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十字均压槽对平面静压气浮轴承

动态性能的影响研究∗

李陆军
(中国水利水电科学研究院ꎬ北京 １０００３８)

摘要:为解决平面静压气浮轴承受外界周期性扰动而振动的问题ꎬ将线性摄动法技术和流量连续性边界应用到频域内振动分析模

型中ꎬ开展了气膜内压强对振动的响应分析ꎮ 建立了气膜压强稳态、振动实部和振动虚部之间的耦合关系ꎬ提出了压强扰动项虚部

和实部分离方法ꎬ在频域内轴承刚度和阻尼系数变化上对十字均压槽的作用进行了评价ꎬ进行了不同气膜厚度条件下轴承刚度和

阻尼系数的数值模拟ꎮ 研究结果表明:十字均压槽对频域内动态刚度和阻尼系数的影响受气膜厚度(ｈ)影响ꎬ当 ６ μｍ < ｈ < ７. ５ μｍ
时ꎬ十字均压槽既增大了轴承刚度ꎬ又提高了轴承稳定性ꎻ当 ９. ７ μｍ < ｈ < １６ μｍ 时ꎬ尽管十字均压槽提高了轴承的刚度ꎬ但降低了

轴承稳定性ꎮ
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０　 引　 言

由于无污染、无噪音等特性ꎬ气体轴承被广泛应用

于各种精密仪器中ꎮ 与液体润滑轴承相比ꎬ气体轴承

的缺点是承载力和刚度较小ꎬ这限制了气体轴承的应

用领域ꎮ 为此ꎬ研究人员采用节流器提高气浮轴承的

承载力和刚度ꎮ
节流器类型包括小孔节流、环面节流、狭缝节流、



多孔质节流和表面节流等ꎮ 孙昂、于贺春等[１￣３]针对狭

缝节流、带锥形腔体的气浮轴承的承载力和刚度进行

了研究ꎻ文明[４]、胡俊宏[５] 等利用 Ｆｌｕｅｎｔ 对对气浮轴

承内部流动进行了数值模拟研究ꎬ获得气浮轴承的承

载力与气膜厚度的关系ꎻ近年来ꎬ多个学者利用有限元

方法ꎬ研究了气浮轴承的承载力特性[６￣８]ꎮ
上述研究主要是针对气浮轴承的静态特性ꎬ而气

浮轴承在工作时常常受到外界干扰ꎬ产生微小的振动ꎬ
因此ꎬ研究气浮轴承的动态特性意义重大ꎮ

ＣＵＩ 等[９] 采用摄动法分析了狭缝￣小孔双节流球

形气体轴承的动力学特性ꎬ且采用有限元求解了狭缝￣
球混合气膜雷诺方程的非线性耦合弱解ꎬ获得了轴承

的刚度和阻尼系数ꎻ李陆军等[１０] 采用摄动方法ꎬ建立

了平面静压气浮轴承的微扰动稳定性分析模型ꎬ研究

了轴承受到垂向微冲击后气膜厚度随时间的变化过

程ꎬ给出了气浮轴承的动态性能ꎻ向洋等[１１] 通过求解

稳态雷诺方程和扰动雷诺方程ꎬ计算出了轴承静承载

力、静刚度、动刚度和阻尼系数ꎬ并对轴承的稳定性进

行了分析ꎬ确定了气体静压轴承工作的稳态边界ꎻ陈东

菊等[１２]研究了空气静压导轨的气腔结构、节流器直

径、供气压强对气膜内气旋的影响规律ꎻ卢志伟等[１３]

运用有限差分法ꎬ对静压气浮轴承动态特性进行了数

值研究ꎬ得到了气浮轴承的动态刚度和阻尼ꎻ张传伟

等[１４]针对精密 Ｈ 型气体轴承的起动过程ꎬ计算了轴

承动态浮力ꎬ分析了气浮面螺旋槽的深度和数量的影

响ꎻ裴浩等[１５]基于气体分子动力学和冲击射流理论ꎬ
结合气腔内气体流态ꎬ对空气静压轴承内部高压区进

行了分区和定量描述ꎻ龙威等[１６]通过从静压气浮轴承

内气旋角度来研究轴承的动态特性ꎬ认为主气旋的核

心位置和内外压差造成的压力脉动决定气体静压轴承

微振动的强度和频率特征ꎮ
由于干扰源的频率分布很广ꎬ需分析轴承的频域

响应特性ꎬ即不同频率干扰下的动态刚度和阻尼系数ꎮ
王祖温等[１７]采用分步函数和小参数摄动方法简

化得到了一维动态 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程ꎬ通过动态压力分步

方程的有限元方法分析了气膜的动态刚度、动态阻尼ꎻ
郭良斌等[１９]建立了静压气体球轴承气膜位移￣动态力

频响函数的数学模型ꎬ通过实验验证了低频时动态刚

度约等于静刚度ꎮ
尽管上述研究者研究了气浮轴承的动态特性ꎬ但

几乎都集中在径向轴承、球气体轴承和倾瓦轴承ꎬ而对

于平面静压气浮轴承频域内的动态特性ꎬ目前还没有

相关文献ꎮ 近十几年来ꎬ以光刻机为代表的集成电路

(ＩＣ)制造业突飞猛进ꎬ而平面静压气浮轴承是光刻机

工件台重要的组件之一ꎬ其频域内动态性能对工件台

系统性能有着重要的意义ꎮ
本文将以平面静压气浮轴承为研究对象ꎬ采用有

限元方法和流量连续性边界ꎬ利用 ＣＯＭＳＯＬ 软件的

ＰＤＥ 模块ꎬ求解稳态雷诺方程和非定常扰动雷诺方

程ꎬ分析轴承在不同扰动频率下的动态性能ꎻ通过比较

有和没有十字均压槽两种平面静压气浮轴承对扰动的

动态响应ꎬ为设计高刚度和高阻尼的平面气浮轴承提

供参考ꎮ

１　 理论分析

假设在等温条件下ꎬ则无水平运动的雷诺方程为:
∂
∂ｘ

Ｐｈ３

η ∂Ｐ
∂ｘ( ) ＋ ∂

∂ｙ
Ｐｈ３

η ∂Ｐ
∂ｙ( ) ＝ １２ ∂Ｐｈ

∂ｔ (１)

式中:Ｐ— 气膜内压强ꎬＰａꎻｈ— 气膜厚度ꎬｍꎻｘ— 坐标ꎬ
ｍꎻｙ— 坐标ꎬｍꎻｔ— 时间ꎬｓꎻη— 空气粘性系数ꎬＰａｓꎮ

此时ꎬ气膜内压强和气膜厚度微扰动方程为:
Ｐ ＝ Ｐ０ ＋ Ｐ′ꎬｈ ＝ ｈ０ ＋ ｈ′ (２)

式中:Ｐ０— 稳态气膜压强ꎬＰａꎻＰ′— 气膜内压强扰动

量ꎬ其中 Ｐ′≪ Ｐ０ꎬＰａꎻｈ０— 稳态气膜厚度ꎬｍꎻｈ′— 气膜

厚度扰动量ꎬ其中 ｈ′ ≪ ｈ０ꎬｍꎮ
气膜厚度扰动量 ｈ′ 在外界强迫扰动作用下以周

期性变化ꎬ即:
ｈ′ ＝ ｈ′ｄｓｉｎ(２πｆｔ) ＝ ｈ′ｄｓｉｎ(ωｔ) (３)

式中:ｈ′ｄ—ｈ′的幅值ꎬｍꎻω—振动角速度ꎬ１ / ｓꎻｆ—扰动

频率ꎬｓ －１ꎮ
轴承垂直方向速度为:

∂ｈ′
∂ｔ ＝ ｈ′ｄωｃｏｓ(ωｔ) (４)

气膜内压强扰动量 Ｐ′ 不仅与气膜厚度扰动量 ｈ′
有关ꎬ还与 ∂ｈ′ / ∂ｔ 相关ꎬ为此假设:

Ｐ′ ＝ ｐ′ｒ ｓｉｎωｔ ＋ ｐ′ｉ ｃｏｓωｔ (５)
式中:ｐ′ｒ— 气膜内压强扰动实部ꎬ由 ｈ′ 引起ꎬＰａꎻｐ′ｉ—
气膜内压强扰动虚部ꎬ∂ｈ′ / ∂ｔ 引起的压强扰动幅值ꎬ
Ｐａꎮ

根据式(５) 可知:
∂Ｐ′
∂ｔ ＝ ｐ′ｒωｃｏｓωｔ － ｐ′ｉωｓｉｎωｔ (６)

将式(２ ~ ６) 代入式(１)ꎬ并分离 ｓｉｎωｔ项和 ｃｏｓωｔ
项ꎬ可得:

∂
∂ｘ

Ｐ０ｈ３
０

η 
∂Ｐ０

∂ｘ
æ
è
ç

ö
ø
÷＋ ∂

∂ｙ
Ｐ０ｈ３

０

η 
∂Ｐ０

∂ｙ
æ
è
ç

ö
ø
÷ ＝ ０ (７)

Δ ３Ｐ０ｈ２
０ｈ′ｄ

η

ΔＰ０
æ
è
ç

ö
ø
÷＋ Δ ｈ３

０

η

ΔＰ０
æ
è
ç

ö
ø
÷ｐ′ｒ[ ] ＋
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Δ ｈ３
０Ｐ０

η
æ
è
ç

ö
ø
÷

Δｐ′ｒ[ ] ＝ － １２ｈ０(ｐ′ｉω) (８)

Δ ｈ３
０

η

ΔＰ０
æ
è
ç

ö
ø
÷(ｐ′ｉ )[ ] ＋ Δ ｈ３

０Ｐ０

η
æ
è
ç

ö
ø
÷

Δ(ｐ′ｉ )[ ] ＝

１２ｈ０(ｐ′ｒω) ＋ １２Ｐ０ｈ′ｄω (９)
假设气浮轴承是线性阻尼系统ꎬ则动态刚度和阻

尼按照下式计算:

Ｋｄ ＝
－ ∫

Ｓ

ｐ′ｒｄｓ

ｈ′ｄ
(１０)

Ｄ ＝
－ ∫

Ｓ

ｐ′ｉ ｄｓ

ｈ′ｄω
(１１)

式中:Ｆ— 轴承的动态承载力ꎬＮꎻＫｄ— 轴承动态刚度ꎬ
Ｎ / ｍꎻＤ—轴承线性阻尼系数ꎬＮｓ / ｍꎻＳ—轴承承载面

积ꎬｍ２ꎮ
当阻尼系数为正值时ꎬ振动过程为收敛ꎬ气浮轴承

受扰动后保持稳定ꎬ且阻尼系数越大ꎬ轴承稳定性越

好ꎻ当阻尼系数为负值时ꎬ振动过程为发散ꎬ气浮轴承

受扰动后振动幅度越来越大ꎬ轴承不稳定ꎮ
对于扰动的边界条件ꎬ大多数研究者采用节流孔

出口处压强扰动量为 ０ꎬ但实际情况是当气膜厚度变

化时ꎬ节流孔出口处边界压强扰动量是与初始稳定状

态、气膜厚度扰动量等有关ꎬ所以节流孔出口处压强扰

动量的变化过程很难判断ꎮ为此ꎬ本文采用流量连续性

边界条件ꎮ孔节流的供气过程中ꎬ稳态时通过小孔节流

后的流量可由以下二式得到:

(１) 当
Ｐ０

Ｐｓ
< ２

γ ＋ １( )
γ

γ－１
时:

ｑ０ ＝ ｃ０ＡＰｓ γ ２
γ ＋ １

１
ＲＴｓ

２
γ ＋ １( )

γ
γ－１

(１２)

(２) 当
Ｐ０

Ｐｓ
≥ ２

γ ＋ １( )
γ

γ－１
时:

ｑ０ ＝ ｃ０ＡＰｓ
２γ

(γ － １)ＲＴｓ

Ｐ０

Ｐｓ

æ
è
ç

ö
ø
÷

２
γ
－
Ｐ０

Ｐｓ

γ＋１
γ

(１３)

式中:ｃ０— 小孔节流系数ꎬ０. ８５ꎻＡ— 节流孔的面积ꎬ
ｍ２ꎻＰｓ—供气压强ꎬ取６ × １０５ Ｐａꎻγ—空气绝热指数ꎬ取
１. ４ꎻＲ—空气常数ꎬ取 ２８７ Ｊ / (ｋｇＫ)ꎻＴｓ—供气温度ꎬ
取 ３００ Ｋꎻｑ— 节流孔出口处质量流量ꎬｋｇ / ｓꎮ

稳态时流量也可以按照下式计算:

ｑ０ ＝ － ∫
Ｌ

ρｈ３
０

ΔＰ０

１２η ｄｌ (１４)

所以稳态方程节流孔出口处边界由式(１２) 或式

(１３ꎬ１４) 确定ꎮ轴承微扰动时ꎬ通过节流孔流量 ｑ 的扰

动量 ｑ′ 为:

ｑ′ ＝ ∂ｑ０

∂Ｐ０ Ｐ ＝ Ｐ０

Ｐ′ (１５)

根据式(１２ꎬ１５)ꎬ可得:

当
Ｐ０

Ｐｓ
< ２

γ ＋ １( )
γ

γ－１
ꎬ

∂ｑ
∂Ｐ Ｐ ＝ Ｐ０

＝ ０ (１６)

同理ꎬ可得:

当
Ｐ０

Ｐｓ
≥ ２

γ ＋ １( )
γ

γ－１
ꎬ

∂ｑ
∂Ｐ Ｐ ＝ Ｐ′０

＝ ｃ０Ａ
２γ

(γ － １)ＲＴｓ
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２
γ
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Ｐｓ
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è
ç
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÷

２
γ －１

－ γ ＋ １
γ

Ｐ０

Ｐｓ
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è
ç
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ø
÷

１
γ

{ } (１７)

ｑ′ ＝ － ∫
Ｌ

ρ′ｈ３
０

ΔＰ′
１２η ｄｌ (１８)

根据式(１６ ~ １８)ꎬ可以确定微扰动时节流孔出口

处边界ꎮ
假定轴承出口处压强等于大气压ꎬ即:

Ｐｅｘｉｔ ＝ Ｐａ (１９)
式中:Ｐｅｘｉｔ—轴承出口处压强ꎬＰａꎻＰａ—环境大气压ꎬＰａꎮ

当这一条件没有改变时ꎬ则轴承出气口的压强扰

动量为 ０ꎬ即:
Ｐ′ｅｘｉｔ４９ ＝ ０ (２０)

式中:Ｐ′ｅｘｉｔ— 轴承出口压强扰动量ꎬＰａꎮ

３　 研究结果

本文的研究对象是平面静压气浮轴承ꎬ采用小孔

自成节流方式节流ꎮ为了提高轴承的承载力和刚度ꎬ在
轴承面刻出了十字均压槽ꎮ

有十字均压槽平面气浮轴承计算网格如图 １
所示ꎮ

图 １　 有十字均压槽平面气浮轴承计算网格
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轴承外径为 ６０ ｍｍꎬ在直径为 ３０ ｍｍ 圆上均匀分

布 ４ 个节流孔ꎬ节流孔直径为 ０. ４ ｍｍꎮ十字均压槽的

深度为 ２０ μｍꎬ４ 个圆和节流孔同心ꎬ半径均为 ２ ｍｍꎬ
十字均压槽宽度均为 ０. ４ ｍｍꎮ

３. １　 静态性能分析

通过静态特性分析可知:十字均压槽提高了气浮

轴承静态承载力ꎬ且随气膜厚度的增加ꎬ承载力减小ꎮ
对于静态刚度ꎬ十字均压槽对不同气膜厚度的气

浮轴承ꎬ有不同的影响ꎮ
十字均压槽对气浮轴承静态刚度和稳定区域的影

响如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 十字均压槽对气浮轴承静态刚度和稳定区域的影响

随气膜厚度的增大ꎬ静态刚度先增加后减小ꎮ此外ꎬ
当气膜厚度较小时(ｈ≤６ μｍ)ꎬ十字均压槽降低了气浮

轴承的静态刚度ꎻ当气膜厚度较大时(ｈ ≥６ μｍ)ꎬ十字

均压槽提高了气浮轴承的静态刚度ꎻｈ ＝ ５ μｍ 时ꎬ无十

字均匀槽的轴承静态刚度约为 ７０ Ｎ / μｍꎬ而有十字均匀

槽的轴承静态刚度约为 ４０ Ｎ / μｍꎮ

３. ２　 动态性能分析

轴承的动态刚度与气膜厚度、频率高低、有无十字

均压槽有关ꎮ
ｈ ＝ ５ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响如图 ３

所示ꎮ

图 ３　 ｈ ＝ ５ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响

当频率由 １０ 增至 １ ０００ 时ꎬ无十字均匀槽的轴承

动态刚度由 １００ Ｎ / μｍ 增至 １４０ Ｎ / μｍꎬ有十字均压槽

的动态刚度则由 ４０ Ｎ / μｍ 增至 １９０ Ｎ / μｍꎮ当 ｆ < ２００
时ꎬ有十字均压槽轴承的动态刚度小于无十字均压槽

的ꎻ而当 ｆ > ２００ 时ꎬ有十字均压槽轴承的动态刚度小

于无十字均压槽的ꎮ
ｈ ＝ ７ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响如图 ４

所示ꎮ

图 ４　 ｈ ＝ ７ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响

在整个频域内ꎬ有十字均压槽轴承的动态刚度

大于无十字均压槽的ꎮ当 ｆ 小于 ３０ 时ꎬ动态刚度变化

较小ꎻ当 ｆ 大于 ３０ 时ꎬ有十字均压槽的轴承动态刚度

随 ｆ 增大而增大ꎬ而无十字均压槽的轴承动态刚度则

降低ꎮ
ｈ ＝ ８ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响如图 ５

所示ꎮ

图 ５　 ｈ ＝ ８ μｍ 时扰动频率对动态刚度的影响

ｈ ＝ ８ μｍ 时ꎬ在整个频率范围内有十字均压槽轴

承的动态刚度大于无十字均压槽的ꎬ且二者的随扰动

频率 ｆ 变化趋势基本一致ꎬ即先减后增ꎬ但变化幅值都

较小ꎮ
ｈ > １０ μｍ 时ꎬ有十字均压槽轴承的动态刚度大

于无十字均压槽的ꎬ但二者的动态刚度随扰动频率 ｆ
变化趋势基本一致ꎬ在 ｆ < １００ 时缓慢增加ꎬ而 ｆ > １００
时快速增加ꎮ

轴承的阻尼系数与气膜厚度、频率高低、有无十字

均压槽有关ꎮ
ｈ０ ＝ ５ μｍ扰动频率对阻尼系数影响如图６ 所示ꎮ
在整个频率区域ꎬ有十字均压槽的阻尼系数都大

于无十字均压槽的ꎬ 但二者最终都趋向于 ０ꎮ 这与
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图 ６　 ｈ０ ＝ ５ μｍ 扰动频率对阻尼系数影响

Ｈａｓｓｉｎｉ 等人[２０] 的研究结果相似ꎮ
ｈ０ ＝ ７ μｍ扰动频率对阻尼系数影响如图７ 所示ꎮ

图 ７　 ｈ０ ＝ ７ μｍ 扰动频率对阻尼系数影响

ｈ０ ＝ ７ μｍ 时ꎬ在整个频率区域ꎬ有十字均压槽轴

承的阻尼系数大于 ０ꎬ且随扰动频率增大而减小ꎬ最后

趋向于 ０ꎻ而无十字均压槽轴承在 ｆ < ３００ 时阻尼系数

小于 ０ꎬ随扰动频率 ｆ增大而增大ꎬ当 ｆ > ３００ 时阻尼系

数略微大于 ０ꎬ且随 ｆ 增大而先增后减ꎬ但最终趋向于

０ꎮ结合图４可知:ｈ ＝ ７ μｍ时ꎬ十字均压槽不仅提高轴

承刚度ꎬ而且使不稳定轴承变得稳定ꎮ
ｈ０ ＝ ８ μｍ时扰动频率对阻尼系数影响如８ 所示ꎮ

图 ８　 ｈ０ ＝ ８ μｍ 扰动频率对阻尼系数影响

ｆ < １００ 条件下ꎬ尽管有十字均压槽轴承的阻尼系

数大于无十字均压槽轴承的阻尼系数ꎬ但二者都小于

０ꎻ且随扰动频率增大而减小ꎬ最后趋向于 ０ꎻ当 ｆ > １００
时有十字均压槽轴承的阻尼系数略微小于无十字均压

槽的ꎬ且随扰动频率增大而先增后减ꎬ但最终趋向于

０ꎮ结合图５可知ꎬｈ ＝ ８ μｍ时ꎬ十字均压槽提高了轴承

动态刚度ꎻ在稳定性方面ꎬ在频率较小时十字均压槽仅

仅改善了轴承稳定性ꎬ但没有改变轴承的不稳定特性ꎻ
而频率较大时十字均压槽对阻尼系数没有明显影响ꎮ

进一步分析结果表明:
ｈ ＝ １０ μｍ 时ꎬ有十字均压槽轴承的阻尼系数小

于 ０ꎬ而无均压槽轴承的阻尼系数略微大于 ０ꎬ即十字

均压槽提高了轴承动态刚度ꎻ但降低了轴承稳定性ꎻ
ｈ ＝ １２ μｍ 时ꎬ有十字均压槽轴承的阻尼系数小

于 ０ꎬ而无均压槽轴承的阻尼系数略微大于 ０ꎻ
ｈ ＝ １６ μｍ 时ꎬ有十字均压槽轴承的阻尼系数在 ｆ

< ２００ 时小于 ０ꎬ在 ｆ > ２００ 时大于 ０ꎻ而无均压槽轴承

的阻尼系数大于 ０ꎬ且随扰动频率增大而减小ꎬ最终趋

向于 ０ꎻ
ｈ ＝ ２０ μｍ 时ꎬ两种轴承的阻尼系数随 ｆ的变化趋

势一致ꎬ在 ｆ < １００ 时缓慢减小ꎬ而 ｆ > １００ 时快速

减小ꎮ
通过进一步的静态和稳定性分析ꎬ可获得稳定性

区域划分(如图 ２ 所示)ꎮ
无十字均压槽轴承在 ６ μｍ < ｈ < ９. ７ μｍ 范围

内ꎬ由于阻尼系数可能为负值ꎬ所以轴承处于不稳定状

态ꎻ而有十字均压槽的轴承在７. ５ μｍ < ｈ < １６ μｍ范

围内处于不稳定状态ꎻ所以十字均压槽增大了轴承不

稳定性范围ꎮ
当 ｈ < ６ μｍꎬ两种轴承都处于稳定区域ꎬ但无十

字均压槽的刚度却大于有十字均压槽的轴承ꎻ
当 ６ μｍ < ｈ < ７. ５ μｍꎬ十字均压槽轴承的刚度

和稳定性都好于无十字均压槽轴承ꎻ
当７. ５ μｍ < ｈ < ９. ７ μｍꎬ两种轴承都处于不稳定

状态ꎻ
当 ９. ７ μｍ < ｈ < １６ μｍꎬ尽管十字均压槽使得轴

承的刚度有较大提高ꎬ但是十字均压槽使得轴承处于

不稳定状态ꎻ
当 ｈ > １６ μｍꎬ两种轴承都处于稳定状态ꎬ尽管有

十字均压槽的轴承刚度大于无十字均压槽轴承ꎬ但是

二者的刚度都较小ꎮ
上述分析表明:在多数情况下ꎬ十字均压槽提高了

轴承的刚度ꎬ但降低了轴承的稳定性能ꎻ但当６ μｍ <
ｈ < ７. ５ μｍꎬ十字均压槽使得气浮轴承在稳定性和刚

度上都有较好的改进ꎮ由于该区域较小ꎬ而对于工程应

用较难ꎮ但是如果通过改进十字均压槽的参数以及设

计其他类型的十字均压槽ꎬ来增大这样的区域ꎬ那么对

气浮轴承应用将有重要的意义ꎬ而怎么增大该区域ꎬ目
前还没有相关的研究ꎮ
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４　 结束语

本文研究了平面静压气浮轴承在不同频率的扰动

作用下动态响应ꎬ比较了十字均压槽对轴承静态和动

态性能的影响ꎮ 研究结果表明:尽管十字均压槽提高

了平面静压气浮轴承的静态承载力ꎬ但是对刚度的影

响ꎬ和稳态气膜厚度有极大关系ꎮ
对于多数气膜厚度ꎬ十字均压槽提高了轴承的静

态刚度和动态刚度ꎬ但是降低了轴承的稳定性ꎬ这一点

和理论分析一致[２１]ꎮ 但是ꎬ在气膜厚度较小时十字均

压槽降低了轴承的刚度ꎬ提高了轴承的稳定性ꎮ
尤其值得指出的是:在某个特定气膜厚度范围内ꎬ

十字均压槽不仅仅提高了轴承的静态刚度和动态刚

度ꎬ而且改进了轴承的稳定性ꎮ 由于该范围较窄ꎬ对于

工程应用较难ꎬ如果通过改进十字均压槽的参数以及

设计其他类型的十字均压槽ꎬ拓宽该范围ꎬ那么对气浮

轴承应用将有重要的意义ꎬ而怎么增大该区域ꎬ也是将

来研究的重要方向ꎮ
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