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三瓣结构的滑梁式空气箔片轴承润滑力学建模及数值研究
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摘要：以三瓣结构的滑梁式空气箔片轴承为研究对象，基于最小位能原理和非线性薄板理论

建立了箔片的刚度矩阵，并通过接触理论和牛顿法建立了箔片形变的计算模型；采用有限差分

法计算等温雷诺方程，并通过流固耦合方法，建立了完整的滑梁式箔片轴承的力学模型。确定

了计算流程，编写了计算程序，实现了对气膜压力分布、滑梁挠度和轴承极限载荷等参数的精

确计算。结合具体算例，深入研究轴承参数对其性能的影响，研究表明，滑梁数目增多会降低

轴承的最小气膜厚度，而增大轴向对称面的滑梁刚度可以提升轴承的极限承载能力。
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滑梁式空气箔片轴承是近年来兴起的一种新型

空气箔片轴承，具有结构简单、加工方便和成本低等

优点，目前已成为国际上的研究热点之一。但这种

轴承在工作过程中存在较为复杂的接触力学和流固

耦合问题，使得力学建模较为困难，鲜见有人能够对

该种轴承进行精确计算并建立有效的力学模型，为

此，对滑梁式空气箔片轴承进行力学分析，结合流固

耦合方法，构建其润滑力学模型并开展相关数值计

算研究十分必要。

建立空气箔片轴承精确高效的力学模型一直是

学术界的热点问题，考虑到箔片复杂的几何形状和

接触状态，近年来，对箔片的力学分析基本都采用了

有限单元法。Le等[1] 建立了波箔型轴承的有限元模

型，考虑了箔片与箔片之间以及箔片与轴套之间的

接触和分离，并基于各项同性的库仑摩擦定律绘制

了静态加载下的回滞曲线。Hu等[2] 采用拉格朗日法

处理箔片之间的接触和摩擦条件，避免了罚函数法

在接触面处的穿透现象。Zywica等[3] 在考虑装配预

紧的前提下建立了箔片轴承的有限元模型，并考虑

了箔片组件的复杂形状以及其中的几何非线性。梁

单元因其具有高效性而被广泛使用。Zhao等[4]通过

梁单元建立了箔片的力学模型，基于罚函数方法处

理箔片之间带有摩擦的接触条件，并通过增量法计

算了箔片的形变。Zhang等 [5] 基于垳架模型计算波

箔的形变，同样通过罚函数法处理箔片的接触和摩

擦条件。蔡鹏程等[6] 基于 Timoshenko梁单元建立了

箔片的力学模型，并考虑了库仑摩擦效应的影响。

采用二维或三维单元可以增加模型的精确性，但需

要兼顾对效率的影响。Gu等[7-8] 采用二维梁单元建

立了波箔的力学模型，详细讨论了箔片之间摩擦和

分离的情况，并进行了试验研究，又基于三维薄壳单

元建立了波箔的有限元模型，该模型中对部分节点

的自由度进行了凝聚，从而极大地提升了计算效

率。刘占生等[9] 采用二维厚板单元建立了平箔片的

有限元模型，并与一维梁单元和二维薄壳单元进行

对比，结果表明使用该单元计算的气膜厚度在轴承

边缘处更接近实验值。Larsen等[10] 采用非线性的矩

形板单元对波箔进行了分析，并通过 N-R方法求解

箔片的形变。曹远龙等[11] 采用壳单元建立了箔片的

力学模型，通过分析箔片之间的相互作用，实现了对

箔片气体动压轴承性能的预测。相比于常用的波箔

型轴承，滑梁式轴承的箔片结构具有更复杂的接触

状态。李振平等[12] 对滑梁式箔片轴承中的滑梁极限

承载能力进行了描述，采用壳单元建立了滑梁的有
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限元模型，对轴承的静态特性进行了分析。冯凯

等 [13] 对滑梁的结构进行了简化，将其等效为两个刚

性杆和一个线弹簧，在此基础上建立了三瓣滑梁式

箔片轴承的力学模型，并计算了其气膜厚度和气膜

压力的分布等。李长林等[14-15] 基于非线性梁单元对

滑梁进行了分析，结合线性单元建立了底箔片的有

限元模型，最后通过接触理论和雷诺方程建立了整

个轴承的力学模型，并结合试验分析了轴承的静动

态特性。

可以看出，目前的研究主要集中于波箔型空气

轴承，而对滑梁式箔片轴承的力学建模研究较少，且

在研究中对滑梁进行了较多的简化或等效，模型的

精确性相对较低。为此，本文以三瓣结构的滑梁式

空气箔片轴承为研究对象，在前人研究的基础上，基

于非线性薄板理论对滑梁的形变进行力学分析，采

用有限单元法建立箔片的计算模型，结合等温雷诺

方程，通过流固耦合建立完整的滑梁式箔片轴承的

润滑力学计算模型，研究相关参数对轴承润滑性能的

影响，为滑梁式箔片轴承的优化设计提供理论依据。 

1    力学模型的构建
 

1.1    滑梁式箔片轴承的基本结构和参数

图 1（a）为三瓣结构的滑梁式空气箔片轴承的几

何模型图，该轴承以平箔片为顶层箔片，以滑梁箔片

为底层箔片，每一瓣箔片均固定在两个燕尾槽内。

图 1（b）所示为滑梁箔片的几何模型，其中，滑梁按一

定的规律分布在箔片上，当箔片弯曲时，其上的滑梁

将保持水平。当轴承正常工作时，滑梁将与轴套接

触，起到支撑顶层箔片的作用，如图 2所示。

OT Ry

OR R α

Rb

Ob β

图 2中示出了滑梁式箔片轴承的基本参数，其

中，   为轴承中心，   为 3个燕尾槽顶部组成圆的

半径；   为转子的轴心，   为转子半径，e0 和   分别

为转子的偏心距和偏位角；三瓣平箔片均为半径为

 的圆弧，每段箔片的圆心与轴承中心存在相同的偏

心距 eb，   为箔片 2的圆心；   为轴承的安装位置角。 

1.2    箔片的有限元分析 

1.2.1   箔片的网格单元　图 3（a）所示为滑梁箔片的

基本结构，其中包括滑梁和其连接部分，为了适应滑

梁箔片的几何形状，采用矩形和三角形混合的单元

形式对其进行网格划分，同时，为了准确计算滑梁与

平箔片的接触及形变，对滑梁上的网格进行加密处

理，如图 3（b）所示。平箔片可以采用矩形单元进行

网格划分。

图 4（a）和图 4（b）所示分别为矩形和三角形的薄

板单元，在矩形单元内建立直角坐标 x 和 y，在三角

形单元内建立面积坐标 L1、L2 和 L3，则二者的单元内

挠度 w 的位移模式分别为： 

w =A1+A2 x+A3y+A4x2+A5xy+A6y2+A7x3+

A8x2y+A9xy2+A10y3+A11x3y+A12 xy3 (1)
 

w =C1L1+C2L2+C3L3+C4

(
L1L2

2 +
1
2

L1L2L3

)
+

C5

(
L2L2

1 +
1
2

L1L2L3

)
+C6

(
L1L2

3 +
1
2

L1L2L3

)
+

C7

(
L3L2

1 +
1
2

L1L2L3

)
+C8

(
L2L2

3 +
1
2

L1L2L3

)
+

C9

(
L3L2

2 +
1
2

L1L2L3

)
(2)

其中，A1~A12，C1~C9 为参数。

wi θxi θyi利用单元的节点位移   、   及   可确定参数

A1~ A12 和参数 C1~C9 的表达式，进而将挠度 w 表示为： 
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(a) Construction of foil bearing

(b) Bottom foil

图 1    滑梁式箔片轴承

Fig. 1    Sliding-beam foil bearing
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图 2    轴承的基本参数

Fig. 2    Basic parameters of bearing

 136 华 东 理 工 大 学 学 报（自 然 科 学 版） 第 51 卷



w =
ni∑

i=1

NiX(e)
i (3)

X(e)
i X(e)

i =
[

wi θxi θyi

]T
Ni X(e)

i Ni =
[

Ni Nxi Nyi

]
其中，下标 i 为节点序号，ni 为单元节点数，e 为单元

序号；    为节点位移阵列，    ；

 为   的挠度插值形函数，   。

滑梁中还需要考虑水平位移 U和 V，该位移与

挠度 w 各自独立插值，故水平位移在矩形单元中的

位移模式为： 

U = α1+α2x+α3y+α4xy (4)
 

V = β1+β2x+β3y+β4 xy (5)

α1 α4 β1 β4

将矩形单元的节点位移（Ui，Vi）代入式（4）和式

（5），即可确定参数   ~   和   ~   的表达式，进而

得到位移的水平表达式： 

U =
4∑

i=1

Nb
i U(e)

i (6)

U U =
[

U V
] T

U(e)
i U(e)

i =
[

Ui Vi

] T
Nb

i

U(e)
i

Nb
i =

[
Nb

i

Nb
i

]
式中，    为单元内水平位移阵列，    ；

 为节点水平位移阵列，   ；   为

 的水平位移插值形函数   。

对于三角形单元，水平位移可直接表示为： 

U =
3∑

i=1

LiU(e)
i =

3∑
i=1

Nb
i U(e)

i (7)
 

κ

1.2.2   箔片的线性刚度矩阵　基于线性薄板理论，平

箔片和滑梁箔片的连接部分的弯曲应变   为： 

κ =

 κx

κy
κxy

 = Lw = L
[

N1 N2 · · · Nn

]
X(e) = BX(e)

(8)

L =
[
− ∂

2

∂x2
− ∂

2

∂y2
−2

∂2

∂x ∂y

]T
X(e) X(e) =

[
X(e)

1
T X(e)

2
T · · · X(e)

n
T
]T

B B =
[

B1 B2 · · · Bn

]
Bi = LNi

式（8）中，L为微分算子，   ；

 为单元位移阵列，   ；

 为单元应变矩阵，   ，并且，

 。

K(e)
b基于最小位能原理，计算薄板单元的刚度矩阵   ： 

K(e)
b =

x
BT DBdxdy (9)

D D=
Et3

12(1−µ2)


1 µ 0
µ 1 0

0 0
1−µ

2


µ t

其中，   为弹性矩阵，      ，

E、   分别为材料的弹性模量和泊松比，   为薄板厚度。

对上述单元刚度矩阵进行集成，可分别得到平箔片

的刚度矩阵 KP 和滑梁箔片连接部分的刚度矩阵 KM。 

1.2.3   箔片的非线性刚度矩阵　基于非线性薄板理

论，滑梁的广义应变为： 

ε =


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εy
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=
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

+
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∂w
∂y

0
0
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X(e)
L X(e)

L =[
X(e)

1 X(e)
2 · · · X(e)

n

]T
X(e)

i =[
Ui Vi wi θxi θyi

]T
B0

式 （10） 中 ，    为 单 元 内 的 总 位 移 阵 列 ，  

 ， 并 且 此 时  

 ；    为 线 性 应 变 矩 阵 ，

 

Sliding beam

Connecting part
Mesh of sliding beam

Mesh of connecting part

(a) Foil with sliding (b) Mesh of foil with sliding

图 3    滑梁箔片及网格

Fig. 3    Foil with sliding beams and the mesh

 

(a) Rectangular element

1

1

2 23 3

4

x

y

L3
L2

L1

(b) Triangular element

图 4    薄板单元

Fig. 4    Thin plate element
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B0 = L′N L′ L′ =

∂

∂x
0

∂

∂y
0 0 0

0
∂
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0 0 0 − ∂
2

∂x2
− ∂

2

∂y2
−2

∂2

∂x ∂y



T

N

N =
[

N1 N2 · · · Nn

]
Ni =

[
Nb

i O
O Ni

]
BL BL =[

BL1 BL2 · · · BLn

]
BLi =

[
O Agi

O O

]

O Agi = A · gi =


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∂Ni

∂x
∂Nxi

∂x
∂Nyi

∂x
∂Ni

∂y
∂Nxi

∂y
∂Nyi

∂y



 ；    为 微 分 算 子 矩 阵 ，  

 ；    为

形 函 数 矩 阵 ，    ， 并 且

 ；    为 非 线 性 应 变 矩 阵 ，  

 ， 并 且    ；

 为 全 0矩 阵 ， 并 且    ×

 。

δΠ (e)
L由虚功原理，单元应变能的变分   为： 

δΠ (c)
L =

(x
δεTσdxdy

)
=

δX(cT
L

x
(B0+BL)T D

(
B0+

1
2

BL

)
dxdyX(c)

L =

δX(c)T

L K(c)
L X(c)

L

(11)

σ σ =[
σx σy τxy Mx My Mxy

]T
D

D =
[

DP O
O D

]
DP =

Et
1−µ2


1 µ 0
µ 1 0

0 0
1−µ

2

 K(e)
L

式 （11） 中 ，    为 广 义 应 力 阵 列 ，  

 ；    为 弹 性 矩 阵 ，

 ，且   ； 

为非线性板单元刚度矩阵。

δΠ (e)
L再对   进行微分： 

∆
(
δΠ (e)

L

)
=δX(e)

L

T
∆

(x
(B0+BL)Tσdxdy

)
=

δX(e)
L

T (x
∆BT

Lσdxdy+x
(B0+BL)T D (B0+BL)dxdy∆X(e)

L

)
=

δX(e)
L

T (
K(e)
σ +K(e)

e

)
∆X(e)

L = δX(e)
T
K(e)

LT∆X(e)
L

(12)

K(e)
LT K(e)

LT = K(e)
σ +K(e)

e

K(e)
σ

K(e)
σ =


T1,1 · · · T1,n

...
. . .

...
Tn,1 · · · Tn,n


Ti, j =

 O O
O

x
gT

i Fg jdxdy

 F =
[
σx τxy

τxy σy

]
式（12）中，    为切线刚度矩阵，    ；

 为与应力相关的矩阵，    ；

 ， 并 且    。

K(e)
L

K(e)
LT

对所有非线性刚度矩阵    和切线刚度矩阵

 进行集成后 ，得到全部滑梁的整体刚度矩阵

KL 和整体切线刚度矩阵 KLT。再将 KL 和 KLT 与滑梁

连接部分的刚度矩阵 KM 进行集成，得到整个滑梁箔

片的刚度矩阵 KB 和其切线刚度矩阵 KBT。 

1.3    箔片的接触分析

箔片的接触分为滑梁两端与轴套的接触以及平

箔片与滑梁箔片的接触，其接触条件和校核条件如

表 1所示。

dc · f

对于滑梁两端与轴套的接触，XL 与 YL 分别为滑

梁在轴套切向与法向的位移，Ft 与 Fn 分别为滑梁受

轴套的摩擦力和正压力，XL、Ft、Fn 分别为 XL、Ft、

Fn 对应的矢量形式，△XL 为 XL 的增量，f 为滑梁与轴

套间的滑动摩擦因数，nz 为轴套接触点的单位外法

线向量。其中，可采用非对称刚度矩阵的方法来处

理滑动摩擦接触条件，令 s 为滑动摩擦力的节点序

号，在总位移阵列中，其法向位移序号为 ms，切向位

移序号为 ns，设定矩阵 Ts 的 ms 行 ns 列为   ，dc 为

方向系数，当滑梁向下滑动时取 1，反之取−1，而其他

元素均为 0。
则滑梁箔片的刚度矩阵 KB 及 KBT 修正为： 

KBf = TKB (13)
 

KBTf = TKBT (14)

T = I+
ns∑
s=1

Ts式中，   ，I为单位矩阵，ns 为滑动摩擦的

节点总数。

w j
0

nL

wB j w(r)
P

wB j w(r)
P wB j w(r)

P

g j w(r)
P =

n∑
i

N j
i w

(r)
i = N jX(r)

N j N
g j

ΠC j

对于平箔片与滑梁箔片的接触，以滑梁箔片为

接触体，以平箔片为靶体，采用节点-单元接触对的形

式对该类接触进行分析。其中，   为滑梁箔片与平

箔片的初始间隙，FB 为滑梁箔片在接触点处的载荷

矢量，    为滑梁箔片在接触点的单位外法线向量，

 和    分别为滑梁箔片和平箔片在接触点的挠

度，其中，j 为滑梁箔片的接触节点序号，r 为平箔片

的接触单元序号，   和   为   和   对应的矢量

形式，   为接触间隙。其中，   ，

且    为平箔片单元 r 的形函数    在滑梁箔片接触

节点 j 处的值。则    可化为式（15）中的矩阵形式，

进而通过式（16）计算接触势能   的变分。 

g j =
[
1−N j

] [
wB j

X(r)

]
−w0 = H jXg−w0 (15)

 

δΠC j = δ(λ jg j)=
[
δX(r) δλ j

] [
λ jH j

g j

]
= δQT

j G j (16)

H j λ j

δQ j G j

δΠC j

式（16）中，   为常量系数矩阵，   为拉格朗日乘子；

 为接触对广义位移的变分，   为其广义载荷阵

列。对   求微分： 
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∆
(
δΠC j

)
= δQT

j KT j∆Q j (17)

KT j

KT j =

[
O HT

j

H j O

]式 （17） 中 ，    为 接 触 的 切 线 刚 度 矩 阵 ，

 。

计算箔片间所有接触对的接触势能，并对 Qj、

Gj 和 KTj 进行集成，得到平箔片与底箔片接触的总广

义位移 QC、总广义载荷 GC 和总切线刚度矩阵 KTC。 

1.4    滑梁式箔片轴承的流固耦合建模 

φ

KP KBf KBTf KTC GC P

1.4.1   箔片形变的整体求解　给定气体压强 p，可通

过插值法计算箔片的载荷，并生成箔片的主动载荷

阵列 P。再对所有广义位移（Xi、Ui 和 QC）进行集成

后得到箔片结构总广义位移阵列    ，并对矩阵 KP、

KBf、KBTf、KTC 和向量 GC、P进行相应的延拓，得到

 、   、   、   和   、   。基于牛顿法得到

式（18）：  (
KP+KBTf+KTC

)
∆φ = P−GC−

(
KP+KBf

)
φ (18)

∆φ式中，   为广义位移的修正量。将式（18）写为迭代

形式：  { (
KP+KBTf

χ
+KTC

χ)
∆φχ = P−GC

χ

−
(
KP+KBf

χ)
φχ

φχ+1 = φχ+∆φχ

(19)
χ φχ χ

∆φχ
式（19）中，    为迭代步数，    为第    次迭代的广义

位移阵列，   为其修正量。在迭代收敛后，需要对

表 1中的校核条件进行校验和修正，并重新计算

式（19），直至所有校核条件均满足，即可获得箔片的

整体位移。 

ω

1.4.2   气膜压力的流固耦合求解　假设轴承工作时

气体的温度保持不变，并且不考虑空气黏度随压强

的变化，则在稳态下轴承的气膜压力分布满足式（20）
中的等温雷诺方程。式（20）中，X 和 Z 分别为轴承的

周向和轴向坐标，p 为气膜压力，h 为气膜厚度，µA 为

空气动力黏度，   为转子角速度，R 为转子半径。 

∂

∂X

(
ph3 ∂p
∂X

)
+
∂

∂Z

(
ph3 ∂p
∂Z

)
= 6µAωR

∂ (ph)
∂X

(20)

对于图 2所示的三瓣结构的滑梁式箔片轴承，

可以近似认为周向气膜压力为连续分布，而轴向端

部的压强为环境压强 P0。

在给定转子的偏心距和偏位角后，通过图 2中

轴承的几何参数可以确定周向任一点的气膜厚度 h，
再结合上述边界条件，采用有限差分法可以求解

式（20）中的气膜压力 p，通过调整转子的偏心距和偏

位角，可以改变气膜压强合力的大小和方向；将 p 换

算成箔片载荷，并由式（19）计算箔片的形变 ϕ ，再基

于 ϕ 重新计算气膜厚度分布 h，并进行迭代，直到气

膜压力 p 收敛，其收敛判据为：  ∥∥∥∥∥∥ p(ζ+1)− p(ζ)

p(ζ+1)

∥∥∥∥∥∥
+∞
< 10−6 (21)

ζ式（21）中，   为流固耦合的迭代次数。

上述计算模型采用 MATLAB编程来进行求解，

计算流程见图 5所示。 

1.5    程序验证

为验证程序的可靠性，将文献 [13] 中的参数代

入本文的力学模型进行数值计算，绘制轴承的量纲

为一气膜厚度与载荷 （F）的关系曲线 ，并与文献

[13] 中的结果进行对比，如图 6所示，本文与文献

[13] 的结果十分接近，并具有一致性，从而证明了本

文构建的模型和算法的可靠性。 

2    算例分析
 

2.1    不同转速下的轴承润滑特性

给定轴承的结构参数和材料参数如表 2和表 3
所示，其中，H 为轴承宽度，tp 和 tL 分别为顶箔片和滑

梁箔片的厚度。

滑梁箔片的参数如图 7所示，其中，OL 为滑梁箔

片的中心，X 和 Z 分别对应式（20）中的坐标，其中，

X 正向同时也为转子旋转方向（气膜方向）。该箔片采

用变刚度分布，其滑梁的内宽 Lu,v 随坐标的变化规律为： 

表 1    箔片的接触

Table 1    Contact of the foils

Contact pair Contact condition Contact formula Formula for check

Top foil-Bottom foil Contact g j = wB j−w(r)
P −w j

0 = 0 FB · nB ⩽ 0

Separation FB = O
(
wBj−w(r)

P

)
· nL−w0 ⩽ 0

Sliding beams-Sleeve Sliding friction
YL = 0

Ft = − f ·Fn 
−Fn · nz ⩽ 0
∆XL

|∆XL|
· Ft

|Ft|
= −1 

Static friction
YL = 0

XL = 0 
−Fn · nz ⩽ 0

|Ft| ⩽ | f ·Fn| 

Separation Ft = Fn = O Y0+YL · nZ < 0
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Lu,v =

L0+α

 1
mv

1
nu

mv∑
m=1

nu∑
n=1

Z2
m,n−Z2

u,v

×(kXu,v+1
)
(22)

式（22）中，L0 为所有滑梁的平均内宽；u 和 v 分别代

表滑梁的行序号和列序号；Xu,v 和 Zu,v 分别代表滑梁

几何中心的坐标；mv 为第 v 列的滑梁个数；nu 为第

u 行滑梁个数；α 和 k 分别为轴向和周向的刚度分布

系数。由式（22）可知，滑梁的刚度在轴向呈二次分

布，在周向呈线性分布。

取 L0 为 1.4 mm，α 和 k 分别为 2和 0（即周向等

刚度），通过 MATLAB对图 5中的流程进行求解，得

到该轴承的承载特性，如图 8所示。

当转速为 30 000 r/min、载荷为 3 N时，底箔片

2上的滑梁挠度的分布如图 8（a）所示，滑梁的挠度在

轴向的分布具有对称性，但在周向的分布并不对称，

挠度最大的滑梁位于周向的中间位置，而左侧的滑

梁挠度要小于右侧。图 8（b）所示为轴承量纲为一气

膜压力 P 的分布（P = p / P0 ，周向角度为 0对应正上

方），由图可知，当载荷较小时，气膜压力分布具有明

显的三瓣特征；随着载荷的增加，两侧的气膜压力逐

渐趋于环境压力，而中间气膜的压力逐渐提升，当载

荷为 18 N时，该轴承只剩下中间一处动压区域，而两

侧的气膜压力已经与环境相同。

图 8（c）中，随着载荷的增大，转子的偏心距逐渐

增大；当载荷相同时，随着转速提升，转子的偏心距

有减小的趋势，这与气膜的动压效应相符合，但由于

轴承的初始气膜厚度较小，在一定程度上限制了转

子偏心距的变化范围，使得转子偏心距随转速的变

化并不明显。图 8（d）中，随着载荷增大，轴承的最小

气膜厚度减小；在载荷相同的情况下，轴承的最小气

膜厚度随着转速的增大而增大，这与式（20）中转速与

气膜厚度的关系具有一致性；同时，转子转速的提

升可以显著提升轴承的极限承载能力，当转速为

 

Δφχ 

convergence

 to 0?

No

Calculate the gas film
thickness h based on φχ

Calculate the gas film pressure
pζ by finite difference method

The direction of
resultant force of pζ meet

requirements?

Modify angle of
displacement

The value of
resultant force of pζ meet

requirements?

Modify eccentric
distance

||(pζpζ−1)/pζ||+∞＜10−6Modify gas film
pressure based on pζ

Output the result of the calculation

End

Yes

Meet contact
conditions?

Modify
contact

condition

Yes

No

No

No

No
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Yes

Yes

Get the geometric parameters and
material parameters of the bearing

Start

Get initial displacement φ0,
initial gas film pressure p0,

initial contact condition,
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Set the load

Get KBf、KBTf、KTC、P 
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establish the stiffness matrix KP
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图 5    气膜压力求解流程图

Fig. 5    Process of solving the gas film pressure
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图 6    最小气膜厚度对比

Fig. 6    Comparison of the minimum gas film thickness

表 2    轴承结构参数

Table 2    Structural parameters of bearing

β/(°) R/mm Ry/mm Rb/mm H/mm eb/mm tp/mm tL/mm

0 14 14.13 14.30 25 0.29 0.1 0.1

表 3    材料性能参数

Table 3    Performance parameters of materials

E/GPa µ f P0/Pa µA/(Pa·s)

210 0.3 0.5 101 235 1.79×10−5
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30 000  r/min时 ，其极限承载约为 41  N；当转速为

70 000 r/min时，其极限承载提升到 65 N。 

2.2    底箔片厚度对轴承性能的影响

取 L0 为 1.4 mm，α 和 k 分别为 2和 0，给定转速

为 30 000  r/min，底箔片厚度分别取 0.100、 0.125、

0.150、0.175 mm和 0.200 mm，其余结构参数同表 2，
计算结果如图 9所示。

由图 9（a）可知，随着箔片厚度增大，滑梁的刚度

显著提升，当箔片厚度为 0.125 mm时，滑梁的最大挠

度约为 47 µm；当箔片厚度提升到 0.200 mm时，滑梁
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图 7    滑梁箔片的尺寸（单位：mm）

Fig. 7    Dimensions of the slide beam foil (Unit: mm)
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图 8    轴承承载特性

Fig. 8    Load characteristics of bearings
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的最大挠度仅为 13 µm。图 9（b）中，在载荷相同的情

况下，箔片厚度越小，气膜压力的峰值越小，气膜的

动压分布范围越大，但由图 9（c）可知，箔片厚度的降

低会增大转子偏心距，同时还会降低轴承的刚度，影

响轴承的润滑性能。由图 9（d）可知，当载荷较小时，

轴承的最小气膜厚度随着箔片厚度的增大而降低；

但当载荷较大时，箔片厚度对最小气膜的厚度的影

响相对较小。 

2.3    轴承安装位置角度对轴承性能的影响

取 L0 为 1.4 mm，α 和 k 分别为 2和 0，给定转速

为 30 000  r/min，并将轴安装位置角度分别取−40°、
−20°、0°、20°和 40°，其余结构参数同表 2，经过计算，

得到图 10中的结果。

由图 10（a）和图 10（b）可知，轴承的安装位置角

度会显著改变滑梁的挠度分布规律，同时会使气膜

压力的分布规律发生变化，并出现第二动压区域，随

着轴承安装位置角度的增大，第二区域的动压更加

明显。由图 10（c）可知，当载荷相同时，随着轴承安

装位置角度的增大，转子偏心距增大，并且安装位置

角度对偏心距的影响只与角度大小有关，而与轴承
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旋转方向无关。由图 10（d）可知，安装位置角度对轴

承最小气膜厚度的影响较小，随着安装位置角度的

增大，轴承的极限承载能力稍有降低。 

2.4    滑梁个数对轴承性能的影响

取 L0 为 1.4 mm，α 和 k 分别为 2和 0，给定转速

为 30 000 r/min，改变轴向滑梁个数，其余结构参数同

表 2。考虑到当滑梁行数较少时滑梁的轴向间隙较

大，会使得顶箔片产生较大的局部形变，因此滑梁行

数不宜过小，分别取滑梁行数为 13和 15，计算结果

如图 11所示。

由图 11可知，相同的载荷下，随着滑梁行数的

增加，转子的偏心距几乎不发生变化，但轴承的最小

气膜厚度降低，当滑梁行数由 13增大到 15时，轴承

的极限载荷由 41 N降低为 30 N。
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改变周向滑梁个数，并相应地调整滑梁的长度，

使其总分布范围相同，由于滑梁列数减小会相应增

大滑梁长度，考虑到滑梁截面宽度的变化，其内宽

Lu,v 不宜过小，故分别取滑梁列数为 7和 9。取 L0 为

1.4 mm，α 和 k 分别为 2和 0，给定转速为 30 000 r/min，
其余结构参数同表 2，计算得到图 12中的结果。

由图 12可知，当载荷相同时，随着滑梁列数增

加，转子的偏心距会降低，轴承的最大气膜压力增

大，但气膜动压分布区域减小，轴承的最小气膜厚度

减小，当滑梁列数由 7增大到 9时，轴承的极限载荷

由 41 N降低到 31 N。 

2.5    滑梁宽度分布对轴承性能的影响

改变滑动的宽度可以调整其刚度，取 L0 为1.4 mm，

k 为 0，α 分别取−6、0和 6（当 α 为正时，滑梁在轴向

中心的刚度大于两端），使得滑梁在轴向变刚度分

布。给定转速为 30 000 r/min，其余结构参数同表 2，
计算得到图 13中的结果。

由图 13（a）可知，相同的载荷下，当系数 α 变化

时，轴承的气膜动压分布范围几乎不发生变化，但气

膜压力在轴向的分布显著改变，随着系数 α 的增大，

气膜压力在轴向的分布由中间小、两边大的规律过

度为中间大、两边小。由图 13（b）和图 13（c）可知，

相同的载荷下，转子的偏心距没有显著变化，但轴承

的最小气膜厚度随着系数 α 的增大而增大；当系数

α 由−6增大到 6时，轴承的极限载荷由 23 N增大到

38 N。

改变滑梁的周向刚度分布 ，取 L0 为 1.4  mm，

α 为 2， k 分别取−30、−15、0、15和 30（当 k 为正数

时，滑梁刚度沿着气膜方向逐渐变大），给定转速为

30 000 r/min，同时调整轴承偏角为 20°，其余结构参

数同表 2，计算得到图 14中的结果。

由图 14可知，当载荷小于 15 N时，转子的偏心

距及轴承的最小气膜厚度几乎不随着系数 k 的变化
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而变化；随着载荷的增大，转子的偏心距随着系数

k 的增大而减小，而轴承的最小气膜厚度随着系数

k 的增大而增大，并且载荷越大，这种变化规律越

明显。 

3    结　论

（1）以三瓣结构的滑梁式空气箔片轴承为研究

对象，采用混合网格对滑梁箔片进行了网格划分，建

立了箔片的有限元模型，结合接触理论建立了箔片

位移的计算方法；采用有限差分法对等温雷诺方程

进行数值求解，并通过流固耦合建立完整的滑梁式

箔片轴承的润滑力学计算模型。

（2）确定了计算流程，编写了计算程序，实现了

对气膜压力和箔片形变的精确计算，并通过与文献

结果的对比，证明了本文所建立的滑梁式箔片轴承

的润滑力学计算模型具有可靠性。结合具体的算

例，对滑梁式空气箔片轴承的润滑特性进行了数值

研究，并讨论了结构参数对轴承性能的影响。

（3）研究表明，提升转子转速可以增大轴承的极

限载荷，且当载荷较小时，气膜压力呈现明显的三瓣

特征；增大底箔片厚度能降低滑梁挠度和转子偏心

距，但同时会减小动压区域范围；减小轴承安装位置

角度可以降低转子偏心距，但也会降低轴承的极限

载荷；滑梁数目增大会降低轴承的最小气膜厚度；增

大轴向中心处的滑梁刚度可以提升轴承的极限承载

能力；随着滑梁刚度沿着气膜方向逐渐变大，转子的

偏心距逐渐降低。
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Lubrication Mechanics Model and Numerical Study of Sliding
Beam Type Gas Foil Bearing with Three-Pad Structure

WU Yang1, HAN Yixuan1, GU Chenyun1, FENG Weijun2, AN Qi1

(1. School of Mechanical and Power Engineering, East China University of Science and Technology, Shanghai 200237,
China; 2. Suzhou Changheng Precision Metal Die Casting Co. Ltd, Suzhou 215534, Jiangsu, China)

Abstract: The structure of the three-pad sliding beam air foil bearing is analyzed. The mesh of the foils is divided
into  mixed  elements,  and  the  stiffness  matrix  of  the  foils  is  calculated  based  on  the  principle  of  minimum potential
energy and the nonlinear thin plate theory. The finite difference method is used to deal with Reynolds equation, and the
distribution  of  gas  film  pressure  is  calculated.  Finally,  the  fluid-structure  coupling  of  gas  film  pressure  and  foil
deformation are calculated by weak coupling method. The calculation process is determined, the calculation program is
written, and the accurate calculation of gas film pressure distribution, sliding beam deflection and bearing limit load is
realized.  Combined with  concrete  examples,  the  effects  of  rotor  speed,  bottom foil  thickness,  bearing  position  angle,
number of sliding beams and width distribution on bearing capacity are deeply studied. The relevant regularity curves
are obtained, and the corresponding analysis of these results is carried out, which can provide a theoretical basis for the
optimal design of foil  gas bearing. The results show that the increase of the number of sliding beams will  reduce the
minimum film thickness of the bearing, and the increase of the stiffness of the sliding beam at the axial symmetry plane
can increase the bearing limit load. Reducing the bearing mounting angle can reduce the rotor eccentricity, but also can
reduce the bearing limit load.

Key  words: sliding  beam  type  gas  bearing； three-pad  structure； lubrication  mechanical  model； fluid-solid
coupling；numerical analysis
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