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基于离心作用的齿轮泵容积效率和困油现象分析

李玉龙，孙付春
（成都大学工业制造学院，成都 610106）

摘 要：为了解高速时工作油液的离心作用对泵容积效率和困油现象的影响，将离心作用对两者的影响归结于对泵进油

侧原始含气比的修正。基于仅考虑工作油液中混入空气的可压缩性和含气、纯净工作油液分别累积在齿槽内、外侧的假

设，建立了基于油液离心作用的下容积效率、困油区间内含气比和进油侧修正含气比的计算公式。两组数据的仿真结果

表明离心应用对容积效率和困油现象的影响相反，转速越高，对容积效率越不利；出口压力越低，离心作用对困油现象

的影响越有利；齿形参数的选择存在优化的问题；该研究为泵的高速化发展提供一定的依据。
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0 引 言

外啮合齿轮泵在高速旋转时，工作油液产生的离心

作用使得油液不能填满齿槽的最大工作容积，而且原来

混入工作油液中的空气（即含气）也会逐步累积在齿槽

根部，开始出现空穴，从而导致泵的容积效率下降[1]。在

泵容积效率的定义中，目前并没有把离心作用的因素考

虑在内[2]。困油时，齿槽空穴对困油现象有何影响，目前

也引起关注[3]，2001 年，Eaton 通过齿面啮合压力的测量，

验证了气穴现象的存在，并为此建立了困油的气穴模型
[4]；2006 年，Borghi 也分析了气穴和混入空气对困油压

力的影响并加以实验验证[5]，2006 年，Eaton 基于质量连

续方程对某航空用外啮合泵的困油压力进行了建模、仿

真和试验[6]；2006 年，杨元模认为由于离心作用，困油

区发生气穴现象是必然的，转速越高，气穴越容易发生[1]，

这在文献[7]中也得到了验证。文献[8]采用 PumpLinx/CFD

软件模拟仿真了困油过程的气穴现象，结果均表明空穴

含气对困油压力有较大的影响。不过，现有文献并没有

给出含气百分比与转速的定量关系。为此，本文拟就离

心作用之于泵的容积效率和困油现象的影响进行研究。

1 油液离心作用下的容积效率

从泵容积效率的角度看，总希望进油腔侧齿槽中的

工作油液能在出油腔全部排出，事实上，这是不可能的，

其原因主要在于以下 3 个方面。
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一是最小困油容积会从出油腔将部分工作油液带回

到进油腔，这一部分的工作油液损失为泵的工作原理所

决定，无法避免[2]。

二是齿槽中的工作油液一部分会通过齿侧间隙压入

进油腔，其余部分则以轴向泄漏的方式压入到传动轴的

间隙处和进油腔内。

三是由于离心作用的作用导致进油腔侧中齿槽的储

油能力下降。为区别起见，以 ηgas,i 表示进油侧齿槽内含

气的原始体积百分比，%，ηgas,i*表示因离心作用引起的修

正百分比，%。

目前，泵容积效率定义为实际流量(Qt –△Q)与理论流

量 Qt 之比，△Q 为容积损失，主要包括端面间隙泄漏、

径向间隙泄漏、齿面接触泄漏、油液压缩时的弹性损失[2]，

其中并没有包含离心作用的影响。

基于研究油液离心作用的容积效率，在不考虑工作

油液的可压缩性而仅仅考虑含气的可压缩性时，可通过

式（1）就离心作用对泵容积效率的影响进行有效评定。
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式中，ηV,l 为离心作用影响下的容积效率，%，其计算关

键在于 ηgas,i*的确定；SCC 为齿槽的截面积[9]，m2；ST,min

为最小困油面积[10]，m2，它们均为齿形参数的函数。

2 困油区间内含气比的建立

研究困油现象的主要工作之一在于控制困油压力对

泵性能的危害，在式（2）所示的困油压力仿真模型中[3]，

离不开对影响困油压力的关键因素— — 困油的有效体积

模量的计算[11]，如式（3）所示。由式（3）可见，困油

区间内含气比 ηT-gas(%)的确定是计算困油的有效体积模

量 KT(Pa)的关键，且 ηT-gas 越大，KT 越小。
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式中，VT 为困油容积[10]，m3；QT-leak 为困油区间的总泄

漏[3,10,12]，m3/s；pT 为困油压力，Pa；dVT/dt 表示困油容

积对时间 t(s)的变化率，m3/s。

11 T gas T gas

T oil gasK K K

  
  （3）

式中，Koil、Kgas 为纯净液压油和含气的体积弹性模量，

Pa。Koil 会随温度和压力的变化而变化，但其变动值很小，

可认定为常数，而 Kgas 则会随压力的变化而变化[13]。

在其它条件不变时，由体积弹性模量的定义[11]知，

作为压力与体积变化率之比的 KT 能直接反映困油压力的

严重与否。因此，论文将从考察离心作用如何影响 KT的

这个方面，研究离心作用对困油现象的影响。

由气体一维流动的连续方程、动量方程[13]，得
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且
1/
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式中，γ为等熵（绝热）多变指数，对干空气 γ=1.4，对

饱和水蒸气，取 γ=1.3[13]；ηgas,o 为泵出口处的含气比，%；

pi、po 为泵进、出口的油液压力，Pa。

由于离心作用影响，主要集中在齿槽根部的大部分

含气将随着齿轮的啮合而进入困油区[1]，设累积在齿槽根

部的含气进入困油区的体积百分比为 ηs
[2]，ηs＜1，转速

越高，ηs 越接近 1。由于这一含气在进入困油区之前和之

后，含气工作油液的总体积发生了变化，所以困油的起

始含气比 ηT-gas,0(%)得到了提高，近似为

- ,0 , ,max/T gas s gas o CC TS S   （6）

式中，ST,max 为最大困油面积[9]，m2。

将式（5）中的 ηgas,o 代入式（6），得
1/

- ,0 , * ,max( / )( / )T gas s gas i CC T i oS S p p    （7）

由式（7）给出的困油起始含气比 ηT-gas,o，根据气体

一维流动的等熵过程[13]，可计算出困油过程中任一位置

时的动态含气比为
1/

, * ,max( ) ( / )[ / ( )]T gas s gas i CC T i Ts S S p p s     （8）

式中，s 为位置变量[14]，m；ηT-gas(s)为困油的动态含气比，

%，其求解的关键也在于 ηgas,i*的确定。

3 离心含气比的模型建立

为更好地说明离心作用对 ηgas,i*的影响，假设油液相

对于含气是不可压缩的，而且在齿槽内的流动是连续的；

同时为方便分析，假设齿槽内工作油液累积在齿槽外侧，

含气累积在偏齿槽内侧，并设内侧含气的压力为

pgas,i*(Pa)。

图 1a 显示了油液刚进入齿槽还没有随齿槽一块旋转

的瞬间，此刻含气在工作油液中假设为均匀分布，压力

和含气比分别为 pgas,i(Pa)和 ηgas,i(%)。图 1b 显示了工作

油液随齿槽一块旋转的某一状态，此刻累积在齿槽根部

的含气线 29 是没有超过基圆线 38的情况；而图 1c 显示

的是含气线 29 超过基圆线 38的情况，含气的压力和含气

比分别为 pgas,i*和 ηgas, i*。

注：ηgas,i为含气的原始体积百分比，%；pgas,i为含气的原始压力，Pa；SCC为齿槽的截面积，m；ηgas,i*为油液离心作用下含气的修正体积百分比，

%；pgas,i*为油液离心作用下含气的修正压力，Pa；pi 为泵的进口压力，Pa；F56 为作用在弧面 56 上的外侧油压力，N；F29 为作用在弧面 29 上的

内侧含气压力，N；Fω1为第 II 油液的离心作用力，N

图 1 齿槽内工作油液的受力分析图

Fig.1 Force diagram of working oil in tooth space of gear

在图 1b 中，如果工作油液被分成假想的如图 1b 所

示的 I、II、III 的 3 块体积，那么整个齿槽顶圆弧 47 就被

分成 45 、 56 和 67 三段圆弧，作用在 45 和 67 上的外侧

油压力则有齿廓面 24 、97 的反作用力实现径向平衡。因

此，径向上整个齿槽内的工作油液一共受 3 个力的作用，

分别是作用在弧面 56 上的外侧油压力 F56(N)、作用在弧

面 29 上的内侧含气压力 F29(N)和油液的离心作用力

Fω1(N)，且存在
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式中，ω1 为主动轮的角速度，rad/s；B 齿宽，m；mω1 为

第 II 块油液的质量，kg；Rω1 为第 II 块油液的质心半径，

m；s56 和 s29 分别为对应位置处的齿槽圆弧的弦长，m。

要使第 II块油液在初始位置下的径向受力保持平衡，

则必须有 s56=s29。其中，mω1、Rω1 和 s29 均为 ηgas,i*的函数，

且

, * , , *( / )gas i i gas i gas ip p   （10）

将式（10）代入式（9）后，得
2
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且，设零值函数
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对式（12）通过 MATLAB 程序的求零值函数 fzero( )，

可求出 ηgas,i*为

, * , * , * ,[@ ( ) ( ), ]gas i gas i gas i gas ifzero f    （13）

式中，@(ηgas,i*)用于定义变量 ηgas,i*，求解 ηgas,i*的关键在

于 mω1、Rω1 和 s29 关于 ηgas,i*的计算，下面将给出这些计

算公式。

文献[3,9]给出了 SCC 如下的计算公式
2 2

2 21
π ( , ) ( )( )

2

a f

CC arc a b b b f

r r
S s r r r r r

z
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
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式中，ra、rb、rf 为齿顶圆、基圆和根圆的半径，m；z 为

齿数；sarc(ra,rb)为对应 ra、rb 的 2 段齿厚圆弧从轮齿中割

出的弧段面积[3,9]，m2；φ(rb)为对应 rb 的齿厚夹角[3,9]，(°)。

在图 1b 中，由 1、3、8、10 点构成的齿槽轮廓的面

积 Sbc(m2)为[3]

2 2[π/ 0.5 ( )]( )bc b b fS z r r r   （15）

由式（14）、（15）可计算出含气线 29 正好与基圆线 38

重合时的 ηgas,i*，且定义

/bc bc CCS S  （16）

当 ηgas,i*≤ηbc 时，在图 1b 中，由 1、2、9、10 点构

成的齿槽轮廓的面积 Sgas,l1(m2)为
2 2

, 1 29,1 , *[π/ 0.5 ( )]( )gas l b f gas i CCS z r r r S     （17）

式中，r29,1 为 ηgas,i*≤ηbc 时的 2、9 点的轮廓半径。

由式（17），得

2
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式中，s29,1 为 ηgas,i*≤ηbc 时 2、9 点处齿槽圆弧的弦长，m；

mω1,1 为 ηgas,i*≤ηbc 时第 II 块油液的质量，kg；ρoil 为纯纯

净工作油液的密度，kg/m3。

ηgas,i*≤ηbc 时，在图 1b 中，由 2、4、7、9 点构成的

齿槽轮廓面积关于圆心 o1 的面积矩 Moil,l1(m3)为

29,1

3 3 2 2
, 1 29,1

2
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式中，ri 为积分变量，m；φ(ri)为对应 ri 的齿厚夹角[3,8]，

(°)；Moil,ll 的具体推导参见文献[3]。

由式（17）～（20），得第 II 块油液的质心半径 Rω1,1(m)

为

1,1 , 1 , 1/ ( )oil l CC gas lR M S S   （21）

当 ηgas,i*＞ηbc 时，在图 1c 中，由 2、4、7、9 点构成

的齿槽轮廓的面积 Soil,l2(m2)为

2 2
, 2 29,2 29,2 , *

π
( ) ( , ) (1 )oil l a arc a gas i CCS r r s r r S

z
     （22）

式中，r29,2为ηgas,i*＞ηbc时2、9点的轮廓半径，m；sarc(ra,r29,2)

为对应 ra、r29,2 的 2 段齿厚圆弧从轮齿中割出的弧段面

积[3,8]，m2。

在 MATLAB 程序中，采用下式可求出 r29.2。
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则
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式中，s29,2 为 ηgas,i*＞ηbc 时 2、9 点处齿槽圆弧的弦长，m；

mω1,2 为 ηgas,i*＞ηbc 时第 II 块油液的质量，kg。

ηgas,i*＞ηbc 时，在图 1c 中，由 2、4、7、9 点构成的

齿槽轮廓面积关于圆心 o1 的面积矩 Moil,l2(m3)为

29,2

3 3 2
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2π
( ) ( ) d
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式中，ri 为积分变量，m；φ(ri)为对应 ri 的齿厚夹角[3,6]，

(°)；Moil,l2 的具体推导参见文献[3]。

由式（22）和式（25），得第 II 块油液的质心半径

Rω1,2(m)为

1,2 , 2 , 2/oil l oil lR M S  （26）

因此，mω1、Rω1 和 s29 的计算可归纳为
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4 实例计算

取 pi=105 Pa，po=106 Pa，ρoil =870 kg/m3，pT 随转速

103～104 rad/min 逐步由 106 Pa 线性增加到 107 Pa。ηgas,i=

3%，pgas,i=105 Pa，ηs=0.8，Koil=1.7E09 Pa，γ=1.4。

泵齿轮副的 2 组基本参数如表 1 所示，其中的第 1

组参数选自文献[15]；该两组参数下对应的 SCC、ST,min、

ST,max 如表 2 所示。
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表 1 泵齿轮副的 2 组基本参数

Table 1 Two sets of general parameters of gear pair

组别
模数

m
齿数

z
压力角
α/(°)

啮合角
αn /(°)

齿顶高系数
h*

顶隙系数
c*

第 1 组 4.75 10 20.67 24.4 1 0.25

第 2 组 3 10 20 25 1 0.25

表 2 两组齿槽截面积、最小最大困油面积的计算结果

Table 2 Sectional area of tooth space and minimum/maximum

area of trapped oil

组别
齿槽面积

SCC /m2
最小困油面积

ST,min /m2
最大困油面积

ST,max /m2

第 1 组 9.13E-05 1.50E-05 2.35E-05

第 2 组 3.66E-05 6.74E-06 9.90E-05

图 2 显示了离心作用影响下的进油口修正含气比

ηgas,i*、容积效率 ηV,l 和有效体积弹性模量 KT 随转速

n(rad/min)的变化曲线。

如果由最小困油容积引起的工作油液损失所带来的

容积效率 ηV,S，按以下公式来计算

, ,min /V S T CCS S  （28）

那么，由表 2 知，第 1 组的 ηV,S 为 83.6%；第 2 组为 81.5%，

第 1 组优于第 2 组。

由图 2a、b 知，不同齿形参数下的 ηgas,i*和 ηV,l 是不同

的，其差距虽然低速时不明显，但会随着转速的增加而

急剧拉大，单从 ηV,l 看，第 2 组参数要明显优于第 1 组。

由式（11）知，ηgas,i*会随着 mω1 和 Rω1 的减小而变小，

所以，希望采用小模数、少齿数和负变位的齿形参数，

但这样的选择会与泵的其他性能要求有违背的地方，比

如，较大的正变位系数可减轻困油现象等[1]，因此，存在

一个基本参数最优化的问题[15]。

如果困油压力 pT 分成以下两部分

T o Tp p p   （29）

式中，ΔpT 为困油压力增量，其大小能够反映困油现象的

严重程度。

总体上，转速 n 越高，dVT/dt 越大[3,15]，由式（2）知，

则 pT 即 ΔpT 越大；同时，转速越高，修正含气比 ηgas,i*越

大，KT 越小，则会使 pT 即 ΔpT 有所减缓。因此，修正后

的含气比 ηgas,i*相对于初始含气比ηgas,i 对缓解困油现象有

积极的一面。但由式（8）知，但这种影响将随着出口压

力 po 或转速的增加而变弱。这在图 2c 中，由同一转速下

的 2 组数值随转速的增加而越发接近得以验证。

另外，比较图 2b 和 c 后看出，离心作用对容积效率

和困油现象的影响是相反的。

图 2 离心修正含气比、容积效率和困油的有限体积弹性模量随转速变化的曲线

Fig.2 Change curve of amendment to original gas volume percentage and volumetric efficiency and bulk modulus of

trapped oil with changed speed

5 结 论

1）离心作用对容积效率和困油现象的影响相反，转

速越高，对容积效率的不利影响越明显，对困油现象的

有利影响越不明显；转速越低，情况正好相反。

2）出口压力越高，离心作用对困油现象的有利影响

越不明显；出口压力越低，该影响越明显。

3）随着泵高速化的发展，离心作用造成的效率损失，

必须通过油液弥补或者填充的方式加以克服。

4）小模数、少齿数和负变位的齿形参数能缓解离心

作用的影响，考虑到泵其他性能方面的要求，齿形参数

的选择存在最优化的问题。
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Theoretical analysis of volumetric efficiency and phenomenon of trapped

oil under centrifugation in external spur-gear pump

Li Yulong, Sun Fuchun

(Industrial Manufacturing College of Chengdu University, Chengdu 610106, China)

Abstract: For understanding the impact of high-speed centrifugation caused by rotating hydraulic oil on volumetric

efficiency and phenomenon of trapped oil in external spur-gear pump, the amendment to original gas volume percentage

mixed in inlet working oil was presented for analysis of this impact. From the assumption on only considering the

compressibility of oil mixed with gas, and pure hydraulic oil and mixed oil respectively accumulated in outside and

inside of non-tooth space, the formula of volumetric efficiency only under the impact of centrifugation , gas volume

percentage mixed in trapped oil and amendment to original mixed gas volume percentage were derived. The simulation

results of two sets of data showed that the impact on phenomenon of trapped oil under centrifugation was opposite to

volume efficiency, the higher rotate speed, the smaller volume efficiency; the lower outlet pressure, the better effect of

centrifugation on phenomenon of trapped oil. These indicate that the general parameters of gear pair in external

spur-gear pump should be optimally designed, and the method can provide a reference for high-speed development of

external spur-gear pump.

Key words: gear pumps, efficiency, centrifugation, phenomenon of trapped oil, mixed gas


