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倾斜状态下静压油垫承载性能研究 
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摘 要：静压转台具有摩擦系数小、承载能力强、使用寿命长等优点。但其在使用过程中受载及变形情况复杂，

而转台倾斜或自身变形时油膜厚度的不均分布与油垫承载能力之间的规律依然不明晰。该文根据微元法建立一种

引入转台倾角的雷诺方程，用倾角 描述转台导轨面与支承油垫封油边的不平行程度，从而计算出油垫各处的油

膜厚度，然后基于有限差分法求解出不同倾角时定量式支承油垫的油膜压力分布状态以及油垫的油腔压力和承载

能力，并得到油腔工作参数及性能随倾角的变化规律，为静压转台支承分析和油膜失效判定提供基础。 
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RESEARCH ON THE BEARING PERFORMANCE OF HYDROSTATIC OIL 
PAD UNDER TILTING CONDITION 

LIU Zhi-feng1 , ZHAN Cheng-peng1 , ZHAO Yong-sheng1 , LI Xiao-yan1 , XIA Long-fei1 , MA Jian-chuan2 

(1. College of Mechanical Engineering and Applied Electronics Technology, Beijing University of Technology, Beijing 100124, China; 

2. Beijing NO.1 Machine Tool Co., Ltd, Beijing 101300, China) 

Abstract:  Hydrostatic turntable has many advantages, such as low coefficient of friction, high load capacity and 

long life. However, due to the complexity of load and deformation, the principle is still not clearly known between 

uneven distribution of film thickness and oil pad carrying capacity. Based on the infinitesimal method, a modified 

Reynolds equation which considers the tilting angle of turntable is derived. According to this formula, the 

interrelation of turntable guide surface and the sealing edge is described by an inclination angle. The equation is 

used to analyze the bearing performance of oil pad when the turntable is tilted. Applying the finite difference 

method to solve the modified Reynolds equation, the pressure distribution of oil film is obtained. Finally, the 

working parameters of the oil pad and the changing rule of bearing performance with the tilting angle are 

established. The research result presented in this paper provides theoretical basis for the bearing capacity analysis 

and the oil film failure determination. 
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静压转台是用有压力的流体使有相对运动的

两个表面分开并借助流体静压来承载。由于运动副

之间完全被油膜隔开，所以运动副间的摩擦力大大

减小，同时其承载能力、运动精度与寿命却大大提

高。所以其在机床、航空航天、船舶、重型机械等

领域得到了广泛的应用。 

国内外学者对于静压支承进行了多方面的研

究，在弹性变形的影响方面；Manring 等[1]应用雷
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诺方程研究了液体静压止推轴承的线性变形对于静

压止推轴承油膜压力分布和的刚度的影响。

Kazuyuki 和 Joichi[2]基于雷诺方程分析了弹性变形

对于楔形滑块动压润滑的影响。在多油垫支承的设

计计算方面；赵建华等[3]借鉴“弹性体”的求解方

法，列出油膜的变形协调方程，将超静定问题转化

成静定问题，进而求解出多油垫支承时各油腔的承

载力。高殿荣等[4]对静压导轨面内油腔数目和导轨

承载能力、静刚度进行了分析，结论表明在保证单

个油腔长度在额定范围内的前提下油腔数目越少

越好。赵永胜等[5]将静压油膜等效为非线性弹簧建

立静压转台支承系统的有限元模型，分析了转台受

均载和偏载时各油垫的受力情况。在油垫流场特性

方面；王新华等[6―7]应用 CFD 技术对圆形静压油垫

和新型结构静压油垫的流场特性、承载能力和刚度

进行了定量分析和计算。Dennis 和 Douglas[8]研究

了油槽形状对于可倾瓦止推轴承性能的影响。在支

承系统的动静态特性方面；Zuo 等[9]建立了新型圆

锥止推轴承的数学模型并用有限元法计算和分析

了其动静态特性。Chen 等[10]使用有限元软件 对于

静压主轴系统的动静态特性进行了分析。文献 

[11―14]对液体静压支承的动力学特性进行了研

究。此外也有学者[15―16]对于转台的优化设计方法及

粗糙度对流体润滑影响进行了研究。 

对于重型静压转台其尺寸和承载都比较大，自

身的变形、加工误差及偏载作用时其倾斜与变形现

象都比较明显，这些因素都会使每一个支承油垫的

封油边与转台导轨面不平行，也就是支承油垫油膜

的厚度分布不均匀，而学者在设计或计算转台承载

量时大多忽略了这一效应的影响。本文基于微元法

建立极坐标下圆形油垫的雷诺方程，用倾角 角描

述转台导轨面与支承油垫封油边的不平行程度，从

而计算出油垫各处的油膜厚度，进而与雷诺方程联

立并用有限差分法求解方程；分析定量供油的油垫

油膜厚度分布不均匀时油腔压力、油垫承载能力及

油膜压力分布的变化。 

1  静压转台倾斜模型的建立 

如图 1 所示，静压转台因为自身变形或加工误

差或偏心载荷的影响使得油垫封油边与转台导轨

面有一个倾角 ，所以在柱坐标系下油垫各处的油

膜厚度为： 

0 tan cosh h r              (1) 

式中：h0 为初始油膜厚度即在转台没有任何偏转时

的油膜厚度；r 和是柱坐标系下的坐标参量。图

中油垫为定量供油，供油量为 Q，油腔压力为 ps，

若不考虑沿程压力损失则供油压力也为 ps，经封油

边流出的油液流量为 Q1。 
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图 1  液体静压转台支撑油垫结构示意图 

Fig.1  Configuration of hydrostatic oil pad  
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图 2  微元体上作用力的分布 

Fig.2  Force distribution of infinitesimal body 

在圆形油垫油膜上任取一微元，其受力如图 2
所示，微元在 r 方向受到正压力 d dpr z 、
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指微元在 r 方向和方向的切应力，由牛顿内摩擦
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。根据微元的受力

可列出微元体的力平衡方程为： 
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化简并略去微小量可得到： 
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代入上式并认为油液不可

压缩有： 
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由于油膜压力与 z 无关，所以将式(2)分别对 z 进行

二次积分并代入边界条件：z=0 时 w=0、u=0；z=h

时 w=0、u=0；而后可以得到： 
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  (4)  

由于认为油液不可压缩，所以油膜在柱坐标系下的

连续性方程为： 
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将式(5)两边同时对 z 积分可得： 
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由式(3)和式(4)有： 
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将式(7)~式(11)代入式(6)，则连续性方程变为： 
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由于油膜厚度 h 比较小，所以我们可以略去高

次 h 项，于是得到极坐标下的雷诺方程为： 
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令
s

p
P

p
 联立雷诺方程式(13)和转台油膜厚度式(1)

有： 
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方程的边界条件为[17]，当 1(0, )r R 时 P =1，

当 r= 2R 时 P =0。将其代入方程组式(14)中就可以解

出无量纲的压力 P ，由于转台从封油边流出的油液

的流量为
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那么实际油腔的油压为： 
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油垫的承载量为： 



 工    程    力    学 211 

 

2

1

2π
2

s 1

0

π d d
R

R

W p R Pr r 
 
  
 
 

          (16) 

2  数值仿真分析案例 

如表 1 所示某静压转台支承油垫参数及油液    

参数。 

表 1  油垫参数和油液参数取值 

Table 1  The parameters of the oil and oil pad 

油液密度

ρ/(kg/m3) 

油液粘度

/(Pa·s) 

封油边内径

R1/mm 

封油边外径

R2/mm 

油膜厚度

h0/mm 

定量泵流量

Q/(m3/s)

872 0.091 150 175 0.08 1×104 

用有限差分法求解雷诺方程式(14)和油腔压力

方程式(15)要求油膜压力分布的整体误差和油腔压

力的误差同时满足精度要求，求解完成后得到油膜

的压力分布和油腔压力，再用式(16)求解油垫的承

载能力，之后改变倾角 的值重复上述计算过程就

可以得到不同倾角时油垫油膜压力分布、油腔压力

和承载能力。具体计算流程如图 3 所示。 
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图 3  雷诺方程求解流程 

Fig.3  The flow chart for the Reynolds equation solution 

油垫在油膜失效前的最大倾角为 h0/R2/rad，当

转台倾角由 0/rad 增加到 0.6×h0/R2/rad 时油垫的承

载能力和油腔压力变化如图 4 所示。 

图 4 和图 5 是油垫承载能力和油腔压力随倾角

的变化图，当转台面与封油边平行时此时液阻最大

封油能力最强承载能力最大，而当转台与封油边有

倾角时油垫的封油能力降低使得油腔压力降低，进

而使得油垫的承载能力有较大降低，倾角为 0.6× 

h0/R2/rad 时油垫的承载能力降低了 19%，这说明倾

斜对于油膜承载能力有较大影响。 
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图 4  油垫承载能力 W 随转台倾角的变化曲线 

Fig.4  The variation laws of oil pad load capacity  
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图 5  油腔压力 ps 随转台倾角的变化曲线 

Fig.5  The variation laws of oil pad cavity pressure  

从图 6、图 7 可以看出当转台倾角变化时它影

响最大的是油腔压力，封油边的压力分布有变化但

与油腔压力的变化相比还比较小。图 8 为转台倾角

为 0.6×h0/R2/rad 时封油边分别在 0  /rad 、

π

2
  /rad 和 π  /rad 处的压力分布。从图中可以

看出当转台倾斜时在转台下沉的一边油膜的压力

增加，而上升的一边油膜的压力有少量降低，这说

明转台倾斜对与油腔压力影响最大对与压力分布

影响不太大。 
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图 6  不同倾角时油膜在 φ=0/rad 处的压力分布图 

Fig.6  The pressure distribution under different tilting angles 

at φ=0/rad 
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图 7  不同倾角时油膜在 π  /rad 处的压力分布图 

Fig.7  The pressure distribution under different tilting angles 
at π  /rad 
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图 8  倾角为 0.6×h0/R2/rad 时封油边在不同位置时的 

压力分布图 

Fig.8  The pressure distribution in different positions under 

the tilting angle of 0.6×h0/R2/rad 

3  结论 

本文基于微元法和极坐标建立了一种倾斜状

态下的雷诺方程，研究了转台导轨面与支承油垫封

油边的不平行程度对油垫油膜厚度的影响关系，分

析了转台上导轨面倾斜时油垫承载能力，油腔压力

及油膜压力分布随倾角变化的变化规律。研究结果

可知，油垫的承载能力和油腔压力随着转台倾角的

增大而有较大减小约有 19%，转台封油边的压力在

转台倾斜下沉一侧有微量上升，转台上升一侧则有

微量下降，并且压力的上升值大于下降值。由此可

知，油垫的油膜厚度不均分布会降低油垫的承载能

力，有必要在计算转台油垫的承载能力时考虑油膜

厚度不均引起的承载能力降低的问题。 
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