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摘 要：为揭示多叶波箔型动压气体轴承箔片间接触摩擦对轴承性能的影响机理，建立多平箔与波

箔间接触约束下的力学分析模型，结合可压缩气体雷诺方程构建流固耦合计算方法。数值分析了接触摩

擦下的箔片结构刚度变化及在不同轴承数下接触摩擦对轴承静特性的影响。结果表明：接触摩擦强化了

箔片刚度随变形量变化的非线性效应和周向分布的非均匀性，随着箔片变形量的增加，接触摩擦对箔片

刚度的影响越加显著。同时，随着摩擦系数的增大 （η = 0~0.5），在低轴承数时承载力呈现先增后减的

规律，在高轴承数时承载力单调增加，且轴承数越大时，增速越快；偏位角随摩擦系数的增大而增大，

且轴承数越大时，摩擦系数对偏位角的影响越明显。
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Abstract：In order to reveal the influence mechanism of foil contact friction on the multi-leaf bump aerody⁃
namic foil bearing performance，a deformation simulation model is established under the contact constraint of
multi top foils and bump foils，and the analysis of the fluid-structure interaction is established by combining with
the Reynolds equation of compressible gas. The influence of the nonlinear variation of foil stiffness caused by con⁃
tact friction on the static characteristics of the bearing under different bearing numbers is numerically analyzed.
The results show that the foil stiffness increases nonlinearly with the foil deformation and presents the characteris⁃
tic of circumferential non-uniformity. With the increase of the deformation of foil，the influence of contact friction
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on the foil stiffness is more significant. With the friction coefficient increases（η = 0~0.5），the bearing capacity
increases first and then decreases when the bearing numbers is small，the bearing capacity increases monotonical⁃
ly when the bearing numbers is large，the higher the bearing numbers，the more significant the growth rate. The
attitude angle increases with the increase of friction coefficient，and the larger the bearing numbers，the more sig⁃
nificant the influence of friction coefficient on the attitude angle.

Key words：Mulit-leaf bump bearing；Contact friction；Fluid-structure interaction；Nonlinear stiffness；
Static characteristic

1 引 言

波箔型动压气体轴承因其转速高、自适应性强、

维护需求少等优势，在小型涡轮透平等高速旋转机

械中具有广阔的应用前景［1-2］。波箔型动压气体轴承

的弹性箔片为平箔与波箔叠加的复合弹性结构，而

该弹性箔片结构又是决定箔片轴承性能的重要因

素，因此许多学者对箔片轴承波箔等效模型、箔片刚

度非线性等问题进行了研究。Walowit等［3］于 1975年
最先建立了单周期箔片刚度计算方法。Heshmat
等［4-6］在此基础上将波箔简化为线性弹簧，构建了箔

片定刚度的等效模型，并结合雷诺方程研究了不同

箔片结构对轴承承载特性的影响。Ku等［7］基于波箔

定刚度模型，提出了考虑箔片间摩擦力及波箔几何

形状的箔片变形计算模型，研究了波箔弹性结构周

向刚度分布规律。徐方程等［8-9］通过实验测得第一代

箔片轴承的箔片静刚度随箔片变形的变化曲线，指

出考虑大变形下刚度非线性的仿真分析更符合工程

实际，其进一步的数值仿真结果也表明：与线刚度模

型相比在非线性刚度模型下轴承气膜厚度以及主承

载区与非承载区箔片刚度分布变化显著。考虑到接

触摩擦的高度非线性，Lee等［10］、Zhao等［11］分别建立

考虑节点接触状态、库伦摩擦力方向等因素的箔片

变形分析模型，研究了箔片变形随轴承间隙气动负

载变化的滞回效应。由于箔片结构的复杂性，文献

［12-13］探索了用于轴承复杂箔片结构变形分析的

三维接触模型，尤其针对第四代动压气体轴承的多

叶平箔间相互叠加及波箔支承的结构新特征进行了

研究。其中，李长林等［14］研究了基于接触机制的箔

片厚度、箔片自由端半径、重叠比、间隙对无支承底

箔的多叶型承载性能的影响。耿海鹏等［15］采用非线

性接触模型对多叶波箔型轴承箔片在装配中预变形

产生的预紧力变化进行了模拟，并分析了预变形对

轴承承载性能影响。从以往研究中不难看出，多叶

波箔型动压气体轴承性能对多箔结构参数变化尤为

敏感，其中箔片力学特性对承载能力影响显著。轴

承间隙流固耦合作用下箔片间的接触状态及摩擦会

呈现复杂的变化特征，从而显著影响箔片结构力学

性能与轴承性能。因而，进一步探索接触摩擦对多

叶波箔型动压气体轴承箔片结构力学特性、流固耦

合场及轴承静特性的影响规律，有利于揭示其对轴

承性能影响机理与内因，为工程设计与分析提供理

论参考。

本文以多叶波箔型动压气体轴承为研究对象，

拟建立多平箔与波箔接触约束下的力学仿真分析

模型，耦合可压缩气体雷诺方程，形成轴承流固耦

合场及轴承承载性能分析方法。数值分析研究了

考虑接触摩擦下的箔片刚度和轴承静特性变化规

律，并重点关注接触摩擦导致的箔片刚度非线性

变化对轴承静特性的影响，以期获得多叶波箔型

动压气体轴承箔片间接触摩擦对轴承性能的影响

机理。

2 研究模型

2.1 物理模型

图 1为多叶波箔型动压气体轴承结构示意图。

最外圈为具有 5个卡槽的轴承套，内圈为相互搭接的

五片平箔片，平箔片与轴承套之间是提供弹性支承

的波箔片，平箔、波箔分别通过键块和折弯固定于卡

槽处，约束其周向运动。图 1中的 O为轴承套的圆

心，O 1为轴颈的圆心，OO 1为偏位线方向，ω为转子转

Fig. 1 Structure sketch of multi-leaf bump foil

aerodynamic bearing
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速，φ为偏位角，θ为转动角，下文仿真计算中的偏心

率 ε = e/c，偏心距 e = R s - R 1，其中 R s 为轴承套内表

面半径，R 1 为转子圆心沿着偏心方向到轴承套内表

面的距离。表 1为多叶波箔型动压气体轴承箔片基

本结构参数，波箔的 3个箔拱的波峰 -波谷距 s t =
0.4mm，波箔固定处的弯折角度 β = 90°。通过下文

中的多叶波箔型动压气体轴承多楔形内表面名义间

隙 计 算 式（6）~（10），可 得 到 轴 承 的 名 义 间 隙

c≈40μm。

2.2 箔片接触力学模型

平箔与波箔均为壳单元；平箔与平箔、平箔与

波箔、波箔与轴承套、键块与轴承套之间定义接触

及摩擦约束条件；平箔、波箔及键块为变形体，轴承

套为刚体。箔片间的接触状态分为：滑动、粘着及

分 离 ，摩 擦 力 由 结 构 间 的 接 触 状 态 及 接 触 面 积

决定。

接触算法中有以下三个接触条件：（1）接触体互

相不可贯入；（2）接触的法向分量为压力；（3）切向接

触为摩擦条件。

接触体互相不可贯入公式如下

(XB - XA )nA ≥ 0 （1）
式中 XA 为接触体 A变形后的欧拉坐标，XB 为接触体

B变形后的的欧拉坐标，nA为 XA外法线方向矢量。

对于接触约束问题，采用直接约束的接触算法，

基于最终物体的运动轨迹，一旦探测发生了接触，便

将接触所需的运动约束（法向无相对运动，切向可滑

动）和节点力（法向压力和切向摩檫力）作为边界条

件直接施加于接触节点，从而将两接触体的运动约

束转换成节点自由度和节点力的约束，最终将不等

式约束转换为等式约束，即式（1）由不等式转换成等

式。接触探测算法［16］为

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

Case 1: ΔuAnA < || D - d
Case 2,3: || ΔuAnA - d ≤ D
Case 4: ΔuAnA > || D + d

（2）

式中 ΔuA 为节点增量的位移矢量，nA 为法线方向矢

量，D为接触容差（本文中为平箔或者波箔最小单元

厚度的 1/4），d为接触体实际距离。

摩擦条件采用 Coulmob摩擦模型，表达式［17］及判

据如式（3）所示。接触副分离时，二者间无摩擦；接

触副接触且当相对滑动速度>0时，切向摩擦达到最

大值 ηF n，摩檫力方向由滑动速度方向决定；切向摩

擦<ηF n 时，无相对滑动。一旦箔片接触表面的相对

滑动速度方向突变时，切向摩檫力的方向也随即变

化，这将导致数值计算迭代无法收敛。因此，采用反

正切函数进行平滑处理以避免摩擦力不连续导致的

问题，平滑处理表达式如式（4）所示。

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

f t = -ηF n v r || v r
, || v r > 0

|| v r = 0 , || f t < ηF n
（3）

式中 f t为切向摩檫力；η为接触副间的摩擦系数；F n为

法向载荷；v r为接触体的实际相对滑动速度。

f t = ηF n 2π arctan ( v r /vq ) （4）
式中 2/π为正则化函数，使切向摩擦力在 ±1之间；vq
为箔片间发生摩擦处的相对滑动速度；v r /vq用于修正

光滑程度。

由于接触分析过程中会不断进行接触探测，因

此需要多次迭代以确定接触压力和摩檫力，求解箔

片变形时，在每个载荷增量步中进行迭代计算，迭代

收敛后进入下一个增量步，所有载荷增量步收敛的

解之和即为非线性问题近似解。通过隐式非线性求

解器对箔片固体域变形进行求解，采用牛顿-拉弗森

方法进行增量迭代，通过相对残差准则进行收敛控

制，表达式如式（5）所示。

 F residual ∞

 F reaction ∞

< TOL1 （5）

式中 F residual ∞是残余载荷最大绝对值， F reaction ∞是反

力最大绝对值，TOL1为控制误差［17］。

2.3 Reynolds方程及流固耦合求解方法

对基于理想气体的一般 Reynolds方程进行无量

纲化，得到如下的无量纲方程

∂
∂θ ( p̄h̄3

∂p̄
∂θ ) +

∂
∂λ ( p̄h̄3

∂p̄
∂λ ) = Λ

∂
∂θ ( p̄h̄ ) （6）

Table 1 Parameters of multi-leaf bump foil aerodynamic

bearing

Parameter
Radius of journal R/mm

Radius of bearing sleeve R s/mm
Radius of flat foil R f/mm

Tangent radius of flat foil R t/mm
Length of bearing l/mm

Thickness of bump foil tb/mm
Thickness of top foil t t/mm

Value
11.32
11.5
11.5
11.35
25
0.13
0.1
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对应的无量纲物理量分别为：θ = x/R，λ = z/R，
p̄ = p/p a，h̄ = h/c，Λ = (6μωR2 ) / ( p a c2 )，而 ū = u/ (ωR ) = 1
在式中已约去，其中 x和 z为周向和轴向坐标，R为轴

颈半径，p a 为标准大气压，c为名义间隙，ω为转子角

速度，单位为 rad/s，而下文中的转速 N 0单位为 r/min，
Λ为轴承数，u为周向线速度，μ为润滑气体动力粘

度，单位为 Pa·s。无量纲的气膜厚度方程为

h̄ = Ḡ ( i,j ) + Z̄ ( i,j ) + ε cos θ （7）
式中 c为名义间隙；ε为轴颈偏心率；θ转动角；Z̄ ( i，j )
为箔片无量纲径向变形，Ḡ ( i，j )为对心时，平箔内表

面到转子表面无量纲距离，无量纲定义为：Z̄ ( i，j ) =
Z ( i，j ) /c，Ḡ ( i，j ) = G ( i，j ) /c，其中 Z ( i，j )为箔片径向变

形；G ( i，j )为对心时，平箔内表面到转子表面距离。

根据图 2求解多楔形内表面的名义间隙，计算

式［18］为

α 1 = arccos R f
2 + ( )R f - R t 2 - R s 2
2R f( )R f - R t

（8）

a2 = arcsin
é
ë

ù
û( )R f - 0.5R t 2 - 0.25R s 2 ( )R s 2 - R t 2

R f( )R f - R t
+

arccos é
ë

ê
êê
ê(1 - R tR f ) sin π5 ù

û

ú
úú
ú - (1 - 25 ) π2

（9）
S = 5[ R 2f (a2 - a1 ) - (R f - R t )R f sin (a2 - a1 )]（10）

L = 10 (a2 - a1 )R f （11）
c = 2S

L
- R （12）

式中 a1，a2为图 2所示的结构角，R为转子半径，R f为

箔片装配后的单个弯曲平箔的半径，O 2 为该平箔中

点处的内切圆圆心，O 3为该平箔片的圆心，R t为装配

后弯曲平箔片中点处内切圆半径，使用该切圆半径

便于轴承内部间隙的计算，同时 R t必须大于转子半

径，小于箔片半径。R s 为轴承套内圆半径，S为平箔

内表面面积，L为平箔内表面截面周长，图 2中 q点为

搭接处于顶部的平箔段结束点，v点为搭接处于底部

的平箔段起始点。

对平箔轴颈间的压力求解域进行差分网格的划

分［19］，并将柱坐标系转化为平面坐标系，如图 3所示，

x方向和 z方向均匀划分 m格和 n格，定义求解域为

（0：m，0：n），轴承 z方向两端为标准大气压，无量纲化

后 p̄ ( x，0 ) = 1；p̄ ( x，n ) = 1；沿着轴承周向展开处 x = 0
和 x = m重合，即 p̄ ( 0，n ) = p̄ (m，n )。

流固耦合求解中，首先建立平箔有限元节点与

流体计算域的影射关系，基于编程的方式实现流场

节点与箔片有限元模型节点的数据实时交互，如图 2
所示，五叶波箔轴承的内表面到轴承座中心距离呈

现周期性变化，首先通过程序计算不耦合箔片变形

的刚性五楔形内表面产生的气膜压力，并提取该压

力矩阵作为初始的气膜压力，并作用于箔片结构有

限元模型的内表面节点 N ( i，j )，在外界标准大气压的

共同作用下产生径向变形 Z̄ ( i，j )，之后提取内表面节

点变形修正气膜厚度方程。根据图 4所示的流固耦

合流程进行压力的迭代计算，直至残差满足收敛条

件。残差公式为

∑
i = 2

m∑
j = 2

n

|| p̄ k + 1i,j - p̄ ki,j
∑
i = 2

m∑
j = 2

n

|p̄ ki,j|
≤ δ （13）

式中 δ取 10-6，承载力及偏位角可通过式（14）获得，F̄ n
由气膜压力沿偏心方向积分得到，F̄ t由气膜压力沿垂

直偏心方向积分得到，F̄为无量纲轴承承载力，φ为偏

Fig. 2 Multi wedge surface structure model

Fig. 3 Schematic diagram of grid generation
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位角。

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

F̄ t = -∫0lR ∫02π ( p̄ i,j - 1) sin θdθdλ
F̄ n = -∫0lR ∫02π ( p̄ i,j - 1) cos θdθdλ
F̄ = ( F̄ t )2 + ( F̄n )2
φ = arctan ( F̄ t /F̄n )

（14）

3 计算结果与分析

3.1 模型验证

根据文献［20］的轴承尺寸建模，保持工况与之

一致，并利用本文计算方法分析该文献中的轴承模

型，提取中截面周向分布的气膜厚度，与文献中的实

测结果进行比较。图 5为参考文献［20］中箔片轴承

仿真与实验的中截面最小气膜厚度周向分布对比，

由图可知，不考虑接触摩擦时的数值模拟与实验结

果的偏差>50%，而考虑接触摩擦的结果与实验结果

的平均偏差在 20%以内。由于参考文献中的偏心率

较大，偏心方向箔片发生较大变形，导致摩擦系数对

箔片变形的影响较大，进一步导致有、无摩擦时气膜

厚度的较大差异。因而，考虑接触摩擦的变形分析

模 型 能 够 更 准 确 地 分 析 箔 片 变 形 量 和 轴 承 承 载

性能。

其次，与本课题组的多叶波箔型动压气体轴承

实验数据［21］进行对比，保证轴承几何参数与实验一

致，实验转速为 6000r/min，实验中测得喷涂有MoS2涂
层的箔片间摩擦系数在 0.1左右，且根据以往相关实

验［22］及仿真文献［12］可知，箔片间摩擦系数为 0.1
或 0.15，这说明本课题组的实验测量摩擦系数较为

准确，故数值仿真选取摩擦系数为 0.1。图 6为仿真

结果与实验结果对比，从图中可知，当偏心率较低

时，由于气体动压效应较弱，无摩擦和有摩擦时的

数值结果与实验相接近；大偏心率时，不考虑摩擦

的仿真结果与实验结果误差较大，最大可达 20%，

而考虑摩擦的仿真结果与实验结果误差在 5%以

内。这说明，在高承载条件下考虑摩擦更有利于仿

真的准确性。

Fig. 5 Comparison of film thickness on bearing mid-plane

between experiment and simulation

Fig. 4 Flow chart of fluid structure interaction
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3.2 箔片静刚度分析

首先对不同均布载荷下多箔接触约束弹性结构

的等效刚度变化进行分析，分析中模拟轴承气膜压

力 变 化 相 当 的 范 围 ，对 平 箔 内 表 面 施 加 0.02～
0.3MPa［15］大小的载荷，当量刚度定义［23］为

F̄ n ( i,j ) = K̄ ( Z̄ ) Z̄ ( i,j ) （15）
式中 F̄ n为无量纲法向载荷，K̄为无量纲刚度，并且是

Z̄的函数，Z̄为无量纲径向位移。无量纲定义如下：

F̄ n = F n / ( p aR2 )，Z̄ = Z/c，其中 F n为法向载荷。

图 7为组合箔片周向刚度分布，组合箔片在 1~5
处刚度极高，这是由于键块与平箔焊接而键块近似

刚体且与卡槽有径向摩擦导致的，0.8~1.1rad处对应

两卡槽间的组合箔片的刚度，与文献［24］中的靠近

固定端箔片刚度较大结果一致。不同摩擦系数下，

周向刚度大小不一致，且摩擦系数越大刚度越大，原

因在于箔片间特殊的搭接结构及键块的作用导致刚

度沿着周向发生改变，图 8为两卡槽间的组合箔片滑

移图，组合箔片受力变形从而发生滑移，而摩擦力阻

碍了箔片之间的周向滑移，使得组合箔片变形难度

加大，进而增大了整体的刚度，因此摩擦系数越大，

组合箔片的刚度越大。

图 9为组合箔片各点刚度随箔片径向变形变化

曲线，图中规律和文献［8］中所得结论一致，有、无摩

擦时，箔片刚度都并非恒定，而是随着箔片径向变形

发生非线性变化，在 Point 2处，摩擦系数从 0增至

0.5，无量纲径向变形为 0.325时，刚度变化 2.18%，而

无量纲径向变形为 0.5时，刚度则变化 67.24%，即箔

片径向变形量越大时，摩擦系数对箔片刚度的影响

越显著，箔片刚度非线性效应增强。

在无摩擦时组合箔片刚度非线性变化分析：变

形过程中由于波箔结构发生挤压产生大变形，导致

平箔与波箔接触面积以及波箔自身刚度发生变化，

使得组合箔片刚度变化呈现非线性增大的规律，这

与文献［13］分析结论一致。在有摩擦时组合箔片刚

Fig. 6 Comparison of bearing capacity between experiment

and simulation

Fig. 7 Circumferential stiffness distribution of foil with

different friction coefficients

Fig. 9 Variation curve of stiffness of foil assembly at

different point with deformation

Fig. 8 Foil slip of multi-leaf bump foil aerodynamic bearing
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度非线性变化分析：图 10为摩擦系数 η=0.5，均载

0.1MPa时，不同增量步中的组合箔片径向变形云图，

由图可知，随着载荷不断加大，波箔和平箔发生不同

程度的径向变形，波箔波峰与平箔、轴承套的接触由

线接触变成面接触。此外，搭接的平箔不断朝着径

向挤压的同时，还会沿着周向发生滑移。最终的结

果为：在载荷变化时，箔片与箔片、箔片与轴承套之

间的接触面积会不断改变。图 11为相同工况下的平

箔间摩擦力云图，结合图 10，11可知，随着载荷加大，

径向变形和接触面积逐渐加大，摩擦力的作用面积

和大小均会增大。因此，随着载荷增大，组合箔片的

径向变形量逐渐增大，出现了箔片与箔片、箔片与轴

承座间接触面积的变化、波峰变形下波箔刚度的非

线性变化、摩擦力大小和作用面积的变化等多重效

应，在其耦合作用下组合箔片的刚度呈现大非线性

变化，且摩擦系数越大非线性效应越强。

多叶波箔轴承箔片特殊的搭接结构使其刚度周

向不均匀，且会随着径向变形量的增大而非线性增

大，同时摩擦系数越大，刚度随变形量增大的非线性

效应越强。因此，进一步探究考虑非线性刚度条件

下的接触摩擦对轴承静特性的影响十分必要。

3.3 摩擦系数对轴承承载力影响

本 节 的 仿 真 条 件 如 表 2 所 示 ，当 轴 承 数

Λ = 0.75，1.1，1.5 时 ，转 速 N 0 = 8 × 104，1.2 × 105，
1.6 × 105 r/min。

图 12为偏心率 ε = 0.5时，不同轴承数下的无量

纲轴承承载力随摩擦系数变化曲线，从图中可以看

出，在轴承数 Λ = 0.75时，无量纲承载力随摩擦系数

变化较小，且呈现先增加后减小的规律；轴承数 Λ增

大至 1.1和 1.5后，承载力随着摩擦系数单调增加，且

轴承数越高，增速越快：摩擦系数 η从 0增至 0.5，在轴

承数 Λ = 1.1时，承载力提升 8.24%，而在轴承数 Λ =
1.5时，承载力提升 22.85%。

图 13为不同轴承数时，不同摩擦系数下轴承中

截面气膜压力周向分布图。从图中可以看出轴承数

Λ = 0.75时，由于摩擦系数增大，箔片刚度提高，正向

变形减小（如图 14箔片正向变形云图所示），气膜压

力也随之增大；但在负压区域 θ = 1.25π~1.5π，出现摩

擦系数越大，气膜压力反而越小的规律，原因在于负

Fig. 12 Variation of dimensionless bearing capacity with

friction coefficient under different bearing numbers

Fig. 10 Radial deformation nephogram of foil assembly in

different incremental steps

Table 2 Working condition of multi-leaf bump foil bearing

Parameter
Environmental pressure pa /Pa
Gas dynamic viscosity μ/ (Pa·s )

Rotor speed N0 / ( r/min )
Eccentricity ratio ε
Friction coefficient η

Value
1.013×105
1.846×10-5

8×104~1.6×105
0.5
0~0.5

Fig. 11 Top foil friction nephogram in different

incremental steps
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压区的箔片在内外压差的作用下，发生负向变形（如

图 14箔片负向变形云图所示），摩擦力阻碍平箔的负

向变形，摩擦系数越大，负向变形的绝对值越小，导

致该区域气膜压力下降。从图 9可以看出，同一变形

量下，随着摩擦系数增大，刚度的增速放缓，即正向

变形在低摩擦系数时，摩擦系数的增加对刚度影响

更明显，在高摩擦系数时的影响则逐渐减弱，这也说

明了摩擦系数由 0增加至 0.2时的气膜压力增量大于

摩擦系数由 0.2增至 0.5的增量。结合负向变形的影

响，于是出现承载力随着摩擦系数的增大呈现先增

后减规律。

由图 13可知，相比于轴承数 Λ = 0.75时，轴承数

Λ = 1.1和 1.5时的动压效应更强，摩擦系数从 0增至

0.5时，气膜压力差距增大，负压区的差距对整体承载

力的影响不再明显。因而，随着轴承数 Λ的增大，承

载力增大趋势更显著。在轴承数 Λ = 1.5时，摩擦系

数 η从 0.1变化到 0.5，主承载区（θ = 0.5π~1.25π）的

气膜压力提升量要大于 Λ = 1.1时的提升量。图 15
为不同轴承数、摩擦系数时箔片变形云图，由于接触

摩擦及周向刚度不一致，导致箔片最大变形与最大

气膜压力位置存在不一致情况，同时，轴承数 Λ = 1.5
时，摩擦系数变化带来箔片的变形量要大于轴承数

Λ = 1.1时的变化量，结合图 10，11的结论可知，轴承

数越大，动压效应越强，箔片承受载荷的作用越大，

箔片自身刚度非线性增大的同时，箔片间接触面积

变化及摩擦系数增大会加剧这一现象，导致在轴承

数 Λ = 1.5时主承载区气膜压力的提升要大于在轴承

数 Λ = 1.1时气膜压力的提升。

3.4 摩擦系数对轴承偏位角影响

图 16为偏心率 ε = 0.5，不同轴承数时偏位角随

摩擦系数的变化曲线，从图中可以看出，不同于承载

力的变化规律，随着轴承数、摩擦系数的增大，偏位

角均呈现增大的趋势。在轴承数 Λ = 0.75，1.1和 1.5

Fig. 14 Radial deformation nephogram of foil assembly with different friction coefficients

Fig. 13 Circumferential distribution of dimensionless gas

film pressure in middle section of bearing with different

friction coefficients
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时，摩擦系数 η从 0增至 0.5，偏位角分别增大 13.2%，

15.6%和 22.6%，即轴承数越大时，摩擦系数对偏位角

的影响越显著。图 17为不同轴承数时，偏心方向的

承载力分力 F n与垂直偏心方向的承载力分力 F t随摩

擦系数的变化曲线。随着摩擦系数的提高，F n 和 F t
比值不断升高，根据偏位角定义可知，偏位角随着摩

擦系数的增大而增大，不利于轴承稳定性。原因在

于，随着摩擦系数增大，箔片间的变形减小，尤其在

高压区，随着轴承数的增大，组合箔片刚度增速更

为剧烈，因此沿着偏心方向的气膜力 F n 增速更快，

箔片轴承愈发趋近于刚性表面轴承。因此，偏位角

随着摩擦系数的增大而增大，不利于轴承保持稳

定性［13］。

4 结 论

本文通过研究，得到如下结论：

（1）多叶波箔型动压气体轴承的箔片刚度周向

具有不一致性；摩擦系数从 0增至 0.5，无量纲径向变

形为 0.325时，刚度增大 2.18%，而无量纲径向变形为

0.5时，刚度增大 67.24%。摩擦系数越大，箔片刚度

越大，且随着径向变形的增加呈现非线性增大的

趋势。

（2）由于箔片接触摩擦导致刚度非线性变化，不

同轴承数时的承载力随摩擦系数的变化规律不同：

在轴承数 Λ = 0.75时，无量纲承载力随摩擦系数变化

较小，且由于负向变形的影响，呈现先增加后减小的

规律；轴承数 Λ = 1.1和 1.5时，摩擦系数 η从 0增至

0.5，承载力分别提升 8.24%和 22.85%，承载力随着摩

擦系数单调增加，且轴承数越高，增速越快。

（3）偏位角随轴承数、摩擦系数的增大而增大，

不利于轴承的稳定性。在轴承数 Λ = 0.75，1.1和 1.5
时，摩擦系数 η从 0增至 0.5，偏位角分别增大 13.2%，

15.6%和 22.6%，即轴承数越大时，摩擦系数对偏位角

的影响越显著。

Fig. 17 Variation of gas film force component with friction

coefficient under different bearing numbers

Fig. 16 Variation of bearing attitude angle with friction

coefficient under different bearing numbers

Fig. 15 Radial deformation nephogram of top foil with different bearing numbers and friction coefficients
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