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Abstract − Although swash-plate type axial piston pumps have the merits of wide operating conditions and high

efficiency, the characteristics of pressure pulsation and flow ripple which result in system noise generation are

on-going problems. This research examined the analytic models of the dynamic oil pressure and flow char-

acteristics in the pump. A new mathematical model which considered the pressure behaviors of each cylinder and

discharge piping was developed to analyze the pump pressure and flow. This model also considered the leakages

in the clearances which many researchers have ignored so far. Using the developed model, numerical calculations

were implemented. The results showed that widely used simple model which considered only a single cylinder

can not predict actual discrete flow dynamics and that fluid inertia effect has to be considered in the mathematical

model. Several critical parameters were discussed such as port volume and discharge resistance on the assump-

tion that the pipe length is not so long. The effect of leakages was studied on the final stage.

Keywords − piston pump(피스톤펌프), pressure pulsation(압력맥동), flow ripple(유량리플), computer

simulation(컴퓨터 시뮬레이션)

1. 서 론

사판식 피스톤 펌프는 제조상의 편의와 높은 동력밀

도로 인해 항공 및 산업 분야에서 보편적으로 사용되

고 있는 대표적인 유압기기이다. 하지만 펌프 내부에서

발생하는 압력맥동(pressure pulsation)과 유량리플(flow

ripple)에 의해 발생하는 시스템 소음문제는 많은 연구

와 개선에도 불구하고 아직도 만족할 만한 수준을 달

성하지 못하는 실정이다[1]. 맥동압의 발생원인은 첫째

로 회전운동 중 토출밸브를 지나는 피스톤의 개수의 변

동이 불연속적이기 때문에 기하학적인 토출량의 차이가

나타나기 때문이다. 하지만 이러한 운동학적 맥동

(kinematic pulsation)보다는 피스톤과 밸브가 만나기 시

작하는 지점이나 분리되기 시작하는 임계구간에서의 압

력차에 의한 동적 맥동(dynamic pulsation)이 맥동의

전체 진폭에 더 큰 기여를 하는 것으로 알려져 있다.

Kim, J. K. et al[2]은 실린더 배럴에 위치한 하나의

실린더에 비접촉식 압력센서를 부착하여 주축을 통해

그 신호를 받아들이는 시험법으로 실제 실린더 내부에

서 일어나는 동적 맥동압을 측정하였다. 하지만 맥동의
†
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발생원인과 유압회로의 토출부 배관 특성의 영향에 관

한 고찰은 없었다. 한편 이전 연구에서는 피스톤 펌프

의 실린더 압력 및 토출유량을 계산하기 위해 모든 실

린더들이 동일한 이력을 거치면서 실린더 하나의 압력

이력만 고려하는 단일 피스톤 해석기법이 널리 사용되

고 있다. 정확한 해석을 위해서는 실린더 내부로 유입

되거나 외부로 유출되는 밸브의 흡입포트와 토출포트

에서의 압력 변동 또한 고려되어야 하나 포트부 형상

이 제조사마다 다르고 모양 또한 복잡하여 모형화 하

기가 쉽지 않다. Edge와 Darling[3]은 이러한 단일 피

스톤 모형 개념을 유지하면서 예압 그루브에 있는 유

체의 관성질량을 고려하여 동적 맥동압을 계산하였으

나, 그 모형 역시 실린더 개수에 해당하는 주기성을

갖는 맥동압을 재현하지 못했다. 또한 실제 그루브가

없는 밸브판에서도 맥동이 발생하는 현상을 보면 그

모형은 보편적이지 않다는 것을 알 수 있다. 그러므로

본 연구에서는 토출부 포트의 압력변동을 고려하여 물

리적인 맥동현상을 재현할 수 있는 새로운 해석모형을

제안하였다. 이 모형의 특징은 토출부 포트 유체의 압

축성과 그 포트에 연결된 관로에서의 유체 운동량 효

과(momentum effect)를 고려했다는 점이다. 또한 본

해석결과는 펌프의 토출부는 배관끝단의 밸브, 오리피

스 등의 유체저항의 형태가 맥동의 형태에 주는 영향

또한 보여주었다. 

2. 이론적 배경

2-1. 사판식 피스톤 펌프의 작동 원리

Fig. 1은 사판식 피스톤 펌프의 회전부를 개략적으

로 나타낸 그림이다. 사판과 밸브판은 하우징에 고정

이 되어 있고, 주축과 함께 회전하는 실린더 배럴에는

실린더가 일정 개수(본 연구에서는 9개로 정함)만큼 있

고 그곳을 통해 사판의 안내를 받은 피스톤이 왕복운

동을 한다. 피스톤이 실린더의 부피를 줄이는 방향(그

림에서는 왼쪽방향)으로 움직이면 압력유체를 토출시

키고 부피를 늘리는 반대 방향으로 움직이면 실린더는

저압의 유체를 흡입구로부터 빨아들이게 된다. 이때 밸

브의 토출구와 흡입구를 지나는 실린더의 개수는 반복

적으로 변동된다 (Fig. 1의 펌프에서는 3개와 4개를

반복). 그런데 고압의 유체를 다루는 유압펌프의 경우

밸브 구멍을 만나기 직전의 실린더 압력과 만났을 때

의 압력은 차이가 매우 커서 유동의 불안정성을 초래

하게 된다. 특히 흡입부에서 토출부로 가는 임계구간

에서는 실린더 부피는 줄지만 실린더로 작동유가 흘러

들어오는 역류(back-filling) 현상이 발생하게 된다.

2-2. 지배 방정식 유도

펌프의 작동유체는 압축성을 지니고 있으며 실린더

의 시간에 따른 부피변화는 사판과 실린더 배럴의 회

전운동에 의한 피스톤 운동학에 의해 결정된다. 그리

고 피스톤/실린더, 슬리퍼/사판, 배럴/밸브판 간극에서

의 누설은 실린더의 압력을 완화시킨다.

2-2-1. 피스톤 운동학

피스톤의 각도 위치에 대해 피스톤의 변위, 속도가

결정된다. 그리고 피스톤의 변위로부터 실린더의 부피

가 결정된다.

(1)

(2)

(3)

2-2-2. 유체의 연속 방정식

실린더 배럴의 i번째 실린더와 밸브포트 검사체적에

대해 압축성 유체의 연속 방정식을 적용하면 아래의

식 (4), (5)와 같다. 체적탄성계수 K는 2 GPa을 사용

하였다.

(4)

(5)

i번째 실린더에서 토출부 밸브포트로 흐르는 오일의

s R β 1 ϕcos–( )⋅tan⋅–=

v ω R β ϕsin⋅tan⋅ ⋅–=

V V0 R Ap β 1 ϕcos–( )⋅tan⋅ ⋅–=

dPi

dT
------- K

Vi

----
dVi

dt
------- QV i, QPC i, QSS i, QBV i,+ + + +⎝ ⎠
⎛ ⎞–=

dPV

dt
-------- K

VV

----- QV i, QPipe–∑( )=

Fig. 1. Model pump configuration (N=9).
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유량 QV,i는 아래와 같이 전통적인 오리피스(Orifice)

모형을 사용하였다. 식 (6)에서 오리피스 계수 C는

0.65를 사용하였다. 첫 번째 실린더의 개구면적 AO,1이

Fig. 1에서 표시 되어 있다.

(6)

2-2-3. 간극에서의 누설에 관한 근사식

식(4)의 실린더 유량 연속 방정식에서는 상대운동 면

에서의 누설을 고려하였다. Fig. 2와 같이 일정한 두께

의 간극을 가정한 누설 모형을 사용하였고, 이 모형으

로부터 식 (7)~(9)와 같은 닫힌 형태의 해석식들이 유

도되였다. 결국 이 해석식들은 피스톤/실린더, 슬리퍼/

사판, 배럴/밸브판 간극들을 각각 동심환상, 원형평판

간극으로 모형화한 식들이다.

(7)

(8)

(9)

Fig. 2(c)와 식 (9)는 각각 배럴에 있는 개구부 하나

에 대한 누설유동의 흐름을 나타낸 그림과 식이다. 이

들에서 배럴과 밸브판 사이의 간극에서의 누설은 배럴

과 밸브판에 있는 개구부의 라운딩 영향을 무시하고

반경방향으로의 유동만 고려하였다. 이것과 동일한 개

념이 배럴의 다른 개구부와 밸브판의 개구부에도 적용

되었다.

2-2-4. 운동량 효과를 고려한 배관부의 모형화

배관부는 유체의 입력과 출력을 가진 압력챔버로 볼

수 있고 혹은 특정 길이와 가변 단면적을 가진 배관으

로도 볼 수 있다. 모형화 하기에는 전자 쪽이 더 간편

하지만 소음 주파수 분석의 입장에서 후자 쪽으로 모

형화 하는 것이 더 바람직하다는 견해가 지배적이다

[4]. 본 연구에서는 이러한 두 관점의 중간에 해당하는

짧은 배관의 일괄 매개변수 모형(lumped parameter

model)을 사용하였다. 배관의 길이가 긴 경우에는 압

력과 유량이 배관전체에 걸쳐 균일하다고 볼 수 없으

므로, 하나의 검사체적을 사용하는 본 연구의 일괄 매

개변수 모형은 짧은 배관에서만 적용할 수 있다. Fig. 3

은 본 해석연구에서 사용된 모형의 개념을 보여주는

QV i, CAO i,

2 Pi PV–( )
ρ

---------------------- Pi PV–( )sgn=

QPC

πdphPC

3

12ηlPC
---------------- P PH–( )

πdPvPhPC

2
---------------------–=

QSS

πhSS

3

6η rS2 rS1⁄( )ln
------------------------------ Pr PH–( )=

QBV

P PH–( ) hBV

3⋅
12η

----------------------------=

 
1

1 lB1 R rB–( )⁄+( )ln
------------------------------------------

1

1 lB2 R rB+( )⁄+( )ln
------------------------------------------+

⎩ ⎭
⎨ ⎬
⎧ ⎫

φB⋅ ⋅

Fig. 2. Lubrication parts in the model pump.

Fig. 3. Flow model in the valve port and pipe.
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그림이다. 점선으로 된 검사체적 양단의 압력과 내부

유동, 그리고 면적은 균일하다고 가정하고 운동량 보

존법칙을 적용하면 아래의 식 (10)이 유도 된다.

(10)

이 모형을 Fig. 3(b)의 토출부에 적용하면 포트를

균일 압력의 챔버로, 일정 직경의 배관으로 등가모형

을 세울 수 있다.

(11)

식 (11)을 풀기 위해 검사체적의 영역설정과 감쇠계

수를 적절히 정해야 하는데, 배관모형에서는 단면적 변

화, 벽면의 마찰 등의 다양한 손실인자가 존재하고 배

관의 끝단은 밸브, 오리피스, 액추에이터 등의 유동의

저항이 존재한다. 만약 이러한 저항을 검사체적에 포

함 시킨다면 그 유동저항에 해당하는 감쇠계수가 검사

체적 전체의 감쇠의 대부분을 차지할 것이다. 그러므

로 끝단 유동저항의 형태에 따라 검사체적의 감쇠계수

를 정하여야 한다.

3. 시뮬레이션

3-1. 해석 대상 펌프의 사양

본 연구의 해석 대상펌프 및 배관부의 사양은 Kim,

J. K. et al[2]을 참고하였다. 그래서 실린더 압력을 측

정한 실험결과와 해석결과를 비교하였다. 

3-2. 수치해석 개요

9개의 실린더를 사용하는 펌프에 대해서 식 (4)와 흡

입/토출 포트에 관한 식 (10), (11)이 각각 2개씩 필요

하다. 하지만 본 해석에서는 전체 시스템에 영향력이 큰

토출부에만 적용하고 흡입구는 일정한 압력이라고 가정

하였다. 그래서 총11개의 연립 상미분방정식을 4차

Runge-Kutta 방법을 사용하여 계산하였다. 이 때 각 간

극들은 적절한 윤활성능을 보이고 있다고 가정하였고

그 유막두께는 모두 10 µm로 정하였다. 해석의 정확성

을 보장하기 위해 계산오차에 따라 시간스텝을 변동시

키는 수치해석기법(adaptive time-step)을 사용하였다. 

4. 해석 결과 및 고찰

3.2절에서 설명한 방식으로 수치해석을 수행하였다. 우

선 기존의 단일 피스톤의 거동만 고려하던 펌프 동역학

모형과 본 연구에서 개발된 모형을 비교하였고, 주요인

자인 밸브포트의 부피, 파이프 직경과 길이, 끝단저항 유

형에 따라 맥동형태가 어떻게 달라지는지 관찰하였다.

그리고 실제 실린더 압력 측정 시험 데이터와의 비교검

토를 하 고, 마지막으로 상대운동부 간극에서의 누설이

실린더 압력과 토출유동에 미치는 영향을 분석하였다. 

4-1. 제안된 모형의 유효성

Fig. 4는 Kim, J. K. et al[2]이 주축의 회전각에

따른 1st실린더 압력값들을 실험적으로 측정한 결과 그

래프 위에 본 연구에서 계산된 압력값들을 겹친 그림

이다. Fig. 4(a)의 계산은 토출압력 10 MPa, 20 MPa,

30 MPa에서만 수행하였고 기존의 단순 모형과 본 연

구에서 제시된 모형으로부터 계산된 결과들을 모두 그

렸다. Fig. 4(b)도 밸브판의 예압각에 따른 결과의 변

동을 Fig. 4(a)와 동일한 방식으로 계산하여 실험치와

비교한 그래프이다(예압각 0o와 13o를 상징하는 VP1,

VP2에 관해서만 계산하였음). 결론적으로 Fig. 4에서

알 수 있듯이 제시된 모형은 기존의 단순모형에서 구

현하였던 압력의 경향성뿐만 아니라 맥동현상도 적절

히 구현할 수 있을 것으로 사료된다.

4-2. 유동저항의 영향에 관한 고찰

펌프의 토출배관에서 나오는 유동에 압력을 유발시

키기 위해서는 토출배관 끝단에 유동저항이 있어야 하

는데 이 유동저항에 따라 압력맥동의 형태는 달라진다.

Fig. 5를 보면 이러한 저항의 유형에 따라 맥동의 양

상(진폭과 주파수 등)이 달라지는 것을 알 수 있다.

Fig. 5에서의 저항#1은 배관의 끝단에 구멍의 면적이

일정한 오리피스를 단 저항을 뜻하고, 저항#2는 배관

끝단의 면적은 배관의 단면적과 동일하게 하고 압력경

계조건을 설정토출압력(20 MPa)으로 정한 형태이다. 그

P1 P2– pl
Q
·

A
---- ξ

1

2
---ρ

Q Q

A
2

----------+=

PV Pout– ρlPipe
Q
·
Pipe

APipe

---------- ξ
1

2
---ρ

QPipe QPipe

APipe

2
-----------------------+=

Table 1. Model pump specification

Displacement (cc/rev) 63

Swash-plate angle (deg) 18

The number of piston (ea) 9

Max. pressure (MPa) 35

Speed (rpm) 1500

Pipe diameter (mm) 25.4
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래서 저항#2의 경우는 관로저항만 존재하게 된다.

Fig.4를 포함한 일반 펌프의 맥동형태는 위의 두 가지

저항의 중간형태에 해당한다고 볼 수 있다.

4-3. 토출포트 부피의 영향에 관한 고찰

펌프의 설계에 따라서 맥동의 형태는 실로 다양한데

식(5)에 따르면 토출포트의 부피가 클 수록 맥동이 줄

어들게 된다. 또한 선형압축유체로 모형화된 유체의 압

력변동은 초기부피에 역비례한다는 물리적인 원리를

생각해도 동일한 결론을 예측할 수 있다. Fig. 6 역시

회전각에 따른 1st 실린더의 압력변동을 포트 부피 별

로 나타낸 그래프이다. 그림에서의 경향성을 비추어보

면 Fig. 4에서 예시된 펌프[2]의 토출포트 부피는 맥동

감소 측면에서 적정부피보다 작았을 것이라는 예상을

할 수 있다. 

4-4. 누설량 고려의 필요성에 관한 고찰

일반적인 사판식 피스톤 펌프에서의 간극들은

Fig. 4. Measurement [2] and calculation of cylinder

pressure and discharge flow.

Fig. 5. Effect of end resistance.
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5~20㎛정도(피스톤/실린더 부의 경우 간극은 피스톤

직경의 1/1000 수준이 됨)가 유지되게 윤활설계를 하

면 에너지 손실의 측면에서 최적이 되는 것으로 알려

져 있다[5]. 한편 많은 연구자들이 실린더 압력 특성을

해석할 때 간극에서 일어나는 누설의 영향을 무시해

왔다. 그 이유는 피스톤 펌프의 누설량은 토출유량에

비해 매우 작기 때문에 압력거동에 큰 영향을 미치지

않는 것으로 간주 하였기 때문이다. 

Fig. 7은 간극의 크기에 따른 실린더 압력을 나타낸

그래프이다. 간극#1은 모든 간극들이 10 µm 일 때, 간

극#2는 모든 간극들이 30 µm 일 때, 그리고 간극#3은

모든 간극들이 70 µm 일 때를 나타낸다. 간극이

20 µm 이하에서는 실린더압력 결과차이가 거의 없게

나타났는데, 이렇게 유막두께가 적절히 유지되고 있는

상황(20 µm 이하)을 가정한 맥동해석에서는 각 간극에

서의 누설은 중요한 인자가 아닐 것으로 사료된다. 하

지만 일반적인 간극을 넘어서는 계산영역(30 µm 이상)

에서는 평균값뿐만 아니라 맥동형태도 현저히 달라졌으

므로 해석에 간극에서의 누설량을 고려해야 할 것이다. 

5. 결 론

이상에서 살펴본 바와 같이 본 연구에서는 사판식

피스톤 펌프의 실린더 압력과 토출 유량 등의 동적거

동을 예측할 수 있는 새로운 해석 모형이 제안 되었다.

그 해석 모형을 사용하여 계산된 결과들을 기존의 단

순 모형을 통한 계산결과와 비교하였고, 또한 과거에

수행되었던 실린더 압력 측정시험결과들과 비교하여

그 유효성을 입증하였다. 그리고 배관 끝단의 유동저

항의 상태와 토출포트의 부피에 따라 압력맥동의 양상

이 민감하게 달라지는 것을 보였다. 간극의 크기에 따

른 맥동형태의 변동여부 또한 고찰하였는데 정상적인

간극이 유지될 때에는 펌프의 압력맥동계산에 누설을

고려하지 않아도 되나 간극이 비정상적으로 커질 때에

는 누설량을 모형에 고려해야 함을 보여주었다.

기호 설명

A 면적

C 오리피스 계수

K 오일의 체적 탄성계수

N 실린더 개수

P 오일의 압력

Q 단위 시간당 부피 유량

R 피스톤 피치 써클 반경

V 부피

X, Y, Z 관성 좌표계

d 직경

h 평균 유막두께

l 길이

r 반경

v 속도

β 사판각

η 점성계수

x 유동 감쇠계수

ρ 오일의 밀도 

φ 각도

ϕ 실린더 배럴의 회전각

ω 실린더 배럴의 회전속도

Fig. 6. Effect of port volume.

Fig. 7. Effect of clearance.
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하첨자

0 배럴의 초기각 위치 (즉, ϕ=0)

혹은 피스톤의 외사점 (ODC)

B 실린더 배럴

B1 배럴의 안쪽 랜드부

B2 배럴의 바깥쪽 랜드부

BV 실린더배럴/밸브판

H 하우징

O 오리피스

Pipe 토출 배관

PC 피스톤/실린더

S1 슬리퍼 패드의 내부 원형부

S2 슬리퍼 패드의 외부 원형부

SS 슬리퍼/사판

V 밸브 포트

i ith 실린더 

out 토출 배관 끝단
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