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摘要 介绍 N H L 3 3
一
。7 自卸汽车齿轮泵结构特点

,

并通过径向力的计算来分析磨损原因
,

最后提

出改进措施
.
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径向力
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N H L 3 3二0 7 自卸汽车是我国北方重型汽车有 限责任公司与英国特雷克斯设备有限公司合

资生产的大型载重汽车
.

每年需要从国外进口 许多配件
,

其中举升液压系统上的齿轮泵的最

大工作压力为 17 M Pa ,

最大流量 为2 10 L
·

m in 一 ‘ ,

转速为 1 0 0 0 r ·

m in 一 ‘
.

这种齿轮泵属于易损

件
,

已有几家工厂引进生产
,

但磨损加剧的问题总是无法解决
.

本文对该泵径向力进行计算
,

并提出改进措施
.

1 高压齿轮泵的结构特点

齿轮泵要能够在高压下工作
,

则
:
(1) 要能够减少轴向的间隙

,

防止高压时容积效率下降
;

(2) 要减少径向力
,

减轻轴承负担
,

提高泵 的寿命
.

针对这两个问题
,

在结构上采取多种方式

以提高泵的容积效率及轴 承的寿命
.

L l 提高容积效率措施
1

.

1
.

1 采用轴向间隙的 自动补偿 端面泄漏占齿轮泵泄漏的 75 %一80 %
,

所 以减小端面 间

隙的泄漏
,

对提高容积效率起着决定性的作用
.

目前
,

我国生产的高压齿轮泵都采用浮动轴

套
、

浮动侧板或弹性侧板的结构来减少轴间间隙
.

N H L 33
一

07 自卸汽车上的齿轮泵是采用耐

磨的浮动止推板来实现轴向间隙的 自动补偿
.

工作原理见图 1
,

在浮动止推板上有 6 条密封

条
,

将止推板分成 5 个区域
.

区域 l
,

皿为过渡密封 区域
,

正确的选择 I
,

班 区域的面积
,

能够

使 向齿轮端面的压紧力稍大于反推力
,

于是在密封区液压力的作用下
,

将浮动止推板压向齿轮

端面
.

用密封条分割各个区域的 目的
,

是使作用在止推板内外侧的液压力分布相对应
,

使压紧

力和推开力的作用线趋于重合
,

以防止止推板歪斜
,

从而保证止推板磨损均匀
.

1
.

1
.

2 采用二次密封结构 为了防止内部泄漏
,

提高容积效率
,

该泵设置了二次密封结构
.

在主动齿轮轴颈 的二边各放置一个密封环
,

由于密封环与轴颈 间的间隙很小
,

相当于继浮动止

‘
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图 1 齿轮泵结构图

1
.

主动轮 ; 2
.

接盖
; 3

.

唇式油封
; 4

.

密封环 , 5
.

0 形圈
; 6

.

止推板 ;

7
.

壳体 ; 8
.

从动轮 ; 9
.

滚针轴承
;

10
.

端盖 ; n
.

螺栓 ; 12
.

密封条

推板之后的第二道密封
,

使轴向泄漏进一步减少
.

为了减少外泄漏
,

该泵设计成三片式壳体结

构
.

主动轮和轴做成一体
,

壳体两端面均设有 O 形 密封 圈密封
,

在主动轮轴上开 出的轴向排

油 口与吸油腔相通
,

从而提高唇式油封的密封度
.

利用齿轮端面的泄漏
,

并通过止推板孔径间

隙
,

直接将油引到滚针轴承进行润滑
,

其润滑方式简单
.

1
.

2 减小径向力的措施

要解决高压齿轮泵的轴承负载问题
,

除了提高轴承材料性能与改善润滑条件外
,

主要应尽

量减小径向力
.

因为径向力大
,

会加剧轴承的磨损或使齿轮轴产生变形
,

出现齿顶刮体现象
.

工作压 力越高
,

这种现象越严重
,

因此
,

必须尽量设法减少径 向力
.

目前
,

我国采用的是如下的

方法
〔卜”

.

(1) 缩小压油腔的面积
,

把 出油口面积做得比吸油 口 面积小
.

(2 ) 采用把吸油腔扩大到接近压油侧
,

只留 1 ~ 2 个齿起密封作用
.

为减少径向间隙的泄

漏
,

在高压腔设径向间隙补偿结构
.

这虽能较大的减少径向力
,

但结构复杂
.

(3) 采用将压油腔扩大到接近吸油腔侧
,

工作时 留 1一 2 齿起密封作用
,

不须设径 向补偿

结构
,

这种结构较简单
.

(4) 在过渡密封区
,

开 出弧形通槽
,

使通槽范围内的压 力一致
,

从而达到径向力的部分平

衡
.

N H L 3 3
一

。7 自卸汽车上齿轮泵就是采用这种结构方式
.

在过渡密封区 I
,

班的圆周方向开

有宽 1
.

s m m
,

夹角
a 一 21

“

的通槽
a ,

使齿轮上的压力通过通槽
,

达到压力一致
.

区域 I是 防止

高低压 串通的密封 区
.

N H L 3 3
一

07 自卸汽车齿轮泵
,

虽然采用 了减少径向力的措施
,

但在使用时仍然出现严重的

齿顶刮壳现象
.

因此
,

必须对径向力作进一步分析
.

2 径向力计算

作用在齿轮泵轴承上的径向力
,

是由沿齿轮圆周液体压力产生的径向力和齿轮啮合产生
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的径向力所组成
.

2
.

1 沿齿轮圆周液体所产生的径向力 F
P

根据齿轮泵的结构特点
,

把齿轮的受力分成低压 区域和高压区域
,

其受的压力分别 为 Po

和 尸B
.

高低压腔之间的过渡区域可分成三段
,

其 中通槽的压力不变
,

而其他二段区域所受的

压力则是变化的
.

由于两个齿轮啮合时
,

啮合点是变化的
,

因此
,

齿轮圆周所受的总压力也是

变化的
.

整个齿轮 圆周上所受的压力近似的分布情况
,

如图 2 所示
.

圆周压力分布 曲线展开

成直线则见图 3
.

先计算被动齿轮所受的径向力
,

在被动齿轮顶圆上取一夹角为 d 尹
,

齿宽为 B

p :

/ 产幸们
“

丁 { ⋯⋯{ !
O 朴 舜 伯 叭 2成

图 2 齿轮泵齿轮图周压力分布 图 3 圆周压力分布曲线展开图

的微形面积 dA
,

则作用在 dA 上的力 d F 一 尸d乒
,

dF 在 x
,
y 轴上的分 力为

F
,

一

{
p B R

。

一
* d *

,

F ,

一

{
p B R

。·‘n * d 。
(1 )

11厂
i,

根据图 3 的三角关系可得

、

、
产、户、

Q口八a
了
r、了、

_
.

△P
~ 1 , 。

十 瓦一一一二二又尹一 叭 )
,

教 一 哟

一P
。

+
△P

叭 一 叭

△P (乳 一 乳)
, _ _ 、

, 一
了二- 一

.

一万万万二一一
一二下 气甲 一 竹儿

气汽 一 哟 产、傲 一 羚 少

尸P

下面分别对 5 个 区域进行积分
.

(l) 当 。镇俨钱乳 时
,

P ~ 尸
。
~ 常数

,

代入式 (l) 得

二二 1

一 二*
e

户
。

{卜
S * d * 一 B R

·

p 。·‘n 叭
,

F , ,

一 。二
e

:
。

{)
S r·* d * 一 B R

·

p
。
(‘

一
吼 , ;{ (4 )

(2) 当 叭簇笋
三返惋 时

,

p 一 p , ,

由式 (1 )
,

(2 )可得

:
二

一
。*

e

{
性〔:

。

+ 黑竺共2〕
。。s * d *

J 马 、叭 一 哟 尹

~ B R
。

〔P
。
(s in 乳 一 s in 叭 ) +

△P (e o 。乳 一 e o s 妈 ) 八P (汽 一 叭)

(叭 一 叭 ) (叭 一 妈 )
5 in 乳〕

,

(5 )
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:
、

一。*
。

{
乓〔二

。

+ 全孕只牟
〕5 in * d *

J 弓 、叭 一 哟 少

= B R
e

〔P
。
(e o s 乳 一 e o s乳 ) 十

△P (s in 姚 一 s in 叭 )
+
△P (叭 一 叽 )

(叭 一 妈 ) (叭 一 叭 )

e o s乳〕;

4 1 5

(6 )

(3) 当 只镇罕《叽 时
,

尸一 P 。

+
△尸 (乳一 叭 )

(叭一 叭 )
一常数

,

代入式 (1) 得

Fx
3

一BR
·

尤
〔尸

。

洋镖瑞与
。os * d *

一

BRe tPO 十

鄂瑞与(·‘·。
一inwt

,

(7 )

F · 3
一B R

·

{:
〔p

。

+

鄂瑞与
·‘· * d *

一
B R

·

〔p
。

洋器粤认豁
〕‘。。S 。

e o s乳 ) ; (8 )

(4 ) 当 外镇尹镇叭 时
,

P 一P
: ,

由式 (l )
,

(3 )得

F
·4

一B R
·

丁:
〔p

。

+ △尸 (乳 一 叭 )

(叭 一 叭 )

△尸 (叭 一 叽 ) (沪一 仍 )
、

_
_ 」 _

一

t-- 一下二一一二二芍不二
一

—
二气了一 J C 0 5 岁 u 甲

、料 一 哟 夕气料 一 钓
夕

。
r、 产 n

, _ . _

_ _ _

_ 、 .

△尸 (姚 一 叭 )
, _ _ _

_ _ :
_

_ _ 、

= 。八八
1 一 。又5 1 rl 竹 一

5 11 直
哟 7 寸~ 一一下万一一 二又一 气5 1 1 1钱 一

b l l l
竹 2

、竹 — 哟 ,

△尸 (叭 一 叽 )
, _ _ _ _ _ _ _ _ 、

月- 下二厂一一- 二厂叹万二厂一一二丁又 又C U b 叭 一
c U 万哟 少 寸

‘

火竹 一 哟 少、叭 一 哟 ,

△尸 (叭 一 孔 )

(叭 一 叭 )
5 in 叭〕

,

F
·‘

一B R
·

{:
〔p

。

+ △尸 (姚 一 吼)

(叭 一 乳 )

△尸 (汽 一 乳 ) (沪一 叽 )
、 _ _ _ _ 」 _ _

十 一7 二一一下丁芍下了一 一二丁子
一
J出 t1 甲 u 甲

戈叭 一 竹 , 、竹 一 羚
产

= B R
。

〔P
。
(e o s外 一 e o s 叭) 一

△P (乳 一 叭 )

(只 一 叭 )
(e o s叭 一 e o s 妈 )

△P (叭 一 乳 )

(叭 一 吸 )

△尸 (叭 一 乳 )
, _ : _ _ _ : _ _ _ 、 、

C U S竹 时一 下二丁一 一一二丁下7 二一一二丁万 气万 1 11 竹 一
5 11 1竹 夕户 ;

、叭 一 竹 2 、叭 一 竹 尹

(5) 当 叭簇笋三二2二 时
,

尸 ~ 尸B
~ 常数

,

代入式 (1) 得

!
i广l

!
F

才 5

一 B R
·

p ·

{ e o s 沪d沪 ~ 一 B R
。

P B s in 叭
,

F ·。
一 B R

·

p ·

{刃
·‘·* d *

一
B R

·

p ·(‘

一
叭

因此
,

液压产生的径向力在 x
,
y

F
, :

F
, :

由液压产生的径 向力为

轴上的分 力为
二 F 二 ,

十 F 二2

+ F
r。

十 F
! ‘

+ F
工 , ,

’

二

凡
,

+ 凡
2

十 F y。

+ F
y ;

十 F y s
·

(9 )

(1 0 )

(1 1 )

(1 2 )

F 。 一 丫
F : 十 F纂 (13 )

式 中 B 为齿宽
,

B ~ 63
.

48 又 10 一 “
m ; R

。

为齿顶 圆半径
,

R
e

一 30
,

43 5 又 1 0 一 3
m ; △P 为压油 口与吸

油 口 压 力差
,

P 。
一 。时

,

△尸一P B ,

P B一 17 M Pa
.

同理可求 出液压力在主动齿轮产生的径向力
.
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2
.

2 由齿轮啮合产生的径向力 F T

齿轮泵工作时
,

齿轮上存在着液压扭矩
.

液压力对主
、

从动齿轮产生的扭矩分别为
〔‘〕

T
x
一P BB (R

。

一 R
。,
)

T
Z
= P BB (R

。

一 R
e Z
)

R
。

十 R
c ,

2
一 P oB (R

。

一 R
o l

)
R

。

十 R
e ,

2

1 ~
‘

一
,

~ ,

一万刀。厂 气找 ; 一 找几 ) ’

尽
竺

土里
些 一 尸

n

刀(尺
,

一 尺
, ,

) 些
竺

土
一

丝些 一李丑△尸 (尺卜
二 :

,

)
:

艺
- - 一 2 2

式中 凡
, ,

Rc
Z

分别为啮 合点到主
、

从动齿轮中心之距离
.

在工作中
,

由于啮合点的位置是变化

的
,

所以 Rc
l ,

Rc
Z

也随之变化
.

考虑到啮合点位置在节点附近变化
,

为了简化计算
,

近似取 Rc
;

一 Rc
Z
一 R

,

其中 R 为节圆半径
.

因此
,

作用在主
、

从动齿轮啮合点上的啮合力为

F
二
一 T / R j = B △p (R 圣一 R 名

) / ZR
, ,

式中 R i
为基圆半径

.

啮 合力的作用方向是与啮合线重合的
.

主动齿轮 F
T

与 F
P

成钝角
,

因而使其 合力减小
;

从动齿轮 F
T

与 F
P

成锐角
,

因而使其 合力增大
.

因此
,

主
、

从动齿轮总的径向力分别为

F ;
一 V F巷+ F导一 }ZF

PF T

}c o s a ;

F
:
~ V F巷+ F牛+ !ZF

PF TI co s a ;

式中
a 为啮合角

.

径向力的大小可根据上面各式进行计算
.

附表是根据泵 的不同结构参数
,

在计算机计算出的主
、

从动齿轮的径 向力大小
.

附表 不同结构参数主
、

从动齿轮的径向力 ¹

方案 结构形式 仍 件 外 叭 F 万N Fy/ N 尸P / N F T / N F . / N 凡 / N

1 无采取减少径

向力措施

2 原泵的结构形式

通槽夹角 己 ~ 21。

3 通槽夹角 了 = 21
。

减少压出角至 “
“

4 通槽夹角 丫 ~ 21
。

同时减少吸入角和

压出角至 “
。

5 通槽夹角 a, = 74
。

减少压出角至 6 6 。

6 通槽夹角 a, = 74
“

同时减少吸 入 角和

压出角至 “
”

7 通槽夹角
a ‘二 9 0 0

减少压出角至 660

8 通槽夹角 a, 一 9 00

同时减少吸入角和

压出角至 66
“

9 通槽夹角
a ‘= 1 10 。

减少压出角至 6 60

2 8 9 0 0 4 9 16 7 4 9 16 7 士 8 6 6 2 4 1 125 57 384

7 10 16 9
.

5 0 19 0
.

5 0 28 9 0

土 24 0 6 4 7 42 6 4 7 48 7 士 8 6 62 39 45 8 55 7 0 7

7 10 1 6 9
.

5 0 1 9 0
.

5 0 2 9 40

士 3 0 65 4 6 2 0 8 46 8 0 9 土 8 6 62 38 7 82 55 0 2 9

6 6 0 1 6 9
.

5 0 1 9 0
.

5 0 2 9 40

士 2 32 7 4 6 1 40 4 6 1 9 9 士 8 66 2 3 8 17 4 5 4 4 20

14 30

1 430

2 17 0 2 9 4 0

士 10 4 60 4 0 9 0 3 4 2 2 1 9 士 8 6 62 34 20 7 50 44 7

217 0 2 9 4 。

士 9 5 61 4 0 4 6 2 4 1 57 6 士 8 6 62 33 56 7 49 8 0 5

135 0 22 5 0 29 40

士 12 9 4 5 38 8 7 0 40 9 69 士 8 6 62 32 9 62 49 19 9

135

12 5

225 0 2 9 4 0

士 11 9 9 1 38 4 7 4 40 2 9 9 士 8 66 2 322 9 5 48 53 0

1 35 0 2 9 4 0

士 24 0 3 4 8 4 46 4 8 5 0 6 士 8 6 6 2 4 0 4 7 4 56 7 2 4
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续附表

方案 结构形式 尹 只 外 外 尸万N 凡 / N F P
/ N F 丁

/ N F
I

/N F :

/ N

1 0 通槽夹角
a ‘一 1 1 0

。

同时减少 吸入角 6 6
0

1 2 5
0

1 3 5
0

2 9 4
0

士 1 6 8 0 4 7 8 4 0 4 7 8 7 0 土 8 6 6 2 3 9 8 4 0 5 6 0 8 9

和压出角至 “
。

¹ 表中正号为主动轮所受的力
;
负号为从动轮所受的力

由附表可看出原结构上从动齿轮所受的径向力很大
,

这正是引起齿轮轴和轴承磨损乃至

损坏的主要原 因
.

因此
,

必须设法进一步减少径向力或提高轴承的承载能力
.

3 改进措施

( l) 减小压 出角
.

把原泵的出口 槽宽30
.

5 m m 改为26 m m
,

使压 出角从 7 1。

减少至 “
。 .

从

附表计算出的结果可看 出
,

同时减少吸入角时
,

虽然径向力也会减小
,

但为 了提高泵的吸油性

能
,

吸入角不能减少
.

( 2) 增大过渡密封区通槽的夹角
.

通槽夹角范围
,

不但要保证径向力的减少
,

同时必须保

证止推板 向齿轮端的推力稍大于齿轮端向外的反推力
.

当通槽夹角 己一 90
“

时
,

吸油区域和压

油区域就 只留 2 个齿密封
.

此时
,

齿轮的径向力进一步减小
,

计算出的推力与反推力之比值为

1
·

20 5 ,

这就能保证止推板 自动贴紧齿轮端面
,

同时止推板磨损后能 自动补偿
,

并保证止推板和

齿轮端面之间能形成适当的油膜
.

因此
,

原泵的通槽夹角应 由 210 改为 9 00
.

( 3) 改进卸荷槽尺寸
.

卸荷槽是减少齿轮泵困油现象的有 力措施
,

对两卸荷槽 的间距尺

寸要求是很严格的
.

太 小时
,

会使压油腔与吸油腔沟通
,

引起泄漏
,

降低泵的容积效率
;
太大

时
,

困油现象不能彻底消除
,

当困油容积变小时
,

会对轴承产生附加的径 向力
.

原来所受 的径

向力已很大了
,

这样轴承的受力就更大了
.

根据泵采用双矩形卸荷槽
,

齿轮侧隙很小
,

两卸荷

槽的间距公式为
〔‘〕

: 一

告
兀m O O ·“a

·

( 14)

卸荷槽的长度
,

既要保证卸荷槽畅通
,

又需考虑高压侧齿轮端面密封
.

卸荷槽的最佳长度公式

为
〔‘,

, l
一 2

{
尺 一

*

/、
;

一 。李
。。 S 。 ) 2

L V
’

一

艺

(15 )

式 ( 14 )
,

( 15 )中 m 为齿轮模数 (m = 4
.

7 6 2 s m m )
, R *

为齿根圆半径 ( R i
一 19

.

s m m )
, t」为周节 ( tj

~ 兀m )
.

由此可计算出 L 一 6
.

6 m m , Z;
一 10

.

g m m
.

因此
,

把原泵卸荷槽间距 由7
.

s m m 改为6
.

6

m m
,

卸荷槽 长度 由9
.

7 m m 改为 10
.

g m m
·

(4 ) 把滚针轴承改为滑动轴承
.

以上所采取的措施
,

可进一步减 少径 向力
.

根据滚针轴

承的结构尺寸和它的额定静载荷约 为6 1 80 o N
,

高压齿泵轮用滚针轴承是不理想的
,

寿命不可

能很长
,

因此
,

可考虑改用滑动轴承
.

为了防止润滑油从工作表面挤出
,

同时保证良好润滑而

又不致过度磨损
,

比压值 (尸 )应满足 P 一 F /l 刃镇〔P 〕;
为了保证工作时不致因过度发热产生胶

合
,

发热 因素 (P V )应满足 P V ~ F , : / 19 10 01 毛〔P V 〕
,

圆周速度 V 一二d /6 O镇〔V 〕〔
3〕

.

式中 d 为

轴颈直 径 ( d = 32
.

7 7 又 10 一 ’m )
, l :

为轴承工作长度 ( l: = 4 5又 10 一3 m )
, n
为轴的转速 ( n 一 1 0 0 0
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。 ·

m t’; 厂
‘
)

,

F 为轴承所受的径向力 (F 一 2 4 5 9 9 N )
,

〔尸〕为许用 比压 (M Pa )
,

〔P V 〕为发热 因素

许用值 (M Pa ·

m s 一 ‘
)

,

〔V 〕为许用圆周速度 (m s 一 ‘
)

.

因泵是用在举升液压系统中
,

属 平稳载荷
.

当轴承材料用铝青铜
,

可计算出
〔。 尸 一 23

.

45

MP a < 〔P 〕~ 2 5 M P a ,

P V = 2 8
.

6 M Pa ·

m s 一 ’

< 〔P V 〕= 3 0 M Pa ·

m s 一 1 ,

V = 2
.

5 7 m
· s 一 1

< 〔V 〕

一 1 2 m
· s 一 ‘

.

故采用滑动轴承可满足要求
.

为提高轴瓦的寿命
,

使磨损均匀
,

采用了复合金属

轴瓦
.

即在强度较高
、

价格较廉的轴瓦 (如钢
、

铸铁和青铜 )内表面上浇注一层减摩性更好的巴

氏合金
.

为使润滑 油能很好地分布到轴瓦的整个工作表面
,

轴瓦上要开出油沟和油孔
.

油沟

应开在靠压油腔侧
,

否则会破坏润滑油膜连续性
,

降低油膜的承载能 力和轴瓦的寿命
.

4 结束语

N H L 3 3
一

07 自卸汽车高压齿轮泵
,

经过改进后径向力明显减少
,

而轴承的承载能力却增加

了
.

经晋江市辉达机械部件厂试制
,

并送使用单位试用
,

泵的寿命明显增长
.

要使泵的寿命进

一步的延长
,

还可以对泵的结构形式作更大的改进
.

如改成双联齿轮泵
,

液压产生的径向力可

减少一倍
;
轴承也可以采用三层复合材料 的自润滑轴承或其他型式的轴承

,

以进一步提高轴承

的使用性能
.

参 考 文 献

何存兴
.

液压元件
.

北京
:

机械工业出版社
,
1 9 8 2

.

34 ~ 59

雷天觉
.

液压工程手册
.

北京
:

机械工业出版社
,
1 9 90

.

36 2 ~ 36 3

同济大学
·

机械设计基础
.

上海
:

人民教育出版社
,
198 0

.

1 96 ~ 197

《机械设计手册》联合编写组
.

机械设计手册
:

上册
·

北京
:

化学工业出版社
,
1 9 7 9. 6 84 ~ 685

A n a lys is o f th e A b r a sio n o f G e a r P u m P in N H L 3 3 一 07

S e lf
一

U n lo a d in g T r u e k

H u a n g T o n g n o n g

(De p t
.

o f P
r e e i

s .

M e e h
.

E n g
. ,

H
u a q ia o U n iv

. , 3 6 2 0 1 1 ,

Q
u a n z h o u )

A b s tr a c t F o r a n a ly s in g th e o f a br a s io n o f th e g e a r p u m p in N H L 3 3
一
0 7 s e lf

一u n lo a din g t r u e k
, th e a u -

p r e s e n ts th e s t r u e t u r a l e h a r a e te ris tie s o f th e g e a r p u m p ; a n d e a le u la te s its r a d ia l fo re e ; a n d p u ts fo rw a r d

m e a s u r e s fo r it s im p r o v e m e n t
.

K e yw o r d s h ig h
一
p r e s s u r e g e a r p u m p

, r a dia l fo r e e , a n a lys is o f a b r a s io n


