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深低温氢气润滑箔片气体动压轴承特性研究
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摘 要：针对实际工程运用中氢气润滑箔片气体动压轴承出现的湍流效应，结合氢气润滑

箔片气体动压轴承所处的深低温状态，利用壁面定律修正经典气体雷诺方程，耦合 Link-
Spring 力学模型后求解并获得了以深低温氢气作为润滑介质的箔片气体动压轴承静动态特

性；对比箔片气体动压轴承在深低温氢气与其他润滑气体介质时的静态特性，分析偏心率、环

境压力、宽径比和名义间隙等参数对箔片气体动压轴承静动态特性的影响 . 结果表明，相较于

常温常压空气和低温高压氮气，以低温高压氢气为润滑介质的箔片气体动压轴承的承载力相

对较低，但可通过增大轴承的偏心率、工作环境压力、宽径比、动力黏度和减小轴承的名义间

隙等方式增大承载力；轴承的直接动态刚度系数随环境压力的增大而增大，随名义间隙的增

大而减小 .
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ZHANG Kai1，RAN Shenkun1，XIAO Hongyuan2，LIU Tianyu1，FENG Kai1†

（1. State Key Laboratory of Advanced Design and Manufacturing Technology for Vehicle，Hunan University，Changsha 410082，China；
2. Hangzhou Hangyang Expander Co. ，Ltd. ，Hangzhou 311305，China）

Abstract：Aiming at the turbulence effect of hydrogen gas foil bearings in practical engineering applications， 
the static and dynamic performances of the gas foil bearings， lubricated by low-temperature hydrogen， are obtained 
by coupling the Link-Spring model and Reynolds equation， where the Reynolds equation is modified by the law of 
the wall， combined with deep hypothermia state of hydrogen gas foil bearings. The static performances of the gas foil 
bearing lubricated by low-temperature hydrogen and other gas media are compared. The effects of eccentricity， 
ambient pressure， width-diameter ratio， and nominal clearance on the static and dynamic performances of the gas 
foil bearing are analyzed. The results showed that the load capacity of gas foil bearing in low-temperature and high-
pressure hydrogen conditions is relatively low compared with that of atmospheric air and low-temperature and high-
pressure nitrogen lubricating conditions. The load capacity can be intensified by increasing the eccentricity， ambient 
pressure， width-diameter ratio， the dynamic viscosity coefficients， and reducing the nominal clearance. The direct 
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dynamic stiffness coefficients show an upward trend with the increasing ambient pressure and the decreasing nominal 
clearance.
  Key words：gas foil bearing；deep hypothermia；hydrogen；bearing performance

氢能作为一种环保、经济、可持续的能源，一直

备受关注 . 当前，氢技术的发展主要集中在氢的生产

和储存上 . 在现有技术条件下，最经济的储氢方法是

液化氢［1］. 对于氢液化，常用布雷顿循环和克劳德循

环，液化循环优化设计包括预冷、节流和循环过程 . 
氢液化透平膨胀机是氢液化过程中使用的关键制冷

设备，其性能对氢液化过程的循环效率和产率有很

大影响 .
轴承作为氢液化透平膨胀机的关键部件，其性

能是影响氢液化透平膨胀机可靠性的重要因素 . 目
前，应用于氢液化透平膨胀机的轴承技术有油轴承、

静压气体轴承和气体动压轴承 . 商用的氢液化透平

膨胀机主要以油轴承支撑，而油轴承对高压油以及

复杂供油系统的需求造成了较高的功率损失 . 静压

气体轴承因无油特性而应用于商用氢液化透平膨胀

机，静压气体轴承需要一套精密的自控供气系统，这

增加了装置的复杂性，耗费了一定数量的压力气体

并降低了氢液化透平膨胀机的经济性［2］.
气体动压轴承无需复杂、昂贵的供油系统，也不

需要精密的自控供气系统，这使得氢液化透平膨胀

机的结构非常紧凑 . 气体动压轴承的无油特性可以

支撑氢液化透平膨胀机在极高或极低的温度下运

行，并且气体润滑剂的低黏度可以降低功率损失，极

大地减少了与热管理相关的挑战 . 箔片气体动压轴

承是目前已实现商业应用的主要气体动压轴承技

术，它优良的特性使其广泛应用于高速旋转机械中，

如陀螺仪［3］、涡轮压缩机［4］、涡轮鼓风机［5］、微型燃气

轮机［6］、涡轮增压器［7］.
箔片气体动压轴承的承载力、动稳定性是最重

要的研究性能指标［8］. 为耦合低温高压氢气介质独

有的热物理特性和箔片气体动压轴承的运行特点，

Li等［9］分析了环境压力对气体箔片轴承动态特性的

影响， 结果表明，轴承的动态直接刚度和阻尼系数

随环境压力的增大而增大 . Du等［10］讨论了流体黏度

和密度对轴承性能的影响，引入了黏度和密度的组

合参数来描述流体性质对轴承性能的影响，在原有

轴承的基础上针对不同流体介质提出了 4种改进型

轴承，以达到更好的轴承性能 . 近年来，更多的实际

模型得到了广泛研究，包括真实气体润滑模型、稀薄

或湍流模型以及其他物理模型［11］.
目前，对氢液化透平膨胀机的研究大多是以空

气为工作介质［12］进行的，以低温高压氢气为工作介

质的研究较少 . 在氢液化透平膨胀机的设计过程中，

需要考虑不同润滑介质对气体润滑轴承性能的影

响 . Guo 等［13］对不同气体润滑介质的轴承进行了数

值计算，研究发现，气体润滑介质的黏度对承载能力

有显著影响 . 陈汝刚等［14］分析了环境压力对箔片气

体动压轴承动态特性的影响， 结果表明，轴承的承

载能力、动态直接刚度以及动态直接阻尼随环境压

力的增大而增大 . Yan等［15］分析了使用不同气体（如

氢气、氦气和空气）润滑介质轴承性能的差异，提出

了一种适应性较强的模型，适用于各种润滑介质 .
箔片气体动压轴承技术发展迅速，但其应用于

以超低温氢气为工作介质的透平机械并不多见 . 由
于氢气的黏度较低，目前还没有成熟的氢气润滑箔

片气体动压轴承的设计标准和性能分析方法 . 氢气

润滑箔片气体动压轴承的性能如不能满足高转速、

高稳定的要求，可能会导致氢液化透平膨胀机出现

重大故障 . 本文以提高深低温氢液化透平膨胀机用

整周式箔片气体动压轴承性能为目的，针对实际工

程运用中箔片气体轴承因高雷诺数而引起的湍流效

应，利用壁面定律修正气体雷诺方程，耦合 Link-
Spring力学模型求解箔片气体动压轴承静动态特性 .
对比箔片气体轴承在深低温氢气与其他润滑气体介

质时静态特性，分析偏心率、环境压力、宽径比、名义

间隙和动力黏度等参数对箔片气体动压轴承的静动

态特性的影响 .

1   理论模型

考虑到低温高压氢气相较常温常压空气在物理

性质上存在较大的差异，如黏度、密度、气体可压缩
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性等，这些参数都会影响箔片气体动压轴承的性能 . 
相较于其他热物理特性，润滑气体的动力黏度和密

度是影响轴承性能的首要参数 . 图 1 为不同气体润

滑介质的动力黏度随温度的变化，从图 1 中可以看

出，低温高压氢气的动力黏度相对于另外两种气体

润滑介质的动力黏度低得多［10］.

针对箔片气体动压轴承以低温高压氢气为润滑

介质的情况，本文为简化计算，假设该气体为等温理

想气体，忽略气体稀薄效应，润滑气体的雷诺数计算

公式如下［16］：

Re = ρrωC
μ （1）

式中：ρ为气体密度；r为轴承半径；ω为转子轴角速

度；C为气膜间隙；µ为动力黏度 .
当气体环境压力为 1 MPa，转子转速为 30 000 r/

min时，轴承润滑气体的雷诺数为 4 228，此时润滑气

体的运动状态为湍流，需要考虑润滑气体的湍流效

应，轴承气膜区内润滑气体运动的湍流雷诺方程可

写成：

∂
∂θ ( -p -h 3

kθ
∂-p
∂θ ) + ∂

∂ -z ( -p -h 3

kz
∂-p
∂ -z ) = Λ ∂ ( )-p -h

∂θ +

2Λϒ ∂ ( )-p -h
∂t̄ （2）

式（2）中具有如下无量纲关系：

p̄ = p
pa
， -h = h

C， -z = z
R

-t = νt， Λ = 6μω
pa ( RC ) 2

， ϒ = Rν
ω

（3）

式中：pa 为环境气体压力；p为压缩气体润滑膜压力；

p̄为无量纲压缩气体润滑膜压力；h为压缩气体润滑

膜厚度；h̄为无量纲压缩气体润滑膜厚度；z为轴承轴

向宽度；z̄为无量纲轴承轴向宽度；R为转子轴半径； 
t为时间；ν为外激励频率；

-t为无量纲时间；kθ与 kz分

别为轴承周向方向和轴向方向的湍流润滑系数；Λ

为轴承数；ϒ为外部激励频率和转子轴转速的频率

之比 .
为获得湍流润滑系数［17］，通过壁面定律分析润

滑气体的湍流润滑，并假定湍流动量输运时存在各

向同性，获得湍流润滑系数的倒数与局部雷诺数的

关系曲线 .基于此关系曲线，有学者提出了非线性拟

合关系式［18］，经验证明该关系式可以使用，但在将湍

流润滑系数代入雷诺方程求解时会很复杂 . 为简化

雷诺方程的求解过程，本文通过非线性和线性拟合

获得湍流系数与雷诺数之间的关系如下：

kθ = 1 + 0.053Re0.83 /12 （4）
kz = 1 + 0.082Re0.88 /12 （5）
轴承刚度主要来源于波箔结构，其等效刚度和

阻尼的计算模型有很多，本文采用 Link-Spring 模

型［19］. 该模型在计算箔片结构刚度时，将箔片结构的

弹性变形、箔片之间的相互作用、接触表面的摩擦力

和顶箔的局部变形作用都耦合在一起 . 该模型充分

考虑了结构中各部分的作用，计算相对简单，能够比

较准确地描述结构的复杂力学行为 . 通过牛顿迭代

法可求解湍流雷诺方程，得到轴承的静载荷压力分

布，进而得到气膜在 x向和 y向的承载力以及同静态

载荷的平衡关系式 .
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

-F x = Fx

paR2 = ∫-L/D

L/D ∫0

2π
( )p̄ - 1 sin θdθdz̄

-F y = Fy

paR2 = -∫-L/D

L/D ∫0

2π
( )p̄ - 1 cos θdθdz̄

-W = W
paR2 = -F x

2 + -F y
2
，　tanϕL = -F x

-F y

（6）

式中：
-F x和

-F y分别为 x向和 y向的无量纲承载力；Fx 
和Fy分别为 x向和 y向的承载力；

-W为轴承的无量纲

图1   不同气体润滑介质的动力黏度随温度的变化

Fig.1   The variation of dynamic viscosity of different gas 
lubricating media with temperature
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承载力；W为轴承的承载力；L为轴承宽度；D为轴承

直径；θ为轴承中心和转子中心的连线与载荷之间的

夹角；ϕL为偏位角 .
本文采用摄动法预测箔片轴承的动态系数 .假

设小位移 (Δx，Δy )和小速度 (Δẋ，Δẏ )在平衡位置扰

动轴颈，通过忽略高阶项，可以在平衡位置的泰勒级

数展开中表示由于扰动引起的相应变量：

|

|
|
||
|{ }Fx

Fy

= { }Fx

Fy 0

|

|
|
||
|+{ }Kxx

Kyx 0
Δx + |

|
|
||
|{ }Kxy

Kyy 0
Δy　+

|

|
|
||
|{ }Cxx

Cyx 0
Δẋ + |

|
|
||
|{ }Cxy

Cyy 0
Δẏ （7）

式中：下标 0 表示静平衡位置；Kxx、Kyy、Kxy、Kyx 和

Cxx、Cyy、Cxy、Cyx分别为轴承的刚度系数和阻尼系数；

Δx、Δy 分别为 x方向和 y方向的位移扰动项；Δẋ、Δẏ
分别是 x方向和 y方向的速度扰动量 .

对应的无量纲气膜压力、无量纲气膜厚度和无

量纲箔片结构变形量经过一阶泰勒展开并忽略高阶

项为：

p̄ = p̄0 + p̄x------Δx + p̄ ẋ------Δẋ + p̄y------Δy + p̄ ẏ------Δẏ
h̄ = h̄0 + h̄x------Δx + h̄ ẋ------Δẋ + h̄y------Δy + h̄ ẏ------Δẏ
δ̄ = δ̄0 + δ̄x------Δx + δ̄ ẋ------Δẋ + δ̄y------Δy + δ̄ ẏ------Δẏ

（8）

式中：下标 0表示静平衡位置的相应无量纲参数；下

标 x和 y分别表示 x方向和 y方向位移扰动下的无量

纲参数；下标 ẋ和 ẏ分别表示 x方向和 y方向速度扰

动下的无量纲参数；
------Δx、------Δy分别为 x方向和 y方向的

无量纲位移扰动项；
------Δẋ、------Δẏ分别是 x方向和 y方向的

无量纲速度扰动量 .
将上述变量代入雷诺方程后，可以得到两组联

立方程，这两组联立方程可以分别求解 p̄x、p̄ ẋ、h̄x、h̄ ẋ
和 p̄y、p̄ ẏ、h̄y、h̄ ẏ，两组联立方程如下：

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

R { p̄x，h̄x } = Λ ∂
∂θ ( )p̄x h̄0 + p̄0 h̄x - 2Λϒ ( )p̄ ẋ h̄0 + p̄0 h̄ẋ

p̄x = K f ⋅ δ̄x = K f( )h̄x - sin θ
R { p̄ ẋ，h̄ẋ } = Λ ∂

∂θ ( )p̄ ẋ h̄0 + p̄0 h̄ẋ + 2Λϒ ( )p̄x h̄0 + p̄0 h̄x

p̄ẋ = K f ⋅ δ̄ ẋ = K f ⋅ h̄ẋ
（9）

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
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ï
ïï
ï

ï

ï

R { p̄y，h̄y } = Λ ∂
∂θ ( )p̄y h̄0 + p̄0 h̄y - 2Λϒ ( )p̄ ẏ h̄0 + p̄0 h̄ẏ

p̄y = K f ⋅ δ̄y = K f( )h̄y + cos θ
R { p̄ ẏ，h̄ẏ } = Λ ∂

∂θ ( )p̄ ẏ h̄0 + p̄0 h̄ẏ + 2Λϒ ( )p̄y h̄0 + p̄0 h̄y

p̄ẏ = K f ⋅ δ̄ ẏ = K f ⋅ h̄ẏ
（10）

式中：K f为顶箔和波箔的刚度之和 .
式（9）、式（10）中方程式左边可归结为：

R { ξ，ψ } = ∂
∂θ ( p̄0 h̄0 3

kθ
∂ξ
∂θ + ξh̄0 3

kθ
∂p̄0∂θ + 3p̄0 h̄0 2ψ

kθ
∂p̄0∂θ ) +

∂
∂z̄ ( )p̄0 h̄0 3

kz
∂ξ
∂z̄ + ξh̄0 3

kz
∂p̄0∂z̄ + 3p̄0 h̄0 2ψ

kz
∂p̄0∂z̄ （11）

式中：ξ表示式（9）和式（10）中 p̄x、p̄ ẋ、p̄y、p̄ ẏ；ψ表示    
式（9）和式（10）中 h̄x、h̄ ẋ、h̄y、h̄ ẏ.

通过迭代计算，当轴承气膜压力和厚度变化相

对误差小于 10-6 时认为其达到结果收敛 . 求解

p̄x、p̄ ẋ、p̄y、p̄ ẏ对应箔片作用面积的积分，可以求解箔

片气体动压轴承的轴承动态系数 .
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

é
ë
êêêê ù

û
úúúúKxx Kxy

Kyy Kyx
= Cω
paR2 ∫0

L/R∫0
2π é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úp̄x cos θ p̄y cos θ

p̄x sin θ p̄y sin θ dθdz̄
é
ë
êêêê ù

û
úúúúCxx Cxy

Cyy Cyx
= Cω
paR2 ∫0

L/R∫0
2π é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úp̄ ẋ cos θ p̄ẏ cos θ

p̄ẋ sin θ p̄ẏ sin θ dθdz̄
（12）

2   不同介质下轴承静动态特性分析

2.1   不同润滑介质下气体轴承静态性能比较

为了比较轴承性能，本文选择了空气、氮气和氢

气作为润滑介质，在相同偏心率 0.6、不同介质和不

同转速的情况下，对箔片气体动压轴承的承载力进

行对比分析，分析结果如图 2所示 . 从图 2中可以看

出，相较常温常压空气和低温高压氮气来说，使用低

温高压氢气作为润滑介质的箔片气体动压轴承的承

载力相对较低，转速为 1×105 r/min 下轴承承载力为

28 N，仅为相同条件下低温高压氮气润滑轴承的

65%. 其原因是不同气体润滑剂存在动力黏度等参

数的差异，这对箔片气体动压轴承的性能会产生影

响，如氢气的动力黏度为 3.23×10-6 Pa∙s，而氮气的动

力黏度为 13.04×10-6 Pa∙s，因此以氮气作为润滑介质

的轴承承载力相对高出了 200%，这与文献［15］的结

论是一致的 .
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箔片气体动压轴承在常温常压空气、低温高压

氮气和低温高压氢气润滑介质下，轴承最小气膜厚

度处气膜相对压力沿轴承周向分布如图 3 所示 . 由
图 3可知，相较常温常压空气和低温高压氮气来说，

箔片气体动压轴承在低温高压氢气作为润滑介质下

气膜相对压力的最大值最大，周向分布曲线更加紧

凑 . 这是因为在相同轴承参数、同转速（6×104 r/min）
以及同外载荷（15 N）的情况下，低温高压氢气润滑

介质的动力黏度低，使得轴承偏心率高，从而导致气

膜区的气膜相对压力值高 .

箔片气体动压轴承在低温高压氢气、低温高压

氮气和常温常压空气润滑介质下轴承最小气膜厚度

处无量纲气膜厚度沿轴承周向分布如图 4 所示 . 从
图 4中可以看出，轴承在 3种气体润滑介质下气膜厚

度沿轴承周向分布规律和变化趋势基本相同，但是

以低温高压氢气作为润滑介质的轴承无量纲气膜厚

度值最低 . 这是因为相较常温常压空气和低温高压

氮气来说，低温高压氢气的动力黏度最低，使得轴承

在相同轴承参数、同转速（6×104 r/min）以及同外载荷

（15 N）的情况下使用低温高压氢气的轴承偏心率最

高，从而导致气膜厚度值最低 .

2.2   箔片气体轴承静动特性分析

箔片气体动压轴承的结构参数和材料参数如 
表 1 所示 . 箔片气体动压轴承在不同偏心率下以低

温高压氢气作为润滑介质的承载力随转速变化的规

律如图 5所示 . 从图 5中可以看出，随着箔片气体动

压轴承偏心率的上升，不同转速下的轴承承载力均

有显著提高 .该结果与常温常压空气作为轴承润滑

介质的静态特性一致 . 当轴承偏心率为 0.9、转速为

1×105 r/min 时，氢气介质润滑的箔片气体动压轴承

承载力超过了120 N.
不同转速下箔片气体动压轴承的同步动态刚度

系数和动态阻尼系数如图 6所示 . 计算时，箔片气体

动压轴承的静载荷恒定为 8 N，接触面的摩擦因数均

为 0.1. 从图 6（a）中可以看出，轴承的直接动态刚度

系数Kxx、Kyy在转速大于 5×104 r·min-1时随转速的上

升略有提高，这是因为轴承的最终刚度由气膜压力

刚度和箔片结构刚度中较小的值决定，当转速升高

时，气膜压力刚度会超过箔片结构刚度，而箔片结构

有限的刚度会使轴承刚度上升，同时也抑制了轴承

直接动态刚度系数随转速持续增长［20］. 交叉动态刚

图2   不同润滑气体对轴承承载力的影响

Fig.2   The influence of different lubricating gas 
on bearings capacity

图3   不同润滑气体下气膜相对压力的分布

Fig.3   Relative pressure distribution of gas film under different 
lubricating gas

图4   不同润滑气体下气膜厚度分布

Fig.4   Thickness distribution of gas film under different 
lubricating gas
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度系数 Kxy、Kyx的绝对值随转速的增大而显著减小 .
交叉动态刚度的增大是导致轴承失稳的主要原因，

所以Kxy、Kyx的减小表明了箔片气体动压轴承在高转

速下运行稳定性增加 .由图 6（b）可知，直接动态阻尼

系数和交叉动态阻尼系数随转速的增大而显著下降 .

3   影响参数分析

3.1   环境压力

在相同偏心率、不同环境压力下，箔片气体动压

轴承承载力随转速的变化如图 7所示 .从图 7中可以

看出，同转速下轴承的承载力随环境压力的增大而

增大 . 这是因为环境压力的增大影响氢气润滑介质

的密度，进一步影响润滑气体的雷诺数，从而对轴承

的承载力造成影响 . 不仅如此，增大气体润滑介质的

环境压力还会影响气体的动力黏度等物性 .

表1   箔片气体动压轴承的结构参数和材料参数

Tab.1   Structural and material parameters of 
gas foil bearing

参数

轴承内径 r i/mm
轴承外径 ro/mm
轴承静态载荷/N

波瓣个数

顶箔片厚度 t top/mm
波箔片厚度 tbump/mm

波箔高度ho/mm
波箔节距S/mm
半波长 lo/mm

轴承名义间隙C/μm
弹性模量E/GPa

泊松比 νp

数值

35
40
10
1

0.1
0.1

0.31
4.26
1.78
40

214
0.29

图5   不同偏心率下轴承承载力随转速的变化规律

Fig.5   The law of bearing capacity with rotational speeds 
under different eccentricities

（a）动态刚度系数

（b）动态阻尼系数

图6   不同转速下箔片气体动压轴承的同步

动态刚度系数和动态阻尼系数

Fig.6   The synchronous dynamic stiffness and damping 
coefficient of gas foil bearings at different rotational speeds

图7   不同环境压力下箔片气体动压轴承承载力随转速的变化

Fig.7   The variation of bearings capacity of gas foil bearings with 
rotational speeds under different environmental pressures
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不同环境压力下箔片气体动压轴承直接动态刚

度系数和直接动态阻尼系数随转速的变化如图 8所

示 .从图 8（a）中可以看出，轴承的直接动态刚度系数

随环境压力的增大而增大，这是因为环境压力的改

变影响氢气润滑介质的密度，从而进一步影响氢气

的雷诺数值，对轴承的直接动态刚度系数造成影响；

轴承的直接动态刚度系数与转速无关，这是因为施

加在箔片气体动压轴承上的载荷在所有转速下均相

同 .由图 8（b）可知，不同环境压力下箔片气体动压轴

承直接动态阻尼系数都随转速的增大而明显降低 .

3.2   轴承名义间隙

在不同轴承名义间隙下，箔片气体动压轴承承

载力随转速的变化如图 9所示 . 由图 9可知，随着轴

承名义间隙减小，箔片气体动压轴承的承载力获得

了较大的提升，且在大转速的情况下轴承的承载力

的增大更为明显，其原因是轴承名义间隙对轴承的

初始气膜厚度影响很大，而初始气膜厚度较大时，气

膜的刚度会有所下降，进一步影响到箔片气体动压

轴承的承载力；但是过大地减小轴承名义间隙将会

导致箔片气体动压轴承起飞后磨损严重、发热功率

高甚至根本无法正常起飞等问题，因此在一定范围

内，适当地减小轴承名义间隙可以增大其承载力，文

献［21］的研究结论中也有类似现象 .

图10为不同名义间隙下箔片气体动压轴承直接

动态刚度系数和直接动态阻尼系数随转速的变化 .从
图10（a）中可以看出，轴承的直接动态刚度系数随轴

承名义间隙的减小而增大，这是因为轴承名义间隙

的减小使轴承的初始气膜厚度减小，而初始气膜厚

度减小使得轴承气膜压力增大导致轴承的直接动态

刚度系数增大；轴承的直接动态刚度系数与转速无

关，这是因为施加在箔片气体动压轴承上的载荷在

所有转速下均相同 . 图 10（b）显示，不同轴承名义间

隙下箔片气体动压轴承直接动态阻尼系数都随转速

的增大而明显降低 .
3.3   轴承宽径比

在不同轴承宽径比下，箔片气体动压轴承承载

力随转速的变化如图 11所示 . 从图 11中可以看出，

增大轴承的宽径比可以提高轴承的承载力，并且随

着转速的逐渐增大轴承的承载力受宽径比的影响越

来越显著，这是因为箔片气体动压轴承的宽径比影

响了轴承在高转速下“动压区”，从而导致轴承承载

力的变化 .

（a）直接动态刚度系数

（b）直接动态阻尼系数

图8   不同环境压力下箔片气体动压轴承直接动态刚度系数

和直接动态阻尼系数随转速的变化

Fig.8   Changes of direct dynamic stiffness coefficient and 
damping coefficient of gas foil bearings with rotational 

speeds under different environmental pressures

图9   不同名义间隙下箔片气体动压轴承承载力

随转速的变化

Fig.9   The variation of bearing capacity of gas foil bearings with 
rotational speeds under different nominal clearances
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图 12 为不同宽径比下箔片气体动压轴承直接

动态刚度系数和直接动态阻尼系数随转速的变化 . 
由图 12（a）可知，轴承的直接动态刚度系数随轴承宽

径比的减小而增大 . 由图 12（b）可知，不同轴承宽径

比下箔片气体动压轴承直接动态阻尼系数都随转速

的增大而明显降低 .

3.4   动力黏度

在不同气体动力黏度下，箔片气体动压轴承承

载力随转速的变化如图 13 所示 . 从图 13 中可以看

出，增大气体的动力黏度可以提高轴承的承载力，并

且随着转速的逐渐增大，轴承的承载力受动态黏度

的影响越来越显著，这是因为更大的动力黏度可以

使轴承获得更好的阻尼特性和承载能力，但从理论

上来说也会相应地增加轴承发热功率，因此，在一定

范围内适当提高气体动力黏度能增加轴承的承载

能力 .
图 14 为不同动力黏度下轴承直接动态刚度系

（a）直接动态刚度系数

（b）直接动态阻尼系数

图10   不同名义间隙下箔片气体动压轴承直接动态刚度系数

和直接动态阻尼系数随转速的变化

Fig.10   Changes of direct dynamic stiffness and damping 
coefficients of gas foil bearings with rotational speeds under 

different nominal clearances

图11   不同宽径比下箔片气体动压轴承承载力随转速的变化

Fig.11   The variation of bearing capacity of gas foil bearings with 
rotational speeds under different aspect ratios

（a）直接动态刚度系数

（b）直接动态阻尼系数

图12   不同宽径比下箔片气体动压轴承直接动态刚度

系数和直接动态阻尼系数随转速的变化

Fig.12   Changes of direct dynamic stiffness and damping 
coefficients of gas foil bearings with rotational speeds under

different aspect ratios
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数和直接动态阻尼系数随转速的变化 . 由图14（a）可

知，轴承的直接动态刚度系数随气体动力黏度的增

大而增大 . 由图 14（b）可知，不同气体动力黏度下箔

片气体动压轴承直接动态阻尼系数都随转速的增大

而明显降低 .

4   结 论

本研究以深低温高压氢气润滑箔片气体动压轴

承为对象，利用壁面定律修正了经典气体雷诺方程，

耦合Link-Spring力学模型求解箔片气体动压轴承静

动态特性，对比分析了箔片气体动压轴承在深低温

氢气润滑状态与其他润滑状态时的静态特性，分析

了偏心率、环境压力、宽径比、名义间隙和动力黏度

等参数对箔片气体动压轴承的静动态特性的影响 . 
结果表明：

1） 气体润滑介质的热物理特性中动力黏度对

轴承影响较大 . 按照气体润滑介质的动力黏度从高

到低排序依次为常温常压空气、低温高压氮气和低

温高压氢气，低温高压氢气的动力黏度仅为低温高

压氮气的 1/4，这导致使用低温高压氢气作为润滑介

质的轴承在转速为 1×105 r/min 下轴承承载力为      
28 N，仅为相同条件下低温高压氮气润滑轴承的

65%，同时低温高压氢气润滑轴承的气膜相对压力

最大，无量纲气膜厚度最小，轴承偏心率最大 .
2） 提高箔片气体动压轴承的性能可通过合理

增大宽径比和减小名义间隙来实现 . 增大轴承的宽

径比可以提高轴承的承载能力，但轴承的直接动态

刚度系数和直接动态阻尼系数下降 . 随着轴承名义

间隙的减小和轴承转速的提高，轴承的承载力也随

之增大，且轴承动态直接刚度和阻尼系数增大 . 因此

合理地减小轴承的名义间隙可以提升轴承的性能，

但轴承名义间隙过小会导致轴承摩擦因数增大，起

飞转速增高甚至出现轴承因磨损过度而损坏 .
3） 增大环境压力和气体动力黏度可以提高轴

承的承载力和直接动态刚度系数 . 由于环境压力的

增大，润滑介质的密度增大，导致润滑介质流体运动

的雷诺数增大，因而增大了湍流系数，这使得气膜的

平均压力增大 . 随着气体动力黏度的增大和轴承转

速的提高，轴承的承载力也随之增大，且轴承动态直

接刚度系数增大 . 因此，合理地提高环境压力和气体

动力黏度可以看作是提高轴承承载的有效方法 .
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