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摘要:讨论了一种新型结构的球形叶片液压泵,在详细阐述球形叶片液压泵结构特点的基础上,分

析了球形泵的工作原理.通过建立球坐标得出球形叶片液压泵排量的计算公式,采用 Pro/E体积测量

法验证了理论分析的准确性.进一步分析了该泵的流量输出特性,讨论了斜盘角度、叶片数目等参数对

球形叶片液压泵流量脉动的影响.结果表明:叶片数目增加时,叶片泵的流量脉动明显减小.
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０　引言

目前,工业上普遍使用的三大类液压泵都各

自具有优点和缺点[１].齿轮泵结构简单、制造方

便,但效率低、噪声大,难以实现高压[２].柱塞泵

可以在较高压力下运行,但价格昂贵,容易受流量

脉动和噪声排放的影响[３].叶片泵流量均匀、运
动平稳、噪声小,但密封性能差、效率低、输出压力

较低[４].
国内外学者对液压泵的流量脉动做过相关研

究.KWON等[５]通过遗传算法对内摆线齿轮泵

的磨损率比例因子进行优化设计,结果表明遗传

算法可以减小摆线齿轮泵的磨损率比例因子.

YU等[６]对行星轮系平衡液压马达的性能进行研

究,分析了齿轮齿数对排量和流量脉动的影响,得
到单位体积内排量大、流量脉动最小时,允许安装

的行星齿轮数K 以及行星齿轮和太阳轮齿数应

该满足的条件.XU等[７]进行了预压缩容积对柱

塞泵流量脉动的影响研究,得到最佳预压缩体积、
流量脉动斜盘角度等最佳参数,并通过二次源的

方法测量流量脉动来验证上述最佳参数.刘巧燕

等[８]对双定子力平衡轴向柱塞泵及其流量波动性

进行分析,发现随柱塞的增多,其瞬时流量脉动性

递减.宋爱平等[９]提出了一种新型弧齿齿轮泵,
在理论分析的基础上推导出弧齿齿轮泵的瞬间流

量表达式,研究结果表明,主要参数相同的弧齿齿

轮泵的流量脉动小于直齿齿轮泵的流量脉动.邓

海顺等[１０]对平衡式两排轴向柱塞泵流量脉动进

行研究,研究结果表明,内外排柱塞数不相等时,
内外排瞬时流量会相互抵消,使流量脉动减小.
潘阳等[１１]针对双联轴向柱塞泵配流盘在脱离吸
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油和排油时引起噪声的问题,提出了一种配流盘

结构,研究结果表明,新配流盘流量脉动率比原配

流盘流量脉动率降低了６．７５％.
本文提出一种新型结构的球形叶片液压泵,

既能实现大排量,流量脉动又小,其密封处均为面

密封[１２Ｇ１３].

１　球形叶片液压泵的结构组成与工作原理

１．１　球形叶片液压泵的结构组成

球形叶片液压泵的结构如图１所示,为简单

起见,图１中泵仅有２个叶片(图２).图１a中,左
右端盖、泵体通过螺栓连接.传动轴１位于泵体

的中心,斜盘７安放在泵体对角的滚珠圈３内;斜
盘７与密封条４通过柱面相配合,并且与传动轴

１成一定角度.斜盘７所在平面与配油锥２的圆

(a)球形泵的外形图

(b)斜锥透明处理后的结构图

(c)球形泵的剖视图

１．传动轴　２．配油锥　３．外围滚珠圈　４．密封条

５．叶片　６．垫块　７．斜盘　８．斜锥

图１　球形泵结构图

Fig．１　Sphericalpumpstructure

１．传动轴　２．配油锥　３．外围滚珠圈　４．密封条

５．叶片　６．垫块　７．斜盘

图２　球形泵爆炸图

Fig．２　Explosionofsphericalpump
锥面相贴合,配油锥２与斜盘贴合处为平面;同
时,斜盘７内侧与传动轴１的球面相贴合.垫块

６与斜盘７的外侧通过柱面配合形成滚珠的轨

道;斜锥８分别与配油锥２和滚珠圈３贴合.
工作时,传动轴１和叶片５转动,叶片５通过

密封条４作用使得斜盘７在滚珠圈３内转动,密
封条４随叶片转动的同时,在与叶片贴合的表面

上滑动.配油锥２和斜锥８固定不动,形成配油

区.密封条４与斜盘７、密封条４与叶片５、叶片５
与配油锥２、配油锥２与斜盘７贴合处均为面

密封.

１．２　球形叶片液压泵的工作原理

叶片液压泵的工作原理都是通过增大油腔容

积完成吸油,通过减小油腔容积完成排油.叶片

所在状态球形泵各个腔容积相等,设此时叶片所

在平面为OXZ平面,配油锥与叶片以及斜盘形成

的４个密闭腔的命名见图３.１腔由靠近键槽端

的配油锥、斜盘、斜锥以及叶片围成,现处于吸油

状态,２、３、４各腔分别由对应的配油锥、叶片、斜

盘以及斜锥部分围成.

图３　 球形泵工作原理图

Fig．３　Workingprincipleofsphericalpump

沿键槽方向观察球形泵工作原理图(图３),
以上述OXZ 平面为零度起始角绘制出配油示意

图(图４),传动轴转动方向为图４中箭头方向.本

球形叶片液压泵工作原理如下.
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(a)０°配油示意图 　　　　(b)９０°配油示意图

(c)１８０°配油示意图 　　　　(d)３６０°配油示意图

(e)３、４腔０°配油示意图

图４　 球形泵配油过程示意图

Fig．４　Schematicdiagramofthesphericalpumpoil
distributionprocess

叶片随着传动轴一起转过９０°的过程中(图

４a到图４b过程),１腔进油.９０°时,进油结束,容
积达到最大.２腔分为２个腔,排油的同时也吸

油;排油容积逐渐变小,吸油容积逐渐变大,到９０°
时,排油容积与吸油容积相等.

叶片从９０°转到１８０°的过程中(图４b到图４c
过程),１腔排油.２腔被分为２个腔,排油的同时

也吸油;排油容积逐渐变小,吸油容积逐渐变大,
到１８０°时,排油结束.

叶片从１８０°转到２７０°的过程中(图４c到图

４d过程),１腔被分为２个腔,排油的同时也吸油;
排油容积逐渐变小,吸油容积逐渐变大,到２７０°
时,排油容积与吸油容积相等.２腔进油,到２７０°
时,进油结束,容积达到最大.

叶片从２７０°转到３６０°的过程中(图４d到图

４a过程),１腔被分为２个腔,排油的同时也吸油;
排油容积逐渐变小,吸油容积逐渐变大,到３６０°
时,排油结束.２腔一直排油.

同理,沿键槽方向观察绘制出的３、４腔的配

油示意图见图４e.观察图４a和图４e可知,该球形

泵的结构具有中心对称性,故可知３腔与１腔的

进排油情况一致,４腔与２腔的进排油情况相同.

２　 球形叶片液压泵排量计算

该叶片泵内腔为球形,可采用球坐标对球形

泵的排量进行理论分析(简便起见,不考虑叶片、
斜盘厚度).如图１c所示,以传动轴球形部分圆

心为坐标原点O,建立右手坐标系.在OXZ平面

内,斜盘与X 轴正向夹角为α.如图５所示,建立

右手坐标系以及球坐标计算模型;设叶片转过的

角度为θ,叶片所在平面与配油锥所在锥面交线

与Z 轴正向夹角为φ１(θ),叶片所在平面与斜盘

所在平面的交线和Z 轴正向夹角为φ２(θ).传动

轴内球半径为r,叶片所在球面半径为R.

图５　 球形泵球坐标

Fig．５　Sphericalcoordinatesofsphericalpump

直角坐标与球坐标转化关系如下:
x ＝rsinφcosθ

y ＝rsinφsinθ
z＝rcosφ

} (１)

式中,(x,y,z)为空间直角坐标系点坐标;(r,φ,θ)为对

应点的球面坐标.

斜盘平面在空间直角坐标系中的方程为

tanα＝
z
x

(２)

将式(１)代入式(２)化为球坐标下的方程:
tanαsinφcosθ－cosφ＝０ (３)

通过球坐标进行积分可得到球形泵的容积随转角

θ变化的函数:

V(θ)＝∫
θ

０
dθ∫

φ２(θ)

φ１(θ)
dφ∫

R

r
r２sinφdr (４)

φ１(θ)＝
π
２ －α

式中,V(θ)为叶片转过角度θ后所在平面与配油锥所在

平面以及斜盘所在平面围成部分的容积.

对式(３)化简得到

φ２(θ)＝arccos tanαcosθ
１＋tan２αcos２θ

(５)

对式(４)进一步化简得到

V(θ)＝ [１
３

(R３ －r３)sinα]θ－

１
３

(R３ －r３)∫
θ

０
cosφ２(θ)dθ (６)
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令

W(θ)＝∫
θ

０
cosφ２(θ)dθ (７)

将式(５)代入式(７)得到

W(θ)＝∫
θ

０

tanαcosθ
１＋tan２αcos２θ

dθ＝arcsin(sinαsinθ)

(８)

将式(８)代入式(６)得到

V(θ)＝ [１
３

(R３ －r３)sinα]θ－

１
３

(R３ －r３)arcsin(sinαsinθ) (９)

取R＝５cm,r＝２cm,α＝π/９,对式(９)化简得到

V(θ)＝１３．３３９θ－３９arcsin(０．３４２sinθ) (１０)

通过三维建模软件Pro/E体积测量,得到测

量值与理论值的对比图(图６)、相对误差曲线图

(图７).可见,理论计算公式是正确的.

图６　 理论值与测量值的对比图

Fig．６　Contrastdiagrambetweentheoreticalvalue
andmeasuredvalue

图７　 理论值与测量值相对误差

Fig．７　Relativeerrorbetweentheoreticalvalue
andmeasuredvalue

根据前述工作原理并结合式(１０)分析得到１
腔在随传动轴转动２π过程中进排油腔容积的变

化,如图８所示.
根据前述工作原理可以知道,２腔的进排油

腔容积变化与１腔进排油容积变化在相位上相差

π,故可得到２腔在随传动轴转动２π过程中的进

排油腔容积变化,如图９所示.
观察球形泵的结构可以知道１腔与３腔、２腔

与４腔在结构上分别关于原点O呈中心对称,故１
腔与３腔、２腔与４腔的进、排油体积变化相同.

图８　１腔进、排油腔容积变化

Fig．８　Cavity１inletandoutletoilchamber
volumechange

图９　２腔进、排油腔容积变化

Fig．９　Cavity２inletandoutletoilchamber
volumechange

综上所述,将１、２、３、４腔排油腔容积变化整

合,得到整个泵的排油腔容积变化函数关系式:

　Va ＝

２(V(２π)－V(θ＋π))　θ∈ (０,π/２)

２(V(２π)－V(θ)) θ∈ (π/２,３π/２)

２(V(２π)－V(θ－π)) θ∈ (３π/２,２π){ (１１)

式中,Va 为叶片从０转过２π过程中,整个泵的排油腔容

积的变化.

绘制球形泵的排油腔容积变化曲线,如图１０
所示,传动轴从π/２转动到３π/２的过程中,排油腔

容积由最大变化到最小,其差值即为该过程排出油

液体积,故得该球形泵的排量为２７１．６５３mL/r.

图１０　 球形泵排油腔容积变化图

Fig．１０　Volumechangeofballpumpoildraincavity

３　 球形叶片液压泵流量脉动分析

３．１　 球形叶片液压泵的瞬时流量公式

本球形叶片液压泵内腔为球形,工作时瞬时

流量存在一定的波动.对于液压系统来说,传动
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的均匀性、平稳性及噪声等都和液压泵的流量不

均匀有关[１４],因此,分析球形叶片液压泵的流量

脉动对于整个液压系统的噪声和平稳性理解有很

大的意义.
设传动轴转动的角速度为ω,则可以得到瞬

时流量:

qsh ＝ －
dVa

dt ＝ －
dVa

dθ
dθ
dt ＝ －ω

dVa

dθ
(１２)

对图１所示的双叶片球形液压泵而言,将式

(１１)代入式(１２)得到

qsh ＝

２６．６７８ω[１－
cos(θ＋π)

１－０．３４２２sin２(θ＋π)
]

　　　　　　　　　　　θ∈ (０,π
２

)

２６．６７８ω(１－
cosθ

１－０．３４２２sin２θ
)

θ∈ (π
２

,３π
２

)

２６．６７８ω[１－
cos(θ－π)

１－０．３４２２sin２(θ－π)
]

θ∈ (３π
２

,２π)

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(１３)

取ω＝１４４０r/min,绘制球形泵的流量曲线,
如图１１所示.

图１１　 球形泵流量

Fig．１１　Sphericalpumpflow

３．２　 球形叶片液压泵流量脉动影响因素分析

观察图１１可知双叶片球形叶片泵的流量脉

动较大.液压泵的流量脉动会引起压力脉动,从
而使管道、阀等液压元件产生振动和噪声,因此必

须通过优化等措施来降低叶片泵的流量脉动.

３．２．１　 斜盘角度变化对流量脉动的影响

由式(９)代入式(１１)得到

Va ＝

２(R３ －r３)((π－θ)sinα＋
　arcsin(sinαsin(θ＋π)))/３　θ∈ (０,π/２)

２(R３ －r３)((２π－θ)sinα＋
　arcsin(sinαsinθ)))/３ θ∈ (π/２,３π/２)

２(R３ －r３)((３π－θ)sinα＋
　arcsin(sinαsin(θ－π)))/３ θ∈ (３π/２,２π)

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï

(１４)

将式(１４)代入式(１２)得到

qsh ＝

２ωsinα
３

(R３ －r３)[１－
cos(θ＋π)

１－sin２αsin２(θ＋π)
]

　　　　　　　　　　　　　　θ∈ (０,π
２

)

２ωsinα
３

(R３ －r３)(１－
cosθ

１－sin２αsin２θ
)

θ∈ (π
２

,３π
２

)

２ωsinα
３

(R３ －r３)[１－
cos(θ－π)

１－sin２αsin２(θ－π)
]

θ∈ (３π
２

,２π)

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(１５)

由式(１４)、式(１５)得到流量脉动

δq ＝
πsinα

πsinα＋２α　　α∈ (０,π
２

) (１６)

由式(１６)可知,随着α增大,流量脉动减小,
但当α取值较大时,观察图１c可知整个泵腔的宽

度将会增大.

３．２．２　 叶片数目对流量脉动的影响

(１)N 个叶片时泵的排量. 设叶片数目为

N,则每两个叶片夹角为２π/N;当叶片i从０转过

π－π/N 后,叶片i与叶片i＋１所夹容腔达到最

大,如图１２所示.

图１２　N 个叶片配油示意图

Fig．１２　Schematicdiagramofoildistribution
forN blade

由图１２可知,进、排油配油锥间夹角应为

２π/N.此时i腔的容积为

Vimax ＝V(π＋
π
N

)－V(π－
π
N

) (１７)

故泵的排量为

V ＝２NVimax (１８)

将式(９)、式(１７)代入式(１８)得到

V ＝
４π
３sinα(R３ －r３)＋

２N
３

(R３ －r３)W (１９)

W ＝arcsin[sinαsin(π－
π
N

)]－arcsin[sinαsin(π＋
π
N

)]

(２)N 个叶片时泵的流量.由图１２可知,当

叶片i从π－π/N 转到π＋π/N 时,排出油液腔的

为第i到第N 个腔,故得到球形泵排油腔体积:
Vb ＝２[V(２π)－V(θ)] (２０)

将式(２０)代入式(１２)得到,θ ∈ (π－π/N,π＋
􀅰４３９􀅰
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π/N)时的球形泵瞬时流量:

qshi ＝
２ωsinα

３
(R３ －r３)(１－

cosθ
１－sin２αsin２θ

) (２１)

可见,球形叶片泵的瞬时流量是以２π/N 为周期波动

的.由式(１９)、式(２１)得到N 个叶片时流量脉动

δqN ＝
２πsinα

２πsinα＋NW
[１＋

cos(π＋
π
N

)

１－sin２αsin２(π＋
π
N

)
]

(２２)

(３)计算实例.取R＝５cm,r＝２cm,α＝
π
９

,

ω＝１４４０r/min.对式(１９)化简得到

V ＝１６７．６２＋７８NW１

W１ ＝arcsin[０．３４２sin(π－
π
N

)]－

arcsin[０．３４２sin(π＋
π
N

)]

从而得到排量与叶片数目的关系,如图１３所示.

图１３　 叶片数目N 对排量影响

Fig．１３　InfluenceofbladenumberNondisplacement

观察图１３可知,在不考虑叶片厚度的前提

下,叶片增多时,泵排量会增加且排量增加的幅值

逐渐减小.化简式(２１)得到

qsh ＝３８．６１４( cosθ
１－０．１１６９８sin２θ

－１)

θ∈ (π－
π
N

,π＋
π
N

)

N 为２,３,４,５时的叶片泵的流量如图１４所示.
观察图１４可知,叶片增多时,叶片泵的流量脉动

有明显降低.
对式(２２)化简得到

δqN ＝

１＋
cos(π＋

π
N

)

１－０．３４２２sin２(π＋
π
N

)

０．６８４π＋
NW１

０．６８４π
流量脉动随叶片数目变化的关系如图１５所示;叶
片增多时,叶片泵流量脉动降低,且脉动降低的幅

值逐渐减小.叶片数目 N ＝８时,流量脉动仅为

３．００％.

图１４　 叶片数目N 对流量影响

Fig．１４　InfluenceofbladenumberNonflow

图１５　 流量脉动随叶片数目变化

Fig．１５　Theflowpulsationvarieswiththe
numberofleaves

４　 结语

设计了一种新型结构的球形叶片液压泵,该
泵的配油锥与斜盘、密封条与斜盘均为面密封.
分析了该叶片泵的工作原理,通过建立球坐标,在
忽略叶片厚度的情况下,推导出了泵的排量及流

量的表达式;分析了斜盘角度和叶片数目对流量

脉动的影响,叶片增多时,流量脉动降低,泵排量

增加;叶片数目N ＝８时,流量脉动为３．００％.
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