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叠片式气体箔片推力轴承热特性分析

李映宏, 胡小强, 张  凯*, 冯  凯
(湖南大学 汽车车身先进设计制造国家重点试验室，湖南 长沙 410082)

摘   要: 叠片式气体箔片推力轴承具有制造工艺简单、散热能力强等优点，针对该新型轴承提出了相应的热特性分

析模型，通过数值仿真分析得到轴承气膜及各元件的温度，并对关键影响参数进行了重点分析. 研究结果表明：由

于气膜在半径较大位置处的线速度大，其剪切产热效果明显，温度越高，气膜的高温区分布在靠近周向末端和顶箔

侧；气膜、顶箔和推力盘温度均会随推力盘转速和轴承载荷的增大而升高；向箔片结构中通入冷却气流可以获得良

好的降温效果，轴承温度随着箔片内通入冷却气流量的增大，先迅速下降后趋于平缓.
关键词: 气体箔片推力轴承; 非等温Reynolds方程; 能量方程; 热特性分析; 热管理

中图分类号: TH133.35 文献标志码: A 文章编号: 1004-0595(2019)03–0295–09

A Thermohydrodynamic Analysis of Laminated
Gas Foil Thrust Bearing
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Abstract:  Laminated gas foil  thrust bearing has the advantages of simple manufacturing process and strong heat
dissipation capability and a thermohydrodynamic model is proposed for this gas foil thrust bearing in this study. The
temperature  of  the  film and each component  were  obtained through numerical  simulation analysis,  and the  key
parameters were analyzed. The research shows that the higher the velocity of the film at the larger radius, the more
obvious the energy dissipation and the higher the temperature. The high temperature region of the film was distributed
near the circumferential end and the top foil. The temperature of the film, top foil and thrust plate increased with a rise in
the speed of the thrust disk and the bearing load. The temperature of the bearing first droped rapidly and then tended to
be stable with the increase of the cooling airflow inside the foil, and the cooling effect of the airflow was obvious.
Key words: gas foil thrust bearing; non-isothermal reynolds equation; energy equation; thermohy-drodynamic analysis;
thermal management

气体箔片轴承由于具有加工精度要求低、无油润

滑、耐高温以及不需要外部供气等优点
[1-2]

，在小型高

速无油鼓风机、压缩机、高速电机、飞机用空气循环机

以及微型燃气轮机等涡轮设备中有着广泛的应用
[3-5].

随着涡轮机械朝着高速、高温、直驱和高功率密

度方向发展
[6-9]

，其设备转速越来越高. 超高的工作转

速将使得气体箔片轴承的温升不可忽略. 在超高转速

工况下，气体在箔片轴承中旋转时会受到气膜剪切力 
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的作用而产生大量的热量，低效的冷却技术和轴承自

身有限的散热能力可能会使得轴承温度过高，而过高

的轴承温度会损坏顶箔表面涂层，导致轴承失效，进

而给整个轴承-转子系统带来灾难性故障. 此外，轴承

温度的上升将降低轴承结构的材料性能，也会对轴承

的静态性能具有一定的影响. 因此，对气体箔片轴承进

行热特性分析，研究有效的冷却方法，能够有效防止由

于温度的升高而导致的故障，从而保证机器的正常运行.
近年来，气体箔片轴承热特性受到诸多学者的关

注，并进行了相关研究. 最初，Salehi等[10]
利用Couette

Approximation方法耦合Reynolds方程和能量方程，并

首次求解出箔片轴承内的气膜温度分布. Peng等[11]
针

对波箔式径向气体箔片轴承提出了相应理论模型，并

对比分析了箔片轴承和刚性轴承的温度预测结果 .
Feng等[12-13]

则基于自己提出的箔片刚度模型，进一步

研究箔片轴承的温度特性，并与参考试验数据进行了

对比，计算结果与试验结果能够很好的吻合. 另外，

Kim等
[14]
通过理论与试验测量相结合，对应用于旋翼

飞行器推进系统中的径向箔片轴承进行了详细的热

分析. Lee等[15-17]
对于波箔式气体箔片推力轴承进行了

详细的热分析，并研究了冷却通道对轴承温度特性的

影响. 刘良军
[18]
针对波箔型气体箔片推力轴承建立了

热特性分析模型，并研究冷却气流等参数对轴承温度

的影响. 冯凯等
[19]
则基于试验研究了转速与载荷对箔

片轴承温度特性的影响.
与普通波箔型气体箔片推力轴承相比，叠片式气

体箔片推力轴承在制造过程中工艺大为简化，无需冲

压和焊接等一系列工艺，只需利用定位孔将各箔片按

照顺序定位对齐即可. 此外，在每个箔片的进气口处

加工有小孔，具有便于气体吸入和增强散热效果等好处.
本文中将针对该新型叠片式气体箔片推力轴承，

建立能量方程、传热模型和非等温Reynolds方程，利用

数值计算获得轴承气膜及各元件的温度情况；并通过

参数化分析，研究各主要参数对轴承温度的影响.

1    热特性理论模型

叠片式气体箔片推力轴承结构如图1所示，该轴

承共由4层箔片叠加而成，最上层箔片与推力盘配合

形成收敛楔形，在推力盘旋转情况下通过动压效应产

生气膜压力；顶箔下的3层箔片共同构成弹性支承结

构，为轴承提供阻尼与支承刚度. 整个轴承在圆周方

向均匀分成10瓣，每瓣结构相同. 图中r、θ和z表示轴承

的3个坐标方向.

1.1    气膜的非等温Reynolds方程

与轴承的静动态特性研究有所不同，进行轴承热

分析时，需要考虑由于气体粘性剪切耗能导致气膜温

度升高的现象，而气膜温度变化又会造成气体黏度参

数的改变，因此稳定状态下的气膜压力分布需求解下

面的非等温可压缩气体Reynold[20]方程：
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式中： ， ， ， ，气体黏度

系数 为气膜温度 的函数.  、 、 分别为径向位置 、

气膜厚度 、气膜压力 的无量纲项； 为推力盘旋转角

速度； 为推力盘外半径； 为大气压； 为楔形区域

高度.
1.2    气膜能量方程

为了便于后续试验结果与仿真计算结果进行对

比，本文所预测的是单个叠片式气体箔片推力轴承与

推力盘匹配工作时的温度特性.
在图1所示的圆柱坐标系下，推力轴承气膜的简

化能量方程
[21-22]

如下：
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ρ式中： ---气体密度；

cp---气体比热容；

vr---气体径向流速；

vθ---气体周向流速；

vz---气体轴向流速；

ka---气体导热系数；

µ---气体黏度；

气体黏度对轴承整体温度特性具有较大影响，其
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Fig. 1    Structure of gas foil thrust bearing
图 1    轴承结构示意图
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随温度的上升而增大，计算模型
[10]
为

µ = λ(T −Tref) (3)

λ = 4×10−8 Tref式中 ； 为参考温度值，当气膜温度T的单

位为℃时，Tref= −458.75.
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联立式(2)、式(3)，并令： ； ； ；

； ； ； ； ，

得到无量纲化能量方程：
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T0 ρ0其中： 为环境气体温度； 为环境气体密度；
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1.3    气膜速度场

为求解无量纲化能量方程(4)，需要得到气膜各点

三个方向的速度分量及其变化梯度.
根据气膜运动方程：
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速度边界条件：

z = 0 : vr = 0,vθ = 0
z = h : vr = 0,vθ = rω (6)

z将式(5)对 进行两次积分，代入速度边界条件

(6)后，通过无量纲化得到：
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1.4    轴承元件传热模型

由于推力盘的高速转动，带动气膜剪切耗能，产

生的热量一部分使气膜和各轴承元件升温，另一部分

通过复杂的传热路径扩散出去. 在特定工况下，当温

度达到稳定时，气膜产生的热量与扩散到外界的热量

相等. 由于气膜厚度很小，所以热量主要通过顶箔侧

和推力盘侧散发出去.
1.4.1    顶箔侧传热模型

顶箔侧的传热分两种情况，一种是箔片内无冷却

气流的情况，另一种为箔片内通入冷却气流的情况.
两种情况的传热路径如图2所示. 其中，由于各箔片的

厚度较其他方向的尺寸较小，所以忽略其横向上的导热.
当箔片内未通入冷却气流时，由气膜剪切效应产

生的部分热量通过顶箔的热传导后，一部分经过箔片

3传导到箔片2，另一部分通过箔片楔形区域的空气间

隙传导到箔片2；箔片2的热量一部分通过箔片1传导
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Fig. 2    Heat transfer paths near the top foil
图 2    顶箔侧传热路径
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到轴承基座，另一部分通过箔片2和轴承基座之间的

空气间隙传导到轴承基座；基座的热量则是通过基座

与外界环境气体的自然热对流扩散出去.

当箔片内通入冷却气流时，由气膜进入顶箔的热

量，一部分通过箔片3传导到箔片2，另一部分由于箔

片楔形区域内冷却气流的强制对流而被带走；进入箔

片2的热量一部分通过箔片1的热传导转移到轴承基

座，另一部分被箔片2与轴承基座之间的冷却气流带

走；轴承基座的热量则一部分通过与环境气体的自然

对流扩散出去，另一部分被箔片2与基座间的冷却气

流带走.

根据图2所示的顶箔侧传热路径，建立其导热的

热阻模型，如图3所示：

T1上图中 为靠近顶箔的气膜温度值，各热阻的计

算公式列于表1中. 当没有冷却流时，顶箔侧的总热

阻为

Rtot = RT+
1

1
R3
+

1
RG1

+R2+
1

1
R1
+

1
RG2

+Rh+Rcf (10)

当箔片内部通入冷却流时，顶箔侧的总热阻可表

示为

Rtot = RT+
1

1
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+

1
R3+R2+Rx2

(11)

式中：

Rx2 =
1

1
R1+Rh+Rx1

+
1

Rco2
+

1
Rco3

Rx1 =
1

Rcf +Rco4

在有冷却流的情况下，顶箔侧热阻将会较无冷却

流情况的热阻更低，并且总热阻随着通入的冷却流量

增大而下降.

表1中：

t—在传热方向的厚度；

k—材料的导热系数；

h—热对流系数；

A—传热面积；

当轴承温度达到稳定时，由气膜传进顶箔的热量

将和顶箔侧传到外界的热量达到动态平衡状态. 因此

靠近顶箔侧的气膜温度梯度和顶箔侧总热阻将构成

热平衡方程：

−kaA
∂T1

∂z
=

T0−T1

Rtot
(12)

经过无量纲化后得：

T̄1+γ
∂T̄1

∂z̄
= 0 (13)

γ = −kaARtot

h
上式中：

1.4.2    推力盘传热模型

当轴承温度达到平衡之后，由气膜传向推力盘的

热量，一部分通过推力盘的背面扩散出去；一部分向

半径小的方向传导，并传到旋转轴上，最终扩散到外

界；还有一部分从推力盘外径的圆柱面通过热对流方

式扩散出去. 由于推力盘的厚度相对较小，因此可将

推力盘温度情况简化为沿径向分布的一维温度模型
[16].

各节点温度可由下面平衡方程求得：

ka2Ae
∂T
∂z
+ kdAc1

Td(i+1)−Td(i)
∆r

−

Td(i)−T0

Rb
− kdAc2

Td(i)−Td(i−1)
∆r

= 0
(14)

ka2 kd
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式中： 为气膜在靠近推力盘位置的导热系数； 为推

力盘导热系数； 为气膜与推力盘的接触面积； ，

表 1    各热阻参数的计算

Table 1    Summary of thermal resistance formulas
 

Parameter Formula Description
RT tT/kTA Thermal resistance of top foil
R1 t1/k1A Thermal resistance of bump foil 1
R2 t2/k2A Thermal resistance of bump foil 2
R3 t3/k3A Thermal resistance of bump foil 3
Rh th/khA Thermal resistance of bearing housing
Rcf 1/hcfA Thermal resistance of free convection
Rco 1/hcoA Thermal resistance of cooling flow

RG t/kaA
Thermal resistance of air gap between top
foil and housing without cooling flow

T1

T1

RT

RT

R2

Rh

Rcf

R3

R3

R1

Rh

Rcf Rco4

Rco2 Rco3

R2
Rcol

RG1

R1

T0
T0

RG2

(a) Without cooling flow (b) With cooling flow
 

Fig. 3    Detailed heat transfer model near the top foil
图 3    顶箔侧热阻模型
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Ac2 i i+1 Td

Rb

分别为节点 处和节点 处的横向截面面积； 为

推力盘温度； 为沿推力盘背面传热热阻.

2    热特性分析

2.1    温度边界条件及计算流程

气体箔片推力轴承的气膜上层与推力盘直接接

触，下层与顶箔直接接触，且气膜前端温度与楔形入

口温度相等，因此能量方程计算的边界条件为
T (0,r,z) = Tin

T (θ,r,h) = Td

T (θ,r,0) = T1

(15)

Tin式中： 为楔形入口温度，其值可由下式求得：

Tin =
QrecTrec+QsucTsuc

Qrec+Qsuc
(16)

Qrec Trec Qsuc

Tsuc

上式中： 、 为循环气体的流量和温度； 、

为楔形入口位置吸入气体的流量和温度.
根据叠片式气体箔片推力轴承的非等温气体

Reynolds方程及其能量方程，并结合式(15)中的温度

边界条件，利用matlab可求出推力轴承的气膜温度分

布情况，计算流程如图4所示：

(1)输入轴承结构尺寸和工作条件等初始参数；

(2)求解Reynolds方程和箔片变形方程，得到轴承

气膜压力分布；

(3)求解能量方程，得到轴承气膜温度分布；

(4)判断推力盘热量是否平衡；

(5)根据轴承温度分布重新计算气体黏度，并代入

Reynolds方程中计算气膜压力分布；

(6)Reynolds方程和能量方程不断循环迭代，直到

满足收敛精度条件；

(7)得到气膜压力和温度分布.
2.2    轴承温度分布

根据表2所列的气体箔片推力轴承参数，可预测

出在特定工况下轴承的气膜压力和温度分布情况.
当工作转速为50 000 r/min，轴承载荷为200 N，环

境温度为20 ℃，大气压力为101.3 kPa时，气膜压力的

分布情况与箔片变形如图5和图6所示.
由图5~6可见，每瓣上的气膜压力与箔片变形会

出现两个峰值. 这是因为每瓣弹性支承箔片在周向上

刚度先降后升，导致箔片变形量在中部更大，两端较

小，并且双峰现象在低转速、小载荷情况下不会出现，

在高转速、高载荷工况下更为明显. 另外，从图5中可

看出气膜压力在周向上具有周期分布规律，所以在无

特殊说明情况下，后续分析结果都是指单瓣的预测结果.

图7表示的是在半径方向上3层气膜的温度情况，

分别为靠近轴承外半径气膜层、气膜径向中间层、靠

近轴承内半径气膜层，由图7可知，在半径较小的气膜

层上温差越小，并且随着半径增大，气膜层上的高温

区更为集中，且向周向末端和顶箔侧移动. 图8表示的

表 2    气体箔片推力轴承主要参数

Table 2    Main parameters of the gas foil thrust bearing
 

Parameters Specification Unit
Pad number 10

Inner diameter of bearing，Ri 25.4 mm
Outer diameter of bearing，Ro 50.8 mm

tTTop foil thickness， 0.15 mm
t1Bump foil 1 thickness， 0.2 mm
t2Bump foil 2 thickness， 0.35 mm
t3Bump foil 3 thickness， 0.4 mm

Young’s modulus of foil structure 214 000 N/mm2

Thermal conduction coefficient of foil 16.9 W/(m·K)
Thermal conduction coefficient of housing 16.2 W/(m·K)

Input initial data

Solve reynolds equation

for air pressure, p

Solve energy equation for 

air temperature, T

Calculate foil deformation, δ

|(p-pold)/p|≤0.001

|(T-Told)/T|≤0.001

|(p-pold)/p|≤0.001

|(T-Told)/T|≤0.001

Output p and T

Td=Td+ΔT

Net heat flux at

thrust plat≤0

Recalculate the gas viscosity

N

N

N

N

Y

Y

Y

Y

 

Fig. 4    Flow chart of computational scheme
图 4    温度计算流程图
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是在气膜厚度方向3层气膜的温度情况，分别为靠近

推力盘气膜层、气膜厚度中间层、靠近顶箔气膜层，由

图8可知，虽然气膜厚度较小，但沿膜厚方向仍存在一

定温差. 由图8可见沿半径增大方向，气膜温度整体呈

增大趋势，由于随着半径的增大，气体线速度上升，气

膜剪切产热效果更明显. 另外，沿着推力盘旋转方向，

靠近顶箔气膜层的温度升高现象明显，而靠近推力盘

气膜层的温升没有太大变化. 图9表示的是在圆周方

向上3层气膜的温度情况，分别是靠近周向末端气膜

层、气膜周向中间层、靠近进气端气膜层，从图9中可

以看出，沿着推力盘旋转方向，气膜高温区向顶箔侧

和半径更大处移动.
2.3    温度特性的参数化分析

为充分研究叠片式气体箔片推力轴承的温度特

性，将分析工作转速、轴承负载和冷却气流等多方面

要素对叠片式气体箔片推力轴承温度分布的影响.
当载荷为200 N时，推力盘温度分布情况与转动

速度之间的关系如图10所示. 由图10可知推力盘温度

在径向上先增加后减小，最高温度靠近轴承外半径.
这是由于随着半径的增大，气体线速度上升，气膜剪

切产热效果更明显导致气膜温度上升，但在推力盘外
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Fig. 5    Gas film pressure distribution
图 5    气膜压力分布图
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Fig. 6    Top foil deformation distribution
图 6    箔片变形分布
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Fig. 7    Gas film temperature distribution in the
radial direction

图 7    径向三层气膜温度分布
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Fig. 8    Gas film temperature distribution in the
film thickness direction

图 8    膜厚方向3层气膜温度分布
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半径处，部分热量从推力盘外径的圆柱面通过热对流

方式扩散出去，所以气膜温度会有所下降. 随着转速

的增加，推力盘温度不断升高，且沿着半径增大方向

不同转速之间的温度差值也会增大.
图11表示的是轴承温度与轴承载荷之间的关系，

转速为50 000 r/min，其中取顶箔平均温度、气膜最高

温度和推力盘平均温度作为分析参数. 从图中可以明

显看出3个温度随着载荷的增大几乎呈线性递增；当

轴承载荷增大时，气膜最高温度与其他两个温度的差

值也在不断增大；另外可以发现，在低载荷时，顶箔温

度与推力盘温度几乎相等，当载荷增加时，推力盘温

度大于顶箔温度，且载荷越大，差值越大.
图12表示的是转速对轴承温度的影响，载荷为

200 N，从图12中可以看出，随着转速从30 000r/min增
加到70 000 r/min，气膜的剪切产热效果加剧，各轴承

元件温度都迅速上升，且增速都略有增大；顶箔与推

力盘温度相差不大，且随转速增加，两个温度的差值

几乎不变，而这两个参数与气膜最高温度的差值则不

断增加；当转速从30 000 r/min上升到60 000 r/min时，

轴承最高温度上升了1倍左右，可见转速对轴承温度

的影响十分显著. 因此，在对轴承进行设计的过程中，

应认真核算额定载荷与转速下的轴承温度，避免因载

荷过大或转速过高而引起过高的轴承温升，进而损坏

顶箔表面涂层，导致轴承热失效. 此外，从图7~9的分

析中可知，高温区域主要集中在轴承外半径靠近顶箔

一侧，因此可在顶箔上使用耐高温的固体自润滑涂

层，如聚四氟乙烯、二硫化钼和PS304，可承受250 ℃
高温，最高可达800 ℃.

图13表示轴承温度随箔片内冷却气流量的变化

Top foil

Plate
70

60

50

40

℃

RoRi

z

r

(a) Close to the outlet

Top foil

Plate

60

50

40

℃

RoRi

z

r

(b) Intermediate layer

Top foil

Plate
55

50

45

40

35

℃

RoRi

z

r

(c) Close to the inlet
 

Fig. 9    Gas film temperature distribution in the
circumferential direction

图 9    周向3层气膜温度分布
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Fig. 10    Temperature distribution of thrust plate with respect
to rotational speed

图 10    推力盘温度分布与转速的关系
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Fig. 11    Bearing temperature with respect to static load
图 11    轴承温度与载荷的关系
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Fig. 12    Bearing temperature with respect to
rotational speed

图 12    轴承温度与转速的关系
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情况，转速为50 000 r/min，载荷为200 N. 计算结果表

明，在箔片结构中通入冷却气流能够大量带走气膜产

生的热量，显著降低轴承温度. 当冷却气体流量从0增
大到20 000 mm3/min时，随着通入气体流量的逐渐增

大轴承温度迅速下降，当再进一步增大冷却气体流量

时轴承温度逐渐趋于稳定，即当冷却流量增加到一定

大小时，再增加流量将对轴承几乎没有进一步的冷却

效果，这是由于随着冷却流量的不断增加，气流对轴

承的冷却已达到饱和状态. 可见，在工程应用中可通

过在箔片结构中通入冷却气流的方法对叠片式气体

箔片推力轴承进行温度控制，并可通过计算确定最佳

冷却气流量的范围，如图13中曲线拐点位置处，即可

对轴承进行有效的降温处理，又能避免造成不必要的

能量损耗.

3    结论

为了研究叠片式气体箔片推力轴承的温度特性，

提出了相应的整套热特性模型，包括气膜能量方程、

各轴承元件的传热模型和稳定状态下的非等温可压

缩气体Reynolds方程、并运用数值仿真模拟的方法求

出推力轴承气膜温度分布情况. 通过详细分析轴承温

度分布特点及主要参数对轴承温度的影响，获得如下

结论：

a. 沿轴承半径增大方向，气膜温度整体呈增大趋

势；沿着推力盘旋转方向，靠近顶箔气膜层的温度升

高现象明显，而靠近推力盘气膜层的温升变化不大；

气膜高温区分布在较大半径、靠近周向末端、且接近

顶箔侧的位置.
b. 当轴承载荷增大时，各轴承元件温度呈线性增

加；且在低载荷时，推力盘温度与顶箔温度接近，增大

载荷时，推力盘温度大于顶箔温度，且差值在增大.

c. 随着推力盘转速的增加，各轴承元件的温度逐

渐增加，增速都略有增大；且推力盘与顶箔的温差几

乎与转速无关.
d. 往气体箔片推力轴承的箔片内通入冷却气流

可以明显起到降温效果，随着通入的冷却气流流量增

加时，各轴承元件温度先迅速下降，后逐渐趋于平缓.
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Fig. 13    Bearing temperature with respect to cooling flow
图 13    轴承温度与冷却气流量的关系
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