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基于有限元分析的机油泵卡死现象设计改进

杜宝江，　丁鹏鹏，　于亚君，　陈宇翔
（上海理工大学 机械工程学院，上海　２０００９３）

摘要：针对机油泵在试生产中遇到的卡死现象进行分析．利用有限元分析软件犃狀狊狔狊，结合实际经

验，采用了一种更全面的分析方法，得到机油泵在极限实验状态下的相关分析数值，找出造成卡死

的主要因素为从动轴和从动齿轮的尺寸公差设计不合理．根据此原因，采取相应的方法进行设计改

进，并通过实验对改进方案进行验证，最终证明了分析结论的合理性．
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　　机油泵是汽车发动机的重要组成部件之一，其

保证机油在润滑油路中不断循环．某汽车配件公

司在对设计的试生产机油泵进行极限条件（转速

６５００狉／犿犻狀、油温１４０℃）实验过程中发现，约有

２５％的机油泵会出现从动部分卡死现象，从动齿轮

不能绕从动轴转动，直接导致机油泵无法正常工作．

本文对此卡死现象进行分析研究．

我国在泵类机械方面的设计能力相对薄弱，主

要是参照国外的设计经验，进行理论分析少．近几年

国内也开始重视将有限元技术应用到机油泵产品的

设计中去，但是，主要集中在对机油泵内流场或者结

构强度的分析上，忽视了诸如油膜厚度等因素在机

油泵设计中的影响．本文基于对产品故障分析的基

础上，结合实际经验，利用有限元分析软件犃狀狊狔狊对
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内流场方面进行了计算，并以润滑油膜的分析作为

重点，综合地剖析机油泵的运行状况，找出故障原

因，同时也为机油泵有限元设计改进提供了一种新

的思路．

１　有限元分析方法

本文研究的机油泵为齿轮式机油泵，从动齿轮

与从动轴的配合为间隙配合，其结构如图１所示．机

油泵在运转状态下，不同位置的油压不同，导致力的

不平衡，从而造成从动齿轮发生侧移，并且从动齿轮

受到驱动齿轮传递的驱动力，进一步加剧了从动齿

轮的各个方向上的受力不均．除此之外，机油温度的

变化也是影响机油泵各部分变形的一个重要因素，

这些都可能导致部件之间接触磨损．根据机油泵的

工作原理以及对故障实物的初步分析，得出可能影

响机油泵卡死的主要因素为温度和油压，以此作为

研究方向进行分析．

图１　机油泵机构图

犉犻犵．１　犛狋狉狌犮狋狌狉犲狅犳狅犻犾狆狌犿狆

　　机油泵的分析涉及流场、温度场及受力等多方

面因素［１］．在实际的运算过程中，很难将所有情况在

同一个模型中同时进行分析．本文采用先单一要素

分析后将各要素综合处理的分析思路，首先进行流

固耦合的内流场计算，得到油腔内压力的分布状况，

进而将压力结果作为条件应用到热力耦合的计算

中，最终实现对机油泵的全面分析．

１．１　内流场分析

采用犃狀狊狔狊中犆犉犡模块的流固耦合方法对机

油泵的流场作数值模拟分析．在对内流场进行分

析之前，应首先确定机油泵内部流体的流动状态，

而雷诺数犚犲是判断流体流动状态的一个重要

参数．

犚犲＝
狏犇
γ

（１）

式中，狏代表流体的平均流速；犇代表水力直径；γ

代表流体的运动黏度．

从数值上对流体流动状态进行分析，当雷诺数

犚犲≤２３００时，流体的流动为层流流动；当雷诺数

犚犲≥４０００时，流体的流动为湍流流动；而当

２３００＜犚犲＜４０００时，流体的流动介于层流流动与

湍流流动的过渡区间．根据式（１）计算可得，本文所

研究的机油泵内部流动雷诺数远大于湍流流动的临

界雷诺数４０００，所以，机油泵内流场的流动为复杂

的湍流状态［２］．

犪．流体计算域边界条件．

软件中流体的属性参照实际机油的相关参数进

行设置，参考压力为１０１犽犘犪．由于标准犽ε模型对

所有的流动问题都有比较好的普适性，对于多数流

动类型来说，它的精度都处于多种湍流模型的中游

水平，并且其收敛性比多数湍流模型要好，计算速度

也稍微快一些，因此，犜狌狉犫狌犾犲狀犮犲选项中选择犽ε模

型［３］．犽为湍动能，ε为湍流耗散率．

犫．固体计算域边界条件．

对于齿轮转子来说，在犃狀狊狔狊犠狅狉犽犫犲狀犮犺软件

的犅犪狊犻犮犛犲狋狋犻狀犵狊选项中，选择计算域的类型为侵入

式固体域，另外，给定转速狉＝６５００狉／犿犻狀．

犮．其它条件的设置．

对于机油泵内流场与壳体相接触的固定壁面设

置为无滑移、光滑、绝热的壁面．模拟过程中机油恒

温，为１４０℃．湍流动能、动能耗散项、动量方程均采

用二阶迎风格式离散．在进行迭代计算时，迭代方式

选择亚松弛迭代［４］．湍流模型采用犽ε模型，控制方

程采用 犖犪狏犻犲狉犛狋狅犽犲狊方程，压力速度耦合采用

犛犐犕犘犔犈算法
［５］．

内流场的分析结果反映出机油泵在运行时作用

于不同齿轮面的油压和流速大小有所差异，如图２

和图３所示，这就需要在后续热力耦合分析时，针对

不同的受力面设置不同的油压参数，而各受力面的

油压具体数值通过上述分析结果获取．

为验证内流场分析结果的可靠性，对机油泵出

口油压以及出口流量进行实验，将得到的实验数据

与分析数据进行对比，比较结果如表１所示．实验数

据与分析数据的偏差较小，故对内流场的分析过程

合理，分析结果接近真实值．

１．２　热力耦合分析

在分析的过程中，采用了适当的假设来简化计

算，同时利用参数化方法，缩短变量频繁设置的时

间，提高自动化程度．

０７２
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图２　机油泵油压分布云图

犉犻犵．２　犎狔犱狉犪狌犾犻犮犮狅狀狋狅狌狉狊狅犳狅犻犾狆狌犿狆

图３　机油泵流速分布云图

犉犻犵．３　犞犲犾狅犮犻狋狔狅犳狅犻犾犮犺犪犿犫犲狉

表１　仿真数据与实验数据比较表

犜犪犫．１　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狋犪犫犾犲狅犳犲狓狆犲狉犻犿犲狀狋犪犾犱犪狋犪

犪狀犱犪狀犪犾狔狋犻犮犪犾犱犪狋犪

出口油压／犽犘犪

实验数据 分析数据

出口流量／犔·犿犻狀－１

实验数据 分析数据

４９３ ４６９ ８４．５３ ７９．７８

１．２．１　模型的简化

根据圣维南原理对模型进行适当简化，去除一

些倒角以及泵体多余部分．对于像圆柱、圆环等结

构，在网格划分时网格形状往往比较错乱，为解决这

一问题，在对网格进行划分前将模型进行分块处理，

处理后的网格划分结果如图４所示．由相关的研究

得知，机油泵在运转过程中可将从动齿轮与从动轴

之间的油膜视为具有一定的刚度，能够承受比较大

的径向力，而且随着转速的增大，油膜能承受的径向

力也增大，在承受同样载荷的情况下，发生的偏移量

也会变小［６］．针对油膜的这一特性，在分析时将油膜

模型简化，在两配合面间添加一弹性模量较大弹簧

条件来模拟油膜的作用．

１．２．２　间隙配合的设置

　　在犃狀狊狔狊软件中，模型间的间隙量和过盈量的

图４　网格划分

犉犻犵．４　犌犻狉犱犱犻狊狋狉犻犫狌狋犻狅狀

设置通常有两种方法．一种是通过将配合条件设置

为犳狉犻犮狋犻狅狀犪犾模式来设置，其中，参数狅犳犳狊犲狋的数值

即为相应的间隙量和过盈量的值．另一种方法是在

模型建立时，直接通过尺寸上的数值设定来反映模

型间的间隙量和过盈量．相比第二种方法，第一种方

法不需要在建模时考虑公差的问题，能够通过修改

狅犳犳狊犲狋中的数值方便地调整间隙量，省去了重新修

改模型的时间，而且计算结果的准确性更高．

１．２．３　温度场的设置

根据相关文献及部分实验数据，从动轴与从动齿

轮的间隙为０．０１４犿犿，取油膜温度为２２０℃，以此为

参考，采取适当的函数关系来反映正常运行时的油膜

温度与原始油膜厚度的关系，进行参数化设置．油腔

内的油温则取极限工作状态下的１４０℃，泵体表面的

对流换热系数设置为１５００犠／（犿２·℃）．温度场的

分析结果如图５所示，由于从动轴与从动齿轮存在

高速的相对旋转，而且与机油接触部分较少，散热条

件差，所以，从动轴的温度相对于其它结构的温度也

较高．

图５　从动部分温度场

犉犻犵．５　犜犲犿狆犲狉犪狋狌狉犲犱犻狊狋狉犻犫狌狋犻狅狀狅犳犱狉犻狏犲狀狆犪狉狋

１．２．４　油压及扭矩的设置

油压在前面内流场的分析中已经得到，仅需要

将其添加到从动齿轮上即可．通过实验得到驱动轴

所受的扭矩犜＝２．３８犖·犿．根据材料力学知识，驱

１７２
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动齿轮带动从动齿轮匀速转动视为驱动齿轮在啮合

点给从动齿轮一个与输入扭矩大小相等的力矩

犜１，即

犜＝犜１＝犉狋 （２）

式中，犉为啮合点受到的垂直于啮合表面的力；狋为

通过犉方向的直线与从动齿轮中心的垂直距离
［５］．

代入相应的狋，可计算得啮合力犉＝１５１．１１犖．

２　结果分析

２．１　数据分析

从图６变形结果的矢量图可以看出，在温度升

高的影响下，从动轴和从动齿轮都发生热膨胀，而且

从动部分上端面没有约束，所以，向上的变形量会较

大．机油泵不同部件的材料不同，导致机油泵从未运

行状态到运行状态的过程中，因膨胀程度的不同而

造成各个部件之间的配合量发生变化．

图６　从动部分的变形矢量图

犉犻犵．６　犇犲犳狅狉犿犪狋犻狅狀狏犲犮狋狅狉狅犳犱狉犻狏犲狀狆犪狉狋

　　在最初设计时，从动轴和从动齿轮孔径的设计

尺寸分别为Φ１６
＋０．０６１
＋０．０４６犿犿和Φ１６

＋０．０９２
＋０．０７１犿犿．从动轴

轴面和从动齿轮内孔间隙量的取值范围为０．００５～

０．０２３犿犿．根据此取值范围，对从动齿轮与从动轴

的初始间隙进行间隔取值及参数化设置，通过前文

中热力耦合计算得到运行后间隙量的数值情况，如

图７所示．从分析结果可以看出，当原始间隙为

０．００５～０．０１犿犿时，变形后间隙量已几乎消失，此

时的从动齿轮与从动轴发生边界摩擦，导致接触部

分迅速升温，破坏接触面，极有可能造成从动齿轮与

从动轴卡死．因此，原设计的从动齿轮与从动轴的尺

寸公差不合理，需改进．

参考滑动轴承的设计，在使用过程中为使磨损

降到最低程度，同时减小对装配、制造误差的敏感性，

图７　运行前后从动轴轴面和从动齿轮内孔间隙量的情况

犉犻犵．７　犆犾犲犪狉犪狀犮犲犪犿狅狌狀狋犫犲狋狑犲犲狀犱狉犻狏犲狀犵犲犪狉犪狀犱狊犺犪犳狋

犱狌狉犻狀犵狋犺犲狉狌狀狀犻狀犵狊狋犪狋犲

需要油膜厚度不小于某一数值，而这一数值就是最

小油膜厚度的极限值．间隙小于最小油膜厚度时会

发生混合摩擦，当间隙大于最小油膜厚度时为流体

摩擦［７］．

最小油膜厚度极限值

犺犿犻狀＝犚狕犫＋犚狕狊＋
φ犅
２
＋狔＋犪犲 （３）

式中，犚狕犫为轴瓦表面轮廓最大高度；犚狕狊为轴颈表面

轮廓最大高度；φ为轴颈倾斜度；狔为轴挠曲变形在

轴承端面出现的挠度；犅 为轴颈与轴瓦的接触宽

度；犪犲为有效波纹度
［３］．

根据式（３）计算得犺犿犻狀＝０．００６４犿犿，因此，要

保证油膜起到很好的润滑作用，运行后的间隙量应

大于０．００６４犿犿．由图７数据查询可得，原始间隙

应该大于０．０１６犿犿．

通过热力耦合分析结果，结合相关的理论计算对

从动齿轮、从动轴、泵体、端盖的变形也进行了研究．

从动齿轮与泵体的侧隙量主要由从动齿轮径向偏移、

泵体腔壁尺寸变化、从动轴垂直度决定．从动齿轮与

端盖间隙量主要由泵体油腔高度变化、从动齿轮厚度

变化、垂直度对间隙决定．表２和表３即为对这些因

素进行综合分析后得到的这两处间隙量在运行后的

变化情况．表２和表３中的结果显示，运行后从动齿

轮与泵体的侧隙量为０．０１４６６犿犿，从动齿轮与端盖

间隙量为０．０４９６犿犿，这样的间隙剩余量足够保证

部件之间正常的润滑，不会出现卡死事故．

表２　从动齿轮与泵体侧隙量分析情况

犜犪犫．２　犃狀犪犾狔狊犻狊狋犺犲犮犾犲犪狉犪狀犮犲犪犿狅狌狀狋犫犲狋狑犲犲狀犱狉犻狏犲狀

犵犲犪狉犪狀犱狆狌犿狆犺狅狌狊犻狀犵 犿犿　　

从动齿轮径向
偏移量

泵体腔壁尺寸
变化量

从动轴
垂直度

侧隙
剩余量

０．０４１５４ ０．０４６２ ０．０２ ０．０１４６６

２７２
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表３　从动齿轮与端盖间隙量分析情况

犜犪犫．３　犃狀犪犾狔狊犻狊狋犺犲犮犾犲犪狉犪狀犮犲犪犿狅狌狀狋犫犲狋狑犲犲狀犱狉犻狏犲狀

犵犲犪狉犪狀犱狆狌犿狆犮狅狏犲狉 犿犿　　

泵体油腔
高度变化量

从动齿轮
厚度变化量

垂直度的
影响量

间隙
剩余量

０．０５５２ ０．０２４６ ０．０１１ ０．０４９６

２．２　原因分析

根据上述有限元分析结果可知，机油泵在极限

实验情况下卡死的主要原因是从动轴与从动齿轮公

差设计不当，使从动轴与从动齿轮间的间隙过小．当

从动轴与从动齿轮油膜厚度过小或完全消失时，会

导致配合面之间直接发生摩擦，接触面温度急剧升

高，使金属产生烧结，破坏接触表面，阻碍从动齿轮

运动．间隙过小时，也会使油膜温度过高，造成机油

组织性能发生降化，黏度变小、抗磨性能降低，甚至

碳化，进而导致接触面的磨损［８］．

３　设计改进

由前面的分析结果可知，运行时的配合间隙量

变小、使油膜厚度过小是造成卡死的主要因素，因

此，最直接的优化方法就是通过改变从动轴和从动

齿轮的公差来增大间隙量．根据相关的理论知识以

及实际经验，将从动轴和从动齿轮孔径的尺寸分别

由最初设计时的Φ１６
＋０．０６１

＋０．０４６ 犿犿和Φ１６
＋０．０９２

＋０．０７１ 犿犿调

整为Φ１６
＋０．０５０

＋０．０３３ 犿犿和Φ１６
＋０．０９９

＋０．０８２ 犿犿，如表４所示．

从动轴轴面和从动齿轮内孔间隙量的取值范围也由

０．００５～０．０２３犿犿变为０．０１６～０．０３３犿犿，能够满

足最小油膜厚度极限值的要求．

表４　优化前后的尺寸对比

犜犪犫．４　犛犻狕犲犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀犫犲犳狅狉犲狅狆狋犻犿犻狕犲犱犪狀犱

犪犳狋犲狉狅狆狋犻犿犻狕犲犱

方案 从动轴尺寸／犿犿 从动齿轮尺寸／犿犿

原始方案 Φ１６＋０．０６１＋０．０４６ Φ１６＋０．０９２＋０．０７１

优化方案 Φ１６＋０．０５０＋０．０３３ Φ１６＋０．０９９＋０．０８２

　　由式（３）可以看出，降低犚狕犫和犚狕狊可以减小最

小油膜厚度极限值，而降低犚狕犫和犚狕狊主要是通过减

小从动轴和从动齿轮的表面粗糙度来实现的，这样

可以使从动轴与从动齿轮在间隙量更小的情况下仍

处于流体摩擦，也可以起到减少卡死故障的作用．

采用型号为犕犎－犣犎犡犖犆犛犜－００２的综合性能

耐久测试台进行了机油泵的实验测试．对修改过尺

寸公差的机油泵进行抽样实验，实验的３０个样品在

极限实验条件下没有出现卡死的现象．由此可以认

为，对机油泵卡死故障原因的分析以及对尺寸公差

的改进是合理的．

４　结　论

根据相关的设计图纸对机油泵的结构以及内流

场进行建模，并通过有限元分析软件犃狀狊狔狊中的相

关模块，对模型进行了流固耦合以及热力耦合的分

析．根据有限元分析结果，得出造成机油泵高速运行

时卡死的主要原因是从动轴和从动齿轮的尺寸公差

设计不合理．通过改进，将原从动轴和从动齿轮孔径

的设计尺寸Φ１６
＋０．０６１
＋０．０４６ 犿犿和 Φ１６

＋０．０９２
＋０．０７１ 犿犿 改为

Φ１６
＋０．０５０
＋０．０３３犿犿和Φ１６

＋０．０９９
＋０．０８２犿犿，并通过实验验证了

改进结果的合理性．为机油泵的优化设计提供了一

种新颖的研究思路，对完善机油泵的设计具有一定

意义．
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