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内齿轮泵实体 ﹤﹢﹥的集成方法

李玉龙 刘 

【摘要】 为弥补现行内齿轮泵 ＣＡＤ运用上的缺陷，基于 ＵＧ三维开发平台，建立了一个能自行修改参数的通

用优化设计模型，并给出离散型、整数型设计变量处理上的技巧；依据该模型的优化结果，驱动该泵实体模型的建

立或实时更新过程是全参数化和自动化的；最后实例验证了方法、技巧的正确性和通用性。
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引言

渐开线内啮合齿轮泵（称为“内齿轮泵”）相对于

外啮合齿轮泵，由于具有流量和压力脉动小、容积效

率高、机械噪声小、结构紧凑而体积小等诸多优点，

目前在机械工业中得到广泛的应用。内齿轮泵的设

计不仅需要考虑内啮合齿轮传动在安装、加工过程

中发生的众多干涉现象和加工刀具的影响，而且还

要考虑到该泵本身的众多性能要求。由此可见，该泵

的设计较外啮合要复杂得多［１］
。传统的“试凑设计→

校核→调整设计”的工作流程繁琐而粗糙，很难得到

最佳设计方案，即使目前涉及该泵的少量优化设计

报道，也多局限在求解变位系数的传动设计上，这显

然不能满足内齿轮泵的快速发展要求。目前三维技

术已经达到相当高的水平，本文利用其实现内齿轮

泵在给定规格要求下集设计、分析和三维建模等参

数化和自动化的集成开发。

 工作原理和集成 ﹤﹢﹥开发流程

内齿轮泵工作原理如图 １右上角的泵截面结构

简图所示［２］
，在一对相互啮合的具有渐开线齿形的

小齿轮 １和大齿轮 ３之间，通过月牙板 ４将吸油腔

５与排油腔 ２隔开，左右两侧配以浮动侧板。当主动

轮 １按图 １示的角速度 犽１方向旋转时，从动轮 ３



也



以相同 犽２方向旋转，这样图中上侧齿间的密闭容积

将逐渐扩大而通过吸油腔 ５吸油；图中下侧齿间的

密闭容积将逐渐缩小而通过排油腔 ２排油。内齿轮

泵正是利用这些密闭容积周期性缩小和扩大，从而

实现将机械能转化为工作油液的输出压力能。

内齿轮泵的设计，一般以作为其规格参数的输

出压力 牘（ＭＰａ）、流量 爯（ｍＬ燉ｍｉｎ）、转速 牕作为原

始的设计要求［２］
，虽然描述内齿轮泵结构参数很多，

但是决定其形状和大小的全局参数，仍是作为其核

心部件的一对内啮合齿轮的几何参数和传动参数，

即模数 牔、大小齿轮齿数 牫１和 牫２、大小齿轮径向变

位系数 牨１和 牨２（或者为 牨１与中心距变动系数 牪）。

所研究的实体开发集成 ＣＡＤ，是利用 ＵＧ燉

ＣＡＤ的数据主模型，实现内齿轮泵在任意 牘、爯和 牕

要求下的设计、建模、绘图、ＣＡＭ加工、ＣＡＥ分析和

运动仿真等一体化的参数化和自动化作业，图 １描

述的是该集成 ＣＡＤ的流程图。

图 １ 泵的截面结构简图和集成 ＣＡＤ流程图

Ｆｉｇ．１ Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｕｓｅｄｆｏｒｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇｔｈｅ

ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｓｅｃｔｉｏｎｇｅｏｍｅｔｒｙａｎｄｉｎｔｅｇｒａｔｉｖｅ

ＣＡＤｐｒｏｇｒｅｓｓｏｆｔｈｅｐｕｍｐ

 优化模型

 目标函数

排量是内齿轮泵设计所追求的主要目标之一，

就是在给定 牘、爯和 牕要求下的符合各种设计要求

的泵单位排量的体积 爡爼最小化。从图 １可以看出，

大齿轮 ３的体积爼决定了该泵的体积。不同加工方

法影响着大小齿轮几何尺寸计算的公式不同，目前

大齿轮的加工方法主要为插齿，小齿轮主要为滚齿

和插齿，就插大齿轮和滚小齿轮，给出单位排量下的

大齿轮 ３的体积 爡爼的计算过程中的一些关键公

式［３］
，其中本文所有长度的单位均为 ｍｍ，角度单位

均为（°）。

犜′０２、牄、牄牠、爼和 爡爼的计算式为

ｉｎｖ犜′０２＝ｉｎｖ犜＋２（牨２－牨０２）ｔａｎ犜燉（牫２－牫０２） （１）

其中 ｉｎｖ犜′０２＝ｔａｎ犜′０２－犜′０２ ｉｎｖ犜＝ｔａｎ犜－犜

式中 犜′０２——插大齿轮的啮合角 犜——压力角

牫０２——插大齿轮的刀具齿数

牨０２——插大齿轮的径向变位系数

牄＝爯燉｛牕｛π［２牜１（牎牃１＋牎牃２）＋牎
２
牃１－牜１牎

２
牃２燉牜２－

（１－牜１燉牜２）牘
２
牄燉１２］｝｝ （２）

式中 牄——齿轮的宽度 牘牄——基节

牎牃１、牎牃２——小、大齿轮的齿顶高

牜１、牜２——小、大齿轮的节圆半径

牄牠＝牘牜牃２牄燉（牄［犲牄］）＝牘牜牃２燉［犲牄］ （３）

式中 牄牠——大齿轮的壁厚

牜牃２——大齿轮的齿顶圆半径

［犲牄］——齿轮材料的许用抗拉应力

爼＝π（牄牜牃２＋牄牠）
２

（４）

单位排量下大齿轮 ３的体积为

爡爼＝牕爼燉爯 （５）

 约束函数

在内啮合齿轮传动的设计过程中，要避免在传

动、安装、加工过程中发生各种干涉现象，和满足以

下性能方面和几何方面的多种限制条件［１，３～４］
，并据

此建立其优化模型的约束函数。

 传动质量约束

为保证齿轮传动的连续性［４］
，对重合度 犡有如

下的要求

犡＝［牫１（ｔａｎ犜牃１－ｔａｎ犜′）－牫２（ｔａｎ犜牃２－ｔａｎ犜′）］燉

（２π）≥１２

式中 犜′——大、小齿轮传动的啮合角

犜牃１、犜牃２——小、大齿轮齿顶圆的压力角

为了提高齿轮副的强度，就必须尽量达到大小

齿轮等强度，实现齿轮副的等滑动率（即 犣２１＝１），是

提高齿轮副齿面强度的重要条件，同时在整个啮合

区，齿根部的滑动率为最大，并且小齿轮齿根部的滑

动率比大齿轮齿根部的滑动率大。有关许可滑动率

［犣１］和［犣２］的定义见文献［４］。

小、大齿轮节圆的圆周速度 牤１、牤２为

牤１＝３．３×１０
－５
π牕牫１牃′燉（牫２－牫１）

牤２＝３．３×１０
－５
π牕牫２牃′燉（牫２－牫１）

式中 牃′——小、大齿轮的实际中心距

小齿轮的滑动率要求为

犣１ｍａｘ＝
（ｔａｎ犜′－ｔａｎ犜牃２）（牫２燉牫１－１）燉（牫２燉牫１）

［（１－牫２燉牫１）燉（牫２燉牫１）］ｔａｎ犜′＋ｔａｎ犜牃２
≤
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［犣１］＝ｉｆ（牤１≤１．５）（８）ｅｌｓｅ（牤１≤３）（６）

ｅｌｓｅ（牤１≤１０）（４）ｅｌｓｅ（牤１≤２５）（３）ｅｌｓｅ（１．５）

大齿轮的滑动率要求为

犣２ｍａｘ＝
（ｔａｎ犜牃１－ｔａｎ犜′）（牫２燉牫１－１）

（牫２燉牫１－１）ｔａｎ犜′＋ｔａｎ犜牃１
≤［犣２］＝

ｉｆ（牤２≤１．５）（８）ｅｌｓｅ（牤２≤３）（６）

ｅｌｓｅ（牤２≤１０）（４）ｅｌｓｅ（牤２≤２５）（３）ｅｌｓｅ（１．５）

小、大齿轮的等滑动率要求为

犣２１＝燏犣２ｍａｘ燉犣１ｍａｘ燏≈１

几何压力系数要求两相啮合齿轮在啮合点处有

共有的系数，所以大小齿轮具有相同的几何压力系

数 犺，并以大齿轮的齿顶点进入啮合时为最大

犺ｍａｘ
［４］
，则有

犺ｍａｘ＝犜′ ｔａｎ犜′燉［牜
２
牄２ｔａｎ

２
犜牃２－牜牄２（牜牄２－牜牄１）ｔａｎ犜′ｔａｎ犜牃２槡 ］

式中 牜牄１、牜牄２——小、大齿轮的基圆半径

得几何压力系数的要求为

犲爣ｍａｘ＝０．５６４牂爠犺ｍａｘ 牄牘（牜牃１－牜牊１槡 ）燉爧牃′≤犲爣爮

式中 牂爠—— 材料的弹性系数，对钢可取 牂爠＝

１８９８（Ｎ燉ｍｍ
２
）
１燉２

犲爣ｍａｘ——产生的最大接触应力

犲爣爮—— 材料的许用接触应力，取 犲爣爮＝

１０００Ｎ燉ｍｍ
２

爧——轮齿瞬时接触线的长度，取 爧＝０８牄

牜牊１——小齿轮的根圆半径

 疲劳强度约束

为保证齿轮传动的可靠性［３］
，必须满足的弯曲

强度要求为

牔－１２．６
３

牔爦爴１牁爡爳爳
２
爡ｌｉｍ燉（牄牫１犲爡ｌｉｍ槡 ）≥０

必须满足的接触强度要求为

２牜１－７６６
３

２牜１牫１爦爴１（牫２燉牫１－１）爳
２
爣ｌｉｍ燉（牄牫２犲

２
爣ｌｉｍ槡 ）≥０

其中 爴１＝０．５牄牘（牜
２
牃１－牜

２
牊１）

式中 爦——载荷系数，取 爦＝１６

牁爡爳——复合齿形系数，取 牁爡爳＝５４

犲爣ｌｉｍ——试验齿轮的接触疲劳极限应力，取

１５００Ｎ燉ｍｍ
２

爳爣ｌｉｍ——接触强度计算最小安全系数，取１２

犲爡ｌｉｍ——试验齿轮的弯曲疲劳极限应力，取

４５０Ｎ燉ｍｍ
２

爳爡ｌｉｍ——弯曲强度计算最小安全系数，取 １５

爴１——作用在小齿轮上的扭矩，Ｎ·ｍｍ

 避免齿轮传动干涉约束

齿轮传动主要应避免插大齿轮中的范成顶切、

插大齿轮中的径向切入顶切、大齿轮啮合传动中的

过渡曲线干涉、啮合传动中的齿廓重叠干涉、滚齿小

齿轮中的过渡曲线干涉以及滚小齿轮中的根切，限

于篇幅要求，这部分的相关内容和公式描述，请参阅

文献［１，３～４］。

 必要的几何约束

必要的几何约束主要包括大小齿轮齿顶的厚度

要求、大齿轮的齿顶圆必须大于其基圆的要求、模数

及刀具与大齿轮的啮合角的取值范围、齿数的取值

范围、变位系数的取值范围、中心距变动系数的取值

范围等。同样限于篇幅要求，这部分的相关内容和公

式描述，请参阅文献［１，３～４］。

 优化模型

考虑到 犜′０２的求解以及滑动率的等式约束处理，

通过在目标函数中增加适当的罚函数，可以简化对

它们的处理。为此，分别构造罚函数

爡犜′０２＝燏ｔａｎ犜′０２－犜′０２－ｔａｎ犜＋犜－

２（牨２－牨０２）ｔａｎ犜燉（牫２－牫０２）燏

爡犣＝燏犣２１－１燏

为解决 牔的离散取值和 牫１、牫２、牫０２的整数取值

与 ＵＧ优化模块只适用于连续变量之间的矛盾，可

以利用 ＵＧ的逻辑判断语句，将 牔、牫１、牫２、牫０２的标准

取值转化为以下的 牔牜、牫牜１、牫牜２、牫牜０２连续取值，其中

ＵＧ的 ｃｅｉｌ（牫牜１）与 ｆｌｏｏｒ（牫牜１）取整函数，分别表示取

与 牫牜１最为接近的上、下整数，例如：ｃｅｉｌ（１０３）＝１１，

ｆｌｏｏｒ（１０３）＝１０。

牔＝ｉｆ（（４牔牜－ｆｌｏｏｒ（４牔牜））＜＝０．５）（ｆｌｏｏｒ（４牔牜）燉４）

ｅｌｓｅ（ｆｌｏｏｒ（４牔牜）燉４＋０．２５）

牫１＝ｉｆ（（牫牜１－ｆｌｏｏｒ（牫牜１））＜＝０．５）

（ｆｌｏｏｒ（牫牜１））ｅｌｓｅ（ｃｅｉｌ（牫牜１））

牫２＝ｉｆ（（牫牜２－ｆｌｏｏｒ（牫牜２））＜＝０．５）

（ｆｌｏｏｒ（牫牜２））ｅｌｓｅ（ｃｅｉｌ（牫牜２））

牫０２＝ｉｆ（（牫牜０２－ｆｌｏｏｒ（牫牜０２））＜＝０．５）

（ｆｌｏｏｒ（牫牜０２））ｅｌｓｅ（ｃｅｉｌ（牫牜０２））

则内齿轮泵优化设计的最终模型可整理为

ｍｉｎ爡＝爞牔爡爼＋爞犜′０２爡犜′０２＋爞犣爡犣

┨＝［牔牜，牫牜１，牫牜２，牨１，牪，犜′０２，牫牜０２］
Ｔ烅

烄

烆牋（牏）≥０

式中 爞犜′０２、爞牔、爞犣——对应罚函数的惩罚系数，用

以描述各个分目标函数在总

目标函数中的重要程度

ＵＧ软件的优化模块，适用于中、小规模的优化

模型，系统会自动根据优化模型的类型和规模，选择

适宜的优化算法。限于篇幅要求，ＵＧ优化模块具体

的使用，请参阅文献［５］。

 大小齿轮参数化实体模型

要创建大小齿轮的参数化实体模型，必须先要
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绘制图 ２所示的形成大小齿轮的齿形轮廓。小齿轮

齿形轮廓由曲线 １、２、３、４、５、６封闭组成（图 ２ａ）；大

齿轮齿形轮廓由曲线 １、２、３、４封闭组成（图 ２ｂ）；由

它们分别形成的大小齿轮的齿形轮廓可生成相应的

齿形面，并进而拉伸成大小齿轮的齿形实体，最后分

别阵列出相应 牫２、牫１齿数的齿形实体
［６］
。

图 ２ 大小齿轮实体的创建步骤和轮齿几何示意图

Ｆｉｇ．２ Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｕｓｅｄｆｏｒｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇｃｒｅａｔｉｎｇ

ｐｒｏｃｅｓｓｏｆｉｎｎｅｒａｎｄｏｕｔｅｒｇｅａｒ’ｓｓｏｌｉｄ

ｍｏｄｅｌａｎｄｇｅｏｍｅｔｒｙｒｅｌａｔｉｏｎ

（ａ）小齿轮 （ｂ）大齿轮

大小齿轮的齿形轮廓是创建实体模型的关键。

ＵＧ软件所提供的规律曲线，可以很方便地用于上

述曲线的绘制，限于篇幅这里仅以小齿轮的轮齿齿

廓 ２和大齿轮的轮齿齿廓 １的绘制进行说明。在使

用规律曲线绘制这些曲线之前，必须在 ＵＧ的表达

式窗口中，针对图 ２中小齿轮的犺变量和大齿轮的犤

变量，首先建立它们在图 ２位置下各自的坐标方程

式。小齿轮轮齿齿廓 ２上的任一 牕点的坐标方程式

的建立过程为：设取值范围在 ０～１之间的一个内置

变量 牠的初始值为 ０，由齿顶点压力角的计算公式

犜牃１＝ａｒｃｃｏｓ（牜牄１燉牜牃１）

可计算出任一 牕点处的压力角为

犜牏１＝牠犜牃１

计算出任一 牕点处的半径

牜牏１＝牜牄１燉ｃｏｓ犜牏１

由 犜和 犜牏１的渐开线函数

ｉｎｖ犜＝ｔａｎ犜－犜 ｉｎｖ犜牏１＝ｔａｎ犜牏１－犜牏１

得夹角

犺＝（π＋４牨１ｔａｎ犜）燉牫１－２（ｉｎｖ犜牏１－ｉｎｖ犜）

则可计算出任一 牕点的 牨、牪、牫轴向坐标值

牨牅１＝牨牅０１＋牜牏１ｓｉｎ（０．５犺）

牪牅１＝牪牅０１＋牜牏１ｃｏｓ（０．５犺） 牫牅１＝０

在 ＵＧ的规律曲线操作窗口中，通过分别定义

变量 牠、牨牅１、牪牅１、牫牅１后，系统就会自动绘制出一个基于

最优设计变量 牔
（）
、牫

（）
１ 、牫

（）
２ 、牫

（）
０２ 、牨

（）
１ 、牪

（）的小

齿轮轮齿的参数化齿廓 ２
［６］
。大齿轮齿形轮廓的参

数化曲线 １的创建过程，除 犤与 犺的表达有所不同

外，其余的与创建小齿轮的过程完全一致，犤表达式为

犤＝（π＋４牨２ｔａｎ犜）燉牫２－２（ｉｎｖ犜牏２－ｉｎｖ犜）

 参数化实体装配模型

内齿轮泵装配模型的建立，首先要实现的是内

外齿轮的正确啮合关系，图 ３所示的 牨牗牪坐标系为

内齿轮泵的绝对坐标系；牨２牗２牪２和 牨１牗１牪１坐标系分

别为大小齿轮的相对坐标系。前述大小齿轮的建模，

考虑的是如图 ２所示的 犺０１＝犺０２＝０的静态位置。在

保证 牨１牗１牪１与 牨牗牪的共坐标原点和 牨２牗２牪２与 牨１牗１牪１

正确的实际中心距 牃′后，再取小齿轮的 牪１轴与 牪轴

间的夹角为 犺０１；大齿轮的 牪２轴与 牪轴间的夹角为

犺０２＝（犺０１牫１＋π）燉牫２。基于大小齿轮的装配模型，即可

“由内向外”逐步展开内齿轮泵的浮动侧板、传动轴、

壳体、键、轴承、端盖、联接螺栓等其他部件的设计和

建模；不断改变犺０１的值，还可得到大小齿轮旋转的运动

仿真。

图 ３ 内齿轮泵的装配设计示意图

Ｆｉｇ．３ Ｓｋｅｔｃｈｍａｐｕｓｅｄｆｏｒｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇａｓｓｅｍｂｌｙｄｅｓｉｇｎ

ｏｆｉｎｔｅｒｎａｌｅｎｇａｇｅｍｅｎｔｉｎｖｏｌｕｔｅｇｅａｒｐｕｍｐ

 实例计算

以ＶＩＣＫＥＲＳ公司的ＧＰＡ泵
［７］的技术参数：牘＝

１０ＭＰａ、爯＝２５０００ｍＬ燉ｍｉｎ、牕＝１０００ｒ燉ｍｉｎ作为

计算原型，并且大、小齿轮的材料均采用 ４０Ｃｒ。优

化分为 ２种情况来进行，表 １为具体优化结果。

表  不同情况下实例优化结果

． ┅┉│━┇┈┊━┉┈┄┇━┍│┅━┃┇┃┉┈

参数 情况 １ 情况 ２

牔 ３ ２．７５

牫１ １３ １６

牫２ １９ ２６

牫０２ １０ １１

牪 ０．１０７ ０．１６１

牨１ ０．７４７ ０．８０１

牨２ ０．９３５ ０．９８１

犜′０２ ３５．０１９ ３１．５６２

牄 ３５．７８７ ３４．１６３

犣２１ ０．４６５ ０．９４６

爡爼 ６．４３６ ８．２１７
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情况 １：考虑设计变量的离散、整数型取值及不

考虑 犣２１。

情况 ２：考虑设计变量的离散、整数型取值及考

虑 犣２１。

本文在有关疲劳强度的约束方面，采用的是弯

曲强度和接触强度的简化计算公式，还应进行强度

校核，并根据校核结果重新调整相应的约束条件，但

由于在表 １所示的最终参数下，弯曲强度和接触强

度均符合要求，故本实例省略了强度的校核部分。

 结论

（１）实例计算情况 １下，齿数比的优化结果为

１３∶１９，这与 ＧＰＡ泵的齿数比完全一致
［７］
；并与德

国 ＶＯＩＴＨ公司 ＩＰ泵的 １３∶２０的齿数比也基本一

致［７］
。

（２）情况２下，因兼顾到犣２１的约束要求，所以其

单位排量的体积将有所增加，并且基本参数的优化

值也有较明显的变化。为此，可以认为 ＧＰＡ泵和ＩＰ

泵的设计中，虽然 犣１ｍａｘ和 犣２ｍａｘ各自都在许可范围内，

但显然没有将等滑动率的设计要求作为产品设计的

主要目标。

（３）结合 ＵＧ优化模块的开放性，所描述的优

化模型在现有的优化模型基础上，用户可以很方便

地自行增删分目标函数和通过惩罚系数改变相关权

重（例如增加流量脉动控制等）、约束函数（例如删除

滑动率要求等）、设计变量（例如将刀具的变位系数

牨０２增加为设计变量和把牫０２作为固定变量等）以及修

改它们的具体定义。
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（２）选择诱导轮螺距变化规律应主要考虑两个

方面：出口螺距变化应比较平缓；诱导轮圆周包角不

宜过大。

（３）经验证，本文以结论（１）中两个条件为依

据，推导出的诱导轮基本结构参数（叶片进口角、入

口螺距、叶片出口角、出口螺距、轮缘直径等）的计算

方法是可行的。
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