
 
第 43 卷第 10 期 

2007 年 10 月 
机  械  工  程  学  报 

CHINESE JOURNAL OF MECHANICAL ENGINEERING 
Vol.43  No.10 

Oct. 2 0 0 7 

高压子母叶片泵流量均匀性 

那焱青  王峥嵘  李少年  那成烈 
(兰州理工大学流体动力与控制学院  兰州  730050) 

 
摘要：针对液压用油的可压缩性，研究高压子母叶片泵流量均匀性及其改善的办法。对液压传动领域中传统的忽

略油液可压缩性的理论瞬时流量公式进行修正，建立考虑油液可压缩性时的理论瞬时流量数学模型，绘出理论瞬

时流量波形图，计算出流量不均匀系数。通过研究泵的工况参数变化与流量不均匀系数的关系，确定影响高压子

母叶片泵流量均匀性的主要因素是油液的体积弹性模量、泵的工作压力、转速和阻尼的结构型式及参数，而不是

排油腔几何容积变化率的不均匀性。研究结果表明，选择合适的阻尼结构型式及参数，使工作腔在预升压过程中，

由机械闭死压缩、阻尼倒灌及吸油区叶片伸出耗油而产生的瞬时损失流量在时域上叠加，并将叠加后的幅值近似

为常值，可有效地改善泵的瞬时流量均匀性。 

关键词：子母叶片泵  瞬时流量  流量脉动  流量不均匀系数 
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0  前言  

液压元件的专业基础理论是液压流体力学，现

代液压流体力学仍然是在流体不可压缩假设前提下

建立的[1-2]。当油液不可压缩时，叶片泵的理论瞬时

流量和泵的排油腔几何容积变化率是相同的，当叶

片泵过渡曲线的类型、作用数、叶片数符合一定规

则时，排油腔几何容积变化率的脉动率可以为零，

泵的理论瞬时流量可实现绝对均匀。文献[3-6]中仍

然以这种方法计算叶片泵的流量不均匀系数，已显

得陈旧，与时代的发展现状落后相当的距离。由于

现代的叶片泵工作压力已进入高压领域，油液的可

压缩性不能忽略，压缩集中在预升压角区间内，压

缩损失的理论瞬时流量幅值是很大的，泵的流量不

均匀系数百分点已进入两位数，此时若仍然认为叶

片泵流量脉动小，甚至可实现绝对均匀，将不利于

泵在液压控制系统中的正确使用，也不利于新的设

计理论的建立。探明流量损失的实际情况，寻求良

好的设计方法降低泵的流量不均匀系数，提高控制

系统的平稳性、降低噪声已是不容忽视的开拓性的

重要课题。 
由于油液预升压损失的理论瞬时流量方程是非

线性微分方程，只能用计算机求得近似解。因此，

叶片泵理论瞬时流量的波形图和流量不均匀性系数

计算只能借助计算机仿真的方法完成。现代相关文

献中还没有公布这方面的计算结果，本文将介绍其

建模的方法并公布计算结果。 

                                                        
20061220 收到初稿，20070607 收到修改稿 

原则上叶片泵流量不均匀系数也可以用试验的

方法取得，但现有的瞬时流量计仍然属于惯性流量

计，对于叶片数 Z=10～12、转数 n=1 800 r/min，瞬时

流量脉动频率 f =300～360 Hz，还不能准确地测出瞬

时流量的波形。因此，当前仿真计算仍然是泵的瞬时

流量波形图和流量不均匀系数唯一可靠的获取方法。 

1  现在使用的子母叶片泵理论瞬时流

量计算公式及存在的问题 

1.1  子母叶片泵的配流原理 
子母叶片泵的工作原理如图 1 所示，主要零件

配流盘、转子、子母叶片结构以及定子跟配流盘的

位置关系如图 2 所示，它是一种双作用定量叶片泵。

其配流原理简化为图 3。 

 

图 1  子母叶片泵结构示意图 
1. 定位销  2. 转子  3. 叶片  4. 定子  5. 吸油腔  6. 泵盖 
7. 进油口   8. 出油口   9. 排油腔  10. 轴承  11. 密封圈 

12. 泵体   13. 驱动轴   14. 防尘圈 
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(a) 配流盘 

 

    (b) 转子         (c) 叶片 

图 2   配流盘、转子、叶片结构简图 

 

图 3  子母叶片泵配流原理简图 

图 3 中叶片 1 和前一个叶片 2 形成具有单独排

(吸)油机能的叶片腔，通过转子上打的斜孔与叶片

底腔连通，实现均压；配流盘上有三道配油槽，I
为排油腰槽，II为子母叶片腔配油腰槽，III为阻       
尼槽。 

配流盘上开设的排油腰槽I的包角小于定子过

渡曲线的包角α ，二者之差为闭死角 ϕΔ ，由叶片 1
和 2 形成的单工作腔在闭死角 ϕΔ 区间内运行时腔

中的油液受到闭死压缩，其压缩作用包括以下几方

面：叶片 2 由半径为 R 的大圆弧区滑进过渡曲线区，

由于叶片 2 向内退缩，单工作腔容积减小，使腔中

的油液受到机械闭死压缩；排油腰槽I端部三角槽式

阻尼和恒过流断面阻尼槽III引进的高压油使单工作

腔中的油液受到液压闭死压缩。这就是每个由相邻

两叶片形成的独立单工作腔由吸油转为排油之前进

行的预升压过程。当叶片 2 转过闭死角使叶片 1、2
所形成的单工作腔和排油腰槽接通后其排油工作原

理与文献[3-6]中介绍的相同，所有进入排油行程的

单工作腔排油理论瞬时流量代数和便是泵的理论瞬

时流量。 
1.2  子母叶片泵理论瞬时流量的计算 

文献[3-6]中叶片泵理论瞬时流量的计算是忽略

闭死压缩过程损失的理论瞬时流量，用排油腔几何

容积变化率来代替泵的理论瞬时流量，当油液不可

压缩时二者是相同的，这种算法可以简称为油液不

可压缩时泵的理论瞬时流量计算方法，对于叶片径

向放置子母叶片腔作为大叶片顶紧油压腔的双作用

定量子母叶片泵，其计算式如下 

 2 2
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( ) 2

n

V i
i

q B R r bs Vω
=

′ = − − ∑  (1) 

式中  B  ——母叶片的宽度 
           s ——叶片厚度 
           b ——子叶片的宽度 
           R ——定子大圆弧区的圆弧半径 
           r ——定子小圆弧区的圆弧半径 
          ω  ——转子旋转的角速度 

     
1

n

i
i

V
=
∑  ——吸油区叶片径向运动速度之和 

根据式(1)计算出 35VQ 子母叶片泵理论瞬时流

量波形如图 4，波形脉动的周期是 2 Zπ/ ，Z 是叶      
片数。 

 

图 4  油液不可压缩时双作用子母叶片泵 

理论瞬时流量波形图 

式(1)是沿用下来的有待改进的计算公式，它的

缺点是没有考虑闭死角区间内损失的理论瞬时流

量，因此与油泵的工况参数如压力、油液的体积弹

性模量无关、脉动率也与转速无关。对早期的工作

压力为中低压的叶片泵，理论瞬时流量还可作近似

计算，但对现代工作压力已达 17.5～28.0 MPa 的子

母叶片泵来说，其计算误差已超过允许范围了。 
例如 35VQ 子母叶片泵采用等加速等减速过渡

曲线、叶片数 Z＝4(2n+1)(n 为自然数)按式(1)计算，

泵的排油腔几何容积变化率的脉动率为 0，即在不

考虑油液的可压缩性时泵的理论瞬时流量不均匀系

数δ =0。35VQ 子母叶片泵实际的叶片数 Z=10、
s=3.64 mm、b=8.42 mm、B=40.16 mm、R= 47.2 mm、
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r= 41.6  mm，按式(1)计算理论瞬时流量不均匀系数

1.26%δ = 。可是如果考虑了油液的可压缩性，即         
考虑了闭死角区间内油液预升压损失的瞬时流量，          
在泵的工况参数压力 pw =17.5～21.0 MPa、转速 n=      
1 800 r/min、油液的体积弹性模量 K=1.4 GPa，泵的

流量不均匀系数 9.34%δ = ～10.62%。由于油液的

体积压缩，泵实际输出的理论平均体积流量也比按

式(1)计算的结果小 1.7%～2.0%。因此式(1)不能够

准确表示子母叶片泵理论瞬时流量的动态和静态特

性，其失真的程度已经不能允许，必须加以修正。 

2  子母叶片泵理论瞬时流量计算公式

的修正 

2.1  机械闭死压缩损失的理论瞬时流量 
对由叶片 1、2 形成的单工作腔，当叶片 2 进入

过渡曲线区便发生机械闭死压缩，在预升压闭死角

ϕΔ 内，该工作腔不向排油腔排油，只是通过工作

腔体积缩小的方法使腔中油液压缩压力升高，即产

生预升压作用。所以和图 4 中的理论瞬时流量相比，

泵的理论瞬时流量应减去每个单工作腔在预升压闭

死区 ϕΔ 内的机械闭死压缩损失的瞬时流量 1Vq ，根

据文献[7]，qV1 为 

   2 2 2
1 2

d
( )

2 dV
Bq R bs

t
ρ

ρ ω= − − −   0 ϕ ϕ≤ ≤ Δ  (2) 

式中  2ρ ——叶片 2 与过渡曲线接触点的极径 
2.2  阻尼回冲损失的理论瞬时流量 

当每个单工作腔处于预升压闭死区时，将通过

排油腰槽端部的变过流断面阻尼三角槽和通向叶片

底腔的恒过流断面阻尼槽向单工作腔引进高压油，

使腔中原有的油液体积缩小，压力升高，实现预升

压，根据文献[8]，阻尼引油瞬时流量 2Vq 为 

  2 01 03 s
2( ) ( )    0V qq C A A p p ϕ ϕρ= − + − ≤ ≤ Δ  (3) 

式中  qC  ——阻尼流量系数 

      01A  ——三角槽阻尼过流断面面积(闭死区局

部区间工作) 
      03A  ——叶片根部恒过流断面阻尼槽过流断

面面积(全闭死区间工作) 
       ρ  ——油液密度 
       sp  ——泵出口压力  

        p ——单工作腔中油液的预升压压力 
2.3  单工作腔中油液预升压压力 p 的求解  

根据文献[8]， ( )p f ϕ= 的求解公式为 

 1 2d 1
d

V Vq qp K
Vϕ ω
+

= −   0 ϕ ϕ≤ ≤ Δ  (4) 

式中  V  ——单工作腔进入预升压闭死区时被封闭

的油液初始体积 

      
2 2

p
p 0

2 ( )
2

R r
V s R r B V

Z

⎡ ⎤− π
= − − +⎢ ⎥

⎢ ⎥⎣ ⎦
 

      K ——油液的体积弹性模量 
      ϕ  ——转子转角 

      V0 ——转子中所有与单工作腔连通的容腔中

储油体积 
       Z ——叶片数 
      rp ——转子外圆半径 

对非线性微分方程式(4)进行计算机仿真求解

可解出 ( )p f ϕ= 的最优解。 
将单工作腔中油液预升压压力 ( )p f ϕ= 的数

值代入式(3)可计算出通过预升压阻尼从排油腔引

入单工作腔油液瞬时流量 2 ( )Vq f ϕ= 。 
2.4  考虑油液体积压缩损失时子母叶片泵的理论

瞬时流量 

1Vq 和 2Vq 都是泵损失的理论瞬时流量，和式(1)

叠加便是在考虑了油液体积压缩损失时双作用子母

叶片泵的理论瞬时流量，修正后的表达式如下 

 1 22 2V V V V

V V

q q q q
q q

′= + +⎧
⎨ ′=⎩

  
0

2 / Z
ϕ ϕ

ϕ ϕ
≤ ≤ Δ

Δ ≤ ≤ π
 (5) 

以上研究的都是理论瞬时流量，其与实际瞬时

流量的差别是忽略了泵的泄漏损失流量。 
根据文献[3, 5]，取油液体积弹性模量为 1.4 GPa，

泵的工作压力为 17.5 MPa、转速为 1 800 r/min，根

据式(5)对 35VQ 子母叶片泵进行仿真计算可得子母

叶片泵在油液可压缩时的理论瞬时流量 Vq 的波形

图如图 5 所示。 

 

图 5  双作用子母叶片泵在油液可 

压缩时的理论瞬时流量波形图 
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图 4 和图 5 的理论瞬时流量曲线的脉动周期都

是 2π/Z。可看出在考虑到油液的可压缩性时，泵的

理论瞬时流量脉动明显加大，流量不均匀系数比油

液不可压缩时大很多。 

3  子母叶片泵的流量不均匀系数 

流量不均匀系数是评价液压泵流量脉动性的指

标，它的定义是瞬时流量的最大值 maxVq 与最小值

minVq 之差除以平均流量 aVq ，表示为 

 max min

a

V V

V

q q
q

δ
−

=  (6) 

3.1  减小流量不均匀系数δ 的设计方法 
理论瞬时流量的最大值由式(1)决定，影响理论

瞬时流量最小值的因素很多，除了油液体积弹性模

量 K、泵的工作压力 ps和转速 n 外，最主要的是阻

尼的结构型式及其组合。普通的双作用叶片泵只有

排油腰槽端部开设的变过流断面三角槽式阻尼，损

失的理论瞬时流量变化规律近似为三角形，最大值

大约在单工作腔转至工作区间的五分之四处；机械

闭死压缩损失的理论瞬时流量变化规律近似直角三

角形，最大值在单工作腔转至闭死角结束点处；二

者叠加几乎是最大值相加，泵的理论瞬时流量最小

值下降的幅值较大，流量均匀性较差，泵的理论瞬

时流量的波形近似为三角波。为改善泵的流量均匀

性，可并联恒过流断面阻尼，它损失的理论瞬时流

量的变化规律近似直角三角形，最大值近似在单工

作腔转至闭死角起始位置，与闭死机械压缩损失的

理论瞬时流量叠加波形近似为方波，中间凹陷处可

用排油腰槽端部开设的三角槽式阻尼损失的理论瞬

时流量填补，最后再与叶片厚度损失的理论瞬时流

量叠加形成更为完整的方波。高压子母叶片泵叶片

厚度较厚，遮盖作用较大，三角槽不在闭死角全程

内开设，适当组合可很好地实现上述目标。这样就

使因油液的可压缩性而损失的理论瞬时流量最大值

降低一半，提高泵的理论瞬时流量最小值，有效降

低泵的流量不均匀系数，提高流量均匀性。这种设

计方法已在国外车辆转向叶片泵中得到应用。 
3.2  子母叶片泵流量不均匀系数仿真结果 

油液的可压缩性对高压子母叶片泵的瞬时流量

均匀性的影响很大，当油液的体积弹性模量根据文

献[3, 5]推荐值取 1.4 GPa、泵的转速取 1 800 r/min
时，取子母叶片泵常用的几个工作压力，则在预升

压时损失的机械闭死压缩体积和阻尼的引油体积都

在相应变化，所需的预升压角度和阻尼的过流断面

面积也在变化。由仿真计算可得泵的流量不均匀系

数δ 随工作压力的变化关系如表 1 所示。 

表 1  K=1.4 GPa、n=1 800 r/min 时δ 随 
工作压力的变化关系 

 工作压力 pw/MPa 7.0 17.5 21.0 24.5 

 流量不均匀系数δ / % 5.83 9.34 10.62 12.24 

当泵的工作压力为 17.5 MPa，转速为 1 800 r/min
时，对于不同含气量液压用油的体积弹性模量不同，

由仿真计算可得泵的流量不均匀系数δ 随油液的体

积弹性模量的变化关系如表 2 所示。 

表 2  pw =17.5 MPa、n=1 800 r/min 时δ 随 
体积弹性模量的变化关系 

体积弹性模量 K /MPa 720 1 100 1 400 1 660 

流量不均匀系数δ /% 16.68 11.58 9.34 9.12 

表 1、2 中得到的流量不均匀系数δ 数值是按照

各种取值设计出的配流盘在子母叶片泵中应用所能

达到的最小值。 
下面研究在泵的配流盘已经确定，转速变化时

泵的流量不均匀系数的变化特征。当泵的转速变化

时，确定的预升压结构将不能完善地适应泵的转速

变化，当转速低于设计转速时预升压所需的闭死角

减小，在剩余的闭死区内会产生超升压现象，超升

压力等于超压缩流量通过阻尼流入排油腔的阻力损

失，当阻尼通油体积比按最佳值选取时，超压值很

小；当转速高于设计转速时会出现欠升压现象，每

个单工作腔和排油腰槽接通时会产生油击及压力自

由振荡。当转速低于设计转速时，预升压损失的理

论瞬时流量最大值没有太大变化，但泵的平均流量

随转速近似成正比地减小，因此泵的流量不均匀系

数变化很大。由仿真计算可得出，按泵的工作压力

为 17.5 MPa、转速 1 800 r/min、油液的体积弹性模

量 1.4 GPa 设计的配流盘，在泵的转速调节范围内

几种转速工况运转时泵的流量不均匀系数δ 如表 3
所示，两种转速工况下δ 的比值近似与转速成反比。 

表 3  pw=17.5 MPa、K=1.4 GPa 时δ 随转速的变化关系 

泵的转速 n/(r • min–1) 600 1 200 1 800 

流量不均匀系数 δ/% 26.82 13.76 9.34 

4  结论 

(1) 当油液可压缩时子母叶片泵的理论瞬时流

量不可能绝对均匀，通常流量不均匀系数要比推荐

的流量不均匀系数大一个数量级，其百分点已进入

两位数。 
(2) 高压子母叶片泵的流量不均匀系数的主要

影响因素是油液的可压缩性、工作压力及泵转速的



 机  械  工  程  学  报 第 43 卷第 10 期期 238 

变化。由表 1～3 可看出泵的工作压力升高时流量不

均匀系数变大，油液的体积弹性模量变小时流量不

均匀系数变大，泵在设计转速下运转时流量不均匀

系数最小，低于设计转速时，流量不均匀系数迅速

增大。 
(3) 合理设计阻尼结构型式可以有效减小子母

叶片泵流量不均匀系数，所做的仿真、计算是采用

35VQ 泵的结构和参数，表 1～3 中列出的流量不均

匀系数是同参数泵所能达到的最小值。 
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Abstract：Aiming at the compressibility of fluid, the flow 

ripple and method to improve it are studied. The conventional 

discharge flow formula of a high-pressure vane within vane 

type pump in fluid drive field power transmission is corrected, 

which is calculated when the fluid is considered to be 

incompressible. In order to simulate the actual discharge flow 

and calculate the uneven coefficient of flow ripple, a 

mathematic model of theoretical flow is built when the fluid 

compressibility is considered. Through the study of relationship 

between working condition parameter and flow ripple of pump, 

it reveals that the fluid bulk modulus, discharge pressure, rotate 

speed and the structure of relief grooves are the main influential 

factors of flow-ripple. The results show that choosing 

appropriate structure and parameters of relief grooves to make 

the overall losing flow almost constant can reduce the flow 

ripple of pump effectively. The overall losing flow is generated 

by compressed flow, backfilling flow and negative flow due to 

the thickness of vane. 
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