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单密封带滑靴高速应用的制约因素分析
莫　虎　胡燕平∗

湖南科技大学机电工程学院,湘潭,４１１２０１

摘要:为研究制约单密封带滑靴高速应用的因素,计入密封带磨损轮廓,建立了滑靴副流 固 热耦

合动力学模型,分析了转速及密封带宽度对底面油膜厚度、运行姿态、支承刚度和泄漏的影响.结果表

明:高转速下,滑靴离心力矩增大时,倾角增大,底面最小间隙减小;动压效应增强时,吸油侧间隙增大,
油膜刚度降低,偏磨风险增大.密封带增宽可提高滑靴底面的支承刚度,但密封带外内径比超过１．６会

导致底面油膜增厚、泄漏增加.研究认为,泄漏和偏磨是制约单密封带滑靴高速应用的主要因素;在宽

密封带基础上,考虑微结构以限制楔形动压效应,可能是提高滑靴允用转速范围的有效途径.
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Abstract:ToinvestigatethefactorsrestrictingthehighＧspeedapplicationsofsinglesealingland
slippers,aflowＧsolidＧthermalcouplingdynamicmodelwasestablished,consideringthesealingland
wearprofile．Theeffectsofrotationalspeedandsealwidthonoilfilmthickness,operationalposture,
bearingstiffnessandleakagewereanalyzed．Resultsshowthatathighspeed,theincreasesofcentrifuＧ
galmomentoftheslipperleadtoalargertiltangleandareducedminimumbottomclearances．SimulＧ
taneously,theenhanceddynamicpressureeffectincreasesthesuctionＧsideclearances,reducesoilfilm
stiffness,andelevatestheriskofpartialwear．Increasingthewidthofthesealinglandsmayimprove
thesupportingstiffnessoftheslipper,buttheouterＧtoＧinnerdiameterratioexceeding１．６willresult
inthickeroilfilmsandincreasedleakage．Itisconcludedthatleakageandpartialweararethemain
factorsrestrictingthehighＧspeedapplicationsofsinglesealinglandslippers．IntroducingmicrostrucＧ
turesonwidesealinglandstolimitwedgeＧshapeddynamicpressureeffectsmayeffectivelyexpandthe
allowablespeedrangesofslippers．
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０　引言
滑靴副是斜盘式轴向柱塞泵/马达中最为重

要的摩擦副之一[１Ｇ３],其中的单密封带滑靴结构简

单、应用广泛,但在工程实践中少有将未经表面形

貌处理的单密封带滑靴用于高速柱塞泵,因此有

必要揭示其高速应用的不足,为现有的经验改进

设计(如增设辅助支承带)完善理论依据.
国内外学者围绕滑靴副速度、压力、温度、形

状等边界问题进行了较深入的研究[４Ｇ６].对形状

边界的研究多基于一维流场或均匀油膜假设.王

慧等[７]优化了水压轴向柱塞泵滑靴副的压降系

数,发现基于平行油膜的假设与实际情况存在较

大差异,在介质和工况改变时,采用集中参数的滑

靴副设计往往需通过试验来修正.
文献[８Ｇ９]在流体润滑条件下,对静压支承滑

靴副动态特性进行了理论分析与实验研究,但理

论模型仅考虑倾覆力矩造成的均匀倾斜间隙,这
与滑靴实际工作时的油膜形状相差较大,因此大

倾角的实验结果与理论分析结果存在较大差异.
文献[１０Ｇ１１]指出,滑靴底面不仅提供液压支承力

来平衡柱塞腔的压紧力,还提供抗倾力矩来平衡

滑靴在旋转运动中所受的离心力矩、底面摩擦力

矩和球铰摩擦力矩,并认为微凸的底面轮廓才能

同时实现力与力矩的平衡,而弹性变形、加工误差

和偏磨可导致微凸轮廓.DARBANI等[１２]以最

小油膜厚度、功率损失为目标函数,得到不同工况

下的最优底面磨损轮廓参数.

IVANTYSYN等[１３]采用 Caspar仿真程序

建立了磨损预测模型,模拟并获得了滑靴底面磨
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损的演变过程,发现不同的工况和工况顺序会形

成有差异的磨损轮廓,且磨损将导致柱塞泵性能

退化.XU等[１４]利用编写的 MATLAB仿真程序

得到滑靴副的动态微观运动特性,分析了滑靴密

封带内外侧微结构对抗倾能力的影响,指出内侧

微观结构更利于提高滑靴副可靠性和运行寿命.
刘洪等[１５]测量了运行后的滑靴底面微凸磨合形

貌,论证了底面微凸结构产生的楔形收敛效应有

利于滑靴副的稳定运行,并定性研究了底面形貌

对滑靴动态油膜特性的影响.杜尊令[１６]指出工

程实践中的各种随机不确定因素(柱塞泵启动、制
动、负载突变等)可能令滑靴无法在流体润滑条件

下实现力与力矩的平衡,探究了滑靴副偏磨磨损

的性能渐变过程.林硕等[１７]考虑底面磨损,将中

心膜厚和倾角作为输入条件,定量分析了磨损量

对承载力和承载力矩的影响.
考虑底面磨损轮廓可为完善基于经验的滑靴

副设计提供理论依据,是滑靴副研究的一个重要

方向,因此本文基于过程控制,计及滑靴密封带磨

损轮廓,分析转速和密封带宽度对单密封带滑靴

油膜形状、油膜刚度、底面泄漏的影响,得到限制

滑靴高速应用的原因,为单密封滑靴的应用及高

速滑靴底面的优化设计提供理论依据.

１　理论基础

１．１　坐标系描述

如图１所示,滑靴副由斜盘、滑靴、柱塞球头

组成,其中,滑靴底面由承压腔和密封带构成.柱

塞腔内的高压油经柱塞球头阻尼孔引入球铰、承
压腔和密封带,形成润滑油膜.在斜盘表面中心

Op 建立静止极坐标系(R,φ)来描述滑靴公转运

动.在柱塞球头中心Ob建立运动直角坐标系,滑
靴在斜盘工作面逆时针滑动,X 轴与滑靴滑动轨

迹相切并指向滑动负方向,Y 轴与滑靴中心滑动

轨迹垂直并指向斜盘外侧.在滑靴底面中心建立

运动柱坐标系(r,θ,z),原点Os 与滑靴底面中心

重合,Z 轴与斜盘工作面法线同向,θ以逆时针方

图１　 滑靴副结构及运动描述

Fig．１　Structureandmotionoftheslipperpair

向为正,以描述底面任一点的油膜厚度.

１．２　 非均匀间隙油膜厚度描述

滑靴密封带任一点M 的油膜厚度为

h＝hg＋Δhm ＋Δhp＋ΔhT (１)
式中:hg 为理想刚直底面膜厚,mm;Δhm 为密封带磨损膜

厚修正量,mm;Δhp 为压力弹性变形量,mm;ΔhT 为温度

变化造成的膜厚改变量,mm.

文献[１８]给出了油液发热引起的滑靴表面

热变形的离散表达式:

ΔhT|i,j ＝ ∑
m

i＝１
∑
n＋１

j＝１

αmTi,j

Ki,j
(２)

式中:m、n分别为滑靴支承带径向和周向的网格数;αm 为

滑靴线性膨胀系数,(℃)－１;Ti,j 为滑靴密封带底面网格

(i,j)处的温度,℃;K 为滑靴体刚度矩阵,K ＝ [Ki,j],

mm－１.

三点可以确定一平面,定义滑靴底面外缘三

个点A１、A２、A３ 处的油膜厚度分别为h１、h２、h３,
如图２所示.文献[１９]给出了图２所示刚直底面

任意一点的膜厚:

hg ＝ (h２ －h３)
rsinθ
３r２

＋

(２h１ －h２ －h３)
rcosθ
３r２

＋
h１ ＋h２ ＋h３

３
(３)

式中:r２ 为密封带的外径,mm.

r＝０时,由式(３)可得滑靴密封带底面中心间隙

h０ ＝ (h１ ＋h２ ＋h３)/３ (４)

图２　 理想刚直底面三点膜厚描述

Fig．２　Descriptionofidealsealingsurfacebased
on３Ｇpointfilmthickness

刘洪等[１５] 测量运行后的滑靴密封带,得到滑

靴密封带的磨损轮廓,如图３所示.假设轮廓关

于中心轴线对称,则磨损膜厚修正量[８] 为

Δhm ＝
rs１ － r２

s１ －(rc－r)２ 　　r１ ≤r≤rc

rs２ － r２
s２ －(r－rc)２ rc ＜r≤r２

{ (５)

rc ＝λ(r２ －r１)＋r１　　rs１ ＝
(rc－r１)２ ＋(Δh１)２

２Δh１

rs２ ＝
(r２ －rc)２ ＋(Δh２)２

２Δh２

式中:r１ 为密封带的内径,mm;rc 为磨损顶点半径;rs１ 为

内侧磨损圆弧半径;rs２ 为外侧磨损圆弧半径;λ为轮廓顶

点在密封带内的相对位置;Δh１、Δh２ 分别为密封带内侧

和外侧的磨损高度,mm.
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图３　 磨损底面膜厚描述

Fig．３　Descriptionofwearsealingsurface

将滑靴密封带视为半空间体,并划分为m ×
(n＋１)个网格,表面受力和法向位移关系如图４
所示,下标f、i表示网格的径向位置,g、j表示网

格的周向位置.滑靴密封带任一网格Af,g 受压

力pf,g 作用时,网格 Ai,j 产生法向弹性变形量

Δh′p(f,g,i,j).弹性变形量与两网格之间的距

离ρf,i 成反比,有

Δh′p(f,g,i,j)＝
(１－ν２

e)
πE

pf,grfΔrΔθ
ρf,i

(６)

ρf,i ＝r２
i ＋r２

f －２rirfcosθg_j ≠０
式中:νe 为滑靴材料的泊松比;E为滑靴材料的弹性模量,

Pa;pf,g 为网格Af,g 所受油膜压力,Pa;θgＧj 为网格Ai,j 和

网格Af,g 间的夹角,rad.

图４　 半空间体水平面受力和位移关系图

Fig．４　Thediagramoftherelationshipbetweenthe
forceanddisplacementofahalfＧspacebodyonthe

horizontalplane

类似地,滑靴密封带其他网格受压力作用时

也将引起网格Ai,j 的法向变形.整个密封带受分

布不均的油膜压力作用时,可利用叠加法求得网

格Ai,j 的法向弹性变形量Δhp(i,j)[２０Ｇ２１]:

Δhp(i,j)＝
(１－ν２

e)
πE ∑

m

f＝１
∑
n＋１

g＝１

pf,g

ρf,i
rfΔrΔθ (７)

１．３　 非线性动力学方程组

XU等[１４] 分析滑靴副在运行中的力、力矩和

流量平衡关系后,得出滑靴运行时的非线性动力

学方程组:

　

f１(h
􀅰
)＝Fs(h,h

􀅰
,t)＋Fn(t)＝０

f２(h
􀅰
)＝ Msx(h,h

􀅰
,t)＋Mbx(t)＋Ml(t)＝０

f３(h
􀅰
)＝ Msy(h,h

􀅰
,t)＋Mby(t)＝０

ü

þ

ý

ï
ï

ïï

(８)

其中,Fs(h,h
􀅰
,t)为滑靴底面油膜支承力,包括静

压力与动压力,与来自柱塞的压紧力Fn(t)平衡;

Msx(h,h
􀅰
,t)为绕X 轴的抗倾力矩,与球铰摩擦

倾侧 力 矩 Mbx (t)和 离 心 力 矩 Ml(t)平 衡;

Msy(h,h
􀅰
,t)为绕Y轴的抗倾力矩分量,与球铰摩

擦倾侧力矩分量Mby(t)平衡;h为油膜厚度(h１,

h２,h３)的矢量表达;h
􀅰

为油膜厚度矢量h 的变

化率.
定义滑靴的瞬时支承刚度

Ks ＝
Fs(ho＋Δho)－Fs(ho)

ho
(９)

式中:ho 为底面中心间隙,mm.

ho、Δho 可在得到底面油膜厚度矢量h 后求得.
滑靴底面泄漏流量的离散形式为

　q＝
vshsrsΔθ

２ －∑
n＋１

j＝２

h３
s(pi＋１,j －pi－１,j)rsΔθ

６μΔr
(１０)

i＝２,３,􀆺,m
式中:hs 为网格(i,j)处的油膜厚度,mm;rs 为网格(i,j)

处的半径,mm;pi＋１,j、pi－１,j 为对应网格处的油膜压力,

Pa;μ为液压油黏度,mm２􀅰s－１;vs 为网格(i,j)处的径向

滑动速度.

２　仿真分析

采用剩余压紧力法[１,２２],并结合磨合后的滑

靴底面测量结果[１３],设置仿真的主要计算参数,
如表１所示.采用有限体积方法离散守恒形式的

雷诺方程和能量方程[３,２３],采用超松弛迭代法迭

代求解雷诺方程和能量方程,采用牛顿迭代法求

表１　主要计算参数

Tab．１　Basicparametersforsimulation

参数名 值

密封带内径r１/mm ６．９
密封带外径r２/mm １２．４

球头分布圆半径R/mm ４４
柱塞外径rp/mm ９．５
柱塞压力pp/MPa １０

缸体转速ω/(rad􀅰s－１) ５０π
斜盘倾角β/(°) １４

液压油初始黏度μ０/(mm２􀅰s－１) ３０．６９
内侧磨损高度Δh１/μm ２
外侧磨损高度Δh２/μm ２

顶点相对位置λ ０．１
滑靴弹性模量E/GPa １０８
滑靴材料泊松比νe ０．３２
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解力和力矩的平衡方程.顺序解耦、循环修正得到

滑靴动态运行时的泄漏流量q、和油膜厚度矢量h.
滑靴底面三点的油膜厚度在一个运转周期的

变化曲线如图５所示.缸体每转３６０°,滑靴在斜

盘工作面上滑移一圈,前半周期在斜盘排油侧滑

动,底面以承受高压为主,后半周期在斜盘吸油侧

滑动,底面以承受低压为主.在缸体转角１８００°
后,滑靴实现稳定运行,下面以１８００°~２１６０°的单

个运行周期为例进行分析.

图５　不同转速下滑靴底面三点油膜厚度变化曲线

Fig．５　Curvesofthicknessatthreepointsontheslipper
sealinglandunderdifferentrotationalspeeds

缸体转角为１８００°~１８１０°时,滑靴滑入斜盘

排油侧,承压腔压力迅速升高;滑靴受到的压紧

力、前倾力矩迅速增大.不同缸体转速下的油膜

厚度变化表现出以下特点:缸体转速为 １０００,

１５００,２０００r/min时,油膜厚度h２、h３ 的曲线下

降,厚度h１ 的曲线上升,且上升幅度随转速的提

高而逐渐减小.缸 体 转 速 为 ２５００,３０００,３５００
r/min时,油膜厚度h１、h２、h３ 的曲线均下降,且
油膜厚度h２ 的降幅更显著.滑靴的运行姿态表

现为整体下移并前倾.
缸体转角为１８１０°~１８９０°时,滑靴滑入斜盘

排油侧前段.采用剩余压紧力法设计的滑靴需要

挤压力平衡来自柱塞压紧力.缸体不同转速下的

油膜厚度h１、h２、h３ 的曲线均呈下降趋势.滑靴

整体下移,对油膜产生挤压作用.
缸体转角为１８９０°~１９８０°时,滑靴在斜盘排

油侧后段滑动,滑靴所受的力矩由前倾力矩逐渐

转变为后倾力矩,后倾角不断增大.伴随后倾角

的变化,滑靴与斜盘之间的楔形动压效应逐步增

强,导致油膜厚度减小的速率有所减缓.转速超

过２０００r/min时,楔形效应产生的动压力超过剩

余压紧力,导致滑靴开始整体上移.图５中表现

为油膜厚度h２、h３ 的曲线逐渐上升,而由于滑靴

后倾角的增大,油膜厚度h１ 的曲线继续下降.
缸体转角为１９８０°~１９８５°时,滑靴由排油侧

滑入吸油侧.一方面,由于滑靴姿态变化具有滞

后性,动压力超过剩余的压紧力,滑靴快速抬升,
导致油膜厚度增大;另一方面,随着滑靴底面承压

腔压力的降低,滑靴产生弹性回复效应,油膜厚度

减小.因此,油膜厚度h１、h２、h３ 的变化曲线呈

现明显的非线性特征,这种变化受到转速的直接

影响.缸体转速为１０００,１５００,２０００r/min时,油
膜厚度h１、h２、h３ 曲线下降,降幅随着转速的增

大而 逐 渐 减 小;缸 体 转 速 为 ２５００,３０００,３５００
r/min时,油膜厚度h１、h２、h３ 曲线上升,增幅随

着转速的增大而逐渐增大.
缸体转角为１９８５°~２０４５°时,滑靴在斜盘吸

油侧前段滑动,为平衡柱塞压紧力的减小,滑靴需

上移以增大油膜厚度,减弱动压效应对滑靴的影

响.各转速条件下,滑靴底面三点油膜厚度的均

值快速增大,特别是在高转速条件下,由于滑靴与

缸体之间相对速度的增加,动压效应更为显著,使
油膜形成更大的支撑力,促使滑靴底面整体油膜

厚度的上升速率显著增大.缸体转速低于２０００
r/min时,油膜厚度h１ 曲线下降,且转速越低,下
降速率越大.这表明滑靴在低速运行中需通过增

大后倾角来维持所需的动压力.转速超过２５００
r/min时,油膜厚度h３ 曲线也下降.这是由于高

转速下滑靴所受离心力矩显著增大,导致滑靴外

倾,调整底面压力分布.
缸体转角为２０４５°~２１６０°时,滑靴进入斜盘吸

油侧的后段,所受的惯性力逐渐增大.此时,滑靴

底面的油膜厚度足够大,楔形动压效应相对较弱.
为平衡逐渐增大的惯性力,滑靴下移以提供额外的

挤压力.图５中,油膜厚度h２、h３ 的曲线下降.

３　结果分析

３．１　转速分析

图６所示为转速提高时,滑靴底面最小间隙
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点轨迹变化曲线,图中滑靴在斜盘表面逆时针方

向滑动.

(a)缸体转速１０００,１５００,２０００r/min

(b)缸体转速２５００,３０００,３５００r/min

图６　不同转速的底面最小间隙点轨迹

Fig．６　Trajectoryoftheminimumclearancepointon
thesealinglandunderdifferentrotationalspeeds

转速为１０００,１５００,２０００r/min时,滑靴底面

最小间隙点落于Ⅰ、Ⅳ象限,表明滑靴在后倾滑

动,倾斜方位角在１８０°附近.随着转速的提高,
滑靴倾斜方位角逐渐减小.转速３５００r/min时,
滑靴倾斜方位角达到最小值８５°,呈现明显的内

倾滑动姿态.
图７给出了转速对滑靴密封带底面中心间隙

ho 的影响.转速为１０００,１５００,２０００,２５００,３０００,

３５００r/min时,底面中心间隙在排油侧的平均增

图７　转速对底面中心间隙的影响

Fig．７　Slipperaxialdisplacementatdifferentspeeds

长幅度分别为２１．３６％、３９．０２％、６４．９１％、６８．１９％
和６９．５％,在 吸 油 侧 的 平 均 增 长 幅 度 分 别 为

２５．５７％、５３．４４％、１７０．９１％、３５６．５０％和４０１．５９％.
滑靴密封带底面中心间隙随转速的提高而增大,
在排油侧的底面中心间隙平均增长幅度小于吸油

侧的底面中心间隙平均增长幅度.
得到滑靴密封带底面油膜厚度矢量h 后,可

求得滑靴密封带底面的最小间隙hmin.图８给出

了转速对滑靴密封带底面最小间隙的影响,滑靴

在吸油侧时,底面最小间隙更小.转速从１０００
r/min提高到２５００r/min时,滑靴在吸油侧的底

面最小间隙均值增大 １０５．６５％.转速从 ２５００
r/min提高到３５００r/min时,滑靴在吸油侧的底

面最小间隙均值减小２１．９６％.转速超过３０００
r/min后,最小间隙进一步减小,将小于斜盘和滑

靴的粗糙度峰值之和,滑靴将与斜盘发生碰撞.

图８　转速对底面最小间隙的影响

Fig．８　Slipperminimumthicknessatdifferentspeeds

图９所示为转速与倾斜角度变化之间的关

系.αx＞０表示滑靴内倾,αx＜０表示外倾;αy＞
０表示滑靴后倾,αy＜０表示前倾.在图９a中,转
速 分 别 为 １０００,１５００,２０００,２５００,３０００,３５００
r/min时,滑靴在排油侧绕X 轴倾斜角度αx 平均

值 依 次 为 －０．００１６,０．００１１,０．００６２,０．０２３２,

０．０２６６,０．０２９６５rad,吸油侧的αx 平均值分别为

－０．００１５,０．００１７,０．０１０１,０．０８３５,０．１７８５,０．１９５０
rad.由此可见,滑靴的运行姿态从外倾变为内

倾,内倾角度随转速的增加而增长,且在吸油侧滑

靴的倾侧更明显.
图９b 中,转 速 分 别 为 １０００,１５００,２０００,

２５００,３０００,３５００r/min时,滑靴在排油侧绕Y 轴

的倾斜角度αy 平均值依次为 ０．０１１８,０．０１３５,

０．０１７３,０．０２０９,０．０２７５,０．０４７９rad,转速越高,滑
靴前后倾变化越剧烈.转速超过２５００r/min时,
滑靴将与斜盘发生碰撞,瞬间冲击导致滑靴由后

倾姿态迅速转为前倾姿态.
滑靴滑通过吸油区至排油区的过渡区时,所

受负载发生突变,图１０所示为该阶段转速对滑靴
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(a)绕X 轴倾斜角度

(b)绕Y 轴倾斜角度

图９　转速对倾斜角度的影响

Fig．９　Theeffectofrotationalspeedontiltangle

图１０　转速对滑靴支承刚度的影响

Fig．１０　Theeffectofrotationalspeedonthe
bearingstiffness

支承刚度的影响.滑靴的油膜刚度与油膜厚度成

反比,也与滑靴的姿态相关,结合图７、图９可知

滑靴的支承刚度随转速的提高而减小.
图１１显示了在排油段,转速对滑靴底面瞬时

泄漏 的 影 响.转 速 分 别 为 １０００,１５００,２０００,

２５００,３０００,３５００r/min时,排油段的滑靴底面瞬

时泄漏增幅分别为６０．５７％、１２１．８２％、１８９．２１％、

２０９．２９％、２６１．７８％,滑靴底面的瞬时泄漏随转速

的升高而增大.

３．２　密封带宽度分析

采用剩余压紧力法,在斜盘倾角为０°时,按
压紧系数０．９８设计３种不同密封带宽度的滑靴,
并设置表面轮廓参数如表２所示.

图１１　转速对滑靴底面瞬时泄漏的影响

Fig．１１　Slipperleakageatdifferentspeeds

表２　仿真运行参数表

Tab．２　Parametersoftheexperiment
滑靴编号 A B C

密封带内径r１/mm ８ ７．４ ６．９
密封带外径r２/mm １１．２ １１．８ １２．４

密封带宽度r２－r１/mm ３．２ ４．４ ５．５
内侧磨损高度Δh１/mm １．５６ １．７８ ２．００
外侧磨损高度Δh２/mm １．５６ １．７８ ２．００

外内径比λr １．４ １．６ １．８

　　图１２给出了３５００r/min转速下滑靴密封带

宽度变化对底面三点油膜厚度的影响.随着密封

带的增宽,油膜厚度曲线振幅有减小的趋势,表明

宽的密封带能提供更大的支承刚度,可减小滑靴

偏磨概率.

(a)点１油膜厚度

(b)点２油膜厚度

(c)点３油膜厚度

图１２　密封带宽度对滑靴底面三点油膜厚度的影响

Fig．１２　Thecomparisonofthicknessforthethree
slippersatdifferentwidths
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图１３给出了转速３５００r/min下滑靴底面瞬

时泄漏量随密封带增宽的变化.滑靴密封宽度由

３．２mm 增至４．４mm 时,底面泄漏量减小５．４９％;
滑靴密封宽度由４．４mm 增至５．５mm 时,底面泄

漏量增大３２．４８％.结合式(１０)可知滑靴底面泄

漏量与密封宽度成反比,与油膜厚度的３次方成

正比.计及磨损轮廓后,滑靴底面密封带增宽有

利于形成楔形收敛效应,增大滑靴底面整体油膜

厚度,因此对密封性能的影响呈现出非线性特征.

图１３　密封带宽度对滑靴瞬时泄漏的影响

Fig．１３　Slipperleakageatdifferentwidths

４　结论

１)缸体转速变化时,滑靴有非常复杂的瞬时

响应.转 速 从 １０００r/min 提 高 到 ２５００r/min
时,滑 靴 在 吸 油 侧 的 底 面 最 小 间 隙 均 值 增 大

１０５．６５％;转速从２５００r/min提高到３５００r/min
时,滑 靴 在 吸 油 侧 的 底 面 最 小 间 隙 均 值 减 小

２１．９６％.计及磨损轮廓后,适当提高转速将增强

底面动压效应,使滑靴底面中心间隙、底面最小间

隙增大;转速过高时,滑靴离心力增大,底面动压

效应增强,使底面中心油膜增厚、支承能力下降、
底面最小油膜厚度减小、泄漏增加,且在排油侧易

与斜盘发生刚性碰撞而偏磨.

２)滑靴底面密封带增宽时,滑靴底面油膜厚

度曲线振幅有减小的趋势,表明增加密封带宽度

能提供更强的支承刚度,并有利于滑靴抗倾.计

及磨损轮廓后,滑靴密封带宽度对密封性能的影

响表现出非线性特征,适当增大密封带宽度有利

于提高密封性能,但密封带过宽如密封带内径比

超过１．６将增强底面动压效应,使得底面中心油

膜增厚、底面泄漏增大.

３)滑靴在排油侧泄漏增加、在吸油侧偏磨是

单密封带滑靴高速应用的主要制约因素.后续研

究将讨论辅助支承环对底面磨损轮廓的控制机

理,分析辅助支承环在提高滑靴抗倾能力、减少底

面泄漏中的作用.
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