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摘　　　  要：    以波箔型动压气体止推轴承为研究对象，建立变截面气膜间隙润滑模型，研究了有无黏性耗散

时动压气体止推轴承间隙压力场及温度场分布，获得几何参数以及转速对轴承间隙气膜压力和温度的影响

规律。结果表明：考虑黏性耗散时，在收敛段末端和平直段外缘形成高温区；无黏性耗散时，轴承气膜高温区

位于收敛间隙末端；轴承气膜温升随转速线性增加；考虑黏性耗散时，气膜温升随楔形因子的增加而减小，无

黏性耗散热时则与之相反；气膜厚度越大，温升越小，厚度对轴承气膜温度分布无影响。本文参数范围内，黏

性耗散产生的温升占比达 90%。该研究证实了黏性耗散对动压气体止推轴承热流动物理机制有重要的影响，

可为动压气体轴承设计和高效运行提供理论基础。
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Abstract:   In  order  to  reveal  the  thermo-aerodynamic  characteristics  of  foil-type  dynamic  pressure
gas thrust bearings in the presence or absence of viscosity dissipation，the lubrication models in the cross-
section  air  film  gap  were  built， and  the  term  of  viscosity  dissipation  and  pressure  variation  term  in  the
energy  equations  were  decoupled  and  discussed  respectively.  The  effects  of  wedge  factor， air  film
thickness and rotation speed on flow field of the air film were obtained. The temperature distributions in
air film between the presence and absence of viscosity dissipation were presented and compared. Results
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showed that the peak temperature in the air film was located near the circumferential air outlet and the side
of outer diameter in the presence of viscosity dissipation，while the peak value took place near the end of
the  convergence  channel  in  the  absence  of  viscosity  dissipation.  Contrary  to  the  case  without  viscosity
dissipation，the magnitude of temperature rise in the air film increased with the increase of wedge factor in
the presence of viscosity dissipation. The magnitude of temperature rise increased with the increase of the
rotational  speed， and  had  no  effect  on  the  variation  of  air  film  thickness.  This  study  confirmed  that
viscosity  dissipation  played  a  significant  role  in  the  temperature  rise  and  flow  field  of  the  foil-type
dynamic  pressure  gas  thrust  bearings.  In  high-speed  working  conditions， the  temperature  rise  in  the
presence of viscosity dissipation accounted for more than 90%. The results are of significant importance by
providing basic design guidelines for temperature rise of the air film.

Keywords:   gas thrust bearing；viscous dissipation；temperature field；rotational speed；
wedge factor

 

动压气体轴承是一种非接触式自润滑结构轴

承，与传统接触式轴承相比具有极限转速高、结

构简单、无复杂油路供给系统等优点，在机载高

速旋转机械领域有着广阔的应用前景[1-3]。高转

速下轴承间隙内强剪切流动会产生强气动热效应，

过高的气膜温度会导致轴承箔片烧蚀和失效[4]。

因此，强剪切气动热所诱导的轴承间隙流场及温

度场复杂变化机理受到了国内外学者广泛关注。

部分学者对动压气体轴承温度场的分布规律进行

了探索，发现气动热影响下轴承间隙气膜温度呈

抛物线状分布，气膜周向末端在半径较大处产热

明显温度较高[5-7]。轴承间隙剪切流气动热效应

高度依赖间隙内的气流流动状态，且与转速、最

小气膜厚度、入口气膜厚度和箔片变形等参数紧

密相关，同时，热动热效应造成的温度和压力变

化反而对间隙内流动参数衍变规律造成影响[8-11]。

同样，间隙气膜与转轴和箔片的对流换热也将显

著影响轴承间隙热流动特征[12-13] 。例如，Salehi

等[14] 在大间隙尺度下忽略能量方程中的压力梯

度项，并耦合雷诺方程建立动压气体轴承气动热

场分析模型，但仅分析了圆周方向的一维温度分

布特征。随后，Salehi等 [15] 通过实验研究了转速

为 3×104 r/min、承载力为 1.5 kN的轴承温度场分

布，并与非等温雷诺方程耦合能量方程分析方法

进行比较，结果显示该方法分析结果可靠。值得

注意的是，动压气体止推轴承间隙涉及微尺度通

道下强剪切流动，近几年来，研究者在微尺度

通道内气动热研究上取得了一些成果。譬如，

Nonino等 [16] 和 Aydin等 [17-18] 研究了黏性耗散对

微通道中层流流动与传热的影响，结果表明由于

微通道内高速度梯度，黏性耗散对通道内的温度

分布影响显著。另外，在大间隙尺度的研究中可

忽略压力功效应，然而对于微尺度流动，这一因

素的影响则不可忽略。Ramadan[19] 研究了微通道

内压力功和黏性耗散对气体流动和换热的影响，

数值结果表明，入口区域压力功的影响大于剪切

功，而通道后缘黏性耗散效应影响更加显著。因

此，微尺度通道下压力功和黏性耗散对流场和温

度场的影响均十分显著。现有动压气体轴承研究

尚未细致探究气膜的气动热效应中黏性耗散和压

缩温升的占比及其对轴承压力和温度分布的影响。

因此，研究两者对轴承压力和温度分布的影响规

律，有利于揭示气动热效应对动压气体轴承间隙

热流动的物理机制。

基于此，本文以波箔型动压气体止推轴承为

研究对象，拟建立动压气体止推轴承间隙气动热

分析模型，耦合非等温 Reynolds方程、气膜厚度

方程以及能量方程，形成气膜间隙流场和温度场

的分析方法。数值研究了转速、轴承几何参数对

轴承气膜间隙无量纲压力和温度分布的影响，重

点分析了不同参数下压缩温升和黏性耗散温升变

化规律，以及其对轴承气膜间隙温度场和流场的

影响程度，本文工作可为动压气体轴承设计和高

效运行提供理论基础和技术指导。

 1    数值计算方法

 1.1   物理模型

图 1（a）为波箔型动压气体止推轴承结构示

意图，定义 θ为圆周方向，r 为径向，z 为气膜厚度

方向。顶箔表面和止推盘表面形成变截面气膜间

隙，其气膜间隙如图 1（b）所示，其中 h1 为初始最
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大气膜厚度，h2 为初始最小气膜厚度，h3 为楔形

间隙高度。单个扇形瓦结构如图 1（c）所示，其中

节距比 b 为楔形区域所占扇形瓦比例，β为扇形

瓦张角。止推盘转速为 n，由于黏性作用，带动间

隙内气体沿周向流动，在气膜间隙内产生动压效

应，为轴承提供承载力。轴承的基本参数如表 1
所示。
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图 1    动压气体止推轴承结构

Fig. 1    Structure of dynamic pressure gas thrust bearing
 
 

表 1    计算工况

Table 1    Parameters of the calculation operating condition

参数 数值

初始最小气膜厚度 h2/µm 8～36
楔形因子 hf=h3/h2 2～8

转速 n/104 （r/min） 2～10

轴承外半径 R2/mm 21.5
轴承内半径 R1/mm 12
扇形瓦张角 β/（°） 60

节距比 b 0.5
箔片数 N 6

 
 

 1.2   数值模型

 1.2.1    气膜非等温 Reynolds方程

进行轴承热分析时，气膜温度的变化会对气

体黏度和密度产生影响。因此，稳态条件下，计

算气膜间隙内压力分布采用可压缩气体非等温

Reynolds方程，具体表达如下：

1
r
· ∂
∂r

ρrh
3

µ
· ∂p
∂r

+ 1

r2 ·
∂

∂θ

ρh3

µ
· ∂p
∂θ

 = Λ ∂（ρh）∂θ
（1）

r = r/R2 h = h/h3 p = p/ pa ρ = ρ/ρ0

µ = µ/µ0 Λ = 6ωµ0 R2
2/pah2

3 p

pa ρ ρ0

µ µ0

式 中 、 、 、 、

、 ，其中 h 为气膜厚度，

为气膜压力， 为环境压力， 为气体密度， 为室

温下气体密度， 为气体黏度， 为室温下的气体

黏度，ω为转子角速度。

 1.2.2    气膜能量方程

柱坐标系下，动压气体止推轴承简化后的气

膜三维稳态能量方程表达如下：

ρcp

(
vr
∂T
∂r
+

vθ
r
· ∂T
∂θ

)
= κ
∂2T
∂z2
+

(
vr
∂p
∂r
+

vθ
r
· ∂p
∂θ

)
+

µ

( ∂vr

∂z

)2

+

(
∂vθ
∂z

)2 （2）

cp κ vr

vθ vr
∂p
∂r
+

vθ
r
· ∂p
∂θ

µ

( ∂vr

∂z

)2

+

(
∂vθ
∂z

)2

式中 为气体比定压热容； 为气体导热系数； 为

气体径向流速； 为气体周向流速；

表示由气体速度和压力梯度影响的压缩温升；

表示由速度梯度引起的剪应力

所产生的黏性耗散。

气体黏度µ是气膜温度 T 的函数，通过黏温方

程来表示气体黏度随温度的变化规律[13]，具体表

达如下：

µ = a（T −Tref） （3）

a = 4×10−8 Tref = −185.6 K式中 、 。密度 ρ可通过

理想气体状态方程确定。

联立式（2）和式（3），得到无量纲化后的能量

方程，表达如下：

ρ

vr
∂T
∂r
+

vθ
r
· ∂T
∂θ

 = k1
1

h
2 ·
∂2T

∂z2 +

k2

(
vr
∂p
∂r
+

vθ
r
· ∂p
∂θ

)
+ k3
（T +1）

h
2

( ∂vr

∂z

)2

+

(
∂vθ
∂z

)2
（4）

z =
z
h
=

z
hh3

T =
T −T0

T0−Tref
vr =

vr

ωR2

vθ =
vθ
ωR2

k1=
κ

ρ0cpωh2
3

k2 =

pa

ρ0cp（T0−Tref）
k3 =

aωR2
2

ρ0cph2
3

其 中  、 、 、

、  T0 为室温（293  K） ， 、

、 。

 1.2.3    气膜速度场

为求解无量纲能量方程（式（4）），需计算气膜
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各点的速度分量。

柱坐标系下气膜运动方程表达如下：

∂p
∂r
=
∂

∂z

(
µ
∂vr

∂z

)
= µ
∂2vr

∂z2
（5）

∂p
∂θ
= r
∂

∂z

(
µ
∂vθ
∂z

)
= rµ

∂2vθ
∂z2

（6）

对式（5）、式（6）中的 z 进行二次积分，代入相

应的速度边界条件，表达如下：

z = 0, vr = 0, vθ = 0
z = h, vr = 0, vθ = rω （7）

通过无量纲化后得到

vr = k4h
2 ∂p
∂r
（z2− z） （8）

vθ = k4
1
r

h
2 ∂p
∂θ
（z2− z）+ rz （9）

k4 =
pah2

3

2µωR2
2

式中 。

 1.3   边界条件

 1.3.1    压力边界条件

动压气体止推轴承在运行时，扇形瓦的每个

边界都与环境接触，因此各边界都为环境边界

条件

r = 1, p = 1; r = R1/R2, p = 1
θ = 0, p = 1; θ = β, p = 1 （10）

 1.3.2    温度边界条件

图 2为本文温度数值模拟边界条件。求解动

压气体止推轴承能量方程的各截面温度边界条件，

具体如下文。

式（11）表示轴承前端的进口混合温度，示意

图如图 3所示，由于轴承结构的特殊性，气膜内部

不会有低于大气压的情况，轴承端部排出的气体

从顶箔前端补充，保证气膜间隙的气体质量守恒。

补充进来的常温气体与循环高温气体混合达到一

定冷却效果。基于热循环气流、进气冷却气流与

混合气流的能量守恒条件，因此在顶箔前端楔形

入口处温度 Tin 为混合温度。

Tin =
Tfr Qfr+Tout Qout

Qin
（11）

Tfr Qfr Tout

Qout Qin

式中 和 为吸入的新鲜气体温度和流量， 和

为出口处排出气体的温度和流量 ,  为入口

流量。

式（12）表示近顶箔侧气体热传导的热量一部

分通过顶箔传导至波箔，一部分与外界环境进行

对流换热，顶箔侧的传热示意图如图 4所示。

κairAtop
∂T
∂z
|z=0 = houtAtop（Tz=0−T0）+

Tz=0−T0

Rb
（12）

Atop hout

Rb

式中 为气膜与顶箔接触面积， 为自然表面

传热系数， 为轴承基座热阻，κair 为空气导热系

数，Tz=0 为近顶箔侧气体温度。

  
顶箔

波箔

热对流热传导

图 4    顶箔侧传热示意图

Fig. 4    Schematic diagram of heat transfer at the top foil
 

在气膜和止推盘接触面上及轴承内外径表面

与外界交界处，设置为绝热边界[20]，如式（13）、式（14）
所示。

∂T
∂z

∣∣∣∣∣∣z=h = 0 （13）

∂T
∂r

∣∣∣∣∣∣r=R1 =
∂T
∂r

∣∣∣∣∣∣r=R2 = 0 （14）
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top
 (T
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z=h
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z=0

  T
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  T
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T
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∂

∂ ∂
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∂

∂

图 2    工作流体域边界条件

Fig. 2    Boundary conditions for the working fluid region
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 1.4   轴承承载力

根据气膜压力分布和厚度分布结果，可得到

单个止推箔片轴承轴向承载力的计算公式

W =
w β

0

w 1

R1/R2

（p−1）rdrdθ （15）

轴承总轴向承载力为

W = N paR2
2W （16）

 1.5   网格划分及程序流程

雷诺方程和能量方程采用有限差分法求解，

求解压力场时箔片网格划分如图 5（a）所示，定义

扇形瓦的压力计算区域为（0：M+1；0：N+1）。求解

能量方程时，在原求解雷诺方程的网格划分基础

上，对气膜厚度 z 方向进行网格划分，如图 5（b）所
示，温度场的计算区域为（0：M+1；0：N+1；0：L+1），
其中 M、N、L 为 x、y、z 方向的网格数量。
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Δθ

θ
r

Δ
r

0

L+1

M+1 θ

z n

Δz

(b) z-θ 方向网格划分

(a) r-θ 方向网格划分

图 5    网格划分

Fig. 5    Mesh generation
 

根据动压气体止推轴承的非等温 Reynolds方
程和能量方程，结合式（11）～式（14）的温度边界

条件，求解动压气体止推轴承气膜间隙的温度分

布情况，其计算流程如图 6所示。

 1.6   模型验证

为验证本文数值计算方法的合理性，选用与

侯安平等[21] 承载力实验中相同的刚性气体止推

轴承参数，通过数值计算轴承承载力，与侯安平等[21]

的承载力实验结果对比如图 7所示。由对比结果

可知，本文数值计算所得到的承载力与实验结果

吻合较好，最大误差仅为 2%。图 8为本文数值计

算得到的气膜最高温度与 Liu等[22] 的实验数据的

比较。模拟结果与实验测量的趋势基本一致，

转速 n=1.2×104 r/min工况下，实验与数值模拟的

误差仅为 0.9%，随着转速增大，两者的偏差随之

增加，转速 n=2.1×104 r/min时，实验与数值模拟的
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图 6    计算流程图

Fig. 6    Calculation Flowchart
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图 7    本文承载力计算结果与侯安平等[21] 实验结果对比

Fig. 7    Comparison of bearing capacity numerical calculation

results between in this paper and in Hou, et al [21]
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误差为 2.2%。因此，本文的数值模拟方法可有效

地揭示动压气体止推轴承间隙热流动的物理机制。

 2    计算结果及分析

 2.1   气动热对轴承间隙压力场和温度场的影响

p

T

为获得气动热对轴承间隙内流场和温度场的

影响，在楔形因子 hf=4、初始最小气膜厚度 h2=
6 µm、转速 n=5×104 r/min的情况下，比较了黏性

耗散和压缩温升对轴承间隙无量纲气膜压力 和

无量纲温度 分布的影响。

p

p

p p

考虑黏性耗散和压缩温升的无量纲温度场分

布如图 9（a）所示，温度沿旋转方向和径向逐渐上

升，在楔形间隙末端和平直段外缘形成高温区，

且外缘无量纲温度显著高于其他位置。最高无量

纲温度可达 0.35，其绝对温度最高可达 460.66 K；

不考虑黏性耗散时，轴承间隙只存在压缩温升，

此时，气膜温度随着楔形间隙的收敛而逐渐升高，

气膜高温区位于楔形间隙末端和平直段初段间隙

中心位置，最高无量纲温度仅为 0.03，绝对温度最

高温度为 309.42 K（见图 9（b））。有无黏性耗散时

的最高绝对温度温差可达 150 K。图 10为考虑黏

性耗散和压缩温升、仅考虑压缩温升以及两者均

不考虑的等气膜温度 3种情况下轴承间隙无量纲

压力 的分布比较。从图中可以看出，沿圆周方

向 3种情况的压力 从入口处急剧增大，周向压

力梯度增大，随着流动通道面积逐渐减小，气体

压缩效应剧烈，峰值位于楔形间隙末端区域，经

过最小间隙位置后，气膜压力变化缓慢，到出口

位置骤降为环境压力；而有/无黏性耗散时的无量

纲压力 比等温条件下的无量纲压力 分别高

4.2%和 0.9%。这主要是因为动压气体轴承小尺

度间隙内在高速旋转条件下沿半径方向速度增大，

速度梯度增大进而导致大剪切力，因黏性耗散产

热导致的温升也大，而由于楔形间隙面积收敛而

导致的压缩温升效应相对较小，产生的温升也较

小。对于决定轴承承载能力的压力，由两者导致

的气体温升使得空气黏度增大从而导致楔形间隙

动压压缩效应增强、最高气膜压力上升。而考虑

黏性耗散时的最高压力较仅考虑压缩温升时的压

力高 3.25%，这主要是因为，如图 11所示，黏性耗

散产生的温升占主导地位，气膜温度升高，使得

气体黏度增大，而由理想气体状态方程所求的气

体密度则受压力和温度的共同影响，考虑黏性耗

散时的气体密度较小。压缩温升和黏性耗散导致

楔形间隙末端和平直段外缘高温。综上所述，高

转速下轴承间隙剪切流动存在强烈的热效应，该
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热效应与压缩温升和黏性耗散有关，黏性耗散导

致的气动热效应所占比重远远大于压缩温升，且

轴承气动热效应最强烈区域与该位置处大速度梯

度紧密相关。

 2.2   不同影响因素下气动热对气膜温度场和承载

力影响

 2.2.1    楔形因子

T

在最小初始气膜厚度 h2=4 µm，转速 n=4×

104 r/min情况下，比较了不同楔形因子 hf 变化下，

黏性耗散和压缩温升对轴承间隙气膜无量纲温度

分布和轴承承载力 W 的影响。

图 12呈现了不同楔形因子 hf 变化情况下，黏

性耗散和压缩温升对轴承间隙气膜最高无量纲温

度和轴承承载力的影响。如图所示，考虑黏性耗

散和压缩温升时，气膜最高无量纲温度随着楔形

因子 hf 的增大而减小，最后基本保持不变，楔形

因子 hf 由 2增大到 5时，最高温度减小了 12.76%；

而仅考虑压缩温升时的气膜温度则呈现与之相反

的规律，hf=5时的最高温度较 hf=2时，升高了

30.3%。轴承承载力则随着楔形因子的增大先增

大后减小，当 hf=5时，承载力达到最大值，此时考

虑黏性耗散和压缩温升的绝对温度较仅考虑压缩

温升时高约 137.7 K，承载力高 2 N。

T

图 13和图 14分别为考虑黏性耗散和压缩温

升、仅考虑压缩温升时的无量纲气膜温度 分布

云图。由图 13中可以看出，两者同时考虑时，随
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着楔形因子的增大，轴承入口温度降低，入口至

楔形间隙处温度变化剧烈，高温区域逐渐移动至

楔形间隙末端和平直段外缘。而仅存在压缩温升

时，楔形因子的增大会使楔形间隙末端温度升高，

而不会对温度分布产生影响（如图 14所示）。

这主要是因为楔形因子的变化是影响轴承

楔形动压效应的主要因素，楔形因子的增大使

得轴承动压效应增强，压力升高，轴向承载力增

大，且存在一个最优值，hf=5时轴承性能达到最

佳。气体在楔形间隙段压缩效应剧烈，因此只

考虑压缩温升时，气膜温度随着楔形因子的增

大而逐渐升高。而同时考虑黏性耗散时，楔形

因子的增大使得楔形间隙高度增加，轴承入口

位置出现回流，降低入口混合温度；另外，楔形

间隙高度增加会减小速度梯度，由速度梯度影

响的气膜剪切力随之减小，使得黏性耗散产热

导致的温升减小。总之，楔形因子会增强压缩

温升但会削弱黏性耗散。值得注意的是，存在

一个优化的楔形因子，该优化工况下轴承承载

力达到最大，但是该位置处的气动热效应并非

最强，后续动压气体止推轴承设计工作时，应使

其工作在优化的楔形因子工况下。

 2.2.2    初始最小气膜厚度

T

在最大初始气膜厚度 h1=45 µm，转速 n=5×
104 r/min情况下，考虑黏性耗散和压缩温升、仅

考虑压缩温升时轴承间隙气膜无量纲度 和轴承

承载力 W 随初始最小气膜厚度的变化规律。

图 15为轴承气膜最高无量纲温度和轴承承

载力随着初始最小气膜厚度 h2 变化的曲线。由

图 15可以看出，考虑黏性耗散时轴承无量纲温度

随着 h2 减小快速降低，h2=14 µm时绝对温度为

367.96 K，较 h2=4 µm时减小了 42.61%；仅考虑压

缩温升时的温度也呈下降趋势，h2=14 µm时绝对

温度较 h2=4 µm仅下降了 12.5 K。两种情况下的

轴承承载力都随着初始最小气膜厚度的减小而减

小，h2 超过 18 µm后，两者承载力基本相同。这主

要是因为随着初始最小气膜厚度的增大，使得轴

承楔形间隙处动压效应减弱，降低气膜压力，导

致轴承承载力减弱。

图 16、图 17为不同初始最小气膜厚度下轴

承气膜的温度分布云图，如图所示，气膜厚度对
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温度场的分布规律几乎没有影响。h2 的增大使得

气膜间隙增大，会削弱气体压缩效应，使得压缩

温升减小。而考虑黏性耗散时，增大 h2 会减小速

度梯度，进而减小剪切力，使得由剪切力引起的

黏性耗散产热逐渐降低，轴承气膜温升减小。因

此，考虑到减少最小气膜厚度在增大轴承承载力

的同时，对应轴承间隙气膜气动热效应增强，后

续动压气体轴承设计中应合理地选择初始最小气

膜厚度，使得轴承工作中承载力和热效应的

平衡。

 2.2.3    转　速

动压气体轴承中，转静子间存在相对运动速

度是气体动压润滑形成的必备条件，转速对轴承

承载力和气动热有着重要的影响。在楔形因子

hf=5，初始最小气膜厚度 h2=6 µm时，考虑转速变

化情况下对轴承间隙气膜温度和承载力的影响。

由图 18可知，两者气膜温度都随着转速的增

加而增加，而考虑黏性耗散时，轴承气膜最高温

度与转速近似呈指数关系，随着转速的增加，气

膜温度急剧升高。增加转速会提高轴承动压效应，

使得气膜压力升高，进而提高轴承承载力；低转

速时，两者承载力几乎相同，当转速超过 5×104 r/min
后，随着两者温差的增大，气体黏度增大，气体黏

度的增加会提高轴承压力，使得承载力的差值进

一步增大。转速为 10×104 r/min时，两者绝对温

度差值约为 800 K，承载力差值约为 12.3 N。
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图 18    转速对气膜最高无量纲温度和承载力的影响

Fig. 18    Effect of rotational speed on the maximum dimension-

less film temperature and load capacity
 

图 19、图 20为不同转速下考虑黏性耗散热

和压缩温升和仅考虑压缩温升时的气膜无量纲温

度分布。如图所示，n=2×104 r/min时，此时压缩产

生的温升对温度的影响较为明显。随着转速的增

加， n=6×104 r/min时，其绝对温度为 538.8 K，较

n=3×104 r/min时升高了 55%，此时由剪切力引起

的黏性耗散温升效果远高于压缩带来的温升。这

主要是因为转速较低时，轴承内气体速度较小，

剪切力较小；而随着转速升高，气体速度增大，剪

切力增大，由剪切力导致的黏性耗散产热快速升

高，虽然转速增加会使轴承间隙内气体压缩变得

更加剧烈，但高转速小尺度间隙内黏性耗散带来

的温升占比可达 90%以上，对气膜温度的影响更

明显。因此，在轴承运行中应选择合适的运行参

数，避免因速度选择不合理而造成温升过高的情

况，影响轴承工作稳定性，同时应对采取有效的

冷却方式对轴承进行温度控制。
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图 19    考虑黏性耗散热时，不同转速条件下气膜无量纲

温度分布

Fig. 19    Dimensionless film temperature distribution on

different rotational speeds with viscous dissipation
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图 20    考虑压缩温升时，不同转速条件下气膜无量纲

温度分布

Fig. 20    Dimensionless film temperature distribution on

different rotational speeds with compression heat
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 3    结　论

本文通过数值仿真研究了动压气体止推轴承

变截面气膜间隙气动热及其对流动的影响，并进

一步分析了不同转速、初始最小气膜厚度及楔形

因子等参数变化对气膜温度和承载力的影响，得

出以下结论：

1） 考虑黏性耗散时，在楔形间隙末端和平直

段外缘形成高温区，且外缘无量纲温度显著高于

其他位置；而不考虑黏性耗散时，仅存在压缩温

升，温度峰值则出现在轴承楔形间隙末端。

2）  随着楔形因子的增大，考虑黏性耗散时，

气膜温度逐渐降低，而仅存在压缩温升时则呈现

相反的规律；楔形因子 hf=5时，轴承承载力达到

最优值。间隙气膜温度和承载力随着最小气膜厚

度增加而降低，气膜厚度的变化不影响温度场的

分布；承载力和间隙气膜气动热效应随着转速增

大而增大，气膜最高温度与转速几乎呈指数关系，

黏性耗散导致的气动热效应所占比重远远大于压

缩温升，高转速时，黏性耗散导致的温升占比达

90%以上。
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