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摘　要：　对某新型径向柱塞马达配流盘的设计进行了受力分析和计算，推导了相应的计算公式，为

今后径向柱塞马达配流盘结构设计提供了参考依据．
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　　配流副的形式有阀配流、轴配流和端面配流．目
前液压马达主要采用轴配流或端面配流的方式，端

面配流结构 因 其 接 触 面 积 大 并 能 建 立 一 定 的 润 滑

膜，其磨损或间隙能自动补偿，可采用静压支承使其

力或力矩平衡，大大缩小马达的轴向尺寸，因而在柱

塞马达中得到了广泛应用．轴配流由于结构固有的

缺点，有被端面配流取代的趋势［１，２］．
由于柱塞马达的配流噪音和配流盘结构直接有

关，因此，通过对配流盘结构进行合理设计，可以达

到降低配流噪音的目的．

端面配流设计的关键是解决配流盘与缸体接触

面之间的静压平衡问题，我们结合现有的端面配流

副情况［３］，遵循设计的简单性、实用性原理，设计了

一种浮动配流盘结构，并对其进行了受力分析和计

算，推导了相应的计算公式［４］．

１　结构原理

径向柱塞马达采用端面配流，通过在配流盘背

面设置补偿面，在两个配流盘上开设引油孔，使两个

配流盘的背面在任何时刻压力相同，有相同的作用
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力，这样既防止配流盘产生倾斜又使转子处于浮动

状态，彻底解决了轴配流径向柱塞泵存在的抱轴、容

积效 率 降 低，转 速 受 限 等 问 题，而 且 磨 损 能 够 自

动补偿．
端面配流副由配油盘与缸体组成．配流副作相

对旋转运动，为了使配油盘在所要求的工况下稳定

工作，配流副应能承受压紧力和具有密封和润滑等

功能．要保障配油盘稳定工作，必须使得配油盘所受

到的压紧力能对中心线平衡，不产生倾覆，同时为了

使得工作的柔顺性，摩擦副间形成适当的油膜［５，６］．
因 平 面 辅 助 支 承 结 构 的 配 油 盘 具 有 良 好 的 性

能［７］，广泛应用于柱塞泵中，我们以此为原形，讨论

径向柱塞马达的双配流盘设计．这种支承系由温度

梯度产生支撑力，配油盘正面和背面结构示意图见

图１、图２．

图１　配流盘正面结构

图２　配流盘背面结构

如图１所示，配流盘正面由下述几部分组成：两

个配油窗口、内外密封带、辅助支承和泄漏油槽．如

图２所示，配油盘的背面结构，开设有密封槽放置密

封圈．

２　配流盘的受力分析

配流盘的受力主要可分为两部分，包括开设有

辅助支承面部分和背部间隙补偿面部分．开设有辅

助支撑面主要受到油压反推力和配流盘表面辅助支

承力的作用．间隙补偿面主要受到油压作用力．我们

讨论马达起动过程的受力，由于起动过程处于边界

摩擦状态，所以，忽略颠覆力矩，只对配流盘进行受

力分析．

２．１　油压反推力

当液体流入缸体与配流盘之间的间隙，形成径

向层流时，任一半径为ｒ的点的压力（假定泄油槽中

压力为０［８，９］），如图３所示．

图３　缸体与配流盘间的油压力

在ｒ１ ≤ｒ≤ｒ２ 的区域中，
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在ｒ２ ≤ｒ≤ｒ３ 的区域中，
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在ｒ３ ≤ｒ≤ｒ４ 的区域中，
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压力场对缸体的油压反推力为
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其中φ′为ｐ 压力为范ｐ围角的起始角；φ″为ｐ 压

力为ｐ范围角的终止角．
对上式积分，并用ｐ 代替（φ″－φ′）得到

ｐｆ ≈
１
４
ｒ２４－ｒ２３
ｌｎ（ｒ４／ｒ３）

－
ｒ２２－ｒ２１
ｌｎ（ｒ２／ｒ１）［ ］ｐｐ， （５）

其中ｐ 是转角φ的函数，与配流盘窗孔间隔角φ，缸
体柱塞孔进出油口的范围角φ０，当φ０ ≈φ时，
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ｐ ＝π－φ０ １－
φ０
α０（ ），

其中α０＝
２π
Ｚ
，Ｚ为柱塞数．则ｐｆ 的平均值为

Ｐｆ ＝ －
１
４
ｒ２４－ｒ２３
ｌｎ（ｒ４／ｒ３）

－
ｒ２２－ｒ２１
ｌｎ（ｒ２／ｒ１）［ ］π－φ０ １－φ
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α０（ ）［ ］ｐ．
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２．２　 辅助支承力

这是设在配有窗口外密封带外周的平面支承，在
支承油膜中，因缸体相对配油盘支承面滑动，高速剪

切油膜，和滑靴支承一样，也产生热楔支承力．其值为

Ｆ＝
α０μ

２
０

Ａ０Ｃ０γ０
ｖ２　Ｂ０Ｌ３

Δ４０
，　　 （７）

其中α０ 为油液的容积膨胀系数；μ０ 为油液的黏度；

Ｃ０ 为油液的比热；Ａ０ 为热功当量；ｖ为油膜边界的

相对速度；Ｂ０ 为油膜的宽度；Ｌ为油膜的长度；Δ０ 为

油膜的厚度．
对于配油盘的辅助支承部位有

ｖ＝
πｎ
６０
（ｒ６＋ｒ５），Ｌ＝

π
Ｚ′
（ｒ６＋ｒ５）－ｂ１，

Ｂ０＝ｒ６－ｒ５，
其中ｒ６、ｒ５ 为辅助支承的外、内半径；Ｚ′为辅助支承

的个数；ｂ１ 为卸油槽的宽度；ｎ为转子的转速．
Ｚ′个辅助支承的总支承力为

∑Ｆ＝Ｚ′Ｆ＝
π２

３　６００Ａ０
α０μ

２
０

Ｃ０γ０
ｎ２
１
Ｚ′２
（ｒ６＋ｒ５）２×

（ｒ６－ｒ５）［π（ｒ６＋ｒ５）－Ｚ′ｂ１］２
１
Δ４０
． （８）

２．３　 间隙补偿面受力

间隙补偿面力主要为油液的压力，将配流盘高

压油引到配流盘的背面，并在配流盘背面开设槽安

装上密封圈后形成封油面积，形成与油压反推力和

辅助支承力相反方向的力，其大小为

Ｆｂ＝ｐＡ′，
其中Ａ′为配流盘背面的补偿面积．并且有

Ｐｆ＋∑Ｆ
Ｆｂ ≤１～１．２．　 （９）

３　 配流盘受力计算

３．１　 油压反推力

压力场对缸 体 的 油 压 反 推 力 在 式（６）已 给 出，
对式（６）积分，将对应数据代入公式

ｐ ＝（φ″－φ′）＝
π
１２－

４３π
４５（ ）＝０．８７２π，

ｒ１＝２７ｍｍ，ｒ２＝３０ｍｍ，

ｒ３＝３８．５ｍｍ，ｒ４＝４３ｍｍ，ｐ＝２１ＭＰａ．
得出压力场对缸体的平均油压反推力为

　Ｐｆ ≈
１
４
ｒ２４－ｒ２３
ｌｎ（ｒ４／ｒ３）

－
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１０－６×０．８７２π×２１×１０６＝
２．４３×１０４　Ｎ．

３．２　 热楔支承力

热楔支承力为

Ｆ＝
α０μ

２
０

ＡＣ０γ０
ｖ２　Ｂ０Ｌ３

Δ４０
．

辅助支承的外半径

ｒ６＝５５ｍｍ，

内半径

ｒ５＝４６．５ｍｍ，

卸油槽的宽度

ｂ１＝１２ｍｍ，

辅助支承的个数

Ｚ′＝８，

转子的转速

ｎ＝１　０００ｒ／ｍｉｎ，

动力粘度

μ０＝０．０２Ｎ·Ｓ／ｍ
２，

重度

γ０＝８．５×１０３　Ｎ／ｍ３，

容胀系数

α０＝７．５５×１０－４／℃，

油液的比热

Ｃ０＝５０ｃａｌ／Ｎ·℃，

热功当量

Ａ＝４．２７Ｎ·ｍ／ｃａｌ，

油膜厚度

Δ０ ≈８．６×１０－６　ｍ，

油膜边界的相对速度为

　ｖ＝
πｎ
６０
（ｒ６＋ｒ５）＝

π×１　０００ｒ／ｍｉｎ
６０

（５５＋４６．５）×１０－３　ｍ＝

５．３１ｍ／ｓ，

油膜的宽度为
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Ｂ０＝（ｒ６－ｒ５）＝８．５×１０－３　ｍ， 油膜的长度为

Ｌ＝
π
Ｚ′
（ｒ５＋ｒ６）－ｂ１＝

π
８
（４６．５＋５５）×１０－３－１２×１０－３＝２．７８×１０－２　ｍ．

Ｚ′＝８个辅助支承的总支承力为

∑Ｆ＝Ｚ′Ｆ＝８×
７．５５×１０－４×０．０２２×５．３１２×８．５×１０－３×（２．７８×１０－２）３

４．２７×５０×８．５×１０３×（８．６×１０－６）４
＝１．２６×１０３　Ｎ．

３．３　 间隙补偿面油压力

在背部设置补偿面后产生与油压反推力和辅助

支承力相反方向的力，在２．３节其大小为

Ｆｂ＝ｐＡ′．

运用补偿面作用力
Ｐｆ＋∑Ｆ
Ｆｂ ≤１～１．２的关

系，可计算出配流盘背面理论要求的补偿面积为

Ａ′＝
１．２（Ｐｆ＋∑Ｆ）

ｐ
＝

１．２×（２．４３×１０４＋１．２６×１０３）
２１×１０６

＝

１．４６×１０－３　ｍ２．
所设计的配流盘背面的补偿面积为

Ａ′≈
θｐ
２π
（πｒ２８－πｒ２７）－

ｐ

２π
（πｒ２３－πｒ２２）＋

φｐ
２π
（πｒ２９－πｒ２８）－σ，

σ≈
πｒ２

２
，

ｒ７＝２７ｍｍ，ｒ８＝４３．５ｍｍ，

ｒ９＝４８ｍｍ，ｒ＝２．３ｍｍ，

ｐ ＝０．８７２π．

当取θｐ ＝
５
６π
，φｐ ＝

６
５π

时，

Ａ′＝ （４３．５２－２７２）×
５π
１２－

（３８．５２－３０２）×［
０．８７２　２π
２ ＋（４８２－４３．５２）×

１２π
５ －

２．３２×π
２ ］×１０６＝１．４９１×１０－３　ｍ２．

所 设 计 的 补 偿 面 积 略 大 于 要 求 的 补 偿 作 用 面

积，基本满足设计要求．因此，配流盘正反面所受到

的力是平衡的．

４　结语

设计了一种新型柱塞马达的配流盘结构，推导

了其相应的计算公式，并对其压紧力进行了计算与

分析．结果表明，所设计的配流盘的正反面所受到的

力是平衡的，即缸体和配流盘之间是平衡的．通过对

柱塞马达配流盘的改型设计，提出了一种新的结构，

对径向柱塞马达配流盘的结构设计提供了参考．
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