伸长量（m）；
啄T为空心轴热膨胀量（m）；rp为轴承预载；C为轴承
名义间隙（m）.

空心轴的径向离心伸长量可通过式（2）进行估
算，该方程与有限元分析结果吻合良好[22].

啄gc = 籽R RRO赘2
4E [R 2RO（1 - 自）+ R2Ri（3 + 自）] （2）

式中：籽R、自和 E分别表示转子材料的密度（kg/m3）、
泊松比和弹性模量（GPa）；RRO和 RR i 分别表示空心
轴的外圆半径（m）和内圆半径（m）；赘 为转子旋转
角速度（rad/s）. 空心轴的热膨胀量可由式（3）进行
估算：

啄T = 琢R RRO（Tave - T0） （3）
式中：琢R为转子的热膨胀系数（K-1）；Tave为转子的平
均温度（K）；T0为周围环境气体温度（K）.
1.1 考虑热特性的气体润滑模型
1.1.1 非等温 Reynolds方程和能量方程

在对气体箔片轴承进行静动态特性研究时，往

往忽略了温度对轴承性能的影响，但转子的高速旋

转导致气体在轴承中受到气膜剪切力的作用而使

得气膜温度上升，从而造成气体粘度与密度等参数

的改变，因此需要求解以下非等温气体 Reynolds方
程[23].

坠坠兹 ph3 坠p坠兹蓸 蔀 + 坠坠y ph3 坠p坠y蓸 蔀 = 撰 坠（ph）坠兹 （4）

式中：p = p
pa
；h = h

C ；y = y
R ；撰 = 6滋（T）赘

pa
R
C蓸 蔀 2
；pa

为大气压（Pa）；滋为气体黏度（Pa·s）；R 为轴承半径
（m）；p、h、y分别为气膜压力 p、气膜厚度 h、轴向位置
y的无量纲项.

在图 1所示坐标系下，适用于气体箔片径向轴
承润滑气膜的简化能量方程可表示为[12，24-25]：

籽cp u 坠T
坠x +淄 坠T

坠y +棕 坠T
坠z蓸 蔀=ka 坠

2T
坠z2 +u 坠p

坠x +

淄 坠p
坠y +棕（T） 坠u

坠z蓸 蔀 2
+ 坠淄

坠z蓸 蔀 2蓘 蓡 （5）
式中：x 为气膜圆周方向（m）；赠 为气膜轴向方向
（m）；z 为气膜径向方向（m）；u为气体周向流速（m/
s）；v 为气体轴向流速（m/s）；棕为气体径向流速（m/
s）；滋为气体粘度（Pa s）；籽为气体密度（kg/m3）；cp 为
气体比热容（J/（kg·K））；T为气膜温度场（K）；p 为气
膜压力（Pa）；ka为气体导热系数（W/（m·K））.

在式（5）中，润滑气膜粘度与温度的关系可由
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Salehi[12]提出的粘温方程表示：
滋（T）= 姿（T - Tref） （6）

式中：姿 = 4 伊 10-8；当润滑气膜温度 T的单位为益时，
Tref = -458.75.

联立式（5）（6），并令 兹 = x
R ，籽 = 籽

籽a
，u = u

U，v =
v
U ，棕 = R

C蓸 蔀 棕U ，z = z
h ，T = T - T0

T0 - Tref
，h = h

C ，p =
p
Pa
，可得到能量方程的无量纲表达形式：

籽 u 坠T坠兹 +淄 坠T坠y + 棕
h

坠T坠z蓸 蔀=k3 u 坠p坠兹 +淄 D
L蓸 蔀 坠p坠y蓘 蓡+

k1 1
h2

坠u坠z蓸 蔀 2
+ 坠淄坠z蓸 蔀 2蓘 蓡+k2 1

h2
坠2T坠z 2 （7）

式中：k1 = 姿UR（T - Tref）
籽a cp C2（T0 - Tref）

；k2 = ka R
籽a cp UC2 ；

k3 = pa
籽a cp（T0 - Tref）

；U为转子外表面线速度（m/
s）；籽a 为周围环境气体密度（kg/m3）；D为轴承直径
（m）；L为轴承长度（m）.

要求解上述能量方程（7），需要得到轴承中气膜
x、y、z 3个方向的速度分量. x、y 方向上的速度表达
式为：

u = z + k4 h2（z2 - z）坠p坠兹 （8）
v = k4 h2（z2 - z） D

L蓸 蔀 坠p坠y （9）

式中：k4 = p02 滋赘
C
R蓸 蔀 2

.
根据连续性方程：

坠（籽u）坠x + 坠（籽v）坠y + 坠（籽棕）坠z = 0 （10）
将式（8）（9）代入式（10）可以得到气膜在 z 方向

上的速度分量：

棕 = -k4 h3 D
L蓸 蔀 2 1

籽
坠p坠y

坠p坠y + 坠2 p坠y 2蓸 蔀 z 3
3 - z 2

2蓸 蔀-
k4 h2 2 dhd兹 坠p坠兹 + h

籽
坠p坠兹 坠p坠兹 +h 坠2 p坠兹 2蓸 蔀 z 3

3 - z 2
2蓸 蔀-

h
籽

坠p坠兹 z - z 2
2蓸 蔀 （11）

1.1.2 边界条件
本文通过对轴承的每瓣箔片单独求解、最后整

合分析的方式来预测轴承的温度特性.轴承内的气
膜分别与转子外表面和顶箔内表面接触，且气膜温

度在入口处与进气温度相等，因此能量方程的边界

条件可表示为[19]：

T（兹s，y，z）= Tin
T（兹，y，h）= TR
T（兹，y，0）= TF

扇

墒

设设设设设缮设设设设设

（12）

式中：兹s为每瓣箔片起始的角度位置（rad），等于 0、
2仔/3或 4仔/3；Tin为进气口温度（K）；TR为转子外表
面温度（K）；TF为顶箔内表面温度（K）.

在式（12）中，气膜在顶箔固定点前缘入口处的
温度可由轴承吸入的冷却气流和轴承中循环气流的

气体混合能量平衡关系式得到.假设在所属温度范
围内气体比热容变化不大，则气膜入口处温度可表

示为[24]：

Tin = Qrec Trec + Qsuc Tsuc
Qrec + Qsuc

（13）
式中：Qrec、Trec 分别为循环气体的流量（m3/min）和温
度（K）；Qsuc、Tsuc分别为吸入气体的流量（m3/min）和温
度（K）.
1.2 传热模型
由于转子高速转动，带动气膜粘性剪切耗能产

生热量，其中一部分热量会使气膜和各轴承元件升

温，另一部分通过顶箔、波箔和热对流的形式传入轴

承套并最终扩散到周围环境气体中，以及直接通过

转子将热量传递到周围环境中.与轴承的径向和轴
向尺寸相比，气膜厚度非常小，因此可以忽略直接通

过气膜传递到周围环境中的热量.
1.2.1 箔片传热模型
转子外表面和顶箔内表面温度是气膜温度计算

中的重要边界条件，假设转子外表面温度在圆周方

向上相等，但由于转子存在偏心，使得每一瓣箔片以

及同一瓣箔片不同圆周方向上的温度不尽相同.新
型三瓣式径向气体箔片动压轴承箔片结构中的传热

路径如图 2所示，其传热可分为箔片内无冷却气流
和有冷却气流 2种情况.由于箔片厚度相较于其它
方向尺寸很小，可以忽略其在横向上的传热.
当箔片结构中无冷却气流时，一部分热量通过

顶箔传导到顶箔与波箔平面平行接触部分，称此接

触平面为“第二顶箔”，进而热量传导到第二顶箔与

轴承套之间的空气间隙，最终通过轴承套扩散到周

围环境中；另一部分热量直接通过顶箔传导到顶箔

与轴承套之间的空气间隙中，然后同样通过轴承套

将热量传递出去；剩余的热量将通过顶箔与波箔弧

形部分的接触区域传导至波箔，通过波箔将热量传

导至轴承套并扩散到周围环境中.
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顶箔

第二
顶箔

波箔

轴承套

环境
气体

顶箔

第二
顶箔

波箔

轴承套

环境
气体

热传导 热对流

（b）轴承支承结构中有冷却

（a）轴承支承结构中无冷却

图 2 传热路径
Fig.2 Heat transfer path

当箔片结构中有冷却气流时，一部分热量通过

顶箔传导至第二顶箔，最终通过冷却气流传递到环
境气体中.由于顶箔部分区域与冷却气流直接接触，
这将带走顶箔的一部分热量.其余部分的热量将通
过顶箔与波箔弧形部分的接触区域传导至波箔，由

于波箔与冷却气流直接接触，波箔结构中的热量一

部分通过冷却气流直接传递到环境气体中，另一部

分传导至轴承套，并通过冷却气流和环境气体的对
流将热量传递出去.
根据图 2所示的传热路径，建立的热阻模型如

图 3所示.图 3中 TF为靠近顶箔侧气膜温度值，T0
为环境温度，各热阻的计算公式如表 1所示.

（a）轴承支承结构中无冷却

（b）轴承支承结构中有冷却
Rcf

RT

TF

RH

Rco_T

RB

Rsec Rco_sec

Rco_B

Rco_H

T0

RT
TF

RB

Rsec RG2 RcfRH
T0

RG1

图 3 传热模型
Fig.3 Thermal transfer model

表 1 各热阻参数计算
Tab.1 Calculation of each thermal resistance parameter

热阻/（K·W-1） 计算公式 量名称

RT tT /kT A 顶箔热阻

RH tH /kH A 轴承套热阻

Rsec tsec /k sec A 第二顶箔热阻

RB tB /kB A 波箔热阻

RG tG /ka A 波箔区域空气间隙热阻

Rcf 1/hcf A 自然对流散热时热阻

Rco 1/hco A 冷却气流强制散热时热阻

注：k 为导热系数（W/（m·K））；h为散热系数（W/（m2·K））；R 为热
阻（K/W）；A 为传热面积（m2）；t为传热方向上的厚度（m）.

当箔片结构中无冷却气流时，总热阻为：

R tot = RT + 11
RG1

+ 1
（Rsec + RG2）

+ 1
RB

+ RH + Rcf

（14）
当箔片结构中有冷却气流时，总热阻为：

R tot = RT + 11
RCO_T

+ 1
Rx1

+ 1
Rx2

（15）

式中：Rx1 = Rsec + Rco_sec；Rx2 = RB + 1/ 1
RCO_B

+ 1
Rx3蓸 蔀；

Rx3 = RH + 1/ 1
Rcf

+ 1
RCO_H蓸 蔀 .

当轴承温度达到稳定状态时，从气膜传递到顶

箔中的热量和从顶箔传递出去的热量将处于动态平

衡.根据此动态平衡关系，可以建立热平衡方程：
-ka A 坠TF

坠z = T0 - TF
R tot

（16）
将式（16）无量纲后可得到：
TF + 酌 坠TF

坠z = 0 （17）
式中：酌 = - ka AR tot

h .
1.2.2 转子传热模型
本文中使用的是空心转子传热模型，部分热量

从气膜传导至转子，然后从转子内外表面扩散到周

围环境气体中.在任意轴向位置，由于转子的热传导
率较高以及转子壁厚较小，可假设转子温度在径向

方向上恒定.由于转子高速旋转，可进一步假设转子
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温度在圆周方向上相等，因此可将转子内的温度情

况简化为沿轴向分布的一维温度模型[17-18].各节点的
热平衡方程为：

Q jconv + kR A c驻y （T j+1R + T j-1R - 2T jR）- T jR -T0
R in

= 0
（18）

Q jconv = -ka A R，i
i
移 坠T坠z z=h （19）

式中：kR为转子导热系数（W/（m·K））；A c为转子的横
截面积（m2）；TR为转子温度（K）；R in为转子轴厚方向
上的热阻（K/W）.

空心轴伸出轴承端扩散到周围环境中的热量可

表示为[17]：
QL = kR A c [m（TL - T0）tanh mLL ]，
QR = kR A c [m（TR - T0）tanh mLR ]，
m = 2仔hc RRo

kR A c姨 （20）
式中：QL为空心轴左侧伸出端流出的热量（W）；QR
为空心轴右侧伸出端流出的热量（W）；TL为轴承左
端面温度（K）；TR为轴承右端面温度（K）；LL为空心
轴左侧伸出轴承端长度（m）；LR为空心轴右侧伸出
轴承端长度（m）；hc为空心轴伸出轴承端外表面散热
系数（W/（m2·K））.
1.3 计算流程
根据气体箔片径向轴承的非等温 Reynolds方程

和能量方程，结合式（12）中的温度边界条件，可得到
轴承的气膜温度分布，其计算流程如图 4所示.在给
定的转速和外部载荷条件下，通过求解稳态

Reynolds方程，得到转子的初始平衡位置和气膜压
力分布.根据初始状态下的压力分布和膜厚分布求
解能量方程，得到气膜以及转子的温度分布.在初步
温度计算过程中，转子温度视为定值且与环境温度

相同，随后在每次的迭代过程中逐步增加转子温度，

直到转子热量达到动态平衡状态为止.轴承温度上
升会对气膜厚度和气体粘度等参数产生影响，通过

求解膜厚方程与粘温方程，并代入 Reynolds方程中
重新计算气膜压力与气膜厚度分布. 通过将稳态
Reynolds方程和能量方程不断循坏迭代，使前后两
次迭代之间的温度和气压差异满足收敛条件，最终

得到轴承气膜压力与温度分布.

输入初始参数

求解 Reynolds方程

计算箔片变形和气膜厚度分布

计算 Tin，并假设 Tsh = T0

求解能量方程

计算轴温分布

N

Y
Y

N

N

气膜温度是否收敛

转轴热量是否平衡

重新计算 Tin，并令 Tsh = Tsh + 驻T

Y
输出气体和气膜温度

气压和温度是

否同时收敛

图 4 温度计算流程图
Fig.4 Temperature calculation flow chart

2 热特性分析

2.1 轴承气膜压力与温度分布
根据表 2所示的新型三瓣式径向气体箔片轴承

参数，可预测出特定工况下轴承温度分布情况，其计

算流程见图 4.
图 5和图 6分别表示在转速为 25 kr/min、载荷

为 20 N时轴承的气膜压力与气膜厚度分布.轴承中
两瓣箔片之间的间隙较大，可假设箔片在此交界处
的气膜压力与大气压力相等，因而在图 5中可以看
到气膜压力存在 3个明显的波峰，由于轴承载荷施
加于第二瓣箔片所在位置，故压力峰值出现在此瓣

箔片上.从图 6中可以看出，由于每瓣箔片气膜压力
峰值出现在轴向中间位置处（y = L/2），箔片变形较
大，导致最小气膜厚度出现在轴向两侧位置，此外，

图中还出现较多尖角毛刺，这是由于箔片局部变形

所致.气膜厚度方向中间层的气膜温度分布如图 7
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所示，气膜温度在进气口处快速上升，并在所施加的

轴承负载位置（即气膜压力峰值处）的下游达到最大

值.从第三瓣箔片的气膜温度分布中可以看出，由于
气压下降导致气体发生膨胀，气膜温度也会有所降

低.但在前两瓣箔片中，气膜压力峰值距入口处较远
且接近出口处，因而没有出现气膜温度下降的情况.

表 2 轴承主要参数
Tab.2 Gas foil radial bearing main parameters

参数 数值

轴承半径（R） 27.00 mm
轴承长度（L） 82.00 mm
名义间隙（C） 65.0 滋m
顶箔厚度（tf） 0.12 mm
波箔厚度（tb） 0.38 mm
箔片泊松比（淄） 0.31
箔片杨氏模量（E） 213 GPa
环境温度（T0） 27 益
箔片导热系数 16.9 W/（m·K）
转子导热系数 16.9 W/（m·K）
轴承套导热系数 16.2 W/（m·K）

1.12
1.10
1.08
1.06
1.04
1.02
1.000 2040 6082 0 60 120 180 240 300 360

1.10
1.08
1.06
1.04
1.02
1.00

图 5 无量纲气膜压力分布
Fig.5 Gas film pressure distribution

图 6 无量纲气膜厚度分布
Fig.6 Gas film thickness distribution

33.0
32.6
32.2
31.8
31.6
31.0

周向/degree
图 7 气膜中间层温度分布（Z=h/2）

Fig.7 Gas film temperature distribution in（Z=h/2）

图 8表示在上述工况下，轴承轴向中间平面（y =
L/2）处气膜温度分布情况，图片上侧表示顶箔内表
面，图片下侧表示转子外表面，气膜温度沿转子表面

往顶箔侧逐渐上升，在顶箔侧所施加轴承负载位置
的下游处达到峰值.
如 1.2.2节中所述，假设转子温度在圆周方向上

相等，并将转子内的温度情况简化为沿轴向分布的
一维温度模型.在转速为 25 kr/min、载荷为 20 N时
转子的轴向温度分布如图 9所示，转子温度沿轴向
呈抛物线分布.

33.0
32.5
32.0
31.5
31.0

图 8 气膜轴向中间截面温度分布（y = L/2）
Fig.8 Gas film temperature distribution in y = L/2

31.5
31.0
30.5
30.0
29.5
29.0

F=20 N
n=25 kr/min

0 20 40 60 82
轴向/mm

图 9 转子轴向温度分布
Fig.9 Rotor temperature distribution in axial
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2.2 转速与载荷对轴承温度的影响
图 10表示轴承最高温度与转子转速之间的关

系，所施加的载荷为 20 N.从图中可以看出，当转速
从 15 kr/min增加到 40 kr/min时，气膜的粘性剪切耗
能不断增加，气膜与转子最高温度随转速的上升几

乎呈线性递增，且随着转速的不断增大，气膜与转子

之间的温度差值也在不断增加.为研究转速对不同
箔片气膜温度的影响，在载荷为 20 N的情况下，分
别取转速为 20 kr/min、30 kr/min和 40 kr/min，取各
箔片中的气膜最高温度作为分析参数，如图 11所
示.由图 11可知，各箔片的最高温度随转速的上升
而递增.由于第二瓣箔片作为主要承载面，产生的气
膜压力相对较高，因此在同一转速条件下，第二瓣箔

片中的气膜温度会高于其他两瓣箔片.
40
38
36
34
32
30
28

F=20 N

气膜

转子

15 20 25 30 35 40
转速/（kr·min-1）

图 10 转速对轴承最高温度的影响
Fig.10 Effect of speed on the maximum

temperature of the bearing

42
40
38
36
34
32
30

F=20 N

1 2 3

20 kr/min
30 kr/min40 kr/min

箔片序号

图 11 转速对各箔片最高温度的影响
Fig.11 Effect of the speed on the maximum

temperature of each foil

图 12表示轴承最高温度与轴承载荷之间的关
系，转速为 25 kr/min.从图 12中可知，气膜和转子最

高温度几乎不随载荷发生变化，当载荷从 10 N升至
40 N，温度变化在 1 益以内.对比图 10和图 12可发
现，相较于转速对气膜温度的影响，轴承载荷的影响

并不明显.载荷对各箔片的温度影响如图 13所示，
转速为 25 kr/min，分别取载荷为 20 N、30 N和 40 N.
与转速的影响相似，各箔片最高温度随载荷的增加

而略微上升，且第二瓣箔片的温度上升最大，可见载

荷对主要承载箔片的温度影响最为显著.
35
34
33
32
31
30
29
28

n = 25 kr/min

气膜

转子

10 15 20 25 30 35 40
载荷/N

图 12 载荷对轴承最高温度的影响
Fig.12 Effect of load on the maximum

temperature of the bearing

34.0

33.5

33.0

32.5

32.0
n = 25 kr/min
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30 N
40 N
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箔片序号

图 13 载荷对各箔片最高温度的影响
Fig.13 Effect of load on the maximum temperature of each foil

2.3 冷却气流对轴承温度的影响
图 14表示的是在箔片内不通冷却气流和通入

1 m3/min的冷却气流时轴承温度随转速的变化，冷却
气流温度与环境温度相同，载荷为 20 N.从图 14中
可以看出，当在箔片结构中通入冷却气流时，气膜和

转子温度都将显著下降，且随着转速的上升，冷却气

流对轴承的降温作用越来越显著.在工程实际应用
中，建议采用通入冷却气流的方法对箔片轴承进行

温度控制.
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为分析不同冷却流量大小对轴承热特性的影

响，计算参数设为轴承载荷 20 N、转速 25 kr/min，如
图 15所示，且冷却气流温度与环境温度相同.从图
15中可以看出，随着冷却流量的增加，气膜和转子
最高温度先快速下降，然后趋于稳定，即当冷却流量

增加到一定大小时，再增大流量不会对轴承温度有

显著影响，气流对轴承的冷却已达到饱和状态.

15 20 25 30 35 40

F = 20 N

气膜无冷却气流

转子无冷却气流

气膜有冷却气流

转子有冷却气流

40
38
36
34
32
30
28

转速/（kr·min-1）

图 14 不同冷却条件下轴承最高温度与转速的关系
Fig.14 Relationship between maximum bearing temperature

and speed under different cooling conditions
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n = 25 kr/min
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图 15 冷却气流量对轴承最高温度的影响
Fig.15 Effect of cooling gas flow on the maximum

temperature of the bearing

2.4 轴承温度对承载力的影响
轴承温度的变化会改变轴承中的气体粘度和密

度等参数，而这些参数的改变又会对轴承静态性能

造成影响.为研究温度变化对轴承静态性能的影响，
取载荷为 20 N，分析在非等温情况下偏心率随转速
的变化情况；取转速为 25 kr/min，分析在非等温情况
下偏心率随载荷的变化情况，结果分别如图 16和图
17所示.由图可知，等温模型假设气膜温度不发生
变化，且与周围环境温度一直保持相同，转子偏心率

随转速的上升而下降.在相同的工作条件下，即轴承
载荷与转子转速相同时，由于气体粘度随轴承气膜

温度的上升而增加，与恒温条件下相比考虑轴承温

度效应时的偏心率会更低，可见，忽略轴承温度变化

将低估轴承承载能力.当考虑温度对气体粘度和密
度的影响时，轴承运行环境将更加符合实际情况，从

而更加精确地预测轴承静态性能.

15 20 25 30 35 40

0.4

0.3

0.2

0.1

等温

非等温

F = 20 N

转速/（kr·min-1）

图 16 非等温和恒温条件下偏心率与转速的关系
Fig.16 Relationship between eccentricity and rotational

speed under non-isothermal and isothermal conditions
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等温

非等温

n = 25 kr/min

0.5

0.4

0.3

0.2

0.1

载荷/N
图 17 非等温和恒温条件下偏心率与载荷的关系
Fig.17 Relationship between eccentricity and load

under non-isothermal and isothermal conditions

3 结 论

针对新型三瓣式径向气体箔片动压轴承，提出

了相应的整套热特性润滑理论模型.通过耦合求解
非等温 Reynolds方程和气膜能量方程，并考虑转子
的离心效应和热膨胀量对轴承温度的影响，运用数

值模拟的方法求解出气膜温度分布.通过详细分析
气膜温度分布特征和主要参数对轴承温度的影响，
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得出以下结论：

1）气膜温度在进气口处快速上升，并在所施加
的轴承负载位置的下游达到最大值，且沿转子表面

往顶箔侧气膜温度逐渐上升，高温区域分布在接近

顶箔侧的位置，因此在箔片结构中通入冷却气流可

以起到更好的降温效果.
2）转子温度沿轴向呈抛物线分布.
3）各轴承元件温度随转速线性递增，且随着转

速的上升，气膜与转子的温度差值不断扩大.相较于
转速对气膜温度的影响，轴承载荷的影响并不明显.

4）往轴承箔片结构中通入冷却气流可以起到明
显的降温效果，且随着转速的上升，冷却气流对轴承

的降温作用越来越显著.
5）等温模型将低估轴承承载能力，与等温模型

相比，非等温模型可更加切合实际的预测轴承静态

性能.
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