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水膜厚度对低速大扭矩水压马达支承轴转子副性能的影响
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摘要：以低速大扭矩水压马达支承轴转子副为研究对象，在确定的水压马达初始参数下，基于力平衡方程及流量方

程，建立了功率损失、静态和动态的数学模型；以总功率损失、承载能力、静刚度、转子径向速度和位移等作为支承

轴转子副的性能指标，分析了水膜厚度对支承轴转子副性能的影响。研究表明：增大水膜厚度，支承轴的功率损失

增加，转子的静刚度降低，水压马达的容积效率降低，转子的径向速度和位移增加，但承载能力不受其影响。因此，

减小水膜厚度，可提高水压马达的容积效率和支承轴转子副的静、动态性能。
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　　引言

自然水（海水和淡水）作为工作介质的新型液

压行业，有无污染、安全、绿色等优点，而且水压传动

技术应用非常广泛，涉及到水压马达、水压泵、水压

阀、水压系统等。作为液压系统中的能量转换装置，

水压泵和水压马达起着重要的作用。但由于水的低

粘度、润滑性能差、气化压力高等特殊性质，使得水

压元件的研制面临着诸多的问题。水液压马达的间

隙控制就是其中一个主要问题。间隙过小，不易形

成水压润滑保护膜，产生干摩擦；间隙过大，使得马

达的泄漏增大，降低了水压马达的容积效率。为了



解决这些问题，国内外学者对以水为介质的静压支

承和对偶副间隙流量特性等方面进行了深入研

究
［１～８］

。但关于水膜厚度对水压马达性能的影响报

道较少。本文以低速大扭矩水压马达
［９］
的支承轴

转子副为研究对象，分析水膜厚度的变化对其性能

的影响。

１　基本结构

研究的水压马达为端面配流，水压泵提供的高

压水直接通过配流腔进入转子的柱塞孔形成配流，

而配流盘上的支承轴只起支承转子的作用，如图 １
所示。同时，水压马达工作过程中，很可能造成支承

轴转子副间的摩擦磨损等现象，为了避免这些现象

的发生，根据静压支承的原理和结构特点，设计了适

用于低速大扭矩水压马达的支承轴，在轴的圆周方

向布置了４个水腔以及 ４个轴向回流槽，如图 ２所
示。水腔的中心位置开有阻尼孔（内含节流器）。

这是一个完全对应于静压轴承的结构，因此与静压

轴承有相同的特点和性质。

图 １　水压马达剖面图

Ｆｉｇ．１　Ｓｅｃｔｉｏｎｄｒａｗｎｏｆｗａｔｅｒｈｙｄｒａｕｌｉｃｍｏｔｏｒ
１．配流腔　２．配流盘　３．转子　４．支承轴

　

低速大扭矩水压马达工作时，水压泵中的高压

水通过配流盘的轴向流道进入到支承轴的水腔中将

马达的转子“浮”起来，起到静压支承的作用。

１１　转子的初始状态
初始状态下，转子质量为 ｍ，泵压为 ｐｓ，水腔 １、

２、３、４的压力为 ｐ１、ｐ２、ｐ３、ｐ４（ｐ２＝ｐ３＝ｐ４＝ｐ０），流量

为 ｑ１、ｑ２、ｑ３、ｑ４，水膜厚度 ｈ１、ｈ２、ｈ３、ｈ４相等（即 ｈ１＝

ｈ２＝ｈ３＝ｈ４＝ｈ０）。
对转子进行受力分析（图３），建立力平衡方程

ｐ１Ａ０＋ｍｇ＝ｐ３Ａ０
ｐ２Ａ０＝ｐ４Ａ{

０

（１）

其中 Ａ０＝（Ｌ－ｌ）（２Ｒθ－Ｒθ１）

图 ２　配流盘结构图

Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｒａｗｉｎｇｏｆｐｏｒｔｐｌａｔｅ
（ａ）支承轴　（ｂ）配流盘截面图　（ｃ）阻尼孔处截面图

１．回流槽　２、７．水腔　３．阻尼孔　４．封流边　５．配流盘　６．支

承轴　８．回流槽　９．轴向流道　１０．回流槽　１１．水腔 １　１２．水

腔２　１３．水腔３　１４．水腔４
　

图 ３　转子的受力图

Ｆｉｇ．３　Ｆｏｒｃｅｄｉａｇｒａｍｏｆｒｏｔｏｒ
　

式中　Ａ０———水腔有效承载面积
Ｌ———封油边长边长度
ｌ———封油边短边长度
θ１———封油边宽度方向上的角度
θ———水腔中心到封油边宽度方向上的角度
Ｒ———支承轴半径

水腔１、２、３、４的压力为［１０］

ｐｉ＝ｑｉＲｉ＝
μｑｉ
Ｂｈ３０
　（ｉ＝１，２，３，４） （２）

其中 Ｂ＝Ｌ－ｌ
６Ｒθ１

＋
２Ｒ（θ－θ１）

６ｌ

式中　μ———水的动力粘度
Ｒｉ———水腔液阻

Ｂ———支承流量系数
支承轴的输出流量为周向分布的４个水腔的流

量之和。根据式（１）、（２），液压泵的输出流量 ｑ为
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ｑ＝∑
４

ｉ＝１
ｑｉ＝
Ｂｈ３０ (μ

４ｐ０－
ｍｇ
Ａ )
０

（３）

１２　设计参数

水压马达的设计参数如表 １所示，支承轴的设
计参数如表２所示，其中 ｔ为水腔深度。

表 １　水压马达的初始设计参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｗａｔｅｒｈｙｄｒａｕｌｉｃｍｏｔｏｒ

转子质量

ｍ／ｋｇ

泵压

ｐｓ／ＭＰａ

水腔压力

ｐ１／ＭＰａ

水腔压力

ｐ０／ＭＰａ

转速

ｎ／ｒ·ｍｉｎ－１

４２ １０ ５８４３４ ５９２２８ １０～３００

表 ２　柱面水腔的尺寸参数

Ｔａｂ．２　Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓｏｆｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌｗａｔｅｒｃｈａｍｂｅｒ

Ｌ／ｍｍ ｌ／ｍｍ Ｒ／ｍｍ θ１／（°） θ／（°） ｔ／ｍｍ

３９ ６ １５ １５ ３７５ ０５

　　水的工作温度 ２０～５０℃，水的粘度特性如表 ３
所示。水膜厚度为２～８μｍ。

２　水膜厚度对功率损失的影响

２１　支承轴的总功率损失
支承轴的总功率损失为泵功率损失与水腔功率

损失之和。

表 ３　不同温度下水的粘度

Ｔａｂ．３　Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙｏｆｗａｔｅｒａｔｖａｒｉｏｕｓｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

参数
水温／℃

２０ ３０ ４０ ５０

运动粘度 ｖ／ｍ２·ｓ－１ １００３×１０－６ ８００×１０－７ ６５８×１０－７ ５５３×１０－７

动力粘度 μ／Ｐａ·ｓ １００２×１０－３ ７９８×１０－４ ６５３×１０－４ ５４７×１０－４

　　（１）泵功率损失
根据式（３），水压泵在供水压力 ｐｓ下输出流量 ｑ

时的功率 Ｐｐ为

Ｐｐ＝
ｐｓＢｈ

３
０ (μ
４ｐ０－

ｍｇ
Ａ )
０

（４）

（２）水腔功率损失
转子转动时，支承轴表面对水膜起剪切作用，此

时水液从间隙水膜流出时需克服水的粘性阻力，因

此水腔的摩擦功率为

Ｐｆ＝４π
２ｎ２Ｒ２ (μ Ａｓｈ０＋

Ａｒ
ｈ０＋ )ｔ （５）

其中 Ａｓ＝２Ｒ（Ｌθ１＋ｌθ－２ｌθ１）
Ａｒ＝２Ｒ（Ｌ－２ｌ）（θ－θ１）

式中　Ａｓ———水腔封流边面积
Ａｒ———水腔面积

（３）总功率损失
根据式（４）、（５），支承轴的总功率损失为

Ｐｔ＝Ｐｐ＋Ｐｆ＝

Ｋ１ｈ
３
０

μ
＋Ｋ２ (μ Ａｓｈ０＋

Ａｒ
ｈ０＋ )ｔ （６）

式中　Ｋ１、Ｋ２———可计算的常数
２２　水膜厚度对支承轴总功率损失的影响

采用表 １～３中的参数值，在水压马达转速为
１００ｒ／ｍｉｎ时，根据式（６）模拟出不同水膜厚度下温
度与支承轴的总功率损失的关系曲线，如图４所示。
在水温为２０℃时，根据式（６）模拟出不同水膜厚度
下转速与支承轴的总功率损失的关系曲线，如图 ５
所示。

图４　不同水膜厚度下温度与支承轴功率损失的关系曲线

Ｆｉｇ．４　Ｐｏｗｅｒｌｏｓｓｏｆｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇｓｈａｆｔａｔｖａｒｉｏｕｓｗａｔｅｒ

ｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
　

图 ５　不同水膜厚度下转速与支承轴功率

损失的关系曲线

Ｆｉｇ．５　Ｐｏｗｅｒｌｏｓｓｏｆｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇｓｈａｆｔａｔｖａｒｉｏｕｓ

ｗａｔｅｒｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｒｏｔａｔｉｎｇｓｐｅｅｄｓ
　
从图 ４中可看出，当水膜厚度为 ２μｍ，支承轴

的总功率损失随着水温的升高变化不是很大，最后

功率损失达到 ０００６１ｋＷ；当水膜厚度为 ４μｍ，支
承轴总功率损失随着温度的升高开始缓慢增加，最

后功率损失达到 ００４７８ｋＷ；当水膜厚度为 ６μｍ，
支承轴的总功率损失随着温度的升高逐渐增加，最

后功率损失达到 ０１６１１ｋＷ；当水膜厚度为 ８μｍ，
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支承轴的总功率损失随着温度的升高迅速增加，最

后功率损失达到 ０３８１９ｋＷ。由此，可以确定水膜
厚度不宜过大，否则会造成较大的功率损失。

从图５中可以看出，随着水压马达转速的增大，
支承轴的总功率损失基本保持不变。当水膜厚度为

２μｍ时，支承轴的总功率为 ０００３ｋＷ；当水膜厚度
为４μｍ时，支承轴的总功率为００２６ｋＷ；当水膜厚
度为６μｍ时，支承轴的总功率为００８８ｋＷ；当水膜
厚度为８μｍ时，支承轴的总功率为 ０２０８ｋＷ。水
膜厚度的变化对功率损失起主要作用。

３　支承轴转子间水膜的静态分析

３１　转子的静态数学模型
当水压马达的转子带动负载运动时，转子的输

出轴会受到负载给予的切向力。根据力的平移定

理，该切向力可以平移到转子的中心同时附加一个

力偶，如图３所示。设在外载荷 Ｆ的作用下转子的
径向位移为 ｙ，则水腔 １、３的水膜厚度分别为 ｈ１＝
ｈ０＋ｙ，ｈ３＝ｈ０－ｙ。

对转子进行受力分析，建立力平衡方程

Ｆ＋ｍｇ＝（ｐ３－ｐ１）Ａ０ （７）
将式（２）代入式（７）中，推导出外载荷 Ｆ与支承

轴位移 ｙ间的数学模型为

Ｆ＝
μｑ３Ａ０

Ｂ（ｈ０－ｙ）
３
－

μＡ０ｑ１
Ｂ（ｈ０＋ｙ）

３
－ｍｇ （８）

当转子的径向位移 ｙ达到最大值，水腔 ３的水
膜厚度为零，此时外载荷 Ｆ达到极限值，称为转子
的承载能力 Ｆ０。当水膜厚度为零时，水腔的缝隙液
阻达到无穷大，这时水腔的压力就是供水压力 ｐｓ。
由此，根据式（８），水压马达转子的承载能力为

Ｆ０＝ｐｓＡ０－
ｐ１Ａ０
８
－ｍｇ （９）

当水膜厚度变化时，所需的载荷变动量为转子

的静刚度 ｊ，通常为被支承件在初始间隙下的刚度。
对式（８）求取转子位移 ｙ的导数，则转子的静刚度
为

ｊ＝Ｆ
ｙ ｙ＝０

＝３
ｈ０
（２ｐ３Ａ０－ｍｇ） （１０）

３２　水膜厚度对转子静态性能的影响
采用表１～３中的参数值，根据式（９）、（１０）模

拟出不同水膜厚度下转子的承载能力及静刚度，如

图６、７所示。
如图６所示，改变水腔的水膜厚度及水的温度，

转子的承载能力恒定不变，为４７６３８Ｎ。
如图７所示，当水膜厚度为 ２μｍ时，转子的静

刚度为９１４８７×１０９Ｎ／ｍ；当厚度为 ４μｍ时，转子

图 ６　不同水膜厚度下温度与转子承载能力的关系曲线

Ｆｉｇ．６　Ｂｅａｒｉｎｇｃａｐａｃｉｔｙｏｆｒｏｔｏｒａｔｖａｒｉｏｕｓｗａｔｅｒｆｉｌｍ

ｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
　

图 ７　不同水膜厚度下温度与转子静刚度的关系曲线

Ｆｉｇ．７　Ｓｔａｔｉｃｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｒｏｔｏｒａｔｖａｒｉｏｕｓｗａｔｅｒｆｉｌｍ

ｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
　
的静刚度为４５７４４×１０９Ｎ／ｍ；当厚度为 ６μｍ时，
转子的静刚度为３０４９６×１０９Ｎ／ｍ；当厚度为 ８μｍ
时，转子的静刚度为２２８７２×１０９Ｎ／ｍ。因此，水膜
厚度由２μｍ增加至８μｍ，转子的静刚度依次降低。
水温由２０℃升高至 ５０℃，转子的静刚度恒定不变，
不受其影响。

４　支承轴转子间水膜的动态分析

４１　转子的动态数学模型
考虑转子的惯性力以及液体的挤压效应所引起

的水膜反推力
［１１］
，对其进行受力分析，建立力平衡

方程

Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０－ｆｖ＝ｍｖ
·

（１１）

其中 ｆ＝２ＲθμＬ
３

ｈ３

式中　ｆ———水膜阻尼系数
ｖ———转子径向速度

对式（１１）积分可得

ｖ＝
Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０

ｆ
＋Ｃｅ

－
ｆ

ｍｔ （１２）

将初始条件 ｖ｜ｔ＝０代入式（１２），得

Ｃ＝－
Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０

ｆ
（１３）

将式（１３）代入式（１２）中，得到

ｖ＝
Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０ (

ｆ
１－ｅ

－
ｆ

ｍ )
ｔ

（１４）
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对式（１４）积分可得

ｙ＝
Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０

ｆ
ｔ＋

ｍ［Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０］ｅ
－
ｆ

ｍｔ

ｆ２
＋Ｃ１ （１５）

将初始条件 ｙ｜ｔ＝０代入式（１５），得

Ｃ１＝－
ｍ［Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０］

ｆ２
（１６）

将式（１６）代入式（１５）中，得到

ｙ＝
ｍ［Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０］

ｆ
(２ ｅ

－
ｆ

ｍｔ )－１ ＋

Ｆ＋ｍｇ－（ｐ３－ｐ１）Ａ０
ｆ

ｔ （１７）

经过 Δｔ，供水压力 ｐｓ从配流盘外端面到支承
腔，其中

Δｔ＝
ｌ０
ａ

（１８）

式中　ｌ０———马达端面至支承腔的流道总长，６９ｍｍ
ａ———水中的声速，１５００ｍ／ｓ

４２　水膜厚度对转子径向速度、位移的影响
采用表１～３中的参数值，在外载荷为 ３０００Ｎ

的情况下，根据式（１４）和式（１７）模拟出不同水膜厚
度下转子的径向速度和位移变化，如图８、９所示。

图 ８　不同水膜厚度下温度与转子径向速度的关系曲线

Ｆｉｇ．８　Ｒａｄｉａｌｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｒｏｔｏｒａｔｖａｒｉｏｕｓｗａｔｅｒｆｉｌｍ

ｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
　
如图８所示，当水膜厚度为 ２μｍ时，转子的径

向速度随温度几乎不变，其径向速度为 ０３７６７×
１０－４ｍ／ｓ；当厚度为 ４μｍ时，转子径向速度随温度
升高慢慢变大，其值最后达到 ０３０１４×１０－３ｍ／ｓ；
当厚度为 ６μｍ时，转子的径向速度随着温度升高
逐渐变大，其值最后达到０００１ｍ／ｓ；当厚度为 ８μｍ
时，转子的径向速度随着温度升高迅速增大，径向速

　　

度最后达到０００２４ｍ／ｓ。
　　如图９所示，转子径向位移变化趋势与它的速
度变化趋势一致。当水膜厚度为 ２μｍ时，转子径
向位移分别为 ０００１０μｍ （２０℃），０００１２μｍ
（３０℃），０００１５μｍ（４０℃），０００１７μｍ（５０℃）；当
厚度为８μｍ时，转子的径向位移分别为００５８１μｍ
（２０℃），００７２２μｍ（３０℃），００８７２μｍ（４０℃），
０１０２８μｍ（５０℃）。水膜厚度由２μｍ增加至８μｍ
时，转子的径向速度和位移依次增加。水温由 ２０℃
升高至５０℃时，径向速度和位移也依次增加。

图 ９　不同水膜厚度下温度与转子径向位移的关系曲线

Ｆｉｇ．９　Ｒａｄｉａｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｒｏｔｏｒａｔｖａｒｉｏｕｓｗａｔｅｒ

ｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ
　
从图 ４～９中可以看出，水膜厚度越小，支承轴

的总功率损失越小，转子的静、动态性能越好，但水

膜厚度不能无限制的减小，考虑到摩擦、润滑和加工

制造等方面的因素，水膜厚度控制在 ４～６μｍ较为
合适。

５　结论

（１）随着水膜厚度的增大，水温的升高，支承轴
的总功率损失增加。改变水压马达的转速，支承轴

的功率损失恒定不变，不受其影响。

（２）改变水膜厚度及水的温度，转子的承载能
力恒定不变，不受其影响。增大水膜厚度，转子的静

刚度降低；改变水的温度，静刚度恒定不变，不受其

影响。

（３）增大水膜厚度，升高水的温度，转子的径向
速度和位移的变化增加。

（４）降低水膜厚度，可减小支承轴的总功率损
失，提高水压马达的容积效率以及转子的静、动态性

能。
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