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摘　 要：基于多输出内啮合齿轮泵结构特性的分析，总结出齿轮泵的主要泄漏途径。 通过建立泄漏的

数学计算公式，得出 ３种工作方式下齿轮泵总泄漏量的一般公式，并对泵的容积效率进行了理论计

算，得出多输出内啮合齿轮泵采用内泵单独工作时的容积效率最高，外泵单独工作容积效率最低。 改

进多输出内啮合齿轮泵的结构来减少泄漏，并进行实验验证。 实验表明，泵的容积效率总体变化规律

与理论分析一致，即随着泵负载压力的升高，容积效率降低。

关　 键　 词：多输出；内啮合齿轮泵；瞬时理论流量；泄漏；容积效率

中图分类号：ＴＨ１３７．５１　 　 　 文献标志码：Ａ　 　 　 文章编号：１０００⁃２７５８（２０１９）０５⁃１０６０⁃１０

　 　 液压泵是将动力机械的机械能转化成液体压力

能的转换装置，利用液体压力能来驱动执行元件进

行规定的动作，是液压系统的动力源［１］。 作为液压

系统的核心组成部分，它的性能优劣对于系统的正

常运行有着巨大影响，所以对于液压泵的研究历来

是液压技术领域中的热点和难点［２］。 内啮合齿轮

突出的优势是流量脉动小，其困油现象较为轻微

（尤其是直线共轭型齿轮泵），使得其噪声低、稳定

性好，因此内啮合齿轮泵被广泛应用于农业机械、船
舶机械、航空航天、精密机床、特种装备等领域［３］。
但是由于多输出内啮合齿轮泵泄漏的存在，降低了

容积效率，更影响了在实际生产中的应用。
目前国内外内啮合齿轮泵的研究方向主要在高

压化以及优化使用性能，而对于结构、原理创新及多

级流量输出等方面研究甚少。 如日本 ＮＡＣＨＩ 公司

生产的 ＩＰＨ 型内啮合齿轮泵，径向上采用了通入背

压油的推力支撑进行径向密封，轮齿端面有轴向补

偿结构。 不仅可承受压力大，而且噪声小、寿命长、
排量范围大［４］；如瑞士研发的 ＱＴ泵，啮合轮齿首次

使用了直线共轭的齿形曲线，径向间隙为固定补偿

形式。 该泵的闭死容积减小到几乎为零，噪音小，故
有“安静泵”之称［５］。 近年来国内对于内啮合齿轮

泵也做出了大量研究，宁波华液机械制造有限公司

生产的 ＩＧＰ 型内啮合齿轮泵，能够进行轴向间隙与

径向间隙的自动补偿，提高了工作压力，为高压内啮

合齿轮泵［６］。
在双定子泵研究理念的基础上，将传统内啮合

齿轮泵与双定子［７⁃１０］理论结合提出一种新型的多输

出内啮合齿轮泵，从而解决了现有内啮合齿轮泵无

法多级定流量输出的难题。 本文对该新型内啮合齿

轮泵进行泄漏与容积效率分析并在此基础上提出密

封改进的方法，为多输出齿轮泵的广泛应用奠定

基础。

１　 泵的结构与工作原理

多输出内啮合齿轮泵的结构如图 １所示。 电机

通过主传动轴带动共齿轮 ３ 进行逆时针旋转，由于

轮齿的啮合作用，从而带动小齿轮 ４ 与大齿圈 ２ 做

逆时针旋转。 工作过程中油液从外泵进油口 ａ、内
泵进油口 ｂ进入泵体内；轮齿啮合容积减小将高压

油从外泵出油口 ｃ、内泵出油口 ｄ 压出，从而实现 １
个泵体内形成了 ２个独立工作的内外泵。 通过改变

内外泵进出油口的工作方式，可以实现内泵单独工
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作、外泵单独工作与内外泵同时工作 ３种工作形式，
从而得到 ３种输出流量［１１］。

２　 内啮合齿轮泵的理论流量分析

渐开线内啮合齿轮泵啮合的工作过程如图 ２ 所

示。 根据齿轮啮合的基本定律和几何关系可求内啮

合齿轮泵啮合时理论瞬时流量［１２］。
内泵单独工作时，共齿轮为主动轮与小齿轮构

成内泵输出流量至负载，外泵处于卸荷状态，可得内

泵单独工作时的瞬时理论流量为：

１．泵体 ２．大齿圈 ３．共齿轮 ４．小齿轮轴 ５．内泵大月牙板 ６．内泵小月

牙板 ７．内泵月牙板密封辊 ８．内泵月牙板转动销 ９．内泵月牙板止动

销 １０．外泵大月牙板 １１．外泵小月牙板 １２． 外泵月牙板密封辊 １３．外
泵月牙板转动销 １４．外泵月牙板止动 １５．前泵盖 １６．内泵前浮动侧板

１７．外泵前浮动侧板 １８．后泵盖 １９．后浮动侧板 ａ⁃外泵进油口 ｂ⁃内泵

进油口 ｃ⁃外泵出油口 ｄ⁃内泵出油口

图 １　 多输出内啮合齿轮泵结构图
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式中， ｒ共 为共齿轮内齿节圆半径 ／ ｍｍ；ｒ小 为小齿轮

节圆半径 ／ ｍｍ；ｈ共内 为共齿轮内齿齿顶高 ／ ｍｍ；
ｈ小 为小齿轮齿顶高 ／ ｍｍ；ｒ共内２为共齿轮内齿基圆半

径 ／ ｍｍ；ϕ 为共齿轮转角 ／ ｒａｄ；ω共 为共齿轮转

速 ／ （ｒａｄ·ｓ －１）。
外泵单独工作时，共齿轮作为主动轮与大齿圈

组成的外泵单独输出高压油至负载，内泵处于卸荷

状态，可得外泵单独工作时的瞬时理论流量为
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图 ２　 渐开线内啮合齿轮泵啮合的工作过程

３　 多输出内啮合齿轮泵泄漏分析

多输出内啮合齿轮泵泄漏的存在，降低了容积

效率，更影响了在实际生产中的应用。 多输出内啮

合齿轮泵的泄漏途径主要有：轴向间隙泄漏、径向间

隙泄漏。
３．１　 轴向间隙泄漏分析

轴向间隙泄漏可以分为两部分：①高压腔泄漏

量；②过渡腔泄漏量。 由油液在轴向间隙流动的特

点可得，可以应用两平行圆盘间隙流动模型进行

计算［１３］。
３．１．１　 外泵叶片与左右侧板间的泄漏

设外泵的高压腔泄漏量为 ｑ高外，其主要包括以

下两部分：①共齿轮泄漏量 ｑ高外１；② 大齿圈泄漏量

·１６０１·



西　 北　 工　 业　 大　 学　 学　 报 第 ３７卷

ｑ高外２。 泄漏量的计算公式为

ｑ高外１ ＝
πλ３Δｐ

６μｌｎ
ｒｆ１
ｒｚ１

θ１
２π

× ６０ × １０３ （３）

　 　 同理可得

ｑ高外２ ＝
πλ３Δｐ

６μｌｎ
ｒｆ２
ｒｚ２

θ２
２π

× ６０ × １０３ （４）

式中， Δｐ 为外泵高压腔与低压腔的压差 ／ＭＰａ；λ 为
齿轮端面与浮动侧板内侧间隙 ／ ｍ；θ１，θ２ 分别为共
齿轮外齿、大齿圈高压腔包络角 ／ ｒａｄ；ｒｆ１，ｒｆ２ 分别为
共齿轮、大齿圈齿根圆半径 ／ ｍ；ｒｚ１，ｒｚ２ 分别为共齿轮

轴外圈、大齿圈外缘半径 ／ ｍ；μ 为液压油的动力黏
度 ／ （Ｎ·Ｓ·ｍ －２）。
３．１．２　 过渡腔泄漏量

轮齿的数目影响泄漏量的大小，设共齿轮与月
牙填隙片接触的数目为 ｍ１，可知共齿轮外齿齿槽为
ｍ１ － １；同理大齿圈内齿齿槽为ｍ２ － １。 设外泵的过
渡腔泄漏量为 ｑ过外，其主要包括以下两部分：①共齿
轮泄漏量 ｑ过外１；②大齿圈泄漏量 ｑ过外２。 与高压腔一

样可简化为两平行圆盘间的间隙泄漏，计算公式为

　 ｑ过外１ ＝
πλ３

６μｌｎ
ｒｆ１
ｒｚ１

１
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Δｐ∑

ｍ１－１
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　 　 同理可得

　 ｑ过外２ ＝
πλ３

６μｌｎ
ｒｆ２
ｒｚ２

１
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Δｐ∑

ｍ２－１
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式中，ｚ１，ｚ２ 分别为共齿轮外齿齿数、大齿圈齿数；ｉ，ｊ
分别为过渡腔区域共齿轮外齿第 ｉ 个齿、大齿圈第 ｊ
个齿。

由于外泵齿轮副的 ２ 个端面均存在轴向泄漏，
由此可得外泵的轴向侧板间隙泄漏总量为

ｑ轴外 ＝ ２（ｑ高外１ ＋ ｑ高外２ ＋ ｑ过外１ ＋ ｑ过外２） ＝ １０４ ×
λ３Δｐθ１

μｌｎ
ｒｆ１
ｒｚ１

＋
λ３Δｐθ２

μｌｎ
ｒｆ２
ｒｚ２

＋ πλ
３Δｐ

μｌｎ
ｒｆ１
ｒｚ１

ｍ１ － １
ｚ１

＋ πλ
３Δｐ

μｌｎ
ｒｆ２
ｒｚ２

ｍ２ － １
ｚ２

æ

è

ç
ç

ö

ø

÷
÷

（７）
　 　 内泵的轴向侧板间隙泄漏途径与外泵相似，故
可得内泵的轴向间隙泄漏总量为

ｑ轴内 ＝ ２（ｑ高内１ ＋ ｑ高内２ ＋ ｑ过内１ ＋ ｑ过内２） ＝ １０４ ×
λ３２Δｐ２θ３

μｌｎ
ｒｆ３
ｒｚ３

＋
λ３２Δｐ２θ４

μｌｎ
ｒｆ４
ｒｚ４

＋
πλ３２Δｐ２

μｌｎ
ｒｆ３
ｒｚ３

ｍ３ － １
ｚ３

＋
πλ３２Δｐ２

μｌｎ
ｒｆ４
ｒｚ４

ｍ４ － １
ｚ４

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

（８）

３．２　 径向间隙泄漏分析

多输出内啮合齿轮泵径向间隙泄漏是指高压腔

与过渡腔的高压油液经齿轮齿顶和月牙填隙片间的

间隙进入低压腔的过程。 分析时可将月牙填隙片间

圆弧面作为静止的平板，将运动的齿顶作为相对移

动的平面［１４］。 在齿顶两侧压力的影响下，泄漏的速

度 ｕ１ 为抛物线分布，计算公式为

ｕ１ ＝
ｙΔｐ
２κμｓｅ

（δ － ｙ） （９）

式中， ｙ 为齿顶和月牙填隙片表面间隙的任意高

度 ／ ｍ；Δｐ 为泵高压腔与低压腔的压差 ／ Ｐａ；μ 为油

液的动力黏度 ／ （Ｎ·Ｓ·ｍ －２）；Ｓｅ 为齿顶厚度 ／ ｍ；δ为
齿顶与月牙填隙片的径向距离 ／ ｍ；ｋ 为与月牙填隙

片接触的轮齿个数。
考虑齿顶以圆周速度 ｖ 运动而引起的齿顶径向

间隙 δ 液体中的摩擦牵连运动，其流动速度 ｕ２ 呈线

性分布，计算公式为

ｕ２ ＝
υ（δ － ｙ）

δ
（１０）

　 　 进行运动合成，可得齿顶与月牙填隙片的总泄

漏速度为

ｕ ＝ ｕ１ － ｕ２ ＝
ｙΔｐ
２κμｓｅ

－ υ
δ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （δ － ｙ） （１１）

　 　 则一个齿轮的径向泄漏量为

ｑ径 ＝ Ｂ∫
δ

０

６０ × １０３ｕｄｙ ＝ ５Δｐδ２

μｓｅｋ
－ πｎｒｅ

æ

è
ç

ö

ø
÷ × Ｂδ × １０３

（１２）
　 　 在以上分析的基础上，由多输出内啮合齿轮泵

的结构特点可知，外泵径向间隙泄漏由共齿轮外齿

齿顶和大齿圈内齿齿顶分别与月牙填隙片组成，则
外泵径向泄漏量为

ｑ径外 ＝ ｑ径１ ＋ ｑ径２ ＝ １０３Ｂ ×
５Δｐδ３１
μｓｅ１ｎ１

－ πｎ共１ｒ１δ１ ＋
５Δｐδ３２
μｓｅ２ｎ２

－ πｎ大 ｒ２δ２
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú （１３）

式中， δ１，δ２分别为共齿轮外齿和大齿圈内齿与月牙

填隙片的径向间隙 ／ ｍ；ｓｅ１，ｓｅ２ 分别为共齿轮外齿和

大齿圈内齿齿顶厚 ／ ｍ；ｎ１，ｎ２ 分别为共齿轮外齿和

大齿圈内齿处于过渡区的齿数；ｎ共，ｎ大 分别为共齿

轮和大齿圈的转速 ／ （ｒ·ｍｉｎ －１）；ｒ１，ｒ２分别为共齿轮

外齿和大齿圈内齿的齿顶圆半径 ／ ｍ。
同理可得内泵的径向泄漏量为

ｑ径内 ＝ ｑ径３ ＋ ｑ径４ ＝ １０３Ｂ ×

·２６０１·
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５Δｐδ３３
μｓｅ３ｎ３

－ πｎ小 ｒ３δ３ ＋
５Δｐδ３４
μｓｅ４ｎ４

－ πｎ共２ｒ４δ４ （１４）

４　 内啮合齿轮泵的泄漏以及容积效率

的计算

对于多输出内啮合齿轮泵的设计参数如下，小
齿轮设计参数如表 １ 所示；共齿轮设计参数如表 ２
所示；大齿圈设计参数如表 ３所示。

表 １　 内啮合齿轮泵小齿轮设计参数

主要设计参数 取值
模数 ｍ小 １．５

齿数齿数 ｚ小 １７
齿顶高系数 ｈａ∗ １
顶隙系数 ｃ∗ ０．２５
压力角 α ／ ｒａｄ π ／ ９
齿宽 Ｂ ／ ｍｍ ３０

小齿轮处于过渡区齿数 ５

表 ２　 内啮合齿轮泵共齿轮设计参数

主要设计参数 取值
模数 ｍ内 １．５
模数 ｍ外 ３
齿数 ｚ内 ２８
齿数 ｚ外 ２８

齿顶高系数 ｈａ∗ １
顶隙系数 ｃ∗ ０．２５
压力角 α ／ ｒａｄ π ／ ９
齿宽 Ｂ ／ ｍｍ ３０

共齿轮内齿处于过渡区齿数 １１
共齿轮外齿处于过渡区齿数 １７

表 ３　 内啮合齿轮泵大齿圈设计参数

主要设计参数 取值
模数 ｍ大 ３
齿数 ｚ大 ３７

齿顶高系数 ｈａ∗ １
顶隙系数 ｃ∗ ０．２５
压力角 α ／ ｒａｄ π ／ ９
齿宽 Ｂ ／ ｍｍ ３０

大齿轮处于过渡区齿数 １１

假定 μ＝ ３×１０２ Ｐａ·ｓ；Δｐ ＝ ６ ＭＰａ；ｎ ＝ １ ５００ ｒ ／
ｍｉｎ；内、外泵的轴向间隙与径向间隙均为 ０．０１ ｍｍ。
则多输出内啮合齿轮泵的理论泄漏量如图表 ４

所示。
表 ４　 多输出内啮合齿轮泵的理论泄漏量 Ｌ ／ ｍｉｎ

泄漏量
内泵单独

工作

外泵单独

工作

内、外泵

联合

轴向 １．６３ ６．３９ ８．０２
径向 ０．４６ ２．７４ ３．２０

总泄漏 ２．０９ ９．１３ １１．２２

由表 ４多输出内啮合齿轮泵的理论泄漏量可得

轴向泄漏为其主要的泄漏形式。
多输出内啮合齿轮泵容积效率的计算公式为

ηｖ ＝
ｑ实

ｑ理

＝
ｑ理 － Δｑ

ｑ理

＝ １ － Δｑ
ｑ理

（１５）

　 　 将泵的参数值以及已计算出的理论泄漏量值代

入公式，计算出泵的理论容积效率。 多输出内啮合

齿轮泵在不同通油方式下的理论容积效率如表 ５
所示。

表 ５　 多输出内啮合齿轮泵的理论容积效率

工作方式 ｑ理 ／ （Ｌ·ｍｉｎ
－１） Δｑ ／ （Ｌ·ｍｉｎ－１） ηｖ ／ ％

内泵单独工作 １７．８６ ２．０９ ８８．３
外泵单独工作 ７１．３４ ９．１３ ８７．２
内、外泵联合 ８９．２ １１．２２ ８７．４

对表 ５ 的数据分析可知，多输出内啮合齿轮泵

采用内泵单独工作时的容积效率最高；采用外泵单

独工作时的容积效率最低。 产生这种现象的原因

是：①采用内泵单独工作时理论流量较小；②采用外

泵连接时的泄漏量相对值较大。

５　 结构改进

多输出内啮合齿轮泵的轴向泄漏为其主要的泄

漏形式，也是限制其容积效率的主要因素，故针对泵

的轴向泄漏提出改进方案。 轴向间隙补偿结构如图

３所示。
多输出内啮合齿轮泵前后补偿盘（浮动侧板）

内侧与齿轮端面、月牙块端面相接触，形成密封容

积。 背面与前后端盖相接触，其中补偿盘背面开有

压力腔，压力腔通过其内部与高压腔相连的小孔将

高压油引入形成背压。 工作压力较高时，高压腔的

高压油经小孔流入背压腔，产生的液压推力大于补

偿盘内侧受到的合力，从而保证了补偿盘紧贴在齿

轮端面，实现了轴向间隙密封。 补偿盘出现磨损时，

·３６０１·
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图 ３　 轴向间隙补偿结构

齿轮端面与补偿盘之间的间隙增加，泄漏加大，此时

由背压腔内的高压油产生的液压推力使得补偿盘紧

贴在齿轮端面，端面间隙减小，泄漏量减小，从而实

现了轴向间隙的自动补偿［１５］。
背压腔内产生的液压推力应足够大以保证轴向

间隙的自动补偿，但是该力不可过大，以防加剧补偿

盘内侧和齿轮端面的磨损，最终导致轴向间隙无法

补偿，泵的容积效率和寿命下降。 同时要保证浮动

侧板两侧压力产生的力矩尽量平衡，以防浮动侧板

倾斜、侧翻，产生偏磨。 因此，合理设计补偿盘的背

压腔的形状和位置是保证补偿盘轴向间隙自动补偿

的关键。 由于背压腔的面积和位置固定不变，产生

的液压推力的大小和作用位置也固定不变，而补偿

盘内侧液压力和力矩是周期性变化的，为了确定背

压腔的几何参数，应首先分析补偿盘内侧受到的合

力和力矩的大小及变化规律。
５．１　 浮动侧板液压合力分析

以多输出内啮合齿轮泵外泵为例，对浮动侧板

内侧的液压力和力矩进行分析计算。 设高压区的油

液压力为 ｐｈ，低压区的压力为 ｐｌ ＝ ０。 设共齿轮与大

月牙块接触的齿顶个数为ｍｇ，对应的齿槽个数为ｍｇ

－ １；大齿圈与小月牙块接触的齿顶个数为 ｍｄ，对应

的齿槽个数为 ｍｄ － １。 假设压力过渡区齿顶与月牙

块之的径向间隙间压力为线性下降，而齿槽内的压

力为常值，则每个共齿轮和大齿圈齿顶压力下降分

别为 ｐｈ ／ ｍｇ 和 ｐｈ ／ ｍｄ。 ｊ为高压区齿槽编号，共齿轮、
大齿圈过渡区第 ｉ个齿槽的压力分别为 ｐｇｉ 和 ｐｄｉ。 齿

轮密封带轮齿端面压力为两侧齿槽压力和的一半，
共齿轮、大齿圈密封带区第 ｉ 个轮齿的端面压力分

别为 ｐｇｍｉ 和 ｐｄｍｉ。 齿根圆到齿轮轴（或齿圈外缘） 区

域的压力位 ０．５ｐｈ，月牙填隙片端面间隙压力分布较

为复杂，为简化计算，这里假设为 ０．５ｐｈ。

图 ４　 外泵浮动侧板内侧压力区域分布示意图

如图 ４ 所示，可以求得各压力区域合力表达

式。 数字 １ ～ ５为某时刻高压区共齿轮外齿齿槽编

号（高压区边缘大于半个齿槽按一个齿槽计算），设
每个齿槽的面积为 Ｓｇ１；６ ～ １１为该时刻高压区大齿

圈内齿齿槽编号，设每个齿槽面积为 Ｓｄ１。 设共齿轮

外齿轮齿端面积为 Ｓｇ２；大齿圈内齿轮齿端面积为

Ｓｄ２。 设高压区包络的共齿轮齿槽个数为 ｎ１；包络的

大齿圈齿槽个数为 ｎ２。 共齿轮密封带包络的轮齿

个数为 ｎ３；大齿圈密封带包络的轮齿个数为 ｎ４。
设高压区液压力合力为 Ｆ１，共齿轮过渡区液压

合力为 Ｆ２，大齿圈过渡区液压合力为 Ｆ３，共齿轮密

封带区液压合力为 Ｆ４，大齿圈密封带区液压合力为

Ｆ５，月牙填隙片区液压合力为 Ｆ６。 根据以上参数，
可以求得各压力区域合力表达式如（１１） 式所示。
５．２　 浮动侧板液压偏心力矩分析

如图 ５所示，设共齿轮外齿齿槽形心距中心 ｏ１
的距离为 ｒｇ，轮齿端面形心距 ｏ１ 的距离为 ｒｇｍ。 第 ｉ
个齿槽形心与中心 ｏ１ 的连线与 ｏ１ｏ２ 的夹角为 α１ｉ；第
ｉ 个轮齿形心与中心 ｏ１ 的连线与 ｏ１ｏ２ 的夹角为 α２ｉ。
大齿圈齿槽形心距中心 ｏ２ 的距离为 ｒｄ；轮齿端面形

心距 ｏ２的距离为 ｒｄｍ。 第ｉ 个齿槽形心与中心 ｏ２的连

线与 ｏ１ｏ２ 的夹角为 β１ｉ；第ｉ 个轮齿形心与中心 ｏ２ 的
连线与 ｏ１ｏ２ 的夹角为 β２ｉ。

图 ５　 外泵浮动侧板内侧力矩分布示意图

·４６０１·
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（１６）

　 　 设高压区液压偏心力矩为 Ｆ１，共齿轮过渡区液

压偏心力矩为 Ｆ２，大齿圈过渡区液压偏心力矩为

Ｆ３，共齿轮密封带区液压偏心力矩为 Ｆ４，大齿圈密

封带区液压偏心力矩为 Ｆ５，月牙填隙片区液压偏心

力矩为 Ｆ６。 根据以上参数，可以求得各区域液压力

对轴线 ｏ１ｏ２ 的偏心矩为

Ｍ１ ＝ ｐｈ ∑
ｎ１

ｉ ＝ １
Ｓｇ１ｒｇｓｉｎα１ｉ ＋∑

ｎ２

ｉ ＝ １
Ｓ

ｄ１
ｒｄｓｉｎβ１ｉ( ) －

　 　 Ｍａｂｃ ＋ Ｍａｄｅ

Ｍ２ ＝∑
ｍｇ－１

ｉ ＝ １
Ｓｇ１ｐｇｉｒｇｓｉｎα１ｉ

Ｍ３ ＝∑
ｍｄ－１

ｉ ＝ １
Ｓｄ１ｐｄｉｒｄｓｉｎβ１ｉ

Ｍ４ ＝∑
ｎ３

ｉ ＝ １
Ｓｇ２ｐｇｍｉｒｇｍｓｉｎα２ｉ ＋ Ｍ ｊｋｌｍ

Ｍ５ ＝∑
ｎ４

ｉ ＝ １
Ｓｄ２ｐｄｍｉｒｄｍｓｉｎβ２ｉ ＋ Ｍｆｇｈｉ

Ｍ６ ＝ Ｍｄｅｐｎ
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（１７）
　 　 齿轮在转动时各区域面积呈周期性变化，通过

测量与计算得到外泵共齿轮转过一个周期内各区域

的压力值和力矩值，如表 ６所示。
表 ６　 外泵浮动侧板内侧各区域压力值与力矩值

旋转角度 ／ （°）
高压区

力 ／ Ｎ
力矩 ／
（Ｎ·ｍｍ）

过渡区

力 ／ Ｎ
力矩 ／
（Ｎ·ｍｍ）

密封区

力 ／ Ｎ
力矩 ／
（Ｎ·ｍｍ）

总和

力 ／ Ｎ
力矩 ／
（Ｎ·ｍｍ）

１ ２ ３９５ ６９ ７１３ ２ ８７２ １１２ ３８２ １４ ７６４ ５００ ２１６ ２０ ０３１ ６８２ ３１１
２ ２ ３５２ ６８ ６１７ ２ ８７２ １１２ ７２９ １４ ７６４ ４９８ ３２７ １９ ９８８ ６７９ ７６３
３ ２ ３０８ ６５ ５３９ ２ ８７２ １１３ ０２３ １４ ７６４ ４９６ ３９５ １９ ９４４ ６７４ ９２１
４ ２ ２６５ ６３ ４７２ ２ ８７２ １１３ ３４７ １４ ７６４ ４９４ ４１７ １９ ９０１ ６７１ ２３６
５ ２ １８４ ６１ １０１ ２ ８７２ １１３ ６１９ １４ ７６４ ４９２ ３７６ １９ ８２０ ６６７ ０９６
６ ２ １４１ ５９ ３６９ ２ ８７８ １１９ １８１ １４ ７８４ ４９５ ３０１ １９ ８０３ ６７３ ８５１
７ ２ ４２８ ７０ ４２７ ２ ８７８ １１８ ３９５ １４ ７８４ ４９８ ８６９ ２０ ０９０ ６８７ ７３６
８ ２ ７２８ ８２ ３０３ ２ ７０７ １１１ ９１７ １４ ６１５ ５０７ ９１０ ２０ １４１ ７０２ １３０
９ ２ ６８５ ８０ １５７ ２ ７０７ １１２ ３６５ １４ ６１５ ５０６ ０４１ ２０ ００７ ６９８ ５６３
１０ ２ ６４１ ７８ ０２０ ２ ７０７ １１０ ７５５ １４ ６１５ ５０４ １２５ １１ ９６３ ６９２ ９００
１１ ２ ５９７ ７６ １７２ ２ ８７２ １１１ １９９ １４ ７６４ ５０２ １４３ ２０ ２３４ ６８９５４１
１２ ２ ４８１ ７３ ８１７ ２ ８７２ １１１ ６１９ １４ ７６４ ５０４ １１６ ２０ １１７ ６８９ ５５２
１３ ２ ４３８ ７１ ９５２ ２ ８７２ １１２ ０１５ １４ ７６４ ５０２ ０９８ ２０ ０７４ ６８６ ０６５

　 　 将表 ６内的合力和合力矩画成曲线，如图 ６ 所

示。 从图 ６中可看出，浮动侧板内侧合力和合力矩

均为周期性变化。 如图 ６ａ）所示，浮动侧板内侧合

力在一个周期内有较大波动，这是由于不同压力区

域不同时刻齿数和齿槽数的变化引起的受力面积的

变化所致。 当共齿轮旋转 ６°时，浮动侧板受内侧到

的最小压力为 １９ ８０３ Ｎ；当共齿轮旋转了 １１°时，浮
动侧板受到的最大压力为 ２０ ２４３ Ｎ。 密封带区压力

在合力中所占比重最大，约为 ７４％左右；高压区所

占比重最小，约为 １２％左右。 如图 ６ｂ）所示，当共齿

轮转动 ５°时，合力矩达到最小值为 ６６７ ０９６ Ｎ·ｍｍ；
当共齿轮转动 ８°时，浮动侧板内侧合力矩达到最大

值为 ７０２ １３０ Ｎ·ｍｍ。 过渡区力矩在合力矩中所占

比重最大，约为 ７３％左右；高压区所占比重最小，约
为 １０％左右。 根据以上分析，在设计浮动侧板背压

腔时，不能仅考虑高压区油液压力的影响，还应考虑

过渡区与密封区的压力对浮动侧板的影响。

·５６０１·
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图 ６　 外泵浮动侧板内侧合力与力矩分布示意图

６　 实验验证

６．１　 实验系统

用已经加工好的多输出内啮合齿轮泵实验样机

搭建容积效率试验测试平台，记录泵在不同工作状

态下的输出流量与压力，对泵的实际容积效率进行

计算。 泵实验液压系统原理图如图 ７所示。

１，１２－过滤器 ２－液压泵 ３－转速计 ４－电机 ５，６，１０，１４－压力表 ７，
８－二位三通换向阀 ９－溢流阀 １１，１５－流量计 １３，１６－冷却器 １７－

温度计

图 ７　 泵实验液压系统原理图

６．２　 实验设计

正式测试之前要注意以下几项：①液压系统装

配时应遵守规程，防止污染产生；②电源电压稳定，
其波动值不超过额定电压 １５％；③注意所有管接头

应旋紧，保证接合面密封；④不能在无压力表情况下

调压，压力表损坏后要及时更换。

油液经过滤器 １过滤后由多输出内啮合齿轮泵

２输入到系统中。 通过换向阀 ７，８ 控制泵的工作方

式，来实现 ３ 种流量输出。 压力表 ５，６ 负责测量泵

的出口压力，系统的负载大小由溢流阀 ９进行调节，
流量计 １１测得流量值。

为验证理论分析的正确性以及提出的轴向密封

结构的可行性，对轴向间隙密封结构改进前后的多

输出内啮合齿轮泵的容积效率进行实验测试。 实验

样机最高压力为 ６ ＭＰａ，最高转速为 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ，内
泵理论排量 １１．９１ ｍＬ ／ ｒ，外泵理论排量 ４７．５６ ｍＬ ／ ｒ。
多输出内啮合齿轮泵的实验现场照片如图 ８所示。

图 ８　 泵的实验现场照片

６．３　 实验结果

由于加工条件所限，样机在加工过程中未进行

热处理等工序，为保证实验安全且能够顺利进行，将
实验最大负载压力定为 ６ＭＰａ。 多输出内啮合齿轮

泵在 ３种工作方式下的容积效率测量数据如表 ７～９
所示，将实验结果绘成压力———容积效率曲线如图

９所示。
表 ７　 改进前后内泵工作时容积效率测定

压力

表 ５ ／
ＭＰａ

压力

表 １０ ／
ＭＰａ

转速 ／
（ ｒ·ｍｉｎ－１）

实际

流量 ／
（Ｌ·ｍｉｎ－１）

理论

流量 ／
（Ｌ·ｍｉｎ－１）

容积

效率 ηｖ ／

％
１．２ ０．５ １４９６ １５．６ １７．８６ ８７．３
２．４ ０．４ １５０１ １５．５ １７．８６ ８６．５
３．６ ０．４ １５００ １５．３ １７．８６ ８５．６
４．８ ０．５ １５０１ １５．１ １７．８６ ８４．４
６．０ ０．６ １５０２ １４．８ １７．８６ ８３．０
１．２ ０．４ １５０１ １６．６ １７．８６ ９３．１
２．４ ０．３ １５０２ １６．５ １７．８６ ９２．３
３．６ ０．５ １４９６ １６．３ １７．８６ ９１．４
４．８ ０．６ １４９９ １６．１ １７．８６ ９０．０
６．０ ０．５ １５０４ １５．８ １７．８６ ８８．５
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表 ８　 改进前后外泵工作时容积效率测定

压力

表 ６ ／
ＭＰａ

压力

表 １０ ／
ＭＰａ

转速 ／
（ ｒ·ｍｉｎ－１）

实际

流量 ／
（Ｌ·ｍｉｎ－１）

理论

流量 ／
（Ｌ·ｍｉｎ－１）

容积

效率 ηｖ ／

％

１．２ ０．２ １ ５０３ ５９．７ ７１．３４ ８３．７

２．４ ０．３ １ ４９５ ５９．１ ７１．３４ ８２．８

３．６ ０．３ １ ５０４ ５８．３ ７１．３４ ８１．７

４．８ ０．３ １ ５０２ ５７．４ ７１．３４ ８０．４

６．０ ０．４ １ ４９７ ５６．３ ７１．３４ ７８．９

１．２ ０．２ １ ５００ ６２．９ ７１．３４ ８８．２

２．４ ０．４ １ ５０５ ６２．２ ７１．３４ ８７．２

３．６ ０．３ １ ４９９ ６１．６ ７１．３４ ８６．３

４．８ ０．２ １ ４９６ ６０．７ ７１．３４ ８５．１

６．０ ０．４ １ ５０１ ５９．７ ７１．３４ ８３．７

表 ９　 改进前后内外泵同时工作时容积效率测定

压力

表 ５ ／
ＭＰａ

压力

表 ６ ／
ＭＰａ

压力

表 １０ ／
ＭＰａ

转速 ／
（ ｒ·
ｍｉｎ－１）

实际

流量 ／
（Ｌ·
ｍｉｎ－１）

理论

流量 ／
（Ｌ·
ｍｉｎ－１）

容积效

率 ηｖ ／

％

１．２ ０．３ ０．２ １ ４９９ ７５．３ ８９．２０ ８４．４

２．４ ０．２ ０．２ １ ４９５ ７４．５ ８９．２０ ８３．５

３．６ ０．３ ０．４ １ ５０４ ７３．６ ８９．２０ ８２．５

４．８ ０．２ ０．４ １ ５０２ ７２．４ ８９．２０ ８１．２

６．０ ０．３ ０．５ １ ４９８ ７１．１ ８９．２０ ７９．７

１．２ ０．３ ０．２ １ ４９７ ７９．６ ８９．２０ ８９．２

２．４ ０．２ ０．４ １ ４９５ ７８．８ ８９．２０ ８８．３

３．６ ０．３ ０．３ １ ５０３ ７７．９ ８９．２０ ８７．３

４．８ ０．４ ０．２ １ ５０４ ７６．８ ８９．２０ ８６．１

６．０ ０．２ ０．３ １ ５０２ ７５．６ ８９．２０ ８４．７

从图中可以看出：①泵的容积效率与负载压力

成反比，这是因为压力升高会使油液泄漏增加，因此

在保证泵性能的基础上，尽量减小泵各处间隙；②当

负载压力值一定时，泵采用内泵单独工作时的容积

效率最高，采用外泵单独工作时的容积效率最低，这
与理论分析一致；③图 ９ａ）与 ９ｂ）比较可知，多输出

内啮合齿轮泵轴向间隙改进可使得在负载压力为

６ ＭＰａ时的容积效率提高 ８％左右，则说明这种轴向

图 ９　 改进前后泵容积效率对比

间隙自动补偿机构是一种可行性较高的方案；４） 当

进油口压力为 ６ ＭＰａ 时，由实验数据得到泵在 ３ 种

不同工作方式下的容积效率分别 ８０． ８％，７７． １％，
７８．７％与该泵理论容积效率分别相差 ７．５％，１０．１％，
８．７％实验测得的容积效率与理论值存在偏差，分析

主要有以下几方面的原因：①理论计算时忽略了齿

面接触处的间隙泄漏，使理论容积效率偏大；②忽略

了油液具有压缩性而造成的流量损失；③实验过程

中由于泵运动部件的磨损而造成更大的泄漏损失；
④实验样机零部件的加工、装配精度低；⑤实验系统

管路连接、试验操作等人为因素和环境因素的影响。

７　 结　 论

１） 由多输出内啮合齿轮泵的结构和几何关系，
推出了工作时瞬时理论流量的一般表达式；

２） 通过对多输出内啮合齿轮泵泄漏形式的分

析，运用相关理论，推出了内、外泵单独工作时各泄

漏形式下的计算公式，并求得容积效率。
３） 随着负载压力逐渐升高，泄漏量增加导致泵

实际容积效率降低；当负载压力值一定时，多输出内

·７６０１·
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啮合齿轮泵采用内泵单独工作时的容积效率最高，
采用外泵单独工作时的容积效率最低，这与理论分

析一致；但由于实验中的一些因素，导致由实验数据

计算得到的容积效率与理论容积效率存在偏差；多
输出内啮合齿轮泵轴向间隙改进结构可使得在负载

压力为 ６ ＭＰａ时的容积效率提高 ８％左右。
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