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摘要  为探究 2D 液压泵工作振动噪声过大的原因，以 0.032cc款 2D 液压泵为研究对象，基于理论建模与声振测试实

验对其振动特性进行分析。首先，考虑在高速转动过程中由转子不平衡引起的陀螺效应，依据多自由度系统振动理论

建立了包括柱塞轴及滚轮组件转动与轴向往复运动的 2D 液压泵自由振动模型，求解了包含平动、转动及摆动的多自

由度振动频率；其次，基于不同转速下的声压信号频谱瀑布图频率分布特征，分低、中高、高三频段对 2D 液压泵的振动

特性进行分析。通过揭示激振力形成机理，判断低频段谐波与柱塞轴轴向振动、流量脉动和压力冲击的关系。根据

2D 液压泵的模态特征及摆动频率特征可知，柱塞轴转动及电机机身振动为中高频段峰值分布密集原因，柱塞轴及滚

轮组件的绕轴摆动导致了高频段峰值 V形分布。研究结果可为 2D液压泵减振降噪提供一定的理论参考。
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引  言

2D 液压泵是利用 2D 技术将油腔和配流结构集

成在缸体及柱塞轴上的柱塞泵［1⁃2］，其取缔了传统柱

塞泵中的滑靴、配流盘等结构，具有体积小、质量轻、

效率高、排量⁃重量比大且适应高速化等优点，能更

好地应用于航空航天和医疗器械等领域。现阶段部

分型号 2D 液压泵在测试中会产生较大的振动噪声，

而振动和噪声值是衡量其质量的重要指标之一［3⁃5］。

振动过大不仅会导致零件磨损而减少使用寿命，还

会影响系统的稳定性并向外辐射噪声造成污染［6⁃8］。

因此，对 2D 液压泵进行振动特性分析及减振降噪工

作具有重要意义。

目前，对于 2D 液压泵的研究主要集中在多场景

的结构设计、优化与验证环节。在振动与噪声方面，

有学者通过改善流量脉动来减小流体振动噪声。文

献［9⁃11］分别通过研究流量脉动曲线、改变结构参

数并加入阻尼槽结构，有效降低了 2D 活塞泵的流量

脉动，在一定程度上减小了流体振动噪声对其性能

的影响。然而，至今对于 2D 液压泵的振动特性分析

及其振动噪声产生机理的研究相对较少。

针 对 当 前 2D 液 压 泵 的 研 究 现 状 ，笔 者 以

0.032cc 款 2D 液压泵为对象，基于理论建模与声振

测试分析对该款 2D 液压泵的振动特性进行了探讨，

分析其在工作状态下振动噪声过大的原因，为后续

2D 液压泵减振降噪工作提供一定的理论依据。

1 2D液压泵振动模型分析

1.1　工作原理　

0.032cc 型号 2D 液压泵结构如图 1 所示，其主

要运动部件为柱塞轴和滚轮组件。

2D 液压泵工作时，柱塞轴四周分布对称的配流

槽，通过柱塞轴的旋转与缸体上的配流窗口周期性

1⁃凸轮导轨；2⁃左/右侧油腔；3⁃缸体；4⁃滚轮；5⁃滚轮轴；6⁃衬套；

7⁃配流槽；8⁃柱塞轴；9⁃吸/排油窗口

图 1　2D 液压泵结构

Fig.1　2D Hydraulic pump structure
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相同实现配流功能。与此同时，通过凸轮导轨与滚

轮接触配合使柱塞轴在旋转时也进行轴向往复运

动，使得 2 个油腔容积周期性增大或减小，实现吸油

和排油功能。

1.2　振动模型建立　

根据液压泵的 2D 工作原理及其运动组件的约

束状态，建立包括柱塞轴及滚轮组件转动与轴向往

复运动的 2D 液压泵自由振动模型。将柱塞轴与滚

轮组件简化等效为柱塞轴两端的质量块m1和m2，凸

轮导轨和其他结构均简化为固定结构。结构简化振

动模型如图 2 所示。

运动组件的自由振动方程为

MẌ+ KX= 0 （1）
其中：M为运动组件的质量矩阵；K为振动系统的刚

度 矩 阵 ；X=［x1，x2，θ1，θ2］
T，为 运 动 组 件 的 位 移

向量。

在轴向移动和周向转动上，依据多自由度系统

振动理论可得
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其中：m1、m2为等效质量块质量；J1、J2为质量块绕转

轴的转动惯量；kx1 、kx2 分别为凸轮导轨与运动组件

的等效接触刚度和转轴的刚度；kθ为转轴的转动

刚度。
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根据质量矩阵和刚度矩阵，可以得到振动系统

的频率行列式方程为

| K- ω2M |= 0 （5）
根据频率行列式方程，解得振动系统平动和转

动固有频率为
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由于 2D 液压泵在高速转动过程中的转子不平

衡，其两端质量块存在绕转轴中心摆动引起的陀螺

效应，如图 2 中灰色虚线部分所示，φ为质量块摆动

偏离转轴的摆角。柱塞轴及两端滚轮组件的摆动频

率［12］为

fϕ1，ϕ2 = 1
2π
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其中：Jz、Jr分别为质量块轴向转动惯量和径向转动

惯量；ω为转轴的角速度。

相关结构参数见表 1。将参数代入到式（6）、

式（7）中进行计算，得到 fx1=3 597 Hz，fx2=9 342 Hz，
fθ=6 186 Hz，fφ1和 fφ2的起始频率为 9 876 Hz。

1.3　激振力频率分析　

2D 液压泵在工作过程中受到多种激振力，通过

分析激振力频率，可为后续的声振测试分析提供验

证依据，具体分析如下。

1） 柱塞轴的旋转和轴向往复移动产生的激振

力。由于柱塞轴高速转动，转子不平衡产生的激振

力频率为

f0 = n
60 （8）

其中：n为柱塞轴转速。

表 1　相关结构参数

Tab.1　Related structural parameters

参数

m1/g
m2/g
J1/(g·mm2)
J2/(g·mm2)

数值

15.2
12.9

504.8
370.5

参数

kx1/(N·mm-1)
kx2/(N·mm-1)
kθ/((N·mm)/(°)-1)

数值

3.38×104

1.26×104

3.23×105

图 2　结构简化振动模型

Fig.2　Structural simplification model
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柱塞轴每转 1 圈，往复运动 2 次，因此由轴向移

动产生的激振力频率为

f1 = 2f0 = n
30 （9）

2） 固有流量脉动和压力冲击产生的激振力。

柱塞轴每转 1 圈，2D 液压泵进行 4 次吸/排油，则流

量脉动和压力冲击产生的激振力频率为

f2 = 4f0 = n
15 （10）

此外，还有滚轮与凸轮导轨之间滚动摩擦及滚轮

内部产生的激振力，但由于润滑性能及液体压力传

递，所产生的振动噪声贡献较少。综上分析，各类固

有频率、摆动频率及工作激振力频率如图 3所示。其

中：平动和转动固有频率为 3条纵坐标值为 fx1、fx2和 fθ
的水平直线；摆动频率为从起始频率 fφ出发的 2 个 V
形线；激振力频率 f0、f1和 f2为经过原点的 3条谐波。

由于几何特征的简化使计算结果与真实值存在

偏差，为了更准确地分析 2D 液压泵的振动特性，需

建立其有限元模型进一步进行计算。

2 测试台模态仿真与声振测试分析

2.1　有限元模型的建立与模态分析　

考虑到声振测试台局部构件对振动特性的影

响，将 2D 液压泵泵体、固定阀块和电机完全组装到

模型中，并添加相应约束及接触刚度来模拟零部件

之间约束力对振动特性的影响。此外，在对整体振

动特性影响较小的情况下，忽略了结构中倒角、圆角

和螺纹等特征，简化了电机结构。实验台装配体有

限元模型如图 4 所示。

由于 2D 液压泵的模态频率大多分布在较高频

段，所以求解了 10 kHz以内 2D 液压泵测试台装配体

的模态信息。10 kHz以内固有频率及振型见表 2。

由表 2 可知，在 10 kHz 以内各阶模态中，第 5 阶

为装配体全局模态，第 2 阶和第 4 阶为电机局部模

态，其余阶数均为 2D 液压泵泵体的局部模态。2D 液

压泵测试台装配前 4 阶模态振型如图 5 所示。其中，

第 1、3和 7阶对应式（6）中理论计算的振动频率。

模态频率理论值与仿真值对比见表 3。由表可

知，其误差均小于 3%，处于可接受误差范围内，验

证了 2D 液压泵振动模型理论分析的有效性。

图 3　固有频率、摆动频率及工作激振力频率

Fig.3　Natural frequency, oscillation frequency and working 
excitation force frequency

图 4　实验台装配体有限元模型

Fig.4　Finite element model of test bench assembly

表 2　10 kHz以内固有频率及振型

Tab.2　Natural frequencies and vibration modes 
within 10 kHz

序号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

f/Hz
3 691.5
4 906.0
6 212.9
6 805.8
7 933.9
8 348.0
9 429.2
9 695.3
9 929.1

振型描述

柱塞轴转动，幅度下端>上端

电机等效部分左右来回摆动

柱塞轴轴向运动，上端滚轮变形

电机沿阀块对角线方向摆动

下端滚轮组件沿滚轮轴向摆动

阀块带动电机绕周向转动

柱塞轴转动，幅度上端>下端

下端滚轮组件沿滚轮径向摆动

上端滚轮组件沿滚轮轴向摆动

图 5 2D 液压泵测试台装配前 4 阶模态振型

Fig.5　4th modal shape of 2D hydraulic pump test bench be⁃
fore assembly
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2.2　声振测试实验　

2.2.1　实验方案　

为进一步了解 2D 液压泵的振动特性及转速对

其振动噪声的影响，搭建了如图 6 所示的声振测试

实验台，获取在不同转速下的声振信号。该实验平

台主要包括伺服电机、2D 液压泵、固定阀块和液压

管道。实验使用了 PCB365A32 型号的微型三轴加

速度传感器和 MPA416 型号的声压传感器，传感器

灵敏度分别为 10.2 mV/（m•s-2）和 50 mV/Pa，采样

频率均取 25.6 kHz。

在 21 MPa 额定压力下采集了不同转速的振动

加 速 度 和 声 压 信 号 ，转 速 从 0 开 始 依 次 增 加

200 r/min，直至 6 000 r/min，每次采集 10 s。
2.2.2　转速对振动噪声影响分析　

通过计算各转速下振动加速度和声压级的均方

根值（root mean square，简称 RMS），反映出不同转

速对 2D 液压泵振动噪声信号的影响。各转速下振

动加速度和声压级的 RMS 值如图 7 所示。

由图可知：当转速低于 4 600 r/min 时，各方向

加速度和声压级均随着转速的增加而增加，其中 z
方 向（径 向）的 加 速 度 值 最 大 ；当 转 速 高 于

4 600 r/min 时，x方向和 z方向的加速度陆续达到

峰值后，z方向的加速度开始出现下降，而 x方向

加速度变化也趋于平缓；y方向（轴向）的加速度和

声压级基本保持着随转速增加而增加的趋势。

通过以上分析可得：转速低于 4 600 r/min 时，

声压级随着 3 个方向的加速度增加而增加；转速在

4 600 r/min 以上时，声压级主要受轴向振动的影响。

3 基于声压信号瀑布图的振动特性

分析

本研究基于各转速的声压信号，绘制了频率⁃转
速⁃幅值三维瀑布图，对 2D 液压泵进行特性分析，并

通过谐波分析，结合激振力形成机理及模态特性，揭

示了 2D 液压泵工作振动噪声产生的主要原因。

3.1　全频段声压信号频谱瀑布图　

图 8为 0~12 kHz声压频谱瀑布图。根据频率峰

值分布疏密程度将其划分为 3个频段，分别为低频段

（0~400 Hz）、中高频段（2 kHz~7 kHz）和高频段

（8 kHz~10 kHz）。其中，中高频段的声压峰值分布相

对密集，而低频段和高频段声压峰值分布较为零散。

3.2　低频段声压信号分析　

图 9 为 0~400 Hz 声压频谱瀑布图。由图可知，

除了低频环境噪声外，还存在 2 倍转频和 4 倍转频

的 2 条谐波。

根据图 3 中激振力频率的谐波分布特征可知，

2 倍转频谐波源于柱塞轴的轴向振动，而流量脉动

表 3　模态频率理论值与仿真值对比

Tab.3　Comparison between theoretical and simulat⁃
ed modal frequency values

理论值/Hz
3 597
6 186
9 342

仿真值/Hz
3 691.5
6 212.9
9 429.2

相对误差/%
2.6
0.4
1.1

图 6　声振测试实验台

Fig.6　Vibration test bench

图 7　各转速下振动加速度和声压级的 RMS 值

Fig.7　RMS values of vibration acceleration and sound pres⁃
sure level at various rotational speeds

图 8　0~12 kHz声压频谱瀑布图

Fig.8　Waterfall chart of 0~12 kHz sound pressure spectrum
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以及压力冲击产生了 4 倍转频谐波。图 10 为 0~
200 Hz 环境声压频谱图。在转速为 4 200 r/min 时，

2 倍转频处的幅值异常高，这是由于环境噪声频谱

在 140 Hz 频段附近存在峰值，导致共振现象的发

生。因此，在实际工作中需要考虑避免与环境噪声

发生共振。

3.3　中高频段声压信号分析　

在 2 kHz~7 kHz 的中高频段范围内，声压呈现

较为密集的特征。为了便于观察分析，通过频率视

角观察该频段的频谱瀑布图。

图 11 为 2 kHz~7 kHz 声压频谱瀑布频率视图。

可以看到，在 3.5 kHz 和 5.2 kHz 附近分别出现了两

个明显的峰值区域。根据表 2 中的模态分析结果，

这些频段恰好对应 2D 液压泵测试装配体的前 2 阶

模态，其模态频率分别为 3 691.5 Hz 和 4 906.0 Hz，
误差均在 5% 左右，模态振型分别为柱塞轴转动和

电机摆动，振型云图见图 5。由此可以判断，该频段

附近的声压峰值密集现象是由共振效应引起的，且

发生共振的部位在柱塞轴和电机。

通过更换柱塞轴材料和提高电机的装配刚度，可

以在一定程度上减少 2D液压泵的振动噪声。在选择

柱塞轴材料时，需要重点考虑其耐磨性和韧性，并确

保其弹性模量大于目前选用材料的 200 GPa，电机的

装配刚度应该高于目前材料的 5.26×103 N/mm。

3.4　高频段声压信号分析　

图 12 为 8 kHz~12 kHz 声压频谱瀑布图。可以

看出，在该频段范围内频率峰值呈多个 V 形分布，

交汇处频率约为 10 kHz。

根据图 3 中摆动频率的 V 形分布特征可知，这

是由于柱塞轴及两端滚轮组件产生转子不平衡，引

起 陀 螺 效 应 而 发 生 摆 动 所 致 。 当 转 速 超 过

2 000 r/min 时，频率峰值较高，摆动效应开始逐渐

明显，且转速越大摆动效应越明显。

4 结  论

1） 针对 0.032cc 款 2D 液压泵进行了声振测试，

基于不同转速下的声压信号瀑布图的频率分布特

征，并结合理论建模与仿真分析，揭示了振动噪声不

同频段产生的原因。

2） 根据激振力频率特征可知，低频段的 2 倍谐

波主要源于柱塞轴轴向振动，4 倍谐波主要源于流

量脉动及压力冲击。

3） 由结构模态判断中高频段的峰值区域主要

由共振引起，共振部位为柱塞轴转动和电机摆动。

4） 通过摆动频率特征得知，柱塞轴及两端滚轮

组件发生摆动导致了高频段的 V 形峰值分布。

图 11　2 kHz~7 kHz声压频谱瀑布频率视图

Fig.11　Waterfall frequency view of 2 kHz~7 kHz sound 
pressure spectrum

图 9　0~400 Hz声压频谱瀑布图

Fig.9　Waterfall chart of 0~400 Hz sound pressure spectrum

图 10　0~200 Hz环境声压频谱图

Fig.10　Environmental sound pressure spectrum of 0~200 Hz
图 12　8 kHz~12 kHz声压频谱瀑布图

Fig.12　Waterfall of 8 kHz~12 kHz sound pressure spectrum
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