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自补偿液体静压精密转台轴承设计与实验

佐晓波，尹自强，王建敏，李圣怡，刘晓东
（国防科技大学 机电工程与自动化学院，湖南 长沙　４１００７３）

摘　要：设计了一种用于精密转台的新型自补偿圆锥形液体静压轴承，并完成了轴承的制造与性能测
试。采用流量平衡原理推导了轴承设计公式，得到了轴向和径向的最优刚度及其优化条件，计入制造误差对

轴承承载性能进行了仿真，并测试了轴承的刚度和回转精度。结果表明：轴承刚度受到节流间隙与承载间隙

的流阻比以及油腔间内流系数影响，流阻比存在最优值，而内流系数越小，对刚度越有利；计入制造误差的仿

真模型能够有效预测轴承刚度范围。

关键词：精密转台；静压轴承；自补偿；刚度

中图分类号：ＴＨ１３３．３　　文献标志码：Ａ　　文章编号：１００１－２４８６（２０１３）０３－０００１－０６

Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｓｅｌｆｃｏｍｐｅｎｓａｔｅｄ
ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃｐｒｅｃｉｓｉｏｎｒｏｔａｒｙｂｅａｒｉｎｇ

ＺＵＯＸｉａｏｂｏ，ＹＩＮＺｉｑｉａｎｇ，ＷＡＮＧＪｉａｎｍｉｎ，ＬＩＳｈｅｎｇｙｉ，ＬＩＵＸｉａｏｄｏｎｇ
（ＣｏｌｌｅｇｅｏｆＭｅｃｈａｔｒｏｎｉｃｓＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇａｎｄＡｕｔｏｍａｔｉｏｎ，ＮａｔｉｏｎａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＤｅｆｅｎｓｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｃｈａｎｇｓｈａ４１００７３，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ａｎｅｗｔｙｐｅｏｆｓｅｌｆｃｏｍｐｅｎｓａｔｅｄｃｏｎｉｃａｌｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃｂｅａｒｉｎｇｆｏｒｐｒｅｃｉｓｉｏｎｒｏｔａｒｙｔａｂｌｅｗａｓｄｅｓｉｇｎｅｄ，ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅｄａｎｄｔｅｓｔｅｄ．Ｔｈｅ

ｄｅｓｉｇｎｆｏｒｍｕｌａｓｗｅｒｅｄｅｒｉｖｅｄｂａｓｅｄｏｎｆｌｏｗｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ，ａｎｄｔｈｅｏｐｔｉｍａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓｗａｓｏｂｔａｉｎｅｄｂｏｔｈｆｒｏｍｔｈｅａｘｉａｌａｎｄｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓ．Ｔｈｅ

ｅｆｆｅｃｔｏｆｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇｅｒｒｏｒｏｎｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｗａｓｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ，ａｎｄｔｈｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄｒｅｖｏｌｕｔｉｏｎａｃｃｕｒａｃｙｗａｓｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｌｙｔｅｓｔｅｄ．Ｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗ

ｔｈａｔｔｈｅｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｄｂｙｔｈｅｒｅｓｉｓｔａｎｃｅｒａｔｉｏｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｒｅｓｔｒｉｃｔｉｎｇｇａｐ，ｔｈｅｂｅａｒｉｎｇｇａｐａｎｄｔｈｅｉｎｎｅｒｆｌｏｗｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｂｅｔｗｅｅｎ

ｐｏｃｋｅｔｓ；ｔｈｅｒｅｓｉｓｔａｎｃｅｒａｔｉｏｈａｓａｎｏｐｔｉｍａｌｖａｌｕｅ，ａｎｄａｌｉｔｔｌｅｖａｌｕｅｏｆｔｈｅｉｎｎｅｒｆｌｏｗｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｉｓｆａｖｏｒａｂｌｅｔｏｔｈｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓ；ｔｈｅｍｏｄｅｌｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ

ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇｅｒｒｏｒｓｃａｎｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙｐｒｅｄｉｃｔｔｈｅｒａｎｇｅｏｆｔｈｅｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｐｒｅｃｉｓｉｏｎｒｏｔａｒｙｔａｂｌｅ；ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃｂｅａｒｉｎｇ；ｓｅｌｆｃｏｍｐｅｎｓａｔｉｏｎ；ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

　　精密数控转台是现代精密机床的关键基础部
件，是进一步改善机床性能、提高加工水平的重要

影响因素。国家“高档数控机床与基础制造装

备”科技重大专项将精密转台的研制作为重要的

攻关任务，并成为多个精密机床研制课题的基本

组成部分。液体静压转台具有承载力大、刚度高、

阻尼特性好和使用寿命长等优点，是精密转台的

主要发展方向之一。目前国外已有多家企业可以

生产精度在亚微米级以上的超精密液体静压转

台［１］，而国内相关研究和产品研发水平仍有一定

的差距［２］。液体静压轴承是静压转台的核心部

件，其刚度、精度决定了转台的性能。静压轴承的

基本原理是使用节流器调节油腔中的润滑流体压

力以产生平衡外载的油膜力，因而节流器设计对

静压轴承研究具有重要意义。传统的固定节流器

已有较成熟的研究［３－４］，但是此类轴承由于小孔、

毛细管等节流元件容易堵塞等原因，难以进一步

提高轴承的刚度。后来发展的薄膜、滑阀等可变

节流器可以实现更高的刚度，然而制造成本高且

存在稳定性问题［５－６］。内部节流轴承较固定节流

轴承刚度高，且轴承结构简单，不易堵塞，节流比

不受轴承间隙影响，因其自身结构能够补偿载荷

变动产生的油膜压力变化，此种轴承也称为自补

偿轴承；但是传统的自补偿轴承较长、摩擦功耗

高，不适于转台使用［７－９］。Ｋａｎｅ等［１０］将节流间

隙与承载间隙设计成呈角度相交的两段，提出一

种适用于转台的自补偿静压轴承，但是节流段的

环形区域内存在流体的扩散效应，且油腔入口容

易因磨损而联通，影响轴承的整体性能。本文将

传统的自补偿与Ｋａｎｅ型节流相结合，设计了一种
新型的自补偿轴承，并基于流量平衡原理推导了

其设计公式，得到了刚度优化条件，分析了制造误

差对轴承承载力的影响，最终制造了轴承并测试

了其刚度和回转精度。
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１　自补偿原理与轴承结构设计

Ｋａｎｅ型轴承自补偿原理如图１所示。高压
润滑油由进油孔进入轴承与转子间的环形空腔，

然后越过圆柱台端面进入节流间隙中，产生一定

的压力损失后进入轴承表面油腔。节流间隙对进

入油腔的润滑油压力起到调节作用，从而使油膜

图１　自补偿原理图
Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｉｎｎｅｒｒｅｓｔｒｉｃｔｉｏｎ

压力适应载荷变动。当轴发生偏心时，轴承间隙

减小一侧的节流间隙增大，使油腔前的压力损失

减小而流量增大，从而使油腔压力升高，同理，轴

承间隙增大一侧油腔压力相应降低，两侧压力差

产生油膜回复力。

传统自补偿轴承将节流油腔直接加工在轴承

油腔相对的内表面上，由轴承与轴颈之间的间隙

形成油腔的进油液阻，其补偿原理与Ｋａｎｅ型轴承
类似，但是轴承较长。将两种结构结合起来，设计

了图２所示的液体静压转台轴承，可以克服前二
者存在的问题。节流单元加工于圆柱形节流环外

图２　轴承结构图
Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｂｅａｒｉｎｇ

表面上，其通过内部的连接通道与轴承表面的油

腔连通。为适应超精密机床对转台回转精度的要

求，采用多油腔结构，可以有效均化制造误差对油

膜厚度的影响。本文设计的液体静压轴承采用了

１６个扇形油腔，每个油腔对应一个节流单元。节
流单元由进油槽、节流面和集油腔组成。

２　参数设计与性能分析

流过静压轴承每一个油腔的润滑油满足流量

平衡条件，即

Ｑｒｉ＝Ｑｂｉ＋Ｑｌｉ（ｉ＋１）－Ｑｌ（ｉ－１）ｉ （１）
其中：Ｑｒｉ为节流单元流入油腔 ｉ中的流量，Ｑｂｉ，
Ｑｌｉ（ｉ＋１）和Ｑｌ（ｉ－１）ｉ分别为油腔 ｉ流向排油槽和相邻
油腔的流量。

不计液体的可压缩性，则方程（１）表示为
（ｐｓ－ｐｂｉ）
Ｒｒｉ

＝
ｐｂｉ
Ｒｂｉ
＋
（ｐｂｉ－ｐｂ（ｉ－１））
Ｒｌ（ｉ－１）ｉ

＋
（ｐｂｉ－ｐｂ（ｉ＋１））
Ｒｌｉ（ｉ＋１）

（２）
其中：ｐｓ和ｐｂｉ分别为进油压力和油腔ｉ中的压力，
Ｒｒｉ和 Ｒｂｉ分别为节流单元和油腔出油的流阻，
Ｒｌ（ｉ－１）ｉ和Ｒｌｉ（ｉ＋１）分别为油腔 ｉ与两侧油腔间封油
面的流阻。

移项整理后得

ｐｓ＝（１＋
Ｒｒｉ
Ｒｂｉ
＋
Ｒｒｉ
Ｒｌｉ（ｉ－１）

＋
Ｒｒｉ
Ｒｌ（ｉ＋１）ｉ

）ｐｂｉ

　　－
Ｒｒｉ
Ｒｌｉ（ｉ－１）

ｐｂ（ｉ－１）－
Ｒｒｉ
Ｒｌ（ｉ＋１）ｉ

ｐｂ（ｉ＋１） （３）

引入小位移假设［１１］，即在小位移设计条件

下，假设任意两个油腔的压力增量之比等于油腔

几何中心的位移之比：

Δｐｂｉ
ｅｉ
＝
Δｐｂ（ｉ＋１）
ｅ（ｉ＋１）

＝
Δｐｂ（ｉ－１）
ｅ（ｉ－１）

（４）

２．１　径向最优刚度设计

将式（４）代入式（３）中整理可得到任意油腔
压力的近似计算公式：

ｐｂｉ＝
１＋λ０＋λｅｉκｅｉ
１＋λｅｉ＋λｅｉκｅｉ　

ｐｓ
１＋λ０

（５）

其中：λ０＝
Ｒｒ０
Ｒｂ０
，λｅｉ＝

Ｒｒｅｉ
Ｒｂｅｉ
分别为设计状态和偏心为

ｅ的工作状态下的流阻比，κｅｉ＝
Ｒｂｉ
Ｒｌｉ（ｉ－１）

（１－

ｅ（ｉ－１）
ｅｉ
）＋

Ｒｂｉ
Ｒｌｉ（ｉ＋１）

（１－
ｅ（ｉ＋１）
ｅｉ
）为内流效应系数，其反

映了多腔轴承中内流对油腔压力的影响，在小偏

心假设下，常常假设其为常数 κ０，不受偏心率的
影响［１１］。

·２·
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对于本文设计的自补偿轴承，节流间隙和轴

承间隙分别由式（６ａ）和（６ｂ）计算。
ｈｒｉ＝ｈｒ０＋ｅｃｏｓｉ （６ａ）
ｈｂｉ＝ｈｂ０－ｅｃｏｓｉｃｏｓθ （６ｂ）

令ｈｒ０＝ｈｂ０＝ｈ０，ε＝ｅ／ｈ０为径向的无量纲位
移，于是偏心ｅ下的流阻比

λｅｉ＝（
１－εｃｏｓφｉｃｏｓθ
１＋εｃｏｓφｉ

）３λ０ （７）

油腔承载能力为

Ｗｉ＝
ｐｂｉＡｅ
ｎ ＝

１＋λ０＋λｅｉκｅｉ
１＋λｅｉ＋λｅｉκｅｉ　

ｐｓＡｅ
（１＋λ０）ｎ

＝珚ＷｉｐｓＡｅ

（８）
其中：珚Ｗｉ为承载能力系数，Ａｅ为轴承有效承载面
积，ｎ为油腔数目。

由式（７）计算出
λｅｉ
ε
代入式（８）中，可得小位

移下各油腔区域的油膜刚度计算式，其叠加即得

轴承油膜径向刚度系数表达式：

珔Ｓｒ＝∑
ｎ

ｉ＝１

３λ０［１＋λ０（１＋κｅｉ）］（１＋ｃｏｓθ）ｃｏｓθ
ｎ（１＋λ０）

·

ｃｏｓ２φｉ（１＋εｃｏｓφｉ）
２（１－εｃｏｓφｉｃｏｓθ）

２

［（１＋εｃｏｓφｉ）
３＋λ０（１＋κｅｉ）（１－εｃｏｓφｉｃｏｓθ）

３］２

（９）
当ε＝０时，即得初始设计状态下刚度系

数为

珔Ｓｒ０ ＝
珚Ｗｒ
ε ε＝０

＝∑
ｎ

ｉ＝１

３λ０ｃｏｓ
２φｉ（１＋ｃｏｓθ）ｃｏｓθ

ｎ（１＋λ０）［１＋λ０（１＋κ０）］

（１０）
当ｐｓ，Ａｅ，ｈ０确定后，为获得最大设计刚度，应

选择最佳 λ０值，令
ｄ珔Ｓｒ０
ｄλ０

＝０，可得最佳 λ０设计

值为

λ０＝
１
１＋κ槡 ０

（１１）

因而轴承的最大径向设计刚度系数为

珔Ｓｒ０ｍａｘ＝∑
ｎ

ｉ＝１

３ｃｏｓφｉ（１＋ｃｏｓθ）ｃｏｓθ
ｎ（１＋ １＋κ槡 ０）

２
ｃｏｓφｉ

＝３２
（１＋ｃｏｓθ）ｃｏｓθ
（１＋ １＋κ槡 ０）

２
（１２）

２．２　轴向最优刚度设计

转子发生轴向位移时，方程（１）中 Ｑｌｉ（ｉ＋１）和
Ｑｌ（ｉ－１）ｉ为０，由方程（２）解得

ｐｂｉ＝
１

１＋λΔｉ
ｐｓ （１３）

其中，λΔｉ＝
ＲｒΔｉ
ＲｂΔｉ
为轴向位移为Δ时的流阻比。

对于本文设计的轴承，转子发生轴向位移时

的节流间隙和轴承间隙分别由式（１４ａ）和（１４ｂ）
计算。

ｈｒｉ＝ｈｒ０ （１４ａ）
ｈｂｉ＝ｈｂ０＋Δｓｉｎθ （１４ｂ）

令δ＝Δ／ｈ０为轴向的无量纲位移，于是流
阻比

λΔｉ＝（１＋δｓｉｎθ）
３λ０ （１５）

油腔承载能力为

Ｗｉ＝
ｐｂｉＡｅ
ｎ ＝

ｐｓＡｅ
ｎ（１＋λΔｉ）

＝珚ＷｉｐｓＡｅ （１６）

由式（１５）计算出
λΔｉ
δ
代入式（１６）中，叠加可

得小位移下轴承油膜的轴向刚度系数为

珔Ｓａ＝
３λ０（１＋δｓｉｎθ）

２ｓｉｎ２θ
［１＋λ０（１＋δｓｉｎθ）

３］２
（１７）

δ＝０时即初始状态下的轴向刚度系数：

珔Ｓａ０＝
３λ０ｓｉｎ

２θ
（１＋λ０）

２ （１８）

令
ｄ珔Ｓａ０
ｄλ０
＝０，可得最佳λ０设计值为

λ０＝１ （１９）
因而轴承的最大轴向设计刚度系数为

珔Ｓａ０ｍａｘ＝
３
４ｓｉｎ

２θ （２０）

２．３　性能分析

采用上述设计理论，对锥面角度为４５°的轴
承模型进行了计算。图３所示为不同内流系数
κ０下设计刚度随流阻比的变化曲线，可以看出：
（１）油腔间的润滑油流通对轴承刚度不利，内流
系数越小，则刚度越高；（２）对应某一内流系数，
存在最佳的 λ０值，且在最佳 λ０值附近刚度下降
不大，表明 λ０的最佳设计值具有一定的裕度，为
设计带来方便。

图４所示为内流系数取０．１，不同流阻比 λ０
下轴承径向刚度随偏心率变化曲线，由于采用了

小偏心假设，故在偏心率较小时，刚度计算准确，

当偏心率较大时，只能定性反映刚度的变化趋势。

由曲线可见：（１）在无偏心的设计状态下，轴承径
向刚度最大，随着偏心增大，刚度值递减；（２）当
λ０为１时，最接近于最佳设计值，因而轴承在设
计状态下刚度最大；（３）λ０越接近于最优设计值，
轴承刚度随偏心下降速度越大，当偏心率较大时，

其刚度性能反而更差，因而，此类型轴承适宜于小

偏心工作状况，从图 ４得出，偏心率不宜超过
０．３。

·３·
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图３　设计刚度与流阻比关系曲线
Ｆｉｇ．３　Ｄｅｓｉｇｎｓｔｉｆｆｎｅｓｓｖｓｆｌｏｗｒｅｓｉｓｔａｎｃｅｃｕｒｖｅｓ

图４　刚度与偏心率关系曲线
Ｆｉｇ．４　Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｖｓｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙｃｕｒｖｅｓ

图５　刚度与轴向位移关系曲线
Ｆｉｇ．５　Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｖｓ．ａｘｉａｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｕｒｖｅｓ

图５所示为不同流阻比 λ０下轴承轴向刚度
随轴向无量纲位移的变化曲线。由曲线可见：

（１）对于给定 λ０值的情况下，如果 λ０不大于
１５，在无位移的设计状态下轴承轴向刚度最大，
随着位移增大，刚度值递减；而若 λ０不小于２．０，
最大刚度出现在某位移条件下。（２）当 λ０取最
佳设计值１时，虽然轴承在设计状态下刚度取得
最优值，但是如果轴承在轴向承受较大载荷，即在

轴向位移较大的工况下使用，则采用大于１的 λ０
值更加有利。

３　制造误差的影响

制造误差对轴承性能具有较大影响。对于本

文设计的自补偿圆锥形液体静压轴承，轴承内部

间隙是轴承性能最敏感的影响因素。轴承设计间

隙只有０．０２ｍｍ，制造误差一般为微米级，甚至和
间隙值在同一个数量级。其中锥面承载间隙受到

两个圆锥轴承同轴误差的影响，轴承轴线偏离预

期位置，使得承载间隙不均匀，如图６（ａ）。由于
圆锥面之间的间隙大小可以调节，因而不考虑尺

寸误差造成的影响。而影响节流间隙的制造误差

包括形成节流间隙的转、定子表面的尺寸误差和

节流环装配的偏斜误差（如图 ６（ｂ））等。为简
便，不考虑轴承不同轴和节流环偏斜造成的转子

倾斜，则引入误差影响的节流间隙和承载间隙计

算公式为

ｈｒｉ＝ｈｒ０＋ｅｃｏｓｉ＋τ－ｚγｃｏｓ（ｉ－ψ） （２１ａ）
ｈｂｉ＝ｈｂ０－ｅｃｏｓｉｃｏｓθ＋Δｓｉｎθ＋ｒｂｃｏｓ（ｉ－）

（２１ｂ）
其中：τ为尺寸误差引起的节流间隙变化量，γ为
节流环偏斜角度，ｚ为计算位置到偏斜初始位置
的距离，ψ为偏斜方向相对转子偏心方向的夹角，
ｒｂ为轴承中心相对预定位置的偏移量，为轴承
中心偏移方向相对转子偏心方向的夹角。间隙的

无量纲形式为

珔ｈｒｉ＝１＋εｃｏｓｉ＋珔τ－珋ｒｃｃｏｓ（ｉ－ψ） （２２ａ）
珔ｈｂｉ＝１－εｃｏｓｉｃｏｓθ＋δｓｉｎθ＋珋ｒｂｃｏｓ（ｉ－）

（２２ｂ）

（ａ）轴承同轴度误差

（ｂ）节流环偏斜误差
图６　制造误差对间隙影响

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｅｆｆｅｃｔｏｆｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇｅｒｒｏｒｏｎｔｈｅｃｌｅａｒａｎｃｅ
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４　轴承性能测试

制造了自补偿液体静压转台轴承，其基本参

数如表１所示。图７为测试现场照片。在承载力
测试中，在供油压力为１ＭＰａ条件下，采用气缸分
别在径向和轴向顶推转子，推杆上安装有分辨率

为１ｋｇ的力传感器，记录荷载值；采用高精度
Ｍｏｈｅｒ电感式位移传感器测试相应方向的位移
值，其分辨率可达０．１μｍ。

同时，采用计入制造误差的理论模型对轴承

承载力进行了仿真。轴承零件制造误差由 Ｚｅｉｓｓ
高精度三坐标测量机进行检测，其测量精度为

１μｍ。结果表明：节流环装配存在较大偏斜误差，
节流单元中心的无量纲偏斜量 珋ｒｃ达到０．５，两轴
承锥面不同轴引起的轴承中心线无量纲偏移量 珋ｒｂ
达到０．４。为适度抵消节流环偏斜造成的油膜厚
度不均的影响，适当扩大了节流间隙，使得其无量

纲尺寸增量珔τ为０．５。轴向加载没有方向性，承
载力测试值只受到夹角（－ψ）影响，计算结果与
实验结果如图８（ａ）所示；由结果看出实验曲线与
（－ψ）＝１８０°条件下计算曲线的变化趋势最接
近。于是假设（－ψ）＝１８０°，则径向承载力测试
值只受到加载方向与珋ｒｃ的夹角ψ的影响，结果如
图８（ｂ）所示，实验曲线与 ψ＝４５°条件下计算曲
线最为接近。结果表明：（１）由于误差因素的复
杂性，很难建立准确的计算模型，但是本文提出的

误差模型能够有效预测轴承承载力的实际范围；

（２）所制造的自补偿液体静压转台轴承在初始状
态下轴向刚度约为 ２２０Ｎ／μｍ，径向刚度约为
１２０Ｎ／μｍ。为提高轴承刚度，可以增大供油压
力，而且需进一步提高轴承制造精度。

表１　轴承基本参数
Ｔａｂ．１　Ｍａｉｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｈｅｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅｄｂｅａｒｉｎｇ

参数／单位 数值 参数／单位 数值

转台外径／ｍｍ ３６０ 节流面周长／ｍｍ ５５．６１
转台高度／ｍｍ １８０ 节流面宽度／ｍｍ ３
锥面角度／（°） ５０ 内部通道直径／ｍｍ ３
供油压力／ＭＰａ ０．５～２轴承间隙／ｍｍ ０．０２
主轴平均直径／ｍｍ ２３６ 流阻比 １
油腔包角／（°） １５ 间隙比 １
封油边宽度／ｍｍ ５ 内流系数 ０．１６

　　在回转精度测试中，采用超精密标准球辅助测
量。因为标准球精度比轴承预期回转精度高出一

个数量级，因而采用测试轴承跳动的方法，轴承实

际的运动精度应比跳动值更高。对轴承回转精度

测试表明：其径向跳动０．３μｍ，因而在进一步提高

（ａ）承载力测试装置

（ｂ）回转误差测试装置
图７　测试装置

Ｆｉｇ．７　Ｐｈｏｔｏｓｏｆｔｅｓｔｒｉｇ

（ａ）轴向结果

（ｂ）径向结果
图８　承载力曲线

Ｆｉｇ．８　Ｌｏａｄｃａｐａｃｉｔｙｃｕｒｖｅｓ

制造精度的条件下，有望达到更高的回转精度。

５　结论

本文完成了一种新型的自补偿液体静压精密

·５·
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转台轴承的设计、制造与测试，并推导了轴承在两

个主要受载方向的最优设计刚度及其优化条件，

得到了其设计曲线。通过理论分析和实验研究，

可以得到以下结论：

（１）自补偿液体静压轴承不采用传统的固定
或可变节流器，因而结构简单、设计参数少，其刚

度主要受到流阻比和内流系数影响。

（２）采用考虑多种制造误差影响的计算模
型，可以有效预测承载力的范围。

（３）所制造轴承轴向刚度约２２０Ｎ／μｍ，径向
刚度约１２０Ｎ／μｍ，回转精度优于０．３μｍ，能够满
足精密转台的需要。下一步需要完善轴承加工工

艺，提高制造精度，以充分发挥液体静压轴承的刚

度性能。
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