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摘要：针对轴向柱塞泵效率特性机理分析不够深入、全工况下机理模型精度差，提出一种基于力学正反问题的柱塞

泵效率特性半经验参数化建模方法。首先考虑油液可压缩性导致的容积损失和倾覆力矩作用下形成的柱塞副库

伦摩擦力，建立了流量、转矩损失机理模型；然后分析了系统参数非线性变化规律，在此基础上利用试验数据拟合

机理模型中复合参数经验公式；最后导出柱塞泵效率特性半经验参数化模型。对比分析表明：复合参数经验公式

显著提高了机理模型精度，流量、转矩损失半经验参数化模型平均相对误差分别为 ３％和 １％。结果分析表明：复

合参数以及对应损耗能量比重直观反映了柱塞泵效率特性，极限工况下柱塞泵效率下降以及容积效率和机械效率

无法再次提升的根本原因在于油液有效体积弹性模量、库伦摩擦因数等系统参数的急剧变化。
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　　引言

轴向柱塞泵是将机械能转换为液压能的关键部

件，其内部各子系统结合部服役环境恶劣（非线性

载荷、高应力集中等复杂因素大多发生于此），极限

工况下经常出现效率下降等问题
［１］
，这不仅危害柱

塞泵内部结构，甚至影响液压传动系统整体性能，因

此柱塞泵效率特性研究备受重视。

柱塞泵效率特性建模是柱塞泵效率特性研究中

的关键问题，对于节能优化设计与性能评估意义重

大
［２－５］

。柱塞泵内部结构关系及耦合情况复杂，微

观力学行为的认知尚不明确，加大了柱塞泵效率特

性建模难度
［４］
。现有柱塞泵效率特性模型分为参

数化模型
［５－８］

和非参数化模型
［４］
两类，全工况下参

数化模型精度较低，原因是油液有效体积弹性模量、

摩擦因数等系统参数随柱塞泵运行状态发生非线性

变化，非参数化模型虽精度较高，但物理意义不明

确，且不具有普适性。

为此，本文提出一种基于力学正反问题的柱塞

泵半经验参数化建模方法，该方法首先建立柱塞泵

流量、转矩损失机理模型，然后分析系统参数非线性

变化规律，再利用试验数据拟合机理模型中复合参

数经验公式，最终导出柱塞泵效率特性半经验参数

化模型。

１　流量、转矩损失机理分析

将图１所示柱塞泵分为主轴 缸体子系统、柱塞

滑靴子系统和油腔 配流子系统。工作过程中各子

系统之间进行着能量的传递与转换，其间各子系统

结合部（耦合界面）损耗能量不可规避，包括流量损

失和转矩损失。

图 １　斜盘式轴向柱塞泵结构简图
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１１　流量损失
传统观念认为柱塞泵流量损失主要来源于耦合

界面泄漏，然而由油液可压缩性可知，压缩容积损失

确实存在
［５］
，只是常被误认为泄漏损失，以致油膜

厚度理论值大于真实值。本文将重点考虑油液有效

体积弹性模量对柱塞泵流量损失的影响。

１１１　泄漏损失
图２所示为各耦合界面泄漏过程，其中 ｈｓ为滑

靴副油膜厚度；ｈｃ为柱塞副油膜厚度；ｈｖ为配流副油
膜厚度；ｒ１、ｒ２分别为滑靴封油带内外径；ｄｄ为柱塞内
节流孔直径；Ｌｄ为柱塞内节流孔长度；ｄ为柱塞直
径；Ｌ为柱塞缸体内含接长度。

图 ２　各耦合界面泄漏过程示意图
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式中　Ｎ———柱塞数目　　ｐｃｐ———柱塞腔压力
ｐ０———柱塞泵壳体内压
μ———油液动力粘度
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式中　ε———柱塞偏心率　　ｖｐ———柱塞速度

配流副泄漏流量
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式中　Δｐ———柱塞泵进出口压差
ｐｓ———柱塞泵进口压力
αｆ———修正系数
Ｒ１、Ｒ２、Ｒ３、Ｒ４———配流盘结构参数

１１２　困油与压缩容积损失
柱塞腔高低压过渡过程中，油液可压缩性致使

柱塞泵损失部分容积
［１０］
，包括困油容积损失（残余

容积压缩）和压缩容积损失（排出容积压缩）
［５］
。如

图３所示，完全进入配流盘封闭区时，如果柱塞腔通
孔未到达配流盘上下死点，则柱塞腔将无法完全吸

油和排油，继而也会产生困油现象
［１１］
。图中 αｐ为柱

塞腔通孔包角，φｓｔ为柱塞上死点（ＴＤＣ）封闭包角，
φｄｂ为柱塞下死点（ＢＤＣ）封闭包角。

分析可知柱塞腔吸油终了容积 Ｖｓｅｎｄ、排油终了
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图 ３　配流盘封闭区结构
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容积 Ｖｄｅｎｄ、油液有效体积弹性模量 β和 Δｐ均对困
油与压缩容积损失有影响。其中

Ｖｓｅｎｄ＝Ｖ０＋ＡｐＲｔａｎαｃｏｓφｓｔ
Ｖｄｅｎｄ＝Ｖ０－ＡｐＲｔａｎαｃｏｓφｄｂ

式中　Ｖ０———零排量时的单柱塞腔容积
Ａｐ———柱塞截面积
Ｒ———柱塞分布圆半径
α———斜盘倾角

困油与压缩导致的单柱塞腔损失容积
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其中 Ｖｐ＝２ＮＡｐＲｔａｎα
式中　Ｖｐ———柱塞泵理论排量
式（４）右侧第 １项为封闭区容积损失，第 ２项为残
余容积损失，第３项为排出容积压缩损失。

柱塞泵因此而损失的流量为

Ｑｃ＝ｎｐＮＶｃ （５）
式中　ｎｐ———主轴转速
１１３　流量损失机理模型

由式（１）～（３）、（５）得柱塞泵平均总流量损失
机理模型
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Ｒｌｓ＝
μ
ｈ３ｓ
６
π
ｌｎ
ｒ２
ｒ１
＋μ
ｄ３ｄ

１２８Ｌｄ
πｄｄ

Ｒｌｃ＝
μ
ｈ３ｃ

１２Ｌ′
πｄ（１＋１５ε２）

Ｌ′＝Ｌ (１－ Ｒｔａｎα)Ｌ槡
２

Ｒｌｖ＝
μ
ｈ３ｖ
１２
αｆ

ｌｎ
Ｒ２
Ｒ１
ｌｎ
Ｒ４
Ｒ３

ｌｎ
Ｒ２Ｒ４
Ｒ１Ｒ３

Ｃβｃ＝
ＮＶｓｅｎｄ
β

Ｃｓｄ＝Ｖ (ｐ １－ｃｏｓφｓｔ＋ｃｏｓφｄｂ２
－
ｈｃ
３０ )ｄ

１２　转矩损失
各耦合界面承载着高强度的相互作用力，处于

油膜和边界润滑的混合状态，转矩损失来源于粘性

摩擦和库伦摩擦，库伦摩擦转矩损失形成机理更为

复杂，对各耦合界面受力进行分析是库伦摩擦转矩

损失机理分析中的关键环节。

１２１　粘性摩擦转矩
滑靴副粘性摩擦总转矩

［２］

Ｔｖｓ＝
μπ２Ｒ２

３０ｈｓ
Ｎ（ｒ２２－ｒ

２
１）ｎｐ （７）

柱塞副粘性摩擦总转矩
［１２］

Ｔｖｃ＝
μＶ２ｐＬ

７５ｈｓＮｄ
３ｎｐ （８）

配流副粘性摩擦转矩
［６］

Ｔｖｖ＝
μπ２

６０ｈｖ
（Ｒ４４－Ｒ

４
３＋Ｒ

４
２－Ｒ

４
１）ｎｐ （９）

１２２　库伦摩擦转矩
学者大都仅考虑柱塞离心力产生的柱塞副库伦

擦力
［５－７］

，忽略了倾覆力矩作用下形成的库伦摩擦

力。缸体支反力 Ｆａ和 Ｆｂ远大于柱塞离心力
［１３］
，由

此产生的库伦摩擦力 Ｆｆｎ为柱塞副库伦摩擦力主要
部分。

图４为柱塞 滑靴子系统受力示意图，Ｌｎ为柱塞
理论长度；Ｌｃ为柱塞质心至滑靴球铰中心的距离；Ａｐ
为柱塞截面积；ωｐ为柱塞角速度；ａｐ为柱塞加速度；
ｍ为滑靴和柱塞总质量；ｆｎ为柱塞副库伦摩擦因数；
Ｆｆｓａ为滑靴副轴向库伦摩擦力，Ｆｆｓａ＝ｆｓＮｐｓｉｎαｓｉｇｎ（ｖｐ）；
Ｆｆｓｒ为滑靴副径向库伦摩擦力，Ｆｆｓｒ＝ｆｓＮｐｃｏｓα；其中 ｆｓ
为滑靴副库伦摩擦因数，Ｎｐ为斜盘对滑靴的支撑
力。

经柱塞 滑靴子系统摩擦学 动力学耦合分析与

解耦
［１４］
得

Ｆｆｓａ＝
ｆｓ
槇ηｐ
ｔａｎα（ｐｃｐＡｐ＋ｍａｐ）ｓｉｇｎ（ｖｐ） （１０）

Ｆｆｓｒ＝
ｆｓ
槇ηｐ
（ｐｃｐＡｐ＋ｍａｐ） （１１）

Ｆｆｎ＝
ｆｎ
槇ηｐ
γ１ｔａｎα（ｐｃｐＡｐ＋λＧｍａｐ）ｓｉｇｎ（ｖｐ） （１２）

其中 槇ηｐ＝１－ｔａｎα（γ１ｆｎ＋ｆｓ）

λＧ＝１＋
γ２
γ１
槇ηｐｃｏｔ

２α

γ１＝
２Ｌｎ－ｄｆｎ
Ｌ′

－１　γ２＝γ１－
２Ｌｃ
Ｌ′
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图 ４　柱塞 滑靴子系统受力示意图

Ｆｉｇ．４　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｐｉｓｔｏｎ ｓｌｉｐｐｅｒｓｕｂｓｙｓｔｅｍｆｏｒｃｅ
　
假设各滑靴副库伦摩擦因数相同，各柱塞副库

伦摩擦因数相同，推导得滑靴副和柱塞副库伦摩擦

总转矩分别为

Ｔｆｓ＝
ｆｓ
槇η

[
ｐ

Ａｐ∑
Ｎ

ｉ＝１
（１＋ｔａｎ２α｜ｓｉｎθｉ｜）ｐｃｐｉ＋ＦＧｔａｎ

３ ]α Ｒ
（１３）

Ｔｆｎ＝
ｆｎ
槇ηｐ
γ (１ Ａｐ∑

Ｎ

ｉ＝１
｜ｓｉｎθｉ｜ｐｃｐｉ＋λＧＦＧｔａｎ )α Ｒｔａｎ２α

（１４）

其中 θｉ＝θ＋
２π（ｉ－１）
Ｎ

ＦＧ＝ｍ（ω
·

ｐｆａ（Ｎ，θ）＋ω
２
ｐｆｂ（Ｎ，θ））Ｒ

式中ｆａ（Ｎ，θ）、ｆｂ（Ｎ，θ）是均值为零，周期为２π／Ｎ的

分段非线性函数
［１４］
。

在液压压紧力和弹簧预紧力作用下，配流盘与

缸体紧密配合，配流副库伦摩擦转矩
［１５］
为

Ｔｆｖ＝ｆｖＲ (ｎ λｖＡｐ∑
Ｎ

ｉ＝１
ｐｃｐｉ＋Ｆ )ｋ （１５）

式中　ｆｖ———配流副库伦摩擦因数
λｖ———作用面积修正系数
Ｒｎ———等效力臂　　Ｆｋ———弹簧预紧力

１２３　节流压力损失等效转矩
柱塞腔吸排油过程中由于节流作用，吸油时 ｐｃｐ

小于 ｐｓ，排油时 ｐｃｐ大于 ｐｓ，单柱塞腔吸排油压力损

失
［６］
为

Δｐｆｌｏｗ＝
ρ
２Ｃ２ (

ｄ

Ｖｐｎｐ
ＮＡ )

ｓｄ

２

（１６）

式中　ρ———油液密度　　Ｃｄ———节流系数
Ａｓｄ———过流面积

节流压力损失等效转矩为

Ｔｆｌｏｗ＝
ＶｐΔｐｆｌｏｗ
π

（１７）

１２４　转矩损失机理模型
假设各耦合界面库伦摩擦因数为常数，由

式（７）～（９）、（１３）～（１５）、（１７）得柱塞泵平均摩擦
总转矩损失机理模型

Ｔｆ＝Ｋｐｓｖ（Δｐ＋２ｐｓ）＋Ｋｖｎｐ＋Ｋｆｎ
２
ｐ＋Ｔｆｋ （１８）

其中 Ｋｐｓｖ＝ｆｐｓｖ
Ｖｐ
２π

Ｋｖ＝Ｂｖｓ＋Ｂｖｃ＋Ｂｖｖ

ｆｐｓｖ＝
１
槇ηｐ
＋ (１２

ｆｓ
槇ηｐ
＋λｖｆｖ

Ｒｎ )Ｒ π
ｔａｎα

－１

Ｂｖｓ＝
μ
ｈｓ
π２Ｒ２

３０
Ｎ（ｒ２２－ｒ

２
１）

Ｂｖｃ＝
μ
ｈｓ

Ｖ２ｐＬ
７５Ｎｄ３

Ｂｖｖ＝
μ
ｈｖ
π２

６０
（Ｒ４４－Ｒ

４
３＋Ｒ

４
２－Ｒ

４
１）

Ｋｆ＝
ρ
２π

Ｖ３ｐ
（ＣｄＮＡｓｄ）

２

Ｔｆｋ＝ｆｖＦｋＲｎ
定义 ｆｐｓｖ为柱塞泵复合库伦摩擦因数，用于表征

各耦合界面库伦摩擦综合损耗程度。

２　系统参数非线性变化规律

流量、转矩损失机理模型结构虽简单，但本身却

极为复杂，表现在复合参数 Ｃμ、Ｃβｃ、Ｋｐｓｖ和 Ｋｖ中的
Ｒｌ、β、ｆ、Ｂｖ等系统参数的非线性变化，若仍视其为常
数，将严重影响机理模型全工况预测精度，因此有必

要分析系统参数非线性变化规律。

２１　泄漏液阻

由式（６）可以看出，泄漏液阻 Ｒｌ与 ｈ
３
成反比，ｈ

实为各耦合界面油膜平均厚度。ｈｖ和 ｈｓ随 Δｐ的增
大而增大，ｈｃ为定值，ε随 Δｐ的增大而增大，则 Ｒｌ随
Δｐ的增大而减小，Ｃμ与 Δｐ正相关。ｎｐ对 ｈ的影响

较小
［１６］
，可不考虑 ｎｐ对 Ｃμ的影响。

２２　油液有效体积弹性模量
当油液压力降低，气体从油液中析出时，β急剧

下降，含气量直接影响 β的大小［１７］
。ｎｐ的升高极易

导致柱塞泵气穴现象产生，柱塞腔内 β随之大大降
低，关键就在于吸油过程中 ｐｃｐ随 ｎｐ升高而下降。

根据式（１８）修正复合参数 Ｃβｃ为
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Ｃβｃ＝
ＮＶｓｅｎｄ
Δｐ∫

ｐｓ＋Δｐｆｌｏｗ＋Δｐ

ｐｓ－Δｐｆｌｏｗ

ｄｐｃｐ
βｐｃｐ

（１９）

柱塞腔内 β与 ｎｐ负相关，Δｐｆｌｏｗ与 ｎｐ正相关，则
Ｃβｃ与 ｎｐ正相关。
２３　库伦摩擦因数

各耦合界面液压分离力与压紧力相平衡，液压

分离主要力抵消了绝大部分压紧力，剩余压紧力由

次要力分担。滑靴副、配流副液压分离主要力为静

压支承力，次要力为热楔支承力
［１８］
，柱塞副液压分

离主要力为动压支承力，次要力为挤压支承力
［１９］
。

剩余压紧力以及平衡系数 Ｂ（液压分离主要力
与压紧力的比值）严重影响油膜润滑状态

［２］
，剩余

压紧力越大，Ｂ越小，油膜润滑状态越恶劣。
统一表示各耦合界面库伦摩擦因数为

［２０］

ｆ＝μｆ（１－Ｂ） （２０）
式中　μｆ———实际库伦摩擦因数

图 ５　试验结果

Ｆｉｇ．５　Ｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ

２３１　配流副库伦摩擦因数
配流副静压支承力和液压压紧力均与 Δｐ呈正

比
［１６］
，当 Δｐ较小时，受弹簧预紧力影响，静压支承

力远小于压紧力，此时 Ｂ较小，而后随 Δｐ的增大而增
大，并趋于０９５～０９９［２０］。随 Δｐ的增大，剩余压紧力
增大，热楔支承力与最小油膜厚度 ｈｍｉｎ负相关

［１８］
，ｈｍｉｎ

随之减小，配流副逼近边界润滑状态
［１５］
，μｆ随之增大，

可见随Δｐ的增大，ｆｖ先降低而后急剧升高。
２３２　滑靴副库伦摩擦因数

滑靴副压紧力中包括滑靴压板和压紧弹簧的作

用力，同理可知随Δｐ的增大，ｆｓ先降低而后急剧升高。
２３３　柱塞副库伦摩擦因数

如图４所示，排油阶段柱塞副 Ａ点无动压承载
能力，挤压支承力与 Ｆａ相平衡，界面始终处于边界
润滑状态，μｆ较大，Ｂ为 ０；Ｂ点动压支承力与 Ｆｂ相
平衡，动压支承力与 ｖｐ正相关，与 ｈｍｉｎ负相关，当 Ｆｂ
一定时，随 ｖｐ的升高，ｈｍｉｎ增大，Ｂ点逐渐过渡至油

膜润滑状态，μｆ急剧减小，挤压承载力承担极小部

分 Ｆｂ，Ｂ趋近于 １
［２１］
。Ｆａ和 Ｆｂ随 Δｐ的增大而增

大，则 ｈｍｉｎ随之减小，μｆ随之增大，可见总体上 ｆｎ与
Δｐ正相关。

热楔支承力和动压支承力与 ｎｐ正相关，与 ｈｍｉｎ
负相关

［１８，２０］
，所以当 Δｐ一定时，各耦合界面 ｈｍｉｎ随

ｎｐ的升高而增大，μｆ随之减小。
综上所述，ｆｐｓｖ、Ｋｐｓｖ与 ｎｐ负相关，并随 Δｐ的增大

先减小而后增大。

２４　粘性摩擦因数
由式（１８）可以看出，粘性摩擦因数 Ｂｖ与 ｈ成反

比，实际情况下 ｈｍｉｎ对 Ｂｖ有严重影响
［２０］
。对库伦摩

擦因数的分析可知，各耦合界面 ｈｍｉｎ随 Δｐ的增大而
减小，随 ｎｐ的升高而增大，因此 Ｂｖ、Ｋｖ与 Δｐ正相关，
与 ｎｐ负相关。

３　复合参数经验公式拟合

由上述可知，解析法建立复合参数与 ｎｐ、Δｐ之

间准确的表达式仍十分困难，经验公式表达是解决

该问题的有效途径。

流量、转矩损失机理模型以及复合参数与 ｎｐ、
Δｐ之间的相关性等力学正问题的求解，为拟合复合
参数经验公式提供了理论依据。

复合参数经验公式拟合过程如下：

（１）基于通用全局优化算法，利用图 ５所示试
验结果

［４］
辨识流量、转矩损失模型。

（２）根据流量、转矩损失机理模型结构，提取复
合参数经验公式。

（３）根据复合参数与 ｎｐ、Δｐ之间的相关性及取
值范围，判定经验公式的合理性，满足判定要求终

止，否则重复步骤（１）。
经反复对比分析可知，流量、转矩损失系统辨识

模型参数冗余度较大，并存在多解问题，对应于复合
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参数经验公式形式过于复杂，考虑柱塞泵效率特性

半经验参数化模型的实用性，将适当简化复合参数

经验公式，忽略部分不敏感参数，基于新的模型结

构，识别经验公式中的待定系数，对于流量和转矩损

失半经验参数化模型也如此处理。

３１　复合参数取值范围
由式（６）、（１８）可以看出，复合参数中不仅包含

系统参数，还含有柱塞泵结构参数，其中关键参数为

μ、β、ｈ和 ｆ，确定关键参数如表１所示［８，１２－１３，１６－２１］
。

表 １　关键参数

Ｔａｂ．１　Ｋｅｙｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 取值 参数 取值

μ／（Ｐａ·ｓ） ００２～００６ ｈｖ／μｍ ５～５０

β／ＭＰａ ５００～１６９０ ｆｓ ０００１～０００７

ｈｓ／μｍ ５～３０ ｆｎ ００２～０１２

ｈｃ／μｍ ５～２０ ｆｖ ０００１～０００７

　　被测柱塞泵排量为 ３９５７ｍＬ／ｒ［４］，将柱塞泵结
构参数代入式（６）、（１８）中，根据表 １所示关键参数
求得表２所示复合参数。

表 ２　复合参数

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 取值 参数 取值

Ｃμ ０００５～０８５７ Ｋｐｓｖ ０１２６～０８３９

Ｃβｃ ３５×１０－５～１２×１０－４ Ｋｖ ０００２０～０００７４

Ｃｓｄ １２×１０－５ Ｋｆ １６×１０－８

３２　复合参数经验公式
参数识别确定 Ｃμ经验公式

Ｃ^μ＝ｐ１＋ｐ２ｅ
ｐ３Δｐ （２１）

式中，ｐ１＝０００６３，ｐ２＝３２６×１０
－４
，ｐ３＝０１５。

由图６可以看出，^Ｃμ随 Δｐ的增大而加大，变化
范围为０００６８～００１８４。

图 ６　Ｃ^μ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，ΔｐａｎｄＣ^μ
　
参数识别确定 Ｃβｃ经验公式

Ｃ^βｃ＝ｐ４＋ｐ５ｅ
ｐ６ｎｐ （２２）

式中，ｐ４＝７３５×１０
－５
，ｐ５＝６５９×１０

－７
，ｐ６＝９３８×

１０－４。
由图 ７可以看出，Ｃ^βｃ随 ｎｐ的升高而加大，变化

范围为７４５×１０－５～８４５×１０－５。

图 ７　Ｃ^βｃ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，ΔｐａｎｄＣ^βｃ
　
参数识别确定 Ｋｐｓｖ经验公式

Ｋ^ｐｓｖ＝ｐ７＋
ｐ８
ｎｐ
＋ｐ９ｅ

－
ｐ１０
Δｐ （２３）

式中，ｐ７＝０１４５，ｐ８＝１３５９，ｐ９＝５７３，ｐ１０＝９１３１。
由图８可以看出，^Ｋｐｓｖ随 ｎｐ的升高而减小，随 Δｐ

的增大而加大，变化范围为 ０１５～０３０。弹簧预紧
力相对较小，Ｂ基本不变，随 Δｐ的增大，Ｋ^ｐｓｖ并未出
现减小的现象。

图 ８　Ｋ^ｐｓｖ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，ΔｐａｎｄＫ^ｐｓｖ
　
参数识别确定 Ｋｖ经验公式

Ｋ^ｖ＝ｐ１１－ｐ１２ｎｐ (＋ ｐ１３＋ｐ１４
Δｐ
ｎ )
ｐ
ｅ－

ｐ１５
ｎｐ （２４）

式中，ｐ１１ ＝０００５３，ｐ１２ ＝１７４×１０
－６
，ｐ１３ ＝００８，

ｐ１４＝７１５，ｐ１５＝９９９６。
由图９可以看出，当 ｎｐ小于 １５００ｒ／ｍｉｎ时，Ｋ^ｖ

随 ｎｐ的升高而减小，且不随 Δｐ发生变化，当 ｎｐ大于
１５００ｒ／ｍｉｎ时，^Ｋｖ随 ｎｐ和 Δｐ的增加而加大，变化范
围为０００２３～０００４９。低速工况下 Ｋ^ｖ不随 Δｐ发
生变化，原因是此时 ｈｍｉｎ较小，且随 Δｐ的增大减小
不明显，随 ｎｐ的升高，ｈｍｉｎ逐渐加大，高速工况下 Δｐ
对 Ｋ^ｖ影响严重，Ｋ^ｖ随 ｎｐ的升高而加大的现象有待
深入研究。

上述结果表明，复合参数与 ｎｐ、Δｐ之间的相关
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图 ９　Ｋ^ｖ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，ΔｐａｎｄＫ^ｖ
　
性及变化范围与理论分析基本吻合，说明复合参数

经验公式是合理的。

３３　统计检验与误差分析
将式（２１）、（２２）代入式（６）中，忽略ｐｓ和ｐ０以及

Ｃｓｄ对应小项，得流量损失半经验参数化模型
Ｑ^ｖ＝Ｃ^μΔｐ＋Ｃ^βｃｎｐΔｐ （２５）

将式（２３）、（２４）代入式（１８）中，忽略 Ｔｆｋ和 Ｋｆ对
应小项，得转矩损失半经验参数化模型

Ｔ^ｆ＝Ｋ^ｐｓｖ（Δｐ＋２ｐｓ）＋Ｋ^ｖｎｐ （２６）
流量、转矩损失模型统计检验结果（如表 ３）显

　　

示，系统参数非线性变化对流量、转矩损失模型确有

较大影响，复合参数经验公式能有效提高机理模型

的显著性与预测精度，经验公式合理性和准确性因

此得到验证，同时也说明关于系统参数非线性变化

规律的理论分析是正确的。

表 ３　流量、转矩损失模型统计检验结果

Ｔａｂ．３　Ｓｔａｔｉｓｔｉｃａｌｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆｆｌｏｗａｎｄｔｏｒｑｕｅｌｏｓｓｍｏｄｅｌ

损失

类型
模型 均方差

残差

平方和

相关

系数

流量
机理模型 ００８ ０４８ ０９９８６

半经验参数化模型 ００２ ００４ ０９９９９

转矩
机理模型 １４３ １４７０２ ０９３７３

半经验参数化模型 ００９ ０５８ ０９９９７

　　图１０所示为流量、转矩损失半经验参数化模型
预测结果与试验结果

［４］
对比的相对误差情况，可以

看出低压低速工况下，流量损失仿真精度较差，相对

误差最大值达３３７％，随 Δｐ的增大，相对误差逐渐
稳定在１５％以内，转矩损失相对误差均值 １０％，
最大值７７％，除个别工况外，转矩损失相对误差均
小于２％，误差分析结果表明，流量、转矩损失半经
验参数化模型仿真精度较高。

图 １０　流量、转矩损失半经验参数化模型仿真结果与试验值相对误差曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｒｅｌａｔｉｖｅｅｒｒｏｒｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｏｗａｎｄｔｏｒｑｕｅｌｏｓｓｓｅｍｉｅｍｐｉｒｉｃａｌｐａｒａｍｅｔｒｉｃｍｏｄｅｌ

４　柱塞泵效率特性半经验参数化模型

由式（２５）推导得容积效率特性半经验参数化
模型

ηｖ [ (＝ １－
Ｃ^μ
ｎｐ
＋Ｃ^β )ｃ ΔｐＶ ]

ｐ
×１００％ （２７）

分析式（２７）可知，高压低速工况下，Ｃ^μ对 ηｖ有
严重影响，随着 ｎｐ的升高，^Ｃμ对 ηｖ的影响逐渐被削
弱，^Ｃβｃ对 ηｖ的影响逐渐被凸显，因此由图 １１可以看
出，高压工况下，随 ｎｐ的升高，ηｖ先快速升高而后略
有降低。

由式（２６）推导得机械效率特性半经验参数化
模型

图 １１　ηｖ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．１１　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，Δｐａｎｄηｖ
　

ηｍ [＝ １＋^ｆ (ｐｓｖ １＋２
ｐｓ
Δ )ｐ ＋

２πＫ^ｖｎｐ
ΔｐＶ ]

ｐ

－１

×１００％ （２８）

分析式（２８）可知，低压高速工况下，Ｋ^ｖ对 ηｍ
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有严重影响，随着 Δｐ的增大，^ｆｐｓｖ对 ηｍ的影响逐渐
被凸显，Ｋ^ｖ对 ηｍ的影响逐渐被削弱，因此由图 １２
可以看出，随 Δｐ的增大，ηｍ先快速升高而后略有
降低。

图 １２　ηｍ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．１２　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｐ，Δｐａｎｄηｍ
　
对能量损耗构成比重的分析可知：油液压缩导

致流量损失的比重，随 ｎｐ的升高而加大，低压高速
工况下达 ９６５％；库伦摩擦导致转矩损失的比重，
随 Δｐ的增大而加大，高压低速工况下达 ７９３％；可
见 ηｖ和 ηｍ极大值分别受制于 Ｃ^βｃ和 ｆ^ｐｓｖ。

总效率特性半经验参数化模型为

ηｔ＝ηｖηｍ （２９）

图１３所示为 ηｔ随 ｎｐ和 Δｐ的变化规律，可以看
出随 ｎｐ的升高，ηｔ极大值对应的 Δｐ越大，范围介于
８３２％和９１２％之间，原因是高压低速工况下，ηｔ主
要受 ηｖ影响，低压高速工况下，ηｔ主要受 ηｍ影响。

上述结果表明，复合参数对 ηｖ、ηｍ以及 ηｔ的影
响程度取决于柱塞泵运行状态，前文分析可知复

合参数与柱塞泵运行状态密切相关，复合参数经

验公式的确立对于揭示柱塞泵全工况效率特性有

效。

　　

图 １３　ηｔ与 ｎｐ、Δｐ之间的关系

Ｆｉｇ．１３　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐａｍｏｎｇｎｐ，Δｐａｎｄηｔ
　

５　结论

（１）基于力学正反问题的研究，解决了柱塞泵
流量、转矩损失机理模型中复合参数与运行状态之

间数学表达的难点问题，结果分析表明，各耦合界面

油膜状态对系统参数有严重影响，复合参数经验公

式有效体现了油液有效体积弹性模量、库伦摩擦因

数等系统参数非线性变化规律，显著提高了机理模

型全工况预测精度，流量、转矩损失半经验参数化模

型平均相对误差分别为３％和１％。
（２）柱塞泵效率特性半经验参数化模型物理意

义明确，复合参数以及对应损耗能量比重直观反映

了柱塞泵效率特性，研究结果表明，急剧变化的油液

有效体积弹性模量、库伦摩擦因数等系统参数是极

限工况下柱塞泵效率下降以及容积效率和机械效率

无法再次提升的根本原因。

（３）流量、转矩损失机理模型以及柱塞泵效率
特性半经验参数化模型的建立为柱塞泵节能优化设

计与性能评估提供了有力工具，也为柱塞泵性能退

化与故障演化机理分析奠定了理论基础。
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