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Рассмотрен расчет геометрии шестеренных насосов с внутренним эвольвентным за-
цеплением. Приведен порядок геометрического расчета. Описаны граничные условия 
существования передачи и специфические качественные показатели для рабочих пар 
шестеренных насосов: коэффициент геометрической подачи, коэффициент неравно-
мерности подачи и коэффициент изменения защемленного объема. По ограничениям 
станочного и рабочего зацеплений для двух примеров рассчитаны блокирующие кон-
туры. Проведено исследование влияния коэффициентов смещения x1, x2 и параметров 
станочного зацепления передачи — числа зубьев долбяка, радиального и бокового за-
зоров — на форму, размеры и место расположения контура на координатной плоско-
сти. На построенные контуры нанесены изолинии качественных показателей, кото-
рые позволяют проектировщику обоснованно выбирать оптимальное сочетание ко-
эффициентов смещения x1 и x2, обеспечивающее оптимальные характеристики 
гидромашины. 
Ключевые слова: шестеренные насосы, внутреннее эвольвентное зацепление, расчет 
геометрии зацепления, граничные условия, качественные показатели, блокирующие 
контуры 

The paper deals with the calculation of geometry of gear pumps with internal involute 
gearing and presents the calculation procedure. It also describes boundary conditions of 
the existence of gearing and specific qualitative indicators for working pairs of gear 
pumps: the ratio of geometric flow, the coefficient of uneven flow and the change ratio of 
the trapped volume. The blocking contours are calculated for two examples based on the 
limitations of the cutter tool and working gearing. The authors investigate the influence of 
the coefficients of displacement x1 and x2 and the parameters of the cutter tool gearing 
(number of teeth of the shaping cutter, radial and side clearances) on the shape, size and 
location of the contour of the coordinate plane. The contour lines of the qualitative 
indicators are plotted over the constructed contours. These lines allow the designer to select 
the optimal combination of the coefficients of displacement x1 and x2 that provide the best 
characteristics for the pumps. 
Keywords: gear pumps, internal involute gearing, calculation of geometry of engagement, 
boundary conditions, qualitative indicators, blocking contours 
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В настоящее время гидромашины с внешним 
эвольвентным зацеплением получили широ-
кое применение в различных отраслях про-
мышленности — станко- и автомобилестрое-
нии, авиации, сельскохозяйственном машино-
строении и др. Гидромашины с внутренним 
эвольвентным зацеплением (рис. 1) распро-
странены меньше, хотя и имеют ряд преиму-
ществ [1–10]. 

Так, при одинаковой производительности 
их габаритные размеры, масса, удельное дав-
ление и скольжение в зацеплении ниже, чем  
у гидромашин с внешним эвольвентным за-
цеплением. Кроме того, они обеспечивают  
более равномерную подачу рабочей жидкости 
при меньших пульсациях давления и незна-
чительное изменение защемленного объема,  
что позволяет обойтись без разгрузочных  
канавок. 

Менее значительное распространение гид-
ромашин с передачами внутреннего эволь-
вентного зацепления можно объяснить рядом 
теоретических и технологических трудностей, 
возникающих при их проектировании и изго-
товлении. К ним относится и отсутствие реко-
мендаций по расчету геометрии зацепления 
рабочих пар (РП) гидромашин, учитывающих 
их специфические особенности (малые числа 
зубьев колес; получение в зацеплении коэффи-
циента перекрытия, незначительно превыша-
ющего  = 1; обеспечение гарантированных 
боковых зазоров в зацеплении и др.). 
В известных работах [11–15] по расчету геомет-
рии передач с внутренним эвольвентным за-
цеплением такие особенности не учитываются 
и не рассматриваются. 

Цель работы — исследование геометрии РП 
гидромашины с внутренним эвольвентным за-
цеплением. 

Наиболее полно геометрическая теория 
внутреннего эвольвентного зацепления разра-
ботана в книге В.А. Гавриленко [11] и развита в 
работах его учеников [9–10, 12]. Изложенные в 
них общие расчетные методы применяют для 
РП гидромашин как с внешним [2], так и с 
внутренним зацеплением [16]. Однако в работе 
[16] ряд положений проиллюстрирован на 
примерах, некорректных с точки зрения теории 
эвольвентных зацеплений, так как рассматри-
ваемые сочетания параметров РП не удовле-
творяют геометро-кинематическим условиям 
существования передачи. Некоторые формулы 
приведены для нулевых передач, которые в 
большинстве РП гидромашин с внутренним 
эвольвентным зацеплением невозможно реали-
зовать на практике. Все это еще раз подтвер-
ждает необходимость проведения данного ис-
следования. 

Наиболее полное и наглядное представление 
о геометрии зубчатой передачи дает ее блоки-
рующий контур (БК) [10, 14] с нанесенными на 
него изолиниями качественных показателей. 
Под БК обычно понимают некоторое множе-
ство сочетаний исходных геометрических па-
раметров (например, коэффициентов смеще-
ния), ограниченное условиями существования 
передачи, а под изолиниями — множество тех 
же параметров, отвечающее условию постоян-
ства какой-либо исследуемой величины. Форма, 
размеры и место расположения БК на коорди-
натной плоскости рассматриваемых парамет-
ров (обычно коэффициентов смещения x1 и x2) 

      
Рис. 1. Конструктивная схема (а) и внешний вид (б) гидронасоса с внутренним эвольвентным зацеплением 
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определяются числами зубьев колес, геометрией 
инструмента, радиальными и боковыми зазора-
ми в зацеплении и другими параметрами. Изме-
няя их значения, можно целенаправленно воз-
действовать на контур, перемещать его в область 
с более благоприятным сочетанием качествен-
ных показателей проектируемой передачи. 

Чтобы это осуществить, надо знать, как по-
ведет себя БК при тех или иных радиальных, 
боковых зазорах и геометрии долбяка, т. е. 
необходимо рассчитать и построить ряд БК при 
различных значениях этих параметров. 

Построение БК проведено на базе вычисле-
ний, выполненных в диалоговом полуавтома-
тическом режиме на персональном компьютере 
по оригинальной программе. Расчет геометрии 
внутреннего эвольвентного зацепления выпол-
нен по приведенному ниже алгоритму (нерас-
шифрованные обозначения соответствуют 
ГОСТ 16530К–70 и ГОСТ 16531–70). 

Алгоритм расчета геометрии внутреннего 
эвольвентного зацепления включал в себя сле-
дующие этапы. 

1. Ввод исходных данных. Перед началом 
расчета в программу необходимо ввести следу-
ющие исходных данные: т — модуль зацепле-
ния, мм; z1 и z2 — числа зубьев колес; z01 и z02 — 
числа зубьев долбяков; s01 и s02 — толщины 
зубьев долбяков; , 

ah , c  — параметры исход-
ного контура; ra01 и rа02 — радиусы окружностей 
вершин долбяков; x1 и x2 — коэффициенты 
смещения долбяков; 

kc  — коэффициент ради-
ального зазора в передаче; б — коэффициент 
бокового зазора в передаче, выражающий зна-
чение зазора в долях модуля. Для одного рас-
считываемого контура переменными будут ко-
эффициенты смещения x1 и x2, остальные вели-
чины постоянны. 

2. Расчет параметров зацепления [11]: 
• коэффициентов изменения толщин зубьев 
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• углов станочного зацепления при нареза-
нии колес z1 и z2 долбяками с числами зубьев z01 
и z02 
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• коэффициентов изменения толщин зубьев 
инструмента 
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• станочных межосевых расстояний 
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• угла зацепления в передаче 
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Это уравнение решалось в программе чис-
ленными методами с заданной точностью отно-
сительно w; 

• коэффициента воспринимаемого смещения 

      
2 1 cos 1 ;

2 cos w

z zy  

• коэффициента высоты головок зубьев. 
Расчет передачи осуществлялся по заданному 
радиальному зазору 

kc  (в общем случае не рав-
ному стандартному радиальному зазору ),c  
обеспечиваемому уменьшением высоты зуба. 
Коэффициент высоты головки зуба определя-
ется по формуле 

         2 1 ;ak a kh h c x x y c  

• межосевого расстояния 
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• радиусов окружностей вершин зубьев 
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• высоты зубьев колес 
   1 01 1 01;a a wh r r a      2 02 01 2 ;a w ah r a r  

• радиусов окружностей впадин 
  1 1 1;f ar r h     2 2 2 .f ar r h  

3. Проверка граничных геометрических 
условий существования передачи по зависимо-
стям, приведенным в работах [11, 12]. В расчете 
учитывались следующие геометрические огра-
ничения: 

1 — попадание вершины зуба колеса z2 
внутрь основной окружности rb1; 
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2 — заклинивание при упоре вершин зубьев 
колес; 

3 (5) — заострение зубьев колес z1 (z2); 
4 — срезание вершины зуба колеса z2 при 

врезании долбяка в заготовку; 
6 (7) — срезание вершины зуба колеса z2 (z1) 

долбяком z02 (z01) вследствие пересечения 
эвольвент в станочном зацеплении; 

8 — подрезание ножки зуба колеса z1 долбя-
ком z01; 

9 (10) — заклинивание передачи при сопри-
косновении вершины зуба колеса z2 (z1) с пере-
ходной кривой колеса z1 (z2); 

11 — коэффициент перекрытия передачи  
не должен быть меньше единицы. 

4. Вывод результатов расчета. По окончании 
расчета для данного сочетания коэффициентов 
смещения на печать выводились, номера гра-
ничных условий, которые не выполнялись или 
результаты геометрического расчета (если все 
условия выполнялись): ra1, ra2, aw, w, h1, h2, rf1, 
rf2, sa1, sa2,  и ( – ) — запас по заклиниванию. 

По данной программе оператор на компью-
тере проводил расчет геометрии в заданной 
точке координатной плоскости Р(х1, х2) с про-
веркой указанных одиннадцати граничных 
условий. Если какое-либо из условий не выпол-
нялось, то вычисления прекращались, и на 
экран выводился номер этого условия и значе-
ние, его характеризующее. Если все условия 
выполнялись, то на экран выводились резуль-
таты расчета. 

Построение БК проведено на примере двух 
РП гидромоторов. Первая, разработанная спе-

циалистами ООО «ВИСХОМ», имела числа 
зубьев колес z1 = 9 и z2 = 18, параметры второй 
взяты из работы [9]. Алгоритм и программа 
были составлены так, что давали возможность 
проводить расчет при нарезании обоих колес 

 
Рис. 2. БК передачи с внутренним эвольвентным  

зацеплением с нанесенными изолиниями  
коэффициентов перекрытия  и углов  

зацепления w при m = 2,5 мм; z1 = 25; z2 = 32;  
z01 = z02 = 10;   0,55;kc   б = 0 

 
   

  

  
Рис. 3. Влияние чисел зубьев долбяков (а),  

радиального (б) и бокового (в) зазоров на форму,  
размеры и расположение БК: 

а — m = 2,5 мм; z1 = 25; z2 = 32; * 0,55;kc  б = 0  
(1 — z01 = z02 = 20; 2 — z01 = 20, z02 = 10; 3 — z01 = z02 = 10;  

4 — z01 = 10, z02 = 20); б — m = 4,0 мм; z1 = 9; z2 = 18; 
z01 = z02 = 9, б = 0 (5 — * 0,35;kc  6 — * 0,25;kc   

7 — * 0,15);kc  в — m = 4,0 мм; z1 = 9; z2 = 18; z01 = z02 = 9,  
* 0,25kc  (8 — б = 0; 9 — б = 0,05; 10 — б = 0,10) 
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долбяками любой степени изношенности при 
заданных значениях радиального и бокового 
зазоров в передаче. В данной работе приведены 
БК только для новых долбяков с геометриче-
скими параметрами по ГОСТ 9323–79. 

БК с нанесенными изолиниями коэффици-
ентов перекрытия и углов зацепления изобра-
жен на рис. 2. Цифры, обозначающие на этом 
рисунке линии контура, соответствуют номе-
рам граничных условий. В рассмотренном кон-
туре угол зацепления w увеличивается при 
возрастании коэффициента х2 и разности (х2 –  
– х1) примерно от 20 до 40°, коэффициент пере-
крытия  повышается от 1,0 до 1,1 при одно-
временном уменьшении х1 и х2. 

Влияние чисел зубьев долбяков z01 и z02, ра-

диального 
kc  и бокового б зазоров на форму, 

размеры и расположение БК показано на рис. 3. 
Из рис. 3, а видно, что числа зубьев долбя-

ков z01, z02 и их возможные сочетания суще-
ственно влияют на БК. Наибольшая площадь 
контура получена при обработке обоих колес 
долбяком с меньшим числом зубьев. При уве-
личении чисел зубьев одного из долбяков z01 
или z02 площадь контура сокращается и он 
смещается в первом случае в область более низ-
ких значений коэффициента х1, во втором — х2. 
Одновременное возрастание z01 и z02 сужает 
площадь БК и смещает его в область меньших 
значений х2. Увеличение радиального зазора 
(рис. 3, б) также снижает площадь контура и 
смещает его ближе к началу координат. Изме-

           
Рис. 4. БК с изолиниями качественных показателей kv (——), q (— - —), v (——) и  (— - - —)  

при б = 0 и различных значениях параметров РП: 
а — m = 2,5 мм; z1 = 25; z2 = 32; z01 = z02 = 20;   0,55;kc  б — m = 4,0 мм; z1 = 9; z2 = 18; z01 = z02 = 9;   0,25kc  

 

           
 

Рис. 5. БК с изолиниями качественных показателей kv (——), q (— - — ), v (——) и  (— - - —)  
при m = 4,0 мм, z1 = 9, z2 = 18, z01 = z02 = 9,   0,25kc  и различных значениях бокового зазора: 

а — б = 0,1; б — б = 0 
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нение бокового зазора (рис. 3, в) не оказывает 
значительного влияния на БК. С ростом б 
контур смещается в сторону повышения коэф-
фициента х2. 

Рассмотренные примеры демонстрируют 
влияние только трех параметров — z0, 

kc  и  
б — на форму и размеры контура, не отражая 
изменения качественных показателей. Чтобы 
обоснованно оценить зацепление, необходимо 
выбрать такие качественные показатели, кото-
рые бы наиболее полно отражали эксплуатаци-
онные требования к РП гидромашины. По ма-
териалам работ [2, 16] для оценки РП приняты 
следующие показатели: 

• коэффициент геометрической подачи или 
удельной производительности 
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где 2kl  — расстояние от полюса до начала ак-
тивного участка линии зацепления, и12 = z2/z1;  
pb — шаг по основной окружности; 

• коэффициент неравномерности подачи 
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где если sign 1kl  = sign 2 ,kl  то 
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иначе 

     1 2max , ,p k p kq q q q q  

где ,pq  1,kq  2kq  — мгновенная геометрическая 
подача соответственно в полюсе зацепления, в 
конце и начале активного участка линии зацеп-
ления; lk1 — расстояние от полюса до конца ак-
тивного участка линии зацепления; 

• коэффициент эффективности использова-
ния объема гидромашины 
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• коэффициент изменения защемленного 
объема 
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где вп1F  и вп2F  — площади впадин между 
зубьями колес z1 и z2. 

В этих коэффициентах приняты равными 
единице ширина РП b, угловая скорость 1 и 
перепад давлений р. 

На рис. 4, а и б показаны БК с изолиниями 
качественных показателей для двух рассматри-
ваемых РП. Из рисунков видно, что передача с 
меньшим модулем m и бóльшими числами 
зубьев имеет более низкие значения удельной 
производительности и показателей использо-
вания объема; характеристики по пульсации и 
изменению защемленного объема в этой пере-
даче лучше. Поэтому при выборе чисел зубьев и 
модуля зубчатых колес РП необходимо искать 
оптимальный вариант с учетом реальных тре-
бований эксплуатации. 

  

  

  
Рис. 6. БК с изолиниями качественных показателей 

kv (——), q (— - — ), v (——) и  (— - - —)  
при m = 2,5 мм, z1 = 25, z2 = 32,   0,55,kc   б = 0  

и разных числах зубьев долбяков: 
а — z01 = 10, z02 = 20; б — z01 = 20, z02 = 10;  

в — z01 = z02 = 10 
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На рис. 4, б и 5, а, б показана картина изме-
нения качественных показателей при варьиро-
вании радиального и бокового зазоров в зацеп-
лении. С увеличением радиального зазора *

kc  
контур смещается в область меньших значений 
удельной производительности и коэффициен-
та v, при этом коэффициенты  и kv меняются 
несущественно. Рост бокового зазора б пере-
мещает контур в сторону большей удельной 
производительности и, соответственно, улуч-
шает использование объема гидромашины, ко-
эффициенты  и kv при этом практически не 
меняются. 

На рис. 4, а и рис. 6, а, б и в показано влия-
ние чисел зубьев долбяков на коэффициенты q, 
, v и kv. Самая высокая удельная производи-
тельность и наилучшее использование объема 
получены при обработке обоих колес РП ин-
струментом с меньшим числом зубьев. Однако 

при этом наблюдается повышенная пульсация 
и большее изменение защемленного объема. 

Выводы 
1. Выбор параметров инструмента и зацеп-

ления существенно влияет на БК, его форму и 
размеры. Варьирование чисел зубьев долбяков, 
радиального и бокового зазоров в рассмотрен-
ных примерах изменяет площадь контура более 
чем в 10 раз и смещает его в область с иным со-
четанием качественных показателей. Путем из-
менения значений этих параметров можно 
улучшать эксплуатационные характеристики 
гидромашин на 5…10 %. 

2. Лучшее сочетание качественных показате-
лей обеспечивается при уменьшении чисел 
зубьев долбяков и радиального зазора и при 
увеличении бокового зазора в зацеплении. 
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