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轴向柱塞泵全局耦合动力学建模
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摘要：轴向柱塞泵内部子系统强耦合作用下柱塞泵呈明显的全局耦合特性，而柱塞泵传统局部动力学模型普遍存

在恒压力、定转速等假设条件，缺乏对全局耦合特性的综合分析能力，为此在分析子系统间结构关系及耦合情况的

基础上，提出一种基于数组的键合图建模方法，建立了斜盘式轴向柱塞泵键合图模型。进行了柱塞 滑靴子系统摩

擦学 动力学耦合机理分析，并定义能量损耗因子，综合包含非线性因素的各子系统动力学方程参数，最终导出柱

塞泵全局耦合动力学模型。对模型进行了仿真，仿真结果与实际情况吻合，验证了模型的有效性和正确性。
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　　引言

轴向柱塞泵广泛用于现代大型设备液压传动系

统中，其综合性能关系到设备的整体性能和运行状

态。柱塞泵内部耦合界面是实现机械能与液压能之

间能量转换功能的前提，也是奇异、扰动和故障产生



的根源，极端工况下极易诱发系统全局功能下降、性

能退化。耦合作用下柱塞泵各子系统之间相互影

响，其动态性能不完全由子系统结构参数所确

定
［１］
，柱塞泵是具有机械 液压、摩擦学 动力学等

耦合特性的全局耦合系统。

由于柱塞泵各子系统间的结构关系及耦合情况

复杂，通常在恒压力、定转速等假设条件下，建立满

足研究需要的柱塞泵局部动力学模型
［２－９］

，模型缺

乏全局耦合特性综合分析能力。近年来，国内外学

者已开始关注柱塞泵全局耦合特性，并得到与实际

情况更为相符的研究结果
［６－９］

，但从系统全局角度

进行柱塞泵动力学性能的研究尚未开展，随着柱塞

泵大功率、高性能的发展需求，亟需能解析系统全局

耦合特性的动力学模型作为理论基础。本文提出一

种基于数组的键合图建模方法，建立斜盘式轴向柱

塞泵键合图模型。将局部耦合关系复杂的柱塞 滑

靴子系统从全局耦合系统中分离出来，进行详细的

受力分析，最终导出柱塞泵全局耦合动力学模型。

１　柱塞泵的全局耦合

将柱塞泵抽象成二端口网络换能模型，如图 １
所示

［１０］
，其中，理想模型的输入为角速度 ωｐ和压力

ｐｃ，输出为流量 Ｑｐ和转矩 Ｔｃ。该模型是建立柱塞泵
传统动力学模型的理论基础，研究者大都基于此提

出恒压力、定转速等假设条件
［２－９］

。

图 １　柱塞泵二端口网络换能模型

Ｆｉｇ．１　Ｔｗｏｐｏｒｔｓｎｅｔｗｏｒｋｅｎｅｒｇｙｔｒａｎｓｆｅｒ

ｍｏｄｅｌｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ
　
柱塞泵实际工作过程中存在以下全局耦合现

象：当电动机驱动柱塞泵时，启动初始角速度 ωｐ和
压力 ｐｃ为零，生成的电磁转矩 Ｔｄ驱动柱塞泵运转，
并随 ωｐ的升高迅速减小；柱塞泵高压腔随出口流量

ΔＱｐ与需求流量 Ｑｍ 的变化建立不同的 ｐｃ；柱塞泵
主轴需求转矩 ＴΩ在全局耦合作用下产生变化，Ｔｄ
将不断适应这种变化，并使 ωｐ产生波动。以上分析
表明，包含机械能存储系统和液压能存储系统的实

际柱塞泵全局耦合特性明显；如果速度刚度较大的

电动机定转速运行，Ｑｍ跟随 ΔＱｐ变化，那么可将柱
塞泵简化为理想模型，否则全局耦合特性将改变 ωｐ
和 ｐｃ，如图１所示，实际模型的输入为 Ｔｄ和 Ｑｍ，输
出为 ωｐ和 ｐｃ。

将如图２所示的柱塞泵分为主轴 缸体子系统、

柱塞 滑靴子系统和油腔 配流子系统。

图 ２　斜盘式轴向柱塞泵结构简图

Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｄｉａｇｒａｍｏｆｓｗａｓｈｐｌａｔｅａｘｉａｌｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ
１．主轴　２．缸体　３．柱塞　４．滑靴　５．斜盘　６．配流盘

　
基于功率流分析子系统之间的结构关系及耦合

情况，得到柱塞泵子系统全局耦合框图如图３所示。

图 ３　柱塞泵子系统全局耦合框图

Ｆｉｇ．３　Ｇｌｏｂａｌｃｏｕｐｌｉｎｇｂｌｏｃｋｄｉａｇｒａｍｏｆ

ｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐｓｕｂｓｙｓｔｅｍ
　
全局耦合过程即为能量的传递、转换、存储与耗

散过程：动力源转矩驱动主轴 缸体子系统，能量小

部分耗散于配流副和滑靴副，大部分在斜盘作用下

传递至各柱塞 滑靴子系统；柱塞 滑靴子系统克服

滑靴副和柱塞副摩擦阻力后，将机械能转换为油腔

配流子系统液压能，于耦合界面泄漏小部分流量，大

部分液压能将用于负载；各子系统运行状态发生变

化时，惯性元件（主轴、缸体和柱塞）组成的机械能

存储系统和容性元件（柱塞腔和高压油腔）组成的

液压能存储系统将吸收或释放部分能量；能量传递

过程中的机械损耗可表示为机械阻抗 ＺΩ（摩擦和阻
尼），液压损耗可表示为液压阻抗 ＺＨ（泄漏液阻）。

２　基于数组的功率键合图建模方法

基于向量键合图的模型表示方法
［１１］
，提出一种

适用于柱塞泵等类似系统的数组键合图建模方法。

如图３所示，柱塞 滑靴子系统能量来源于主轴 缸

体子系统，传递至油腔 配流子系统，各柱塞 滑靴子

系统之间并未进行能量交换与传递。本文认为，在

功率键合图模型中，各柱塞 滑靴子系统不仅有同样
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物理属性的系统变量和参数，还有相同的汇集结点

和转换器。所提出的数组键合图中功率键不再具有

向量含义，而是具有相同物理属性的系统变量数组，

系统参数也是维数相同的参数数组，数组维数为柱

塞数。在数组键合图汇集结点和转换器处，实行变

量数组的代数运算，在数组键合图与功率键合图的

汇集结点处，实行变量数组各元素与变量的代数运

算。

根据柱塞泵子系统全局耦合关系，建立柱塞 滑

靴子系统数组键合图模型，联合主轴 缸体子系统键

合图模型和油腔 配流子系统键合图模型，得到如

图４所示的柱塞泵键合图模型，其中，Ｆｆｎ为柱塞副
摩擦力，Ｆｆｓａ为滑靴副轴向摩擦力，Ｔｆｓｒ为滑靴副径向
摩擦转矩，Ｔｆｖ为配流副摩擦转矩，与状态变量之间
的映射关系将在３１节和３２节深入分析。

图 ４　柱塞泵键合图模型

Ｆｉｇ．４　Ｂｏｎｄｇｒａｐｈｍｏｄｅｌｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ
　

３　柱塞泵全局耦合动力学模型

根据柱塞泵键合图模型，建立其动力学模型，作

如下假设：缸体内柱塞匀布，不考虑滑靴压板和斜盘

倾角控制系统；流量系数、库伦摩擦系数、油液体积

弹性模量均为常数。

３１　柱塞 滑靴子系统摩擦学 动力学耦合分析

鉴于柱塞 滑靴子系统局部耦合关系的复杂性，

有必要先将其从系统中分离出来，进行摩檫学 动力

学耦合分析与解耦，建立运动副摩擦力（转矩）与状

态变量之间的映射关系。

对单柱塞 滑靴子系统进行受力分析，得到子系

统受力示意图如图 ５所示。其中，Ｒ为柱塞分布圆
半径；α为斜盘倾角；Ｌｎ为柱塞理论长度；Ｌｃ为柱塞
质心至滑靴球铰中心的距离；Ｌ为柱塞缸体内含接
长度；ｄ为柱塞直径。

柱塞绕 Ｏ点旋转，并沿 ｚ轴往复运动，其位移、
速度和加速度为
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ｖｐ＝
ｄｚｐ
ｄｔ
＝ωｐＲｔａｎαｓｉｎθ （２）

ａｐ＝
ｄｖｐ
ｄｔ
＝Ｒｔａｎα（ω２ｐｃｏｓθ＋ω

·

ｐｓｉｎθ） （３）

根据柱塞泵键合图模型，建立沿 ｚ轴的柱塞 滑

靴子系统动力学平衡方程为

ｍａｐ＝Ｎｐｃｏｓα－ｐｃｐＡｐ－Ｂｖｐ－Ｆｆｎ－Ｆｆｓａ （４）

图 ５　单柱塞 滑靴子系统受力示意图

Ｆｉｇ．５　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｐｉｓｔｏｎ ｓｌｉｐｐｅｒｓｕｂｓｙｓｔｅｍｆｏｒｃｅ
　
其中 Ｆｆｎ＝ｆｎ（Ｆａ＋Ｆｂ）ｓｉｇｎ（ｖｐ） （５）

Ｆｆｓａ＝ｆｓＮｐｓｉｎαｓｉｇｎ（ｖｐ） （６）
式中　ｍ———滑靴和柱塞总质量

Ｎｐ———斜盘对滑靴的支撑力
ｐｃｐ———柱塞腔压力　　Ａｐ———柱塞截面积
Ｂ———柱塞副粘性阻尼
ｆｎ———柱塞副动摩擦因数
Ｆａ、Ｆｂ———缸体对柱塞的支反力
ｆｓ———滑靴副动摩擦因数

如图５所示，建立单柱塞 滑靴子系统沿 ｘ轴的
力平衡方程和绕 Ｏ′点的力矩平衡方程

Ｆａ－Ｆｂ－Ｎｐｓｉｎα－ｍω
２
ｐＲｃｏｓθ－

　ｍω·ｐＲｓｉｎθ－Ｆｆｓｒｓｉｎθ＝０

Ｆａ（Ｌｎ－Ｌ）－ＦｂＬｎ－Ｌｃｍａｐｃｏｔα－

　ｆｎ（Ｆａ－Ｆｂ）
ｄ
２
ｓｉｇｎ（ｖｐ）











 ＝０

（７）

其中 Ｆｆｓｒ＝ｆｓＮｐｃｏｓαｓｉｇｎ（ωｐ） （８）
式中　Ｆｆｓｒ———滑靴副径向摩擦力

由于滑靴副润滑状况优于柱塞副，即 ｆｓ远小于
ｆｎ，可忽略式（７）中的 Ｆｆｓｒ

［３］
。由式（５）和式（７）得柱

塞副摩擦力

Ｆｆｎ＝ｆｎ（γ１Ｎｐｓｉｎα＋γ２ｍａｐｃｏｔα）ｓｉｇｎ（ｖｐ） （９）
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其中 γ１＝
２Ｌｎ－ｄｆｎ
Ｌ

－１　γ２＝γ１－
２Ｌｃ
Ｌ

由于柱塞副摩擦力远大于粘性阻尼力，可忽略

式（４）中的 Ｂｖｐ
［１２］
，将式（９）代入式（４）得斜盘对滑

靴的近似轴向支撑力

槇Ｆｐ＝槇Ｎｐｃｏｓα＝
１
槇ηｐ
［ｐｃｐＡｐ＋

（ｔａｎα＋槇λｐｓｉｇｎ（ｖｐ））ｍａｐｃｏｔα］ （１０）

其中 槇ηｐ＝１－ｔａｎα（γ１ｆｎ＋ｆｓ）　槇λｐ＝γ２ｆｎ
为便于分析 ηｐ取值于柱塞 滑靴子系统高压工

作区，对 γ１和 γ２分别进行平均处理
［３］
，槇Ｆｐ仅用于

研究运动副摩擦力。

理论分析表明，稳态下柱塞惯性力产生的库伦

摩擦力总体上不损耗能量，但会引起瞬时机械损耗

功率的周期波动，槇ηｐ代表了摩擦学 动力学耦合过

程中的平均机械效率，定义能量损耗因子为

Δｐ＝ｔａｎα（γ１ｆｎ＋ｆｓ） （１１）

一般情况下 槇λｐ远小于 ｔａｎα，忽略 槇λｐ后将式（１０）
代入式（６）、（８）、（９），得到各运动副近似摩擦力的
状态变量表达式

槇Ｆｆｎ＝
ｆｎ
槇ηｐ
［γ１ｔａｎα（ｐｃｐＡｐ＋ｍａｐ）＋

槇γ２槇ηｐｍａｐｃｏｔα］ｓｉｇｎ（ｖｐ） （１２）

槇Ｆｆｓａ＝
ｆｓ
槇ηｐ
ｔａｎα（ｐｃｐＡｐ＋ｍａｐ）ｓｉｇｎ（ｖｐ） （１３）

槇Ｆｆｓｒ＝
ｆｓ
槇ηｐ
（ｐｃｐＡｐ＋ｍａｐ）ｓｉｇｎ（ωｐ） （１４）

３２　主轴 缸体子系统动力学建模

根据柱塞泵键合图模型，建立主轴 缸体子系统

动力学平衡方程

∑
Ｎ

ｉ＝１
ＦｐｉＬｐｉ＋∑

Ｎ

ｉ＝１

槇Ｔｆｓｒｉ ＝Ｔｄ－Ｊｐω
·

ｐ－Ｒｆωｐ－Ｔｆｖ

（１５）
其中 Ｌｐ＝Ｒｔａｎαｓｉｎθ （１６）

槇Ｔｆｓｒ＝槇ＦｆｓｒＲ （１７）

Ｔｆｖ ＝λｖｆｖＡｐＲｎ∑
Ｎ

ｉ＝１
ｐｃｐｉｓｉｇｎ（ωｐ）＋Ｔｆｖｋ （１８）

式中　Ｎ———柱塞数　　Ｌｐ———转换系数

槇Ｔｆｓｒ———滑靴副近似径向摩擦转矩
Ｊｐ———主轴 缸体子系统转动惯量

Ｒｆ———粘性阻尼（包括轴承、滑靴副和配流副）

Ｔｆｖ———配流副等效摩擦转矩
［１３］

λｖ———配流副作用面积修正系数

ｆｖ———配流副动摩擦因数
Ｒｎ———配流副摩擦力等效力臂
Ｔｆｖｋ———弹簧力等效摩擦转矩

由式（３）、（４）和式（１２）～（１８）得主轴 缸体子

系统动力学平衡方程的状态变量表达式

（λＪ＋λα）Ｊｐω
·

ｐ＝Ｔｄ－Ｒｆωｐ－λωＪｐω
２
ｐ－

ＡｐＲ∑
ｎ

ｉ＝１
λＨｉｐｃｐｉ－Ｔｆｖｋ （１９）

其中 λＪ＝１＋
Ｎ
２
ｍＲ２ｔａｎ２α
Ｊｐ

λα＝（ＡＪ１＋ＡＪ２）ｆａ（Ｎ，θ）　λω＝（ＡＪ１＋ＡＪ２）ｆｂ（Ｎ，θ）

ＡＪ１＝
Δｐ
槇ηｐ

ｍＲ２ｔａｎ２α
Ｊｐ

ｓｉｇｎ（ωｐ）　ＡＪ２＝槇λｐ
ｍＲ２ｔａｎα
Ｊｐ

ｓｉｇｎ（ωｐ）

ｆａ（Ｎ，θ）＝

１
２
－Ａｆｃｏｓ（２θ＋φ） θ∈（０，πＮ( )］

Ａｆｃｏｓ（２θ－φ）－
１
２ θ∈（－πＮ

，０( )








 ］

ｆｂ（Ｎ，θ）＝
Ａｆｓｉｎ（２θ＋φ） θ∈（０，πＮ( )］
－Ａｆｓｉｎ（２θ－φ） θ∈（－πＮ

，０( ){ ］

Ａｆ＝
１
４
＋∑

Ｎ－１
２

ｍ＝１
ｓｉｎ４π
Ｎ( )ｍ槡

２

φ (＝ａｒｃｔａｎ ２∑
Ｎ－１
２

ｍ＝１
(ｓｉｎ ４π
Ｎ ) )ｍ

λＨ＝ｔａｎαｓｉｎθ＋
ｆｓ
槇ηｐ
＋λｖｆｖ

Ｒｎ( )Ｒ ｓｉｇｎ（ωｐ）＋
Δｐ
槇ηｐ
ｔａｎα｜ｓｉｎθ｜ｓｉｇｎ（ωｐ）

其中，ｆａ（Ｎ，θ）和 ｆｂ（Ｎ，θ）是均值为零、周期为 ２π／Ｎ
的分段非线性函数。

３３　油腔 配流子系统流量连续性方程

根据柱塞泵键合图模型，建立单柱塞腔流量连

续性方程

Ｖ
·

ｃｐ＝ｖｐＡｐ＋ＣｄＡｓ
２
ρ
｜ｐｓ－ｐｃｐ槡

｜ｓｉｇｎ（ｐｓ－ｐｃｐ）－

ＣｄＡｄ
２
ρ
｜ｐｃｐ－ｐｃ槡

｜ｓｉｇｎ（ｐｃｐ－ｐｃ）－
ｐｃｐ
Ｒｌｃ
－
ｐｃｐ
Ｒｌｓ
（２０）

其中 Ｒｌｃ＝
１２μ

πｄδ３ｃ（１＋１５ε
２
）
Ｌ

Ｒｌｓ＝
μ
πｄ４ｄδ

３
ｓ

６ｄ４ｄｌｎ
ｒ２
ｒ１
＋１２８δ３ｓＬ( )ｄ

式中　Ｖｃｐ———柱塞腔压缩容积 Ｃｄ———流量系数
Ａｓ———柱塞腔吸油过流面积
Ａｄ———柱塞腔排油过流面积
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ρ———油液密度　　ｐｓ———系统被压
Ｒｌｃ———柱塞副泄漏液阻
Ｒｌｓ———滑靴副泄漏液阻
μ———油液动力粘度　　ε———柱塞偏心率
δｃ———柱塞副油膜间隙
ｄｄ———柱塞内节流孔直径
δｓ———滑靴副油膜间隙
ｒ１、ｒ２———滑靴封油带内、外径
Ｌｄ———柱塞内节流孔长度

高压腔流量连续性方程为

Ｖ
·

ｃ＝∑
Ｎ

ｉ＝１
ＣｄＡｄｉ

２
ρ
｜ｐｃｐｉ－ｐｃ槡

｜ｓｉｇｎ（ｐｃｐｉ－ｐｃ）－
ｐｃ
Ｒｌｖ
－Ｑｍ

（２１）

其中 Ｒｌｖ＝
１２μ
αｆδ

３
ｖ

ｌｎ
Ｒ２
Ｒ１
ｌｎ
Ｒ４
Ｒ３

ｌｎ
Ｒ２Ｒ４
Ｒ１Ｒ( )

３

式中　Ｖｃ———高压腔压缩容积 ｐｃ———高压腔压力
Ｒｌｖ———配流副泄漏液阻
αｆ———配流副泄漏修正系数
δｖ———配流副油膜间隙
Ｒ１、Ｒ２、Ｒ３、Ｒ４———配流盘结构尺寸（图２）

３４　全局耦合模型的建立
联立式（１９）～（２１），综合包含非线性因素的各

子系统动力学方程参数，导出状态空间形式的柱塞

泵全局耦合动力学模型

（λＪ＋λα）Ｌ
·

＝Ｔｄ－
Ｒω
Ｊｐ
Ｌ－
λω
Ｊｐ
Ｌ２－

　　ＡｐＲ∑
Ｎ

ｉ＝１
λＨｉ
Ｖｃｐｉ
Ｃｐｉ
－Ｔｆｖｋ

Ｖ
·

ｃｐｉ ＝
ＡｐＬｄｉ
Ｊｐ
Ｌ＋ＣｄＡｓ

２
ρ ｐｓ－

Ｖｃｐｉ
Ｃ槡 ｐｉ

·

　　ｓｉｇｎｐｓ－
Ｖｃｐｉ
Ｃ( )
ｐｉ

－

　　ＣｄＡｄ
２
ρ
Ｖｃｐｉ
Ｃｐｉ
－
Ｖｃ

槡 Ｃ ｓｉｇｎＶｃｐｉ
Ｃｐｉ
－
Ｖｃ( )Ｃ －

　　
Ｖｃｐｉ
Ｃｐｉ

１
Ｒｌｃｉ
＋ １
Ｒ( )
ｌｓｉ

　（ｉ＝１，２，…，ｎ）

Ｖ
·

ｃ ＝∑
Ｎ

ｉ＝１
ＣｄＡｄｉ

２
ρ
Ｖｃｐｉ
Ｃｐｉ
－
Ｖｃ

槡 Ｃ ·

　　ｓｉｇｎＶｃｐｉ
Ｃｐｉ
－
Ｖｃ( )Ｃ －

Ｖｃ
ＣＲｌｖ

－Ｑ

































ｍ

（ｉ＝１，２，…，Ｎ） （２２）
式中　Ｃ———高压腔液容　　Ｃｐ———柱塞腔液容

４　柱塞泵全局耦合动力学模型的实例验证

４１　模拟加载与参数选取
选用柔性联轴器带动柱塞泵，改变联轴器转速

ｎＬ调节柱塞泵输出流量，节流加载调节柱塞泵工作
压力。

基于 Ｍａｔｌａｂ建立柱塞泵参数化仿真模型。采
用 Ｒｕｎｇｅ Ｋｕｔｔａ算法对其进行数值求解，系统仿
真参数如表 １所示，其中 Ｋ为柔性联轴器扭转刚
度。将柱塞泵出口流量 ΔＱｐ、出口压力 ｐｃ、输入转
矩 Ｔｄ和输出转速 ｎｐ作为仿真模型的输出。将柱
塞腔出口流量 Ｑｐｐ、出口压力 ｐｃｐ、柱塞副摩擦力
Ｆｆｎ、柱塞泵泄漏流量 Ｑｌ和摩擦转矩 Ｔｆ作为仿真模
型的输出，用于分析柱塞泵内部耦合及能量损耗

情况。

表 １　系统仿真参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

　　参数 取值 　　参数 取值

Ｎ ７ Ｋ／（Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１） １×１０４

Ｒ／ｍ ００３６ ρ／（ｋｇ·ｍ－３） ８７６

ｄ／ｍ ００１９ β／ＭＰａ １６９０

Ｊｐ／（ｋｇ·ｍ
２） ０００５４ μ／（Ｐａ·ｓ） ００４８

Ｃ／（ｍ３·Ｐａ－１） ２×１０１４ ｐｓ／ＭＰａ ２

４２　数值模拟
设定 α＝０３５ｒａｄ，ｎＬ＝２０００ｒ／ｍｉｎ。节流加载

调节工作压力为 １０ＭＰａ，运行平稳后在 １００ｍｓ内，
节流加载工作压力至２０ＭＰａ；稳定运行２００ｍｓ后在
１００ｍｓ内，降低ｎＬ减载工作压力至１０ＭＰａ。仿真模
型的瞬态响应波形如图 ６所示，稳态局部时域波形
如图 ７和图 ８所示，对应柱塞泵内部耦合情况如
图９和图１０所示。

４３　结果分析

４３１　柱塞泵全局耦合分析
由图６可以看出，定转速状态下，随工作压力的

升高，ΔＱｐ均值减小，ｐｃ、ｎｐ和 Ｔｄ的脉动幅值加大。
如图７所示，ｎｐ和 Ｔｄ的脉动还未对 ΔＱｐ和 ｐｃ造成
严重影响。然而，随转速 ｎＬ的降低（如图 ８所示），
工作压力降低，ΔＱｐ脉动幅值减小，由于 ｐｃ的脉动
频率接近主轴 缸体子系统共振频率，ｎｐ和 Ｔｄ的脉
动幅值加大，已对 ΔＱｐ和 ｐｃ造成严重影响。对比分

析全局模型与局部模型（油腔 配流子系统）
［８］
的

ΔＱｐ和 ｐｃ响应波形（如图 １１所示），可以看出当 ｎｐ
大于 ｎＬ时，全局模型的 ΔＱｐ和 ｐｃ大于局部模型，当
ｎｐ小于 ｎＬ时，全局模型的 ΔＱｐ和 ｐｃ小于局部模型，
说明柱塞泵子系统之间相互耦合。
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图 ６　瞬态响应波形

Ｆｉｇ．６　Ｔｒａｎｓｉｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅｗａｖｅｆｏｒｍｓ
　

图 ７　稳态局部时域波形（ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．７　Ｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｌｏｃａｌｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｗａｖｅｆｏｒｍｓ（ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ）
　

图 ８　稳态局部时域波形（工作压力 １０ＭＰａ）

Ｆｉｇ．８　Ｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｌｏｃａｌｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｗａｖｅｆｏｒｍｓ（ｗｏｒｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅａｔ１０ＭＰａ）
　

图 ９　柱塞泵内部耦合情况（ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．９　Ｉｎｔｅｒｎａｌｃｏｕｐｌｉｎｇｓｉｔｕａｔｉｏｎｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ（ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ）
　

４３２　柱塞泵内部耦合及能量损耗分析

由图９和图 １０可知，工作压力越大，柱塞腔倒
灌流量越大，射流量越小，完全进入高压工作区后，

ｐｃｐ跟随 ｐｃ变化，Ｆｆｎ跟随 ｐｃｐ变化。ｎＬ越大，柱塞腔射
流量越大，压力冲击现象也愈发明显。

柱塞泵泄漏流量如图 １２所示，摩擦转矩如

图１３所示。其中，Ｑｌｖ为配流副泄漏流量，Ｑｌｃ为柱塞

副泄漏流量，Ｑｌｓ为滑靴副泄漏流量。运动副泄漏流

量和摩擦转矩均与 ｐｃｐ有关，表现为极为相似的时域
波形。仿真结果均值如表 ２所示：由于困油现象以

及油液的压缩性，Ｑｓ略小于理论流量 Ｑｐ，由于配流

盘的阻尼作用，Ｔｄ略大于 ＴΩ。Ｑｌ和 Ｔｆ受工作压力
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图 １０　柱塞泵内部耦合情况（工作压力 １０ＭＰａ）

Ｆｉｇ．１０　Ｉｎｔｅｒｎａｌｃｏｕｐｌｉｎｇｓｉｔｕａｔｉｏｎｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ（ｗｏｒｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅａｔ１０ＭＰａ）
　

图 １１　柱塞泵出口流量、压力对比

Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｏｕｔｌｅｔｆｌｏｗａｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ
　

图 １２　运动副泄漏流量（工作压力 ２０ＭＰａ）

Ｆｉｇ．１２　Ｌｅａｋａｇｅｆｌｏｗｏｆｐａｉｒｓ（ｗｏｒｋｉｎｇ

ｐｒｅｓｓｕｒｅａｔ２０ＭＰａ）
　

图 １３　运动副摩擦转矩（工作压力 ２０ＭＰａ）

Ｆｉｇ．１３　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆｐａｉｒｓ（ｗｏｒｋｉｎｇ

ｐｒｅｓｓｕｒｅａｔ２０ＭＰａ）
　

表 ２　仿真结果均值

Ｔａｂ．２　Ｍｅａｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

ｐｃ

／ＭＰａ

ｎＬ

／（ｒ·ｍｉｎ－１）

Ｑｐ

／（Ｌ·ｍｉｎ－１）

Ｑｓ

／（Ｌ·ｍｉｎ－１）

ΔＱｐ

／（Ｌ·ｍｉｎ－１）

Ｑｌ

／（Ｌ·ｍｉｎ－１）

Ｔｄ

／（Ｎ·ｍ）

ＴΩ

／（Ｎ·ｍ）

Ｔｃ

／（Ｎ·ｍ）

Ｔｆ

／（Ｎ·ｍ）

１０ １４１４ ７３５３ ７３２１ ７２０１ １２０ ８０８０ ８００８ ６６６６ １３４２

１０ ２０００ １０４００ １０３４３ １０２２５ １１８ ８１８６ ８０５６ ６６６６ １３９０

２０ ２０００ １０４００ １０３２３ １０１０７ ２１６ １７２０５ １７１５０ １４８７８ ２２７２

的影响较大，受 ｎＬ的影响较小。
柱塞泵效率仿真结果如表 ３所示，随工作压力

的加大，容积效率降低，机械效率升高；随 ｎＬ的升
高，容积效率升高，机械效率降低。

分析结果充分说明：柱塞泵运行状态和效率变

化规律的仿真结果与实际情况
［１２、１４－１７］

相吻合。

５　结论

（１）建立了基于数组的柱塞泵键合图模型，明
确了柱塞 滑靴子系统内部复杂的摩擦学 动力学界

面耦合关系：稳态下柱塞惯性力产生的库伦摩擦力

总体上不损耗能量；通过能量损耗因子表征了柱塞
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表 ３　柱塞泵效率仿真结果

Ｔａｂ．３　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

工作压力

／ＭＰａ

ｎＬ

／（ｒ·ｍｉｎ－１）

容积效率

／％

机械效率

／％

总效率

／％

１０ １４１４ ９７９ ８２７ ８１０

１０ ２０００ ９８３ ８１４ ８０１

２０ ２０００ ９７２ ８６５ ８４０

滑靴子系统能量平均损耗程度，其中含有斜盘倾角、

柱塞缸体内含接长度、柱塞副和滑靴副动摩擦因数

等参数。

（２）包含各子系统动力学方程参数的全局耦合
非线性动力学模型，使柱塞泵子系统之间耦合关系

得到有效体现，结果分析表明：高压状态下流量压力

脉动与转速转矩脉动之间的耦合十分明显，转速脉

动幅值到达一定程度时会严重影响流量压力脉动；

仿真结果与实际情况的吻合，验证了模型的有效性

和正确性。

（３）全局耦合动力学模型的建立为开展柱塞泵
节能降噪、故障诊断、容积控制以及非线性动力学分

析等方面的深入研究奠定了理论基础。
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