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球形叶片液压泵吸排油的动态特性分析

皮东亚，张　瑞，俞亚新
（浙江理工大学机械与自动控制学院，杭州３１００１８）

　　摘　要：通过对球形叶片液压泵吸排油过程的分析，应用 Ｍａｔｌａｂ建立泵的动态特性仿真模型，对叶片泵吸排油时的
压力冲击和回流流量进行分析，实现了对球形叶片液压泵动态特性的研究。针对容腔在高低压腔过渡阶段存在压力冲击
的问题，采用正交试验法，对排油窗口入口处三角槽的偏置角、包角、顶角和截面底角这４个影响压力冲击的因素进行优
化，由极差分析获得各因素对容腔内部压力的影响规律，找到了影响容腔内部压力的主要因素和次要因素，经过多
次正交试验获得了各因素的最优组合。结果表明：各个容腔之间的吸排油过程以π为相位差周期性变化；当三角槽
的顶角取５３．７５°，截面底角取８７．５０°，偏置角取１１．２５°，包角取２．５０°时，容腔在高低压腔过渡阶段的压力峰值为

３１．９４ＭＰａ，回流流量为２．０５Ｌ／ｍｉｎ。容腔内的压力冲击和回流现象均有显著改善，从而有效降低了泵的噪声。
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０　引　言

目前工业上使用的容积式液压泵通过增大和缩

小密闭腔室的容积来实现进排油工作，容易导致工
作输出流量的不稳定性。脉动的流量进入液压系统
后会产生压力脉动，引起系统振动，从而产生较高噪
声，严重影响液压系统的整体性能［１］。有关液压泵
噪声的产生机理及降噪问题的研究，已成为国内外
学者研究的热点。刘巧燕等［２］提出了一种能够实现
流量多级输出的双定子力平衡轴向柱塞泵，分析了
柱塞数与泵输出特性的关系，发现当两个泵的柱塞
数相同且均为奇数时，流量波动最小。高彦军等［３］、

Ｘｕ等［４］通过对轴向柱塞泵的仿真分析，研究了油液
特性和预压缩容积大小对流量脉动的作用规律。阳
宝元等［５］、李少年等［６］通过对叶片泵定子曲线的优
化设计，有效解决了高压回流、叶片磨损严重等问
题，降低了泵的工作噪声。刘巍等［７］采用正交试验
法对泵进行多目标多参数优化研究，得到了最佳的
参数组合方案。Ｙｅ等［８］分析了轴向柱塞泵配流盘
上设置阻尼孔、阻尼槽等降噪形式对压力和流量特
性的影响，并运用遗传算法对多目标参数进行了优
化研究。通过对液压泵压力和流量的研究能够优化
泵的结构，进一步提升泵的性能，但是现有的液压泵
动态特性研究普遍针对低压泵，关于高压泵的动态
特性研究尚存在欠缺，因此有必要对此进行相关
研究。
本研究组前期研究［９］提出了一种具有新型结构

的高压球形叶片液压泵，对泵的流量特性进行了理
论分析，发现随着叶片数目的增加，流量脉动会随之
降低，但是并未对泵整体的动态性能进行分析评估。
为了进一步研究泵的工作性能，本文在该球形叶片
液压泵的结构特征和相关参数分析基础上，利用

Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ平台，建立球形叶片液压泵动态
特性仿真模型并进行仿真分析，采用正交试验法对
排油窗口腰型槽入口处三角槽的参数进行优化，减
小叶片泵的压力冲击，达到降低噪声的目的。

１　球形叶片液压泵的结构及工作原理

球形叶片液压泵［９－１０］去掉端盖和泵体后的内部

结构如图１所示，泵腔由斜盘一分为二，泵腔密封处
均为面密封，密封性能较好。球形叶片液压泵工作

时，叶片通过密封条使斜盘在支撑环内转动。由于
斜盘与配油锥始终是面接触，配油锥、斜盘、叶片和
斜锥之间形成的密闭容积发生增大和缩小变化，通
过配油锥上的配油窗口进行吸油和排油，达到连续
输出高压流体的目的。

１．传动轴；２．斜锥；３．支撑环；４．斜盘；

５．配油锥；６．叶片；７．垫块；８．密封条

图１　球形叶片液压泵内部结构

２　球形叶片液压泵的仿真模型建立

２．１　泵吸排油过程分析
球形叶片液压泵工作过程容腔分布如图２所

示，其中：叶片与密封面ａｂｃｄ的夹角为，传动轴的
转速为ｗ。球形叶片液压泵有两个叶片，共４个面。
叶片１的两个面定义为叶片面１和叶片面２；叶片２
的两个面定义为叶片面３和叶片面４。斜盘与配油
锥的密封面为面ａｂｃｄ。叶片将斜盘一侧的泵腔分
为１、２、３三个封闭容腔，如图２（ａ）所示，另一侧的
泵腔分为４、５、６三个封闭容腔，如图２（ｂ）所示。
现以容腔１为例进行分析容腔分布变化情况：
当０°＜＜９０°时，如图２（ｃ）所示，容腔１为密

封面ｂｄ侧至叶片面１部分，其容积由０逐渐增大，
它通过吸油窗口吸油。
当９０°＜＜１８０°时，如图２（ｄ）所示，容腔１容

积继续增大，保持在吸油状态。当＝１８０°，叶片面

４转过了密封面，容腔１变化为叶片面４到叶片面１
之间的泵腔。
当１８０°＜＜２７０°时，如图２（ｅ）所示，容腔１的

容积持续增大，保持吸油状态，＝２７０°时，容腔１的
容积达到最大值。
当２７０°＜＜３６０°时，如图２（ｆ）所示，容腔１的

容积开始减小，其中油液被压缩，通过排油窗口排
油。＝３６０°，叶片面１转入密封面，容腔１变化为
叶片面４到密封面ａｃ侧之间的泵腔。
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图２　球形叶片液压泵工作过程容腔分布

　　当３６０°＜＜５４０°时，如图２（ｇ）—（ｈ）所示，
容腔１通过排油窗口排油，容积持续减小直到为

０。＝５４０°时，叶片面３转过密封面后，容腔１
的容积 再次从 ０ 开始 变 化，进 入 下 一 个 变 化
周期。
同理可对容腔２、３进行分析，它们的容积变化

分别落后容腔１容积变化的１８０°和３６０°。由球形叶
片液压泵结构的对称性可得斜盘另外一侧的容腔

４、容腔５和容腔６的容积变化分别落后容腔１容积
变化的０°、１８０°和３６０°。
考虑叶片厚度，利用球坐标系［１０］计算得到容腔

１的容积Ｖ（θ）的表达式为：
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Ｒ１＋ｒ１）（ ）］，θ∈ π－
ｔ

Ｒ１＋ｒ１
，２π＋

ｔ
Ｒ１＋ｒ１（ ）

１
３
（Ｒ１３－ｒ１３） ３π－θ－

ｔ
Ｒ１＋ｒ１（ ）ｓｉｎα＋ａｒｃｓｉｎ（ｓｉｎαｓｉｎθ－π＋ ｔ

Ｒ１＋ｒ１）（ ）［ ］，θ∈（２π＋ ｔ
Ｒ１＋ｒ１

，

３π－
ｚ＋ｔ
Ｒ１＋ｒ１）

０，θ∈ ３π－
ｚ＋ｔ
Ｒ１＋ｒ１

，３π（ ）

烅

烄

烆
（１）

式中：Ｒ１表示叶片外球面半径；ｒ１表示叶片与传动
轴接触球面半径；α表示斜盘倾角；ｚ 表示密封面

ａｂｃｄ的宽度；θ表示叶片的旋转角度；ｔ表示叶片
厚度。
取Ｒ１＝３５ｍｍ，ｒ１＝１５ｍｍ，ｚ＝５ｍｍ，ｔ＝

７ｍｍ，α＝１２°，由公式（１）以及６个容腔容积之间的
周期性变化关系可得各个容腔的容积变化曲线，如
图３所示。

图３　各个容腔容积变化曲线

２．２　液压动力学模型约束方程
根据２．１节分析，将每个容腔的压力和流量相

互耦合，建立泵的模型，其原理图如图４所示。图４
中：Ｑｉｎ，ｉ 表示容腔ｉ的吸油流量；Ｑｏｕｔ，ｉ 表示容腔ｉ
的排油流量；Ｖｉ 表示容腔ｉ的容积；ｐｉ 表示容腔ｉ
的压力，ｉ∈ （１，２，…，６）；Ｑ１ 表示泵的输出流量；

Ｑ２ 表示流过泵出口节流阀的流量；Ａ１ 表示节流阀
的过流面积；Ｖ７表示容腔７的容积；ｐ７表示泵出口

压力（容腔７的压力）；Ｃｄ表示流量系数；ｐＴ表示回

油压力（ｐＴ＝０）。

对球形叶片液压泵每个容腔列写流量连续性方

图４　球形叶片液压泵模型原理

程［１１］如下：

Ｑｉｎ，ｉ－Ｑｏｕｔ，ｉ＝
ｄＶｉ
ｄｔ ＋

Ｖｉ
Ｅβ
·ｄｐｉ
ｄｔ

（２）

其中：Ｅβ 表示油液的体积弹性模量。吸排油流量为：

Ｑｉｎ，ｉ＝ＣｄＡｉｎ，ｉ
２
ρ
ｐＴ－ｐｉ槡 ｓｇｎ（ｐＴ－ｐｉ）

Ｑｏｕｔ，ｉ＝ＣｄＡｏｕｔ，ｉ
２
ρ
ｐｉ－ｐ７槡 ｓｇｎ（ｐｉ－ｐ７）

烅

烄

烆

（３）

其中：Ａｉｎ，ｉ 表示容腔ｉ的吸油口过流面积；Ａｏｕｔ，ｉ 表

示容腔ｉ的排油口过流面积；ρ表示油液的密度。
为简单起见，将泵的出口容腔７看作一段长为

Ｌ、直径为Ｄ 的管道，以节流阀来代替负载，列写容
腔７的流量连续性方程为：

Ｑ１－Ｑ２－Ｑｙ＝
ｄＶ７
ｄｔ ＋

Ｖ７
Ｅβ
·ｄｐ７
ｄｔ

（４）

Ｑ１＝∑
６

ｉ＝１
Ｑｏｕｔ，ｉ （５）

Ｑ２＝ＣｄＡ１
２
ρ
（ｐ７－ｐＴ槡 ） （６）

　　球形叶片液压泵设计的额定压力为３１．５０
ＭＰａ，为了使溢流阀对泵的压力和流量特性不产生
影响，将其溢流压力调定为４０．００ＭＰａ，故流过溢流

阀的流量Ｑｙ＝０。
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２．３　过流面积计算
球形叶片液压泵属于容积式泵的一种，在配流

过程中会伴有气穴和压力冲击的产生，出现配流噪
声和困油现象。为了改善泵输出油液的脉动特性，
配油锥上的配流窗口采用具有一定偏置角的腰型槽

结构，并在吸油窗口腰形槽和排油窗口腰形槽首尾
端均设置三角槽来减小配油锥与叶片之间的压力冲

击。配油锥处配流窗口分布如图５所示，从图中可
以看出：叶片从０°起始角开始，传动轴顺时针旋转
一个周期角，泵的各个容腔经过配流窗口时所对应
的过流面积可分为容腔与入口三角形阻尼槽连通、
容腔与入口圆弧段连通、容腔与等截面段连通、容腔
与出口圆弧段连通和容腔与出口三角形阻尼槽连通

五个阶段［１２］。

图５　配油锥处配流窗口分布

随着叶片的转动，三角槽的过流面积公式为：

Ｓ＝（Ｒｆφ３）
２ｔａｎθ１ｔａｎ

θ２
２

（７）

各个工作容腔吸油时过流面积变化为：

Ａｉｎ＝ｆ（Ｒ，ｒ，ｚ，ｔ，τ１，φ１，τ２，φ２，Ｈ，Ｓ，θ）（８）

各个工作容腔排油时过流面积变化为：

Ａｏｕｔ＝ｆ（Ｒ，ｒ，ｚ，ｔ，τ３，φ３，τ４，φ４，Ｈ，Ｓ，θ）（９）

其中：Ｒｆ表示腰型槽分布圆周半径；θ１ 表示三角槽

顶角；θ２ 表示三角槽截面底角；Ｒ 表示腰形槽大圆

周的半径；ｒ表示腰形槽小圆周的半径；τ１ 表示吸

油窗口腰型槽入口处三角槽偏置角；τ２ 表示吸油窗

口腰型槽出口处三角槽偏置角；φ１表示吸油窗口腰

型槽入口处三角槽在其分布圆周上对应的包角；φ２
表示吸油窗口腰型槽出口处三角槽在其分布圆周上

对应的包角；τ３ 表示排油窗口腰型槽入口处三角槽

偏置角；φ３表示排油窗口腰型槽入口处三角槽在其

分布圆周上对应的包角；τ４ 表示排油窗口腰型槽出

口处三角槽偏置角；φ４表示排油窗口腰型槽出口处
三角槽在其分布圆周上对应的包角；Ｈ 表示排油窗
口配油锥锥面侧的深度。

３　动态仿真结果与参数优化

３．１　初始参数设置
球形叶片液压泵的主要结构参数如表１所示。

通过２．３节过流面积的计算，采用Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ
模块对球形叶片液压泵建立仿真模型进行分析。仿
真所用油液的物理参数如表２所示。

表１　球形叶片液压泵主要参数

结构参数 数值

腰形槽大圆周的半径Ｒ／ｍｍ　 ２９
腰形槽小圆周的半径ｒ／ｍｍ　 ２３
腰型槽中心线半径Ｒｆ／ｍｍ　 ２６
节流阀的孔口直径ｄ／ｍｍ　 ２．６５
容腔７的体积Ｖ７／ｍ３　 ０．００１

排油窗口配油锥锥面侧的深度Ｈ／ｍｍ　 ６

表２　油液物理参数

油液参数 数值

油液的密度ρ／（ｋｇ·ｍ
－３） ８６５

油液的体积弹性模量Ｅβ／ＭＰａ　 １０００

流量系数Ｃｄ ０．８５

　　为了便于仿真分析，排油窗口腰型槽入口处三角
槽的顶角为θ３，截面底角为θ４，其余三角槽的顶角均
为θ１，截面底角均为θ２。 三角槽各参数的初始取值
设置如表３所示，以下角度设置以顺时针为正。

表３　仿真参数设置

仿真参数 初始值

吸油窗口腰型槽入口处三角槽偏置角τ１／（°） １２
吸油窗口腰型槽入口处三角槽包角φ１／（°） ４
吸油窗口腰型槽出口处三角槽偏置角τ２／（°） １０
吸油窗口腰型槽出口处三角槽包角φ２／（°） ２
排油窗口腰型槽入口处三角槽偏置角τ３／（°） １０
排油窗口腰型槽入口处三角槽包角φ３／（°） ４
排油窗口腰型槽出口处三角槽偏置角τ４／（°） －６
排油窗口腰型槽出口处三角槽包角φ４／（°） ０

三角槽顶部开角θ１／（°） ３０
三角槽截面底角θ２／（°） ６０
三角槽顶部开角θ３／（°） ４０
三角槽截面底角θ４／（°） ８０

　　根据以上参数进行仿真计算，泵工作稳定时，容
腔１内部两个周期的压力和流量变化如图６和图７
所示，从图中可以看出：容腔１处于高压腔时存在两
个压力峰值，低压腔到高压腔过渡时的压力峰值命
名为ｐｖ，第二个压力峰值命名为ｐｈ。 容腔１内部
排油流量Ｑｏｕｔ，１ 正值表示排油，负值表示吸油。容
腔１内部压力值ｐｖ出现正超调现象，表明容腔１由
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低压腔向高压腔过渡时存在困油现象，极易造成压
力冲击，而且伴有少量的回流流量。随着压力值ｐｖ
的降低，压力冲击减小，回流流量会增加，当压力值

ｐｖ较小时，会出现显著的回流现象。

图６　容腔１内部压力曲线

图７　容腔１内部排油流量曲线

３．２　正交试验法
正交试验法是研究和处理多因素试验的一种方

法，它建立在数理统计规律的基础上，利用正交表来
安排试验，用较少的试验次数选出有利的参数组
合［１３］。

球形叶片液压泵工作过程中，容腔由低压腔向
高压腔过渡时存在回流和困油现象，容腔内有压力
冲击，产生噪声。因此需对影响压力值ｐｖ的排油窗
口腰型槽入口处三角槽参数进行优化来减少困油现

象，降低腔内的压力冲击。

排油窗口腰型槽入口处三角槽的参数包括三角

槽顶角θ３；三角槽截面底角θ４；三角槽偏置角τ３；三

角槽包角φ３。 利用正交试验法对其进行优化，它们
各取３个水平，记为１、２、３，选用四因素三水平的正
交表Ｌ９（３４）来安排试验，优化目标记为Ｋ，具体正
交试验方案如表４所示。

表４　正交试验方案

试验
序号

参数

θ３ θ４ τ３ φ３ Ｋ
１　 １　 １　 １　 １　 Ｋ１

２　 １　 ２　 ２　 ２　 Ｋ２

３　 １　 ３　 ３　 ３　 Ｋ３

４　 ２　 １　 ２　 ３　 Ｋ４

５　 ２　 ２　 ３　 １　 Ｋ５

６　 ２　 ３　 １　 ２　 Ｋ６

７　 ３　 １　 ３　 ２　 Ｋ７

８　 ３　 ２　 １　 ３　 Ｋ８

９　 ３　 ３　 ２　 １　 Ｋ９

　　运用极差分析法对试验结果进行分析，极差分
析见表５。表中Ｋｃｊ为第ｃ个因素取第ｊ水平对应
试验目标值Ｋ 的平均值，极差为：

Ｊｃ＝ ｍａｘ｛Ｋｃ１，Ｋｃ２，Ｋｃ３｝－ｍｉｎ｛Ｋｃ１，Ｋｃ２，Ｋｃ３｝（１０）
表５　极差分析

水平和
极差

参数

θ３ θ４ τ３ φ３
水平１　 Ｋ１１ Ｋ２１ Ｋ３１ Ｋ４１

水平２　 Ｋ１２ Ｋ２２ Ｋ３２ Ｋ４２

水平３　 Ｋ１３ Ｋ２３ Ｋ３３ Ｋ４３

极差值Ｊ　 Ｊ１ Ｊ２ Ｊ３ Ｊ４

　　为了使试验目标值 Ｋ 最小，则因素θ３、因素

θ４、因素τ３和因素φ３应取极差分析表中Ｋｃｊ为最小
时所对应的水平值，从而得到排油窗口腰型槽入口
处三角槽的最佳设计参数。同时通过对比极差值Ｊ
的大小能够分析各因素对优化目标Ｋ 的影响程度
的大小。
仅通过一轮试验只能在初始的３个水平值中选

出最优参数值，为了在参数的取值范围内选取出最
优参数值，采用文献［１４］中的方法，正交试验的程
序：假设因素θ３ 的取值范围为 （０，４ｂ），那么初始的
三个水平取值为Ｍ１１＝ｂ，Ｍ１２＝２ｂ，Ｍ１３＝３ｂ（ｂ为
常数）。经过第一轮试验后，因素的最优水平值θ３＝
Ｍ１ｃ１，ｃ１∈ １，２，３｛ ｝，然后以上一轮最优的水平值为
下一轮试验因素水平值的中心值，向两边同时偏移
上一轮试验因素各水平值之间差值的一半作为新的

三个水平值继续下一轮试验。当试验轮次足够多
时，各因素将会收敛于其取值区间的一个值，实际试
验中只需要使优化目标值达到一定预定范围或者极

差较小时就可以认为因素已经取到最优值。

３．３　正交试验优化分析
由２．１节分析可知，各个容腔的吸排油是周期

性变化，因此选取容腔１内部压力值为试验数据。
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由于优化的参数只对压力值ｐｖ的大小产生影响，压
力值ｐｈ ＝３１．８９ＭＰａ保持不变。因此在减少容腔
内部回油流量的基础上，降低容腔内的压力冲击，应
使ｌｉｍ（ｐｖ－ｐｈ）→０，所以将压力值ｐｖ与ｐｈ差值
的绝对值作为优化目标Ｋ，Ｋ＝ ｐｖ－ｐｈ 。 程序

的终止条件压力误差ξ／％＝
Ｋ
ｐｈ
×１００≤１．５％。

排油窗口腰型槽入口处三角槽的４个参数取值
范围为：

θ３＝（０°，８０°），θ４＝（０°，１６０°），
τ３＝（２°，１８°），φ３＝（０°，８°），

则第一轮试验各因素取值为：

θ３＝｛２０°，４０°，６０°｝，θ４＝｛４０°，８０°，１２０°｝，
τ３＝｛６°，１０°，１４°｝，φ３＝｛２°，４°，６°｝。

　　经过对第１轮９次试验的数据进行处理，得到
极差分析表如表６所示。

表６　第１轮极差分析表

水平和
极差

参数

θ３ θ４ τ３ φ３
水平１　 ５．６７６７　 ４．３３６７　 ２．３９００　 ３．４３３３
水平２　 ３．８８３３　 ３．５５３３　 ２．１９００　 ３．７９６７
水平３　 ３．８４６７　 ５．５１６７　 ８．８２６７　 ６．１７６７
极差值Ｊ　 １．８３００　 １．９６３３　 ６．６３６７　 ２．７４３３

　　根据优化目标，可得各因素的最优参数取值为：

θ３＝６０°，θ４＝８０°，τ３＝１０°，φ３＝２°。

　　按照上述优化程序，第２轮各参数的取值为

θ３＝｛５０°，６０°，７０°｝，θ４＝｛６０°，８０°，１００°｝，

τ３＝｛８°，１０°，１２°｝，φ３＝｛１°，２°，３°｝。

　　根据优化步骤，第５轮试验的极差分析表如表

７所示。
表７　第５轮极差分析表

水平和极差
参数

θ３ θ４ τ３ φ３
水平１　 ０．５２３３　 ０．５２６７　 ０．１５００　 ０．４７００
水平２　 ０．４８００　 ０．４７３３　 ０．４６６７　 ０．４０３３
水平３　 ０．４１００　 ０．４１３３　 ０．７９６７　 ０．４０６７
极差值Ｊ　 ０．１１３３　 ０．１１３４　 ０．６４６７　 ０．０６６７

　　经过５轮试验后，各个试验因素对应的极差值

Ｊ变化如图８所示，从图中可以看出：极差值总体为
下降趋势，表明优化方向正确。进行第２轮试验时，
各因素的极差值下降最为显著；第３轮和第４轮试
验极差值较小，进行到第５轮试验时，极差值维持在
较小值状态，基本不再变化。

图８　极差值变化曲线

　　第５轮试验后各因素的最优取值为：

θ３＝５３．７５°，θ４＝８７．５０°，τ３＝１１．２５°，φ３＝２．５０°。
因素θ３、因素θ４、因素τ３和因素φ３的三个水平值之
间的差值（分别为１．２５０，２．５００，０．２５０和０．１２５）和
各水平值对应的优化目标的平均值已足够小，此时
优化目标的误差最大值：

ξｍａｘ／％＝
Ｋ
ｐｈ
×１００＝１．３％ ＜１．５％ （１１）

满足要求，试验结束。
从极差分析表中可以得出各因素对优化目标的

影响程度是有差异的。总体来看，三角槽偏置角τ３
的影响最大，三角槽截面底角θ４ 的影响次之，三角
槽顶角θ３ 的影响再次之，三角槽包角φ３ 的影响最
小，所以在参数优化过程中，三角槽偏置角τ３ 的取
值尤为重要。
经过５轮优化试验后，容腔１内部压力变化曲

线如图９所示，与其对应的流量变化曲线如图１０所
示，其中图９（ｂ）是图９（ａ）中标识Ⅰ区域的放大图，
图１０（ｂ）是图１０（ａ）中标识Ⅱ区域的放大图。初始
值曲线为参数优化前的压力、流量变化曲线，曲线

１—５分别为第１轮、第２轮、第３轮、第４轮和第５
轮试验所选取因素最优水平值对应的压力变化曲线

和流量变化曲线。经过前３轮试验，因素最优水平
值对应的容腔１内部压力值ｐｖ波动较为显著，与压
力值ｐｈ 的差值在逐渐减小，对比优化前的压力值

ｐｖ已有很大改善，但仍有明显的回流流量；第４轮
和第５轮优化试验后，压力值ｐｖ 为３１．９４ＭＰａ，和

ｐｈ的差值为０．０５ＭＰａ，压力值ｐｖ相较于初始值降低

１．４５ＭＰａ，压力冲击降低；回流流量为２．０５Ｌ／ｍｉｎ，回
流流量相较于初始值减少０．８９Ｌ／ｍｉｎ，减少了流量
脉动。
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图９　压力优化曲线

图１０　排油流量优化曲线

４　结　语

本文通过对球形叶片液压泵吸排油变化规律的分

析，建立整泵的动态特性仿真模型，对影响流量和压力
特性的参数进行优化，进一步提升了泵的工作性能。

ａ）由于球形叶片液压泵结构的对称性，斜盘两侧
可分为中心对称的６个吸排油容腔。泵工作时，各个
容腔之间的吸排油过程以π为相位差周期性变化。

ｂ）利用 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ平台建立球形叶片液
压泵的动态特性仿真模型，并采用正交试验法对排
油窗口腰型槽入口处三角槽参数进行优化分析，由
极差值得到三角槽偏置角τ３ 的取值对容腔内部压
力值ｐｖ与ｐｈ差值的绝对值的影响最大，三角槽截
面底角θ４ 的影响次之，三角槽顶角θ３ 的影响再次
之，三角槽包角φ３的影响最小。当θ３＝５３．７５°，θ４＝
８７．５０°，τ３＝１１．２５°，φ３＝２．５０°时，高低压腔过渡时
的压力峰值为３１．９４ＭＰａ，回流流量为２．０５Ｌ／ｍｉｎ；
相较于参数初始取值，压力值ｐｖ降低１．４５ＭＰａ，回
流流量减少０．８９Ｌ／ｍｉｎ，容腔内的压力冲击和回流
现象均有改善，从而有效降低了泵的噪声。
本文运用数值模拟的方法对球形叶片液压泵的

动态特性进行了分析优化，但是缺少一定的实验验
证，希望在后期的研究中，加工出泵的样机，通过实
验测试与仿真结果作对比，验证数值模拟的准确性，
并对样机的真实性能作进一步优化提升。
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