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轴向柱塞泵端面开槽配流副动压支撑特性
赵　 愿， 周俊杰， 荆崇波， 魏　 超
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摘　 要： 针对轴向柱塞泵配流副容易出现磨损的问题，为改善其润滑特性，研究轴向柱塞泵配流副配流端面开槽对其动压支

撑特性的影响． 建立并分析配流副动压支撑特性的数学模型，根据流量守恒定理，利用有限体积法对矢量形式的雷诺方程进

行数值离散，分析配流端面开槽后动压分布规律以及支撑作用效果，得到全膜润滑状态下摩擦因数的变化规律，并建立了配

流副实验台进行实验验证． 结果表明：在一定条件下，配流端面辅助支撑带开槽对配流副动压支撑性能起正效果，并且随着开

槽数目的增加，配流副动压支撑性能改善；存在一个在配流端面开槽与未开槽结构形式下支撑特性相同的特征倾斜角；在特

定的缸体倾斜角下，可以选择相应开槽深度，即在该槽深的“特征倾斜角”大于该缸体倾角，配流端面辅助支撑带开槽可以改

善配流副动压支撑性能．
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　 　 斜盘式轴向柱塞泵作为液压系统的重要动力源

之一，在液压传动系统中得到广泛应用． 斜盘式轴

向柱塞泵结构形式如图 １ 所示， 其有 ３ 对关键的摩

擦副，分别是柱塞和缸体组成的柱塞副、滑靴和斜盘

组成的滑靴副、配流盘和缸体端面组成的配流副．
据统计，斜盘式轴向柱塞泵主要故障是由运动摩擦

副磨损导致的［１］ ． 在轴向柱塞泵三大摩擦副中配流

副对泵的工作性能及寿命影响最大，而且该摩擦副

也最容易失效． 摩擦副的早期磨损往往是泵和马达

报废的重要原因之一［２］ ． 国内外学者对配流副润滑

状况进行了研究［３－４］ ． Ｈｏｏｋｅ 等［５］ 研究了在稳态工

况下，滑靴副滑靴旋转表面不平度与最小膜厚的关

系，发现大范围变化的滑靴表面不平度可以实现令

人满 意 的 滑 靴 性 能 以 及 油 膜 预 测 更 加 准 确．
Ｔøｎｄｅｒ［６］运用数值方法研究了不规则表面形状对于

支撑性能的影响，发现作用在旋转缸体的力和力矩

对油膜形状的形成有很大的影响，从而也影响了能

量损失的大小． 邓海顺等［７－８］ 数值分析了配流盘低

压区域加工微凹坑对配流副润滑特性的影响，并进

行了稳态磨损试验，研究表明，微凹坑可减小配流副



摩擦因数，并降低磨损量且磨损区域比较均匀，其中

微凹坑面积率和直径的作用最明显． Ｓｈｉｎ 等［９－１０］ 基

于全膜润滑假设仿真比较了 ５ 种不同表面纹理配流

副的最小膜厚、倾斜角及方位角，研究表明表面纹理

可显著影响润滑及泄漏特性． Ｓｈｉｎ 还比较了 ６ 种不

同表面波纹度下的最小膜厚以及能量损失等参数，
研究结果表明：一定的表面形貌的改变有利于配流

副动压承载特性的增强，从而有利于配流副的润滑；
但是对于配流端面表面形貌的研究尚处于起步阶

段，还有较大的研究空间． 目前，已有学者对类似结

构条件的摩擦润滑问题研究采用开槽技术，例如关

于机械密封的研究就有在工作端面的开槽技术［１１］，
以及关于旋转密封环的研究也对其工作端面进行了

开槽处理，发现在工作端面加工适当的沟槽可以增

大其承载特性，改善润滑特性［１２－１３］ ． 而配流副配流

端面进行开槽处理对其润滑特性的影响尚不明确．

图 １　 轴向柱塞泵结构示意

Ｆｉｇ．１　 Ａｘｉａｌ ｐｉｓｔｏｎ ｐｕｍｐ

　 　 本文针对配流副润滑模型，通过仿真分析与试

验研究相结合，探究配流副配流端面辅助支撑带开

槽对润滑性能的影响．

１　 数学模型

１．１　 缸体配流端面几何结构

配流副由配流盘配流端面与缸体配流端面组

成． 缸体配流端面几何结构如图 ２ 所示，主要由内

外密封带、配流窗口、辅助支撑带以及泄油槽组成．
缸体相对于配流盘周期性旋转，配流副各点油膜厚

度也随着缸体转角的周期性变化而变化． 拟对缸体

配流端面辅助支撑带处进行开槽处理，槽型为矩形

槽，矩形槽沿辅助支撑带周向均匀分布． 定义结构参

数：ｒ１ ～ ｒ６ 分别是内密封带内外径、外密封带内外

径以及辅助支撑带内外径，ｒｇ 是矩形槽槽顶圆半径，
ω１ 和ωｇ 分别是台区与槽区对应的角度，ｈｇ 是开槽深

度，ｈ 是未开槽时配流副油膜厚度， 周向槽台比

δθ ＝ωｇ ／ （ω１ ＋ ωｇ），径向槽台比 δｒ ＝ （ ｒｇ － ｒ５） ／ （ ｒ６ －
ｒ５） ． 在槽区油膜厚度为 ｈｇ ＋ ｈ，非槽区油膜厚度为 ｈ．
１．２　 流体动力润滑模型

油膜的压力分布体现了配流副承载性能． 为了

分析缸体配流端面与配流盘间的压力分布，需建立

配流副流体动力润滑模型． 由于配流副间隙油膜厚

度相对于配流盘结构尺寸非常小，可以认为配流副间

流体状态为层流． 因此配流盘内外密封带以及辅助支

撑带的压力分布规律符合柱坐标下的雷诺方程：
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式中： ｒ 为流动坐标，θ 为缸体转角，ｈ 为油膜厚度，
μ 为油液动力黏度，ｐ为油膜压力，ω为缸体角速度，
ρ 为油液密度．
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图 ２　 缸体配流端面几何结构
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　 　 由于配流端面浅槽的结构形式会导致油膜厚度

发生突变，常用的雷诺方程离散形式不再适用． 本

文首先对雷诺方程进行量纲一化
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　 　 将雷诺方程改写成矢量形式［１４－１５］，根据流量守

恒原理，流经控制体边界的流量之和为零，取图 ２ 中

辅助支撑带作为离散雷诺方程的计算域，对雷诺方程

进行离散构造差分格式． 计算域的压力边界条件为

ｐ（ ｒ，θ） ＝ ０．
　 　 图 ３ 为 （ ｉ，ｊ） 的控制体积示意图．
控制体被分为 Ａ、Ｂ、Ｃ、Ｄ 等 ４ 个子区域， 每个区域有

两个边界属于控制体边界，流经 ８ 个子区域边界的流

量如图 ３ 所示． 根据流量守恒原则，可得如下代数式：
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图 ３　 控制体示意
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　 　 计算各边界流量数值离散表达式，带入式（１）
中，整理可得缸体配流端面开槽时的压力分布求解

差分格式：

Ａｉ，ｊｐ
－

ｉ，ｊ ＝ Ｂ ｉ，ｊｐ
－

ｉ＋１，ｊ ＋ Ｃ ｉ，ｊｐ
－

ｉ－１，ｊ ＋ Ｄｉ，ｊｐ
－

ｉ，ｊ ＋１ ＋

Ｅ ｉ，ｊｐ
－

ｉ，ｊ －１ ＋ Ｆ ｉ，ｊ， （２）

Ａｉ，ｊ ＝ －
ｈ
－
３
ＡΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
－ ｈ

－
３
Ａ

ｒ－ ｉ＋１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

－
ｈ
－
３
Ｂ Δｒ－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
－

　 ｈ
－
３
Ｂ

ｒ－ ｉ＋１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

－
ｈ
－
３
ＣΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
－

　 ｈ
－
３
Ｃ

ｒ－ ｉ－１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

－
ｈ
－
３
ＤΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
－

　 ｈ
－
３
Ｄ

ｒ－ ｉ－１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

，

Ｂ ｉ，ｊ ＝ ｈ
－
３
Ａ

ｒ－ ｉ＋１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

＋ ｈ
－
３
Ｂ

ｒ－ ｉ＋１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

，

Ｃ ｉ，ｊ ＝ ｈ
－
３
Ｃ

ｒ－ ｉ－１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

＋ ｈ
－
３
Ｄ

ｒ－ ｉ－１，ｊ ＋ ｒ－ ｉ，ｊ
２

Δθ
Δｒ－

，

Ｄｉ，ｊ ＝
ｈ
－
３
ＡΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
＋

ｈ
－
３
ＤΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
，

Ｅ ｉ，ｊ ＝
ｈ
－
３
ＢΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
＋

ｈ
－
３
ＣΔｒ

－

２ ｒ－ ｉ，ｊΔθ
．

采用 Ｇａｕｓｓ － Ｓｅｉｄｅｌ 对式（２）进行迭代计算，得
到辅助支撑带开槽配流副间隙油膜压力分布． 同时

通过求得的压力分布，可以得到油膜支撑力、支撑力

矩以及油液摩擦力矩：

Ｆ ＝ ∬
Ω

ｐｒ ｄｒｄθ， 　 ＭＸ ＝ ∬
Ω

ｐｒ２ｓｉｎ θ ｄｒｄθ，

ＭＹ ＝ ∬
Ω

ｐｒ２ｃｏｓ θｄｒｄθ， 　 Ｍｆ ＝ ∬
Ω

τｒ２ｄｒｄθ．

式中 τ 是油液剪切应变率．

２　 仿真分析

配流副配流端面开槽主要影响配流副动压支撑

性能，从而影响配流副润滑特性． 本文对缸体配流

端面辅助支撑带进行开槽处理，辅助支撑带内、外径

分别为 ｒ５ ＝ ６１ ｍｍ， ｒ６ ＝ ６８ ｍｍ，矩形槽参数分别取

δｒ ＝ ０．５，δθ ＝ ０．３，ｈｇ ＝ ５ μｍ． 建立配流端面辅助支撑

带的理论模型，得到辅助支撑带压力分布规律． 仿

真参数取 ｈ０ ＝ ９ μｍ， γ ＝ ４．９ｅ－５， ｎ ＝ １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ．
图 ４ 为配流端面辅助支撑带未开槽与开 １５ 个矩形

槽压力分布情况． 辅助支撑带未开槽压力分布的动

压形成是由于缸体出现倾斜的影响，在油膜厚度较

小位置产生动压，且动压变化较连续且平缓；辅助支

撑带开槽压力分布的动压形成是受缸体倾斜以及辅

助支撑带表面矩形槽的综合影响，动压不仅产生在

膜厚较小位置，矩形槽区也有动压形成．
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图 ４　 辅助支撑带压力分布

Ｆｉｇ．４　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ａｕｘｉｌｉａｒｙ ｓｕｐｐｏｒｔ ｂｅｌｔ
　 　 图 ５（ａ）、（ｂ）分别表示辅助支撑带未开槽与开

槽在半径 ｒ ＝ ６３．５ ｍｍ 时圆周各点的压力展开成的

平面图， Ｘ 轴表示从展开起点（图 ２ 中 Ｏ 点）到相应

点的圆弧长度；图 ５（ｃ）表示开槽后辅助支撑带半径

ｒ ＝ ６３．５ ｍｍ圆周各点的膜厚分布的展开平面图． 现

选取如图 ２ 中 ＡＢＣ ３ 点来说明压力形成原因． 假设

缸体端面相对于配流盘逆时针转动， Ａ 点是油膜厚

度由槽区到台区过渡的槽型边界点，Ｂ 点是油膜厚

度由台区到槽区过渡的槽型边界点，Ｃ 点是未开槽

台区的点． Ａ 点油膜厚度出现急剧减小，在压力分布

图上压力急剧增加，与原有的压力幅值相比有明显

增加；在 Ｂ 点油膜厚度的急剧增大，在压力分布图上

压力出现“负压”，由于数值计算过程中，雷诺边界条

件的存在，将压力置零；Ｃ 点由于不在开槽区域， 该点

压力大小情况与未开槽时相同． 辅助支撑带矩形槽使

得原来连续平滑变化的压力分布变成了一个个“尖
峰”形式，而且原本无动压区域由于槽区的出现也有

动压生成，由于辅助支撑带开 １５ 个矩形槽即出现了

１５ 个“尖峰”，而且“尖峰”幅值随着膜厚的增大而减
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小． 根据压力分布计算得辅助支撑带未开槽的支撑力

以及力矩 Ｆ ＝ １ ５１８ Ｎ， Ｍ ＝ ４．８ Ｎ·ｍ；辅助支撑带

开槽的支撑力以及力矩 Ｆ ＝ ４ ６４７ Ｎ，Ｍ ＝ ７．３ Ｎ·ｍ．

可以看出，辅助支撑带开槽提高了配流副间隙油膜的

承载力和支撑力矩，有利于配流副保持良好润滑状

态，改善配流副支撑性能．
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图 ５　 压力分布及膜厚分布展开图

Ｆｉｇ．５　 Ｅｘｐａｎｄｅｄ ｖｉｅｗ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｎｄ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　 　 为了进一步说明辅助支撑带开槽数目对配流副

动压支撑性能的影响，辅助支撑带不开槽与开 １５、
１８ 槽下的配流副动压支撑力与力矩见表 １． 可以看

出随着槽数的增加，支撑力以及支撑力矩都有所

增大．
表 １　 开槽与否的力与力矩对比

Ｔａｂ． １ 　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｇｒｏｏｖｉｎｇ ａｎｄ ｎｏｎ⁃ｇｒｏｏｖｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ
ｍｏｍｅｎｔ

辅助支撑带结构 Ｆ ／ Ｎ Ｍ ／ （Ｎ·ｍ）

不开槽 １ ５１８ ４．８

１５ 槽 ４ ６４７ ７．３

１８ 槽 ５ ２１６ ７．９

３　 实验验证与分析讨论

配流端面开槽主要影响配流副动压生成能力，
搭建实验台对配流端面开槽对动压生成能力的影响

进行实验研究，采用偏布载荷即配流端面一端受力

另一端不受力来模拟配流副实际工况中高低压区，
对比缸体配流端面加工 １５ 个矩形槽、１８ 个矩形槽

以及未开槽配流副实验效果．
实验台由机械系统、液压系统和测试系统组成

（见图 ６），其中机械系统用于驱动主轴带动配流盘

高速旋转从而给定配流副摩擦线速度；液压系统由

油箱、泵组件、溢流阀、电液比例伺服阀及恒温系统

组成，模拟缸体的受载情况并为配流副润滑供油，且
保持油温恒定；测试系统对实验过程中的各测量参

数进行实时动态采集和显示． 在油液参数和转速一

定的情况下，动压支撑力及力矩与油膜形状一一对

应． 由于油膜厚度极易受到位移传感器、测量基准

以及零件加工等问题的影响，测量难度较大． 而宏

观摩擦力矩以及摩擦因数同动压支撑力及力矩一一

对应，并且其他因素对摩擦因数的影响不大，因此本

文采用摩擦因数表征配流端面对配流副动压生成能

力的强弱．
　 　 本文选用 ＳＡＥ１５Ｗ ／ ４０ＣＤ 液压油进行实验，
ρ ＝ ８８２ ｋｇ ／ ｍ３，μ ＝ ０．０６ Ｐａ·ｓ．
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图 ６　 配流副支撑特性实验台

Ｆｉｇ．６　 Ｔｅｓｔ ｒｉｇ ｆｏｒ ｓｕｐｐｏｒｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ／ ｖａｌｖｅ ｐｌａｔｅ

３．１　 不同槽数配流副实验

选取偏布载荷 Ｆ ＝ １ ５００ Ｎ，分别对未开槽配流

副以及不同槽数配流副进行实验，工作转速从

６００ ｒ ／ ｍｉｎ开始，每个工况转速以 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ 间隔增

加，直到 ２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ 为止，并且每个工况下持续工作
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２ ｍｉｎ． 通过实验得到每个工况下的不同配流端面形

式配流副的摩擦转矩． 配流副摩擦因数 ｆ 为
ｆ ＝ Ｔｓ ／ （ ｒ·Ｆ），

式中： Ｔｓ 为配流副摩擦转矩，可以通过转矩转速仪

测得；ｒ 为配流副等效半径；Ｆ 为偏布载荷．
　 　 图 ７ 给出了不同槽数配流副摩擦因数随着转速

的变化规律，该变化趋势符合经典 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线，反
映配流副润滑状态的变化过程．
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图 ７　 实验摩擦因数

Ｆｉｇ．７　 Ｔｅｓｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
　 　 在转速较小时，摩擦因数较大表征配流副处于

混合润滑状态，此时仅靠油膜的支撑力不足以完全

承担外部载荷，粗糙峰接触提供额外的支撑力；随着

转速的不断增大，油膜动压支撑能力增强，摩擦界面

间的粗糙峰接触面积逐渐减小，粗糙峰承载力逐渐

减小，配流副摩擦因数逐渐减小，当达到混合润滑和

全膜润滑状态的临界转速时，摩擦因数最小；当转速

继续增大，摩擦因数逐渐增大，此时配流副处于全膜

润滑状态．
３．２　 理论模型与实验摩擦因数对比

由实验数据可以看出：配流副在 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 时

出现全膜润滑状态，给定润滑模型特定中心膜厚以

及缸体倾斜角，得到动压支撑力及力矩，从而求解摩

擦因数． 图 ８ 给出了偏布载荷为 １ ５００ Ｎ 时，配流副

处于全膜润滑状态下的配流端面开槽与不开槽状况

下实验与仿真分析的摩擦因数对比曲线，转速在

１ ５００～２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ 范围内变化． 摩擦因数的仿真结

果与实验结果具有相同的变化规律：随着转速的增

大，摩擦因数有所增大；在配流端面未开槽时，实验

数据摩擦因数从 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 的 ０． ０２６ 增大到

２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ的 ０．０３２，仿真分析摩擦因数从 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ
的 ０．０２４ 增大到 ２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ 的 ０．０３１；在配流端面开

槽时，实验数据摩擦因数从 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 的 ０．０１９ 增

大到 ２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ 的 ０． ０２４，仿真分析摩擦因数从

１ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ的 ０．０１６ 增大到 ２ ４００ ｒ ／ ｍｉｎ 的 ０． ０２３．
理论模型与实验数据较为一致，说明理论模型是有

效的． 实验数据相对于仿真分析结果均有所增大，
主要是由于摩擦转矩基准造成的．
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图 ８　 仿真与实验的摩擦因数对比

Ｆｉｇ．８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

　 　 在轴向柱塞泵实际工作过程中，缸体相对配流

盘倾角受载荷、转速等因素的影响，施加不同载荷或

者改变缸体转速，缸体倾角发生改变． 图 ９ 为基于

理论模型，缸体倾斜角从 ０～１ｅ－４ 变化时，辅助支撑

带未开槽与开 １５ μｍ 深矩形槽情况下的配流副动

压支撑性能对比曲线．
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图 ９　 不同开槽情况下力与力矩随缸体倾角的变化

Ｆｉｇ．９　 Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｇｒａｐｈｓ ｏｆ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｍｏｍｅｎｔ
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　 　 图 ９（ａ）为未开槽与槽深分别为 １５、８ μｍ 下配

流副动压支撑力随着缸体倾角的变化规律． 在缸体

倾角较小时，辅助支撑带开槽对配流副动压支撑力

起正效果；随着倾角增大，在某一角度下开槽配流副

动压支撑力与未开槽配流副动压支撑力大小相等，
定义该角度为“特征倾斜角”；当倾角继续增大时，
辅助支撑带开槽对配流副动压支撑力起负效果． 不

同开槽深度的“特征倾斜角”也不同；图 ９（ｂ）图为

未开槽与槽深分别为 １５、８ μｍ下配流副动压支撑力

矩随着缸体倾角变化． 支撑力矩变化规律与支撑力

规律相同，当缸体倾角小于支撑力以及支撑力矩的

“特征倾斜角”时，辅助支撑带开槽对配流副动压支

撑性能起正效果． 端面开槽配流副油膜支撑力和支

撑力矩的“特征倾斜角”可以通过理论模型进行预

测，如图 ９ 中曲线的交点．

４　 结　 论

１）建立了轴向柱塞泵端面开槽配流副润滑模

型，分析了辅助支撑带开槽对配流副动压支撑性能

的影响规律．
２）在一定条件下，配流端面辅助支撑带开槽对

配流副动压支撑性能起正效果，并且随着开槽数目

的增加，配流副动压支撑性能效果改善．
３）在特定的缸体倾斜角下，可以选择相应开槽

深度，保证该槽深的“特征倾斜角”大于该缸体倾

角，使得配流端面辅助支撑带开槽可以改善配流副

动压支撑性能．
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