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弹性变形对轴向柱塞泵滑靴副功率损失的影响

汤何胜，訚耀保，李 晶

( 同济大学 机械与能源工程学院，上海 201804)

摘 要:在高速重载工况下，滑靴受外力作用时会发生弹性变形，影响滑靴副的摩擦润滑性能，增加

滑靴副的能量消耗，降低轴向柱塞泵的功率传递效率。为了减小滑靴副能量耗散和提高轴向柱塞
泵能量调控性能，建立 1 种考虑滑靴弹性变形的功率损失模型。讨论柱塞腔压力、主轴转速以及结
构参数等关键参数对滑靴副功率损失的影响。研究结果表明:当工作压力为 21 MPa、主轴转速为
1 500 r /min时，A4VTG90 泵滑靴副的泄漏功率损失为 1． 93 ～ 2． 30 W，黏性摩擦功率损失为 221． 8
～ 234． 2 W，主要集中在泵的排油区;滑靴副功率损失主要以黏性摩擦功率损失为主，泄漏功率损
失比较小;阻尼孔长度直径比对滑靴副功率损失影响显著，选择合适的结构参数能改善滑靴的工作

性能;滑靴的结构优选值范围如下:滑靴的半径比为 1． 2 ～ 1． 6，阻尼孔的长度直径比为 4 ～ 5。
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Influence of elastic deformation on power loss of axial piston
pump slipper /swash plate pair
TANG He-sheng，YIN Yao-bao，LI Jing

( College of Mechanical Engineering，Tongji University，Shanghai 201804，China)

Abstract: In the high speed and heavy load conditions，slipper subjected to external force action will present elastic
deformation，and influence the friction and lubrication performance of swash plate / slipper pair，which increases energy
consumption and decreases the power transmission effect of axial piston pump． It is necessary to take account of the
effect on the power loss of swash plate / slipper pair． To reduce the power loss and improve the energy regulation of axi-
al piston pump，a new power loss model was built with the consideration of slipper elastic deformation． The effect of key
parameters on the power loss of slipper / swash plate pair were discussed，such as piston chamber pressure，shaft speeds
and structure parameters． The results indicate that slipper elastic deformation produces a significant effect on the power
loss of swash plate / slipper pair that takes place in the discharge pressure zone of A4VTG90 pump，when the piston
chamber pressure and shaft rotational speed are，respectively，set to 21 MPa and 1 500 r /min，leakage power loss is 1．
93 － 2． 30 W，and viscous friction power loss is 221． 8 － 234． 2 W． The energy loss of slipper bearing is mainly due to
the viscous friction and the leakage power loss is low． Structural parameters，such as the radius ratio of slipper and
length diameter ratio of orifice，have a significant influence on the energy loss of swash plate / slipper pair． Appropriate
structural parameters will improve operation characteristics． The range of optimized structural values of slipper: radius
ratio of slipper is 1． 2 － 1． 5，length diameter ratio of orifice is 4 － 5．
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轴向柱塞泵是采煤机液压系统的核心元件，为采

煤机的液压牵引装置提供动力支持。其中，滑靴与斜
盘是影响轴向柱塞泵可靠性和使用寿命的关键摩擦

副。在实际使用过程中，滑靴副磨损失效和能量耗散
是引起柱塞泵发热量过高和使用寿命下降的主要原

因，占主油泵事故的 60%以上，是采煤机液压牵引装
置亟需解决的关键问题［1 － 2］。国外内学者针对轴向
柱塞泵滑靴副油膜特性和能量耗散机理展开研究。
Kamaza 等［3］建立滑靴副非等温流体润滑模型，分析
滑靴副油膜温升变化规律。Harris 等［4］提出了 1 种
预测倾覆状态下滑靴副油膜动态特性的研究方法。
Wieczorek等［5］开发了仿真程序 CASPAＲ预测轴向柱
塞泵摩擦副油膜微观特性。Schenk 等［6］考虑滑靴底
面的流固耦合效应，分析弹性变形对滑靴副能量耗散

机理的影响。Canbulut 等［7］针对滑靴的摩擦功率进
行理论和试验研究。Bergada等［8］提出了 1 种新的滑
靴解析模型，分析滑靴支承面的沟槽尺寸对泄漏流量

和摩擦力矩的影响。国内学者围绕滑靴副油膜特性
展开研究，考虑弹性变形和磨损轮廓的影响［9］，分析

滑靴副的泄漏流量和摩擦转矩［10］，但这些结论尚未真

正解决滑靴副功率损失与结构参数之间的映射关系。
滑靴在斜盘表面相对滑动过程中，滑靴因泄漏和黏性

摩擦所产生的功率损失，转化为油液内能，引起油液温

度升高，加剧滑靴的黏着磨损，降低滑靴的使用寿命。
目前，针对滑靴功率损失的研究比较少，对弹性流体动

力润滑状态下各种因素影响的分析不够完善，缺乏改

进滑靴结构的设计方法。
因此，根据滑靴副的运动特征和润滑状态，滑靴

与油膜的接触面定义为刚性平面和弹性平面，将滑靴

的工作状态划分为刚性状态和弹性状态，建立轴向柱

塞泵滑靴副功率损失模型;对比分析刚性状态与弹性

状态下滑靴副功率损失特征;考察滑靴结构参数对滑

靴副功率损失的影响。

1 滑靴副功率损失模型

1. 1 工作原理
图 1 为轴向柱塞泵结构。轴向柱塞泵的主体结

构包括配流盘、主轴、斜盘、柱塞、缸体以及滑靴。在
0° ～ 180°，柱塞沿缸体向左运动时，缸体的工作腔容
积减小，液压油从配流盘的排油槽流出，为泵的排油

区，如 A—A视图所示。在 180° ～ 360°，柱塞沿缸体
向右运动时，将油液从配流盘的吸油槽引入缸体的柱

塞腔，为泵的吸油区。其中，滑靴底面通入柱塞腔的

高压油，产生液压反推力，平衡柱塞对滑靴的压紧力，

在滑靴副间形成边界油膜，减轻滑靴的表面磨损。

图 1 轴向柱塞泵结构
Fig. 1 Structure scheme of axial piston pump

1. 2 运动轨迹
图 2 为滑靴的运动轨迹。在高速高压工况下，滑

靴在斜盘表面相对运动，受到离心力矩和摩擦力矩的

影响，滑靴与斜盘之间形成楔形油膜。滑靴底面油液
因压力差和黏性剪切流动产生的功率损失，转化成油

液内能，引起油膜温度升高，油液黏度下降，油膜厚度

变薄，降低油膜的承载能力。

图 2 滑靴的运动轨迹
Fig. 2 Motion trajectory of slipper

滑靴表面任意 1 点处 ( r，θ ) 的径向和周向速
度［11］分别为

vsr = ωrmcos δ
vsθ = ωrmsin δ － ωs

{ r
( 1)

其中，rm为滑靴底面上的任意 1 点与缸体中心的距
离，可表示为

rm = Ｒ2
φ + Ｒ2 － 2ＲＲφcos( 180° － θ槡 )

Ｒ2
φ = ( Ｒ f sin φ) 2 + Ｒ f cos φ

cos( )β
{ 2 ( 2)

式中，vsr为滑靴径向速度，m/s; vsθ为滑靴切向速度，
m/s; r 为极径; θ 为极角; ω 为滑靴公转速度，ω =

9301
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2πnT /60; n为主轴转速，r /min; T为主轴旋转周期，s;
ωs为滑靴的周向角速度，rad /s; δ 为滑靴径向和切向
速度之间的夹角，( °) ; φ 为缸体转角，( °) ; β 为斜盘
倾角，( °) ; Ｒφ为滑靴中心到缸体中心之间的距离，

mm; Ｒ为滑靴外径，mm; Ｒ f为柱塞分布圆半径，mm。
1. 3 滑靴副功率损失特性
滑靴在斜盘上高速旋转过程中，油膜间隙从中心

油腔向四周径向流动。在油液流动过程中，油液流速
是影响滑靴副能量损失的主要参数。因此，在圆柱坐
标系下，油液的径向和切向流速［11］为

vr = 1
2μ
p
r
( z2 － zh) +

vsr
h z

vθ = 1
2μ
( z2 － zh) +

vsθ
h

{ z
( 3)

式中，vr为油膜径向流速，m/s; vθ为油膜切向流速，m/
s; μ为油液黏度，Pa·s; h为油膜厚度，μm。
油液的径向和切向应力为

τr = p
r

h
2 + μ

vsr
h

τθ = prθ
h
2 + μ

vsθ{
h

( 4)

式中，τr为油膜的径向应力，Pa; τθ为油膜的切向应

力，Pa。
滑靴底面油膜因剪切作用产生的黏性摩擦功率

损失为

Ws1 = ∫
2π

0 ∫
Ｒ

r0
( vrτr + vθτθ ) 2πrdrdθ ( 5)

式中，Ws1为黏性摩擦功率损失，W; r0为滑靴内径，
mm。
滑靴与斜盘之间的泄漏流量为

Qs = ∫
2π

0 ∫
h

0
vrＲdzdθ ( 6)

式中，Qs为泄漏流量，L /min。
滑靴副泄漏功率损失为

Ws2 = ΔpQs = ( ps － pc ) ∫
2π

0 ∫
h

0
vrＲdzdθ ( 7)

式中，Ws2为泄漏流量损失，W; ps为滑靴的油室压力，
MPa; pc为壳体油腔压力，MPa。
滑靴底面油膜压力与油液流速有关，且油膜压力

边界条件由滑靴的油室压力所决定。根据雷诺方程，
推导出油膜压力控制方程［5］为

1
r

r r p

r
h3( )μ

+ 1
r2

θ
p
θ

h3( )μ
= 6vsr

h
r

+

6vsθ
h
θ

+ 12 h
t

( 8)

式( 7) 中，油膜压力的边界条件为

p( r，0) = p( r，2π) ，p( r0，θ) = ps，p( Ｒ，θ) = 0
p
θ ( r，0) = p

θ ( r，2π)

滑靴的油室压力［6］为

ps = pp － 32λρl
Q2

s

π2d5 ( 9)

式中，pp为柱塞腔压力，MPa; l 为阻尼管长度，mm; d
为阻尼管直径，mm; λ 为沿程阻力系数; ρ 为油液密
度，kg /m3。
1. 4 滑靴副油膜厚度
图 3 为滑靴副楔形油膜厚度模型。虚线所示为

滑靴处于刚性状态，实线所示为滑靴处于弹性状态。
在倾覆力矩作用下，滑靴相对于斜盘发生倾覆，促使

滑靴和斜盘之间形成楔形油膜。考虑弹性形变时，弹
性状态下滑靴底面油膜厚度与滑靴表面弹性变形有

关，则楔形油膜厚度的表达式［12］为

h = h0 + αrcos( θ － φ) + he ( r0 ≤ r≤ Ｒ)

( 10)
式中，h 为油膜厚度，μm; h0为中心油腔油膜厚度，

μm; φ 为倾斜方位角，( °) ; α 为倾覆角度，( °) ; he为

弹性变形，μm。

图 3 滑靴副楔形油膜厚度模型
Fig. 3 Wedge oil film thickness model of slipper /

swash plate pair

滑靴底面任意 1 点的弹性形变［13］可表示为

he =
4( 1 － υ2e ) Ｒ

πh0
∫
Ｒ

r0
∫
π
2

0

p
E 1 － k2 sin槡 2θ

dθdr

( 11)
式中，E为弹性模量，Pa; k 为任意受力点与变形点之
间的半径比; υe为泊松比。
1. 5 滑靴的弹性变形
由于滑靴受到轴对称压力载荷的作用，可以等效

0401
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为回转体轴对称模型，所以选取滑靴的 1 /4 结构作为
研究对象，分析滑靴的弹性变形。图 4 为滑靴表面任
意 1 点的弹性形变。在极坐标平面下，滑靴表面 A点
受到在半径 r1方向上的油膜压力相同，且在载荷面积
内取一微小单元面，微小单元面上的载荷为 pr1 dr1
dθ，可得滑靴底面 B点处的弹性变形［14］为

δe =
( 1 － υ2e )
πE

pr1dr1dθ
L ( 12)

式中，δe为滑靴表面 B 点的弹性变形量，mm; L 为 A
点与 B点之间的距离，mm。

图 4 滑靴表面的弹性形变
Fig. 4 Elastic deformation of slipper surface

滑靴底面 B点与受力 A点之间的距离为

L =
r22 + r21 － 2r2 r1cos槡 θ ( r2 ＞ r1 )

r22 + r21 + 2r2 r1cos槡 θ ( r2 ＜ r1
{

)
( 13)

式中，r1为滑靴表面 A点的半径，mm; r2为滑靴表面 B
点的半径，mm。
同时，滑靴表面 A点所在半径 r1处的圆周方向进

行 n等分，则滑靴半径 r1处的表面弹性变形
［15］为

he =
1 － υ2e
πE

pr1dr1dθ
1
L1

+ 1
L2

+ … + 1
L( )
n
( 14)

然后，将式( 12) 和式( 14) 进行整合，则滑靴底面 B 点
处的弹性变形为

δe = 1 /L
1
L1

+ 1
L2

+ … + 1
L( )
n

he ( 15)

2 计算结果与讨论

以 A4VTG90 泵为研究对象，计算分析的滑靴结
构参数如下: 滑靴内径为 6. 4 mm，滑靴外径为 12. 8
mm，阻尼管直径为 1 mm，阻尼管长度为 3. 5 mm。为
了验证弹性状态在滑靴副功率损失分析中是否比刚

性状态更加准确，给定工作压力为 21 MPa，主轴转速
为 1 500 r /min 的工况下，对比分析滑靴的泄漏功率
损失和黏性摩擦功率损失，讨论滑靴的半径比和阻尼

管长度直径比对泄漏功率损失和黏性摩擦功率损失

的影响。

2. 1 泄漏功率损失对比分析
图 5 为单个滑靴的泄漏功率损失。滑靴处于泵

的排油区( 0° ～ 180°) 时，弹性状态下滑靴的泄漏功
率损失为 1. 93 ～ 2. 3 W，明显高于刚性滑靴，2 者的
数值相差为 0. 04 ～ 0. 55 W，原因可能是式( 9) 中的弹
性变形项不为 0，引起式( 3 ) 中的油液径向流速项增
大，增加滑靴副泄漏流量项，加剧滑靴副泄漏功率损

失，影响柱塞泵的容积效率。其次，在泵的排油区时，
滑靴副泄漏功率损失出现波动不稳定现象，这与滑靴

副泄漏流量有关，其原因是滑靴因柱塞腔脉动压力而

产生不稳定的表面变形，与滑靴的倾覆运动相互耦合

作用，一方面造成滑靴底面油膜厚度发生波动，另一

方面油液由壳体被带入滑靴的油室，存在倒流现象，

从而导致滑靴副泄漏流量出现波动不稳定情况。因
此，滑靴副的泄漏不仅和油膜的厚度，压差有关，同时

和滑靴的倾覆角度、表面形变有关。同理，根据式
( 7) 可知，滑靴副泄漏功率损失与压力差、泄漏流量
有关，所以泄漏功率损失随泄漏流量变化而产生波

动，反映出了滑靴的泄漏功率损失特征。

图 5 单个滑靴的泄漏功率损失
Fig. 5 Leakage power loss of single slipper

2. 2 黏性摩擦功率损失对比分析
图 6 为单个滑靴的黏性摩擦功率损失。当滑靴

处于排油区时，弹性状态下滑靴的黏性摩擦功率损失

为 221. 8 ～ 234. 2 W，略低于刚性滑靴，2 者的数值相
差为 5. 1 ～ 8. 3 W，原因可能是式( 4) 中的油膜剪切应
力项和油液流速项与油膜厚度呈负相关，弹性变形有

利于滑靴底面形成油膜，降低油膜的剪切应力，导致

黏性摩擦功率损失减小，但是油膜的承载稳定性较

差，黏性摩擦功率损失呈现振荡波动趋势。当滑靴处
于泵的吸油区时，滑靴的弹性变形因油膜压力减小而

降低，且油膜的剪切应力和径向流速随柱塞腔压力减

小而减小，导致黏性摩擦功率损失减小为 168 W，2
者的数值略有不同。与图 5 相比，相同工况下滑靴因
油膜剪切造成的功率损失要远大于滑靴因压差泄漏

造成的功率损失，这也说明滑靴的功率损失以黏性摩

擦为主，在柱塞泵的功率损失中所占比例较大，影响
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柱塞泵的机械效率。

图 6 单个滑靴的黏性摩擦功率损失
Fig. 6 Viscous friction power loss of single slipper

图 7 滑靴半径比对滑靴副功率损失的影响
Fig. 7 Effect of slipper radius ratio on power loss of slipper pair

2. 3 滑靴半径比的影响
图 7 为滑靴的半径比对滑靴副功率损失的影响。

当滑靴的半径比从 1. 2 升高到 2. 0 时，泄漏功率损失
增加比较缓慢，其值变化范围为 1. 0 ～ 2. 1 W。同时，
当滑靴的半径比为 1. 6 时，泄漏功率损失随柱塞腔压
力和主轴转速增大而增大，但是泄漏功率损失的上升

幅度比较小，增加幅度为 0. 1 ～ 0. 5 W，其原因是当柱
塞腔压力和主轴转速增大时，虽然引起油液流速增

大，但是油膜厚度比较薄，泄漏流量较少，导致滑靴副

泄漏功率损失的增加幅度比较平缓。与泄漏功率损
失相比，滑靴副黏性摩擦功率损失受到滑靴半径比的

影响比较显著，其值变化范围为 173 ～ 297 W。同时，
当滑靴的半径比为 1. 6 时，黏性摩擦功率损失随柱塞
腔压力和主轴转速增大而增大，黏性摩擦功率损失的

上升幅度为 15 ～ 44 W。由于滑靴副泄漏和黏性摩擦
功率损失与滑靴的半径比呈单调递增关系，所以滑靴

的半径比取 1. 2 ～ 1. 6 较为合适。
2. 4 阻尼管长度直径比的影响
图 8 为阻尼管长度直径比对滑靴副功率损失的

影响。泄漏功率损失与阻尼管的长度直径比呈单调
递减关系，当阻尼管的长度直径比从 2 升高到 7. 3
时，泄漏功率损失呈下降趋势，其值变化范围为 0. 6
～ 3. 5 W，其原因是泄漏功率损失与压力差以及泄漏
流量有关，且滑靴副泄漏流量源于柱塞腔的高压油，

而滑靴的阻尼管结构对柱塞腔内高压油起到节流作

用，进而减少滑靴副泄漏功率损失。当阻尼孔长度直
径比为 4 时，泄漏损失随柱塞腔压力和主轴转速增大
而增大，泄漏功率损失的上升幅度为 0. 2 ～ 1 W，黏性
摩擦功率损失的上升幅度为 18 ～ 62 W，黏性摩擦功
率损失占主导地位，其原因是油液剪切应力与油膜厚

度有关，而根据式( 9) 可知油室压力与阻尼管的长度
直径比成反比，增大油膜压力损失，油膜厚度变薄，减

小泄漏功率损失，但是增大油液剪切应力，造成黏性

摩擦功率损失增大。由于阻尼孔的长度直径比与滑
靴副泄漏功率损失成反比，与黏性摩擦功率损失成正

比，所以阻尼孔的长度直径比取 4 ～ 5 比较合适。

图 8 阻尼管长度直径比对滑靴副功率损失的影响
Fig. 8 Effect of orifice diameter radius ratio on power

loss of slipper pair

3 理论与实验结果对比分析

图 9 为测试泵和液压试验台。选用 A4VTG90 柱
塞泵为研究对象，通过 250 kW 液压试验台对滑靴副
泄漏功率损失进行测试，具体实验步骤如下:① 当斜
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盘倾角为 16°，主轴转速为 830 r /min，工作压力分别
为 9，14，20 MPa时，分别测量柱塞泵的输入扭矩和泄
漏流量; ② 当主轴转速分别为 830，1 048，1 290，
1 500，1 750，2 100 r /min时，根据上述①所给出的压
力点，分布测量柱塞泵的输入扭矩和泄漏流量;③ 通
过①和②所测量柱塞泵的输入扭矩与理论扭矩相减
并除以滑靴个数，换算成实际摩擦功率损失，可以近

似获得单个滑靴副的实际摩擦功率损失，并将①和②
所测量柱塞泵的泄漏流量换算成泄漏功率损失。。

图 9 轴向柱塞泵和液压试验台
Fig. 9 Test pump and hydraulic test bench

3. 1 滑靴副泄漏功率损失
图 10 为滑靴副和柱塞泵的泄漏功率损失对比。

当柱塞泵的转速为 1 500 r /min，工作压力为 9，14 和
20 MPa 时，柱塞泵的泄漏功率损失分别为 159，721
和 1 636. 6 W，而 9 个滑靴的总泄漏功率损失分别为
2. 1，4. 2 和 8 W，所占泵的泄漏功耗比重分别为
1. 3%，0. 058%和 0. 049%，这是因为柱塞泵泄漏流
量绝大部分来源于配流副，而滑靴副泄漏流量较小，

造成滑靴副泄漏功耗所占的比重减小。当柱塞泵的
工作压力 14 MPa，主轴转速从 830 r /min 升高到
2 100 r /min 时，柱塞泵的泄漏功率损失从 242. 6 W
增加到 1 033. 6 W，而 9 个滑靴的泄漏功率损失从
2. 24 W增加到 5. 83 W，所占泵的泄漏功率损失比重
从 0. 092%下降到 0. 056%。这些特征说明随着柱塞
泵的工作压力和转速增大，滑靴副对轴向柱塞泵泄漏

功率损失的影响很小。

图 10 滑靴副和柱塞泵的泄漏功率损失对比
Fig. 10 Comparison of leakage power loss of slipper /

swash plate pair and plunger pump

3. 2 滑靴副黏性摩擦功率损失
图 11 为实际滑靴副黏性摩擦功率损失。当柱塞

腔压力为 14 MPa，主轴转速从 830 r /min 升高到
2 100 r /min时，实际滑靴副黏性摩擦功率从 113. 8
W增加到 639. 1 W，而理论黏性摩擦功率从 84. 6 W
增加到 404. 1 W，两者的变化趋势相同，数值略有不
同，这是因为实际摩擦功率损失包含回程盘与球铰、
电机以及圆柱滚子轴承处的摩擦功率损失，导致实验

结果存在偏差。当主轴转速为 1 500 r /min，柱塞腔
压力从 9 MPa 升高到 20 MPa 时，实际滑靴副黏性摩
擦功率损失从 266. 5 W 增加到 424. 4 W。这些特征
说明滑靴副黏性摩擦功率损失随柱塞腔压力的增大

而增大，降低柱塞泵的机械效率。与图 10 相比，滑靴
副黏性摩擦功率损失远大于泄漏功率损失，这是因为

滑靴底面油膜厚度比较薄，泄漏流量较少，造成泄漏

功率损失减少，但是油液剪切应力因油膜厚度变薄而

显著增大，导致黏性摩擦功率损失增大，成为滑靴副

功率损失的主要来源。

图 11 实际滑靴副黏性摩擦功率损失
Fig. 11 Practice viscous friction power loss of

slipper /swash plate pair

4 结 论

( 1) 当工作压力为 21 MPa、主轴转速为1 500 r /
min时，A4VTG90 柱塞泵滑靴副的泄漏功率损失为
1. 93 ～ 2. 30 W，黏性摩擦功率损失为 221. 8 ～ 234. 2
W，主要集中在泵的排油区。滑靴因油膜剪切造成的
黏性摩擦功率损失远大于滑靴因压差泄漏造成的泄

漏功率损失，这说明滑靴副功率损失以黏性摩擦为

主，泄漏功率损失比较小。
( 2) 当滑靴的半径比为 1. 6 时，泄漏功率损失和

黏性摩擦功率损失随着柱塞腔压力和主轴转速呈单

调递增关系，增加幅度分别为 0. 1 ～ 0. 5 W和 15 ～ 44
W。由于滑靴副功率损失随滑靴的半径比增大而增
大，所以滑靴的半径比取 1. 2 ～ 1. 6 较为合适。
( 3) 当阻尼管长度直径比为 4 时，泄漏损失随柱

塞腔压力和主轴转速增大而增大，泄漏功率损失的上
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升幅度为 0. 2 ～ 1 W，黏性摩擦功率损失的上升幅度
为 18 ～ 62 W。由于阻尼孔的长度直径比与滑靴的泄
漏功率损失成反比，但与黏性摩擦功率损失成正比，

所以阻尼孔长度直径比取 4 ～ 5 比较合适。
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