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摘 � � � 要: 通过分析航空燃油柱塞泵滑靴副及配流副间油液的流动特点, 综合考虑挤压效应, 热楔效应对

油膜厚度的影响,得到满足滑靴副及配流副油膜变化的统一微分方程,通过求解方程, 可计算得到滑靴副和

配流副油膜厚度在柱塞旋转一周内的变化规律, 弥补传统静压支承油膜计算方法的不足.
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Calculation and analysis of film thickness for slipper pair

and valve plate pair in fuel piston pump
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Abstract: The f low features of the slipper pair and valve plate pair w ere studied in con�
sideration of the influence of the squeezing ef fect and wedge effect of the films, and then the

different ial equat ions of the variat ion of the f ilm thickness for these tw o pairs w ere estab�
lished. By solut ion o f this equat ion, the cycle v ar iat ion laws of the f ilm thickness both fo r

slipper pair and valve plate pair w ere further obtained, hence the defects of tr aditional hydro�
stat ic bearing w ere compensated.
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� � 航空液压柱塞泵及地面使用的柱塞泵一般都

是平行柱塞结构, 而航空燃油柱塞泵结构比较特

殊,采用轴线倾斜式结构, 斜盘呈球形, 因而其空

间结构更加复杂, 各组成元件间的运动和受力关

系也要复杂得多, 这大大增加了航空燃油柱塞泵

设计的难度.航空燃油柱塞泵中,有两对关键的摩

擦副:滑靴摩擦副和配流盘摩擦副.它们都是通过

在摩擦副间形成一定厚度的油膜, 来减小磨损,保

证柱塞泵正常工作. 这两对摩擦副间的油膜厚度

对柱塞泵的性能影响很大:油膜厚度太薄,摩擦副

磨损加剧; 油膜厚度太厚, 泄漏量增大, 柱塞泵效

率降低.现有的静压支承油膜计算方法适用于柱

塞腔处于排油区时, 滑靴副稳态油膜的计算[ 1] ,但

无法直接计算得到柱塞旋转周期内, 滑靴副和配

流副油膜的动态变化规律.了解这两对摩擦副油

膜在柱塞旋转周期内的变化规律, 对全面掌握摩

擦副的润滑情况,合理选择柱塞泵尺寸,提高柱塞

泵的工作效率是十分有意义的.

文献[ 2]研究了滑靴静压润滑油膜的计算方

法,考虑油膜挤压效应对滑靴油膜的影响,本文在

此基础上进一步综合考虑挤压效应, 热楔效应对

油膜的影响,建立油膜厚度变化的微分方程,从而

计算得到柱塞泵旋转周期内, 两对摩擦副间油膜

厚度的动态变化规律.

1 � 滑靴副及配流副间的实际流动

� � 由于滑靴副及配流副间的油膜厚度很小, 摩

擦副间的油液流动可看作层流, 它们之间的实际
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流动可看作由三个相互独立流动组成[ 3] : 摩擦副

间的静压差流动; 由油膜挤压效应导致的挤压流

动;由流体的热膨胀所引起的热楔流动.

1. 1 � 滑靴副及配流副间的静压差流动

� � 滑靴副压力分布如图 1 所示, 流体压力按对

数规律分布,任意半径 r 处的压力为[ 1]

p = p 0 -
p 0 - p r

ln( r2 / r1)
ln( r/ r1) (1)

式中 p 0为滑靴油池油压; p r为转子腔油压; r 1为

滑靴油池半径; r 2 为滑靴工作面外半径.

图 1� 滑靴流场压力分布图

Fig. 1 � Sketch o f the pressure distribution fo r slipper

沿滑靴面积分, 可得滑靴表面的分离力 Fhd

Fhd = �r22 p r +
�
2
( p 0 - p r )

r
2
2 - r

2
1

ln( r2 / r1 )
(2)

� � 配流盘的结构如图 2所示, 其在排油区任意

半径 r 处的压力 p d 为
[ 4]

p d = p r +
p ou t - p r

lnR 2 - lnR1
( ln r - lnR1)

R2 � r � R1

p d = ( p out - p in)
lnr - lnR4

lnR3 - lnR4
+ p in

R4 � r � R3

p d = p out R3 � r � R2

(3)

式中 p out 为配流盘排油区的压力; p in为配流盘吸

油区的压力; R 1为配流盘外密封带半径; R2 为配

流盘油窗外半径; R 3为配流盘油窗内半径; R4为

配流盘内密封带半径.

配流盘在吸油区和过渡区的压力分布亦满足

对数分布,只要将式( 3)中排油区油压换成相应的

吸油区油压和过渡区柱塞腔油压即可
[ 4]

.

沿配流盘表面积分, 可得沿配流盘表面的分

图 2 � 配流盘结构示意图

Fig. 2 � Sketch o f the valv e plate

离力 Fhd 计算如下[ 4] :

Fhd =  
�!
d

�∀
d

 
R
1

R
4

p drdr + 
�!
s

�∀
s

 
R
1

R
4

p i rdr + #
q

a w 
R
1

R
4

p t rdr

(4)

式中 �∀d , �!d为排油区压力作用角; �∀s , �!s为吸油

区压力作用角; p i 为吸油区的压力分布; q 表示

处于过渡区的柱塞个数; aw 为柱塞出油口包角;

p t 为过渡区柱塞腔压力
[ 5�6]

, 可参考图 2.

1. 2 � 滑靴副及配流副间的挤压流动

� � 油膜在外力作用下挤压变薄, 同时在摩擦副

间产生挤压压力场来平衡外载荷, 滑靴处的挤压

压力分布如下
[ 7�9]

:

p =
3 
h

3
dh
dt

( r
2
- r

2
1 ) - ( r

2
2 - r

2
1)

ln ( r / r 1)

ln ( r 2 / r 1)

(5)

式中  油液动力黏度; h为滑靴处油膜厚度.

对式( 5)沿滑靴径向积分,可得挤压力 F j 为

F j = -
3� 
2h

3
dh
dt

r
4
2 - r

4
1 -

( r
2
2 - r

2
1)

2

ln( r 2 / r 1)
(6)

� � 配流副的油膜受挤压,同样会产生挤压压力

场来平衡外载荷,但配流盘与滑靴结构不同,其存

在吸、排油区, 故其挤压压力场分布亦不同.可得

配流盘排油区外密封带挤压压力分布
[ 7]

p =
3 r

2

h
3

dh
dt

+
 C 1

h
3 ln r + C2 (7)

积分常数 C1 和 C2由如下边界条件确定:

r = R1 , p = p r ; r = R 2 , p = p out (8)

� � 同样可得配流盘排油区内密封带挤压压力

分布

p =
3 r 2

h
3

dh
dt

+
 C 3

h
3 ln r + C4 (9)

积分常数 C3 和 C4由如下边界条件确定:

r = R3 , p = p out ; r = R4 , p = p in (10)
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� � 认为排油区压力作用范围扩展至 180∃[ 3] , 沿

排油区积分,可得排油区的挤压力 F j1 为

F j1 = -
3� 
4h

3
dh
dt

R
4
3 - R

4
4 -

(R
2
3 - R

2
4)

2

ln( R 3 / R4 )
+

R
4
1 - R

4
2 -

(R
2
1 - R

2
2)

2

ln( R 1 / R2 )
(11)

� � 认为吸油区压力作用范围扩展至 180∃[ 3] , 同
样可得吸油区的挤压力 F j2为

F j2 = -
3� 
4h3

dh
dt

R
4
3 - R

4
4 -

(R
2
3 - R

2
4)

2

ln( R 3 / R4 )
+

R
4
1 - R

4
2 -

(R
2
1 - R

2
2)

2

ln( R 1 / R2 )
(12)

则配流盘的总挤压力 F j 为

F j= F j1 = F j2 =
3� 
2h3

dh
dt

R
4
3- R

4
4-

(R
2
3 - R

2
4)

2

ln( R3 / R4)
+

R
4
1 - R

4
2 -

(R
2
1 - R

2
2)

2

ln( R 1 / R2 )
(13)

1. 3 � 滑靴副及配流副间的热楔流动

� � 理论和实验表明, 相对运动摩擦副间的油膜

厚度足够小时, 摩擦副间由于温度上升,足以在摩

擦副间产生热楔力, 来平衡外载荷的作用.经大量

实验表明,热楔力 Fw 正比于摩擦副剪切速度的

平方、油液黏度的平方以及支承面积,反比于油膜

厚度的四次方[ 10] .

滑靴微元面积 L dy 上的热楔力 dFw 为 [ 10] (参

考图 3)

dFw =
!0 

2

KC∀g
v

2
L

2
L dy

h
4 (14)

式中 !0为油液的体积膨胀系数; ∀为油液的密度;

g为重力加速度; C为油液的比热容; K 为油液

的热功当量常数; v 为摩擦相对运动的速度; h为

此时的油膜厚度.

图 3 � 滑靴与配流盘微元面上的热楔力

Fig. 3� Wedge force of t he micr oelement fo r slipper

and valv e plate

由式( 14) , 沿滑靴径向积分,可得滑靴上的热

楔力 Fw 为

Fw =
3�!0 

2
v
2

KC∀g
r

4
2

h
4 ( 15)

� � 同样可积分配流盘微元面积 2�rdr 上的热楔

力 dFw ,得到配流盘上的热楔力F w 为(参考图3)

Fw =
4�

3
!0 

2
w

2
( R

6
1 - R

6
4)

3KC∀gh4 (16)

式( 16)中, w 为转子转动角速度.

2 � 滑靴副及配流副间的压紧力

2. 1 � 柱塞对斜盘的压紧力

� � 柱塞泵工作时, 柱塞对斜盘的压紧力 F p不断

发生变化(图 4中, Fp 表示沿滑靴轴线方向斜盘

对柱塞的作用力,根据力的相互作用,沿滑靴轴线

方向柱塞对斜盘的压紧力也为 Fp ) , 从而影响滑

靴副的油膜厚度.由动力学建模,可得滑靴副间的

压紧力 Fp 为[ 1]

Fp =
F l1 + Fs1 + F i + F cz

cos#
+ F l2 + Fs2 i (17)

式中 F l1 为柱塞腔油压力; Fs1 为柱塞弹簧力; F i

为柱塞相对运动惯性力; F cz 为柱塞离心力在柱

塞轴线方向的分力; F l2 为转子腔油压力; Fs2 i 为

返回盘弹簧力; #为柱塞轴线与滑靴轴线的夹角.

图 4 � 柱塞对斜盘的压紧力示意图

F ig. 4� Pressing fo rce of the piston to t he sw ash plate

2. 2 � 转子对配流盘的压紧力

� � 柱塞泵工作时, 转子对配流盘的压紧力 Fp也

不断发生变化,由动力学建模,可得配流副的压紧

力 Fp 为
[ 1]

Fp = Fps1 + Fs2 + Fpl1 + Fpl2 + Fpc (18)

式( 18)中, F ps1 为柱塞腔弹簧力对配流盘的轴向
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压紧力; Fs2 为返回盘弹簧对配流盘的轴向压紧

力; Fpl1为所有柱塞腔油压力对配流盘的轴向压

紧力; F pl2 为转子腔油压力对配流盘的轴向压紧

力; Fpc 为柱塞离心力对配流盘的轴向压紧力.

图 5 � 配流副结构示意图

F ig. 5� Sketch o f the valv e plate pa ir

3 � 油膜变化的微分方程

� � 以滑靴柱塞为受力对象, 设其质量为 m, 则

由挤压反力的特点, 可以得到滑靴副油膜变化的

微分方程满足如下式子
[ 3, 11]

:

当 dh/ dt < 0 , 考虑挤压效应

Fhd + Fw + F j - Fp = m
d
2
h

d
2
t

(19)

� � dh/ dt % 0时, 不考虑挤压效应,油膜变化的

微分方程为

Fhd + Fw - Fp = m
d

2
h

d
2
t

(20)

� � 以柱塞泵转子为受力对象, 同样可知配流副

间的油膜变化亦满足式( 19)和式( 20) , 求解该方

程时,只需将上面两式中,滑靴分离力, 挤压反力,

热楔反力,压紧力替换成配流盘相应的力即可.

上述两式适用于配流副间油膜厚度为常数的

计算.柱塞泵运行过程中,转子相对配流盘倾斜微

小的角度,亦可利用式( 19)和式( 20)计算配流盘

的油膜厚度, 此时 h 取配流盘滑动中心高度 h0

(见图 6) , 配流盘处的油膜厚度同时满足下面的

线性关系式[ 3] :

h = h0 + r∃cos(!- %) (21)

式中 h0为配流盘滑动中心高度, 在转子与配流盘

中心位置; r 为油膜对应点的极坐标极径; ∃为转

子与配流盘的不平行夹角; !表示转子转角; %为

最大油膜厚度h max 在配流盘上对应的角度.

分析式( 19)和式( 20)可知, 这两个式子为非

线性二阶微分方程, 故不能直接求得油膜厚度的

解析解,可用数值解法求解.

图 6 � 配流副油膜形状示意图

Fig. 6� Sketch o f the film shape fo r v alve plat e

4 � 计算结果及分析

4. 1 � 滑靴副油膜计算

� � 本文以某型柱塞泵为例进行计算, 转子转速

为 3040 r/ m in, 图 7为滑靴副油膜厚度在不同斜

盘倾角 �下, 在柱塞旋转周期内的变化规律. 实

线, 虚线,点划线分别表示 �= 6∃ , �= 10∃ , �=

13∃下滑靴副油膜的变化规律. 分析图 7可知,斜

盘倾角 �越大,在排油区的滑靴副油膜厚度就越

小,但在吸油区,斜盘倾角对滑靴副的油膜厚度影

响很小,由于热楔作用的影响,吸油区油膜厚度仍

能维持在 7~ 8 m 之间. 要说明的是,图中 0. 01 s

油膜厚度突变发生在转子转角 180∃处.

图 7� 滑靴副油膜厚度随时间的变化规律

Fig . 7 � Variat ion law of t he film thickness w ith

time for slipper pair

热楔力与油膜厚度的四次方成反比, 故在排

油区,热楔力非常小,吸油区热楔力要大于排油区

的热楔力. 由式( 15)可得热楔力随转子转角的变

化规律,如图 8所示.以斜盘倾角 �= 13∃的热楔

力为例分析(点划线) , 吸油区热楔力比排油区大

得多,吸油区热楔力最大可达到 77N, 排油区热

楔力最大为 12N, 最小为 4N.

1440



� 第 6 期 何必海等:燃油柱塞泵滑靴副和配流副油膜计算研究

图 8� 热楔力随转子转角的变化规律

Fig . 8 � Variat ion law of w edge for ce w ith r oto r angle

由式( 2)和式( 17) ,可绘得斜盘倾角 �= 7∃ ,

压紧力和分离力的变化规律, 如图 9所示.分析图

9可以得到: 在吸油区, 分离力始终要小于压紧

力,它们之间的最大差值为 70N;在排油区,分离

力和压紧力基本重合.结合图 7所示的油膜变化

规律分析可知:在排油区, 油膜厚度较大, 且变化

平缓; 由挤压力的表达式( 6)可知, F j 与油膜的变

化速率 dh/ dt 成正比, 在排油区, dh/ dt % 0 , 故

F j 实际为零; 在吸油区, 虽然压紧力始终要大于

分离力,但由于热楔力的影响,总能找到一个较小

的油膜厚度,使之与压紧力平衡.

图 9� 压紧力与分离力随转子转角的变化规律

F ig . 9 � Variation law of the pressing fo rce and

separat ing for ce wit h r oto r angle

4. 2 � 配流副油膜计算

� � 配流副的结构与滑靴副不同, 滑靴副存在双

重阻尼结构
[ 7] & & & 滑靴与斜盘接触处环形缝隙的

阻尼和节流孔阻尼, 故滑靴副能自动调整油膜厚

度,使排油区的油膜稳定在一定范围,而配流副不

存在这样的结构, 由于配流副受力情况不断发生

变化,故配流副的油膜亦不断发生波动.

配流副无法形成稳定的油膜厚度,故在利用

式( 19)和式( 20)求解油膜变化规律时, 须给定初

使条件.图 10为斜盘倾角 �= 13∃ ,初始稳定油

膜厚度 h取 10, 15, 20 m 时, 油膜厚度随时间的

变化规律.从图 10可知, 虽然初始油膜厚度不同,

但经过一段波动过程,油膜厚度变化趋于一致,在

相同的范围内波动(图 10 的油膜厚度在 10~ 18

 m 范围内波动) .

图 10 � 配流副油膜厚度随时间的变化规律

Fig . 10� Var iation law of the film thickness w ith time

for valve plate pair

5 � 结 � 论

� � 传统的静压支承油膜计算方法只考虑了摩擦

副受力平衡,计算得到油膜稳态的变化规律,本文

考虑油膜的动态特性, 建立了航空燃油柱塞泵两

对关键摩擦副(滑靴摩擦副和配流摩擦副)油膜变

化的统一微分方程, 利用数值计算得到了柱塞泵

旋转周期内,滑靴副和配流副的油膜的动态变化

规律,弥补了传统静压支承油膜计算方法的不足,

为精确计算柱塞泵工作效率, 合理选择柱塞泵尺

寸提供了新的思路. 本计算方法亦可为结构简单

的柱塞轴线平行的液压泵摩擦副设计计算提供
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