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考虑平箔综合弹性变形的空气箔片轴承性能
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摘要：目前关于空气箔片轴承研究中的平箔采用梁模型简化，忽略了平箔变形在轴向上具有

的耦合关系导致计算精度受限的问题，建立了一种基于薄板弯曲理论、考虑平箔综合弹性变形

空气箔片轴承力学模型，实现了对箔片变形与受力的精确计算。结合 Reynolds 方程，构建了能

够对空气箔片轴承力学性能与润滑性能进行计算的流固耦合算法。给定载荷 0.6 N、以 600 r/min
为梯度进行试验，对比了偏心率和摩擦力矩的试验值与理论值，验证了所建立计算模型的可靠

性。结合算例参数探讨了转速、载荷对轴承性能参数的影响，同时研究了平箔和波箔厚度、波

拱高度、波拱半弦长等轴承结构参数对空气箔片轴承性能的影响。

关键词：空气箔片轴承；综合弹性变形；力学性能；润滑性能；流固耦合算法

中图分类号：TH133.35; TH117.2 文献标志码：A

波箔型空气箔片轴承是应用最广泛的一种气体

箔片轴承。波箔型空气箔片轴承主要结构由平箔、

波箔和壳体 3部分构成。在实际应用中，波箔和平箔

始终发生复杂弹性变形，对其进行力学分析，构建能

够精确计算力学性能的模型十分必要。

1983年，Heshmat 等 [1] 首次将支承拱等效为弹

簧建立了简单弹性模型，得到了波箔刚度的表达式，

该模型易于理解、计算方便且误差可接受，被广泛应

用于空气箔片轴承的研究中。之后为了提高计算精

确度，多种轴承理论模型被提出。Ku等[2] 建立了考

虑箔片和壳体的库伦摩擦阻尼以及相邻箔拱间的传

递力的模型，计算表明增加平箔和波箔之间的摩擦

可以提高轴承刚度。Xu 等[3-5] 建立了考虑波箔结构

参数的波箔型气体箔片轴承的静动特性计算模型，

探讨了波箔结构参数对轴承性能的影响规律。Heshmat
等[6] 考虑了箔片变形和气膜厚度之间的关系，采用有

限差分法对相关控制方程进行求解并得到了箔片轴

承的静态特性。Zhou 等 [7] 将箔片轴承视为壳体结

构，采用张量分量混合插值单元建立壳体模型，采用

位移控制的载荷方案来计算箔片的变形。

在关于平箔的计算模型中，通常将平箔简化为

平面内的直梁或者非线性曲梁。Zhao等 [8-9] 建立了

一种将平箔化简为梁的有限元模型，分析了箔片结

构在静态条件下由摩擦引起的迟滞行为和耗散特

性，发现了不对中会降低轴承的承载力。Zhang等[10]

对空气箔片轴承建立了一种梁-桁架的简化模型，研

究了增加环境压力对轴承承载能力、半径间隙对整

体压力分布的影响。Li 等[11] 采用非线性曲线梁单元

计算了多叶径向箔片轴承箔片的变形，以模拟箔片

装配和转子插入过程，得到了箔片边界条件、叶片

数、轴承径向游隙等箔片结构参数对多叶径向箔片

轴承摩擦迟滞特性的预测。Song 等[12] 建立了一种梁

单元模型以计算箔片弹性变形，利用箔片气膜厚度

方程迭代计算，得到了弹性箔片动压气体轴承的静

态特性。

目前对于平箔通常采用梁模型来简化研究箔片

的变形与力学分析，该类模型无法考虑平箔的全面

变形，忽略了平箔变形在轴向上的耦合关系，导致计

算精度受到限制。本文通过力学分析，建立了一种

综合考虑平箔挠度在周向及轴向上分布发生耦合变
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化的空气箔片轴承力学模型，结合 Reynolds 方程，构

建了对空气箔片轴承力学性能与润滑性能进行计算

的流固耦合算法，通过试验对比验证了模型的可靠

性；结合算例，探讨了波箔型空气箔片轴承的结构参

数对其力学性能与润滑性能的影响规律。 

1    理论模型
 

1.1    轴承结构

径向空气箔片轴承由平箔、波箔、壳体组成，如

图 1所示。箔片一端嵌在槽缝内，另一端自由搭接。

在启停时，转轴转速较低，轴颈与平箔直接接触；在

正常运行时，转轴具有高转速，平箔和轴颈之间的楔形

润滑气膜由于流体动压润滑效应为转轴提供支承力。 

1.2    箔片的受力与变形分析

p

F

δ

图 2示出了箔片结构与模型转化。如图 2(a)所
示，平箔受力变形情况为：上表面的气膜压力为    ，

下表面与波箔支承拱相互之间的接触反力为   ，径向

变形位移量为   。在进行力学建模前，提出如下假设：

（1）波箔与平箔始终保持接触，波箔与平箔在接

触点的径向变形位移量相同；

（2）波箔与平箔接触区域周向宽度很小，近似看

成线接触；

（3）波箔发生弹性变形时，在圆周方向变形位移

量很小，忽略不计。

δ

w w y

q(x,z)

如图 2(b)所示，平箔简化成薄板，波箔简化成多

组等效弹簧，以构建薄板-弹簧模型。平箔展开成为

一个矩形薄板，平箔的径向变形位移量   等效成薄板

的弯曲挠度   。本模型中薄板的弯曲挠度   是   向

分布载荷   引起的综合弹性变形。

y q

p F

平箔受到的    方向分布载荷    由上表面的气

膜压力   和下表面的波箔接触反力   组成，可以表

示为： 

q(x,z) = p(z, x)− lim
∆x→0
∆z→0

F(x,z)
∆x∆z

(1)

F (x,z)   是波箔的接触反力，在非接触区域其值

为 0，接触区的接触反力大小为： 

F (x,z) = K (x,z)δ (x,z) (2)

tf厚度为   的薄板弯曲刚度为： 

D =
Etf

3

12(1− ν2)
(3)

ν式中，E 为弹性模量，   为泊松比。

根据弹性力学中弹性薄板弯曲的小挠度理论，

在基尔霍夫假设下，受横向分布载荷的薄板弯曲基

本方程[13] 为： 

∂4w
∂x4
+2

∂4w
∂x2 ∂z2

+
∂4w
∂z4
=

q (x,z)
D

(4)

K

∆z ∆ztb

FRA = FRB = F/2

为了计算波箔转化为弹簧模型的刚度系数    ，

如图 3(a)所示，将波箔在轴向上分割取出一小段宽

为   的平面曲杆，其横截面为   。由于波箔沿轴

承圆周方向的结构相同，对单个波拱进行的受力分

析可推广到整个波箔。如图 3(b)所示，选取单个波

拱的受力情况分析，根据力和力矩平衡关系，左右两

边支座约束的反作用力大小为   。

m-m

设定使曲杆产生竖直向下位移的弯矩为正，根

据力矩平衡，可计算出图 3(b)所示的中任意截面

 处弯矩的表达式为：  
M (θ) = −FRb (sinθb+ sinθ)

2
, −θb ⩽ θ ⩽ 0

M (θ) = −FRb (sinθb− sinθ)
2

, 0 ⩽ θ ⩽ θb

(5)
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图 1    径向空气箔片轴承

Fig. 1    Radial air foil bearing
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图 2    箔片结构与模型转化

Fig. 2    Transformation of foil structure to model
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根据卡氏第二定理 [14]，波拱接触受力点的竖直

位移量为： 

δ =
∂Vε
∂F

(6)

其中，单个波拱微段总应变能为： 

Vε =
w Rbθb

−Rbθb

M2 (θ)
2EI

d (Rbθ) (7)

其中平面曲杆的截面惯性矩为： 

I =
tb

3∆z
12

(8)

将式 (7)、式 (8)代入式 (6)， 得到 

δ =
w 0

−θb

3FR3
b

Et3
b∆z

(sinθb+ sinθ)2dθ+

w θb
0

3FR3
b

Et3
b∆z

(sinθb− sinθ)2dθ =

6FR3
b

Et3
b∆z

(
θbsin2θb+

θb

2
+

3
4

sin2θb−2sinθb

)
(9)

F δ由式 (9)知接触反力   与竖直位移量   成正比，

符合弹簧模型的假设，单位宽度的波拱刚度为： 

K
∆z
=

dF
dδ

1
∆z
=

Et3
b

6R3
b

(
θbsin2θb+

θb

2
+

3
4

sin2θb−2sinθb

)
(10)

q x-z上述所建立的模型中考虑了分布载荷    在  

方向上发生变化，引起平箔在周向与轴向上耦合的

综合弹性变形，比忽略轴向耦合变形关系将平箔简

化为梁的模型更加符合实际情况。结合卡氏第二定

理分析波箔受力，推导出了波箔转化为弹簧模型

的等效弹簧刚度计算公式，实现了等效弹簧模型

转化。 

1.3    Reynolds 方程

在气体动压润滑轴承稳定工作过程中，忽略气

体温度变化与压强变化对气体黏度的影响，Reynolds
方程二维形式[15] 可以写为： 

∂

∂x

(
ρh3

µ

∂p
∂x

)
+
∂

∂z

(
ρh3

µ

∂p
∂z

)
= −6U

∂ (ρh)
∂x

(11)

h ρ U

µ

式中，   是气膜厚度，   是气体密度，   是轴颈的周

向线速度绝对值，   是气体的动力黏度。 

1.4    方程求解

图 4所示为 Reynolds 方程求解区域的网格划分。
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图 4    坐标系与网格划分
Fig. 4    Coordinate system and meshing

 

ρ =
pMA

NAkBT
MA NA

kB T x-z
φ-λ

根据理想气体状态方程 [16] 可得    ，其

中   为空气的平均摩尔质量，   为阿伏伽德罗常

量，   为玻尔兹曼常数，   为温度。将   坐标转换

到   坐标中，式 (11) Reynolds方程可化为： 

∂

∂φ

(
ph3 ∂p
∂φ

)
+

(
d
L

)2
∂

∂λ

(
ph3 ∂p
∂λ

)
= 6Uµr

∂ (ph)
∂φ

(12)

对式 (12)量纲为一化： 

∂

∂φ

(
PH3 ∂P

∂φ

)
+

(
d
L

)2
∂

∂λ

(
PH3 ∂P

∂λ

)
= Λ
∂ (PH)
∂φ

(13)

Λ =
6Uµr
p0c2

H = h/c P = p/ p0 p0

h = c (1+εcosφ)+ δ ε = e/c

其中，轴承数    ，r 为轴半径，量纲为一气膜

厚度   ，量纲为一气膜压力   ，   为大

气压，      ，偏心率   ，c 为顶箔

与转轴的半径间隙。

轴颈的摩擦力矩[17] 如下： 

Tr =
cp0Lr

4

w 1

−1

w 2π

0

(
H
∂P
∂φ
+
Λ

3H

)
dφdλ =

cp0Lr
4

n∑
k=−n

m∑
i=0

(
Hi,k

Pi+1,k −Pi,k

∆φ
+
Λ

3Hi,k

)
∆φ∆λ (14)
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(a) Microsegment plane curved rod  (b) Force condition of single arch

t b

δ
图 3    波箔受力分析

Fig. 3    Force analysis of bump foil
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端泄流量[17] 如下： 

Qz =
w 2πr

0

(
h3

12µ
∂p
∂z

)(
MA p

NAkBT

)
dx =

p2
0c3rMA

6µNAkBT L

w 2π

0
PH3 ∂P

∂λ
dφ (15)

W

Wy Wx α

量纲为一承载力    正交分解为偏位线方向的

 和垂直于偏位线的   ，偏位角为   。  

Wx =
w 1

−1

w 2π

0
(P−1)sinϕdϕdλ =

n∑
k=−n

m∑
i=0

(
Pi,k −1

)
sinϕi∆ϕ∆λ

Wy = −
w 1

−1

w 2π

0
(P−1)cosϕdϕdλ =

−
n∑

k=−n

m∑
i=0

(
Pi,k −1

)
cosϕi∆ϕ∆λ

W =
√

W2
x +W2

y , α = arctan
Wx

Wy

(16)

图 5所示为通过设定轴承基本参数与工况等条

件，利用数值方法，预测轴承稳定运行时工作状态的

算法流程图，其中 W0 为工作载荷，Err为计算精度，

下标 p、w、W分别代表压力、挠度、载荷，j1、j2、j3 均
为循环次数，β 为松弛因子。

图 6所示为表 1参数所示的轴承在载荷 8 N、转

速 90 000 r/min条件下计算所得气膜压力分布、气膜

厚度分布以及平箔挠度分布分布结果图。 图 2所示

的波拱结构使得波箔与平箔接触点在周向不连续、

及道宽 Lg 间隔引起支承点在轴向不连续，这种不连

续对平箔变形分别在周向和轴向上造成局部波浪状

起伏，这符合了本模型建立的数值计算方法，在综合

考虑平箔挠度在周向及轴向分布的耦合变化的同

时，精确模拟出了平箔的受力与变形。 

2    试验验证
 

2.1    试验原理

图 7和图 8所示分别为空气箔片轴承试验装置

和试验原理。该试验装置由电主轴、试验轴承、轴承

座、扭矩杆、加载砝码、光电位移传感器、光电转速

传感器、压力传感器等组成。在试验中可分别设定

不同的转速和载荷，测量并计算得到稳定运行时的

偏心率、摩擦力矩等结果。如图 8(b)所示，可以通过

位移传感器测量 d1、d2；式 (17)所示是根据几何关系计

算得到的轴承中心 Ob 相对位置坐标，从而得到偏心距：  
x =

l1−d1

2
− l2−d2

2

√√
4r2−

[
(l1−d1)2+ (l2−d2)2

]
(l1−d1)2+ (l2−d2)2

y =
l2−d2

2
− l1−d1

2

√√
4r2−

[
(l1−d1)2+ (l2−d2)2

]
(l1−d1)2+ (l2−d2)2

(17)
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图 5    算法流程图

Fig. 5    Algorithm flow chart
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表 1所示为本组试验中所用轴承的结构参数，

该轴承样品是作者团队与苏州昌恒精密金属压铸有

限公司合作开发的一款新型空气箔片轴承。 

2.2    试验结果与理论计算对比

根据试验用样品轴承在某种应用场景下的实际

工况，通过调节加载砝码质量模拟对应实际载荷为

0.6 N，在 8 400~18 000 r/min 范围内以 600 r/min为梯

度进行试验。图 9所示为位移传感器和压力传感器

的电压信号界面。采样率设置为 10 000 Hz，将稳定

运行 10 s 的数据导出到电子表格中，通过 MATLAB
软件计算平均值，并转化为偏心率和摩擦力矩。在

每个转速工况下重复 10 次试验，得到试验值的平均

值和偏差。表 2所示为润滑空气的参数，将此参数和

表 1所示的轴承结构参数代入计算程序，进行数值求

解仿真计算，将所得试验结果与本文计算模型所得

相应理论值结果进行对比。图 10所示为关于偏心

率、摩擦力矩的试验值与理论值，数值计算的结果均

在误差棒范围内，验证了理论模型计算的准确性。 

3    轴承性能的算例数值

本文以表 1和表 2的参数为依据，探讨了空气

箔片轴承性能的算例数值。

轴承的转速、载荷对性能参数的影响如图 11所

示。由图 11(a)可以看出，相同转速下，最小气膜厚

度随着载荷增大而逐渐减小，这是因为载荷增大需

要的支承力也增大，根据流体动压润滑原理，最小气

膜厚度也将相应减小；而在同载荷下，提高转速，可

使最小气膜厚度增大，根据流体动压润滑原理，提高

转速能够获得更大的支承力，于是最小厚度会相应

减小从而降低支承力以匹配载荷。由图 11(b)可以

看出，相同转速下，转轴与轴承中心的偏心率随着载

荷增加逐渐增大，这是因为载荷的增加使得转轴偏

移更大；在同载荷下，提高转速可以减小偏心率，这

是因为提高转速能够获得更大的支承力，于是在同

载荷下偏心率相应减小，从而降低支承力以匹配载

荷。由图 11(c)可以看出，相同转速下，轴颈表面摩

擦力矩随载荷增大而逐渐增大，这是因为载荷的增

大使得轴颈表明的气膜压力增大，摩擦因数一定，正

压力越大摩擦越大；在同载荷下，提高转速将使得摩

擦力矩增大。根据牛顿内摩擦定律，内摩擦力正比

于流层的相对速度，而轴颈表面受到的摩擦力和轴

颈表面处流层的摩擦力互等。因此同载荷下，轴的

转速越大，轴颈表面摩擦力矩越大。以上结果表明，

转速、载荷等工况条件的选取对空气箔片轴承工作

时的最小气膜厚度、轴的偏心率、轴颈表面摩擦力等

工作状态参数具有重要影响，需要在合理范围内选

取，以确保轴承在实际工作中能够安全稳定的运行。
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图 6    数值计算结果

Fig. 6    Numerical calculation results
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图 7    空气箔片轴承试验装置

Fig. 7    Air foil bearing test device
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tf

不同转速下平箔厚度对轴承性能参数的影响如

图 12所示。可以看出，随着平箔厚度    增大，最大

气膜压力、承载力、摩擦力矩、气体端泄流量均增

大。在平箔厚度较小时，承载力随平箔厚度增大较

快，能够有效提升轴承承载能力；而在平箔厚度较大

时，增大平箔厚度对轴承承载能力的提升作用较

小。根据式 (3)所示，增大平箔厚度能够提高轴承结

构刚度，从而使得轴承获得更高的承载能力，但图 12
的结果表明增大平箔厚度也会造成摩擦力矩的增
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图 8    实验原理图

Fig. 8    Test principle diagram

表 1    轴承结构参数

Table 1    Parameters of bearing structure

r/m c/m hb/m θb/rad tf, tb/m L/m Lg/m S/m l/m E/Pa

0.014 1.0×10−4 7.0×10−4 0.729 8 1.0×10−4 0.025 1.0×10−3 4.18×10−3 1.83×10−3 2.07×1011

 

Displacement sensor 1

Acceleration

phase

Stable operation

Disolacement sensor 2

Pressure sensor

Decelerating

phase

Stop

图 9    传感器电压信号界面

Fig. 9    Voltage signal interface of sensors

表 2    润滑空气参数

Table 2    Parameters of the lubricating air

µ/(Pa·s) NA / mol−1 kB /(J·K−1) p0/Pa MA /(kg·mol−1) T /K

1.932×10−5 6.022×1023 1.38 ×10−23 1.013 25×105 2.896×10−2 298
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图 10    试验值与理论值对比

Fig. 10    Comparison between the test and calculated values

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



大，使得发热与磨损更严重，因此需要综合考虑选取

合理的平箔厚度。

tb

不同转速下波箔厚度对轴承性能参数的影响如

图 13所示。可以看出，随着波箔厚度    增大，最大

气膜压力、承载力、摩擦力矩、气体端泄流量均增

大。在波箔厚度较小时，承载力随波箔厚度增大较

快，能够有效提升轴承承载能力；而在波箔厚度较大

时，增大波箔厚度对轴承承载能力的提升作用较

小。根据式 (10)所示，增大波箔厚度能够提高波箔

结构刚度，从而获得更高的承载能力，而图 13所示结

果表明增大平箔厚度也会造成摩擦力矩的增大，因

此需要综合考虑选取合理的波箔厚度。

hb

不同转速下波拱高度对轴承性能参数的影响如

图 14所示。可以看出，随着波拱高度   增大，最大

气膜压力先增加后减小，不同转速下出现压力极值

的波拱高度条件不同，随着转速提高，出现极值的波

拱高度逐渐减小。而承载力、摩擦力矩、气体端泄流

量均随着波拱高度的增大而增大。波拱高度的变化

直接影响了式 (10)所示的波拱半径和波拱角度，总

体情况是增大波拱高度能够提高波箔结构刚度。而
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图 11    轴承的转速、载荷对性能参数的影响

Fig. 11    Influences of bearing speed and load on performance parameters
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图 12    不同转速下平箔厚度对轴承性能参数的影响

Fig. 12    Influences of flat foil thickness on bearing performance parameters at different speeds

第 1 期 邵聪鹏，等：考虑平箔综合弹性变形的空气箔片轴承性能 125   



 

t
b
/10−5 m

P
m

ax
 /P

a

4
1.0×105

8 12 16 20 24 28

1.2×105

1.3×105

1.4×105

1.5×105

(a) Maximum gas film pressure

t
b
/10−5 m

W
/N

4
2

8 12 16 20 24 28

3

4

6

7

9

8

5

(b) Bearing capacity

t
b
/10−5 m

T
r/
(N

·m
m

)

4
0.7

8 12 16 20 24 28

0.8

0.9

1.0

1.1

1.2

1.3

1.4

1.5
1.6

(c) Friction torque

t
b
/10−5 m

Q
z/

(k
g
·s

−1
)

4
6.0×10−5

8 12 16 20 24 28

7.0×10−5

8.0×10−5

9.0×10−5

1.0×10−4

1.1×10−4

1.2×10−4

1.3×10−4

1.4×10−4

(d) Side leakage flow

6×104; 7×104; 8×104; 9×104; 1×105n/(r·min−1):

图 13    不同转速下波箔厚度对轴承性能参数的影响

Fig. 13    Influences of bump foil thickness on bearing performance parameters at different speeds
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图 14    不同转速下波拱高度对轴承性能参数的影响

Fig. 14    Influences of bump arch height on bearing performance parameters at different speeds
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图 14所示结果表明，在波拱高度较小时，承载力随波

拱高度增大较快，能够有效提升轴承承载能力；而在

波拱高度较大时，增大波拱高度对轴承承载能力的提

升作用较小。因此需要综合考虑选取合理的波箔厚度。

l

不同转速下波拱半弦长对轴承性能参数的影响

如图 15所示。可以看出，随着波拱半弦长   增大，最

大气膜压力、承载力、摩擦力矩、气体端泄流量均减

小。在高转速时，这种减小趋势更明显。波拱半弦

长的变化直接影响了式 (10)所示的波拱半径和波拱

角度，总体情况是增大波拱半弦长降低了波箔的结

构刚度，因此，为了获得良好的轴承性能，波拱半弦

长的选取需要控制在合理的范围内。
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图 15    不同转速下波拱半弦长对轴承性能参数的影响

Fig. 15    Influences of half length of bump on bearing performance parameters at different speeds
 
 

4    结　论

（1）本文建立了一种考虑平箔综合弹性变形空

气箔片轴承的力学模型，实现了对箔片变形与受力

进行更为精确的计算，构建了计算空气箔片轴承润

滑性能的算法。

（2）通过本文所建立的模型及数值算法，研究了

空气箔片轴承的性能。结果表明，随着平箔厚度增

大，最大气膜压力、承载力、摩擦力矩、气体端泄流

量均增大；随着波箔厚度增大，最大气膜压力、承载

力、摩擦力矩、气体端泄流量均增大；随着波拱高度

增大，最大气膜压力先增大后减小，而承载力、摩擦

力矩、气体端泄流量均增大；随着波拱半弦长增大，

最大气膜压力、承载力、摩擦力矩、气体端泄流量均

减小。
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Performance of Air Foil Bearings with Considering Comprehensive
Elastic Deformation of Flat Foil

SHAO Congpeng1, XU Haojie2, LI Shuangmin1, AN Qi1

(1. School of Mechanical and Power Engineering, East China University of Science and Technology, Shanghai 200237,
China; 2. Yangtze Delta Region Institute of Tsinghua University Zhejiang, Jiaxing 314000, Zhejiang, China)

Abstract: In the current research on air foil bearings, the flat foil is simplified by the beam model and the coupling
relationship of the flat foil deformation in the axial direction is neglected, resulting in limited calculation accuracy. A
mechanical  model  of  air  foil  bearing  based  on  thin  plate  bending  theory  and  considering  the  comprehensive  elastic
deformation of flat foil is established, which realizes more accurate calculation of foil deformation and force. Combined
with  the  Reynolds  equation,  a  fluid-solid  coupling  algorithm  that  can  calculate  the  mechanical  properties  and
lubrication  performance  of  air  foil  bearings  is  constructed.  Through  the  actual  test,  the  test  and  calculated  values  of
eccentricity  and  friction  torque  are  compared,  and  the  reliability  of  the  established  calculation  model  is  verified.  On
these bases, combined with a set of example parameters, the performance of air foil bearings is studied in depth. The
influences  of  speed  and  load  on  bearing  performance  parameters  are  obtained.  The  influences  of  bearing  structure
parameters  such  as  flat  foil  thickness,  bump  foil  thickness,  bump  arch  height  and  half  length  of  bump  on  the
performance of air foil bearing are studied.

Key  words: air  foil  bearing； comprehensive  elastic  deformation；mechanical  property； lubrication  performance；
fluid-solid coupling algorithm
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