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球活塞式液压泵锥形配流副自适应润滑特性
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摘　 要： 在广泛应用于液压泵中的端面配流和轴配流的基础上，提出一种应用于球塞泵中的锥形配流方式，对受到冲击载荷

的工作状态下配流轴的动态变化规律进行研究． 根据其结构原理推导出润滑模型，对配流轴进行受力分析，建立关于配流轴

的在轴向和径向两个自由度的动力学模型． 通过对动力学方程的数值求解，得到配流轴位置随冲击载荷的变化规律，发现配

流轴相对缸体的偏心率以及配流间隙经过波动后能够在较短时间内建立新的平衡状态． 配流轴这种不依靠外力由震荡恢复

稳定的能力体现了自适应的润滑特性，保证了球塞泵工作的可靠性．
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　 　 球塞泵是一种新型的径向液压泵，结构简图如

图 １ 所示，依靠缸体与作用环的偏心作用来带动球

状活塞在缸体孔中往复运动，从而实现吸油与压油

过程． 相比于传统的轴向柱塞泵，在相同的性能指

标下，球塞泵的轴向尺寸大幅减小，占用空间小，功
率密度高；构件少，结构简单紧凑，可靠性高；变量机

构简单可靠，可以实现排量在一定范围内的无级变

化． 因此，球塞泵作为高性能车辆传动系统的重要

组成元件，尤其在军用履带车辆的无级变速和转向

中具有广泛的应用前景［１－３］ ．
　 　 球塞泵工作过程中，配流轴需要通过一侧来排

出高压油，另一侧来吸入低压油，这就造成两侧的受

力不平衡，且在工作压力较大时，不平衡力非常大，
靠动压支撑是无法满足的 ．在这种环境下，综合圆
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１—低压油腔； ２—配流轴； ３—高压油腔； ４—球活塞； ５—作用环；
６—缸体

图 １　 球塞泵结构简图
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柱形配流副的结构设计经验，采用图 ２ 所示的结构

形式，锥形配流副主要由支承在轴承 ６ 上的锥形缸

体 ４ 和完全处于浮动状态的锥形配流轴 ２ 组成，两
者之间的配流面加工成平行锥面． 由于受到排油孔

８ 压紧力的作用，锥形配流轴沿轴向压紧锥形缸体，
且配力不平衡；为了避免锥形缸体与锥形配流轴之

间的金属接触，在锥形配流轴内设置节流阻尼用于



沟通高压平衡油槽 １ 和低压平衡油槽 ２，以使配流

面间形成一定厚度的润滑油膜，产生一定的油膜力，
以实现锥形配流副的轴向和径向受力平衡． 同时，高
压流道分布在上下两侧，低压流道分布在左右两侧，
这样就消除了配流轴关于轴心的转矩，避免了偏转．
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１—高压平衡油槽； ２—锥形配流轴； ３—低压平衡油槽； ４—缸体；

５—球活塞； ６—支撑轴承； ７—高压窗口； ８—高压油道； ９—低压窗

口； １０—低压油道

图 ２　 球塞泵锥形配流副结构原理图
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　 　 在国内，北京理工大学曾开展了球塞泵研究工

作，对球塞泵进行了结构设计和性能参数的计算，同
时对其关键摩擦副—球塞副的流场分布和泄漏量及

其影响因素（球塞副的配合间隙、工作油液的压力

和温度）进行了一定程度的理论研究［４－７］ ． 林硕［８］建

立了球塞副偏心稳态运动的双边楔形缝隙流场数学

模型，应用数值方法联合迭代求解雷诺方程和能量

方程，得到了球塞副在不同入口压力、不同工作转

速、不同滑转率下的泄漏特性，并对压差和剪切导致

的泄漏进行了区别分析．
另外，南昌大学游步东［９］，黄丹［１０］，付蓓蓓［１１］

等进行了工作介质为水的低压球塞泵理论和试验研

究，对球塞副的运动学和动力学特性进行了理论计

算． 国内对圆柱配流式球塞泵及其关键摩擦副进行

了较为深入的研究，但针对球塞泵锥形配流副的研

究工作较少．
锥形配流副在结构和工作原理上与径向—推力

圆锥滑动轴承的模型具有相似之处，可以充分借鉴

其研究结果来对配流副进行研究． 圆锥滑动轴承的

理论研究在已在近些年的发展中逐步完善． Ｆ． Ｍ．
Ｓｔａｎｓｆｉｅｌｄ 是最早进行圆锥滑动轴承相关研究的学

者，他用解析方法分析了单腔和多腔圆锥静压轴承

的一维流动情况，借用了向心轴承和平面推力轴承

在一维流情况下较完善的理论，计算得到了圆锥轴

承在一维流动假设下的有效面积、承载能力、刚度、
流量、阻力和功耗等性能指标的近似解析解［１２］ ．
　 　 Ｐ．Ｊ．Ｐｒａｂｈｕ 分别对毛细管和小孔节流的环形腔

圆锥轴承的性能进行分析，在一维流状态用解析法

导出了 Ｃｏｎｓｔａｎｔｉｎｅｓｃｕ 球面坐标下封油面上压力分

布表达式，并得到了静态承载能力、静态刚度、流量、
封油面上的摩擦功耗以及动态刚度、阻尼的解析解，
并用差分法计算了环形腔圆锥轴承二维流时的静特

性值及动刚度和阻尼系数［１３－１４］ ． Ａ．ＥＬ．Ｋａｇａｒ 等对圆

锥静压轴承的非牛顿流体工作状态进行了研究，这
种静压轴承轴端设有静压腔，在整个圆锥面上油膜

厚度连续，分析了锥角、转速、油腔大小端半径比及

供油压力对轴承性能的影响，并用实验验证了其理

论分析的正确性［１５］ ．

１　 润滑模型

１．１　 雷诺方程推导

锥形配流轴与圆柱形配流轴的区别是存在一个

锥角，使得其具有间隙自补偿的优点． 锥形配流副

的理想状态是始终处于全膜润滑状态，根据锥形配

流副的结构形式，建立如图 ３ 所示以圆锥顶点为

原点，以圆周角、半锥角和极径为坐标轴的球坐

标系．
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图 ３　 锥形配流副坐标系
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　 　 此状态下的锥形配流副流体连续性方程为
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根据薄膜润滑假设条件，得到球坐标系下的 Ｎ－
Ｓ 方程为
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带入无滑移的速度边界条件，整理得到等温条件下

任意半锥角的锥形配流副雷诺方程为
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　 　 不难发现，将 β ＝ ０ 带入，则上式变为圆柱形轴

配流的雷诺方程，将 β ＝ π ／ ２ 带入，则上式变为端面

配流的雷诺方程． 可以说，锥形配流副是介于圆柱

形轴配流和端面配流的一种配流方式．
由于配流轴具有径向和轴向两个方向的直线运
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动自由度，因此，配流轴位置的变化，会从轴向和径

向两个方面影响油膜的膜厚变化． 配流轴相对缸体

的偏心引起径向方向上的膜厚变化，这与圆柱形滑

动轴向的膜厚方程一致，即
ｈ ＝ ｅｃｏｓ θ － ｈ０ ＝ ｈ０（１ － εｃｏｓ θ） ．

其中， ｅ 为偏心量， ｈ０ 为同心间隙， ε 为偏心率． 由

此，可以得到垂直于锥面的膜厚方程为

ｈ ＝ ｈ０（１ － εｃｏｓ θ）ｃｏｓ β．
　 　 径向运动使 ε 偏心率改变，轴向运动使同心间

隙 ｈ０ 改变，二者共同影响锥形配流副的膜厚分布．
１．２　 静压边界

如图 ４ 所示，以配流轴大端为例，高压油从排油

口经间隙流入低压平衡槽，压力降至 ｐ１， 一部分经

过配流副间隙流出端面，压力降为环境压力，另一部

分经阻尼孔泄漏到低压油口，将此流场定义为 Ｉ 流

场；此外，高压油还会通过与高压腔连通的阻尼孔流

入高压平衡槽，压力降至 ｐ２， 这部分流量一部分经

间隙泄漏出端面，另一部分经间隙流入低压油口．
除去轴向方向的流动，油液还有一部分在周向方向

上从高压平衡槽泄漏到低压平衡槽，将此流场定义

为 ＩＩ 流场． 如图 ５ 所示．

图 ４　 锥形配流副的流场边界

Ｆｉｇ．４　 Ｆｌｏｗ ｆｉｅｌｄ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
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图 ５　 锥形配流副的液阻网络

Ｆｉｇ． ５ 　 Ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｎｅｔｗｏｒｋｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　 　 为简便运算，在对模型精度影响不大的前提下，
假设：配流间隙中油膜压力线性变化；端面处压力

ｐ０ ＝ ０； 油膜破裂处满足雷诺边界条件． 则有

Ｉ 流场：
ｐｈ － ｐ１

Ｒ３

＋
ｐ２ － ｐ１

Ｒ７

＝
ｐ１

Ｒ５

＋
ｐ１ － ｐｌ

Ｒ２
．

　 　 ＩＩ 流场：
ｐｈ － ｐ２

Ｒ１

＝
ｐ２ － ｐ１

Ｒ７

＋
ｐ２

Ｒ６

＋
ｐ２ － ｐｌ

Ｒ４
．

这样，就得到了润滑方程的边界条件．

２　 动力学模型

以缸体左端面的中点为左边原点， 水平向右为

轴向（ ｚ轴） 的正方向，向下为径向（ｘ 轴） 的正方向，
如图 ６ 所示．
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图 ６　 锥形配流副受力分析

Ｆｉｇ．６　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　 　 当工作压力 ｐｈ 突然增大时，高压阻尼槽的压力

ｐ２ 和 ｐ２′ 也随之增大，但压力的传递存在一个过程，
不是同步增大的，轴向和径向受力不平衡，引起配流

轴的动态变化． 压力随时间的变化过程为

ｄｐ
ｄｔ

＝ － １
ＣＶ

ｄＶ
ｄｔ
． （１）

式中： － ｄＶ ／ ｄｔ 表示油液体积的减小速率，即流量减

少量． Ｃ 为体积压缩系数，特定的油液系数固定，可
用经验公式计算得到：

Ｃ ＝ ７．２５ － ｌｇμ( ) × １０ －１０ ． （２）
　 　 在锥形配流副的流场中，以大端高压平衡槽压

力为例，当配流轴在轴向及径向位移时，平衡槽中的

流量变化包括从阻尼管流入的流量及从密封带间隙

中流出的流量． 流入的流量为

Ｑｉｎ ＝
ｐｈ － ｐ２

Ｒ０
（３）

　 　 密封带流出的流量包括两部分，一部分是由于

压差的流出，一部分是由于挤压的流出，其计算公式

分别为

Ｑｏｕｔ１ ＝
ｐ２

Ｒ１

＋
ｐ２

Ｒ２
， （４）

Ｑｏｕｔ２ ＝
ｄＶｓ

ｄｔ
， （５）

其中， Ｖｓ 为平衡槽体积及密封带处间隙的体积．
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联立式（１） ～ （５），得到高压平衡槽压力的建压

方程：
ｄｐ
ｄｔ

＝ １
ＣＶｓ

（Ｑｉｎ － Ｑｏｕｔ１ － Ｑｏｕｔ２） ． （６）

　 　 对于大端高压平衡槽：

Ｖｓ ＝
１

２ｓｉｎβ
ｒ４ ２ － ｒ７ ２( ) ｈ０ － ｚｔａｎβ( ) α － ２ｘｓｉｎ α

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ ，

（７）
ｄＶｓ

ｄｔ
＝ １
２ｓｉｎβ

ｒ４ ２ － ｒ７ ２( ) － ｚ·ｔａｎβα － ２ ｘ·ｓｉｎ α
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ．

（８）
　 　 将式（７）与式（８）代入式（６）得
ｄｐ２

ｄｔ
＝ ２ｓｉｎ β

Ｃ（ ｒ４ ２ － ｒ７ ２） （ｈ０ － ｚｔａｎ β）α － ２ｘｓｉｎ α
２

æ

è
ç

ö

ø
÷

×

　 　
ｐｈ － ｐ２

Ｒ１

－
ｐ２

Ｒ４

－
ｐ２

Ｒ６

－ １
２ｓｉｎ β

（ ｒ４ ２ － ｒ７ ２）·
æ

è
ç

　 　 （ － ｚ·ｔａｎ βα － ２ｘ·ｓｉｎ α
２
） ö

ø
÷ ．

在锥形配流轴的动态变化过程中，随着工作压

力与运动位置的变化，高压平衡槽压力也随之变化，
使油膜承载性能也发生变化．

配流轴的轴向载荷大小为

Ｆｐ ＝
π
２
ｄｐ

２ｐｈ ．

其中， ｄｐ 为高压油孔直径．
根据推导得到的雷诺方程，并根据边界条件，可

以通过数值求解的方式得到油膜的压力分布， 这其

中包含了油膜动压效应 （ｐｄ（ ｉ， ｊ）） 和挤压效应

（ｐ ｊ（ ｉ， ｊ）） 所产生的承载力．
在轴向方向的动压承载力和挤压承载力为

Ｗｄｚ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐｄ（ ｉ， ｊ） ｒ ｓｉｎ２βｄｒｄθ，

Ｗ ｊｚ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐ ｊ（ ｉ， ｊ） ｒ ｓｉｎ２βｄｒｄθ．

在径向方向的动压承载力和挤压承载力为

Ｗｄｊ１ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐｄ（ ｉ， ｊ） ｒｃｏｓ θｉ， ｊｓｉｎ βｃｏｓ βｄｒｄθ，

Ｗｄｊ２ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐｄ（ ｉ， ｊ） ｒｓｉｎ θｉ， ｊｓｉｎ βｃｏｓ βｄｒｄθ，

Ｗｄｊ ＝ Ｗｄｊ１
２ ＋ Ｗｄｊ２

２ ，

Ｗ ｊｊ１ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐ ｊ（ ｉ， ｊ） ｒｃｏｓ θｉ， ｊｓｉｎ βｃｏｓ βｄｒｄθ，

Ｗ ｊｊ２ ＝ ∑
ｉ ＝ ｍ

ｉ ＝ １
∑
ｊ ＝ ｎ

ｊ ＝ １
ｐ ｊ（ ｉ， ｊ） ｒｓｉｎ θｉ， ｊｓｉｎ βｃｏｓ βｄｒｄθ，

Ｗ ｊｊ ＝ Ｗ ｊｊ１
２ ＋ Ｗ ｊｊ２

２ ．

得到锥形配流轴轴向和径向的二自由度动力学方程为

Ｗｄｚ ＋ Ｗ ｊｚ － Ｆｐ ＝ ｍｚ̈，
Ｗｄｊ ＋ Ｗ ｊｊ ＝ ｍｘ̈．{ （９）

３　 数值计算结果分析

使用雷诺边界条件和有限差分法对润滑模型进

行数值求解，获得锥形配流副的动压和挤压承载力，
用以进一步求解动力学方程式（９），动力学模型求

解方法采用四阶 Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ 方法． 但由于每个步

长下都需要迭代求解雷诺方程，因此计算耗时较长．
配流副润滑特性仿真参数如表 １ 所示．

表 １　 配流副仿真参数

Ｔａｂ．１　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

项目 参数

排油口一侧宽度 ｓ１ ／ ｍｍ ９
内侧密封带宽度 ｓ２ ／ ｍｍ １０

平衡槽宽度 ｓ３ ／ ｍｍ ４．８
外侧密封带宽度 ｓ４ ／ ｍｍ １０

阻尼孔长度 Ｌｚ ／ ｍｍ ２０
配流轴大端半径 ｒ０ ／ ｍｍ ６０

阻尼孔直径 ｄｚ ／ ｍｍ １．５
半锥角 β ／ （ °） ５

排油孔直径 ｄｐ ／ ｍｍ ３０
油液密度 ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８８２

油液粘度 ／ Ｐａｓ ０．０４

　 　 实际工作中，载荷冲击通常是在一瞬间发生的，
在对配流副动态分析过程中，用压力的阶跃增加来

模拟载荷冲击． 通过前文中所得到的动力学方程，
得到突变压力为 ２ ＭＰａ 时的高压平衡槽压力变化

过程如图 ７ 所示．
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图 ７　 Δｐ＝２ ＭＰａ 高压平衡槽建压过程

Ｆｉｇ． ７ 　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｂｕｉｌｄｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｂａｌａｎｃｅｄ ｈｉｇｈ⁃ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｇｒｏｏｖｅｓ （Δｐ ＝ ２ ＭＰａ）

　 　 负载突变时，由于径向方向上的受力不平衡，配
流轴做径向运动，增大偏心，径向运动过程中平衡槽

及间隙中油液受到挤压，在挤压的过程中平衡槽压

力快速升高，这个过程很快，大约 ０．００２ ｓ 左右就上

升到了最终的稳定值的大小． 在这一阶段，配流轴

做径向的加速运动，如图 ７ 中①所示，可以称为快速

上升阶段． 在快速上升阶段结束时，随着平衡槽压
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力的上升，对不平衡力有了一定补偿，锥形配流轴径

向受力接近平衡，继续偏心运动时，由于动压承载力

增大，配流轴开始减速运动，直到速度减小为 ０，达
到极限位置． 此过程中，平衡槽压力也继续上升到

最大值，如图 ７ 中②阶段，可以称为超调上升阶段．
当径向速度减为 ０ 时，偏心率达到最大，平衡槽压力

也达到最大． 随后配流轴在径向上做反方向运动，
并经过一定振荡后，回到平衡位置． 此时，高压平衡

槽压力也恢复稳定，如图 ７ 中③所示，这一阶段视为

稳定调节阶段．
压力突变后，不仅在径向上配流轴发生剧烈运

动，而且在轴向上，由于平衡槽压力的延迟增加，受
力不平衡，发生剧烈运动． 根据动力学方程可以求

解得到任意时刻配流轴在轴向和径向的位置，因此，
得到从压力突变开始到配流轴恢复稳定的这段时间

内配流轴轴心的变化轨迹如图 ８ 所示． 黑色线条表

示在刚受到冲击时，锥形配流轴在径向剧烈上下波

动，但波动幅值在阻尼作用及高压平衡槽压力不断

补偿下逐渐减小；在轴向方向上，由于轴向载荷是瞬

间增大的，但平衡槽压力的滞后增加使得配流轴向

ｚ 轴负向运动，但此过程很短，可以忽略． 之后由于

径向的偏心运动使动压承载力增大，使配流轴沿 ｚ
轴正向运动，即配流轴与缸体出现脱开的趋势． 综

合轴径向的运动，便得到图 ８ 中的黑色轨迹． 在径

向运动中，配流轴振荡幅值逐渐减小为 ０，且轴心逐

渐恢复到与缸体同心的平衡位置上；与此同时，由于

径向偏心率的减小，油膜承载力下降，配流轴在轴向

上运动到极限位置后，也逐渐恢复到平衡位置，轨迹

为图 ８ 中红色线． 从以上分析可以得知，当负载突

变后，锥形配流副通过自身状态改变来实现油膜承

载性能的变化，从而实现自身稳定性调节，这种不依

靠外力来实现自身平衡的过程称为锥形配流副的自

适应动态调节过程．
　 　 对于配流轴的动态变化过程，可以用偏心率 ε
和配流间隙 ｈ 两个参数随时间的变化过程来表征．
其中：偏心率体现出配流轴相对缸体的偏心程度，
ε ＝ ０表示无偏心， ε ＝ １表示二者发生接触，表达式为

ε ＝ ｘｃｏｓ β
ｈ０ ＋ ｚｓｉｎ β

．

　 　 配流间隙意为配流轴相对缸体无偏心时二者之

间的间隙大小，配流副稳定工作的前提是有合适的

配流间隙， ｈ 过大使得泄漏量增大， ｈ 过小又容易发

生磨损． 动态变化过程中，其表达式为

ｈ ＝ ｈ０ ＋ ｚｓｉｎ β．
其中， ｈ０ 为初始配流间隙值．

下面在工作压力为１５ ＭＰａ，转速 ｎ ＝ １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ，

分别施加 ２，５，１０ ＭＰａ 的阶跃压力，对配流轴的动态响

应特性进行分析．
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图 ８　 Δｐ＝２ ＭＰａ 时的轴心轨迹

Ｆｉｇ．８　 Ｔｒａｃｋ ｏｆ ｓｈａｆｔ ａｘｉｓ （ Δｐ ＝ ２ ＭＰａ）

　 　 图 ９ 为不同阶跃压力下配流间隙的动态变化过

程，图 １０ 为初始时刻的局部放大图． 从图中可以看

出，阶跃压力为 ５ ＭＰａ 时与 ２ ＭＰａ 时相对比，偏心

率的变化范围明显增大，最大值已经接近 ０．８，说明

配流轴在径向运动更加剧烈；而时与 ５ ＭＰａ 相比偏

心率变化范围差别并不大，这是因为 ５ ＭＰａ 时的偏

心率最大幅值已接近极限值，配流轴与缸体可能发

生接触，因此，可以说，阶跃压力在 ５ ＭＰａ 以上时，
对锥形配流副的可靠工作具有不利的影响．
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图 ９　 偏心率动态变化过程

Ｆｉｇ．９　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
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图 １０　 偏心率动态变化过程局部放大

Ｆｉｇ．１０　 Ｐａｒｔｉａｌ ａｍｐｌｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

　 　 图 １１ 为不同阶跃压力下配流间隙的动态变化

过程，图 １２ 为初始时刻的局部放大图． 同偏心率的

变化规律类似，配流间隙也是随工作压力突然增加
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而增大，在达到最大值时下降，并逐渐恢复到平衡状

态． 压力突变量越大，峰值配流间隙也越大，从图中

可以看出，５ ＭＰａ 和 １０ ＭＰａ 时的配流间隙变化幅度

显然比 ２ ＭＰａ 时大．
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图 １１　 配流间隙的动态变化过程

Ｆｉｇ．１１　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｇａｐ
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图 １２　 配流间隙的动态变化局部放大图

Ｆｉｇ．１２　 Ｐａｒｔｉａｌ ａｍｐｌｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｇａｐ

　 　 在配流轴的动态变化过程中，配流轴与缸体的

最小距离称为最小间隙值，用 ｈｍｉｎ 表示，最小间隙值

由配流间隙和偏心率共同决定，表达式为

ｈｍｉｎ ＝ ｈ（１ － ε） ．
　 　 由图 １３ 中可以看出，阶跃压力越大，最小间隙

也越小， Δｐ ＝ ２，５ 及 １０ ＭＰａ 时分别所能达到的最

小间隙约为 ２２，１５ 和 ７ μｍ，根据对最小间隙的要求

可以看出， Δｐ ＝ １０ ＭＰａ 时的最小间隙已经接近极

限值，可以说，如此大的载荷突变是非常危险的情

况，实际工作过程中应该尽量避免．
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图 １３　 最小间隙动态变化过程

Ｆｉｇ．１３　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｇａｐ

　 　 球塞泵的工作转速虽然对静压边界影响较小，
但是对动压承载力影响较大，在阶跃压力一定的情

况下，转速不同，配流轴的动态变化特性也会有不同

表现． 接下来以 ｐｈ ＝ １５ ＭＰａ， Δｐ ＝ ５ ＭＰａ 的压力条

件下对不同转速的下配流轴的动态变化过程分别进

行分析．
　 　 图 １４ 和 １５ 所示分别为 ｎ ＝ ５００， １ ０００ 及

１ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ时的配流间隙和偏心率动态变化过程．
从图中可以看出，转速越高，配流间隙的峰值越大，
而偏心率的变化幅值越小． 这是因为动压承载力随

转速线性变化，转速越高，动压承载力越大，在配流

间隙增大的过程中所受的推力更大，位移随着增大；
而在径向方向上，动压承载力增大，相当于油膜的刚

度增加，使配流轴振动的幅值减小． 因此，配流副在

高速下具有更高的动态稳定性，但是也容易出现配

流间隙过于增大发生泄压的现象，应该给予充分的

重视．
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图 １４　 配流间隙动态变化过程

Ｆｉｇ．１４　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｇａｐ
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图 １５　 偏心率动态变化过程

Ｆｉｇ．１５　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

　 　 转速升高，配流间隙增大，而偏心率降低，使得

最小间隙出现图 １６ 中所示的趋势，总体来说转速越

低，最小间隙值越小，如图所示， ｎ ＝ ５００，１ ０００，
１ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ时最小间隙分别约为 ８，１２，１６ μｍ，根据

上节的可靠性工作条件可知， ｎ ＝ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 条件下

配流轴所受突变载荷时较为危险． 同时，综合上节
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分析，球塞泵在实际工作时一定要避免低转速、大冲

击的工况．
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图 １６　 最小间隙动态变化过程

Ｆｉｇ．１６　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｇａｐ

４　 试验验证

根据锥形配流副的工作原理，设计试验对锥形

配流副的动态变化过程进行验证． 根据试验目的和

要求设计试验系统方案如图 １７ 所示，系统主要包括

三部分，分别是驱动电机（图 １７ 中 １ 所示）、锥形配

流副被试件（图 １７ 中 ４ 所示）以及高压泵站（图 １７
中 １２ 所示），并配备相应的传感器． 在不影响锥形

配流副的工作状态的前提下，为避免球塞副的干扰，
被试件的设计采用图 １８ 中方案． 管接头 １ 通过螺纹

与端盖固定，其左端与配流轴内孔通过 Ｏ 型圈密

封，因为端盖和配流轴之间存在轴向间隙、管接头和

配流轴之间存在径向间隙． 同时，在配流轴的左端，采
用内外圈分离的滚子轴承支撑在缸体内，不限制配流

轴的轴向移动，并且利用轴承的自身游隙使得配流轴

在径向可以有微小位移，最终保证了锥形配流轴可以

在一定范围内自由浮动． 试验过程中，通过测量缸体

的驱动力矩可以反映出配流副的润滑状态．

１—驱动电机； ２—转矩转速传感器； ３—锥形配流副组件； ４—被试

件； ５—回油管； ６—信号采集系统； ７—进油管； ８—上位机； ９—流

量压力传感器； １０—泵站驱动电机； １１—出口溢流阀； １２—高压泵站

图 １７　 锥形配流副试验系统原理图

Ｆｉｇ．１７　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
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１—管接头； ２—后端盖； ３—位移传感器； ４—壳体； ５—缸体； ６—锥

形配流轴； ７—输入轴

图 １８　 锥形配流副模型试验示意图

Ｆｉｇ．１８　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｅｓｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｐｉｎｄｌｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　 　 根据实验条件，在工作压力为 ４ ＭＰａ，转速为

１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ的基础上，分别进行阶跃压力为 ２，４，
６ ＭＰａ的冲击试验，得到配流间隙动态变化过程的

理论与试验对比，如图 １９ 所示．
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图 １９　 配流间隙动态变化理论与试验对比

Ｆｉｇ．１９ 　 Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ
ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｇａｐ

　 　 传感器示数在一定范围内波动，取其平均值进
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行分析． 可以看出，当压力阶跃上升时，配流间隙随

之跳跃上升，并在非常短的时间内恢复到原来的稳

定状态，且阶跃压力越大，配流间隙的变化幅值越

大，这与理论计算的结果是非常相符的． 另一方面，
从图中的对比可知，配流间隙的实际变化幅值比理

论值小，且阶跃压力越大，差值越小；试验过程中配

流间隙从增大到稳定的变化时间比理论时间要短．
出现这种误差的原因可能包括以下两点未被模型考

虑的影响因素：
　 　 １）被试件中锥形配流轴在径向上的位移受到

管接头和后端盖支口的限位，实际偏心率与理论值

相比较小，动态变化过程中相应的动压承载力小于

理论值，导致轴向上受到的油液推力减小，行程较

短．
　 　 ２）配流轴与管接头、后端盖间隙配合处靠 Ｏ 型

圈密封，Ｏ 型圈受挤压，在轴向上对配流轴有较大的

摩擦力，在配流轴轴向受力较小的情况下摩擦力不

仅限制了配流间隙变化的极值，也产生阻尼效应缩

短动态变化时间．
综合理论与试验分析可以得知，锥形配流副在

受到冲击载荷时存在能够在短时间内重新恢复到稳

定状态工作的自适应调节特性，这使得球塞泵能够

适应在恶劣极端工况下的工作，对于提高车辆转向

性能具有重要意义．

５　 结　 论

１）在受到冲击载荷时，高压平衡槽压力经历迅

速上升、超调、稳定调节三个过程达到稳定，相比于

工作压力的上升具有滞后性，从而导致了配流轴复

杂的受力变化，在轴向与径向发生运动．
２）锥形配流副在受到冲击载荷时，在径向方向

上不断向下运动，并伴随着剧烈波动，轴向上向外运

动，将配流轴推离缸体；在达到一定位置后，逐渐恢

复到平衡位置，具有自适应的调节特性．
３）冲击载荷越大，配流轴的动态变化越剧烈，

配流间隙和偏心率峰值越大，最小间隙值越小，工作

可靠性越低；工作转速越高，配流间隙峰值越大，偏
心率峰值越小，最小间隙值越大，稳定性越高． 因

此，为保证可靠性，球塞泵在工作中应尽量避免大冲

击、低转速的工况．
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