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摘要：通过研究过渡区压力变化与侧板阻尼结构之间的关系，提出浮动侧板阻尼结构的参数化研究方法。以某高

压齿轮泵为模型，对齿轮泵过渡区流场进行解析，并基于响应面方法建立过渡区压力变化的近似模型，在保证齿轮

泵容积效率的前提下，以降低侧板过渡区突变为优化目标，对侧板高压油槽阻尼结构进行优化设计，结果表明过渡

区压力突变由 １０１６２ＭＰａ降至 ３６７０ＭＰａ。
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　　引言

高压齿轮泵过渡区压力突变是导致齿轮泵高频

噪声、侧板气蚀、容积效率降低的关键原因之一。为

提高齿轮泵的性能，需要深入解析齿轮泵内部流场，

特别是过渡区压力分布的解析，而过渡区压力解析

又涉及流固热耦合等问题，特别是侧板结构对过渡

区压力分布的影响很复杂。

目前对高压齿轮泵的研究主要集中在齿轮泵内

部流场解析、侧板压紧比、倾覆力矩等方面
［１～１３］

，而

针对扩大高压区的齿轮泵过渡区压力分布与侧板结

构之间定量关系的研究，已有文献资料却较少涉及。

本文对中部密封齿轮泵内部流场进行解析，分析过

渡区的压力变化与侧板结构参数之间的关系，旨在



参数化研究齿轮泵过渡区压力突变与侧板阻尼结构

的关系。

１　过渡区压力分析

１１　齿轮泵侧板结构分析
通常齿轮泵的过渡区由多个齿凹组成，解析过

渡区压力的计算量相当大，因此一般文献中均将多

个齿凹组成的过渡区压力按照线性分布进行分析计

算，但这种线性分布与实际情况存在一定误差，影响

计算精度
［６］
。

ＣＢＡｋ齿轮泵采用浮动侧板式轴向间隙自动补
偿技术，浮动侧板为８字形，结构内表面开高压油槽
扩大高压区，如图 １所示。由于采用扩大高压区的
方法平衡径向力，过渡区减小为仅有一个齿凹范围，

即采用两齿密封结构，如图 ２所示。由于该结构齿
轮泵过渡区压力的变化仅与流进、流出该齿凹的流

量差值有关，所以过渡区压力求解相对容易。

图 １　浮动侧板结构图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｃｈａｒｔｏｆｆｌｏａｔｉｎｇｌａｔｅｒａｌｐｌａｔｅ
　

图 ２　过渡区两齿密封结构示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｚｏｎｅｔｗｏｔｅｅｔｈ

ｓｅａｌｉｎｇｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
　
图２中过渡区内齿 Ａ与齿 Ｂ为２个密封齿，Ａ、

Ｂ两齿之间齿凹内油液压力 ｐ为过渡区压力，ｐｓ为
高压油槽末端压力，ｐ０为进油口压力。流进、流出该
齿凹的流量主要由齿顶与泵体的径向间隙和齿轮端

面与侧板端面间隙造成的泄漏量决定。

１２　齿轮径向间隙泄漏量
由于齿顶与壳体间的间隙很小，液压油又具有

一定的粘度，因此可将齿顶间的流动视为层流运

动
［５～８］

。过渡区径向间隙泄漏流量包括：由高压区

向过渡区泄漏流量 Ｑ１和过渡区向低压区泄漏流量
Ｑ２，如图３所示。

图 ３　齿顶径向泄漏示意图

Ｆｉｇ．３　Ｆｉｇｕｒｅｏｆｔｏｐｇｅａｒｒａｄｉａｌｌｅａｋａｇｅ
　
根据对齿顶与壳体之间的结构分析，采用两平

行平板间隙流动理论压差 剪切流动模型计算齿轮

泵径向间隙泄漏 Ｑ１和 Ｑ２为

Ｑ１＝
ｂｈ３１
１２μＳｅ

（ｐｓ－ｐ）－
ｂｈ１μ
２

（１）

Ｑ２＝
ｂｈ３１
１２μＳｅ

（ｐ－ｐ０）－
ｂｈ１μ
２

（２）

式中　μ———液压油动力粘度
ｂ———齿轮宽度　　Ｓｅ———齿顶厚度
ｈ１———齿顶径向间隙

１３　齿轮轴向间隙泄漏量

齿轮端面与浮动侧板轴向间隙泄漏流量主要包

括
［５～７］

：沿轮齿两侧面由高压区流向过渡区的泄漏

量 Ｑ３、沿轮齿两侧面由过渡区流向低压区的泄漏量
Ｑ４和过渡区沿轴向两侧流向轴承腔的泄漏量 Ｑ５，如
图４所示。

图 ４　轴向间隙泄漏图

Ｆｉｇ．４　Ｆｉｇｕｒｅｏｆａｘｉａｌｃｌｅａｒａｎｃｅｌｅａｋａｇｅ
　
由于齿轮为渐开线齿形，轮齿形状复杂增加了

计算轴向泄漏量时的计算量。为简化计算，本文将

沿轮齿两侧面轴向间隙流动简化为沿长为分度圆齿

厚 Ｓ，宽为齿顶圆半径 Ｒｅ与齿根圆半径 Ｒｉ之差的平
行板间隙流动，根据平行板间隙流动理论推导可得

Ｑ３＝
Ｒｅ－Ｒｉ
６μＳ

ｈ３２（ｐｓ－ｐ）－（Ｒｅ－Ｒｉ）ｈ２ｕ１ （３）

Ｑ４＝
Ｒｅ－Ｒｉ
６μＳ

ｈ３２（ｐ－ｐ０）－（Ｒｅ－Ｒｉ）ｈ２ｕ１ （４）

式中　ｈ２———轴向间隙　　ｕ１———分度圆线速度
过渡区沿轴向两侧经轴承向吸油腔的泄漏量

Ｑ５为
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Ｑ５＝
θ２ｈ

３
２

μｌｎ
Ｒｉ
Ｒｚ

（ｐ－ｐ０） （５）

式中　Ｒｚ———齿轮轴半径　　θ２———齿根夹角

２　过渡区压力求解

２１　过渡区压力方程
设流进、流出过渡区的流量为 Ｑ＋、Ｑ－，取整个

齿凹完全进入过渡区为时间起点 ｔ＝０，齿轮转角
φ＝ωｔ，在 ｄｔ时间内过渡区压力变化为 ｄｐ，则由可压
缩流体的连续性方程为

∑Ｑ＋ －∑Ｑ－ ＝
ｄＶ
ｄｔ
＋Ｖ
βｅ
ｄｐ
ｄｔ

（６）

式中　βｅ———液压油体积弹性模数
　Ｖ———齿凹的体积
将 Ｑ１、Ｑ２、Ｑ３、Ｑ４、Ｑ５代入式（６）可得

Ｑ１＋Ｑ３－Ｑ２－Ｑ４－Ｑ５＝
ｄＶ
ｄｔ
＋Ｖ
βｅ
ｄｐ
ｄｔ

由于齿凹的体积是固定的，所以
ｄＶ
ｄｔ
＝０，将ｄｐ

ｄｔ
＝

２πｎｄｐｄφ
代入式（６），则过渡区压力的微分方程整理

可得

ｄｐ
ｄφ
＝
βｅ
２π { [ｎＶ

ｂｈ３１
１２μＳｅ

＋
（Ｒｅ－Ｒｉ）ｈ

３
２

６μ ]Ｓ
（ｐｓ－２ｐ）－

θ２ｈ
３
２

６μｌｎ
Ｒｉ
Ｒｚ

}ｐ （７）

２２　过渡区压力计算
通过以上对齿轮泵过渡区压力变化的分析可

知，过渡区压力的变化主要与齿轮结构尺寸、轴向径

向间隙及高压区压力有关。由于齿轮泵工况及齿轮

结构参数已知，所以要求解过渡区压力微分方程必

须先求解出高压区压力 ｐｓ和径向间隙 ｈ１、轴向间隙
ｈ２，然后再求解微分方程。

由于很难准确推导高压油槽末端压力 ｐｓ的计算
公式且计算量大，因此可根据 ２３小节设计的试验
方案，在额定工况下测得压力 ｐｓ＝１８３１４ＭＰａ。根
据齿轮泵装配尺寸及加工工艺，可确定径向间隙 ｈ１
和轴向间隙 ｈ２。将齿轮泵结构参数及间隙 ｈ１、ｈ２和
高压区压力 ｐｓ代入微分方程（７），整理出过渡区压
力关于齿轮转角的微分方程为

ｄｐ
ｄφ
＝９９７×１０７－１２６４ｐ （８）

代入初始条件为：φ＝０ｒａｄ时，ｐ＝０ＭＰａ，则过渡区
压力 ｐ关于齿轮转角 φ的关系式可表达为

ｐ＝１２３４×１０７（１－ｅ－２２７８φ）

由侧板结构尺寸可知，过渡区齿轮转角为 ０≤
φ≤０５２ｒａｄ，根据式（８）可求得 φ＝０５２ｒａｄ时，ｐ＝
８１５２ＭＰａ。当齿轮转角 φ＞０５２ｒａｄ时，过渡区齿
凹与高压油槽接通进入高压区，齿凹内油液的压力

短时间内升高至１８３１４ＭＰａ；因此在齿凹由过渡区
向高 压 区 过 渡 时 压 力 突 变 为 Δｐ＝ｐｓ －ｐ＝
１０１６２ＭＰａ，如图５所示。

图 ５　过渡区压力理论计算曲线
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２３　齿轮泵试验系统

针对以上对齿轮泵内部流场的理论解析，建立

齿轮泵内部流场压力测试平台。通过在泵体相应位

置开孔的方法分别测量相应位置的压力值，用以验

证齿轮泵内部流场理论解析的正确性及有效性，并

为侧板结构的参数化研究提供齿轮泵性能测试平

台
［８～１４］

。该试验系统的液压原理如图６所示。

图 ６　齿轮泵压力测试系统液压原理图

Ｆｉｇ．６　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｉｎｃｉｐｌｅｄｉａｇｒａｍｏｆｇｅａｒｐｕｍｐ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｔｅｓｔｓｙｓｔｅｍ
１．上位机　２、６．压力传感器　３．流量传感器　４．温度传感器　

５．扭矩传感器　７．数据采集仪
　

依据侧板结构并结合齿轮泵具体尺寸，在泵体

不同位置打８个孔，分别用以测量过渡区压力和高
压区压力，泵体打孔位置如图７所示。

试验条件为额定工况：出口压力 ｐｏｕｔ＝２０ＭＰａ，
转速 ｎ＝２０００ｒ／ｍｉｎ，主动齿轮过渡区压力由测试点
１测得，高压油槽末端处压力由测试点 ２测得，压力
曲线如图８所示。

由于齿轮泵出口压力采用溢流阀控制，实际运

行中泵的出口压力在２０ＭＰａ上下有轻微波动，因此
各压力测试点测得的压力也有轻微波动。针对以上
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图 ７　齿轮泵泵体压力测试点打孔位置

Ｆｉｇ．７　Ｐｕｎｃｈｅｄｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｇｅａｒｐｕｍｐｐｕｍｐｂｏｄｙ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｔｅｓｔｐｏｉｎｔｓ
　

图 ８　过渡区与高压油槽末端压力曲线

Ｆｉｇ．８　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｃｕｒｖｅａｔｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｚｏｎｅ

ａｎｄｔｈｅｅｎｄｏｆｂａｌａｎｃｅｓｌｏｔ
　
情况，本文采用求平均值的方式获得各测试点的压

力，试验测得高压油槽末端处压力 ｐｓ≈１８３１４ＭＰａ。
当 φ＝０５２ｒａｄ时，过渡区的平均压力 ｐ≈

８２６０ＭＰａ，该试验值与理论解析计算结果的理论误
差仅为 １３１０％，充分验证了过渡区压力解析模型
的正确性。同时该数学模型也为侧板结构的参数化

研究提供了理论基础，试验系统作为优化结果的检

验平台可从实践方面完善理论模型。

３　阻尼结构参数化

３１　确定阻尼结构
通过第 ２节的分析可知，侧板过渡区压力突变

Δｐ过大的主要原因是单位时间内经径向间隙和端
面间隙向过渡区的补油量不足，致使过渡区压力建

立缓慢。由于径向、轴向间隙是确定的，所以解决该

问题的有效途径是在高压油槽末端增加阻尼槽结构

向过渡区补油。考虑到便于加工等问题，阻尼槽采

用 Ｖ型结构，如图９所示。
Ｖ型阻尼槽的横截面为等边三角形的三角槽，

其结构参数主要包括：阻尼槽包角 θ和等边三角形
三角槽边长 Ｌ，如图１０所示。侧板高压油槽末端增
加 Ｖ型阻尼槽结构后，过渡区增加了通过 Ｖ型阻尼

槽的流量 Ｑ６，如图１１所示。

图 ９　侧板阻尼槽优化方案

Ｆｉｇ．９　Ｓｉｄｅｓｄａｍｐｉｎｇｓｌｏｔｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｓｃｈｅｍｅ
　

图 １０　Ｖ型阻尼槽结构示意图

Ｆｉｇ．１０　ＳｃｈｅｍａｔｉｃｏｆＶｔｙｐｅｄａｍｐｉｎｇｔａｎｋｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
　

图 １１　阻尼槽轴向间隙泄漏图

Ｆｉｇ．１１　Ｆｉｇｕｒｅｏｆｄａｍｐｉｎｇｓｌｏｔａｘｉａｌｇａｐｌｅａｋａｇｅ
　

３２　阻尼结构参数化建模

根据该型号齿轮泵侧板结构分析，为保证齿轮

泵的容积效率，Ｖ型阻尼槽包角 θ≤３０°。针对 Ｖ型
阻尼槽结构并结合齿轮泵的具体结构，建立过渡区

压力变化的微分方程为

Ｑ１＋Ｑ３－Ｑ２－Ｑ４－Ｑ５＝
ｄＶ
ｄｔ
＋Ｖ
βｅ
ｄｐ
ｄｔ

　　（０≤φ≤０５２－θ）

Ｑ１＋Ｑ３＋Ｑ６－Ｑ２－Ｑ４－Ｑ５＝
ｄＶ
ｄｔ
＋Ｖ
βｅ
ｄｐ
ｄｔ

　　（０５２－θ＜φ≤０５２















）

（９）

通过三角槽的液体可视为短管流动，则高压腔

经过三角槽向过渡区补油的流量为

Ｑ６＝槡
３
４
ＣｄＬ

２ω２ｔ２

θ２
２
ρ
（ｐｓ－ｐ槡

） （１０）

式中　ω———齿轮转动角速度
Ｃｄ———短管流量系数
ρ———液压油密度
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将 Ｑ１、Ｑ２、Ｑ３、Ｑ４、Ｑ５、Ｑ６代入式（９）可得

ｄｐ
ｄφ
＝
βｅ
２π [ (ｎＶ

ｂｈ３１
１２μＳｅ

＋
Ｒｅ－Ｒｉ
６μ )Ｓ

（ｐｓ－２ｐ）－

　　
θ２ｈ

３
２

６μｌｎ
Ｒｉ
Ｒｚ

]ｐ 　（０≤φ≤０５２－θ）

ｄｐ
ｄφ
＝
βｅ
２π [ (ｎＶ

ｂｈ３１
１２μＳｅ

＋
Ｒｅ－Ｒｉ
６μ )Ｓ

（ｐｓ－２ｐ）＋

　　槡３
４
ＣｄＬ

２ω２ｔ２

θ２
２
ρ
（ｐｓ－ｐ槡

）－
θ２ｈ

３
２

６μｌｎ
Ｒｉ
Ｒｚ

]ｐ

　　（０５２－θ＜φ≤０５２





















 ）

（１１）
将径向端面间隙及侧板齿轮相关参数代入

式（１１）整理可得
ｄｐ
ｄφ
＝９９７－１２６４ｐ　（０≤φ≤０５２－θ）

ｄｐ
ｄφ
＝９９７－１２６４ｐ＋３４×１０６Ｌ (２ φ )θ

２

１８－槡 ｐ

　　（０５２－θ＜φ≤０５２













）

（１２）
３３　阻尼槽结构优化设计

通过对增加 Ｖ型阻尼槽结构的侧板建模分析
可知，过渡区压力 ｐ的变化是关于齿轮转角 φ、三角
槽边长 Ｌ和三角槽包角 θ的微分方程。理论上，该
微分方程可以求解出一组合理的阻尼槽结构尺寸使

过渡区压力突变最小，但是由微分方程的求解过程

可知求解计算量巨大，不适合工程应用
［１０～１６］

。

为此提出一种基于响应面函数的阻尼槽结构参

数化设计方法，其基本思路为：首先通过利用正交试

验设计法计算样本值；其次基于响应面函数方法建

立过渡区压力 ｐ与阻尼槽结构的三阶响应面函数
ｐ＝ｐ（Ｌ，θ，φ）；最后采用序列二次规划法，基于响应
面函数ｐ＝ｐ（Ｌ，θ，φ），以降低过渡区压力突变Δｐ为
优化目标，对阻尼槽结构进行优化设计。

（１）正交试验设计
由过渡区压力微分方程可知，因素数为 ３，因素

水平为４，试验次数为 １６次，过渡区压力试验结果
如表１所示。

（２）建立响应面函数
引入响应面方法技术，选取三阶响应面函数，表

达过渡区压力关于阻尼槽结构及齿轮转角的响应面

模型为

ｙ（ｘ１，ｘ２，ｘ３）＝ｃ１＋ｋ１ｘ１＋ｋ２ｘ２＋ｋ３ｘ３＋ｋ４ｘ
２
１＋

ｋ５ｘ
２
２＋ｋ６ｘ

２
３＋ｋ７ｘ１ｘ２＋ｋ８ｘ１ｘ３＋ｋ９ｘ２ｘ３＋

ｋ１０ｘ
３
１＋ｋ１１ｘ

３
２＋ｋ１２ｘ

３
３ （１３）

表 １　过渡区压力试验结果

Ｔａｂ．１　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｔｅｓｔａｎａｌｙｓｉｓｏｆｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｚｏｎｅ

试验序号 Ｌ／ｍｍ θ／ｒａｄ φ／ｒａｄ ｐ／ＭＰａ

１ ２００ ０１７ ０ ０

２ ２００ ０２９ ０１７ ６９６７８

３ ２００ ０４０ ０３５ ８３９４３

４ ２００ ０５２ ０５２ １０１７７１

５ ３３３ ０１７ ０１７ ６９６７８

６ ３３３ ０２９ ０００ ０

７ ３３３ ０４０ ０５２ １２９１８０

８ ３３３ ０５２ ０３５ １０３３７０

９ ４６７ ０１７ ０５２ １４５７３７

１０ ４６７ ０２９ ０３５ ９２１７３

１１ ４６７ ０４０ ０１７ ７１４１５

１２ ４６７ ０５２ ０００ ０

１３ ６００ ０１７ ０３５ ７７９３１

１４ ６００ ０２９ ０５２ １６８４８２

１５ ６００ ０４０ ０ ０

１６ ６００ ０５２ ０１７ ８４８７６

式中　ｃ１———常数项
ｋ１～ｋ１２———多项式系数

选取１０组数据对响应面模型进行校正，决定系
数 Ｒ２验证模型的精度，即

Ｒ２＝１－
∑
Ｎ

ｊ＝１
（ｙｒｓｍ（ｊ）－ｙ（ｊ））

２

∑
Ｎ

ｊ＝１
（ｙ（ｊ）－ｙ）２

（１４）

式中　ｙｒｓｍ（ｊ）———设计空间响应面值
ｙ（ｊ）———设计空间仿真值
ｙ———设计空间上各点仿真值的均值
Ｎ———设计空间上检验点的数量

检验误差决定系数 Ｒ２＝０９８９，这表示响应面
模型与仿真模型基本一致，过渡区压力 ｐ关于阻尼
槽结构及齿轮转角的响应曲面如图 １２所示。以此
响应面模型作为目标函数，可以有效降低阻尼槽结

构优化设计的计算量。

　　（３）Ｖ型阻尼槽结构优化设计
Ｖ型阻尼槽结构与径向力平衡槽高压分布角的

尺寸确定，需综合考虑各方面因素，其基本设计原则

就是在保证侧板受力平衡和力矩平衡和齿轮泵的容

积效率和机械效率的前提下，最大程度地降低过渡

区向高压区过渡时的压力突变。

根据设计原则，过渡区至高压区的压力突变是

有极限值的，即当齿轮转角 φ＝０５２ｒａｄ时，过渡区
压力 ｐ≤１４６４４ＭＰａ。由此建立 Ｖ型阻尼槽结构优
化设计的目标函数为

ｆ（ｘ１，ｘ２，ｘ３）＝ｙ（ｘ１，ｘ２，ｘ３）－１４６４４ （１５）
约束条件：０≤ ｘ１≤６０，０≤ｘ２≤０５２，０≤ｘ３≤
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图 １２　过渡区压力关于阻尼槽结构及齿轮转角的响应曲面

Ｆｉｇ．１２　Ｒｅｓｐｏｎｓｅｓｕｒｆａｃｅｏｆｄａｍｐｉｎｇｓｌｏｔｐｒｅｓｓｕｒｅｓｔｒｕｃｔｕｒｅａｎｄｇｅａｒａｎｇｌｅｏｆｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｚｏｎｅ
　
０５２。

优化算法：序列二次规划法（ＮＬＰＱＬ）。

３４　优化后结果比较分析

优化设计计算结果如表 ２所示，优化前当 φ＝
０５２ｒａｄ时，齿轮泵过渡区齿凹与径向力平衡槽接
通，过渡区向高压区过渡时的压力突变为 Δｐ为
１０１６２ＭＰａ，优化后压力突变为 Δｐ为 ３６７ＭＰａ，如
图１３所示。

表 ２　Ｖ型阻尼槽结构优化前后结果

Ｔａｂ．２　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＶｔｙｐｅｄａｍｐｉｎｇｇｒｏｏｖｅ

ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

结果 Ｌ／ｍｍ θ／ｒａｄ φ／ｒａｄ Δｐ／ＭＰａ

优化前 ０ ０ ０５２ １０１６２

优化后 ４７２８ ０４８７ ０５２ ３６７

图 １３　浮动侧板优化前后过渡区压力曲线

Ｆｉｇ．１３　Ｆｌｏａｔｉｎｇｓｉｄｅｐａｎｅｌｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒ

ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｚｏｎｅｐｒｅｓｓｕｒｅｃｕｒｖｅ
　
　　依据 Ｖ型阻尼槽结构尺寸优化结果加工侧板
并按照 ＪＢ／Ｔ７０４１—２００６要求进行齿轮泵台架试
验，将侧板优化前后齿轮泵的各项性能参数对比分

析，如表３所示。
　　由表３可知，侧板增加 Ｖ型阻尼槽结构优化设
计后，侧板压紧比由优化前１１５８下降至１１１７，降

表 ３　浮动侧板优化前后各项指标对比

Ｔａｂ．３　Ｉｎｄｅｘｃｏｎｔｒａｓｔｏｆｆｌｏａｔｉｎｇｓｉｄｅｐａｎｅｌ

ｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

结果
压紧比

ε

倾覆力矩

Ｍ／Ｎ·ｍ

压力突变

Δｐ／ＭＰａ

容积效率

ηｖ／％
噪声／ｄＢ

优化前 １１５８ １１８４ １０１６２ ９２８０ ９１２４

优化后 １１１７ ８５８ ３６７０ ９１９８ ８９７１

幅为 ３５４％，该压紧比足够保证侧板压紧在齿轮端
面；倾覆力矩由优化前 １１８４Ｎ·ｍ降至８５８Ｎ·ｍ，
降幅为 ２７５３％。虽然齿轮泵容积效率有所下降，
由优化前的９２８０％下降至９１９８％，但是过渡区压
力突变由优化前的１０１６２ＭＰａ下降至３６７ＭＰａ，齿
轮泵噪声由优化前的９１２４ｄＢ下降至 ８９７１ｄＢ，降
幅为１６８％。

针对齿轮泵耐久性试验，按照 ＪＢ／Ｔ７０４１—２００６
中的耐久性试验方案：在 ２台泵上分别进行超载试
验１００ｈ和冲击试验 ４０万次。试验结果表明，２台
齿轮泵容积效率分别下降为 ８９９１％、８９１９％，满
足规定要求的耐久试验后，齿轮泵容积效率不应低

于规定值３个百分点的要求。同时将齿轮泵拆卸侧
板、齿轮、轴承等关键零部件无异常情况和其他形式

的损坏。

４　结论

（１）通过对扩大高压区的齿轮泵过渡区流场的
解析，建立了过渡区压力变化的微分方程，分析了过

渡区压力变化规律，得出过渡区压力变化与侧板阻

尼结构之间的参数化关系。

（２）高压油槽末端增加 Ｖ型阻尼槽结构，不仅
可有效降低过渡区至高压区的压力突变，还能减少

侧板倾覆力矩，增加侧板平衡。为得到最佳侧板 Ｖ
型阻尼槽结构尺寸，提出了基于响应面方法的 Ｖ型
阻尼槽结构尺寸优化设计方法，该方法简化计算过

程，有效降低计算量，更能满足工程实际应用。
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