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耦合滑靴副和配流副的柱塞泵振动及润滑特性研究
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摘要：为探究轴向柱塞泵振动特性与油膜耦合作用的内在关联机制，构建了轴向柱塞泵各关键组

件动力学模型，并与滑靴副及配流副的油膜润滑模型耦合，形成完整的耦合动力学分析框架。采用显隐

结合法与控制容积法联合求解该模型，系统分析了不同工况下柱塞泵的振动响应以及滑靴副与配流副

的油膜润滑行为，并通过振动实验验证模型的准确性。研究结果表明：在振动特性方面，耦合模型的预

测结果与实验数据具有较高的吻合性；在油膜特性方面，转速增大导致中心油膜厚度增大，而压力增大则

使高压区中心油膜厚度减小，油膜压力分布与柱塞腔压力呈同步周期性变化趋势，且油膜泄漏量随压力和

转速的增大而显著增大，尤其在高压区增幅更大。研究结果为轴向柱塞泵设计提供了重要的理论支持。
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Abstract： This paper investigated the vibration-oil film coupling mechanism in axial piston pumps 

through an integrated dynamics model combining pump component dynamics with slipper/swashplate and 
valve plate/cylinder block lubrication models.  The model was solved using a combined explicit-implicit ap⁃
proach with control volume method.  Experimental validation confirmed the model effectiveness in predict⁃
ing vibration characteristics.  The results indicate that calculated results of coupled model show strong 
agreement with experimental data； in terms of oil film characteristics， increases of rotational speed lead to 
greater central oil film thickness， while pressure elevation results in reduces of oil film thickness at the cen⁃
ter of high-pressure regions.  The oil film pressure distribution exhibits periodic variation in sync with the 
plunger chamber pressure.  Leakage increases markedly with both increases of pressure and speed， espe⁃
cially in high-pressure regions.  The coupled model demonstrates superior predictive accuracy compared to 
conventional decoupled approaches.  The research provides important theoretical support for the design of 
axial piston pumps.

Key words： axial piston pump； slipper pair； valve plate pair； coupled dynamics model； vibration char⁃
acteristic； oil film characteristic

0 引言

轴向柱塞泵作为液压系统的动力源，因其结

构紧凑、功率密度大、响应频率快、工作压力大等

优点而被广泛应用于工程机械、建筑机械、矿山机

械及航空航天设备等领域［1-5］。然而，轴向柱塞泵

在工作过程中存在两大关键问题：一是众多组件

的振动会降低系统稳定性，二是摩擦副间的油膜

耦合作用会影响其工作效率与寿命。因此，研究
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轴向柱塞泵组件的振动特性及其摩擦副油膜耦合

作用机制，对提高泵的工作效率、压力输出稳定性

和减振降噪具有重要工程意义［6-8］。
国内外学者针对柱塞泵振动特性进行了大量

研究。TSUTA 等［9］基于 2 个集中质量点和 10 自

由度模型建立了柱塞-滑靴耦合系统的动力学方

程。CHEN 等［10］将斜盘式液压马达简化为刚度-
阻尼系统，提出了包含 3 个集中质量点和 14 自由

度的动力学模型。YE 等［11］在此基础上进一步简

化，建立了 4 个集中质量点和 19 自由度的柱塞泵

动力学模型，系统分析了轴向柱塞泵的振动特

性。汪浒江等［12］通过构建完全参数化描述的系统

动力学模型，研究了浮动式配流盘柱塞泵马达油

液压力的动态变化规律。谷建宁等［13］建立了一种

基于数据驱动的高保真动力学模型，探究了柱塞

泵出口压力和转速对缸体倾覆的影响。
柱塞泵摩擦副的油膜特性与其振动动力学密

不可分。YE 等［14］建立了柱塞-滑靴耦合动力学模

型，并结合滑靴姿态变化分析油膜厚度分布，分析

了柱塞-滑靴振动对油膜润滑特性的影响。侯亮

等［15］构建了配流副油膜动力学模型，系统研究了

工作压力、转速及斜盘倾角等工况参数对配流副

泄漏流量和摩擦损耗特性的影响规律。TANG
等［16］基于热-弹耦合变形理论研究了倾覆工况下

滑靴副的热流体动力润滑特性。LONG 等［17］通

过累积损伤理论构建了滑靴副热-流-固动态耦合

模型，分析了滑靴副在黏温压效应与损伤变形共

同作用下的时变润滑特性。岳星岐等［18］采用等间

距试验法分析了轴向柱塞泵配流副油膜润滑特性

与空化特性。胡敏等［19］通过数值解析与试验验

证，提出了配流盘具有抗倾覆能力的平面辅助支

承结构。陈鼎等［20］通过建立滑靴和柱塞运动与球

铰副油膜润滑行为耦合的动力学模型，系统分析

了不同配合间隙下的球铰副油膜润滑特性。
当前研究在分析轴向柱塞泵动力学行为时，往

往将振动特性与油膜润滑特性分离考虑，尚缺乏对

其耦合效应及内在关联机制的全面探讨。为此，
本文将轴向柱塞泵各组成部件的动力学特性与滑

靴副、配流副的油膜润滑行为进行耦合建模，并采

用显隐结合法结合控制容积法对耦合模型进行数

值求解，在此基础上系统分析了不同工况参数下

滑靴副-配流副油膜耦合作用对柱塞泵振动响应

的影响规律以及滑靴副与配流副的油膜特性变化。

1 耦合动力学模型

1.1　刚性体动力学模型

耦合滑靴副和配流副油膜作用的柱塞泵动力

学模型如图 1 所示。将壳体与斜盘、端盖与配流

盘等效为固定刚性体，其余组件都为独立的刚性

体（包括 7 个滑靴、7 个柱塞、缸体、主轴）。

在轴向柱塞泵运行过程中，配流盘与缸体之

间的配流副以及滑靴与斜盘之间的滑靴副都会形

成动态润滑油膜。这些油膜在相对运动过程中会

产生显著的流体动压效应，从而分别在配流副和

滑靴副接触界面形成具有承载能力的流体动压支

承力。其余运动副间的动态相互作用则通过等效

刚度-阻尼模型进行简化表征，其中柱塞副与球铰

副间的油液相互作用由等效刚度和阻尼系数表

示；主轴与缸体之间通过花键连接，与壳体、端盖

之间通过轴承连接，其相对作用皆由等效刚度和

阻尼系数表示；而端盖与壳体、壳体与基座通过螺

栓连接，简化为刚性连接，由等效刚度表示。刚度

图 1　耦合滑靴副和配流副油膜作用的柱塞泵动力学模型示意图

Fig.1　Schematic of piston pump dynamics model incorporating oil film interactions in slipper-swashplate and valve 
plate-cylinder interfaces
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系数、阻尼系数详见文献［11］，，该文献所采用的系

数已被证明能有效表征系统动力学特性。
为建立轴向柱塞泵刚性体动力学模型，分别

求解各组件的动能、势能和耗散能，壳体的动能

TH、势能UH和耗散能DH的计算公式如下：

TH = 1
2 MH Ẋ 2

H + 1
2 MHẎ 2

H + 1
2 MH Ż 2

H +

1
2 IHx θ̇ 2

Hx + 1
2 IHy θ̇ 2

Hy （1）

UH = 1
2 KFHx X 2

FH + 1
2 KFHyY 2

FH + 1
2 KFHz Z 2

FH +

2KHEx X 2
HE + 2KHEyY 2

HE + 1
2 KHEz ⋅

 [ ZH ± LHExθHy ± LHEyθHx -( ZE ± LEHxθEy ± LEHyθEx ) ]2 +
 2KHWx ( XH - LHWzθHy )2 + 2KHWy (YH + LHWzθHx )2 +

 12 KHWz ( ZH ± LHWxθHy ± LHWyθHx )2 （2）

DH = 1
2 CFHx Ẋ 2

FH + 1
2 CFHyẎ 2

FH + 1
2 CFHz Ż 2

FH （3）

式中：TH为壳体的振动动能；MH为壳体的质量；IHx为壳体

在 θx方向的转动惯量；UH 为壳体的势能；KFHx为壳体与主

轴在 X方向的等效刚度；XFH 为壳体与主轴在 X方向的相

对位移；KHEx为壳体与端盖在 X方向的等效刚度；XHE为壳

体与端盖在 X方向的相对位移；LHEx为 X方向壳体质心到

KHE 位置的距离；LEHx为 X方向端盖质心到 KHE 位置的距

离；KHWx为壳体与基座在 X方向的等效刚度；LHWz为 Z方

向壳体质心到 KHW位置的距离，其他方向的符号命名保持

一致；DH 为壳体的耗散能；CFHx为壳体与主轴在 X方向的

等效阻尼。

壳体与主轴的相对位移为

ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ïïïï

XFH = XF - LFHzθFy -( XH - LHFzθHy )
YFH = YF + LFHzθFx -(YH + LHFzθHx )
ZFH = ZF - ZH

（4）

式中：XF为主轴在 X方向的振动位移；LFHz为 Z方向壳体质

心到KFH与CFH位置中心的距离；XH为壳体在X方向的振动

位移；LHFz为 Z方向主轴质心到KFH与CFH位置中心的距离。

其他组件间的相对位移同理，特殊情况则单独给出。

将各组件动能、势能和耗散能代入拉格朗日

方程，求解各组件动力学模型运动方程。其中，壳
体的运动方程分别为

MH ẌH = KFHx XFH + CFHx ẊFH - 4KHEx XHE -
4KHWx ( XH - LHWzθHy ) （5）

MHŸH = KFHyYFH + CFHyẎFH - 4KHEyYHE -

4KHWy (YH + LHWzθHx )- ∑
i= 1

7

FSOzi sin β （6）

MH Z̈H = KFHz ZFH + CFHz ŻFH - 4KHEz ZHE -

4KHWz ZH - ∑
i= 1

7

FSOzi cos β （7）

IHx θ̈Hx = KFHy LHFzYFH + CFHy LHFzẎFH -
4KHEz LHEy ( LHEyθHx + LEHyθEx )-
4KHEy LHEzYHE - 4KHWz L 2

HWyθHx -

4KHWy LHWz (YH + LHWzθHx )- ∑
i= 1

7

M SOxi cos β （8）

式中：FSOzi为第 i个滑靴副油膜支撑力；β为斜盘倾角；

MSOxi为 X方向第 i个滑靴副油膜支撑力矩。

壳体在 θy方向的运动方程为

IHy θ̈Hy = -KFHx LHFz XFH - CFHx LHFz ẊFH -
4KHWx LHWz ( XH - LHWzθHy )+

4KHEz LHEx ( LHExθHy - LEHxθEy )+

4KHEx LHEz XHE - 4KHWz L 2
HWxθHy - ∑

i= 1

7

M SOyi cos β （9）

式中：MSOyi为 Y方向第 i个滑靴副油膜支撑力矩，其余组

件运动方程同理，不再赘述。

1.2　油膜润滑模型

滑靴副油膜厚度分布情况如图 2 所示。

通过滑靴与斜盘的振动位移和倾覆角度求解

油膜厚度场分布及厚度场变化率，即
ü

ý

þ

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

hS ( r，θ )= hSinit +( ZS - ZH )- r ( θSx - θHx ) sin θ-
    r ( θSy - θHy ) cos θ

ḣS ( r，θ )= ( ŻS - ŻH )- r ( θ̇Sx - θ̇Hx ) sin θ-
    r ( θ̇Sy - θ̇Hy ) cos θ

    （10）

式中：hSinit为滑靴副油膜初始厚度；ZS为滑靴在 Z方向的振

动位移；θSx为滑靴 θx方向的倾覆角度。

为分析平面滑靴副油膜压力分布，建立了滑

靴副油膜流体微元模型，如图 3 所示。

考虑滑靴副油液离心力与油膜微元受力分

析，可得滑靴副油膜压力控制方程：
1
μr

∂
∂r ( rh3

S
∂pS

∂r )+ 1
r 2 μ

( h3
S

∂pS

∂θ )= 12 ∂h
∂t +

6 1
r

∂
∂r ( rhSvSθ0 )+ 6 1

r
∂

∂θ ( hSvSr0 )+ 3ρ
10μr

∂
∂r ( h3

Sv2
Sr0 )

（11）
式中：μ为油液动力黏度；pS为滑靴副油膜压力；vSθ0、vSr0分

别为近壁面滑靴副油膜微元沿周向与径向的速度；ρ为油

图 2　滑靴副油膜厚度

Fig.2　Oil film thickness of slipper pair

图 3　滑靴副油膜流体微元模型

Fig.3　Slipper pair oil film fluid micro-element model
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液密度。

采用控制容积法与交错网格法求解滑靴副油

膜压力控制方程，如图 4 所示。

对式（11）进行积分并化简成以下形式：
ü
ý
þ

ap pp = an pn + a s p s + ae p e + aw pw + S

ap = an + a s + ae + aw + S
（12）

ü

ý

þ

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

an = ( rh3
S )n

μ
Δθ
Δr      a s = ( rh3

S )s

μ
Δθ
Δr

aw = ( h3
S )w

rp μ
Δr
Δθ      ae = ( h3

S )e

rp μ
Δr
Δθ

（13）

S= -12 [( rvSθ0hS )n -( rvSθ0hS )s ] Δθ- 12 [( rvSr0hS )e -

( rvSr0hS )w ] Δr- 48rp
( ht+ Δt

Sp - htSp )
Δt ΔrΔθ-

3ρ
5μ [ ( h3

Sv2
Sr0 )n -( h3

Sv2
Sr0 )s ] Δθ （14）

滑靴副的边界条件为

ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

p ( r1，θ )= ph

p ( r2，θ )= p c

p ( r，2π )= p ( r，0 )
（15）

式中：ph为油液进口压力；pc为壳体压力。

运用环形三对角矩阵算法（circular tridiago⁃
nal matrix algorithm，CTDMA）求解滑靴副油膜

压力场各节点压力［14］。收敛条件为

∑
Ω

|| pk+ 1
( )i，j - pk( )i，j /∑

Ω

pk( )i，j ≤ ε （16）

式中：k为迭代次数；ε为收敛判据。

最终，滑靴副油膜的支承力及力矩可表示为

ü

ý

þ

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

FSOz =∫
0

2π∫
r1

r2

pS rdrdθ+ πr 2
1 FP

M SOx =∫
0

2π∫
r1

r2

pS r 2 sin θdrdθ

M SOy = -∫
0

2π∫
r1

r2

pS r 2 cos θdrdθ

（17）

式中：FP为柱塞腔压力。

配流副油膜厚度与压力建模与滑靴副同理，
其网格划分如图 5 所示。

配流副的边界条件为

ü

ý

þ

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

p ( )R 1，φ = p ( )R 2，φ = p c

p ( )R 3 ≤ R≤ R 4，φ hs ≤ φ≤ φ he = ph

p ( )R 3 ≤ R≤ R 4，φ ls ≤ φ≤ φ le = p l

p ( )R，2π = p ( )R，0

（18）

式中：pl为油液出口压力。

同样采用 CTDMA 算法求解配流副油膜压

力场各节点压力，最终配流副油膜的支承力及力

矩可表示为

ü

ý

þ

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

FCOz =∫
0

2π∫
R 1

R 2

pC rdRdφ

MCOx =∫
0

2π∫
R 1

R 2

pC r 2 sin φdRdφ

MCOy = -∫
0

2π∫
R 1

R 2

pC r 2 cos φdRdφ

（19）

式中：pC 为配流副油膜压力；FCOz为配流副油膜支撑力；

MCOx为配流副 X方向的油膜支撑力矩；MCOy为配流副Y方

向的油膜支撑力矩。

2 耦合动力学模型求解

采用显隐结合的方法求解系统耦合动力学模

型［21］，求解流程如图 6 所示。首先基于初始振动

响应与油膜参数，采用显式求解法预测下一时刻

各组件的振动位移与振动速度；随后根据预测的

振动响应结合初始油膜厚度求解滑靴副与配流副

的油膜厚度场、速度场，并采用有限容积法求解滑

靴副与配流副压力场，通过对各油膜压力场积分

获得油膜支撑力并耦合至组件动力学方程，从而

求解预测的加速度响应；再以隐式求解法校正预

测结果，循环更新油膜特性与振动响应，直至完成

所有时刻的仿真分析。为确保求解过程的稳定收

敛，设定仿真步长：φΔt=ωΔt=0.01。

3 耦合动力学模型准确性验证

3.1　振动测试实验方案

为验证耦合动力学模型的准确性，通过实验

测试获取了轴向柱塞泵在不同工况下的振动加速

度［14］。图 7 为柱塞泵振动测点布置及试验设备连

接示意图，实验系统采用伺服电机驱动被测泵，通
过溢流阀和供油系统调节压力与流量，并利用温

度计、压力传感器和流量计实时监测油温、进出口

压力及主回路流量等参数。实验采用的被测泵为

0.05 mL 排量的微型高速轴向柱塞泵，额定转速

为 20 000 r/min，额定工作压力可达 21 MPa。设

定各实验工况如下：①固定压力为 10 MPa，分别

图 4　滑靴副油膜网格划分及控制容积

Fig.4　Slipper pair oil film mesh division and 
control volume

图 5　配流副油膜网格划分

Fig.5　Meshing for oil film in port plate pair
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测试转速为 8000、12 000、16 000、20 000 r/min 时

测点 1 和测点 2 位置处的振动加速度数据。②固

定转速为 16 000 r/min，分别测试压力为 5、10、
15、20 MPa 时 测 点 1 和 测 点 2 的 振 动 加 速 度

数据。

3.2　振动测试结果分析

仿真分析上述试验工况，利用傅里叶变换处

理仿真与试验数据，对比测点 2 上 Y方向的振动

速度仿真与试验结果，验证动力学模型的准确性。

如图 8 和图 9 所示，仿真与实验趋势一致，随

着工况压力的增大，仿真与试验在 Y方向的振动

速度均呈现出递增趋势，在基频处，仿真与试验结

果的幅值均达到最大值。在不同工况下，仿真与

实验都呈现了较好的吻合性，特别在压力为 20 
MPa、转速为 16 000  r/min 的工况下，基频处的吻

合程度超过 85%。仿真中采用的材料参数（如阻

尼系数、密度等）通常设定为恒定值，但实际材料

属性会因制造公差、温度波动及工作应力而产生变

化。其次，传感器采集的振动数据易受外部噪声、

传感灵敏度及安装精度的影响，上述因素是导致仿

真与实验结果间出现细微偏差的原因。但总体而

言，实验结果验证了所提动力学模型的准确性。

图 8　不同转速 Y方向振动速度仿真与实验对比

Fig.8　Comparison of simulated and experimental Y-

direction vibration velocities at different rotational speed

图 6　耦合动力学模型求解流程图

Fig.6　Flowchart for solving coupled dynamic model

图 7　测点布置及实验设备连接示意图

Fig.7　Schematic diagram of measuring point 
arrangement and test equipment connection
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4 油膜特性分析

仿真的工况参数与实验一致，结构参数见表

1。当柱塞滑靴组件位于 0°～180°时，柱塞腔压力

为高压；位于 180°～360°时柱塞腔压力为低压。

4.1　滑靴副油膜特性

分析转速对滑靴副油膜油膜厚度分布和压力

分布规律的影响，图 10、图 11 所示为滑靴副油膜

在不同工况下滑靴位于 0°、90°、180°、270°方位角

时的厚度场和压力场分布情况。由图 10 可知，转
速从 8000 r/min 增加到 20 000 r/min，滑靴副的油

膜中心厚度逐渐增大，滑靴的倾覆程度也随之加

剧，滑靴在四个方位的中心油膜厚度增量分别为

6.25、9.36、11.28、7.93 μm，分 别 增 大 92.32%、
139.91%、159.55%、110.45%。这是因为转速增

大时，滑靴与斜盘之间的相对运动速度增大，润滑

油被剪切拖曳进入收敛楔形间隙，形成更强的动

压效应。同时，转速增大使离心力矩增大，导致滑

靴倾覆加剧。而滑靴副油膜压力场分布主要受柱

塞腔高压主导，由此受转速变化的影响相对有

限。可以看出由于中心油室压力显著大于壳体压

力，油膜压力场整体呈现阶梯状圆柱分布特征。
如图 11 所示，当压力从 5 MPa 增至 20 MPa

时，滑靴位于 0°与 90°位置的中心油膜厚度呈减小

趋势，减小量分别为 3.21 μm 和 4.5 μm，对应减幅

为 24.75% 和 32.54%。这是因为压力增大，滑靴

与斜盘在高压接触区的法向载荷显著增大，导致润

滑油膜承受更强的挤压效应。与之相反，滑靴位于

180°与 270°位置的中心油膜厚度则逐渐增加，增量

分别为 3.07 μm 和 0.18 μm，对应增幅为 16.03% 和

5.34%。这是由于在滑靴过渡区，压力梯度成为油

膜厚度的主导因素。边界压力的增大提高了滑

靴-斜盘副过渡区的压力梯度，强化密封带区的动

压润滑效应，增强支承性能并增大油膜厚度。
为了进一步说明工况参数对滑靴副油膜特性

的影响，分别分析不同工况下滑靴副油膜泄漏功

率。图 12、图 13 给出了滑靴副油膜在不同工况下

泄漏功率的变化情况。由图 12 可知，滑靴副油膜

的泄漏功率损失随转速增大呈现整体增大的趋

势，其中高压区域的功率损失增长尤为显著。转

速从 8000 r/min 增加到 20 000 r/min，泄漏功率损

失增加 7.5 W。这是因为转速的提高增大了滑靴

所受的离心力，使其压紧力减小，导致油膜厚度增

加。且高转速下动压效应显著增强，使得油膜压

力分布更不均匀，从而导致泄漏功率增加。
由图 13 可知，滑靴副油膜的泄漏功率损失整

体随着压力的增大呈增大趋势，且高压区的增幅

明显大于低压区。压力从 5 MPa 增加到 20 MPa，
泄漏功率损失增加了 27 W。这一现象主要归因

于高压区域油膜厚度减小导致的泄漏阻力减小、
黏压耦合作用增强所导致的压差泄漏加剧，以及

非线性压力梯度对泄漏流动的放大效应。相比之

下，低压区主要受黏性剪切流主导，它对压力变化

的响应较为平缓，因而泄漏功率损失增幅较小。

图 9　不同压力下 Y方向振动速度仿真与实验对比

Fig.9　Comparison of Y-direction vibration velocities 
between simulation and experiment under 

different pressures

表 1　油膜耦合模型仿真参数

Tab.1　Simulation parameters of the oil film coupling 
model

斜盘倾角 β/（°）
滑靴密封带内径 r1/mm
滑靴密封带外径 r2/mm

配流盘密封带内径 R1/mm
配流盘密封带外径 R2/mm

油液温度 θ0/℃
油液密度 ρ/（kg·m-3）

油液动力黏度 μ/（Pa·s）

15.4
1.41
2.96
5.22
7.82
50

850
0.085
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4.2　配流副油膜特性

分析不同工况参数对滑靴副油膜油膜厚度分

布和压力分布规律的影响，图 14、图 15 所示为配

流副在不同工况下的厚度场和压力场分布情况。
由于配流副的周期与柱塞个数相关，故选取 13°、
26°、39°、52°作为关键角度进行分析。由图 14 可

知，转速从 8000 r/min 增加到 20 000 r/min，配流

副的油膜中心厚度逐渐增大，在四个方位的中心

油膜厚度增量分别为 1.4、1.43、1.44、1.47 μm，分
别增大 55.78%、56.75%、56.69%、57.87%。这是

由于转速的提高增强了动压润滑效应，从而提高

了油膜承载力。同时，高速旋转产生的离心力会

推动润滑油向外周径向迁移，从而在油膜核心区

域形成更厚的润滑层。另外，转速变化对配流副

压力场的影响不大，这是由于结构的压力平衡设

计和系统供油压力的综合调控作用。
由图 15 可知，压力从 5 MPa 增至 20 MPa，配

流副的油膜中心厚度逐渐减小，在四个方位的中

心油膜厚度减少量分别为 0.56、0.53、0.51、0.55 
μm，分 别 减 小 14.83%、14.10%、13.46%、
14.47%。这是由于工作压力的增大使配流盘间

的压紧力显著增大，油膜受到更强烈的挤压作用；
同时高压工况下润滑油的黏压效应使油液黏度急

剧增大，进一步加剧了油膜的压缩变薄。配流副

油膜压力场呈现周期性变化特征，也证明了油膜

承载能力与系统工作压力之间的正相关特性。
为进一步说明各工况对配流副油膜特性的影

响，图 16、图 17 所示为配流副油膜在不同参数下

的泄漏功率。由图 16 可知，配流副泄漏功率随着

转速的提高逐渐增大。转速从 8000 r/min 增加到

20 000 r/min，泄漏功率损失增加 25 W。由于转

速的提高使缸体产生的离心力增大，使得润滑油

产生显著的径向迁移流动，形成局部高压泄漏通

道，导致泄漏功率增大。由图 17 可知，压力从 5 

图 10　不同转速下的滑靴副油膜厚度场和压力场分布情况

Fig.10　Distribution of oil film thickness and pressure fields in slipper pair at different rotational speeds
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MPa 增加到 20 MPa，泄漏功率损失增大 60 W，泄
漏功率损失最高可达 65 W。压力的增大会直接

增大配流副油膜的压力梯度，并压缩油膜厚度，从
而减小流动阻力，最终导致泄漏功率增加。

5 结论

1）本文建立的动力学耦合模型数值计算结果

与实验结果具有较高的吻合度，基频处吻合度最

高可达 85% 以上，证明所提模型能够有效表征泵

体各组件在实际工况下的振动响应特性。
2）转速增大导致滑靴副与配流副的油膜厚

度均呈增大趋势；工作压力增大使配流副油膜整

体变薄，且滑靴副高压接触区的油膜厚度显著减

小。油膜压力场分布主要由柱塞腔压力主导，转
速变化对其影响相对有限。

3）滑靴副与配流副的泄漏功率随工作压力及

转速的增大均呈现显著增长，且在高压区表现出

更大的增幅。相较于转速，压力的提高对泄漏功

图 11　不同压力下的滑靴副油膜厚度场和压力场分布情况

Fig.11　The distribution of oil film thickness and pressure fields in the slipper pair under varying pressures

图 12　不同转速下的滑靴副油膜泄漏功率

Fig.12　Leakage power of slipper pair oil film at 
different rotational speeds

图 13　不同压力下的滑靴副油膜泄漏功率

Fig.13　Leakage power of the slipper pair oil film under 
different pressures
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率损失的影响更为突出。当压力达 20 MPa 时，配

流副的泄漏功率可达 65 W。

后续研究将进一步考虑柱塞副与球铰副的耦

合作用，并在此基础上探讨弹性变形与热变形对

轴向柱塞泵振动特性与油膜特性的影响。同时在

后续研究的试验方案中搭建集成油膜厚度与压力

原位测量系统，实现对滑靴副、配流副等核心组件

工作状态的直接监测，以提高动力学模型的实验

验证置信度。
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