
中国科学: 技术科学   2012 年  第 42 卷  第 12 期: 1463 ~ 1471 
 

www.scichina.com     tech.scichina.com 

 
中文版发表信息: 杨华勇, 宋月超, 徐兵. 复杂工况下柱塞泵流量脉动并行仿真与试验研究. 中国科学: 技术科学, 2012, 42: 14631471, doi: 10.1360/092011-865 

《中国科学》杂志社
SCIENCE CHINA PRESS

论 文  

复杂工况下柱塞泵流量脉动并行仿真与试验研究 

杨华勇*, 宋月超, 徐兵 
浙江大学流体传动及控制国家重点实验室, 杭州 310027 

* E-mail: yhy@zju.edu.cn 

收稿日期: 2012-08-04; 接受日期: 2012-09-13 

国家自然科学基金(批准号: 51075360)、国家科技支撑计划(批准号: 2011BAF09B03)和中央高校基本科研业务费专项资金资助项目 

  

摘要    给出了一种能够模拟瞬态和稳态出口压力下柱塞泵流量脉动的有限元模型, 并通过“二

次源”法验证了该模型的有效性. 首先基于斜盘式轴向柱塞泵的运行原理, 应用动网格(Dynamic 

Mesh)技术模拟缸体、柱塞和滑靴的运动, 计算运动流量; 通过 UDF (User Defined Function)程序

定义油液可压缩性和粘性, 引入柱塞泵动态流量的影响; 针对流量脉动 CFD (Computational 

Fluid Dynamics)模型巨大, 串行求解器计算太慢的问题, 采用并行求解技术计算流量脉动. 针对

现有模型难以计算出口压力突然变化和周期变化下流量脉动问题, 引入动边界定义柱塞泵出口

压力与时间关系, 进而计算瞬态工况下柱塞泵流量脉动. 对比同一模型串、并行运行时间可知, 

单机四核求解器可以减少 73.3%的运行时间, 极大地提高了运行效率; 对比引入/不引入配流副、

柱塞副和滑靴副油膜流量脉动仿真和实验结果, 复杂模型能够提高脉动率、脉动均值和脉动幅

值, 因此精度更高; 对比不同稳态压力下柱塞泵出口流量脉动可知, 稳态压力通过影响倒灌流量

影响柱塞泵出口流量脉动; 出口压力周期性变化, 相同脉动均值下, 脉动幅值小于均值的 6%时, 

柱塞泵出口流量脉动不随出口压力幅值的变化而变化; 出口压力突变时, 压力变化率越大, 柱塞

泵出口流量脉动变化越大; 与稳态压力相比, 压力变化率影响程度大于稳态压力影响程度. 这些

结论为“二次源法”测试条件的选择和大范围降噪方法的提出提供理论依据.  
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1  前言 

噪声是限制柱塞泵应用广度的主要因素, 随着

科技发展和社会进步, 低噪音泵越来越具有市场竞

争力. 轴向柱塞泵噪声分为机械噪声和流体噪声, 出

口流量脉动是衡量柱塞泵流体噪声的重要指标. 因

此针对泵出口流量脉动影响因素及仿真和试验方法

的研究一直是国内外学者关注的焦点.  

柱塞泵流量脉动主要受柱塞运动、流体特性(可

压缩性、粘性等), 阻尼槽结构和泄漏等因素的影响, 

20 世纪 80 年代末期, Edge 等人[1]分析柱塞腔压力仿 

真与试验结果之间的差值, 通过引入阻尼槽内油液

惯性项修正了柱塞腔压力模型, 用柱塞腔压力试验

结果证实了模型的有效性. 同时据此模型分析了缓

冲槽形状、槽长角、槽深角和槽宽角对柱塞腔压力和

柱塞泵出口流量脉动的影响, 优化阻尼槽的降噪结

构. 20 世纪 90 年代 Edge 等人[2, 3]考虑气穴对体积弹

性模量的影响, 完善了泵的仿真模型, 得到了进口压

力对流量脉动和柱塞腔压力的影响. 基于上述研究, 

Bath 大学给出专门用于计算液压泵流体噪声的专用

软件 Prasp. 20 世纪 90 年代初, Manring 等人[4, 5]对柱

塞泵流量脉动进行了一些列研究, 忽略泄漏和油液 
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惯性的影响, 对建模过程分段细化, 但没有考虑到重

合面积变化段的节流因素影响. 21 世纪初 Deeken 等

人[6]基于 DSHplus 工具, 综合考虑柱塞泵关键摩擦副

(配流副、柱塞副和滑靴副)油膜特性, 计算混合摩擦

工况下, 油膜压力场、温度场等油膜特性. 该模型详

细考虑了配流盘过渡区结构, 包括缓冲槽和预压缩

结构影响, 耦合了机械模型和液压模型. 在流量脉动

模型中, 考虑了与柱塞运动密切相关的运动流量、油

液可压缩性影响. Paolo 等人[7]建立柱塞泵压力模型, 

详细考虑了缓冲槽内油液特性和气穴的影响 . 

Johansson[8~10]给出柱塞泵流体噪声模型 , 综合考虑

柱塞运动、油液可压缩性和气穴等因素影响. 同期

Ivantysynova等人[11, 12]科研小组对柱塞泵流量脉动进

行了研究, 开发了用于计算缓冲槽通流面积 AVAS 程

序. 联合自己开发的 CASPAR软件, 考虑关键摩擦副

(配流副、柱塞副和滑靴副)之间间隙的瞬时变化计算

泄漏; 国内也针对柱塞泵流量脉动进行了研究. 20 世

纪 80年代末 90年代初, 邱泽麟[13]和余经洪[14]等人在

理论分析上, 对巴斯大学[15]模型中压力变化过渡时

间的进行修正, 同时对模型中节流系数给出修正参

数, 并结合试验建立油液体积弹性模量的动态模型. 

21 世纪浙江大学马吉恩[16]对柱塞泵流量脉动进行了

研究, 综合考虑油液可压缩性、气穴、以及阻尼槽节

流面积的影响, 建立了 Matlab 和 Fluent模型, 优化了

配流盘阻尼槽结构.  

基于上述分析可知, 由于柱塞泵流量脉动受众

多因素影响, 因此建立一个综合考虑以上因素的模

型意义重大. 本文基于 Fluent 软件, 建立综合考虑上

述所有因素的模型, 针对计算耗时长, 精度较低的缺

点, 引入并行求解技术, 力求快速获得精确的仿真结

果; 通过“二次源法”验证仿真模型的有效性. 针对现

有模型不能计算瞬变工况下柱塞泵流量脉动的问题, 

应用 Fluent 提供的动边界定义突变性和周期性压力, 

计算两种瞬变工况下柱塞泵流量脉动, 给出工况对

柱塞泵流量脉动和泵源阻抗的影响, 为“二次源法”

的应用提供佐证, 同时为大范围降噪方法提供理论

基础.  

2  模型建立 

基于轴向柱塞泵运行原理, 本节给出了考虑配

流副、柱塞副和滑靴副泄漏流量的流量脉动模型.  

2.1  轴向柱塞泵运行原理 

斜盘式轴向柱塞泵通过柱塞腔容积的主动变化

实现机械能(速度和转矩)到流体能(压力和流量)的转

换. 首先用电机驱动主轴, 通过花键带动旋转组件

(包括缸体、柱塞和滑靴)绕主轴转动. 在斜盘倾角的

作用下, 柱塞和滑靴沿着相应柱塞腔的中心线直线

往复运动, 实现柱塞腔容积的主动变化. 轴向柱塞泵

关键部件及配流盘结构如图 1 所示.  

柱塞通过配流盘下死点(Bottom Dead Center)后, 

柱塞压缩柱塞腔内的油液, 油液通过配流盘排油区

排出轴向柱塞泵 . 柱塞旋转通过上死点(Top Dead 

Center)后, 柱塞腔体积增加, 油液通过吸油区进入柱

塞泵. 滑靴副、柱塞副和配流副油膜起支撑、密封和

润滑缸体、柱塞和滑靴等关键部件的作用.  

2.2  CFD 模型 

本文主要应用 Fluent 软件建立柱塞泵内油液的

有限元模型. 在每一个控制单元内, 油液均遵守三大 

 

 

图 1  柱塞泵关键部件 
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守恒方程(质量守恒、动量守恒和能量守恒); 本节还

将给出运动流量的计算公式; 引入油液可压缩性、粘

性影响, 给出相应计算方程.  

运动流量: 柱塞泵运动流量脉动是泵出口流量

的固有属性, 受缸体、柱塞和滑靴运动的影响. 旋转

运动可用下式计算:  

2π / 60.n                 (1) 

倾斜的斜盘使柱塞和滑靴在相应的柱塞腔往复

直线运动, 其运动公式如下:  

tan sin ,pX R t              (2) 

式中为柱塞泵角速度, rad/s; n 为缸体转速, rpm; R

为柱塞分度圆半径, m; 为斜盘倾角, rad; t 为柱塞运

行时间, s.  

油液特性: 流体可压缩性对于柱塞泵流量脉动

具有重要影响, 油液密度可用下式获得[16]:  

0
L

0

= .
1 ( ) /p p K




 
            (3) 

波在油液中的传播速度可用下式计算[16]:  

0 0 0/ ( ( )) / .Lc K K p p            (4) 

由于模型考虑摩擦副泄漏流量, 因此需要引入

粘度都对泄漏的影响, 用下式计算[16]:  

 
8

1.16
2.3 109

0.0457exp

138
6.58 1 5.1 10 1 ,

303 138

T
p









               

 

(5) 
式中, 为油液粘度, Pa s; 0 为标准大气压, 室温油液

密度, 871 kg/m3; p0 为室温下标准大气压, 101325 Pa; 

K 为油液体积弹性模量, Pa; c0 为波的传播速度, 1391 

m/s; T 为表示油液温度, K.  

泄漏流量: 仿真过程中, 综合考虑配流副、柱塞

副和滑靴副 3 个关键摩擦副, 采用超薄油膜(依据参

考文献[17, 18]可知,取油膜厚度 5~25 μm 是合理的)

进行建模, 设定柱塞副油膜和滑靴副油膜旋转运动, 

采用压力出口的边界条件. 为了保证计算结果的准

确, 将油膜划分至少六层.  

2.3  动网格设置 

为计算柱塞泵运动流量, 应用动网格和滑移网

格定义缸体、柱塞和滑靴的运动. 为了仿真模型简单, 

假定配流盘油液旋转, 而柱塞、缸体和滑靴等部件只

进行往复直线运动. 采用滑移网格仿真旋转运动, 通

过动网格仿真直线运动, 其设置方式如图 2 所示.  

图 2中柱塞腔油液网格为固定网格, 但与滑靴孔

及滑靴油液相连端面则设定为动网格, 这主要是由

于柱塞和滑靴组件往复直线运动压缩油液所致. 配

流盘油液设定为滑移网格, 柱塞孔及滑靴油液设定

为动网格, 以切合柱塞泵运行原理.  

考虑和不考虑配流副、柱塞副和滑靴副油膜的复

杂和简单模型如图 3 所示. 由图 3 可知, 复杂模型比

简单模型结构要复杂许多, 网格巨大, 导致串行计算

很慢, 甚至不能进行. 

 

 

图 2  网格区域设置 

(a) 柱塞腔油液(固定网格); (b) 配流盘油液(滑移网格); (c) 柱塞孔

及滑靴油液(动网格) 
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图 3  复杂和简单模型对比 

(a) 复杂模型测试图; (b) 简单模型测试图 

2.4  动边界定义 

柱塞泵流量脉动激发相连管道压力周期变化 ,  

“二次源”法是通过测试管道动态压力来推导泵源阻

抗和泵源流量脉动的方法, 因此有必要研究瞬变压

力对于柱塞泵流量脉动影响, 为“二次源法”测试条

件的选择提供参考.  

1) 压力周期性变化 

柱塞泵出口压力周期性变化时, 设泵出口压力

均值为 P0, 脉动幅值为 Pam, 周期为p, 初始相角为

p时, 柱塞泵出口压力可用下式表示:  

0( ) sin( ).p pP t P t            (6) 

2) 压力突然变化 

当柱塞泵出口压力突然变化时, 设泵出口压力

先迅速上升, 然后迅速下降, 当时间为 tc, 最高值为

Pft, 当时间为 tin 和 tft, 柱塞泵压力为 Pin, 不同时间段

压力变化如下所示.  

当 tinttc时 

in fi
n in

n

( )
( ) ( ) .

( ) i
i c

P P
P t t t P

t t


  


      (7) 

当 tcttfi时 

( )
( ) ( ) .

( )
fi fi

fi fi
fi c

P P
P t t t P

t t


  


       (8) 

其余 

P(t)=Pin.            (9) 

2.5  串、并行求解模型参数设定 

应用 gambit 软件划分柱塞泵的网格, 设定边界

条件后, 发现柱塞泵的 mesh 文件达到 400MB, 网格

数大于 1000000 个, 因此采用采用串行机不能完成

fluent 模型的初始化和求解, 为此需要较大内存, 多

处理器计算机进行超复杂巨大网格模型求解. 由于

网格中存在滑移网格, 因此需要采用串行 fluent 定义

柱塞泵模型, 同时采用 fluent 提供的并行求解器快速

获得仿真结果, fluent 串、并行求解模式对比如图 4

所示.  

由图 4可知, 并行求解器将复杂网格文件分配到

计算机的各个处理器, 由内核给出命令, 经过 0 节点

分配到各个计算节点, 通过 MP 实现节点之间的数据

通讯, 最后结果输入主机节点, 完成整个迭代过程. 

与串行求解器相比, 每个处理器处理的网格数明显

减少, 且多处理器共同计算, 因此可以提高计算效

率.  

采用并行求解器时, 需要将整体网格划分为几

个分区域, 为了提高计算精度, 采用手动划分. 由于 
 

 

图 4  fluent 串、并行求解模式 

(a) 串行求解器; (b) 并行求解器 



中国科学: 技术科学   2012 年  第 42 卷  第 12 期 
 

1467 

采用四核运行可以达到最佳计算时间, 且计算机可

同时计算 4 个其他串行模型, 因此采用 cylindrical z

方式将网格划分为 4 个子区域. 采用 SIMPLEC 压力

速度耦合方式, 其中扭曲系数为 2; 采用二阶迎风格

式离散化模型, 仿真步长设定为 6.66666×105 s, 其

中 100 步为轴向柱塞泵运行一个周期.  

3  “二次源”流量脉动测试法 

为了应用仿真结果研究复杂工况影响, 需要对

仿真方法进行验证. 本文采用“二次源”法获得测试

结果, 进而证实模型的有效性.  

“二次源法”基于如下假设, 即泵源阻抗和泵源

流量脉动并联, 因此泵源流量脉动可用下式计算[16]:  

Qs=Qs+(PE/zs),            (10) 

式中, Qs 为泵源流量脉动, m3/s; zs 为泵源阻抗, (N 

s)/m5; QE为泵出口处流量脉动, m3/s; PE 为泵出口处

压力脉动, Pa;  

将测得的压力脉动信号进行傅立叶变换, 取二

次源频率信号 Pm,i, 应用下式计算“二次源”频率处被

测泵泵源阻抗[15]: 

2 1,1 1 2,1 1 2,2 2 1,2
, 0

2 1,1 1 2,1 1 2,2 2 1,2

,SM i

t s t s t s t s
Z Z

t s t s t s t s

  


  
      (11a) 

式中, 
3

1
( ) ( ),kl k m l mm

s f x f x


          (11b) 

3

,1
( ),k m i l mm

t P f x


            (11c) 

f1(x)=eyx 和 f2(x)=eyx.        (11d) 

式中, zSM,i 为被测泵频率处泵源阻抗, NS/m5; z0 为管

道特征阻抗, NS/m5; 为波的传递系数.  

可用下式计算[15]:  

,j K           (11e) 

式中, 为油液密度, kg/m3; 为油液粘性系数;  

表示油液粘性影响, 可用下式计算[15]: 

 2
1 28 .sK K jN          (11f) 

K1 和 K2 是波剪切系数 Ns 的函数, Ns 可用下式计算:  

 2 2π ,sN d f           (11g) 

式中 d 为管道内径, m; f 为谐波频率, Hz; 为油液运

动粘度, cst.  

当 Ns8 时, K1 和 K2 的计算式为[15] 

1 21 ( 2 ) 0.425 0.175 .s sK N K N   ，   (11h) 

当 Ns>8 时, K1 和 K2 的计算式为 
3 2 4 3

1 1.333 4.66 10 2.73 10 ,s sK N N       
2 4 3

2 1.0 0.0203 7.81 10 .s sK N N     

截止“二次源”系统, 测试参考管道上的压力信

号, 转换成频域范围的压力信号后, 通过下式计算泵

源流量脉动[15]: 

, , 0( )(1 1 ) ,s i i i SM iQ F G Z Z          (12) 

式中, 

1 22 2 12

11 22 21 12
i

t s t s
F

s s s s





 和 2 11 1 21

11 22 21 12

,i

t s t s
G

s s s s





   (13) 

用(11b)~(11d)式计算. “二次源”法泵源阻抗和泵源流

量脉动具体测试过程可参考 ISO 标准. “二次源”法测

试系统如图 5 所示.  

4  结果分析 

4.1  效率分析 

针对简单模型, 分别用串、并行求解器(单机四

核)在进口压力为 2 MPa, 出口压力 15 MPa, 缸体转

速 1000 r/min, 斜盘倾角 13°的工况下, 柱塞泵出口流

量脉动如图 6 所示.  

由图 6可知, 两种求解器求得的柱塞泵出口流量

脉动完全相同,但是采用并行求解器后, 计算机运行

时间是原来的 26%, 因此并行求解器节省了大量时

间, 提高了工作效率.  

4.2  精度分析 

在进口压力为 2 MPa, 出口压力 15 MPa, 缸体转

速 1000 r/min, 斜盘倾角 13°时, 复杂、简单模型仿真

结果以及试验结果对比如图 7 所示. 
 

 

图 5  “二次源法”测试系统 

(11i) 
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图 6  串、并行求解器结果对比 

(a) 柱塞泵出口流量; (b) 运行时间对比 

 

图 7  仿真与试验对比 

由图 7 可知, 与实验数据相比, 复杂模型脉动均

值误差 0.17%, 幅值误差 12.64%, 脉动率误差

13.45%; 简单模型均值误差为 3.88%, 幅值误差

33.69%, 脉动率误差36.17%. 对比两种模型与实

验数据的误差可知, 复杂模型流量脉动均值精度提

高 3.6%, 幅值提高 21.1%, 脉动率提高 22.7%, 因此

复杂模型精度明显提高, 能够更好的模拟柱塞泵的

实际运行状况, 给出流量脉动的更准确结果.  

4.3  工况影响分析 

泵出口压力影响柱塞泵倒灌流量(柱塞腔处于配

流盘高、低压过渡区时, 由于柱塞腔与配流盘吸、排

油区压差, 致使排油区油液倒灌进入柱塞腔, 或柱塞

腔油液排入吸油区, 形成倒灌流量), 进而影响柱塞

泵出口流量脉动. 本节将给出静态压力、周期性变化

压力和突变压力下柱塞泵流量脉动, 获得工况对流

量脉动的影响.  

静态压力(以下简称静压)是由压力表测得的泵

出口稳态压力, 周期性变化压力和突变压力则是由

高频动态压力传感器测得的动态压力. 实际测试过

程中, 由柱塞泵出口流量脉动激发, 由于管道、阀的

影响, 柱塞泵出口压力将是一个周期变化的压力. 突

变压力则主要是由于负载压力突变产生, 例如阀的

开启和关闭过程会导致突变压力出现. 仿真运算时

取缸体转速 1000 rpm, 进口压力 2 MPa, 斜盘倾角为

13°.  

4.3.1  静压影响分析 

不同静压下柱塞泵出口流量脉动仿真和测试结

果如图 8 所示. 由图 8 可知, 不论是仿真结果, 还是

测试结果, 随着泵出口压力的增加, 柱塞泵出口流量

脉动幅值和脉动率升高, 脉动均值减小. 分析其原因, 

主要由于柱塞泵出口压力增加, 柱塞泵倒灌流量增

加, 脉动幅值增加; 同时柱塞泵出口压力增加, 柱塞

泵泄漏增加, 柱塞泵流量脉动均值降低. 基于上述分

析可知, 保持柱塞泵出口压力恒定是获得精确泵源

流量脉动的基础. 要获得较大压力范围内低噪音泵, 

需要减小泵的倒灌流量和泄漏流量. 

 

 

图 8  不同出口压力下柱塞泵流量脉动 
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4.3.2  周期压力影响分析 

柱塞泵出口压力周期变化时, 变化趋势如图 9所

示.  

在“二次源”法测试柱塞泵泵源阻抗和泵源流量

脉动系统中, 柱塞泵出口压力脉动主要由出口流量

激发, 因此柱塞泵出口压力脉动频率与柱塞泵流量

脉动频率相同. 本节将主要给出压力均值和幅值对

柱塞泵出口流量脉动的影响.  

当压力均值为 15 MPa, 出口压力脉动幅值为 0.3, 

0.6 和 0.9 MPa 时, 柱塞泵出口流量如图 10 所示. 从

图 10 可知, 在出口压力均值为 15 MPa, 脉动幅值从

0.3 MPa 增加到 0.9 MPa 时, 柱塞泵出口流量脉动和

柱塞腔压力基本没变, 由此可以推知, 在泵出口流量

脉动测试过程中, 当管道压力脉动幅值小于均值压

力的 6%时, 可以获得准确的流量脉动. 当压力均值

为 10, 15 和 22 MPa, 出口压力脉动幅值为 0.3 MPa

时, 柱塞泵出口流量脉动如图 11 所示.  
 

 

图 9  周期性压力 

 

图 10  周期压力脉动幅值对柱塞泵流量脉动影响 

由图 11 可知, 随着柱塞泵出口压力均值的增加, 

泵源流量脉动幅值增加 , 脉动率从 13.3%增加到

18.7%, 因此可以推知, 流量脉动测试过程中, 保证

泵出口压力稳定是获得精确测试结果的基础.  

4.3.3  突变性压力影响分析 

设柱塞泵出口压力先稳定运行(0°~40°), 接着压

力线性上升, 然后压力线性减小(40°~80°), 最后柱塞

泵出口压力稳定运行(>80°), 突变压力如图 12 所示.  

当柱塞泵出口压力初始值为 15 MPa, 最高值为

18 MPa, 柱塞泵出口压力突然变化角度(c)分别为

60.7°, 68.4°和 76.2°时, 压力变化率 K1 和 K2 分别为

90/90 (MPa/s), 64.3/150 (MPa/s)和 50/450 (MPa/s), 

柱塞泵出口流量脉动如图 13 所示.  

由图 13 可知, 柱塞出口压力变化率(K1)越低, 柱

塞泵出口流量脉动下峰值越高; 主要是因为压力变

化率越低, 相同柱塞转角下泵出口压力越低, 柱塞泵

流量倒灌越低, 因此泵出口流量脉动下峰值越高. 当 

 

 

图 11  周期压力脉动均值对柱塞泵流量脉动影响 

 

图 12  突变性压力 
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出口压力变化率由正值变为负值时, 压力变化率差

值(K1K2)越大, 出口流量脉动率越大, 流量脉动上

峰值越高. 同时推知, 压力变化率的影响大于稳态压

力对出口流量脉动的影响, 因此实际过程中需要避

免压力的突变.  

当柱塞泵出口压力突然变化角度为 60.7°, 压力

初始值为 15 MPa, 变化最高值分别为 18, 22, 25 MPa

时 , 压力变化率为 64.3/150 (MPa/s), 150/350 

(MPa/s)和 214.3/500 (MPa/s), 柱塞泵出口流量脉动

如图 14 所示.  

由图 14 可知, 随着压力变化率(K1)越高, 柱塞泵

出口流量脉动下峰值越低, 主要是因为压力变化率

越高, 相同柱塞转角下泵出口压力越高, 柱塞泵倒灌

量越大 , 流量脉动下峰值越低 . 压力变化率差值

(K1K2)越高, 柱塞泵出口压力脉动上峰值越大, 这

与不同突变角度, 相同最高压力情况下结果相同. 由

此可以推知, 压力变化率影响大于稳态压力影响, 压

力变化率越大, 对柱塞泵流量脉动影响越大.  

 

 

图 13  不同突变角度下柱塞泵流量脉动 

 

图 14  不同突变最高值下柱塞泵流量脉动 

5  结论 

本文以轴向柱塞泵出口流量脉动为研究对象 , 

综合考虑各种重要因素影响, 建立简化、复杂模型, 

采用 fluent 串、并行求解器进行计算, 分析了稳态压

力、周期压力和突变压力对柱塞泵流量脉动影响, 可

以得到如下结论. 

1) 并行求解计算CFD模型可以减少运行时间: 针

对同一模型, 四核求解器可以减少 73.3%的计算时间.  

2) 复杂模型仿真结果精度更高: 脉动率、脉动

幅值和脉动均值精度均提高, 脉动率幅值提高程度

最高, 均值提高程度最低;  

3) 稳态压力通过影响柱塞泵倒灌流量和泄漏流

量影响柱塞泵出口流量脉动.  

4) 当柱塞泵出口周期压力脉动幅值小于均值的

6%时, 柱塞泵出口流量脉动基本不变.  

5) 突变压力下, 压力变化率越大, 柱塞泵出口

流量脉动变化越大. 压力变化率对流量脉动的影响

大于稳态压力值对流量脉动的影响.  
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