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摘 要：建立齿轮传动往复泵的曲柄连杆机构曲轴空间力系，对曲轴曲柄销轴进行受力分析。 通过加装平衡条平
衡旋转惯性力和改变进水管接口位置试验，找出了液力端进排水流道尺寸的改变是 ＢＷ２００ 型泵的工作腔液体产
生水击的原因，解决了泵温升高和曲轴曲柄销磨损问题。 可用于齿轮传动往复泵的曲柄连杆机构曲轴受力分析和
计算，解决泥浆泵的类似问题。
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1　问题的提出
ＢＷ２００型泥浆泵为卧式双缸双作用往复式活

塞泵，采用球阀，结构比较紧凑，体积小、轻便，非常
适合野外搬运，广泛应用于地质、工程建设等领域。
该泵的曲轴材质为球墨铸铁件，连杆轴瓦采用铁基
粉末冶金材料。 该泵主要技术参数见表 １。

表 １　ＢＷ２００ 型泵主要技术参数
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泵在做出厂试验时，出现了在低压（１ ～２ ＭＰａ）
运转时，温度变化及温升不大，而饱８０ ｍｍ 缸径、压
力为 ４ ＭＰａ 左右或 饱６５ｍｍ 缸径、压力为 ６ ＭＰａ 左
右，做负载运转时，温度急剧升高的问题。 经实际测
量，每分钟可升高 ５ ℃以上，满负载运行 １５ ｍｉｎ后，
动力输入端处的轴承温度最高达到了９５ ℃，箱体温
度达到了 ８５ ℃，泵的温升超过了产品的技术要求。
打开泵箱体检查窗查看，发现曲轴的大齿轮啮合不
均匀，偏向一侧。 拆解连杆进一步检查，发现曲轴的

一个曲柄销轴磨损严重，磨损量达到了 ２ ｍｍ，断面
形状呈枣核状，但是另一个曲柄销轴没有发生磨损。
通过对双缸双作用往复泵的曲柄连杆机构的受力分

析，对主要受力情况做了计算，同时，加装平衡条来
平衡旋转惯性力和 Ｕ 型三通管让进水管接口位置
从液力端的一侧改到中间进行试验。 液力端工作腔
内进排水流道尺寸变小是工作腔内液体产生水击现

象，导致泵发生温升高和曲轴曲柄销轴磨损的问题
原因。

2　双缸双作用往复泵曲柄连杆机构受力分析
2．1　作用力分析

ＢＷ２００型泵是双缸双作用，为了使流量趋于均
匀，曲柄错角采用 ９０°的结构型式，连杆与曲柄销轴之
间采用滑动轴承配合。 泵所受的作用力如图 １所示。
作用在十字头销中心 C点的是综合活塞力 F′，

泵工作时作用于十字头销中心上的力有活塞力 F、
往复惯性力 Fｗ和摩擦力 Fｍ，即：

F′＝F ＋Fｗ ＋Fｍ （１）
式中： F———活塞力， Ｎ； Fｗ———往复惯性力， Ｎ；
Fｍ———摩擦力，Ｎ，包括活塞与缸套、活塞杆及其密
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图 １　往复泵作用力示意图

封和十字头与滑道各往复运动副摩擦力的总和，其
方向与活塞速度方向相反。

活塞力 F用最大活塞力代替，有：
Fｍａｘ ＝－（π／４）D２p２ｍａｘ （２）

式中：D———活塞直径，ｍ；p２ｍａｘ———泵的最大排出压
力，ＭＰａ，负号表示连杆受压。

Fｗ ＝mｗ rω２（ｃｏｓφ＋λｃｏｓ２φ） （３）
式中：mｗ———往复运动部分质量，ｋｇ； r———曲柄半
径，ｍ；ω———曲柄角速度， ｒａｄ／ｓ；φ———曲柄转角，
ｒａｄ；λ———连杆比。

mｗ ＝mｓ ＋kmｇ （４）
式中：mｓ———活塞、活塞杆和十字头部件质量，ｋｇ；
mｇ———连杆质量，ｋｇ；k———转换成往复运动质量的
系数，一般 k＝０．３ ～０．４。

ω＝πn／３０ （５）
式中：n———泵速，ｍｉｎ －１。

λ＝r／l （６）
式中：l———连杆长度，ｍ。
综合活塞力 F′可分解为：与十字头滑道相垂直

的侧向力 FＮ和沿连杆中心线的连杆力 FＣ，其值为：
FＮ ＝F′ｔｇβ （７）

式中：β———连杆摆角，ｒａｄ。
FＣ ＝F′／ｃｏｓβ （８）

作用在曲柄销轴中心 D上的力有：连杆力 Fｃ和
旋转惯性力 Fｈ。 该二力在曲柄半径方向上的分量
称为径向力 Fｒ，在垂直曲柄半径方向的分量称为切
向力 Fτ，其值为：

Fｈ ＝mｈ rω２ （９）
式中：mｈ———不平衡的旋转运动质量，ｋｇ。

mｈ ＝mｂ ＋mｇ（１ －k） （１０）
式中：mｂ———转化到曲柄销中心的曲拐不平衡质
量，ｋｇ。

mｂ ＝m３ ＋（ s／r）m２ （１１）
式中：m３———以曲柄销为对称中心的曲拐部分质
量，ｋｇ；m２———曲拐剩余不平衡旋转质量，ｋｇ；s———
不平衡旋转质量 m２质心到主轴颈的距离，ｍ。

Fｒ ＝Fｃｃｏｓ（φ＋β） ＋Fｈ
＝F′ｃｏｓ（φ＋β）／ｃｏｓβ＋Fｈ （１２）
Fτ＝Fｃ ｓｉｎ（φ＋β）

＝F′ｓｉｎ（φ＋β）／ｃｏｓβ （１３）
2．2　曲轴受力分析

曲轴受力十分复杂，要想把曲轴所有受力情况
考虑进去加以分析计算，在目前还做不到。 做简化
假设，把该泵曲轴的受力简化成两支点双拐简支梁
情况，曲轴受力如图 ２ 所示。 图上规定了坐标系和
曲轴旋转方向。

图 ２　两支点双拐曲轴受力分析图

作用在两支点双拐曲轴上的力有：作用在曲柄
销中点的集中力———切向力 Fτ和径向力 Fｒ（或连杆
力 Fｃ、旋转惯性力 Fｈ）；作用在主轴颈上的支反力
FＡ和 FＢ；作用在大齿轮上的切向齿轮力 Fｎτ和径向
齿轮力 Fｎｒ（或齿轮力 Fｎ）。

Fｎｒ ＝Fｎτｔｇα （１４）
式中：α———齿轮压力角，（°），标准渐开线圆柱齿轮
α＝２０°。
双缸双作用往复泵曲轴曲柄错角为 ９０°，若第

一个曲柄转角φ１ ＝φ，则第二个曲柄转角为 φ２ ＝φ
＋９０°。
当泵任意活塞处于吸程阶段（０ ＜φi ＜１８０°）时，

由于是双作用泵，其活塞力
Fi ＝－（π／４）（D２ －d２ ）p２ （１５）

式中：d———活塞杆直径，ｍ。
当任意活塞处于排程阶段（１８０°＜φi ＜３６０°）

时，Fi ＝（π／４）D２p２ 。
2．3　ＢＷ２００型泵曲柄销的受力计算

ＢＷ２００型泵活塞直径 D＝８０ ｍｍ，活塞行程 S＝
８５ ｍｍ，泵速 n＝１３０ ｍｉｎ －１，活塞杆直径 d ＝２８ ｍｍ，
取 k＝０．４。 经计算连杆比λ＝０．１８，活塞、活塞杆和
十字头部件质量 mｓ ＝４ ｋｇ，连杆质量 mｇ ＝８ ｋｇ。
因为该泵在４ ＭＰａ时，泵温升比较高，曲柄销磨

损比较严重，可计算几个极值情况。 计算曲柄转角
在 ３６０°时曲柄销的受力情况，此时，往复惯性力 Fｗ
为最大值的，经计算曲柄角速度ω＝１３．６ ｒａｄ／ｓ，活
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塞力 F＝２０ ｋＮ，往复惯性力 Fｗ ＝７０ Ｎ，往复惯性力
Fｗ远远小于活塞力 F，可以忽略不计，同样，摩擦力
Fｍ也远远小于活塞力 F，也可以忽略不计。 这样，综
合活塞力 F′＝２０ ｋＮ，连杆力 FＣ ＝２０ ｋＮ。 计算曲柄
转角在 ２７０°时曲柄销的受力情况，也忽略不计往复
惯性力 Fｗ和摩擦力 Fｍ，综合活塞力 F′＝２０ ｋＮ，连
杆力最大 FＣ ＝２０．３３ ｋＮ。

3　原因分析
对整台泵的零部件加工和装配情况进行了检

测，特别是检测了曲轴材质、热处理和曲轴连杆的装
配情况，检测后均符合技术要求。

泵的进水管接口设在泵的液力端两侧，根据用
户现场使用的情况，可以方便的接在任意一侧。 在
检查泵曲轴箱时，发现磨损曲柄销位置是在远离进
水管接口的那个工作腔的。 改变进水管接口位置进
行试验，还是远离进水管接口的工作腔那个曲柄销
发生磨损。
泵使用工况在规定的范围内，计算曲柄销的受

力也应该在合理的范围内。 经分析可以认为有两种
情况可能导致曲柄销轴的磨损，一是往复泵设计时，
由于曲轴转速低，曲柄销上的旋转惯性力是不需要
平衡的，但这容易引起泵机组的振动，强烈的振动也
会加速运动件的磨损；二是液缸工作腔内的活塞突
然受到了大的冲击力，致使连杆力突然增大，由于连
杆和曲柄销之间是滑动轴承配合，这样连杆瓦与曲
柄销之间的油膜压力变化幅度也增大，在曲轴销轴
表面形成较大的冲击力，使曲柄销轴表面在很短的
时间内产生裂纹，并以较快的速度沿着最大切应力
方向由表面向内扩展。 同时，突然增大的连杆力使
连杆轴瓦与曲柄销轴之间的油膜遭到破坏，在曲柄
销轴表面发生咬粘，造成磨损。 当液缸工作腔内的
液体发生空化和汽蚀时，容易发生水击，致使活塞力
突然增大，也就是连杆力会突然增大。 为什么会在
远离进水管接口的工作腔内的曲柄销发生磨损呢？
这是因为远离进水管接口的液缸内活塞在运动时，由
于液体运动的距离远，液体不能及时进入到工作腔
中，工作腔内的液体压力降低，这时液体会发生空化
和汽蚀现象，活塞发生脱流，产生水击，使活塞力突然
增大，连杆力也突然增大，导致该液缸的曲柄销磨损。

4　改造试验及效果
4．1　改造试验

为了找出导致液缸工作腔内的液体发生水击，

造成曲柄销磨损问题的原因，对曲轴曲拐不平衡质
量进行配重来平衡旋转惯性力试验和在液力端的中

间设置进水口，让液体均匀地同时进入两个活塞工
作腔中，消除由于液体不能及时进入活塞工作腔，在
工作腔中发生液体空化和汽蚀，产生水击现象的试
验。
经计算曲轴曲柄销的旋转惯性力 Fｈ ＝５６ ｋＮ，

平衡对称位置 rｏ ＝１００ ｍｍ，平衡质量 mｏ ＝３ ｋｇ，曲
轴最高转速 １３０ ｒ／ｍｉｎ，平衡质量 mｏ应该加在曲轴
曲柄销对称位置，但是曲轴是铸造成型件，结构比较
紧凑，在曲柄销对称位置没有加装平衡块的空间，只
能考虑在连接大齿轮的连接盘上加装平衡质量块

了，连接盘上的空间也是有限的，这样可以在大齿轮
接盘上加装平衡质量的平衡条，同时在曲轴的大齿
轮连接盘上加工减重孔，使大齿轮和曲轴一起达到
平衡，组装后进行试验，如图 ３所示。

图 ３　齿轮连接盘平衡条安装位置示意图

为了保证液体同时到达两个液缸工作腔，设计
加工了 Ｕ型三通管连接液力端两侧的进水口，进行
试验。
4．2　改造试验效果

加装平衡旋转惯性力的平衡条后进行了负载试

验，并测试了泵的输入轴轴承和曲轴箱温度，试验测
试结果见表 ２。

表 ２　加装平衡条试验结果表

试验程序 运转时间／ｈ 轴承温度／℃ 箱体温度／℃

开始 ０  ２３ o２３ 照
磨合 ６  ３５ o．７ ３２ 照

２ ＭＰａ负载 １  ５２ o．５ ５１ 照
４ ＭＰａ负载 ０  ．２５ ７５ o７２ 照．６

从试验测试结果看，加装平衡旋转惯性力的平
衡条后，测试轴承和曲轴箱体温度，温度的升高速度
有所下降，但是温升还是超过了技术要求规定的轴
承温升≯４０ ℃，最高温度≯８０ ℃的要求，满负载运
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转了 １５ ｍｉｎ，轴承温度就达到了 ７５ ℃，打开曲轴箱
检查，曲轴曲柄销轴仍然是单个磨损。 这说明平衡
条可以平衡掉一部分旋转惯性力，改善了曲轴的运
转情况，但没有消除曲柄销的磨损，这说明旋转惯性
力不是造成曲柄销磨损的主要原因。

安装 Ｕ型三通管，让液体从两侧同时进入液力
端的两个液缸工作腔进行试验，测试输入轴轴承和
曲轴箱温度，结果见表 ３。

表 ３　两侧进液体试验结果表

试验程序 运转时间／ｈ 轴承温度／℃ 箱体温度／℃

开始 ０ �２３ &．６ ２３ 寣．６
磨合 ６ �３４ &．９ ３２ 寣

２ ＭＰａ负载 １ �４７ &４２ 寣
４ ＭＰａ负载 ０ �．２５ ５５ &５２ 寣

液体从两侧同时进入液力端的液缸工作腔试验

结果是，轴承和箱体的温度升高比较平稳，温升没有
超过４０ ℃，最高温度没有超过 ８０ ℃，符合泵的技术
要求。 打开曲轴箱检查，齿轮啮合比较均匀，曲轴的
两个曲柄销无磨损现象。 虽然消除了泵的温升高和
曲轴曲柄销磨损问题，但是该泵一直是从单侧接进
水管，没有发生过轴承温升高和曲柄销磨损现象，若
配置 Ｕ型三通管则会增加泵的成本，现场使用也不
方便。 又仔细检测了这批生产的液力端，发现液缸
工作腔的进排水流道小于技术要求。 ＢＷ２００ 型泵
是双缸双作用泵，液力端的液缸工作腔内部结构比
较复杂，内部有些腔道尺寸根本无法检测和机加工，
只能靠铸造来保证，如果流道中有铸造毛刺阻挡，也
会减小流道的尺寸。 液力端液缸工作腔流道结构如
图 ４所示。

图 ４　液力端结构图

在卧式铣床上进行机加工修复，用三刃铣刀深
入到液力端工作腔内部修复流道尺寸，达到技术要
求，修复装配后重新做负载试验，试验结果如表 ４。

表 ４　修复液力端流道后试验结果表

试验程序 运转时间／ｈ 轴承温度／℃ 箱体温度／℃

开始 ０  ２６ o２６ 照
磨合 ６  ３７ o．８ ３７ 照

２ ＭＰａ负载 １  ４７ o４３ 照
４ ＭＰａ负载 ０  ．２５ ５４ o５１ 照．４

从试验结果看，泵在满负载运转时，轴承和曲轴
箱体温度升高不多，检查齿轮啮合和曲柄销磨损情
况，齿轮啮合均匀，曲柄销没有磨损现象，同时检查
箱体内润滑油的洁净度和杂质情况，润滑油很干净，
没有磨损的铁屑等杂质。
液体进排工作腔的流道，是液体在整个工作腔

中的阻力段，活塞在运动时，如果流道尺寸变小，液
体流动时受阻，不能及时进入工作腔中，工作腔内的
液体压力降低，会导致液体发生空化和汽蚀，产生水
击现象，使活塞力突然增大，致使连杆力突然增大，
最终导致曲轴曲柄销轴磨损。 远离进水管接口的工
作腔更容易发生这种情况，这就是单边曲轴曲柄销
轴发生磨损的原因。 在以后的产品制造过程中严格
控制了液力端的液缸工作腔流道的尺寸，再没有发
生类似的问题。

5　结语
（１）建立双缸双作用齿轮传动的往复泵曲柄连

杆机构受力分析和曲轴空间力系，进行曲轴主要受
力情况的计算，为分析问题的原因提供了依据。

（２）ＢＷ２００型泵温升高和曲轴曲柄销轴磨损，
主要是液力端件在铸造时，液力端液缸工作腔流道
尺寸变小，不符合技术要求，活塞运动时液体在工作
腔中发生空化和汽蚀，出现水击现象，连杆力突然增
大，曲轴曲柄销上的受力恶化，造成泵温升增高和曲
轴曲柄销轴磨损。

（３）齿轮传动的往复泵曲柄连杆机构受力分析
和曲轴空间力系可用于同类泵的曲轴受力计算，往
复泵液力端液缸工作腔流道尺寸应加以控制，该方
法对解决泥浆泵类似问题有借鉴意义。
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