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摘要：基于柱塞副能量损失分析，建立总效率损失的数学模型。基于总效率损失最小原则，提出最小留缸长度的数

值计算方法。为保证柱塞相对运动时不会因摩擦自锁而卡死，提出柱塞与缸体滑动副的强度校核方法，以验证计

算所得最小留缸长度的合理性。或依据柱塞与缸体滑动副强度校核方法，计算最小留缸长度以及对应的柱塞几何

长度，在总效率损失最小的原则下，计算柱塞与缸体滑动副的最佳间隙。实例分析验证了该计算方法的正确性，并

为某型工程机械用柱塞泵计算最小留缸长度为３５ｍｍ或４０ｍｍ，对应最佳间隙δ为００１２ｍｍ或００１２７ｍｍ，理论
计算总效率损失为０３％。
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　　引言

斜盘式轴向柱塞泵具有结构紧凑、单位功率密

度小、重量轻、压力高、容积效率高、寿命长和变量机

构布置方便等特点，被广泛应用于工程机械、矿山、

船舶等领域。但泄漏、能耗大和可靠性较差等基础

性和关键性问题限制其应用和发展［１］。柱塞设计

是影响能耗损失、柱塞副泄漏以及柱塞泵运行可靠

性的重要因素之一。

最小留缸长度是柱塞设计的关键技术环节，国

内外科研机构以及相关企业［２－１３］往往根据传统经

验取值法确定最小留缸长度，并没有综合考虑能量

损失以及可靠性因素。柱塞最小留缸长度设置不合

理会导致柱塞副能量损失较大或柱塞在缸体中因摩

擦自锁而卡死。归纳柱塞最小留缸长度的计算，主

要分为两个方面：通过柱塞副能量损失分析，基于总

效率损失最小原则，在柱塞副间隙一定的条件下，计

算柱塞最小留缸长度，并通过柱塞副强度校核方法

校核，以验证最小留缸长度的合理性；最小留缸长度

致使缸体受到的侧向力过大而柱塞在运动中卡死

时，则依据柱塞与缸体滑动副强度校核方法，计算最

小留缸长度以及对应的柱塞几何长度，基于总效率

损失最小原则，在柱塞留缸长度一定的条件下，计算

柱塞与缸体滑动副最佳间隙。因此，本文综合考虑

柱塞副能量损失以及柱塞副强度可靠性，提出柱塞

最小留缸长度及对应柱塞副最佳间隙的计算方法。

１　柱塞与缸体滑动副能量损失分析

柱塞与缸之间的缝隙由具有相对运动的壁面组

成，柱塞壁面与缸孔壁面相对移动而使缝隙中油液

产生剪切流动。因此，柱塞与缸滑动副中的泄漏功

率和摩擦功率损失是不可避免的，并且相互制

约［１４］。

液压缸内压强为 ｐ，假设柱塞在液压缸内是平
行无偏斜，两平行圆柱面形成同心圆环缝隙，柱塞伸

入缸孔内的长度为Ｌ″，直径为ｄ，液压油动力粘度为
μ，柱塞在油缸中的移动速度为ｖ，则通过半径间隙δ
的泄漏量为ｑ，有

ｑ＝πｄδ
３

１２μＬ″
ｐ－πｄｖδ２ ｐ （１）

液压缸内压强是按照排油压强和吸油压强交变

的。吸油压强一般为００５ＭＰａ的真空度，可忽略不
计，则柱塞泵的时间平均压强为 ｐ／２。因此，单位时
间内由于泄漏而损失的能量，即泄漏功率损失为

１
２ｐｑ＝

πｄ
２４μＬ″

ｐ２δ３－πｄｖδ４ ｐ
２ （２）

动面处液体内的剪切应力为 τ，动面的位置在
ｙ＝δ处，柱塞运动时因剪切油液而产生的应力为

τ＝μｄｕｄｙ｜ｙ＝δ＝－μ
ｖ
δ
－ｐδ４Ｌ″ （３）

柱塞与缸孔间隙为δ的同心环缝中因剪切油液



而产生的摩擦力为

Ｆｆ＝τＡ＝－π (Ｌ″ｄ －μｖδ
－ｐδ４ )Ｌ″ ＝πＬ″ｄμｖδ＋πｄδ４ｐ

（４）
柱塞孔分度圆半径为 Ｒ，液压缸转动的角速度

为 ω，斜盘倾角为 β，柱塞相对移动速度 ｖ＝
Ｒωｔａｎβｓｉｎ（ωｔ）。

因此，单位时间内由摩擦而损失的能量，也就是

摩擦损失功率为Ｆｆｖ，柱塞泵转速为ｎ（ｒ／ｍｉｎ），则

Ｆｆｖ (＝ πＬ″ｄμｖδ
＋πｄδ４ )ｐｖ＝

Ｒ２ω２πμ
δ
Ｌ″ｄｔａｎβ２ｓｉｎ２（ｗｔ）＋πｄδ４ｐｖ

(
＝

２πｎ)６０
２Ｒ２πμ
δ
Ｌ″ｄｔａｎβ２ｓｉｎ２（ωｔ）＋πｄδ４ｐｖ （５）

由于ｓｉｎ（ωｔ）是随时间而变的，则求出其时间平
均值

ｓｉｎ２（ωｔ）＝１２π∫
２π

０
ｓｉｎ２（ωｔ）ｄ（ωｔ）＝１２ （６）

因此，摩擦功率损失为

Ｎｆ＝Ｆｆｖ＝
ｎ２π３μＬ″Ｒ２ｔａｎβ２
１８００δ

ｄ＋πｄδ４ｐｖ （７）

由此，因泄漏而损失的功率与因剪切摩擦而损

失的功率之和为

Ｅｌ＝
ｐｑ
２＋Ｆｆｖ＝

πｄ
２４μＬ″

ｐ２δ３－πｄδ４ｐｖ＋
ｎ２π３μＬ″Ｒ２ｔａｎβ２
１８００δ

ｄ＋πｄδ４ｐｖ＝

πｄ
２４μＬ″

ｐ２δ３＋ｎ
２π３μＬ″Ｒ２ｔａｎβ２
１８００δ

ｄ （８）

柱塞泵一个缸的理论功率为缸单位时间内排量

与压强的乘积，柱塞行程为２Ｒｔａｎβ，因此，缸的理论
功率Ｅ为

Ｅ (＝ ｎ)６０
π
４ｄ

２２Ｒｔａｎβ＝πｎｄ
２

１２０Ｒｔａｎβ （９）

缸与柱塞副损失功率 Ｅｌ与缸的理论功率 Ｅ的
比，即为缸与柱塞副的效率损失Δη。有

Δη＝

πｄ
２４μＬ″

ｐ２δ３＋ｎ
２π３μＬ″Ｒ２ｔａｎβ２
１８００δ

ｄ

πｎｄ２
１２０ｐＲｔａｎβ

×１００％

[＝ ５δ

(
３

μｎ)ｐ Ｌ″Ｒｄｔａｎβ
＋π

２

１５
Ｌ″Ｒ
δ (ｄ μｎ)ｐ ｔａｎ ]β ×１００％

（１０）
柱塞伸入油缸的长度 Ｌ″随柱塞在油缸中的相

对位置而发生改变，设柱塞伸入油缸的平均长度为

Ｌ。则泄漏损失应加以修正［１３］，修正系数为

［１－（Ｒｔａｎβ／Ｌ）２］－
１
２。

总效率损失百分比为

Δη {＝ ５δ

(
３

μｎ)ｐ ＬＲｄｔａｎ [β (１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２
１
２
＋

π２
１５
ＬＲ
δ (ｄ μｎ)ｐ ｔａｎ }β ×１００％ （１１）

柱塞除了受轴向液压力外，还受到滑履油室的

分布液压推力、柱塞组的离心力、轴向惯性力和返回

弹簧力，这些力的作用将使柱塞在液压缸内发生倾

侧，柱塞倾侧后的泄漏量可以认为介于同心和完全

偏心之间。

同心时偏心系数为１，完全偏心时偏心系数ｋ＝
１＋１５ξ２＝２５（ξ＝１），柱塞倾侧后的泄漏量约为同
心泄漏的１７５倍，而柱塞完全倾侧后的摩擦损失约
为同心时的 π／２倍［１３］。则符合实际情况的油缸柱

塞副效率损失Δη为

Δη {＝ ８７５δ

(
３

μｎ)ｐ ＬＲｄｔａｎ [β (１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２
１
２
＋

π３
３０
ＬＲ
δ (ｄ μｎ)ｐ ｔａｎ }β ×１００％ （１２）

油液粘度μ、斜盘倾角β、柱塞直径ｄ、柱塞孔分
度圆半径Ｒ和油液压强 ｐ均按照设计要求确定，在
Δη中唯一可供选择的为柱塞伸入液压缸的平均值
Ｌ和柱塞与缸孔之间的间隙δ。

当柱塞与液压缸半径间隙 δ确定时，柱塞伸入
油缸的平均长度较小时由于泄漏功率损失增大，总

功率损失较大，如果柱塞伸入油缸的平均长度过大

则摩擦所引起的功率损失增大，结果也增大了总功

率损失；柱塞伸入油缸的平均长度确定时，半径间隙

δ较小时由于摩擦功率损失增大，总功率损失较大，
如果 δ过大则泄漏所引起的功率损失大增，结果也
增大了总功率损失。

２　柱塞最小留缸长度的计算

设δ＝δｄ，Ｌ＝
Ｌ
ｄ，Ｒ＝

Ｒ
ｄ。则，式（１２）可写为

Δη

{
＝

８７５ｐ
μｎ

１
ＬＲｔａｎβ

δ

[

３

(１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２
１
２
＋ π３

３０ｐ
μｎ

１
ＬＲｔａｎβ

}
δ
×１００％

（１３）
令柱塞与缸滑动副几何特征参数

γ (＝ ｐ
μ )ｎ １
ＬＲｔａｎβ

（１４）
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如果选定了δ值，则可求出在给定 δ条件下按
ｄΔη／ｄγ＝０，求出损失最小的几何参数 γ，求出 γ后
即可确定柱塞伸入到油缸的平均值Ｌ。

按
ｄΔη
ｄγ
＝０求出损失最小的几何参数γ

γ＝０３４４
δ [２ (１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２

１
４

（１５）

式（１５）、（１４）相结合，即可求出柱塞伸入到油
缸的平均长度Ｌ。

柱塞的平均行程

ｓ＝１
π∫

π

０
Ｒｔａｎβ（１－ｃｏｓφ）ｄφ＝Ｒｔａｎβ （１６）

式中　φ———缸体转动的角度
因此，柱塞最小留缸长度

ｌ０＝Ｌ－ｓ＝Ｌ－Ｒｔａｎβ （１７）
如果选定了 Ｌ，则可求出在给定 γ条件下按

ｄΔη／ｄγ＝０，效率损失最小的几何参数δ值为

δ＝
[ (０１９９ １－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２

１
４

槡 γ
（１８）

３　 柱塞与缸体滑动副强度校核

最小留缸设计不当（β过大，ｌ０过小）时，会使柱

塞和缸孔的磨损加剧，甚至会因摩擦自锁而卡死。

因此，在极限状态即柱塞在缸孔内无间隙滑动，且变

形很小时，柱塞与缸孔因受侧向力而发生弹塑性变

形。

如图１所示［１５］，在分力 Ｎｓｉｎβ的作用下，缸孔
因弹性变形所产生的分布应力σ１和σ２之长度设为

图１　柱塞受力示意图
Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｆｏｒｃｅｄｉａｇｒａｍｏｆｐｌｕｎｇｅｒ

Ｌ１和 Ｌ２，其合力设为 Ｎ１和 Ｎ２，柱塞的几何长度为
Ｌ′，留缸长度ｌ＝Ｌ１＋Ｌ２，由于应力三角形相似，故有

Ｎ１
Ｎ２
＝
Ｌ２１
Ｌ２２

（１９）

（Ｎ１－Ｎ２ (） Ｌ′－ｌ＋Ｌ１ )３ ＝Ｎ２
２ｌ
３ （２０）

联立式（１９）、（２０），可得

Ｌ１＝
３Ｌ′ｌ－ｌ２
６Ｌ′－３ｌ　　Ｌ２＝

３Ｌ′ｌ－２ｌ２
６Ｌ′－３ｌ

柱塞在实际运动过程中受到离心力 Ｆｌ、油压力
Ｐ、轴向惯性力Ｆｇ以及返回弹簧力Ｐｔｉ的作用。

Ｆｌ＝ｍｚＲω
２ （２１）

Ｐ＝πｄ
２

４ｐ （２２）

Ｆｇ＝－ｍｚＲω
２ｔａｎβｃｏｓφ （２３）

Ｐｔｉ＝
Ｐｔ
ｚ （２４）

滑履正常工作所需要的弹簧压力

Ｐｔｈ≥ (ｚｍｈＲω
２ｌｈ

ｄｈ
＋Ａｈσｋｃｏｓ )φ （２５）

吸油腔全部柱塞的真空压力

Ｐｔ１＝
ｚπｄ２
４ ｐｖ （２６）

柱塞往复运动惯性力所需的弹簧力

Ｐｔ２＝ｍｚＲω
２ｔａｎ (β ｚ

４＋
ｚ)π （２７）

Ｐｔ＝Ｐｔｈ＋
ｚπｄ２
４ ｐｖ＋ｍｚＲω

２ｔａｎ (β ｚ
４＋

ｚ)π （２８）

式中　ｌｈ———柱塞球头中心与滑履中心的距离
ｚ———柱塞数
σｋ———单位面积上所需的气密压力，一般为

００８～０１ＭＰａ
Ａｈ———滑履的接触面积
ｍｚ———柱塞组质量
ｐｖ———吸油允许的真空度，一般取００５ＭＰａ
Ｐｔ———返回弹簧力　　ｍｈ———滑履质量
ｄｈ———滑履与斜盘接触时最大外径

柱塞与缸孔侧压力Ｎ１、Ｎ２的摩擦力Ｆ１和Ｆ２分
别为Ｆ１＝Ｎ１ｆ，Ｆ２＝Ｎ２ｆ。则

Ｎｃｏｓβ－Ｆ１－Ｆ２－Ｐ－Ｐｔｉ＋Ｆｇ＝０ （２９）
Ｎｓｉｎβ－Ｎ１＋Ｎ２＋Ｆｌｃｏｓφ＝０ （３０）

－Ｎ (１ Ｌ′－ｌ＋Ｌ１ )３ ＋Ｎ (２ Ｌ′－Ｌ２ )３ ＋

Ｆｌｌｃｃｏｓφ＋Ｆ１
ｄ
２－Ｆ２

ｄ
２＝０ （３１）

联立方程（２９）、（３０）、（３１）可得

Ｎ＝
Ｐ＋Ｐｔｉ＋Ｆｇ

ｃｏｓβ－ｆｓｉｎ (β ３Ｌ′ｌ－２＋
Ｌ１ )３

Ｎ１＝
３Ｎ
２ｌｓｉｎ (β Ｌ′－Ｌ２ )３ ＋

３Ｆｌ
２ (ｌ Ｌ′－

Ｌ２
３－ｌ)ｃ ｃｏｓφ

Ｎ２＝
３Ｎ
２ｌｓｉｎ (β Ｌ′－ｌ＋Ｌ１ )３ ＋

３Ｆｌ
２ (ｌ Ｌ′＋

Ｌ１
３－ｌ－ｌ)ｃ ｃｏｓ













 φ

（３２）
式中　ｌｃ———柱塞球头中心与柱塞组质心之间距离

ｆ———柱塞与缸体之间的摩擦因数
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式（１７）已计算出最小留缸长度 ｌ０，设柱塞最小
外伸长度为 Δｌ，一般取值为 ０２ｄ［１５］，最大行程为
ｈｍａｘ＝２Ｒｔａｎβｍａｘ。

计算柱塞的几何长度

Ｌ′＝ｌ０＋Δｌ＋ｈｍａｘ＝ｌ０＋０２ｄ＋２Ｒｔａｎβｍａｘ （３３）

而柱塞的留缸长度 ｌ＝ｌ０＋Ｒ（１－ｃｏｓφ）ｔａｎβ，
φ＝０°时侧压力Ｎ１和Ｎ２最大，留缸长度ｌ＝ｌ０，此时
的留缸长度即为最小留缸长度 ｌ０。通过式（３２）计
算柱塞对缸体的侧压力 Ｎ１和 Ｎ２，缸孔最小壁厚一
般小于柱塞直径 ｄ，因此，可按照缸体强度校核，柱
塞与缸孔的侧压力作用在缸壁上的应力为

τ１＝
Ｎ１
ｌｈ

τ２＝
Ｎ２{
ｌｈ

（３４）

要保证柱塞在运动过程中不会因摩擦自锁而卡

死，则需τ≤［τ］，则
ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２）

ｌｈ ≤［τ］ （３５）

式中　ｈ———缸孔最小壁厚
［τ］———缸体的许用剪切强度

基于总效率损失最小，计算最小留缸长度ｌ０，进
一步计算柱塞与缸体滑动副的侧向力，为保证柱塞

不会因为摩擦自锁而卡死，校核缸体因受最大侧向

力而产生的剪切应力是否在许用剪切强度范围之

内。如果剪切强度满足，则最小留缸长度计算合理。

剪切强度不满足，则应按照式（３２）计算侧向力
Ｎ１、Ｎ２，按照柱塞副强度校核方法，计算最小留缸长
度ｌ０以及对应的柱塞几何长度Ｌ′，再将最小留缸长
度ｌ０反代入式（１７）、（１８），计算在总效率损失最小
条件下的柱塞副最佳间隙 δ。计算流程如图 ２所
示。

图２　最小留缸长度计算流程图
Ｆｉｇ．２　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｏｆｍｉｎｉｍｕｍｌｅｎｇｔｈｒｅｔａｉｎｅｄｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒ

　

４　实例分析

４１　最小留缸长度计算

柱塞直径 ｄ＝２４ｍｍ，Ｒ＝４７ｍｍ，柱塞数 ｚ＝９，

全压时，ｐ＝３４３ＭＰａ，斜盘倾角 β＝６３°，取柱塞与
缸滑动副的半径间隙δ为００１２ｍｍ。选取４６号液

压油。则δ＝δｄ＝
００１２
２４ ＝５０×１０－４。

６０℃时运动粘度 υ＝４０ｍｍ２／ｓ，油液比重 Ｓ为

０８７４１，则动力粘度：μ＝Ｓυ×１０－９＝０８７４１×４０×

１０－９≈３５×１０－８ＭＰａ·ｓ。则γ为

γ＝０３４４
δ [２ (１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２

１
４
＝

０３４４
（５０×１０－４） [２ (１－ ４７×ｔａｎ６３°)Ｌ ]２

１
４
＝

[１３７６０００× １－２６９
Ｌ ]２

１
４

且 γ (＝ ｐ
μ )ｎ １
ＬＲｔａｎβ

＝ ３４３
３５×１０－８×２０００

×

１
Ｌ
２４×

４７
２４×ｔａｎ６３°

＝０５４５×１０
８

Ｌ

[１３７６０００× １－２６９
Ｌ ]２

１
４
＝０５４５×１０

８

Ｌ

计算得Ｌ≈３９８ｍｍ。
即柱塞伸入到液压缸的平均值 Ｌ为３９８ｍｍ，

最小留缸长度为ｌ０＝Ｌ－Ｒｔａｎβ＝３９８－４７×ｔａｎ６３°＝
３４６ｍｍ。

损失效率Δη与柱塞伸入油缸平均值Ｌ关系为

Δη {＝ ８７５γδ

[
３

(１－ Ｒｔａｎβ)Ｌ ]２
１
２
＋ π

３

３０ }γδ
×１００％

即 Δη [＝ ５９６

(Ｌ１－２６９Ｌ )２

１
２
＋０００３８ ]Ｌ ×１００％
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总效率损失与最小留缸长度ｌ０关系曲线如图３所示。

图３　Δη与ｌ０关系曲线

Ｆｉｇ．３　Δη ｌ０ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｃｕｒｖｅ
　
由图３可知，总效率损失与最小留缸长度呈抛

物线关系，当 ｌ０为３４６ｍｍ时，此时总效率损失最
小，柱塞与缸体之间因泄漏和摩擦而损失的功率之

和约为０３％，即理论计算的总效率可达到９９７％。
４２　柱塞与缸体滑动副之间的强度校核

柱塞最小外伸长度：Δｌ≈０２ｄ＝０２×２４＝
４８ｍｍ。

因为恒功率柱塞泵最大流量时 βｍａｘ＝１６７°，则
柱塞运动最大行程：ｈｍａｘ＝２Ｒｔａｎβｍａｘ＝２×４７×
ｔａｎ１６７°≈２８２ｍｍ。

因此，柱塞的几何长度：Ｌ′＝Δｌ＋ｌ０＋ｈｍａｘ＝
４８＋３４６＋２８２＝６７６ｍｍ。缸体转角 φ＝０°时，
此时柱塞的留缸长度ｌ即为最小留缸长度 ｌ０。根据
式（１９）、（２０）计算得：Ｌ１＝１９５ｍｍ，Ｌ２＝１５５ｍｍ。

滑履的质量为 ｍｈ＝００５５７ｋｇ；滑履与斜盘接
触的最大外径 ｄｈ＝３１４ｍｍ；滑履与斜盘的接触面
积Ａｈ＝３３３７５ｍｍ

２，柱塞球头中心和滑履质心之间

的距离ｌｈ＝８８ｍｍ。
分度圆半径Ｒ＝４７ｍｍ；转速ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ；角

速度ω＝２π×２０００６０ ＝２０９３３ｒａｄ／ｓ。

σｋ＝００９ＭＰａ，根据式（２５）算得Ｐｔｈ＝８４３９Ｎ。
ｌｃ＝２５２ｍｍ，ｍｚ＝０２５６ｋｇ，取 ｐｖ＝００５ＭＰａ，

根据式（２１）～（２８）计算返回弹簧力 Ｐｔｉ＝１４９５Ｎ，
离心力Ｆｌ＝５２７２Ｎ，轴向惯性力 Ｆｇ＝－５８２Ｎ，油
压力Ｐ＝１５５０９１Ｎ。

柱塞与缸孔之间的摩擦因数 ｆ＝０１，根据
式（３２）计算得Ｎ１＝５７６６４Ｎ，Ｎ２＝３４０９４１Ｎ。

缸体最小壁厚ｈ＝８１ｍｍ，缸体材料为ＱＴ６００
３，许用剪切强度［τ］＝１９６ＭＰａ，要保证柱塞在运动
过程中不会因摩擦自锁而卡死，则须 τ≤［τ］，则
ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２）

ｌｈ ≤［τ］，即 ５７６６４
３４６×８１＝２０６≤１９６ＭＰａ。

因此，在总效率损失最小的目标下，计算的最小

留缸长度ｌ０＝３４６ｍｍ，保证柱塞在运动过程中不会

因摩擦自锁而卡死，柱塞与缸体滑动副之间的强度

满足，柱塞运行可靠。

随着柱塞与缸体磨损的加剧，往往间隙 δ是变
化的，如何在设计时确定合适的间隙尤为重要，可通

过柱塞与缸体滑动副之间的强度满足原则计算最小

留缸长度ｌ０，在总效率损失最小的目标下，计算柱塞
副最佳间隙δ。

缸体转角 φ＝０°时，分别取不同的留缸长度 ｌ，
１０ｍｍ≤ｌ≤４０ｍｍ，ｌ的取值间隔为５ｍｍ，计算不同
的ｌ０值对应不同的柱塞几何长度 Ｌ′以及侧向力 Ｎ１
和Ｎ２，如表１所示，ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２）与ｌ０的关系曲线如
图４所示。

表１　最小留缸长度对应的侧向力
Ｔａｂ．１　Ｍｉｎｉｍｕｍｌｅｎｇｔｈｒｅｔａｉｎｅｄｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒ

ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｔｏｌａｔｅｒａｌｆｏｒｃｅ

ｌ０／ｍｍ Ｌ′／ｍｍ Ｎ１／Ｎ Ｎ２／Ｎ

１０ ４３ １３５４２ １１０４１

１５ ４８ ９７６４４ ７３３４６

２０ ５３ ７９７５１ ５５７９１

２５ ５８ ６９３２９ ４５５６５

３０ ６３ ６２５１５ ３８８７９

３５ ６８ ５７７６４ ３４０９４

４０ ７３ ５４１５７ １５８７６

图４　ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２）与ｌ０的关系曲线

Ｆｉｇ．４　ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２） ｌ０ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｃｕｒｖｅ
　　　最小留缸长度取 ｌ０＝１０ｍｍ，柱塞的几何长度
Ｌ′＝４３ｍｍ，则
ｍａｘ（Ｎ１，Ｎ２）

ｌ ＝１３５４２１０ ＝１３５４２＜ｈ［τ］＝１５８７６

随着最小留缸长度 ｌ０取值的不断增大，侧应力
Ｎ１和 Ｎ２相应减小，因此，最小留缸长度 ｌ０在（１０，
４０）区间取值时，柱塞与缸体滑动副之间的强度是
满足的，取不同的最小留缸长度ｌ０，在总效率损失最
小的条件下，根据式（１８）计算柱塞与缸体滑动副最
佳间隙δ，如表２所示，间隙δ与最小留缸长度ｌ０的
关系曲线如图５所示。单侧间隙一般取为００１～
００２ｍｍ［１５］，由图５可知，最佳间隙 δ＝００１２ｍｍ
或００１２７ｍｍ，对应的最小留缸长度ｌ０为３５ｍｍ或
４０ｍｍ。
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表２　最小留缸长度对应的最佳间隙δ
Ｔａｂ．２　Ｍｉｎｉｍｕｍｌｅｎｇｔｈｒｅｔａｉｎｅｄｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒ

ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｔｏｏｐｔｉｍｕｍｃｌｅａｒａｎｃｅ

ｌ０／ｍｍ Ｌ′／ｍｍ δ／ｍｍ
１０ ４３ ０００５６
１５ ４８ ０００６５
２０ ５３ ０００７２
２５ ５８ ０００８０
３０ ６３ ０００８７
３５ ６８ ００１２
４０ ７３ ００１２７

５　结论

（１）综合考虑柱塞与缸体滑动副中泄漏和摩擦
引起的总效率损失，建立总效率损失的数学模型。

（２）基于总效率损失最小原则，提出最小留缸
长度的数值计算方法，为保证柱塞在缸体中不会因

摩擦自锁而卡死，提出柱塞与缸体滑动副强度校核

方法，以验证最小留缸长度计算的合理性。

图５　最小留缸长度ｌ０与间隙δ的对应关系

Ｆｉｇ．５　ｌ０－δｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｃｕｒｖｅ
　　　（３）基于柱塞与缸体滑动副强度满足原则，提
出最小留缸长度计算方法，在总效率损失最小的原

则下，计算柱塞与缸体滑动副最佳间隙。

（４）为某型工程机械用柱塞泵计算最小留缸长
度为 ３５或 ４０ｍｍ，对应最佳间隙 δ为 ００１２或
００１２７ｍｍ，理论计算总效率损失为０３％，该方法
为最小留缸长度的计算以及柱塞副设计提供了理论

和方法指导。
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