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轴向柱塞泵功率密度影响因素分析
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摘要：为进一步提高轴向柱塞泵功率密度，首先结合前人工作针对功率密度给出量化计算公式，并对其中最重要的

２个因素进行了研究。分析表明，影响因素 １单位体积的每转排量主要由斜盘倾角与柱塞分布圆半径决定，并提出

采用柱塞包覆滑靴形式提高该因素值，计算表明其柱塞泵功率密度可提高 ６０％；影响因素 ２最高转速主要受自吸

性能影响，且普通柱塞泵自吸性能受缸体腰型槽粘性阻力与强制漩涡阻力影响，并随着转速提高而下降，对此提出

一种双向倾斜式腰型槽缸体，其仿真证明该结构具有离心甩油作用，其最高转速最高可提高 ４５４％。最后针对大

排量双联泵功率密度下降问题提出了一种对称 Ｘ型高功率密度轴向柱塞泵结构，其功率密度提高了 ４３％。
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　　引言

轴向柱塞泵优势在于其转矩惯性比
［１］
与功率

密度都高于其他设备
［２］
。随着航空航天、工程与农

业机械等领域对高功率密度液压设备提出更高要

求
［３］
，提高柱塞泵功率密度的研究显得尤其重要。

美国密苏里大学 Ｍａｎｒｉｎｇ等［３］
给出轴向柱塞泵

功率密度的一种定义，由于没有考虑柱塞泵的转速

以及变量机构体积影响，因此其结论具有一定局限

性；安徽理工大学邓海顺等
［４］
提出一种紧凑型平衡



式轴向柱塞泵结构以减少缸体倾覆力矩，但其自吸

性恶化。柱塞泵为避免柱塞腔吸油压力过低出现空

化现象等问题
［５］
，对其最高转速有所限制。

传统变排量柱塞泵通过调整变量机构实现变

量
［６］
，因含有变量机构部分，加大了柱塞泵体积。

为此 Ｐｅｒｒｙ等［７］
提出采用高速开关阀控定量泵方

式，其次张红娟等
［８］
采用永磁同步电动机直驱泵等

变转速形式，这些控制策略使得变量泵体积显著减

少。本文从柱塞泵主体结构出发，研究提高柱塞泵

功率密度。

１　轴向柱塞泵功率密度

１１　柱塞泵功率密度定义推导

轴向柱塞泵功率密度目前尚无严格定义
［９］
，一

般是指单位质量功率，又因为密度为常数，因此也可

理解为单位体积功率，结合文献［３，９］可将功率密
度量化定义为

Π＝
Ｖｄ
Ｖｓ
ｐｎ （１）

式中　Ｖｄ———泵每转排量
Ｖｓ———泵旋转部分的体积
ｐ———柱塞泵出口压力
ｎ———柱塞泵转速

从式（１）虽可直观看出提高压力等级，增加每
转排量，或者提高最高转速都可提高柱塞泵功率密

度，但由于这些参数受柱塞泵各部分结构参数的影

响，因此需对其细化从而找到关键因素。由于压力

等级的提高将带来柱塞泵寿命缩短、性能降低、噪声

增大等问题
［９］
，因此本文优先从提高柱塞泵每转排

量与最高转速两方面研究。将式（１）改写为 ３个功
率影响因子

Π＝Π１Π２Π３ （２）

其中 Π１＝
Ｖｄ
Ｖｓ
　Π２＝ｐ　Π３＝ｎ

式中 Π１决定了每转单位体积排量密度，Π２决定了
最高压力等级，Π３决定了最高转速。

图１所示为柱塞泵旋转部分结构几何尺寸，则
柱塞泵每转排量

Ｖｄ＝
πｄ２

２
Ｎｒｔａｎα （３）

式中　ｄ———柱塞直径　　Ｎ———柱塞个数
ｒ———柱塞分布半径
α———斜盘倾角

泵旋转部分的体积

Ｖｓ＝
π
４
Ｄ２Ｌ （４）

其中 Ｄ＝２（ｒ＋ｈ）

图 １　柱塞泵旋转部分结构几何尺寸

Ｆｉｇ．１　Ｇｅｏｍｅｔｒｙｆｏｒｄｅｔｅｒｍｉｎｉｎｇｅｎｖｅｌｏｐｅｖｏｌｕｍｅｏｆｒｏｔａｔｉｎｇｇｒｏｕｐ
　

　　由于 δ＝２πＮ
－ｄ
ｒ
，且 ｈ＝ｄ

２
＋ｒδ，则有

ｈ＝ｄ
２
＋ (ｒ２πＮ－ｄ)ｒ ＝２ｒπ

Ｎ
－ｄ
２

所以

Ｄ (＝２ ｒ＋２ｒπ
Ｎ
－ｄ)２ ＝２ｒ－ｄ＋４ｒπ

Ｎ
（５）

因为

Ｌ＝ｔ＋２ｒｔａｎα＋ｌ＋ｍ０＋ｒｔａｎα （６）
其中 ｍ０＝ｍｍｉｎ＋ｒｔａｎα

式中最小外伸长度 ｍｍｉｎ＝０２ｄ，最小含接长度

ｌ＝１８ｄ，缸体腰型槽部分的壁厚与剩余液体所占的
轴向尺寸

ｔ＝１５ｒδ＝３πｒＮ
－１５ｄ

将式（５）和式（６）代入式（４）得

Ｖｓ＝
π
４
Ｄ２Ｌ＝

　π (４ ２ｒ－ｄ＋４ｒπ)Ｎ (２ ３πｒＮ ＋４ｒｔａｎα＋０５ )ｄ （７）

目前柱塞泵柱塞个数常见为 ９和 ７，变化范围
较小，因此可将该值当做常数，将柱塞个数９与式（３）
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和式（７）代入 Π１，可得功率密度影响因子

Π１＝
Ｖｄ
Ｖｓ
＝

　　
(１８ ｄ)ｒ

２

ｔａｎ

(
α

２＋４π
９
－ｄ)ｒ (２ π

３
＋４ｔａｎα＋０５ｄ)ｒ

（８）

由式（８）可以看出，决定功率密度影响因子 Π１
的因素主要为 ｄ／ｒ与斜盘倾角 α，并得出随着斜盘
倾角 α的增加功率密度影响因子 Π１也增加。图 ２
曲线表明随着ｄ／ｒ的增加，功率密度影响因子 Π１也
增加。

图 ２　功率密度影响因子 Π１与 ｄ／ｒ的关系（Ｎ＝９）

Ｆｉｇ．２　ＴｈｅｆｉｒｓｔｉｍｐａｃｔｆａｃｔｏｒΠ１ｖｓｄ／ｒ（Ｎ＝９）
　
１２　普通柱塞泵与改进式柱塞泵功率密度对比

首先按照普通柱塞泵结构即滑靴包覆柱塞形式

设计柱塞泵。根据统计资料
［１０］
，在缸体上的柱塞孔

直径 ｄ所占的弧长约为分布圆周长２πｒ的７５％，即
Ｎｄ
２πｒ
＝０７５

则
ｄ
ｒ
＝１５π
Ｎ
，代入式（８），得

Π１＝
Ｖｄ
Ｖｓ
＝ ｔａｎα
６９０７７ｔａｎα＋２１８９

（９）

可见从几何尺寸上看，按照普通柱塞泵结构设

计原则，决定功率密度影响因子 Π１的决定性因素
为柱塞泵允许的最大斜盘倾角 α。从式（９）可知，随
着最大斜盘倾角的增加，柱塞泵功率密度影响因子

Π１也增加。其中斜盘倾角 α与滑动副中最小的材
料许用比压［ｐｃ］、许用滑动速度［ｖ］和许用比功率

［ｐｃｖ］相关
［１１］
，并且受到滑靴强度的限制，并且目前

该因素是目前限制柱塞泵斜盘倾角加大的关键
［１２］
。

目前采用青铜类材料的柱塞泵泵斜盘 αｍａｘ＝１８°，因
此普通柱塞泵的最大功率密度影响因子 Π１为

Π１＝
ｔａｎ１８°

６９０７７ｔａｎ１８°＋２１８９
＝００７３３

为进一步提高斜盘倾角最大值，滑靴副采用柱

塞包覆滑靴形式，如图３所示。
滑靴采用合金钢材料，加大了滑靴强度，目前最

图 ３　柱塞包覆滑靴式结构

Ｆｉｇ．３　Ｄｉａｇｒａｍｍａｔｉｃｓｋｅｔｃｈｏｆｉｎｖｅｒｔｅｄｐｉｓｔｏｎｓｌｉｐｐｅｒ
　
大倾角可达到 ２１°［１２］，并且在其柱塞直径不变的情
况下柱塞分布半径 ｒ可减少 １５％［３］

，因此 ｄ／ｒ＝
１７６５π／Ｎ，此时功率密度影响因子 Π１＝０１１７４。

对比采用２种不同滑靴副形式的柱塞泵性能参
数，普通柱塞泵选用 Ｋ３Ｖ１１２ＤＴ型柱塞泵作为基准
泵，如表１所示。

表 １　不同滑靴副下柱塞泵关键参数对比

Ｔａｂ．１　Ｄｅｓｉｇｎｆｅａｔｕｒｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｆｏｒｍａｃｈｉｎｅｓｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｌｉｐｐｅｒｓｐａｉｒｓ

参数 普通柱塞泵 改进式柱塞泵 变化量／％

ｒ／ｍｍ ４７５ ４１ －１５

α／（°） １８ ２１ １６７

Π１ ００７７３ ０１１７４ ６０

　　功率密度影响因子 Π１提高了 ６０％。可见，影
响功率密度影响因子 Π１的关键主要为斜盘倾角与
柱塞的分布半径。为提高柱塞泵功率密度，应优先

考虑采用柱塞包覆滑靴形式。

２　普通柱塞泵自吸性能

２１　自吸性能理论分析
功率密度影响因子 Π３即最高转速 ｎ，其主要由

柱塞泵自吸性能决定。柱塞泵自吸可靠性同样决定

了柱塞泵的性能
［１３］
，若转速过高，将产生吸空进而

导致空化现象
［１１］
，目前国内外关于这方面研究较

少。普通柱塞泵其腰型槽一般为直腰型槽。在液压

泵吸入系统中，吸入高度、吸入管路的总损失压头，

以及泵内的总损失压头均消耗大气压力
［１１］
，即

Ｈａ＝ｈｓ＋ｈｌ＋ｈｓｖ＋Δｈ＋Ｈｑｓ （１０）
式中　Ｈａ———大气压　　ｈｓ———吸入高度

ｈｌ———吸入管路的总损失压头
ｈｓｖ———必要吸入绝对压头
Δｈ———剩余吸入绝对压头
Ｈｑｓ———油液的空气分离压力

若液面高于泵轴线的倒灌式吸入，则有

ｈｌ＋ｈｓ＝０
代入式（１０），得

Ｈａ＝ｈｓｖ＋Δｈ＋Ｈｑｓ （１１）
此时吸入性能完全取决于泵本身的压力损失。

如图４所示为普通柱塞泵缸体结构。泵吸入口至柱
塞泵底腔的总压力损失主要发生在腰型处，包括油
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液进入腰型槽时的压力损失，以及油液流入缸体时

因缸体转动使之转向改变的损失
［１１］
。

图 ４　普通柱塞泵缸体示意图

Ｆｉｇ．４　Ｄｉａｇｒａｍｍａｔｉｃｓｋｅｔｃｈｏｆｃｏｍｍｏｎｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋ
１．缸体　２．柱塞

　

由于腰型槽部分截面近似为等直径管，因此将

其当作等直径管研究，并将其腰型槽中的液体流动

当作层流，因液体在等直径管中流动因粘性摩擦而

产生的沿程压力损失为
［１４］

Δｐ＝３２μｌｖ
ｄ２

（１２）

式中　μ———动力粘度　　ｌ———管道长
ｖ———平均流速　　ｄ———管道直径

式（１２）可以转换为

Δｐ＝λ ｌｄ
ρｖ２

２
（１３）

其中 λ＝７５Ｒｅ
式中　λ———沿程阻力系数（金属管）

Ｒｅ———雷诺数
从式（１３）可以看出，压力损失与流速呈平分关

系。由于腰型槽内的流速近似为

ｖ＝ｒωｓｅｃ２αｓｉｎθｎ＋ｒｔａｎαｃｏｓθｎ （１４）
结合式（１３）和式（１４），可以看出柱塞泵吸油压

力损失随着泵转速的提高。为保证柱塞腔压力不过

低，则要求其压力损失不高于最低值 Δｐｍｉｎ，则可以
得出柱塞泵转速必须满足

ω≤

２Δｐｍｉｎｄ
λρ槡 ｌ

－ｒｔａｎαｃｏｓθｎ

ｒｓｅｃ２αｓｉｎθｎ
（１５）

结合式（１５）和上文可以看出，柱塞分布半径 ｒ
减少可提高最高转速允许值，斜盘倾角的加大将导

致最高转速降低。式（１３）表明泵进油口吸油后到
柱塞腔的液体压力将降低，并与转速呈平方关系。

２２　自吸性能仿真分析与结果讨论
采用 Ｐｕｍｐｌｉｎｘ流体仿真软件对普通柱塞的压

力分布进行仿真分析，进出口压力都设定为大气压，

转速为２３６０ｒ／ｍｉｎ。

从图 ５普通柱塞泵压力分布仿真结果可以看
出，普通柱塞泵缸体在高速旋转过程其腰型槽流体

将形成强制漩涡现象，其压力采用水头表示为
［１５］

Ｈ＝ω
２ｒ２

ｇ
（１６）

由于强制漩涡现象，导致腰型槽油液压力上升，

从而减少了腰型槽进出口压差导致流体流速下降，

即加大了吸油阻力。从式（１６）可以看出，为减少该
部分压力损失应尽量减少腰型槽分布直径以及限制

最高转速。

图 ５　普通柱塞泵压力分布

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｃｏｍｍｏｎａｘｉａｌｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐ
　
从上述分析可以看出，柱塞泵吸油过程，其吸油

阻力不仅包括粘性阻力，同时包含了由于强制漩涡

现象产生的阻力。为进一步提高柱塞泵的功率密

度，其转速需加大，但普通柱塞泵直腰型槽结构限制

了其转速提高。目前可采用加压方式，但这不仅提

高了系统复杂性，并增加了柱塞泵体积，不利于提高

功率密度，同时其能量损失将进一步加大。为此设

计了一种带有斜腰型的缸体，如图６所示。

图 ６　斜腰型槽式缸体示意图

Ｆｉｇ．６　Ｄｉａｇｒａｍｍａｔｉｃｓｋｅｔｃｈｏｆｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｗｉｔｈ

ｉｎｃｌｉｎｅｄｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｈｏｌｅ
　

３　斜腰型槽式缸体柱塞泵自吸性

３１　自吸性能理论
普通柱塞泵缸体腰型槽朝向与缸体轴线平行，

缸体高速旋转运动的动能不仅没有被利用，反而对

柱塞泵吸油形成了阻力。同时随着材料性能的提
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升，斜盘角度进一步加大，因此每转吸油量将随之加

大，从式（１５）可以看出，其最高自吸转速将进一步
降低。

如图６所示为带有双向倾斜式斜腰型槽的缸体
结构图，其缸体内的腰型槽朝向ｍｃ与缸体轴线成两
个方向夹角，其在 ｘｚ平面的投影与 ｘ夹角为 αｃｔｘ，与
ｘｚ平面法向的互余角为 αｃｘｚ。取腰型垂直于缸体径
向的一切面分析，如图７所示。

图 ７　腰型槽流体域分析

Ｆｉｇ．７　Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｆｌｕｉｄｒｅｇｉｏｎｏｆｉｎｃｌｉｎｅｄｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｈｏｌｅ
　
流体域分成两部分分析，即流体与从配流盘的

配流窗口进入缸体腰型槽过程，以及流体在缸体腰

型槽部分的流动过程。

首先考虑流体从配流盘的配流窗口进入缸体腰

型槽过程。根据连续性方程，则在 ｚ坐标方向的速
度 ｖ０＝ｖ１。对于切向方向即 ｙ轴向方向，液体在腰
型槽壁的作用下运动，其速度为 ｕ１＝ωｒ，则两速度
的夹角为

θ１＝ａｒｃｔａｎ
ｖ０
ωｒ

（１７）

则当腰型槽第２方向夹角 αｃｘｚ＝θ１，则可避免切
向出现强制漩涡现象，从而减少流动阻力。由于实

际缸体的线速度 ωｒｖ０，因此 θ１→０，故设计过程应
尽量减小腰型槽本身夹角 αｃｘｚ。

另一方面，考虑流体在缸体腰型槽流动过程。

根据伯努利方程
［１４］

Ｚ１＋
ｐ１
ρｇ
＋
ｖ２μ１
２ｇ
＝Ｚ２＋

ｐ２
ρｇ
＋
ｖ２μ２
２ｇ
＋ｈｗ （１８）

结合式（１３）可以看出，减小腰型槽本身夹角
αｃｘｚ将使得管道长度 ｌ增加，从而加大压力损失而导
致 ｈω的加大。

将式（１３）转换为

ｈω＝
Δｐ
ρｇ
＝λｌｖ

２

２ｄｇ
（１９）

由于 Ｈｈω，因此设计准则应以减少强制漩涡
现象的压力损失为主，即以减少腰型槽本身夹角

αｃｘｚ为优化方向。在实际设计中，在减少 αｃｘｚ的同时
应考虑到最小壁厚的要求。

对于径向方向，由于 αｃｔｘ的减小有利于提高腰
型槽内流体的离心作用力，因此，应以减少 αｃｔｘ为优
化目标，并需要同时考虑最小壁厚要求。

３２　自吸性能仿真分析
以 Ｋ３Ｖ１１２ＤＴ型变量柱塞泵缸体为实例，斜盘

最大倾角 α＝１８°下，其流量为 ２６４３２Ｌ／ｍｉｎ。将其
腰型槽分别设计成直腰型槽、单向倾斜式和 ２个双
向倾斜式４种结构，并根据上述的理论分析结论的
最优值进行设计与对比，参数如表２所示。

表 ２　不同缸体的结构参数对比

Ｔａｂ．２　Ｄｅｓｉｇｎｆｅａｔｕｒｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｓ （°）

缸体结构 αｃｔｘ αｃｘｚ
直腰型槽 ０ ０

单向倾斜式 ２０ ０

双向倾斜式１ ２０ ８

双向倾斜式２ ２０ １２

　　其中单向倾斜式缸体倾角为结构允许最大值
αｃｔｘ＝２０°，第 １个双向倾斜式缸体腰型槽第 １个倾
斜角度也为 αｃｔｘ＝２０°，第 ２个方向倾角为结构允许
中间值 αｃｘｚ＝８°，第２个双向倾斜式缸体腰型槽第 １
个倾斜角度也为 αｃｔｘ＝２０°，第 ２个方向倾角为结构
允许最大值 αｃｘｚ＝１２°。

由于斜腰型槽的存在，导致柱塞泵不仅具有柱

塞泵本身特性，其斜腰型槽部分所形成类自吸离心

泵结构使得泵变成柱塞泵与自吸离心泵串联形式，

因此可参考自吸离心泵设计。目前针对自吸离心泵

自吸性能的研究大多采用试验方法，较少涉及自吸

机理研究
［１６］
。近年来随着计算流体力学和相应计

算机软件的发展，自吸离心泵的三维数字模拟已成

为可能
［１７］
。ＰｕｍｐＬｉｎｘ作为一种瞬态三维 ＣＦＤ设计

软件，采用同位网格下的有限体积法求解瞬态三维

的粘性流体力学方程
［１８］
。针对不同腰型孔下的柱

塞泵自吸性能问题，采用 ＰｕｍｐＬｉｎｘ数值模拟的方法
对其进行研究。进出口都为大气压，斜盘倾角为零，

转速为２３６０ｒ／ｍｉｎ，通过测量柱塞腔面 Ｂ旋转过程
质量流速分析其自吸能力。

图 ８为不同腰型槽下缸体柱塞腔的压力分布。
可以看出在斜腰型槽离心甩油的作用下，带有单向

倾斜的腰型槽柱塞腔的压力高于直腰型槽缸体柱塞

腔压力超过００１ＭＰａ，相对直腰型槽采用双向倾斜
式腰型槽的缸体可进一步提高到 ００３ＭＰａ。因为
斜腰型槽的柱塞腔流体域其流体在离心力作用下往

柱塞腔内部流动，因此其柱塞腔内部压力高于直腰

型槽，并且双向倾斜式柱塞腔离心力大于单向倾斜

式柱塞腔压力。
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图 ８　槽压力分布

Ｆｉｇ．８　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｆｌｕｉｄｒｅｇｉｏｎ
（ａ）直腰型　（ｂ）单向倾斜式腰型　（ｃ）双向倾斜式腰型

　
从图９可看出，在斜腰型槽离心甩油的作用下，

单向倾斜式缸体单个柱塞腔自吸平均质量流量达到

０１５ｋｇ／ｓ，若液压油密度 ρ＝９００ｋｇ／ｍ３，则体积流量
为１０Ｌ／ｍｉｎ，９个柱塞总的体积流量为 ９０Ｌ／ｍｉｎ，则
自吸能力提高０３４倍（即 ９０／２６４３２），即最高自吸
转速最高可提高 ３４％。表 ３所示为不同缸体下柱
塞泵自吸性能对比。

图 ９　不同腰型槽下单个柱塞腔的自吸质量流量

Ｆｉｇ．９　Ｓｅｌｆｐｒｉｍｉｎｇｍａｓｓｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｓｉｎｇｌｅｐｉｓｔｏｎｃｈａｍｂｅｒ

ｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｅｓｏｆｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｈｏｌｅｓ
　

表 ３　不同缸体自吸能力对比
Ｔａｂ．３　Ｓｅｌｆｐｒｉｍｉｎｇａｂｉｌｉｔｙｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｙｌｉｎｄｅｒｂｌｏｃｋｓ

缸体结构 自吸体积流量／（Ｌ·ｍｉｎ－１） 最高转速提高量／％

直腰型 ２４ ９

单向倾斜式 ９０ ３４

双向倾斜式１ １０５ ４０

双向倾斜式２ １２０ ４５４

　　可见在无负压下，直腰型槽基本不存在自吸流
量，而斜腰型槽随着倾斜角的加大其自吸流量随之

加大，在基准泵上进行改进后，其最高转速最高可提

高４５４％，显著提高了自吸能力。设计时转速可按
提高２０％考虑。

４　功率密度影响因子间的耦合关系

在泵出口压力恒定下，从式（８）及图 ２可以看
出，普通柱塞泵功率密度因子 Π１的增加可通过提
高斜盘倾角 α或减少柱塞分布半径 ｒ，结合式（１５）可
以看出，减小柱塞分布半径 ｒ有利于提高泵的最高

转速 ｎ即提高了功率密度因子 Π３，因此柱塞分布半
径 ｒ与功率密度影响因子 Π１与 Π３呈正比关系。
但斜盘倾角 α的加大将减小功率密度因子 Π３，因此
普通柱塞泵功率密度影响因子 Π１与 Π３之间存在
耦合关系，并且其耦合关系主要受参数 ｒ与参数 α
的影响。为求取其耦合关系对总功率密度的影响，

将式（８）和式（１５）代入总功率密度式（２），则有普通
柱塞泵总功率密度为

Π＝Π１Π２Π３≤

(１８ ｄ)ｒ
２

ｔａｎ (α ２Δｐｍｉｎｄ
λρ槡 ｌ

－ｒｔａｎαｃｏｓθ )ｎ
(

ｐ

２＋４π
９
－ｄ)ｒ (２ π

３
＋４ｔａｎα＋０５ｄ)ｒ ｒｓｅｃ２αｓｉｎθｎ

（２０）
根据３２节结论可知，引入斜腰型槽缸体后其

最高转速可按提高２０％设计，其总功率密度为
Π＝

(２１６ ｄ)ｒ
２

ｔａｎ (α ２Δｐｍｉｎｄ
λρ槡 ｌ

－ｒｔａｎαｃｏｓθ )ｎ
(

ｐ

２＋４π
９
－ｄ)ｒ (２ π

３
＋４ｔａｎα＋０５ｄ)ｒ ｒｓｅｃ２αｓｉｎθｎ

（２１）
因此由于耦合的存在，在分别考虑各功率密度

影响因子时，应通过式（２０）以及式（２１）验证其耦合
关系对总功率密度变化的影响。从式（２１）可以看
出，斜腰型槽缸体是对其整体功率进行提升，并不影

响其参数间的耦合关系。

５　对称 Ｘ型高功率密度轴向柱塞泵

对于大排量柱塞泵，通常采用双联泵，由于中

间泵体的影响其功率密度将下降。为进一步提高

柱塞泵功率密度，结合上述结论创新提出一种对

称 Ｘ型高功率密度轴向柱塞泵，如图 １０所示。其
特点在于滑靴副采用柱塞包覆滑靴形式，滑靴采

用合金钢材料，相对原来采用合金铜，其强度显著

提高，最大外伸长度加大，其斜盘倾角可达 ２１°。
其斜盘两斜面交叉成 Ｘ型，内圈滑靴通过球铰压
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紧回程盘从而达到定位的目的，外圈滑靴通过固

定式压盘固定回程盘从而达到定位目的，通过这

种交错形式布置，减小了柱塞的分布直径与柱塞

泵的轴向尺寸，并且斜盘两斜面所确定的滑靴球

心的两面交叉与驱动轴花键中心，由于配流盘上

的吸、排油口方向相反，则可通过合理设计保证缸

体所受倾覆力矩为零，从而可提高压力等级；其缸

体的腰型孔成离心甩油结构，保证内外圈柱塞腔

吸油的可靠性，并且由于柱塞个数的增加进一步

减小了柱塞泵的流量脉动。其通轴形式保证其可

以多个柱塞泵串联。

图 １０　对称 Ｘ型高功率密度轴向柱塞泵示意图

Ｆｉｇ．１０　ＤｉａｇｒａｍｍａｔｉｃｓｋｅｔｃｈｏｆｓｙｍｍｅｔｒｉｃａｌＸｓｈａｐｅａｘｉａｌ

ｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐｗｉｔｈｈｉｇｈｐｏｗｅｒｄｅｎｓｉｔｙ
１．传动轴　２．斜盘　３．外圈滑靴　４．外圈柱塞　５．缸体　６．配

流盘　７．内圈柱塞　８．内圈滑靴
　

在排量相近下，对比采用普通双联泵（简称双

联泵，以 Ｋ３Ｖ１１２ＤＴ型柱塞泵泵为基准）与图 １０的
对称 Ｘ型高功率密度轴向柱塞泵（简称高功率泵）。
轴向方向两泵相近，主要区别在于径向方向。对于

单排柱塞泵，驱动轴所需驱动转矩为
［１９］

Ｔ＝
ＮＡｐ（ｐｄ－ｐｉ）ｒｔａｎα(π

１－γ
２

)６ （２２）

式中　Ａｐ———柱塞面积　　ｐｄ———泵出口压力
ｐｉ———泵进口压力　　γ———配流盘错配角

因此对于高功率泵其所需的驱动转矩

Ｔ＝
ＮＡｐ（ｐｄ－ｐｉ）[π

ｒ１ｔａｎα (１ １－γ
２
１ )６ ＋ｒ２ｔａｎα (２ １－γ

２
２ ) ]６
（２３）

式中　ｒ１———内圈柱塞分布半径
α１———内圈柱塞的斜盘倾角
γ１———内圈柱塞对应的配流盘错配角
ｒ２———外圈柱塞分布半径
α２———外圈柱塞的斜盘倾角
γ２———外圈柱塞对应的配流盘错配角

可见由于外圈柱塞的影响，其传递扭矩加大，因

此在设计高功率泵时需要加大驱动轴直径与内圈柱

塞分布半径，以满足驱动力矩加大的缸体与驱动轴

强度要求。另一方面由于缸体倾覆力矩基本为零，

因此驱动轴设计主要传递扭矩要求。根据该设计准

则其最终参数对比如表 ４所示，其中 ｌｚ表示双联泵
轴向方向大于高功率泵的尺寸。

表 ４　不同柱塞泵结构参数变化对比

Ｔａｂ．４　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ａｘｉａｌｐｉｓｔｏｎｐｕｍｐｓ

参数 双联泵 高功率泵 变化量／％

Ｄ／ｍｍ １３４ ２００ ４９２５
ｄ／ｍｍ ２４ ２４ ０
Ｌ／ｍｍ １２３７ １１４１ －７７６
ｍｍｉｎ／ｍｍ ４８ ０ －１００
Ｎ １８ １８ ０
ｒ／ｍｍ ４７５ ５５／８０ ０／４７４
ｔ／ｍｍ １２５ １２５ ０
Ｖｓ／ｍｍ

３ ３９３×１０６ ３５８×１０６ －１８２６

α／（°） １８ ２１／１４６ １６７／－１８９

ｎ／（ｒ·ｍｉｎ－１） ２３６０ ２６００ １０
ｌｚ／ｍｍ ３１５ ０ －１００
Π１ ００６４０ ００９５４ ４９

　　从表４的对比可以看出，受到中间泵体的影响，
双联泵相对原来的单泵体功率密度有所下降，下降

量为

δ＝００７３３－００６４００７３３
×１００％ ＝１２７％

即功率密度下降１２７％。
高功率密度泵相对单排柱塞泵的功率密度影响

因子 Π１增加量为

δ＝００９５４－００７３３００７３３
×１００％ ＝３０％

相对双联泵功率密度则提高了 ４９％，可见高功
率泵功率密度影响因子 Π１显著提高，并且转速提
高了１０％，因此总的功率密度增加值为 １３×１１＝
１４３，即提高了４３％。

因此在大排量柱塞泵场合，采用图 １０的对称 Ｘ
型高功率密度柱塞泵可在减小缸体倾覆力矩的同时

减小柱塞泵体积。

６　结论

（１）影响柱塞泵功率密度的主要参数包括斜盘
最大倾角、柱塞分布圆半径、最高自吸转速和压力。

通过采用柱塞包覆滑靴形式提高滑靴副强度，不仅

提高了斜盘最大倾角，并减少了柱塞分布圆半径，显

著提高了柱塞泵功率密度，提高了６０％。
（２）普通柱塞泵缸体的直腰型槽结构使得柱塞

泵吸油过程存在粘性阻力与强制漩涡阻力，且随转

速增加而增加。双向倾斜式腰型槽结构的缸体由于
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其离心甩油的作用，显著提高了柱塞泵的自吸能力，

使其最高转速可提高 ４５４％，达到了提高柱塞泵功
率密度的目的。

（３）针对大流量柱双联泵功率密度下降问题，

采用对称 Ｘ型高功率密度柱塞泵结构，不仅有利于
减小缸体倾覆力矩，同时由于其 Ｘ型斜盘以及柱塞
包覆滑靴形式，使得柱塞泵结构更为紧凑，相对普通

双联泵总的功率密度提高了４３％。
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