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Abstract 

The design of a high speed axial piston pump for hydrostatic transmission systems requires specific understanding 
on where and how much its internal frictional and flow losses are generated.  In this study, the frictional loss of a bent-
axis type hydraulic piston pump was analyzed in order to find out which design factors influence the mechanical 
efficiency most significantly. To this end, the friction coefficients of the sliding components were experimentally 
identified by a specially constructed tribometer. Applying them to the three-dimensional dynamic model of the pump 
presented by Doh and Hong [1], the friction torques generated by the sliding components such as piston head , bearing 
and valve plate were theoretically computed. The accuracy of the computed results was confirmed by the comparison 
with the experimentally measured mechanical efficiency. In this paper, it is shown that the viscous friction on the valve 
plate and the drive shaft bearing is the primary sources of the frictional losses of the bent-axis type pump, while the 
friction forces on the piston contribute to them only slightly. 
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        에 작 용 하 는 마 찰 토 크
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1. 서 론 

최근에 고정 용량형 유압 펌프를 구동하는 

전기 모터의 속도를 조절하여 실린더의 변위를 

제어하는 방식의 정유압 구동장치가 항공분야에서 

점차 응용되기 시작하고 있다[7,8]. 이러한 방식의 

Electro-hydrostatic Actuator(이하 EHA 로 

약칭)는 항공기의 소위 Power by wire 시스템을 

구성하는 기본 요소에 해당되는데,  유압 실린더와 

유압 펌프, 전기 모터를 일체화 함으로써 종래에 

사용되어 온 유량 제어용 서보 밸브는 물론, 주 

펌프에서 각 서보 밸브로 유압을 공급하는 배관이 

필요 없게 된다. 따라서 항공기의 pay load 및 

연비의 증가와 더불어 유지 보수 비용을 

획기적으로 절감시켜 주는 효과가 있다[7].  

EHA 의 핵심기술 중 하나는 유압 펌프를 소형화 

및 고속화하여 EHA 의 크기와 무게를 줄이는 

것이다. 
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EHA 용 펌프로는 작동 압력 350bar 이상, 

최대회전속도 10,000rpm 이상을 허용하면서 85% 

이상의 높은 전효율을 보장하는 종류로 

선정되어야 한다. 이러한 고압, 고효율 조건을 

만족시킬 수 있는 구조는 피스톤 펌프인데, 

저속에서의 누설 손실이 적어야 하는 조건을 

만족시키는 데에는 피스톤 슈에 정유압 베어링을 

채택해야 하는 사판식보다 사축식이 유리하다. 

그리고 정지와 기동, 반전을 반복하는 사용 

조건에서는 피스톤에 측력이 발생하지 않는 

사축식이 윤활 측면에서도 더욱 적합하다고 할 수 

있다. 

고속회전에 적합한 펌프를 설계하기 위해서는 

펌프의 마찰손실과 누설 손실이 부하압력과 

회전속도에 따라서 어떤 설계 인자에 의해 영향을 

주로 받는 지 규명해야 한다. 사판의 각도를 

조절하여 쉽고 빠르게 토출 유량을 제어할 수 

있기 때문에 사용빈도가 사축식보다  높은 사판식 

피스톤 펌프에 관해서는 동역학 모델링, 윤활 및 

누설 손실 해석 등과 관련한 연구사례가 많이 

발표되어 왔다[2,3,4,5,6,9,10]. 그러나 동적인 

배제용적 제어에 거의 사용되어 오지 않은 사축식 

펌프에 관해서는 관련 연구사례가 거의 없는 

실정이기 때문에 새로운 연구 대상으로 대두되게 

되었다. 

참고 문헌[1]에서는 사축식 피스톤 펌프의 

기구학 및 동역학 모델 유도에 주된 목적을 두고 

이론적으로 마찰손실을 계산하는 일련의 과정들을 

소개하였다. 여기에서는 피스톤과 밸브 플레이트의 

마찰 계수에 대해 문헌을 참고하여 임의의 

가정치를 사용하였고, 따라서 계산 결과에 대한 

실험적인 검증이 생략되었다. 반면에, 본 

논문에서는 피스톤과 밸브 플레이트뿐만 아니라, 

베어링의 마찰계수를 직접 측정하여 사축식 

펌프에 대한 동역학 모델의 오차를 줄이고, 실제 

펌프의 마찰 손실을 측정하여 마찰 손실에 대한 

이론적 계산 결과의 높은 정확도를 검증한 연구 

결과를 소개하고자 한다. 
 

2.  사축식 피스톤의 기본 구조 및 운동학 

본 논문의 해석 대상인 사축식 피스톤 펌프는 

Fig. 1 과 같이 베벨 기어를 사용하여 실린더 배럴

을 구동하기 때문에 실린더 배럴의 경사각이 크다

는 특징을 갖는다. 기본 사양은 Table 1 과 같다. 

펌프에서 마찰손실이 발생하는 부위는 베어링, 타

이밍 기어, 피스톤의 볼 조인트와 피스톤 헤드, 

실린더 배럴과 밸브 플레이트 사이이다. 마찰손실 

해석을 위해서는 운동학 해석을 통해 이들 각 요

소 간의 상대속도를 알아야 한다. Fig.2 는 운동

학 해석을 위한 주요 변수들과 그 실제 값을 보여

준다. 

Table 1. Specification of the pump 

 

 
Fig. 1  Schematic diagram of the pump 
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실린더 배럴 경사각 40 deg 

볼조인트 회전반경,  RS 10.75 mm 

실린더 챔버 회전반경, RC 9.5 mm 

 
(a) Coordinate systems and geometrical parameters 

 

 
 

(b) Geometry of the spherical piston 

배제 용적 4.88cc/rev 피스톤 수 5 

보어 직경 9.5 mm 피스톤 행정 13.77 mm
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Ri 6.25 mm ri 7.4 mm 

Ro 13.25 mm ro 11.6 mm 

 
(c) Geometry of the valve plate 

 
Fig. 2  Principal parameters of the pump 

 
운동학 해석을 통해 펌프의 회전속도가 10,000 

rpm 일 때 피스톤 헤드가 실린더 보어 내에서 이

동하는 속도와 볼 조인트의 각속도 성분을 계산한 

결과는 Fig. 3 과 같다. 피스톤의 최대속도는 약 

7m/s, 볼 조인트의 최대 각속도는 약 50 rad/sec 

임을 알 수 있다. 따라서 반경이 5.5mm 인 볼 조

인트 표면의 마찰속도는 0.275 m/s 이하의 값을 

갖는다. 
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(a) Velocity of piston head  (b)Angular velocity of ball joint 

Fig. 3 Relative velocity of piston head and ball joint 
(n=10,000 rpm) 

3. 요소별 마찰 모델 및 마찰 계수의 측정 

3.1 마찰력 측정장치 
 

피스톤의 헤드 및 볼 조인트, 베어링, 타이밍 

기어 그리고 밸브 플레이트와 실린더 배럴 간의 

마찰계수는 소재와 표면 상태에 따라 결정되므로 

실험적으로 확인해야 한다.  이를 위해 Fig. 4 와 

같은 마찰력 측정장치를 제작하였다. 이 장치는 두

개의 원판 형태 시편에 수직력을 가한 상태에서 

강제로 상대 회전을 시킬 때의 구동 토크를 측정

하는 원리에 의해 마찰계수를 확인할 수 있다. 회

전할 수 없는 상부 시편은 토크 센서와 수직력 센

서에 고정되고, 감압밸브에 의해 구동력이 조절되

는 유압 실린더에 의해 수직으로 이동할 수 있다. 

하부 시편은 유압 모터에 의해 10,000 rpm 까지 

회전할 수 있고, 별도의 순환 펌프가 시편들의 접

촉 표면을 연속 세척할 수 있도록 하였다. 
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Fig. 4 Schematic diagram of the tribometer 

 
3.2 밸브 플레이트의 마찰 모델 및 마찰 계수 
 

밸브 플레이트에서의 마찰 토크를 수식화하기 

위해서 다음과 같은 가정을 하였다. 

i) 유체 유동과 압력 구배의 발생은 반경방향에 대

해서만 고려한다. 

ii) 밸브 플레이트와 실린더 블록 사이의 간격은 

일정하게 유지된다. 

밸브 플레이트에서의 마찰 토크는 다음 식과 같

이 표현할 수 있다(2)(3)(4). 
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Fig.5 는 밸브 플레이트와 실린더 배럴 간의 

마찰을 측정한 결과를 실선으로 보여 준다. 점선은 

밸브 플레이트와 실린더 배럴 사이의 간극이 

10µm 이고, 오일의 동점도가 70cSt 일 때, 밸브 

플레이트에서의 유체 마찰력을 계산한 결과이다. 

이들 고체 마찰 및 유체 마찰을 합하여 구해진 마

찰계수 곡선은 Fig.6 와 같다. 
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Fig. 5  Friction torque of the valve plate 
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Fig. 6  Friction coefficient of the valve plate 

 
3.3 베어링의 마찰 모델 및 검증 
 

Palmgren 은 베어링의 마찰 토크, b
fT 에 대하여 

다음과 같이 기계적 마찰 토크, mT 와 점성 마찰 토

크, νT 로 구성된 실험식을 유도하였다(12). 베어링 

형태에 따라 주어지는 상수 1 0, , ,f f a b 는 제조업체

의 카타로그(13)를 참조하여 구할 수 있다. 
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Fig.7 은 Fig.4 의 마찰시험기를 이용하여 측정한 
베어링의 마찰 토크와 Palmgren 의 실험식을 이용

하여 계산한 결과를 비교한 것이다. Palmgren 의 실
험식이 실제값과 잘 일치하는 것을 볼 수 있다. 

0 2000 4000 6000 8000
0.00

0.01

0.02

0.03

0.04

0.05

0.06

Condition 
 - Axial Load : 100 Kgf
 - Kinematic Viscousity of Lubricant : 72 cSt

Fr
ic

tio
n 

to
rq

ue
 o

f t
he

 B
ea

rin
g,

 T
b f (K

gf
-m

)

Rotational Speed, n (RPM)

 Analysis
 Experiment

 
Fig. 7 Friction torque of the bearing 

 
3.4 피스톤 헤드 및 볼 조인트의 마찰 모델 
 
피스톤 헤드에서의 마찰력 및 볼 조인트에서의 

마찰 토크 모델은 다음과 같이 접촉면에 대한 수
직하중과 마찰계수의 곱으로 나타낼 수 있다(1). 
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Fig. 8  Friction coefficient of the test piece 

 
볼 조인트에 작용하는 수직력은 약 220kg 까지 

달하나, 그 표면에서의 최대 미끄럼 속도는 펌프를 
10,000 rpm 으로 구동할 때에도 운동학 해석에 의
하면 0.3m/s 이하이다. 그리고 볼 조인트의 표면은 
펌프 케이스 내의 오일에 잠겨 있는 상태에서 윤
활이 된다. 볼 조인트와 동일한 재질과 표면처리 
상태를 갖고 오일 속에서 회전하는 시편의 마찰계

수를 측정한 결과는 Fig.8 와 같다. 0.3 m/s 이하의 
저속에서는 시편의 stick-slip 현상 때문에 직접 측
정이 불가능하였으나, 약 0.07 에서 0.09 사이의 값
을 갖는 것으로 추정할 수 있다. 따라서 그 중간치

인 0.08 을 마찰계수로 가정하였다. 
피스톤 헤드의 경우, 상대 속도가 펌프 회전속

도 10,000 rpm 에서 7 m/s 까지 달하나, 구조적으로 
수직 반력이 150N 이하의 크기로 매우 작기 때문

에 마찰계수를 1.0 으로 가정하더라도 피스톤 헤드 
단면에 작용하는 압력에 의한 힘의 0.5%에도 미치

지 못한다. 따라서 Fig.8 에서 1 m/s 이상에서의 속
도에 해당하는 값인 0.025 로 일정하게 가정하여도 
큰 오차가 발생하지 않는다. 

4. 마찰력 및 마찰손실 해석 결과 

앞에서 정의한 마찰계수들을 사축식 피스톤 펌
프의 동역학 모델에 대입하여 500rpm, 10,000rpm 에

서 피스톤 헤드와 볼 조인트에 작용하는 수직반력

을 계산하면 Fig.9, Fig.10 과 같다. 
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Fig.9 Change of reaction force on piston head 
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Fig.10 Change of reaction force on ball joint 

회전수가 증가하면, 피스톤에 작용하는 관성력이 
증가하여 피스톤 헤드에 작용하는 수직 반력은 크
게 변하나, 볼 조인트의 반력은 별로 변하지 않는 
것을 볼 수 있다. 그러나 피스톤 헤드에 작용하는 
수직 반력 자체가 150 N 미만에 불과한 것도 알 수 
있다. 

피스톤 헤드와 볼 조인트에 발생되는 마찰력과 
마찰토크를 구하면, 일과 에너지의 원리를 이용하

여 펌프 구동축에 작용하는 토크 손실로 환산할 
수 있다. 볼 조인트에서의 마찰에 의한 구동 마찰 
토크의 평균치는 Fig.11 에서 보는 바와 같이, 
10,000rpm 에서 약 0.12 Nm 로 나타났다. 이것은 
300bar 의 부하압력이 작용할 때 4.88cc/rev 의 체적 
용량을 갖는 펌프를 구동하는 데 필요한 이론 토
크(23.09Nm)의 약 0.52%에 해당된다. 
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Fig. 11 Change of friction torque at ball joint 

피스톤 헤드의 마찰력에 의한 구동 토크의 변
화는 Fig.12 와 같다. 피스톤 헤드에 작용하는 마찰

력은 회전속도에 의해 큰 영향을 받지만 그로 인
한 마찰 토크의 평균치 증가는 약 0.01 Nm 정도로 
미미하게 나타났다. 
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Fig. 12 Change of friction torque at piston head 

밸브 플레이트의 마찰 토크는 Fig. 13 에서 보
듯이 회전속도에 따라 크게 증가하는 데, 이는 유
체 마찰에 기인한다. 저속에서는 평균 마찰토크가 
0.1914 Nm 에 불과하였지만, 고속에서는 1.637 Nm
으로 증가하였다. 이 결과를 보면 밸브 플레이트에

서의 마찰 손실이 피스톤에 발생하는 마찰 손실보

다 약 10 배에 달하는 것을 알 수 있다. 
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Fig.13 Change of friction torque at valve plate 

베어링에서도 유체 마찰에 의하여 회전 속도에 
따라서 마찰 토크가 증가하는 것을 Fig.14 를 통해 
확인할 수 있다. 500rpm 에서는 마찰 토크의 평균

치가 0.377 Nm 이나, 10,000rpm 에서는 0.91 Nm 으로 
증가하였다. 

피스톤 헤드, 볼 조인트, 밸브 플레이트, 베어링

에서의 마찰력을 모두 중첩시켜 300 bar 의 부하 압
력이 작용하는 펌프의 구동 토크를 계산하면 Fig. 
15 와 같다. 피스톤의 수가 모두 5 개인데, 토크 맥
동은 이론적으로도 설명되듯이 펌프 1 회전당 10
회 발생되고, 10,000rpm 에서 약 2.7 Nm 의 마찰토

크가 발생하는 것으로 나타난다. 이것은 이론 구동

토크의 약 11.7%에 달한다. 
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Fig. 14 Change of friction torque at bearing 
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Fig. 15 Change of the pump input torque 
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Fig. 16 은 펌프 토출 압력을 2000psi (137.9bar)로 
고정시키고 회전 속도를 변화시켜가면서 펌프를 
구동하기 위해 필요한 토크를 실제로 측정한 값과 
계산 결과를 비교한 것이다. 계산치가 측정치보다 
약 6% 작게 나타났는데, 이것은 베벨기어의 마찰

을 고려하지 않았고, 밸브 플레이트와 실린더 배럴 
간의 간격을 10µm 로 가정한 것이 주된 요인으로 
추정된다. 펌프 케이스 내 오일이 채워진 상태에서 
실린더 배럴이 회전함에 따라 발생될 수 있는 유
체 마찰력은 실험적으로 확인한 결과, 무시할 수 
있을 정도로 미미하였다. 
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Fig.16 Practical & analytical pump input torque 

  Fig.16 으로부터 기계 효율을 구하면 Fig.17 과 

같이 동일한 부하압력에 대해서는 회전속도가 증

가할수록 효율이 감소하는 효율 곡선을 얻게 된다. 

해석 대상 펌프는 8,000rpm 의 고속에서도 약 

75%의 높은 기계효율을 나타내는 것을 알 수 있

다. 
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Fig. 17 Change of pump mechanical efficiency 

5. 결론 

사축식 유압 펌프의 마찰손실 해석을 통해 고속 
회전시 베어링과 밸브 플레이트에서의 마찰력이 
가장 큰 영향을 주는 것을 확인할 수 있었고, 피스

톤에 작용하는 수직 반력과 마찰력이 상대적으로 
작기 때문에 고속 회전에 적합한 것도 알 수 있었

다. 본 논문에서는 마찰손실 해석 오차가 약 6%로 
나타났는데, 타이밍 기어에서의 마찰손실 모델을 
추가한다면 오차를 더 줄일 수 있을 것으로 기대

된다. 고속 회전용 사축식 피스톤 펌프의 설계에 
있어서 기계효율을 높이려면 적절한 베어링 선정 
및 실린더 블록과의 최적의 간극을 가질 수 있는 
밸브 플레이트 형상 설계를 통해 점성마찰력을 줄
이는 방향으로 검토해야 할 것이다. 
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