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泵—马达液压传动系统中的压力拍振分析

蒋亚军，胡军科，赵 斌

（中南大学 机电工程学院，长沙 410083）

摘 要：在泵—马达液压传动系统中，由于泵和马达的周期性吸油排油，不可避免地存在流量脉动，当泵和马达脉

动的频率相接近时，系统会发生压力拍振现象。建立泵-马达传动系统的压力脉动数学模型，从理论上分析压力拍振的

周期和幅值特点。采用集中参数法建立泵-马达传动系统的仿真模型，并通过仿真和试验分析系统压力拍振的规律，结

果表明当泵和马达脉动频率比较接近时会发生压力拍振且拍振幅值随频率接近程度增加而增加。在压力拍振机理分

析的基础上，提出合理选取传动比和柱塞数目可以有效抑制系统压力拍振。
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Analysis of Pressure Beat Vibration of Pump-motor Hydraulic
Transmission System

JIANG Ya-jun , HU Jun-ke , ZHAO Bin

( College Of Mechanical & Electrical Engineering, Central South University, Changsha 410083, China )

Abstract : In pump- motor hydraulic transmission systems, flow pulsation exists inevitably due to the periodic oil

suction and discharge of pump and motor. When the pulsation frequency of the pump approaches that of the motor, the

pressure beat vibration will occur in the system. In this paper, the mathematical model of the pump- motor transmission

system was established for pressure pulsation analysis. The characteristics of period and amplitude of the pressure beat

vibration was analyzed theoretically. Simulation model of the pump- motor transmission system was built by using

centralized parameter method. The pattern of system pressure beat vibration was analyzed through the simulation and

experiment. The results indicate that the pressure beat vibration happens when the pulsation frequencies of the pump and the

motor are close each other, and the amplitude of the beat vibration increases with increasing the proximity of the pulsation

frequencies of the pump and the motor. Based on the mechanism analysis of the pressure beat vibration, it is suggested that

reasonable selection of transmission ratio and the number of pistons can effectively inhibit the pressure beat vibration of the

system.
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泵-马达液压传动系统因其具有功率密度大、容

积效率高、易于调节等特点而在工程机械、冶金机

械、航空航天以及舰船控制等领域得到广泛应用，其

中柱塞形式的泵、马达因工作压力高、容积效率高而

使用最广。柱塞泵、马达通过多个柱塞腔依次排油、

吸油来实现液压能与机械能转换，因此不可避免存

在流量脉动，在遇到液压系统阻抗时会产生压力脉

动。这将使液压系统产生振动与噪声，降低元件使
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用寿命，严重时还会影响液压系统的工作性能和可

靠性。

众多学者针对如何降低液压系统的压力脉动进

行了研究,一方面为液压滤波器的研究，文献[1]分析

了H型滤波器特性，为其设计提供了依据；文献[2]

基于机械共振原理设计了薄板振动式脉动衰减器，

能在较宽的频率范围内进行滤波；文献[3]基于传统

K型滤波器设计了频率可主动控制的滤波器,将脉动

降至0.6 %；文献[4]对消声器、蓄能器、动压反馈三种

降低压力脉动的措施进行试验分析，得出各种措施

所适用的频率范围。另一方面则是柱塞泵减振降噪

的研究，文献[5]分析了通过双泵错相位并联方式来

实现流量平均的可行性，而文献[6]则基于此原理分
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别设计了两种形式的柱塞泵，有效地减小了流量脉

动；文献[7-8]则分别通过减振槽和交错角优化来达

到减小流量脉动的目的。

可以看到目前的研究主要集中在柱塞泵的减振

和降低压力脉动在管道中的传播两方面，而未考虑

马达流量脉动对系统的影响，在泵-马达传动系统

中，马达和泵一样也是系统的激振源。当系统中存

在两个频率接近的振源时容易发生拍振现象 [9-12]，拍

振会使两个振动的幅值叠加 [13]，加剧振动，影响传动

的品质。因此，本文通过建立泵-马达传动系统模

型，分析其压力脉动规律，揭示压力拍振发生的条

件，对泵-马达的匹配和其传动品质的提高有一定的

参考价值。

1 压力拍振理论分析

柱塞泵和柱塞马达都是通过多个柱塞在缸体中

依次往复运动来实现液压能与机械能之间的转换。

图1为柱塞泵工作原理。

图 1 柱塞泵工作原理

柱塞泵主轴带动缸体和柱塞旋转，由于斜盘倾

角使得单柱塞腔的容积按正弦规律变化，在主轴旋

转一周时，缸体完成一次吸油、排油，将机械能转换

成液压能，柱塞马达工作原理与其相反。

可以看到柱塞腔的容积随着主轴旋转呈现周期

性变化，在吸油与排油区域之间的减振槽上还存在

着油液倒灌，加上油液可压缩性和泄漏的影响使得

泵的实际输出流量是一个复杂连续的周期性变化

值。同样马达的进油流量也为一周期性变化值。对

泵和马达的流量进行傅里叶级数展开,对于柱塞泵

流量脉动部分，只取基波部分时误差较小，故为了分

析和研究方便可以将其脉动部分简化为正弦函数,

得到泵、马达的流量表达式

Qp =Qp0 + ΔQp sin( )ωpt +ϕp (1)

Qm =Qm0 + ΔQm sin( )ωmt +ϕm (2)

式中Qp0、Qm0分别为泵马达的平均流量；ΔQp、ΔQm分

别为泵、马达的流量脉动幅值；ωp、ωm分别为泵、马达

的脉动角频率；φp、φm为初相位。

取泵、马达和管路构成的封闭腔为研究对象，根

据流体力学基本原理有

Qp -Qm -Ct p0 = V
E
dp
dt (3)

式中Ct为系统泄漏系数；p0为系统平均压力；V为封

闭腔容积；E为油液弹性模量；p为压力变化值。

将式（1）、（2）代入式（3）中，因封闭容腔中进入

的平均流量与出去的平均流量相等，故可消去平均

流量Qp0、Qm0以及Ctp0，进行积分运算可得

ΔQp

ωp

cos( )ωpt +ϕp +π + ΔQm

ωm

cos( )ωmt +ϕm = V
E
p（4）

由上式可以看到系统的压力脉动是由两个压力

脉动信号叠加而成，分别为柱塞泵和柱塞马达的流

量脉动引起。将两个信号合并可以得到系统的压力

脉动P的表达式为

P = E
V

p2
m + p2

p + 2pm pp cos( )( )ωp -ωm t +ϕ + ( )ϕp +π-ϕm sinæ
è


ö

ø
÷

ωp +ωm

2 t +ϕ + ϕp +ϕm +π
2 (5)

其中

tanϕ = pp - pm

pp + pm

tanæ
è


ö

ø
÷

ωp -ωm

2 t + ϕp +π-ϕm

2 ,

pp = ΔQp

ωp

，pm = ΔQm

ωm

。

由式(5）可知系统的压力振动信号可以看成是

以(ωp-ωm)/2π为频率的调幅项与以(ωp+ωm)/4π为频

率的振动信号的乘积组成。本文以相同排量和柱塞

数的泵和马达为例进行仿真，泵输入转速为1 500 r/

min，得到的压力拍振波形如图2所示。

图 2（a）为泵源引起的压力脉动，脉动幅值为 8

bar，频率为225 Hz；图2（b）为马达因起的压力脉动，

脉动幅值为8.5 bar，频率为210 Hz；合成得到系统压

力脉动如图 2(c)所示，脉动幅值16.5 bar，频率为 15

图 2 压力拍振波形图

Hz。可以看到发生拍振时，系统压力脉动最大值为

泵与马达压力脉动幅值之和，频率为两者之差，大幅
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的压力脉动会缩短元件使用寿命，影响传动平稳性，

严重时还会引发安全问题。

2 仿真研究与试验验证

2.1 泵马达传动系统模型

由于减振槽的流量倒灌、油液的可压缩性以及

柱塞泵（马达）内部的泄漏，实际的流量脉动是由多

次谐波叠加而成的复杂周期信号，从而使得压力脉

动也更为复杂，综合考虑上述因素，基于集中参数法

建立了柱塞泵（马达）仿真模型。根据柱塞泵的工作

原理，通过两个可变节流孔的节流面积变化来模拟

配流盘的配流作用，同时通过一个节流孔等效各摩

擦副上的流量泄漏缝隙，建模原理如图 3所示。马

达工作原理与泵类似，建模原理一样。

图 3 柱塞泵建模原理

根据国产某型钢轨打磨列车的泵—马达传动系

统参数设定模型主要参数：泵排量 160 ml/r，马达排

量160 ml/r，泵、马达内部结构参数根据实测值设置,

最终建立的模型如图4所示。

图 4 泵—马达传动系统模型

2.2 仿真结果

泵输入转速为 1 500 r/min，系统压力设定在

300 bar左右，马达斜盘倾角设定为10°，泵斜盘倾角

依次为6 °、8 °、10 °、12 °、14 °，得到系统压力脉动情

况如表1所示。

可以看到，随着泵的斜盘倾角增大，马达的转速

不断增大；当斜盘倾角为10 °时，马达转速为1 442 r/

min，接近泵的输入转速，由于系统泄漏的存在，马达

的转速略小于泵的输入转速；当马达与泵的转速相

接近时，二者频率相近，此时系统的压力脉动幅值最

大，系统的压力时域图如图5所示。

由图 5可以看到系统压力发生了拍振现象，拍

表 1 泵斜盘倾角变化时的压力脉动情况

泵斜盘倾角/(°)

6

8

10

12

14

马达转速/(r/min)

853

1 148

1 442

1 735

2 026

脉动幅值/bar

13

15

18

16

14.4

脉动率/(%)

4.3

4.96

5.98

5.43

4.8

图 5 泵斜盘角10 °时系统压力时域图

峰幅值为9 bar，拍谷幅值为4 bar，频率为9.1 Hz。对

压力信号进行FFT分析后得到其频域图 6。可以看

到其在225 Hz、215.8 Hz两处频率有较大峰值，而这

两个频率分别为泵、马达流量脉动的基频。另外可

以看到泵、马达的二次谐波频率也较为接近，分别为

450.5 Hz、432.8 Hz，系统的压力脉动不仅是在基频

处存在，在多次谐波上也存在。

图 6 泵斜盘角10°时系统压力频域图

2.3 试验验证

泵—马达液压传动系统的压力拍振主要发生在

二者脉动频率相接近的情况，为此通过试验验证在

系统中存在的压力拍振现象。试验采用的泵排量为

180 ml/r，马达排量为 160 ml/r，都为 9柱塞形式。采

用变频电机驱动，转速设定为1 500 r/min，负载压力

300 bar。试验中通过不断增加泵排量，使得马达转

速增加，当马达转速接近泵转速时，通过压力传感器

采集系统的压力变化时域图7和压力频域图8，此时

马达转速为 1 414 r/min。由图 7可以看到系统压力

发生了远低于泵、马达频率的大幅波动，波动幅值为

10 bar。从其频域图可以进一步看到在频率 225.5

Hz、211.6 Hz处出现峰值，这与通过理论计算得到的
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图 7 系统压力时域图

图 8 系统压力频域图

泵马达基频相接近，可以看到当泵、马达基频相近

时，系统发生压力拍振。

3 压力拍振的抑制

通过仿真和试验可知，当发生压力拍振时，系统

的压力脉动幅值被放大，周期增加。原来的高频均

匀脉动变成低频大幅脉动，对于系统及元件使用寿

命不利。通过上文分析可知，压力拍振主要是由于

泵和马达的流量脉动频率相接近而造成的。工程

中，当两个振源的频率值相互接近到 20 %时，系统

将发生拍振现象 [14]，故当两个振源频率满足式（6）

时，将发生拍振现象。

1≤maxæ
è


ö

ø
÷

ωp

ωm

，
ωm

ωp

≤1.2 (6)

脉动角频率主要和柱塞数目、转速相关，其表达

式为

ω = 2πnZ60 (7)

式中 n为泵（马达）转速，Z为泵（马达）的柱塞数目。

故可进一步得到拍振的发生条件

1≤maxæ
è


ö

ø
÷

npZp

nmZm

，
nmZm

npZp

≤1.2 (8)

设泵—马达传动系统的传动比为 i，当泵和马达

的柱塞数目相同时，可由式（8）进一步得到

1≤maxæ
è

ö
ø

i，1
i

≤1.2 （9）

由式（9）计算得到 0.83≤ i ≤1.2。故可知，当系

统经常工作在传动比为 0.83~1.2区间时，应尽量避

免选用相同柱塞数目的泵和马达，这样可以有效避

免其基频相接近；对于压力平稳性要求更高的系统

可以同时考虑避免其二次谐波的拍振，即传动比在

1.66—2.4区间时。

4 结 语

（1）泵—马达液压传动系统中，泵和马达的脉

动频率相接近时会引发系统压力拍振现象，原来的

高频均匀脉动将变成大幅低频脉动；

（2）随着泵、马达的脉动基频接近，压力脉动的

幅值也随之增大，频率随之减小；

（3）从压力脉动角度考虑，在设计泵—马达传

动系统时应该避免传动比在0.83—1.2区间内或者选

用柱塞数目不同的泵和马达。
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