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摘要：在浮动轴套（侧板）受力分析的基础上，通过其内侧油膜挤压力、困油力、工作油压力和其

外侧补偿力等的计算，构建出浮动轴套（侧板）轴向的动力学模型．利用龙格 －库塔法在一个啮
合周期内的迭代运算，获得端面间隙的动态仿真结果，并就压紧力系数、工作油压的不同分布和

困油压力对端面间隙的影响进行分析．结果表明：案例工况参数下的端面间隙值一般在０１３ｍｍ
左右，与实际情况比较吻合；同一压紧系数下浮动侧板内侧因工作油压的不同分布所引起的总油

压力越大，端面间隙则越小；在其他条件不变的情况下，压紧系数越大，端面间隙越小；油压的不

同分布、压紧系数的大小对端面间隙具有明显的影响，而困油压力的影响较小；总体而言，中、高

压外啮合齿轮泵的端面间隙实际上波动较小，可采用动态端面间隙的均值以简化后续计算．
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　　外啮合齿轮泵的总泄漏主要包括径向的、端面
的和齿侧的泄漏［１］．其中，端面泄漏占总泄漏的
７５％～８０％［２］．由于端面泄漏正比于端面间隙的３
次方，因此，尽量减小端面间隙是控制泄漏的最有效

的办法．目前国内外学者主要集中于端面间隙对泵
性能影响的模拟［３－４］和以端面间隙为变量、总功率

损失为最小的优化设计方法研究［５－７］．当前，低压泵
一般采用固定的端面间隙［１］，小排量时，一般控制

在００１～００３ｍｍ；大排量时，一般控制在００３～
００５ｍｍ．而中、高压泵则因为使用了端面间隙的自
动补偿机制，间隙是动态变化的，且计算上目前也没

有比较好的理论模型．因此，不管泵是否采用端面间
隙的补偿机制，在端面泄漏计算时所采用端面间隙，

以固定的实测值或者静态的计算值代替动态的端面

间隙非常普遍［８－９］．

文献［７］从实践的角度建议中、高压泵的端面
间隙在模数为３时，取０．０６～０．１５ｍｍ，在模数为
４时，取０．０９～０．２１ｍｍ．由于其取值跨度非常宽，
因此在泄漏计算、安装与维护等方面，指导性不

强．鉴于此，文中将对端面间隙的计算模型展开深
入研究．

１　轴套（侧板）的动力学模型

图１ａ是一款采用浮动轴套的中、高压齿轮泵的
典型结构图，其中补偿面采用单侧补偿［１］．设齿轮
端面与浮动轴套之间的油膜动态厚度为 ｈｏ，浮动轴
套外侧密封圈的最大可压缩量为 ｈｏ，ｍａｘ．当忽略齿轮
轴向振动而只研究图１ａ中左侧轴套的轴向振动位
移时，其动力学模型可用图１ｂ描述．

图１　中、高压齿轮泵浮动轴套（侧板）的结构及其动力学模型示意图
Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｄｙｎａｍｉｃｓｍｏｄｅｌａｎｄｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｆｌｏａｔｉｎｇｓｌｅｅｖｅ（ｅｎｄｓｉｄｅ）ｉｎｍｅｄｉｕｍａｎｄｈｉｇｈｐｒｅｓｓｕｒｅｅｘｔｅｒｎａｌｇｅａｒｐｕｍｐ

　　图 １ｂ中：ｐｏ，ｂ，Ｖｏ，ｂ，Ｓｏ，ｂ，Ｋｏ，ｂ和 ｐｉ，ｂ，Ｖｉ，ｂ，Ｓｉ，ｂ，
Ｋｉ，ｂ分别为轴套（侧板）外侧补偿面上高压区内和
低压区内补偿油的压力、体积、截面面积和体积弹

性模量；Ｓｓ，ｂ，Ｋｓ，ｂ分别为密封圈的截面面积和体积
弹性刚度；Ｆｏｉｌ，Ｆｆｉｌｍ，Ｆｔｒａｐ分别为由分布在不同齿槽
内工作油液在轴套内侧面上产生的作用力、齿轮

端面与轴套内侧面间的油膜挤压力、困油压力在

轴套内侧面产生的作用力；Ｆｏ，ｂ，Ｆｉ，ｂ和 Ｆｓ，ｂ分别为
轴套外侧补偿面上由高压油、低压油和密封圈在

轴套外侧面上产生的补偿压力和弹力．如果仅考
虑轴套上的线性阻尼，那么对图１ｂ中的轴套列出
力平衡方程为

ｍｏｈ
··
ｏ＋ｃｏｈ
·
ｏ＝Ｆｉｎ－Ｆｏｕｔ， （１）

式中：ｍｏ为轴套的质量；ｃｏ为阻尼系数；ｈ
·
ｏ和 ｈ··ｏ分

别为ｈｏ对时间ｔ的一、二阶导数；Ｆｉｎ为轴套内侧面
上所受到的动态内侧力；Ｆｏｕｔ为轴套外侧面上所受到
的动态外侧力，且

Ｆｉｎ＝Ｆｆｉｌｍ＋Ｆｏｉｌ＋ｋｔｒａｐＦｔｒａｐ，

Ｆｏｕｔ＝Ｆｏ，ｂ＋Ｆｓ，ｂ＋Ｆｉ，ｂ{ ，
（２）

式中：ｋｔｒａｐ为考虑困油与否的因子，ｋｔｒａｐ＝０为不考虑
困油的影响，ｋｔｒａｐ＝１为考虑困油的影响．

在图１ｂ中，由体积弹性模量的定义［１０］，对轴套

（侧板）外侧补偿面上由密封圈隔开的独立区域内

的工作油液，分别给出其体积状态方程为

ｐ·ｏ，ｂ＝Ｋｏ，ｂ（ｈ
·
ｏ－Ｑｏ，ｂ／Ｓｏ，ｂ）／（ｈｂ－ｈｏ），

ｐ·ｉ，ｂ＝Ｋｉ，ｂ（ｈ
·
ｏ－Ｑｉ，ｂ／Ｓｉ，ｂ）／（ｈｂ－ｈｏ

{
），

（３）

式中：ｐ·ｏ，ｂ，ｐ
·
ｉ，ｂ分别为ｐｏ，ｂ，ｐｉ，ｂ对时间ｔ的一阶导数；

ｈｂ为轴套（侧板）在 ｈｏ＝０时的起始位置；Ｑｉ，ｂ，Ｑｏ，ｂ
分别为由进油腔、排油腔引入补偿面低压区、高压区

的补偿流量，由孔口出流的计算公式［１］，得

Ｑｉ，ｂ＝±Ｃπｒ
２
ｉ ２｜ｐｉ，ｂ－ｐｉ｜／ρ槡 ｉ，

Ｑｏ，ｂ＝±Ｃπｒ
２
ｏ ２｜ｐｏ，ｂ－ｐｏ｜／ρ槡 ｏ

{
，

（４）

式中：Ｃ为流量系数；ｒｉ，ｒｏ分别为由进油腔、排油

１４８
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腔引入补偿面低压区、高压区的油孔半径；ρｏ，ｏｉｌ，
ρｉ，ｏｉｌ分别为轴套（侧板）外侧补偿面上高压区、低压
区的油液密度，两者都是油压的函数，常态下，可

近似为常量；ｐｉ，ｐｏ分别为泵油的进口、出口压力，
当 ｐｉ，ｂ＞ｐｉ且 ｐｏ，ｂ＞ｐｏ时，式（４）中取正号，否则取
负号．

联立方程（１）和（３），得微分方程组为

ｍｈ··ｏ＋ｃｏｈ
·
ｏ＝Ｆｉｎ－Ｆｏｕｔ，

ｐ·ｏ，ｂ＝Ｋｏ，ｂ（ｈ
·
ｏ－Ｑｏ，ｂ／Ｓｏ，ｂ）／（ｈｂ－ｈｏ），

ｐ·ｉ，ｂ＝Ｋｉ，ｂ（ｈ
·
ｏ－Ｑｉ，ｂ／Ｓｉ，ｂ）／（ｈｂ－ｈｏ）










．

（５）

２　动态内侧力的计算

２．１　内侧的油膜挤压力计算
由文献［１１］知，外径为 ｒ两平行圆盘之间的油

膜挤压力为

Ｗ（ｒ）＝－
３πηｒ２

２ｈ３ｏ
ｈ·ｏ，ｈ
·
ｏ＜０， （６）

式中：η为油液的黏度．
在不考虑齿轮端面相对于轴套（侧板）的圆周

运动而引起端面间隙中液体流动的情况下，齿轮端

面与轴套端面间的油膜挤压力近似推导为

Ｆｆｉｌｍ≈－３η
Ｓｔｏｏｔｈ＋π（ｒｆ

２－ｒｚ
２）

２ｈｏ[ ]３ ｈ·ｏ，ｈ
·
ｏ＜０，（７）

式中：Ｓｔｏｏｔｈ为轮齿端面的截面面积
［１２］；ｒｆ为齿轮的根

径；ｒｚ为齿轮的轴径．
２．２　内侧的油压力计算

浮动轴套内侧面上的油压力Ｆｏｉｌ可表示为

Ｆｏｉｌ＝Ｓｇｒｏｏｖｅ∑
ｚ

ｉ＝１
ｐｇｒｏｏｖｅ（ｆｂ，ｉ）， （８）

式中：ｚ为齿数；ｆｂ为径向力的减小措施变量；ｐｇｒｏｏｖｅ
（ｆｂ，ｉ）为对应于某种径向力的减小措施变量ｆｂ下泵
从进油口到出油口的第 ｉ齿槽中的油压力；Ｓｇｒｏｏｖｅ为
齿槽截面积，其计算方法参见文献［１２］．

虽然ｐｇｒｏｏｖｅ（ｆｂ，ｉ）在［０，２π／ｚ］内有变化，但所有
齿槽中的油压力之和在［０，２π／ｚ］内可看成近似不
变［１，１２］．同时，浮动侧板的轴向振动也会对齿槽中的
油液有一定的挤压和膨胀效应，即对 ｐｇｒｏｏｖｅ（ｆｂ，ｉ）有
影响，但由于齿槽中的油液存在气穴［１３－１４］，所以这

种影响是很小的．因此，轴套内侧面上所受到的油压
力Ｆｏｉｌ可看成近似不变．

对应于径向力的减小措施，ｐｇｒｏｏｖｅ（ｆｂ，ｉ）主要有３

种分布形式，即

１）吸油腔扩大到接近排油腔，只有１到２齿起
密封作用，以变量ｆｂ＝１表示；
２）排油腔扩大到接近吸油腔，只有１到２齿起

密封作用，以变量ｆｂ＝２表示；
３）全齿起密封作用，以变量ｆｂ＝３表示．

２．３　内侧困油力的模拟计算
困油力Ｆｔｒａｐ包括偏向主、从动齿轮的困油区１，

２内的困油压力对轴套（侧板）内侧表面产生的困油
力［１］，即

Ｆｔｒａｐ＝ｐｔｒａｐ１Ｓｔｒａｐ１＋ｐｔｒａｐ２Ｓｔｒａｐ２， （９）
式中：ｐｔｒａｐ１，ｐｔｒａｐ２分别为困油区１，２内的困油压力；
Ｓｔｒａｐ１，Ｓｔｒａｐ２分别为困油区１，２的困油截面面积．

由文献［１］知，困油区１，２内的困油压力用正
弦曲线可近似模拟为

ｐｔｒａｐ１＝
ｋｂｉｇｐｏｓｉｎ

ｓ－ｓ１
ｓｃ－ｓ１( )π，ｓ∈ｓａｃ，

０，　　　　ｓ∈ｓｏｔｈｅｒ
{

，

ｐｔｒａｐ２＝
０，　　　　ｓ∈ｓｏｔｈｅｒ，

ｋｂｉｇｐｏｓｉｎ
ｓ－ｓ２
ｓｆ－ｓ２( )π，ｓ∈ｓｄｆ{{

，

（１０）

式中：ｋｂｉｇ为困油压力最大峰值与 ｐｏ的比值；ｓ为啮
合位置变量．且

ｓ１＝（ａｓｉｎｋ
－１
ｂｉｇｓｃ－πｓａ）／（ａｓｉｎｋ

－１
ｂｉｇ－π），

ｓ２＝（ａｓｉｎｋ
－１
ｂｉｇｓｆ－πｓｄ）／（ａｓｉｎｋ

－１
ｂｉｇ－π{ ），

（１１）

式中：ｓａ，ｓｃ，ｓｄ，ｓｆ的定义可参考文献［１］．
将式（７）－（９）中Ｆｆｉｌｍ，Ｆｏｉｌ，Ｆｔｒａｐ代入式（２）即可

求得Ｆｉｎ．

３　动态外侧力的计算

轴套外侧面上补偿面的几何形状常见有“偏心

８字形”和“不规则形”等，笔者以文献［１２］所示的
“偏心８字形”密封圈为例，说明其外径 ｒｓ，ｏ的计算．
设ｔｓ为可选择的密封圈宽度，有
Ｆｏ，ｂ＝ｐｏ，ｂＳｏ，ｂ，Ｓｏ，ｂ＝π（ｒ

２
ａ－ｒ

２
ｓ，ｏ），

Ｆｓ，ｂ＝Ｋｓ，ｂＳｓ，ｂ（ｈｓ＋ｈｏ），Ｓｓ，ｂ＝π［ｒ
２
ｓ，ｏ－（ｒｓ，ｏ－ｔｓ）

２］，

Ｆｉ，ｂ＝ｐｉ，ｂＳｉ，ｂ，Ｓｉ，ｂ＝π［（ｒｓ，ｏ－ｔｓ）
２－ｒ２ｚ

{
］，

（１２）
式中：ｒａ为轴套的外圆半径；ｈｓ为密封圈静态时
（ｈｏ＝０）的预压缩量．将式（１２）中的Ｆｏ，ｂ，Ｆｓ，ｂ，Ｆｉ，ｂ代
入式（２）即可求得Ｆｏｕｔ．

设计补偿面时，其结构的几何尺寸计算公式为

１４９
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ｐｏＳｏ，ｂ＋ｐｉＳｉ，ｂ＋Ｋｓ，ｂＳｓ，ｂｈｓ＝ＫｆＦｏｉｌ， （１３）
式中：Ｋｆ为补偿面的力压紧系数

［１２］．
由于只有中、高压泵使用浮动轴套（侧板），因

此，式（１３）存在 ｐｏＳｏ，ｂｐｉＳｉ，ｂ，ｐｏＳｏ，ｂＫｓ，ｂＳｓ，ｂｈｓ．则
式（１３）近似简化为

ｐｏＳｏ，ｂ≈ＫｆＦｏｉｌ， （１４）
由此，可近似求得

ｒｓ，ｏ≈ ｒ２ａ－ＫｆＦｏｉｌ／（πｐｏ槡 ）． （１５）

４　实例运算及分析

采用龙格－库塔法对式（５）进行仿真计算［１５］．计
算中所使用的原型参数分别为模数４ｍｍ，齿数１２，压
力角２０６６７°，啮合角２４４°，齿顶高系数１，顶隙系数
０２５，泵进、出油口半径１０ｍｍ，浮动侧板的材料密度
７８００ｋｇ／ｍ３，浮动侧板的厚度３０ｍｍ，ｐｉ＝１０１３×
１０５Ｐａ，ｐｏ＝１０１３×１０

７Ｐａ，ｒｉ＝ｒｏ＝３ｍｍ，ｆｂ＝２，ｋｂｉｇ＝

３，Ｋｆ＝１２，ｋｔｒａｐ＝０．１，ｃ０＝１０
６Ｎ／（ｍ／ｓ），Ｋｓ，ｂ＝７８×

１０６Ｐａ，Ｋｏ，ｂ＝Ｋｉ，ｂ＝１７×１０
９Ｐａ，ｒｚ＝０８ｒｆ，ｈｂ＝３ｍｍ，

ｈｓ＝０３ｍｍ，ｔｓ＝３１ｍｍ，ρｏ，ｏｉｌ＝ρｉ，ｏｉｌ＝８７０ｋｇ／ｍ
３，η＝

００３Ｐａ·ｓ，Ｃ＝０６２．龙格－库塔法迭代时，所取初值

分别为 ｈ·ｏ（０）＝０ｍ／ｓ，ｈｏ（０）＝１５×１０
－４ ｍ，

ｐｏ，ｂ（０）＝ｐｏ，ｐｉ，ｂ（０）＝ｐｉ．迭代收敛的相对精度设为
５％．

图２ａ为困油压力的模拟情况，这一结果与文
献［１］的实测结果比较一致．ｋｔｒａｐ＝０和 ｋｔｒａｐ＝１时，

当啮合变量 ｓ在一个啮合周期内变化下的 ｈｏ和 ｈ
·
ｏ

如图２ｂ，ｃ所示．可以看出：困油对 ｈｏ有轻微的影
响，原因在于困油力 Ｆｔｒａｐ改变了浮动侧板的振动速
度，进而影响了油膜挤压力 Ｆｆｉｌｍ，导致 ｈｏ略有增
大，但这种影响极不明显，原因在于困油力 Ｆｔｒａｐ相
较于中、高压下的 Ｆｏｉｌ要小很多；另外，只要 ｒｉ，ｒｏ不
至于太小，浮动轴套的轴向振动对外侧补偿油压

ｐｏ，ｂ，ｐｉ，ｂ的影响也很小，即 ｐｏ，ｂ≈ｐｏ，ｐｉ，ｂ≈ｐｉ．

图２　有无困油下浮动轴套的振动位移和速度
Ｆｉｇ．２　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｖｉｂｒａｔｉｎｇｆｌｏａｔｉｎｇｓｌｅｅｖｅｗｉｔｈａｎｄｗｉｔｈｏｕｔｔｒａｐｐｅｄｏｉｌ

　　Ｋｆ＝１１，１２和１３时，当啮合变量ｓ在一个啮

合周期内变化下的ｈｏ和ｈ
·
ｏ如图３所示．

由图３可以看出：随着压紧力系数Ｋｆ由１１变

化到１３时，ｈｏ由大到小发生变化，说明增大压紧
力能够减小 ｈｏ，对减少泵的端面泄漏比较有利，影
响明显．

图３　３种不同压紧力系数下的振动位移
Ｆｉｇ．３　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｔｔｈｒｅｅｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｒａｔｉｏｓ

　　ｆｂ＝１，２，３时，当啮合变量ｓ在一个啮合周期内

变化下的ｈｏ和ｈ
·
ｏ如图４所示．可以看出：ｆｂ＝１时，

ｈｏ值最大，在于吸油腔扩大到接近排油腔，导致 Ｆｏｉｌ
相较于其他两种情况为最小；ｆｂ＝２时，ｈｏ值最小，

１５０
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在于排油腔扩大到接近吸油腔，导致 Ｆｏｉｌ相较于其
他两种情况为最大；ｆｂ＝３时，ｈｏ值居于两者之间，
此时Ｆｏｉｌ也居于两者之间；Ｆｏｉｌ越大，ｈｏ越小，ｆｂ＝１
与ｆｂ＝２，３之间的差距非常明显．

图２－４给出的 ｈｏ值，均在文献［６－７］给出的
取值范围内，说明模型具有一定的可靠性，且动平衡

时，端面间隙实际上波动较小，在后续利用端面间隙

进行计算时，可以动态端面间隙的均值代替．

图４　３种不同油压分布下浮动侧板的振动位移
Ｆｉｇ．４　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｔｔｈｒｅｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｆｏｐｅｒａｔｉｎｇｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅ

５　结　论

１）压紧力系数和工作油压的不同分布对端面
间隙均有较大的影响，与实际情况比较符合．
２）实际应用上，压紧力系数和油压分布应结合

起来使用，当吸油腔扩大到接近排油腔时，可采用较

大的压紧力系数，当排油腔扩大到接近吸油腔时，可

采用较小的压紧力系数．
３）困油压力对端面间隙的影响甚微，可以忽

略．浮动轴套外侧补偿面上的油压波动很小，可以
采用泵出口压力代替，以简化端面间隙的计算．
４）动平衡时，端面间隙实际上波动较小，可采

用其均值以简化端面泄漏等的计算．

参考文献（Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ）

［１］　李玉龙．外啮合齿轮泵困油机理、模型及试验研究
［Ｄ］．合肥：合肥工业大学机械与汽车工程学院，
２００９．

［２］　ＪｉｎｇＢａｏｄｅ，ＹａｎｇＬｉｊｕａｎ，ＬｕＳｈｕａｎｇ．Ｔｈｅｒｅｓｅａｒｃｈｏｆ
ｃｏｎｔａｍｉｎａｎｔａｂｒａｓｉｏｎｏｎｅｘｔｅｒｎａｌｇｅａｒｐｕｍｐｓ［Ｃ］／／Ｐｒｏ
ｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆｔｈｅＣｏｎｔｒｏｌａｎｄＤｅｃｉｓｉｏｎＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅ．Ｓｈｅｎ
ｙａｎｇ：ＮｏｒｔｈｅａｓｔｅｒｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙＰｒｅｓｓ，２００９：３０９０－
３０９３．

［３］　ＨｏｕｚｅａｕｘＧ，ＣｏｄｉｎａＲ．Ａｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｅｔｈｏｄｆｏｒｔｈｅ
ｓｏｌｕｔｉｏｎｏｆｒｏｔａｒｙｐｕｍｐｓ［Ｊ］．Ｃｏｍｐｕｔｅｒｓ＆ Ｆｌｕｉｄｓ，
２００７，３６（４）：６６７－６７９．

［４］　黄健，刘振侠，张丽芬，等．端面间隙对齿轮泵性能影
响的数值模拟研究［Ｊ］．机床与液压，２０１１，３９（１３）：
３６－３８．
ＨｕａｎｇＪｉａｎ，ＬｉｕＺｈｅｎｘｉａ，ＺｈａｎｇＬｉｆｅｎ，ｅｔａｌ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ

ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｅｎｄｃｌｅａｒａｎｃｅｏｎｔｈｅ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．ＭａｃｈｉｎｅＴｏｏｌ＆Ｈｙｄｒａｕ
ｌｉｃｓ，２０１１，３９（１３）：３６－３８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［５］　宫柏秋．齿轮泵参数化设计方法研究与系统实现
［Ｄ］．哈尔滨：哈尔滨工业大学机电工程学院，２００８．

［６］　王海兰，邵汉强．齿轮泵轴向间隙泄漏与补偿研究
［Ｊ］．军事交通学院学报，２００５，７（４）：３１－３３．
ＷａｎｇＨａｉｌａｎ，ＳｈａｏＨａｎｑｉａｎｇ．Ｓｔｕｄｙｏｆａｘｉａｌｃｌｅａｒａｎｃｅ
ｌｅａｋａｇｅａｎｄｃｏｍｐｅｎｓａｔｉｏｎｏｆｇｅａｒｐｕｍｐｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ
ＡｃａｄｅｍｙｏｆＭｉｌｉｔａｒｙＴｒａｎｓｐｏｒｔａｔｉｏｎ，２００５，７（４）：３１－
３３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［７］　杨杰．高压齿轮泵轴套轴向浮动性的研究［Ｊ］．液压
与气动，２０１０（２）：８－１０．
ＹａｎｇＪｉｅ．Ｒｅｓｅａｒｃｈｏｆｂｅａｒｉｎｇｓａｘｉａｌｆｌｏａｔａｂｉｌｉｔｙｆｏｒｈｉｇｈ
ｐｒｅｓｓｕｒｅｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．ＣｈｉｎｅｓｅＨｙｄｒａｕｌｉｃｓ＆Ｐｎｅｕｍａ
ｔｉｃｓ，２０１０（２）：８－１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［８］　ＣａｓｏｌｉＰ，ＶａｃｃａＡ，ＢｅｒｔａＧＬ，ｅｔａｌ．ＡＣＦＤａｎａｌｙｓｉｓｏｆ
ｔｈｅｆｌｏｗｆｉｅｌｄｉｎｔｈｅｌａｔｅｒａｌｃｌｅａｒａｎｃｅｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｇｅａｒ
ｐｕｍｐｓ［Ｃ］∥Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆｔｈｅ１１ｔｈＳｃａｎｄｉｎａｖｉａｎＩｎｔｅｒ
ｎａｔｉｏｎａｌＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅｏｎＦｌｕｉｄＰｏｗｅｒ．Ｌｉｎｋｏｐｉｎｇ：Ｌｉｎｋｏ
ｐｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙＰｒｅｓｓ，２００９：７８６－７９４．

［９］　ＭｏｒｇｒｉｄｇｅＤ，ＥｖａｎｓＨＰ，ＳｎｉｄｌｅＲＷ，ｅｔａｌ．Ａｓｔｕｄｙｏｆ
ｓｅａｌｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎｉｎａｎａｅｒｏｓｐａｃｅｆｕｅｌｇｅａｒｐｕｍｐｉｎｃｌｕｄｉｎｇ
ｔｈｅｅｆｆｅｃｔｓｏｆｒｏｕｇｈｎｅｓｓａｎｄｍｉｘｅｄｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．Ｔｒｉ
ｂｏｌｏｇｙＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ，２０１１，５４（４）：６５７－６６５．

［１０］　ＥａｔｏｎＭ，ＫｅｏｇｈＰＳ，ＥｄｇｅＫＡ．Ｔｈｅｍｏｄｅｌｉｎｇ，ｐｒｅ
ｄｉｃｔｉｏｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｅｖａｌｕａｔｉｏｎｏｆｇｅａｒｐｕｍｐｍｅｓ
ｈｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｓｗｉｔｈｐａｒｔｉｃｕｌａｒｒｅｆｅｒｅｎｃｅｔｏａｅｒｏｅｎｇｉｎｅ
ｆｕｅｌｐｕｍｐｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｙｓｔｅｍｓａｎｄＣｏｎｔｒｏｌＥｎｇｉ
ｎｅｅｒｉｎｇ，２００８，２２０（５）：３６５－３７９．

［１１］　温诗铸，黄平．摩擦学原理［Ｍ］．北京：清华大学出版
社，２００８．

１５１



排灌机械工程学报 第３０卷

［１２］　李玉龙，许泽银，徐强．齿轮泵补偿面设计的参数化
研究［Ｊ］．农业机械学报，２００５，３６（８）：７０－７４．
ＬｉＹｕｌｏｎｇ，ＸｕＺｅｙｉｎ，ＸｕＱｉａｎｇ．Ｐａｒａｍｅｔｅｒｄｅｓｉｇｎｏｆ
ｂａｌａｎｃｅａｒｅａｆｏｒｅｘｔｅｒｎａｌｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆ
ｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００５，３６
（８）：７０－７４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１３］　杨元模，刘朝晖．外啮合齿轮泵抽空现象探究及解决
方法［Ｊ］．液压与气动，２００６（１２）：８１－８３．
ＹａｎｇＹｕａｎｍｏ，ＬｉｕＣｈａｏｈｕｉ．Ｐｒｏｂｅａｎｄｓｏｌｕｔｉｏｎｔｏｅｍｐｔｙ
ｐｕｍｐｉｎｇｉｎｏｕｔｅｒｅｎｇａｇｅｄｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．ＣｈｉｎｅｓｅＨｙ
ｄｒａｕｌｉｃｓ＆Ｐｎｅｕｍａｔｉｃｓ，２００６（１２）：８１－８３．（ｉｎＣｈｉ
ｎｅｓｅ）

［１４］　李玉龙，孙付春．基于离心作用的齿轮泵容积效率和
困油现象分析［Ｊ］．农业工程学报，２０１１，２７（３）：１４７
－１５１．

ＬｉＹｕｌｏｎｇ，ＳｕｎＦｕｃｈｕｎ．Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎａｌｙｓｉｓｏｆｖｏｌｕｍｅｔ
ｒｉｃｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙａｎｄｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎｏｆｔｒａｐｐｅｄｏｉｌｕｎｄｅｒｃｅｎ
ｔｒｉｆｕｇａｔｉｏｎｉｎｅｘｔｅｒｎａｌｓｐｕｒｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ
ｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｏｆＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１１，
２７（３）：１４７－１５１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１５］　李玉龙，孙付春．齿轮泵困油的分析模型及侧隙计算
［Ｊ］．排灌机械工程学报，２０１１，２９（２）：１１８－１２２．
ＬｉＹｕｌｏｎｇ，ＳｕｎＦｕｃｈｕｎ．Ａｎａｌｙｓｉｓｍｏｄｅｌｏｎｔｒａｐｐｅｄｏｉｌ
ａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｉｎｅｘｔｅｒｎａｌｇｅａｒｐｕｍｐ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＤｒａｉｎａｇｅａｎｄＩｒｒｉｇａｔｉｏｎＭａｃｈｉｎｅｒｙＥｎｇｉｎｅｅ
ｒｉｎｇ，２０１１，２９（２）：１１８－１２２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

（责任编辑　陈建华

檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨檨

）

（上接第１４０页）
［３］　ＭａｌｌｅｌａＲ，ＣｈａｔｔｅｒｊｅｅＤ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｆｔｈｅ

ｅｆｆｅｃｔｏｆｇｅｏｍｅｔｒｙｏｎｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆａｊｅｔｐｕｍｐ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＳｃｉｅｎｃｅ，２０１１，２２５
（７）：１６１４－１６２５．

［４］　ＬｏｎｇＸｉｎｐｉｎｇ，ＹａｏＨａｏ，ＺｈａｏＪｉａｎｆｕ．Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｎ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍｏｆｃｒｉｔｉｃａｌｃａｖｉｔａｔｉｎｇｆｌｏｗｉｎｌｉｑｕｉｄｊｅｔｐｕｍｐｓ
ｕｎｄｅｒｏｐｅｒａｔｉｎｇｌｉｍｉｔｓ［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｅａｔ
ａｎｄＭａｓｓＴｒａｎｓｆｅｒ，２００９，５２（９）：２４１５－２４２０．

［５］　龙新平，关云生，王丰景，等．补气位置对改善射流
泵空化性能的试验［Ｊ］．江苏大学学报：自然科学版，
２００９，３０（３）：２７０－２７３，２９２．
ＬｏｎｇＸｉｎｐｉｎｇ，ＧｕａｎＹｕｎｓｈｅｎｇ，ＷａｎｇＦｅｎｇｊｉｎｇ，ｅｔａｌ．
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｎａｉｒｓｕｐｐｌｙｉｎｇｐｏｓｉｔｉｏｎｆｏｒｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｏｆ
ｊｅｔｐｕｍｐｃａｖｉｔａｔｉｏｎｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＪｉａｎｇｓｕ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ：ＮａｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅＥｄｉｔｉｏｎ，２００９，３０（３）：２７０
－２７３，２９２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［６］　ＹｕｋｉｔａｋａＹ，ＡｔｓｕｓｈｉＹ，ＴａｄａｓｈｉＮ，ｅｔａｌ．Ｓｔｕｄｉｅｓｏｎ
ｍｉｘｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓａｎｄｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｏｆｊｅｔ
ｐｕｍｐｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＦｌｕｉｄＳｃｉｅｎｃｅａｎｄＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，
２００７，２（１）：２３８－２４７．

［７］　ＴａｄａｓｈｉＮ，ＹｕｋｉｔａｋａＹ，ＨｉｄｅｔｏｓｈｉＫ，ｅｔａｌ．Ｆｌｏｗａｎａ
ｌｙｓｉｓｆｏｒｓｉｎｇｌｅａｎｄｍｕｌｔｉｎｏｚｚｌｅｊｅｔｐｕｍｐ［Ｊ］．ＪＳＭＥＩｎ
ｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌ，ＳｅｒｉｅｓＢ：ＳｐｅｃｉａｌＩｓｓｕｅｏｎＪｅｔｓ，

ＷａｋｅｓａｎｄＳｅｐａｒａｔｅｄＦｌｏｗｓ，２００６，４９（４）：９３３－９４０．
［８］　袁丹青，白滨，王冠军，等．多喷嘴射流泵流场的数值

模拟与ＰＩＶ测量［Ｊ］．排灌机械，２００９，２７（１）：３５－
３８，４６．
ＹｕａｎＤａｎｑｉｎｇ，ＢａｉＢｉｎ，ＷａｎｇＧｕａｎｊｕｎ，ｅｔａｌ．ＰＩＶ
ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔａｎｄｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｆｌｏｗｆｉｅｌｄｉｎ
ｍｕｌｔｉｎｏｚｚｌｅｊｅｔｐｕｍｐ［Ｊ］．ＤｒａｉｎａｇｅａｎｄＩｒｒｉｇａｔｉｏｎＭａ
ｃｈｉｎｅｒｙ，２００９，２７（１）：３５－３８，４６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［９］　袁丹青，乌骏，杨敏官，等．高空化性能多喷嘴射流离
心泵的研制［Ｊ］．农业机械学报，２００８，３９（４）：６５－
６８．
ＹｕａｎＤａｎｑｉｎｇ，ＷｕＪｕｎ，ＹａｎｇＭｉｎｇｕａｎ，ｅｔａｌ．Ｄｅｖｅ
ｌｏｐｍｅｎｔｏｆａｈｉｇｈｃａｖｉｔａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓａｎｄｍｕｌｔｉ
ｎｏｚｚｌｅｊｅｔｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｐｕｍｐ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅ
ＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００８，３９
（４）：６５－６８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１０］　ＨｕＨｕｉ，ＫｏｂａｙａｓｈｉＴ．Ｖｏｒｔｅｘｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓｄｏｗｎｓｔｒｅａｍａ
ｌｏｂｅｄｎｏｚｚｌｅ／ｍｉｘｅｒ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，
２００８，２３（７）：１２６６－１２７８．

（责任编辑　陈建华）

１５２


