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摘要：轴向柱塞泵振动产生后，会沿着一定路径向外传递，其传递路径有一定规律。以斜盘式轴向柱塞泵机械振动为

研究对象，首先分析其振动产生机理及传递规律，得到其振动传递路径模型，然后以泵的后壳体作为振动传递的最终

受体，建立了泵转子系统偏心与不平衡引发的机械振动向后壳体传递的路径模型；通过有限元仿真和实验确定模型参

数，利用 MATLAB 对数学模型进行求解，得到了机械振动向后壳体传递的规律；基于路径传递率的概念，对振动传递

路径系统进行了路径贡献度分析，辨识出了主要的传递路径；搭建了轴向柱塞泵振动测试实验台，进行实验研究，结

果表明，所建立的轴向柱塞泵振动传递路径模型和求解方法较为准确，分析误差小于 5%。该研究方法具有一定的创新

性，为轴向柱塞泵振动传递、振动能量耗散规律研究，以及参数灵敏度分析奠定理论基础。 
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引言 

轴向柱塞泵振动对自身及液压系统寿命影响很

大，机械振动和流体脉动是其振动产生的两个主要根

源。转子系统是轴向柱塞泵的核心机械部件，受外载

荷和结构限制，必然存在偏心和不平衡，导致轴向柱

塞泵在工作过程中发生不可避免的机械振动。因此，

轴向柱塞泵机械振动产生机理及传递规律极为重要，

对提高轴向柱塞泵性能和寿命具有重要意义[1]。 

轴向柱塞泵是机械结构最为复杂的液压元件。以

力士乐公司 Rexroth-A11V(L)O 系列斜盘式轴向柱塞

变量泵为例，其由 21 个主要机械零件组成（不包括螺

栓等连接件），工作过程中，会有 14 个零件随之运动
[2]。这些运动部件的相互作用产生复杂的机械振动，

而且在其带载工作时，以主轴、缸体、以及柱塞滑靴

组件组成的转子系统需要完成机械能向液压能的转

换，因此，振动更加强烈。振动传递是由机械零部件

相互作用完成的，由于轴向柱塞泵结构极为复杂，因

此，机械振动会沿着多条不同路径传递，每条路径的

贡献度不同，主要与该条路径中各零部件的质量、刚

度以及相互之间的约束参数有直接关系。 

国内外很多学者针对轴向柱塞泵振动机理展开了

深入研究。德国 Rexroth 公司和德国亚琛工大的 Andre 

Palmen 分别对泵壳进行了研究和优化[3-4]。美国德克

萨斯大学的 Landsberger 教授通过实验研究证明轴向

柱塞泵的振动与传动轴的转矩波动有关[5]。普渡大学

的 Monika 教授对轴向柱塞泵缸体和柱塞之间的油膜

特性行了研究，得到了机械振动引起的油膜热传递和

热变形的变化规律[6]。浙江大学杨华勇院士和徐兵教

授进行了轴向柱塞泵振动实验，证明柱塞泵的主要激

振源是“斜盘-变量机构”，以及配油盘困油区流量倒

灌与压力冲击[7-9]。燕山大学的权凌霄等对轴向柱塞泵

振动进行分析，指出其振动的最终受体是泵壳[10]。 

这些研究工作对揭示轴向柱塞泵振动机理具有重

要意义，为其减振降噪提供了重要理论依据。但采用

传递路径方法分析泵的振动传递规律，计算各传递路

径的传递率，可以理论预测各路径的传递效果，对精

确研究轴向柱塞泵振动传递规律具有重要作用。 

振动传递路径方法能够更好地反映复杂机械结构

件的运动规律，因此，在其他很多振动研究领域得到

了很好的应用，比如汽车、数控机床等。比利时的

Janssens K
[11]等提出了参数化传递路径模型，采用数学

方法消除测试过程中的信噪干扰，大大提高了模型精

度。荷兰代尔夫特理工大学的De Klerk D和Rixen D
[12]

提出了一种分量传递路径分析方法，该方法通过子系

统的激励源来计算总的系统响应，采用互易性矩阵来

对模型进行补充，并在实验台上进行了模型验证。东

北大学张义民教授对振动传递路径基础理论研究较为

深入，他通过时域内振动传递路径系统随机响应分析，

更好地解决了不确定振动传递路径系统的问题[13]；还

提出了路径传递度的新概念，解决了时/频域内振动与

噪声传递路径传递概率的度量问题[14-15]；此外，在动

态灵敏度分析技术基础上，张教授提出一种有效的方

法来评估各传递路径上参数和非线性刚度的变化对振

动受体动态响应的影响[16]。液压传动领域，悉尼科技

大学的Zhang Tianxiao和Zhang Nong建立了液压泵两

自由度振动模型，得到了液压泵振型和稳态响应，并

通过数值模拟得到泵的动态响应[17]。 

本文以轴向柱塞泵后壳体为最终受体，采用振动

传递路径方法，建立转子系统偏心及动不平衡产生的

机械振动，沿泵体内零部件向后壳体传递时的振动传

递路径模型，分别用有限元分析及实验方法确定参数

模型，然后采用 MATLAB 编程求解该模型，分析两



 

 

条主要传递路径的贡献度，辨识出主要传递路径，然

后对其进行实验验证。研究工作对揭示轴向柱塞泵振

动传递规律提供一个新方法，研究成果为轴向柱塞泵

振动控制奠定理论基础。 

1 斜盘式轴向柱塞泵机械振动动力学方

程 

1.1 斜盘式轴向柱塞泵机械振动传递路径物理模型 

斜盘式轴向柱塞泵是常见的一类柱塞泵，本文以

PCY-25 型斜盘式轴向柱塞泵为研究对象，主要研究转

子系统旋转体偏心与不平衡所引起的机械振动传递问

题。由于该泵传动轴与缸体之间为过盈配合，且柱塞

滑靴组件位于缸体的柱塞腔内，因此，将传动轴、缸

体和柱塞滑靴组件视为一个旋转体，该旋转体即为转

子系统。图 1 所示为该泵的机械结构图，其振动产生

机理及其传递规律具有如下几个特点： 

1. 转子系统是机械振动产生的主振源。从图 1 可

以看出，转子系统转动时，传动轴、缸体和柱塞滑靴

组件均会产生自激振动或者与相接触部件产生相互作

用进而导致振动，是机械振动产生的主振源。 

2. 不考虑钟形罩及联轴器影响，泵壳是机械振动

最终受体。壳体包括前壳体、中壳体和后壳体，该泵

采用高强螺栓将前壳体与钟形罩紧固连接，因此，如

果将安装底座视为固支，泵壳则是唯一的振动受体。 

3. 后壳体振动最为复杂而且剧烈。由安装方式可

以看出，整泵振动结构为悬臂梁结构，其主振型为垂

直于轴向的上下左右摆动；此外，三个壳体依次通过

高强螺栓紧固连接，因此，三个壳体的振动会相互作

用叠加。 

4. 泵的机械振动是垂直于轴向由内向外传递的。

工作时，泵内零部件围绕轴向旋转运动，在离心力及

主振型作用下，振动将沿着垂直于主传动轴的方向由

内向外传递。 

5. 振动路径贡献度取决于接触零部件之间的径

向等效刚度和阻尼。 
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图1 轴向柱塞泵机械振动传递路径示意图 

Fig.1 Axial piston pump mechanical vibration transfer path  

于是可以得到所研究的以三个壳体为振动受体的

斜盘式轴向柱塞泵机械振动的 4 条传递路径分别为： 

路径 1：传动轴→深沟球轴承→前壳体； 

路径 2：缸体→配油盘→中壳体； 

路径 3：缸体→圆柱滚子轴承→中壳体； 

路径 4：柱塞滑靴组件→斜盘→变量机构→后壳

体。 

1.2 机械振动后壳体传递路径物理模型 

基于上述分析，以后壳体作为振动最终受体，转

子系统产生的振动传递至后壳体通过两个路径，即图

2 中的路径Ⅰ和路径Ⅱ。 

路径Ⅰ：柱塞滑靴组件→斜盘→变量机构→后壳

体。 

路径Ⅱ：缸体及传动轴→各零部件→中壳体→后

壳体。 

该两条路径包括六个质量块，分别是传动轴-缸体

-柱塞滑靴组件、配油盘、斜盘、前壳体、中壳体和后

壳体。为了简化模型，将联接元件的质量等效到振动

主体上，并将联接元件之间的相互作用等效为弹簧和

阻尼。进而得到其传递路径物理模型如图 2 所示。 
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图 2 轴向柱塞泵机械振动后壳体传递路径物理模型 

Fig.2 Physical model of the axial piston pump mechanical 

vibration transfer path 

本文研究过程中，为突出机械振动作用，让该泵

空载运行，使其出口压力流量脉动影响尽量小。由图

可以看出，激振力 F 作用在传动轴-缸体-柱塞滑靴组

件整个旋转体上。ytotal、yvp、yf、ym、yb、ysp 分别为传

动轴-缸体-柱塞滑靴组件、配油盘、前壳体、中壳体、

后壳体和斜盘在激振力 F 作用下沿径向的振动位移；

mtotal、mvp、mf、mm、mb、msp 分别为动轴-缸体-柱塞

滑靴组件、配油盘、前壳体、中壳体、后壳体和斜盘

的集中质量；kfe_1 为传动轴与联轴器之间的径向刚度；

kfe_2 为前壳体与固定端之间的径向刚度；kb_1、cb_1 分

别为传动轴与前壳体间深沟球轴承的径向刚度和阻

尼；kb_2、cb_2 分别为缸体与中壳体间圆柱滚子轴承的

径向刚度和阻尼；cvp 为缸体与配油盘间的径向摩擦阻

尼；csb为滑靴与斜盘间的径向摩擦阻尼；kvp 为配油盘

与中壳体间的接触刚度；kvm为斜盘与后壳体间变量机

构的径向刚度；k1 为前壳体与中壳体间螺栓组的径向

刚度；k2 为中壳体与后壳体间螺栓组的径向刚度。 

1.3 模型参数确定 

本文研究的斜盘式轴向柱塞泵型号为 PCY-25，其



 

 

零部件等效质量、等效安装刚度及等效阻尼都对振动

传递路径有影响。等效质量由其结构决定，等效刚度

大小主要由两接触体的材料属性及接触方式决定，等

效阻尼大小则受两接触体之间的油膜特性所影响。本

文采取以下方法分别确定质量、刚度及阻尼参数。 

1.3.1 零部件质量的确定 

拆解实验用泵，将各零部件清理干净，用天平称

取各自质量。 

1.3.2 接触刚度的确定 

接触刚度采用有限元软件 Ansys/workbench 分析

得。即在有限元中建立各零部件有限元模型，并设置

约束和材料性能，进行静力学分析，得到接触刚度，

进而得到接触刚度。 

由于轴承径向刚度随滚动体位置变化而呈周期性

波动
[18]

，所以在 Ansys/workbench 软件中建立如图 3

所示的有限元模型，并在轴承内圈施加沿 Y 轴正方向

的静载荷力，进行有限元分析得到轴承最大刚度。然

后，将轴承滚动体旋转 θ角度，进一步分析得到轴承

最小刚度。θ 与轴承滚珠个数有关，当滚珠个数为偶

数时，θ=360°/2n；当滚珠个数为奇数时，θ=360°/4n，

其中，n 为滚珠个数。 

  
图 3 轴承有限元模型 

Fig.3 Finite element model of 

bearing  

图 4 滚动体有限元分析 

Fig.4 Finite element analysis of 

rolling element 

1.3.3 阻尼参数的确定 

主要分析滚动轴承阻尼和泵的两大摩擦副阻尼。

轴承阻尼参照文献[19]和[20]确定，与轴承刚度相同，

轴承阻尼也呈周期性波动。泵的两大摩擦副阻尼则需

要通过摩擦磨损实验确定，本文采用型号为如图 5 的

CETR UMT-3 摩擦磨损实验机进行实验。 

  
(a) 实验前 

(a) Before the experiment 

(b) 实验后 

(b)After the experiment 

图 5 实验过程 

Fig.5 Test procedures 

1.3.4 模型总参数表 

表 1 为 PCY-25 型轴向柱塞泵机械振动系统的参

数值。其中，轴承刚度和阻尼呈正弦规律变化，周期

与转速有关，其他值取常数。 

表 1 PCY 轴向柱塞泵机械振动系统参数值 
Tab.1 Parameters of axial piston pump mechanical vibration  

参量 数值 参量 数值 

mtotal 

/kg 
6.8 k1 /N·m-1 5.2×108 

mvp /kg 0.25 k2 /N·m-1 6.3×108 

mf /kg 8.1 kvp /N·m-1 4.71×108 

mm /kg 8.6 kvm /N·m-1 1×109 

mb /kg 8.5 F0/N 250 

msp /kg 2.1 n/(r/min) 1460 

kfe_1 

/N·m-1 
2.5×108 

cvp 

/N·s·m-1 
1100 

kfe_2 

/N·m-1 
3×108 

csb 

/N·s·m-1 
370 

kb_1 

/N·m-1 

85.11 10   
71.3 10 sin(438 t)  

cb_1 

/N·s·m-1 
1900  

100sin(438 t)  

kb_2 

/N·m-1 

8

b_1=6.04 10k  

71.55 10 sin(1216 t)  

cb_2 

/N·s·m-1 
2500  

500sin(1216 t)  

1.4 斜盘式轴向柱塞泵机械振动的数学模型 

本文采用分析力学[21]对轴向柱塞泵机械振动传

递路径建模，采用功与能量分析路径中各零部件的力

和力矩分布，它们之间的关系如式(1)所示。 

d

dt q q q q

    
     

    

T T U D
 (1) 

式中    T  —— 系统惯性力所做的功（动能）； 

 U  —— 系统弹性力所做的功（势能）； 

 D  —— 系统阻尼力所做的功（耗散能）； 

 
jq  —— 广义坐标； 

 Ω —— 系统广义力。 

于是结合图 2 所示的轴向柱塞泵振动传递路径模

型，得到各振动主体的 Lagrange 微分方程为 
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(2) 

其中，激振力  0 sin 2 / 60F F n t ，n 为轴向柱

塞泵转速，当泵的转速不同时，激振力频率也会不同。 



 

 

由于轴向柱塞泵激振力和轴承的刚度与阻尼是时

变的，因此，该模型属于非线性时变方程组，因此，

在理论上不存在解析解，只能得到数值解。 

2 振动传递路径模型求解及分析  

2.1 振动传递路径模型求解 

下面采用 Runge-Kutta 法[22]，按照图 6 流程在

Matlab 软件中编程求解振动传递路径模型。 

 开始

输入系统参数

定义微分方程组，得到

piston.m函数

输入初始参数值，设置时
间区间和步长

调用ode45函数求解

得到后壳体的振动加速度

结束
 

图 6 振动系统求解程序流程图 

Fig.6 Flowchart of Vibration system solver 

当轴向柱塞泵转速为 1460 r/min 时，得到后壳体

振动加速度时/频域曲线如图 7 所示。 
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(a) 后壳体振动加速度时域曲线 
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(b) 后壳体振动加速度频域曲线 

(b) The frequency-domain acceleration Curve of the back shell  

图 7 后壳体振动特性曲线 

Fig.7 Curve of the back shell vibration 

由图 7-(a)可以看出，在输入机械振动激励下，后

壳体振动时域响应可以分为瞬态响应和稳态响应两个

阶段。在初始瞬态响应阶段，响应幅值比较大。但是

由于系统的阻尼效应，会逐渐减小，最终进入稳态响

应阶段，此时，振动呈现周期性。同样，由图 7-(b)

可以看出，当机械振动频率为 545 Hz 时，频域曲线出

现第一个峰值；当机械振动频率为 1273 Hz 时，频域

曲线出现第二个峰值。当机械振动频率为 2670 Hz 时，

频域曲线出现第三个峰值。 

2.2 振动传递路径贡献度分析 

确定一条贡献度最大的传递路径，获取其路径传

递率，更有利于评估路径模型精度[14]。路径传递率为

每条路径传递到接受体的力与振源激励力之比[23]，即 

TT F F  (3) 

其中，T 表示路径传递率，FT表示传递到受体的

力，F 表示激振力。路径传递率是一种简便快捷的分

析路径贡献度的评估指标，可作为对振动传递路径系

统的路径传递效果的理论预测依据。 

考虑图2应用牛顿定律得系统的振动微分方程为 

t   ( )Mx Cx Kx F  (4) 

其中， 
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(5) 

设稳态响应为 
i( )( ) e wtx t X   (6) 

这里 X 是决定于激励频率 w 和系统参数的实数，
 是相位角。把(6)和(5)式代入方程(4)，得 

         2( i )w w  k c m X F  (7) 

令 
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[z(w)]称为阻抗矩阵，它的元素 
2

ij ij ij ijiz k w m wc   （i,j=1,2,3,4,5,6） (9) 

该元素称为机械阻抗。 

将式(8)代入式(7)，然后用[z(w)]
-1 左乘方程两端，

得 

     
1

( )w


X z F  (10) 



 

 

 

1

11 12 13 14 15 16

21 22 23 24 25 26

1 31 32 33 34 35 36

41 42 43 44 45 46

51 52 53 54 55 56

61 62 63 64 65 66

( )

z z z z z z

z z z z z z

z z z z z z
w

z z z z z z

z z z z z z

z z z z z z





 
 
 
 

  
 
 
 
  

z
 

11 21 31 41 51 61

12 22 32 42 52 62

13 23 33 43 53 63

14 24 34 44 54 64

15 25 35 45 55 65

16 26 36 46 56 66

1
=

det([ ( )])

Z Z Z Z Z Z

Z Z Z Z Z Z

Z Z Z Z Z Z

Z Z Z Z Z Zw

Z Z Z Z Z Z

Z Z Z Z Z Z

 
 
 
 
 
 
 
 
  

z

 
(11) 

其中，Zij 为阻抗矩阵[z(w)]各元素 zij 的代数余子

式，有 

将式（10）代入式（9），展开可得 

1ji

0( )e
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z

 (12) 

振动源的力是通过振动传递路径传播到接受结

构的，在这里也就是通过弹簧传给接受结构，传递力

为 
b ni i i

T n b n 2 b n( ) [ ( e - e )]e wtF k x x k X X
 

    (13) 

所以，第 n 条路径的路径传递率为 
b ni i

2 b nT
n

0

( e - e )k X XF
T

F F

 

   (14) 

本文将后壳体确定为振动的接受体，通过后壳体

与其他部件的约束情况确定了相关的振动传递路径。 

进一步，利用传递率的大小对两条主要传递路径进行

排序，就可以找出主要的传递路径。于是基于式(14)，

可得到两条传递路径的传递率如图 8 所示。 
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图 8 各路径传递率曲线 

Fig.8 Curve of the rate of each transfer path  

将图 8 频率单位转为赫兹后，可以得到，该振动

系统的峰值频率分别在 550 Hz、1300 Hz、2600 Hz 附

近；在各峰值频率处，两条传递路径均有较高的传递

率；在 3000 Hz 内，路径Ⅰ的传递率高于路径Ⅱ的传

递率。路径Ⅰ的主要零部件构成了轴向柱塞泵的变量

机构，这就说明，轴向柱塞泵的变量机构在机械振动

传递中起了更为重要的作用，因此，要减小后壳体振

动，应对变量机构的质量、刚度及阻尼参数进行合理

匹配。 

3 实验验证 

3.1 实验台搭建及信号滤波算法 

本文搭建了图 9 所示的测试平台。实验采用国产

LC0122-50 压电式加速度传感器测量加速度，其灵敏

度为 100 mv/g，谐振频率为 38 kHz，量程为 50 g（重

力加速度）。实验数据通过 NI 数据采集系统完成采集。

型号为 NI9234，输入信号范围为±5 V，具有 4 个采

集通道，数模转化精度为 24 位。 

 
图 9 测试平台实物照片 

Fig.9 Overall test chart of the test set  

图 10 所示为加速度传感器安装照片，其安置在泵

的后壳体上。测试过程中，泵的转速为 1460 r/min，

出口压力为 1 MPa。 

 
图 10 柱塞泵后壳体测点图 

Fig.10 The back shell of pump measuring point 

采用 db5 小波算法对采集得到的原始实验数据进

行 3 层分解，并进一步做滤波消噪处理，得到后壳体

振动加速度时域曲线。然后再对其进行傅里叶变换，

得到泵后壳体振动加速度频域曲线。 

3.2 实验结果分析 

要获得后壳体振动的瞬态响应，需要采用较高的

采样频率。将采样频率设为 20kHz，得到后壳体的时

域瞬态响应曲线如图 11 所示。 
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图 11 轴向柱塞泵后壳体振动加速度瞬态响应曲线 

Fig.11 The time-domain acceleration curve of the back shell 

transient response 

设定采样频率为 10kHz，得到后壳体稳态振动加

速度时域和频域曲线分别如图 12-(a)和图 12-(b)所示。 
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(a) 后壳体振动加速度稳态时域曲线 

(a) The time-domain acceleration curve of the back shell stable 

response 
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图 12 轴向柱塞泵后壳体振动加速度稳态响应曲线 

Fig.12 The acceleration curve of back shell stable response 

对比图 7-(a)与图 12-(a)，可以看出，当轴向柱塞

泵转动平稳后，仍然呈现周期性振动，振动的幅值要

大于仿真结果。这是由于泵在实际工作中会受其他机

械因素和流体振动的影响，而仿真模型的激励则更为

理想。进一步对比图 7-(b)与图 12-(b)，可以看出，泵

壳体振动加速度的峰值均出现在 520 Hz和 2720 Hz频

率点附近，理论与实验相差不大，误差在 5%以内。

对比图 7-(a)和图 11，可以看出，仿真得到的加速度瞬

态响应幅值和变化趋势与实验测试结果基本一致，仿

真得到的幅值略大于实验测试结果，二者误差小于

5%。因此应该考虑通过结构优化或修正零部件及相互

作用的刚度和阻尼参数来错开共振频率，以减小振动。 

4 结论 

鉴于轴向柱塞泵振动研究工作的重要性及其结构

的复杂性，本文首次提出采用振动传递路径法建立轴

向柱塞泵的机械振动传递路径模型，并对振动特性进

行研究，得到如下结论： 

（1）振动传递路径分析方法是研究轴向柱塞泵转

子系统机械振动传递规律的有效手段。本文针对

PCY-25 型轴向柱塞泵抽象出了机械振动传递路径物

理模型，然后采用分析力学的方法建立了相应的数学

模型，能够完整反映该泵的机械振动特点，具有一定

的创新性。 

（2）模型参数及模型求解方法对模型精度影响较

大。本文通过实验测试和有限元法确定模型参数，运

用 Runge-Kutta 法对数学模型编程求解，获得时/频域

下的振动接受结构的响应，为提高轴向柱塞泵机械振

动传递路径模型准确求解奠定了基础。 

（3）实验与理论分析结果较为符合，精度较高。

表明振动传递路径方法能够很好地揭示轴向柱塞泵机

械振动传递规律，这为轴向柱塞泵振动传递路径分析、

振动能量耗散规律研究以及参数灵敏度分析奠定了理

论基础。 

（4）振动传递路径贡献度分析能够为轴向柱塞泵

减振降噪分析提供指导。对于本文研究的 PCY-25 型

轴向柱塞泵，以后壳体作为机械振动的最终受体，那

么包含变量机构的传递路径对振动传递影响最大，可

以作为该泵减小振动的首选路径。 
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Mechanical vibration transfer path analysis of swash-plate axial piston pump back shell  
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Abstract: Vibrations of axial piston pump pass out along a certain path, which is regular. Based on the mechanical 

vibration transfer path of swash-plate axial piston pump, Firstly, the vibration generation mechanism and transmission 

law were analyzed, and the vibration transmission path model was obtained. Then, the back shell of axial-piston pump 

was seen as a final acceptor of vibration, the transfer path modeling of mechanical vibration of the pump back shell 

caused by rotor imbalance was established. The finite element analysis and experimental research were employed to 

determine the values of stiffness and damping in the model. Based on the concept of transfer rate, the path contribution 

analysis of vibration transfer paths was performed, the main transfer path is identified; A MATLAB programming 

solution was used to obtain the vibration of the pump back shell. A vibration test experiment was performed on the back 

shell of a PCY axial piston pump, it is shown that the results calculated by the mathematical model agree well with the 

experiment results, and the analytical error can be controlled within 5%. This research is innovative, which provides a 

theory basis for the vibration transfer path analysis, the research of law of vibration energy dissipation and sensitivity of 

axial-piston pump parameters. 

Key words: swash-plate axial piston pump; mechanical vibration; transfer path; back shell; transfer rate 
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