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外啮合齿轮泵困油膨胀区的最小压力
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摘要：为探求建立齿轮泵最小困油压力解析式以克服试验和仿真上的局限性，分大、小侧隙２种
情况，针对困油的膨胀阶段，采用细长孔的流量公式计算侧隙内的压差流量，在对困油的轴向泄

漏路径做适当简化后，由困油区内的“困油容积的膨胀率 ＝泄漏量”，即困油压力变化率为零的
瞬态位置，计算出最小的困油压力，并与现有文献的试验结果做比对分析．结果表明，最小困油
压力发生在卸荷槽开口附近，处于内侧时一般会出现负值的最小困油压力，处于外侧时可近似

为进口压力；最小困油压力由出口压力和转速２部分的线性贡献所得，出口压力的影响为正，转
速的影响为负；泵卸荷槽整体向进油侧偏置比较合理．所建解析式可快速求出最小困油压力及
其发生位置，从而节省大量的过程计算，减少过程仿真的累积误差，结果更精确．
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ｄｉｓｔａｎｃｅｏｆｔｗｏｒｅｌｉｅｆｇｒｏｏｖｅｓ

　　外啮合齿轮泵在价格、可靠性、寿命和自吸能
力等方面具有优势，长期以来得到广泛应用；但困

油现象影响了外啮合齿轮泵的进一步发展［１］，设计

时既要控制困油压缩区的高压峰值，也要控制膨胀

区的低压峰值［２］．
近几十年，国内外学者对困油压力进行了大量

的理论研究与仿真计算［３－５］、试验测量［６］和一些改

进措施，并就困油压力对泵诸如流场特性［７－９］、动力

学性能［１０－１２］、流量特性［１３］和优化设计［１４］上的影响

进行了分析．但这些工作主要局限于最大困油压力
方面，对于膨胀区的最小困油压力往往忽略不计，

或者以泵的进口压力来代替，理论研究尚没有相关

报道．事实上，在困油膨胀区内，容易形成真空，从
而产生气泡，带来汽蚀、振动、噪声等，其危害不亚

于最大困油压力带来的危害，文献［１５］对此进行了
阐述．由于在困油膨胀区内，当困油容积的膨胀率
和来自困油的各种泄漏流量达到平衡时，困油压力

就达到最小极值．因此，文中提出通过最小困油压
力值所处位置的分析与计算，建立最小困油压力值

的估算公式，以克服试验测量和仿真计算的局限性．

１　困油的膨胀阶段及其模型

文献［１］和文献［３－５］描述了小侧隙时齿
轮泵困油区１（Ｏ１侧）和困油区 ２（Ｏ２侧）从形成
到结束的全过程．从中截取困油区 １的膨胀过程
如图１所示偏 Ｏ１侧的封闭区域，图中的剖面线
区域为困油区２．困油区１内的困油容积、困油压
力和工作油液的有效体积弹性模量分别以 Ｖ１，
ｐ１，Ｋ１表示．

由困油区１内向外界或者由外界向困油区１内
流体泄漏的途径主要包括啮合处、侧隙处、轴向间

隙处和卸荷槽口处［１－２］，所有泄漏的流向规定为从

困油区１内向外流出为正，该４处的泄漏量分别用
Ｑｍ１，Ｑｈ１，Ｑｚ１和 Ｑｒ１表示，因为 Ｑｍ１ Ｑｚ１

［１］，故可忽

略Ｑｍ１不计，下同．
以图１中啮合点 Ｎ１处主动轮上的曲率半径 ｓ

作为困油区１压缩过程的位置变量，则由流体的体
积弹性模量定义得出困油 １膨胀阶段的困油模
型［１，３，５］为

ｄｐ１／ｄｓ＝Ｋ１［ｄＶ１／ｄｔ－（Ｑｈ１＋Ｑｒ１＋Ｑｚ１）］／（ｒｂωＶ１），

（１）
式中：ｄｐ１／ｄｓ，ｄＶ１／ｄｔ分别为困油区１内的困油压力
和困油容积对位置变量 ｓ和时间 ｔ的变化率，其中，
ｄＶ１／ｄｔ为小侧隙时困油容积的膨胀率；ｓ与ｔ之间的
关系如文献［１］所示；ｒｂ为基圆半径，ｍ；ω为角速
度，ｒａｄ／ｓ．

图１　小侧隙时困油１膨胀阶段图
Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｅｓｏｆｔｒａｐｐｅｄｏｉｌ１ｉｎｓｍａｌｌｂａｃｋｌａｓｈ

ｖａｌｕｅａｔｅｘｐａｎｓｉｏｎｓｔａｇｅ

小侧隙时，为了最大限度地缓解困油现象，对

称双矩形卸荷槽开口线离 Ｏ１Ｏ２中心连线的间距理
论最小值设为 ｂｅｒ１；考虑制造和装配误差，其实际最
小值ｂｓｒ１必须略大于理论最小值 ｂ

ｅ
ｒ１．设侧隙点 Ｈ１分

别过理论和实际卸荷槽开口线的位置变量为 ｓｅｒ１和
ｓｓｒ１，关系如图１所示

［１］，图１中ｐｉ，ｐｏ分别为泵的进、
出口压力．其中：

ｂｅｒ１＝０２５ｐｂｃｏｓαｎ，ｓ
ｅ
ｒ１＝ｒｂｔａｎαｎ－０２５ｐｂ，

ｓｓｒ１＝ｒｂｔａｎαｎ＋ｂ
ｓ
ｒ１／ｃｏｓαｎ－０５ｐｂ{ ，

（２）

式中：ｐｂ为基节，ｍ；αｎ为啮合角，（°）．
当Ｖ１由图 １ａ所示的最小困油容积开始膨胀

时，则ｐ１开始下降，当其下降到某一特定位置后，由
于Ｖ１离泵进油侧卸荷槽开口越来越近，或者即使跨
越了如图１ｂ所示的卸荷槽开口后，由于来自卸荷槽
开口的快速补油，ｐ１又开始上升．随着进油侧卸荷
槽开口打开得越来越大，如图１ｃ所示，ｐ１将上升到
越来越接近于泵的进口压力ｐｉ．因此，小侧隙时的最
小困油压力 ｐｍｉｎ１将发生在这一特定位置，设其对应
的位置变量为ｓｍｉｎ１．

图１为小侧隙时困油１的膨胀阶段，对于大侧
隙而言，图１中困油区１，２将连为一体，图２为大侧
隙时困油膨胀阶段图．并设其困油的容积、压力和
工作油液的有效体积弹性模量分别为Ｖ，ｐ，Ｋ．
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图２　大侧隙时困油膨胀阶段图
Ｆｉｇ．２　Ｓｋｅｔｃｈｅｓｏｆｔｒａｐｐｅｄｏｉｌｉｎｌａｒｇｅｂａｃｋｌａｓｈ

ｖａｌｕｅａｔｅｘｐａｎｓｉｏｎｓｔａｇｅ

大侧隙时，为了最大限度地缓解困油现象和考

虑泵的容积效率，对称双矩形卸荷槽开口线离Ｏ１Ｏ２
中心连线的间距理论最小值设为 ｂｅｒ，考虑制造和装
配误差，其实际最小值ｂｓｒ也是略大于理论最小值ｂ

ｅ
ｒ

的．同样，以图２中啮合点 Ｎ１处主动轮上的曲率半
径ｓ作为困油区膨胀过程的位置变量，并设啮合点
Ｎ２分别过理论和实际卸荷槽开口线的位置变量为
ｓｅｒ，ｓ

ｓ
ｒ，关系如图２所示

［１］．其中：
ｂｅｒ＝０５ｐｂｃｏｓαｎ，ｓ

ｅ
ｒ＝ｒｂｔａｎαｎ－０５ｐｂ，

ｓｓｒ＝ｒｂｔａｎαｎ＋ｂ
ｓ
ｒ／ｃｏｓαｎ－ｐｂ{ ．

（３）

同样，在图２中，当困油容积 Ｖ由图２ａ所示的
最小困油容积开始膨胀时，最小困油压力 ｐｍｉｎ也发
生在这样的一个特殊位置，设其处的位置变量为

ｓｍｉｎ．则困油容积Ｖ膨胀阶段的困油模型
［１，３，５］为

ｄｐ／ｄｓ＝Ｋ［ｄＶ／ｄｔ－（Ｑｒ＋Ｑｚ）］／（ｒｂωＶ）， （４）
式中：Ｑｒ，Ｑｚ为轴向间隙和卸荷槽处的泄漏流量，
ｍ３／ｓ；ｄＶ／ｄｔ为大侧隙时困油容积膨胀率．

２　小侧隙时最小困油压力的表示

小侧隙时，首先假设最小困油压力所在位置

ｓｍｉｎ１发生在［ｓ
ｅ
ｒ１，ｓ

ｓ
ｒ１］区间内；那么，在 ｓ＝ｓｍｉｎ１时，因为

卸荷槽关闭，故 Ｑｒ１＝０，因为困油压力处于最小位
置［１］，故ｄｐ１／ｄｓ＝０，且

ｄＶ１／ｄｔ＝ｂｈωｐｂ（ｓ
ｅ
ｒ１－ｓｍｉｎ１）， （５）

式中：ｂｈ为齿宽，ｍ．
则式（１）表示为

Ｑｈ１＋Ｑｚ１＝ｂｈωｐｂ（ｓ
ｅ
ｒ１－ｓｍｉｎ１）． （６）

２１　Ｑｈ１的计算
式（６）中Ｑｈ１的计算，可用刚性当量圆柱与刚性

平面间隙来描述，并假设该间隙内的油膜符合定

常、等温、不可压缩的牛顿流体条件且忽略端泄效

应．那么，根据流量的连续条件，间隙内油膜破裂点
珋ｘ处的容积流量即为图１中侧隙Ｈ１内由卷吸速度ｕ

引起的卷吸容积流量Ｑｈ１，ｕ，即
Ｑｈ１，ｕ＝－ｕｂｈ珔ｈ≈－１２２６ｕｂｈｈ０， （７）

式中：珔ｈ为 珋ｘ处的油膜厚度，ｍ；负号表示该流量为由
外界卷吸到困油区１内．

图１中侧隙 Ｈ１内除 Ｑｈ１，ｕ外，还包括了由侧隙
两侧的压差（ｐｍｉｎ１－ｐｉ）所引起的压差流，至于该压
差流采用何种公式计算，则取决于侧隙孔口油膜区

域的长径比取值［１］，该长径比λｈ定义为

λｈ＝２珋ｘ／２ｈｍ≈０６１ Ｒ／ｈ槡 ０， （８）
式中：珋ｘ为油膜破裂点离最小侧隙处的距离，ｍ，其对
应的油膜长度取为２珋ｘ；ｈｍ为２珋ｘ油膜长度上的平均
膜厚，其对应的水力直径为 ２ｈｍ；Ｒ为当量曲率半
径，ｍ．则

珋ｘ＝０４７５ ２Ｒｈ槡 ０，ｈｍ＝０５（ｈ０＋珔ｈ）． （９）
在式（８）中，由于当量曲率半径 Ｒ最小油膜

厚度ｈ０，故长径比λｈ４，则侧隙处的压差流量应采
用细长孔的流量公式计算［１］，即

Ｑｈ１，Ｐ＝ｃｈ（ｐｍｉｎ１－ｐｉ）， （１０）
式中：系数 ｃｈ＝ｂｈｈ

３
ｍ／（１２μ·２珋ｘ），其中 μ为油液黏

度，Ｐａ·ｓ．
由压差流和卷吸流叠加出总的泄漏流量为

Ｑｈ１＝Ｑｈ１，Ｐ＋Ｑｈ１，ｕ＝ｃｈ（ｐｍｉｎ１－ｐｉ）－ｕｂｈ珔ｈ．（１１）
２２　Ｑｚ１的计算

图３为轴向泄漏路径的简化示意图．

图３　轴向泄漏路径的简化示意图
Ｆｉｇ．３　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍａｐｓｏｆａｘｉａｌｌｅａｋａｇｅｐａｔｈｓｆｒｏｍｔｒａｐｐｅｄｏｉｌ

图３ａ中，在ｓ∈［ｓｅｒ１，ｓ
ｓ
ｒ１］的某一位置下，由Ｖ１的

外围封闭轮廓所引起的轴向泄漏主要由４部分组
成，分别是通过轴向间隙流向进油腔的泄漏①，流
向出油腔的泄漏②，流向轴心 Ｏ１的泄漏③，流向轴
心Ｏ２的泄漏④，以上泄漏量均以流出为正．由图３ａ

１０５１
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看出，泄漏①，② 的路径长度要远远小于泄漏③，④
的路径长度，故泄漏③，④可以忽略不计．

泄漏①，② 的路径长度在齿廓侧是渐开线或者
过渡曲线，为简化计算，以直线代替，如图３ａ左上角
和右下角所示，具体计算公式见文中第４部分，其
中，ｌｉｓ１，ｌ

ｉ
ｅ１，ｂ

ｉ
ｚ１和ｌ

ｏ
ｓ１，ｌ

ｏ
ｅ１，ｂ

ｏ
ｚ１分别为小侧隙时泄漏①，②

的简化梯形路径的顶长、底长和高度．由于困油１会
从齿轮两端面上流向出油腔或者进油腔的卸荷槽，

则当ｓ＝ｓｍｉｎ１时，小侧隙时困油的轴向泄漏近似为
Ｑｚ１≈２ｃ

ｏ
ｚ１（ｐｍｉｎ１－ｐｏ）＋２ｃ

ｉ
ｚ１（ｐｍｉｎ１－ｐｉ）， （１２）

式中：系数ｃｉｚ１，ｃ
ｏ
ｚ１的定义为

ｃｉｚ１＝
ｂｉｚ１ｈ

３
ｚｌｎ（ｌ

ｉ
ｅ１／ｌ

ｉ
ｓ１）

１２μ（ｌｉｅ１－ｌ
ｉ
ｓ１）
，ｃｏｚ１＝

ｂｏｚ１ｈ
３
ｚｌｎ（ｌ

ｏ
ｅ１／ｌ

ｏ
ｓ１）

１２μ（ｌｏｅ１－ｌ
ｏ
ｓ１）
．

（１３）
令

ｃω，１＝
ｂｈ［ｐｂ（ｓ

ｅ
ｒ１－ｓｍｉｎ１）＋Ｒ珔ｈ］

ｃｈ＋２ｃ
ｏ
ｚ１＋２ｃ

ｉ
ｚ１

， （１４）

ｃｐ，１＝
２ｃｏｚ１＋（ｃｈ＋２ｃ

ｉ
ｚ１）ｐｉ／ｐｏ

ｃｈ＋２ｃ
ｏ
ｚ１＋２ｃ

ｉ
ｚ１

． （１５）

将式（１１）－（１５）代入到式（６）中，则小侧隙时
的最小困油压力ｐｍｉｎ１为

ｐｍｉｎ１＝ｃｐ，１ｐｏ＋ｃω，１ω． （１６）

３　大侧隙时最小困油压力的表示

大侧隙时，首先也假设最小困油压力所在位置

ｓｍｉｎ发生在［ｓ
ｅ
ｒ，ｓ

ｓ
ｒ］区间内，当 ｓ＝ｓｍｉｎ时，因为卸荷槽

关闭，故Ｑｒ＝０；因为困油压力处于最小位置，故ｄｐ／
ｄｓ＝０，则式（４）表示为

ｄＶ／ｄｔ＝２ｂｈωｐｂ（ｓ
ｅ
ｒ－ｓｍｉｎ）＝Ｑｚ． （１７）

图３ｂ中，在 ｓ∈［ｓｅｒ，ｓ
ｓ
ｒ］某一位置下，由 Ｖ的外

围封闭轮廓所引起的轴向泄漏主要有①－⑥这６部
分组成，同样流向轴 Ｏ１，Ｏ２的泄漏⑤，⑥ 可以忽略
不计．其中，ｌｉｔｓ，ｌ

ｉｔ
ｅ，ｂ

ｉｔ
ｚ和ｌ

ｉｂ
ｓ，ｌ

ｉｂ
ｅ，ｂ

ｉｂ
ｚ分别为大侧隙时由

困油区向进油口卸荷槽泄漏①，② 的简化梯形路径
的顶长、底长和高度；ｌｏｔｓ，ｌ

ｏｔ
ｅ，ｂ

ｏｔ
ｚ和 ｌ

ｏｂ
ｓ，ｌ

ｏｂ
ｅ，ｂ

ｏｂ
ｚ 分别为

大侧隙时由困油区向出油口卸荷槽泄漏③，④ 的简
化梯形路径的顶长、底长和高度．

按照图３ａ有关轴向泄漏路径的简化定义，当
ｓ＝ｓｍｉｎ时，大侧隙时困油的轴向泄漏近似为
Ｑｚ≈２（ｃ

ｏｔ
ｚ＋ｃ

ｏｂ
ｚ）（ｐｍｉｎ－ｐｏ）＋２（ｃ

ｉｔ
ｚ＋ｃ

ｉｂ
ｚ）（ｐｍｉｎ－ｐｉ），

（１８）
式中：

ｃｉｔｚ＝
ｂｉｔｚｈ

３
ｚｌｎ（ｌ

ｉｔ
ｅ／ｌ

ｉｔ
ｓ）

１２μ（ｌｉｔｅ－ｌ
ｉｔ
ｓ）
，ｃｉｂｚ＝

ｂｉｂｚｈ
３
ｚｌｎ（ｌ

ｉｂ
ｅ／ｌ

ｉｂ
ｓ）

１２μ（ｌｉｂｅ－ｌ
ｉｂ
ｓ）
，

ｃｏｔｚ＝
ｂｏｔｚｈ

３
ｚｌｎ（ｌ

ｏｔ
ｅ／ｌ

ｏｔ
ｓ）

１２μ（ｌｏｔｅ－ｌ
ｏｔ
ｓ）
，ｃｏｂｚ ＝

ｂｏｂｚ ｈ
３
ｚｌｎ（ｌ

ｏｂ
ｅ／ｌ

ｏｂ
ｓ）

１２μ（ｌｏｂｅ －ｌ
ｏｂ
ｓ）









 ．

（１９）
令

ｃｐ＝
（ｃｏｔｚ＋ｃ

ｏｂ
ｚ）＋（ｃ

ｉｔ
ｚ＋ｃ

ｉｂ
ｚ）ｐｉ／ｐｏ

ｃｏｔｚ＋ｃ
ｏｂ
ｚ ＋ｃ

ｉｔ
ｚ＋ｃ

ｉｂ
ｚ

， （２０）

ｃω＝
ｂｈｐｂ（ｓ

ｅ
ｒ－ｓｍｉｎ）

ｃｏｔｚ＋ｃ
ｏｂ
ｚ ＋ｃ

ｉｔ
ｚ＋ｃ

ｉｂ
ｚ
． （２１）

将式（１８）－（２１）代入到式（１７）中，则大侧隙
时的最小困油压力ｐｍｉｎ为

ｐｍｉｎ＝ｃｐｐｏ＋ｃωω． （２２）

４　相关几何量的计算

在图３ａ中，设 ｒａ１为点 Ｏ１与点 Ｎ１之间的直线

距离，ｍ；αａ１为线Ｏ１Ｎ１与线Ｏ１Ｏ２之间的夹角，（°）；
ａ１为点Ｎ１所在 Ｏ１轮齿上对应的圆弧线的中心夹
角，（°）；φ为轮齿上基圆弧对应的中心夹角，（°）．
根据齿形几何尺寸计算，在ｓ＝ｓｍｉｎ１时，定义

［１］：

ｒａ１＝ ｒ２ｂ＋ｓ
２

槡 ｍｉｎ１，αａ１＝αｎ－ａｃｏｓ（ｒｂ／ｒａ１），

ａ１＝π／ｚ－２［ｉｎｖ（αｎ－αａ１）－ｉｎｖα］，φ＝π／ｚ－２ｉｎｖα{ ，

（２３）
根据图３ａ中有关泄漏路径的简化，得
ｌｏｓ１＝ｂ

ｓ
ｒ１－ｒａ１ｓｉｎαａ１，ｌ

ｏ
ｅ１＝ｂ

ｓ
ｒ１－ｒｆｓｉｎ［（αａ１＋０５ａ１－０５φ）］，

ｂｏｚ１＝ｒａ１ｃｏｓαａ１－ｒｆｃｏｓ［（αａ１＋０５ａ１－０５φ）］{ ．
（２４）

限于篇幅，式（１２），（１８）中其他系数的计算公
式予以省略．

５　实例运算及其验证

根据文献［６］对特制的固定侧板式外啮合齿轮
泵提供的困油压力试验结果，实例采用与其相一致

的参数，即模数为４７５ｍｍ，齿数为１０，顶圆直径为
５８８ｍｍ，中心距为４８８ｍｍ，齿侧隙分为 ３０μｍ，
２００μｍ２种，对应的２种压力角为２３°５０′，２３°１０′，
实际卸荷槽间距为３２，６４ｍｍ．齿宽为２０ｍｍ，轴
向间隙００４ｍｍ，油液黏度为００２６２Ｐａ·ｓ，进口压
力为０１ＭＰａ，出口压力为２０ＭＰａ，转速为１０００ｒ／
ｍｉｎ．

图４为案例参数下最小困油压力的计算结果．

１０５２
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侧隙为３０μｍ时，采用式（１６）就ｐｍｉｎ１在ｓ∈［ｓ
ｅ
ｒ１，ｓ

ｓ
ｒ１］

内试算，试算过程如图４ａ所示．由图４ａ可以看出，
ｐｍｉｎ１单调下降到卸荷槽即将打开且开口越来越大
时，ｐｍｉｎ１将继续下降到与进口压力一致，与文献［６］
的试验结果比较吻合，如图４ａ上侧的试验图中［６］，

最小困油压力无负值出现．

图４　案例参数下最小困油压力的试算结果
Ｆｉｇ．４　Ｒｅｓｕｌｔｍａｐｓｏｆｔｈｅｍｉｎｉｍａｌｔｒａｐｐｅｄｏｉｌ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎａｃａｓｅ

侧隙为 ２００μｍ时，采用式（２２）就 ｐｍｉｎ在 ｓ∈
［ｓｅｒ，ｓ

ｓ
ｒ］内试算，试算过程如图４ｂ所示．由图看出，

ｐｍｉｎ单调下降到 －１０５×１０
５Ｐａ负压的最小值后又

逐步上升到卸荷槽即将打开，当卸荷槽打开且开口

越来越大时，ｐｍｉｎ将继续上升到与进口压力一致，与
文献［６］的试验结果比较吻合．图４ｂ上侧的试验图
中［６］，最小困油压力有负值出现．

文献［６］中为获得较大困油压力以利于测量，
采用了特制的固定侧板式外啮合齿轮泵，与常规的

外啮合齿轮泵在参数上略有不同，尤其表现在侧隙

和轴向间隙的取值上．故下面采用常规参数来分析
最小困油压力与侧隙、轴向间隙、实际的大卸荷槽

间距、实际小卸荷槽间距、出口压力和转速的关系，

其中，为取得较好的分析结果，实际的大、小卸荷槽

间距比常规的大．
表１为参数缺省值和变化范围．图５为大侧隙

时最小困油压力随参数关于位置变量的试算结果．
大侧隙下，当轴向间隙、实际的大卸荷槽间距、出口

压力和转速在表１所示的变化范围内变动时，ｐｍｉｎ
的寻求过程分别如图５ａ，ｂ，ｃ，ｄ所示．定义卸荷槽开
口偏Ｏ１，Ｏ２中心连线的一侧为内侧，否则为外侧．

表１　参数缺省值和变化范围
Ｔａｂ．１　Ｄｅｆａｕｌｔｖａｌｕｅｓａｎｄｒａｎｇｅｏｆｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　数 缺省值 变化范围

ｈｚ／ｍｍ ０１０ ００５～０１５

ｈｏ／ｍｍ ００８ ００６～０１０

ｂｓｒ／ｍｍ ６７ ６１～６７

ｂｓｒ１／ｍｍ ４０ ３２～４０

ｐｏ／ＭＰａ ５ １～１０

ｎ／（ｒ·ｍｉｎ－１） ３０００ １０００～５０００

　　注：表中当某一参数变化时，其他参数采用缺省值．

图５　大侧隙时最小困油压力随参数关于位置变量的试算结果
Ｆｉｇ．５　Ｒｅｓｕｌｔｍａｐｓｏｆｔｈｅｍｉｎｉｍｕｍｔｒａｐｐｅｄｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｃｈａｎｇｅｄｗｉｔｈｐｏｓｉｔｉｏｎｖａｒｉａｂｌｅｓｉｎｌａｒｇｅｂａｃｋｌａｓｈｖａｌｕｅ

　　由图５ａ，ｃ看出，当 ｈｚ由００６ｍｍ逐步变化到
０１０ｍｍ，或者ｐｏ由１ＭＰａ逐步变化到１０ＭＰａ时，
ｐｍｉｎ所在位置由卸荷槽内侧逐步向外侧移动，并随着
ｈｚ或者 ｐｏ的不断增大而跨越卸荷槽开口处．由图

５ｃ中ｐｍｉｎ随ｐｏ基本呈直线关系和式（２０）看出，ｐｉ／ｐｏ
越小，直线关系越好，故式（２０）中ｃｐ的定义简化为

ｃｐ＝（ｃ
ｏｔ
ｚ＋ｃ

ｏｂ
ｚ）／（ｃ

ｏｔ
ｚ＋ｃ

ｏｂ
ｚ ＋ｃ

ｉｔ
ｚ＋ｃ

ｉｂ
ｚ）． （２５）

由图５ｂ，ｄ看出，当 ｎ由１０００ｒ／ｍｉｎ逐步变化

１０５３
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到５０００ｒ／ｍｉｎ，或者实际的大卸荷槽间距由 ６１０
ｍｍ逐步变化到６７０ｍｍ时，ｐｍｉｎ所在位置由卸荷
槽外侧逐步向内侧移动，并随着转速或者实际的大

卸荷槽间距的不断增大而跨越卸荷槽开口处，且图

５ｂ中的ｐｍｉｎ随转速呈直线关系，这与式（２０），（２１）

给出的几何关系相一致．
图６为小侧隙时最小困油压力随参数关于位置

变量的试算结果．小侧隙下，当轴向间隙、实际的大
卸荷槽间距、出口压力和转速在表１所示的变化范
围内变动时，ｐｍｉｎ１的寻求过程分别如图６ａ－ｆ所示．

图６　小侧隙时最小困油压力随参数关于位置变量的试算结果
Ｆｉｇ．６　Ｒｅｓｕｌｔｍａｐｓｏｆｔｈｅｍｉｎｉｍｕｍｔｒａｐｐｅｄｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｃｈａｎｇｅｄｗｉｔｈｐｏｓｉｔｉｏｎｖａｒｉａｂｌｅｓｉｎｓｍａｌｌｂａｃｋｌａｓｈｖａｌｕｅ

　　结合图５，６，最小困油压力总体上均发生在卸
荷槽开口附近，当处于内侧时，一般会出现负的最

小困油压力；当处于外侧时，因为卸荷槽开口的逐

步打开，困油压力也将逐步接近进口压力，故此时

的最小困油压力可近似为进口压力．因此，为预防
气泡和汽蚀的危害，在设置卸荷槽时，应尽量让最

小困油压力发生在卸荷槽外侧，即卸荷槽的实际间

距离理论间距越近越好，但从泵容积效率角度，又

希望卸荷槽的实际间距离理论间距越远越好．如设
图５ａ中的ｐｇ为汽蚀压力，兼顾到这两种需要，ｓ

ｓ（１）
ｒ ，

ｓｓ（２）ｒ ，ｓ
ｓ（３）
ｒ 即为ｈｚ＝００６，００７，００８ｍｍ这３种情况

下的卸荷槽间距的最佳位置下的位置变量值，其对

应的卸荷槽间距的最佳值ｂｓ（１），ｏｐｔｒ ，ｂｓ（２），ｏｐｔｒ ，ｂｓ（３），ｏｐｔｒ 为

ｂｓ（ｉ），ｏｐｔｒ ＝［０５Ｌ－ｓｓ（ｉ）ｒ ］ｃｏｓαｎ，ｉ＝１，２，３，（２６）

式中：Ｌ为齿轮副理论啮合线的长度，ｍ．
由图６ａ，ｂ，ｄ看出，当ｈ０由００５０ｍｍ逐步变化

到０１５０ｍｍ，或 ｈｚ由 ００６ｍｍ逐步变化到 ０１０
ｍｍ，或者ｐｏ由１ＭＰａ逐步变化到１０ＭＰａ时，ｐｍｉｎ１
所在位置均由卸荷槽内侧逐步向外侧移动，并随着

ｈ０或ｈｚ或ｐｏ的不断增大而跨越卸荷槽开口处．由
图６ｄ中的 ｐｍｉｎ随 ｐｏ基本呈直线关系和式（１５）看

出，ｐｉ／ｐｏ越小，直线关系越好，故式（１５）中 ｃｐ，１可简
化为

ｃｐ，１≈２ｃ
ｏ
ｚ１／（ｃｈ＋２ｃ

ｏ
ｚ１＋２ｃ

ｉ
ｚ１）． （２７）

由图６ｃ，ｅ看出，当 ｎ由１０００ｒ／ｍｉｎ逐步变化
到５０００ｒ／ｍｉｎ，或者实际的小卸荷槽间距由３２ｍｍ
逐步变化到４０ｍｍ时，ｐｍｉｎ１所在位置由卸荷槽外侧
逐步向内侧移动，并随着 ｎ或者实际的小卸荷槽间
距的不断增大而跨越卸荷槽开口处．且 ｐｍｉｎ１随转速
ｎ呈直线关系，这与式（１６）给出的几何关系相一致．

由式（２５），（２７）知，ｃｐ和 ｃｐ，１近似为不随 ｐｏ变
化而变化的几何常量，故式（１６），（２２）可以理解成
最小困油压力由出口压力和转速２部分的线性贡献
所得．其中，出口压力的影响为正；转速影响为负．

另外，因容积效率要求而保持进、出油两侧的

卸荷槽间距不变，在两侧卸荷槽整体向进油侧偏

置，困油压缩区的最大困油压力得到很好改善的情

况下，最小困油压力的试算过程如图６ｆ所示．由图
看出，虽然ｐｍｉｎ１，ｐｍｉｎ有下降的趋势，但不明显，原因
是由高压区向困油膨胀区的轴向泄漏补油路径因

偏置而缩短造成的，由此，卸荷槽整体向进油侧偏

置是合理的．最后，采用困油膨胀区内“困油容积的

１０５４
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膨胀率 ＝泄漏量”的瞬态位置来分析最小困油压
力，因此，工作油液的有效体积弹性模量 Ｋ１和困油
容积Ｖ１等过程量一直没有得到体现，即最小困油压
力的大小不受体积弹性模量和困油容积的影响，这

也省略了大量的复杂计算，以及否定了通过增大困

油容积来改善困油压力的尝试［１］．

６　结　论

１）最小困油压力发生在卸荷槽开口附近，处于
内侧时，一般会出现负值的最小困油压力，应尽量避

免；处于外侧时，最小困油压力可近似为进口压力．
２）对于避免出现负值的最小困油压力和提高泵

的容积效率，卸荷槽在间距取值上存在矛盾，文中的

计算方法兼顾了两者的需要，很好地解决了这一矛盾．
３）最小困油压力由出口压力和转速２部分的线

性贡献所得，出口压力的影响为正，转速的影响为负．
４）采用困油膨胀区内“困油容积的膨胀率＝泄

漏流量”的瞬态位置来分析最小困油压力，合理且节

省了大量的过程计算．
５）泵卸荷槽整体向进油侧的合理偏置，在不太

影响困油膨胀区的低压品质情况下，能使困油压缩区

的高压品质得到很好的改善．
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