
２０１４年 １０月 农 业 机 械 学 报 第 ４５卷 第 １０期

ｄｏｉ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１４．１０．０５１
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摘要：针对螺杆泵筒壁间隙、啮合间隙等决定螺杆泵性能的关键间隙设计问题，在研究螺杆各项间隙构成原理的基

础上，运用流体力学间隙泄漏理论，建立泵腔间隙泄漏压差流和剪切流模型，分别分析螺杆泵筒壁间隙和啮合间隙

的泄漏量，得到螺杆泵不同间隙泄漏的表达式。以主动螺杆 ２头、从动螺杆 ３头的双螺杆泵为例，通过理论计算与

试验对比分析了螺杆转速、压差对泵泄露的作用机理，揭示了螺杆转速、泵进出口压差对螺杆泵流量特性及容积效

率特性的影响规律，从而完善了螺杆泵转子设计理论，提升了螺杆泵输送性能。
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　　引言

螺杆泵作为容积式泵系列中的典型产品，具有

结构简单、输送介质粘度范围广、液力脉动小等优

点
［１－２］

。多年来，螺杆泵的研究者分别在螺杆齿形

曲线设计优化
［３－５］

、螺杆加工刀具设计
［６－８］

及螺杆

泵密封性能
［９－１２］

等方面开展了诸多研究。然而，由

于螺杆齿面构型的复杂性使得螺杆泵的间隙控制相

比其他类型容积式泵具有更大的不确定性和不均匀

性
［１３－１４］

，严重影响螺杆泵的容积效率和使用寿命。

螺杆间隙的波动性直接决定螺杆泵的性能及寿

命，间隙过大导致泵的内泄漏量增加，容积效率降

低；间隙过小则导致运转部件间的摩擦增加，使用寿

命降低
［１５］
，因此，螺杆间隙的合理设计备受学者们

重视
［１６－１８］

。但是，对于间隙的构成及其影响没有形

成系统的理论；普遍采用样机试验的方法，对不同间

隙条件下泵的性能进行预测，研发效率低，资源浪费

严重。因此，深入研究螺杆泵间隙对泵输送性能的

作用机理，获得螺杆泵各项间隙的构成及其对泵性

能的影响规律，是螺杆泵性能提高的关键。

本文在研究螺杆各项间隙构成原理的基础上，

对螺杆间隙进行分类，针对螺杆泵筒壁间隙、啮合间

隙等决定螺杆泵性能的关键间隙的设计问题，运用

流体力学间隙泄漏理论，分别建立泵腔间隙泄漏压

差流和剪切流模型，分析螺杆泵筒壁间隙和啮合间

隙的泄漏量，得到螺杆泵不同间隙泄漏的表达式。

以主动螺杆２头、从动螺杆３头双螺杆泵为例，分别
分析螺杆转速、泵进出口压差对螺杆泵流量特性及

容积效率特性的影响，并与试验结果进行对比，验证

模型的正确性。

１　螺杆泵间隙构成

螺杆泵工作过程中泄漏间隙主要有：①螺杆转
子齿顶与泵缸筒壁之间形成的筒壁间隙 δ１。②啮
合区主动螺杆齿顶与从动螺杆齿根或者主动螺杆齿

根与从动螺杆齿顶所形成的径向间隙 δ２。③啮合
区螺杆齿面之间沿接触线均匀分布的法向间隙，将

其沿圆周投影到轴截面即为法向间隙 δ３（图１）。其
中，由螺杆啮合线及筒壁所形成的泄漏三角形，由于

其与法向间隙及筒壁间隙相连，且靠近啮合区，因此

将泄漏三角形间隙合并到法向间隙。

１１　筒壁间隙构成
螺杆泵靠相互啮合的螺杆绕各自的轴线旋转产

生容积变化将液体从一端吸入，输送到另一端排出。

研究发现，螺杆的筒壁泄漏间隙有效泄漏长度与泵

缸缸筒长度并不相等。如图２所示，在低压区，由于
筒壁间隙内液体与进口液体相连，筒壁间隙内液体

压力等于进口压力；同理，在高压区，齿槽内液体与

出口压力相等。因此，在螺杆进口端与出口端的某

一范围内，筒壁间隙不发生泄漏。



图 １　螺杆泵泄漏间隙示意图
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图 ２　筒壁间隙泄漏长度
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过渡区即为有效泄漏区。随着螺杆的转动，液

体将沿着轴向流向泵的排出端，过渡区液体压力从

进口端到出口端逐渐增加。螺杆每转一周，过渡区

将会重复一次上述运动。由于主动螺杆是双头的，

因此过渡区长度即为螺杆螺距的 ２倍，即主动螺杆
导程，称过渡区为有效泄漏区域。

１２　法向间隙构成
法向间隙又称为啮合间隙，是指螺杆齿面在啮

合过程中接触线所形成的间隙。螺杆在相互啮合运

动中，主动螺杆与从动螺杆齿面相接触所形成的空

间曲线即为螺杆的理论接触线。为了避免螺杆的接

触磨损造成功率损失，实际加工过程往往要留出一

定的间隙，该间隙即为沿着接触线分布的主、从螺杆

齿面的法向距离，因此又称螺杆法向间隙。径向间

隙理论上是螺杆的齿顶与齿根在运动中接触线所形

成的间隙，严格意义上属于法向间隙。为了计算方

便，本文将径向间隙归为法向间隙处理（图３）。
泄漏三角形理论上是由主动螺杆、从动螺杆接

触线的顶点（该点不在齿顶圆上）与其分别对应的

筒壁的接触点（该点为齿顶圆与筒壁的交点）所形

成的一个空间曲边三角形（图３）。将该空间曲边三
角形沿圆周方向投影到轴截面即为图 ４ａ所示三角
形 ＭＯＮ。

螺杆泵在运转过程中，理论啮合间隙为零，此

时，泵的主要泄漏发生在泄漏三角形区域（图 ４ａ中
ＭＮＯ区域）。为避免螺杆啮合时功率损失，在加工
螺杆时预留一定的间隙，使得齿面在满足理论齿形

图 ３　螺杆接触线示意图
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图 ４　泄漏三角形演化示意图
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（ａ）泄漏三角形理论廓形　（ｂ）泄漏三角形实际廓形

　
共轭的同时，保证其实际运转中不接触，螺杆齿面接

触线也将沿着各自螺杆齿面法向向内偏移成为两条

空间的等距曲线，两空间曲线间的距离即为螺杆齿

面的法向间隙。进一步，螺杆齿顶接触点 Ｏ也将分
为主动螺杆齿顶接触点 Ｏｍ和从动螺杆齿顶接触点
Ｏｆ，原来的泄漏三角形也变为图 ４所示曲边四边形
ＮＭＯｍＯｆ。由于啮合间隙的存在，原来封闭的泄漏
三角形与螺杆齿面法向间隙连通，使其联合构成螺

杆齿面法向间隙泄漏。

２　螺杆泵内泄漏模型

２１　筒壁间隙泄漏计算模型
由１１节分析可知，螺杆筒壁间隙泄漏只发生

在螺杆有效泄漏区域，而且，该区域液体也随着螺杆

的转动，由进口端面移动到出口端面。其有效泄漏

长度为螺杆导程 Ｓ。进一步分析螺杆及泵缸缸筒几
何关系（图５）可以得到，螺杆的筒壁间隙泄漏可以
理解为如下情形：一个∞形物体在一个∞形筒壁内
沿轴向匀速移动，其形成的间隙是均匀的，且该物体

在筒内的运动方向是沿轴向由低压方向运动到高压

方向，该物体在筒内运动过程中所形成的间隙泄漏
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量即为螺杆筒壁间隙导致的泄漏量。

图 ５　筒壁间隙示意图
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如图５所示筒壁间隙为 δ１，将该间隙沿某一方

向展开到平面上，那么该筒壁间隙泄漏量的计算即

可转换为两平行平板间间隙的泄漏量。平板间隙中

的流动一般为层流，分３种类型：压差造成的流动称
压差流动、相对运动造成的流动称剪切流动和压差

与剪切同时作用下的流动。螺杆泵是一种容积式

泵，将液体由低压区输送到高压区，结合前面分析，

螺杆泵的筒壁间隙泄漏是包含压差流和剪切流的混

合流动，其中，压差流来自泵进出口的压差；剪切流

则由螺杆的旋转带动螺杆齿顶沿壁面的轴向移动

（速度 ｕ１）引起。

图 ６　平行平板间隙流动示意图
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由上述分析可知，假定图 ６中平板 Ａ为螺杆齿
顶有效泄漏区移动构成的柱面所展开的平板，平板

Ｂ为对应筒壁所展开的平板，其中平板 Ｂ相对静止，
平板 Ａ相对平板 Ｂ有相对移动速度 ｕ１，平板宽度均
为 ｂ，平板间隙 ｈ＝δ１，有效长度 ｌ为主动螺杆的导
程。假定液体不可压缩，质量力忽略不计，粘度不

变。在液体中取一个微元体 ｄｘ、ｄｙ（宽度方向取单
位长度），作用在它与液流相垂直的 ２个表面上的
压力为 ｐ和 ｐ＋ｄｐ，作用在它与液流相平行的上下
两个表面上的切应力为 τ和 τ＋ｄτ，因此微元体的
受力平衡方程为

ｐｄｙ＋（τ＋ｄτ）ｄｘ＝（ｐ＋ｄｐ）ｄｙ＋τｄｘ （１）
式中　ｐ———压力　　τ———切应力

结合牛顿内摩擦定律并积分可得

ｕ＝ｙ
２

２μ
ｄｐ
ｄｘ
＋Ｃ１ｙ＋Ｃ２ （２）

式中　Ｃ１、Ｃ２———积分常数
μ———动力粘度

由平板间隙流动方式并结合以上分析可知，

图６所示间隙流动是压差流和剪切流的叠加。因此
对式（２）分以下两种情况讨论。

（１）压差流
平板 Ａ相对平板 Ｂ静止，在间隙两端只有压差

存在。根据边界条件 ｙ＝０时，ｕ＝０；ｙ＝ｈ时，ｕ＝０
可以得到

Ｃ１＝－
ｈ
２μ
ｄｐ
ｄｘ
　Ｃ２＝０

于是由压差引起的平板间隙泄漏量为

ｑｐ＝
ｂｈ３

１２μｌ
Δｐ （３）

从式（３）可以看出，通过间隙的流量与间隙的
三次方呈正比。

在压差作用下，流过固定平行平板缝隙的流量

与缝隙宽度ｂ、压力差 Δｐ、缝隙厚度 ｈ的三次方呈正
比，而与液体的动力粘度、缝隙长度 ｌ呈反比。

（２）剪切流
两平行平板有相对运动，速度为 ｕｉ，无压差，这

种流动称为纯剪切流动。根据边界条件，当 ｙ＝０
时，ｕ＝０；当 ｙ＝ｈ时，ｕ＝ｕｉ，且 ｄｐ／ｄｘ＝０，代入
式（２）得

Ｃ１＝
ｕｉ
ｈ
　Ｃ２＝０

因此，可以得到螺杆泵在工作过程中由于筒壁

间隙而导致的泄漏量为

ｑｗ＝
ｂｈ３

１２μｌ
Δｐ±ｂｈ２

ｕｉ （４）

其中 ｂ＝
Ｒ１＋Ｒ２
２

＝ＲＭ　ｈ＝δ１

ｕｉ＝２πｎＲＭｔａｎλ
式（４）中正、负号的确定：当长平板 Ｂ相对于短

平板 Ａ的运动方向和压差流动方向一致时，取“＋”
号；反之取“－”号。本文中泵缸缸筒相对螺杆齿顶
的移动方向与压差方向相同，结合螺杆泵几何参数

可以得到螺杆泵筒壁间隙泄漏计算模型

ｑｗ＝
ＲＭδ

３
１

１２μＳ
（ｐ１－ｐ２）＋πｎＲ

２
Ｍδ１ｔａｎλ （５）

２２　法向间隙泄漏计算模型
由１２节分析螺杆法向间隙的形成原理，结合

螺杆运动过程中啮合区的几何特性，可以将螺杆法

向间隙泄漏看作是局部管道截面突然缩小的管道流
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动。当流体从大直径管（即螺杆高压腔）流入小直

径管（即螺杆法向间隙）过程中，流线弯曲，流束截

面收缩；进入小直径管后，由于惯性，流束继续收缩

至最小截面，即为本文所述螺杆法向间隙，而后逐渐

增大流入螺杆低压腔中，构成螺杆法向间隙泄漏。

由于螺杆法向间隙是由均匀的等距空间曲线构成，

其法向啮合间隙将构成一个空间的曲边矩形。

综上所述，螺杆法向间隙泄漏可以看成是下述

情形：主、从螺杆啮合区的法向间隙 δ３随着螺杆的
轴向移动由低压腔逐渐移动到高压腔，如图７所示，
物体 Ｍ即为螺杆啮合齿面，物体 Ｎ为泵缸缸筒，Ｍ
相对 Ｎ有一轴向速度 ｕ１，ｐ１为高压区压力，ｐ２为低
压区压力，由于螺杆的啮合运动，结合泵缸缸筒的密

封作用，将高低压腔液体分割开，并由物体 Ｍ的轴
向移动将高压腔液体输送到出口处。在此过程中，

螺杆法向间隙的泄漏假定为矩形薄壁小孔，其中小

孔的高度即为法向啮合间隙 δ３，小孔的长度即为螺杆
齿面接触线长度与泄露曲边四边形的径向长度之和。

图 ７　小孔泄漏模型示意图
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根据以上分析，对于图 ７所示的通过薄壁小孔
的液流，取截面 １ １和 ２ ２为计算截面，设截面
１ １处的压力和平均速度分别为 ｐ１、ｕ１，截面 ２ ２

处的压力和平均速度分别为 ｐ２、ｕ２。选取同一高度
处液体，伯努利方程为

ｐ１＋ρｇｈ１＋
１
２ρα１

ｕ２１＝ｐ２＋ρｇｈ２＋
１
２ρα２

ｕ２２＋ｐＷ

（６）

其中 ｐＷ＝Ｋ
ρｕ２２
２

（７）

式中　ρ———液体密度　　ｐＷ———局部压力损失
Ｋ———修圆进口局部损失因数

α１、α２———截面１ １、２ ２液体动能修正系
数，即截面上实际动能与平均流动

计算的动能之比值

由于液体在流经小孔时，其压力能损失主要是

液体断面的突然变小而导致的局部损失，液体粘度

在该情况下可以忽略。因此，各截面动能修正系数

在此处取值为１。
关于相对运动速度的计算方法可参考齿轮啮合

原理
［１９］
，此处不再赘述。将式（７）代入式（６）并化

简得

ｕ２＝
ｐ１－ｐ２＋

１
２ρ
ｕ２１

１
２ρ
（１＋Ｋ

槡
）

（８）

结合表 １所列修圆进口局部损失因数，以及螺
杆齿面及法向间隙几何特性，可以确定本文中修圆

进口局部损失因数为００４。

表 １　修圆进口的局部损失因数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒｔｉａｌｌｏｓｓｆａｃｔｏｒｏｆｔｉｐｒｏｕｎｄｉｎｇｉｍｐｏｒｔ

ｒ／Ｄ ００２ ００６ ≥０１５

Ｋ ０２８ ０１５ ００４

　　通过以上分析，可以得出螺杆泵法向间隙泄漏
量为

ｑｎ＝（ｌｃ＋ｌｔ）δ３
ｐ１－ｐ２＋

１
２ρ
ｕ２１

１
２ρ
（１＋Ｋ

槡
）

（９）

式中　ｌｃ———螺杆接触线长度
［２０］

ｌｔ———泄漏曲边四边形径向方向长度
２３　实例计算模型

对于螺杆泵法向间隙，由于螺杆啮合区几何特

性复杂，且多为空间分布，不能直观判断螺杆法向间

隙的构成。这里，将图８ａ中从动螺杆沿着半径为 ｒ′
的圆展开到一个平面上，其中半径为 ｒ′的圆是一个
与 ＡＢ线相切的圆。其剖面图如图 ８ｂ所示。在
图８ｃ中，空白区域为从动螺杆齿槽部分，Ｍ、Ｎ分别
对应主动螺杆的两头。

以从动螺杆为相对静止状态，考察主动螺杆的

运动情况。主动螺杆的旋转运动在图 ８ｃ中可以看
作是主动螺杆齿顶 Ｍ、Ｎ的 ｘ与 ｚ方向运动的合成，
即主动螺杆转动一个角度，在图 ８ｃ中体现为 Ｍ、Ｎ
由位置Ⅰ Ⅰ运动到Ⅱ Ⅱ。其中包含着螺杆的圆周
运动（ｘ方向移动）和轴向运动（ｚ方向移动）。进一
步可以得到，螺杆在相互运动过程中，泄漏三角形的

大小及其相对主动螺杆齿顶的位置没有发生变化；

主动螺杆与从动螺杆在半径 ｒ′的圆上接触点位置相
对从动螺杆（地面坐标系）来说，则是沿着 ｚ方向逐
渐移动到出口。同理，在螺杆齿槽不同半径圆上的

接触点，其相对地面坐标系仅做轴向运动（ｚ方向移
动），彼此相邻的接触点则处于相对静止，这样就构

成隔离螺杆高、低压腔的分割线（即螺杆齿面接触

线）。

结合图３和８ｃ可以看出，当螺杆泵工作时，主、
从动螺杆啮合区将形成稳定的接触线，其有效作用
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图 ８　泵腔内流场特性示意图

Ｆｉｇ．８　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｆｌｏｗｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｉｎｐｕｍｐｃａｖｉｔｙ
　

的长度即为主动螺杆 Ｍ、Ｎ作用的轴向区域。在该
区域内，Ｍ、Ｎ分别分割着一个螺距内从动螺杆的
高、低压腔，且由于主动螺杆是两头，因此，该螺杆泵

接触线的有效长度即为主动螺杆的导程。

图８所示泄漏三角形分别分布在螺杆齿面的上
下两侧，且与泵缸缸筒相连。从图中也可以明显看

出，分割螺杆泵齿槽高、低压腔的泄漏三角形个数为

主动螺杆头数的两倍，即在该型螺杆泵中有效泄漏

三角形个数为４个。
在获得螺杆啮合区几何特性及密封特性后，即

可用式（９）计算螺杆泵法向间隙泄漏。以某一双螺
杆泵为例，计算分析压差、转速、导程及间隙等对螺杆

泵流量、容积效率的影响关系。各参数如表２所示。

表 ２　螺杆几何参数

　　Ｔａｂ．２　Ｇｅｏｍｅｔｒｙｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｃｒｅｗｒｏｔｏｒｓ

参数
数值

主动螺杆 从动螺杆

头数 ２ ３
节圆半径／ｍｍ ４２ ６３
根圆半径／ｍｍ ３５ ３５
顶圆半径／ｍｍ ７０ ７０
螺距／ｍｍ ６１ ６１
中心距／ｍｍ １０５
接触线长度／ｍｍ １５５
泄漏三角形等效长度／ｍｍ ７５

３　试验及讨论

如图９所示，由电动机经扭矩、转速仪将扭矩传
递到待试验螺杆泵上，油路经过滤器进入到螺杆泵，

泵出口依次连接流量计、过滤器并经冷却器回流油

箱。其中，阀门控制泵进油口流量，各仪器仪表测量精

度依次为：转速表 ±０５％、压力表不低于１５级、温度
表±１℃、流量计不大于０５％、转矩仪小于±１５％。

图 ９　螺杆泵试验装置简图

Ｆｉｇ．９　Ｄｉａｇｒａｍｍａｔｉｃｓｋｅｔｃｈｏｆｓｃｒｅｗｐｕｍｐｔｅｓｔｕｎｉｔ
１．泵　２．扭矩、转速仪　３．电动机　４．过滤器　５．冷却器　６．油箱

７．过滤器　８、１１．阀门　９．真空表　１０．压力表　１２．流量计
　

试验用油为 ＣＤ４０润滑油，密度 ８８９ｋｇ／ｍ３，油
温５０～７０℃，动力粘度５２５×１０－２Ｐａ·ｓ。

在计算螺杆泵理论流量及容积效率时，螺杆法

向间隙与筒壁间隙均为均匀变化，各间隙宽度不随

螺杆的转动而变化，是一种理想状况。然而，由于螺

杆加工误差的存在，不能保证各项间隙均匀变化，导

致螺杆在啮合运动过程中法向间隙与筒壁间隙随螺

杆的运转而产生周期性的变化。由于螺杆间隙周期

性变化的存在，使得螺杆在运转过程中泄漏量也随

着产生变化，且与计算结果存在一定差距。

图１０所示为初始进口压力 ５０ｋＰａ，转速为
２１００ｒ／ｍｉｎ，导程１２２ｍｍ，螺杆齿面法向间隙０１２ｍｍ，
筒壁间隙０２４ｍｍ，理论流量为１６４１５ｍ３／ｈ时试验
与计算的结果对比。当出口压力低，即压差小时，计

算结果与试验结果偏差较小。随着压差的增加，在

间隙一定的条件下，螺杆泵泄漏量将随之增加。说

明压力对螺杆的容积效率影响很大，进一步可以得

到，压差流在螺杆泵泄漏中占主导地位。

图 １０　泵流量 压力 容积效率特性曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｃｕｒｖｅｏｆｒａｔｅｏｆ

ｆｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｖｏｌｕｍｅｔｒｉｃｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

由图１０可知，随着压差的增加，计算结果与试
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验结果的偏差也越来越大，正如前面分析，计算是在

间隙均匀的条件下完成的，而试验所得结果是在螺

杆间隙不均匀条件下完成的，这就说明，螺杆加工间

隙的误差在低压条件下表现不明显，当压差增加时，

其间隙的不均匀性也将凸显出来。

螺杆泵理论流量为

ｑｉｄｅａｌ＝ＳｆｌｕｉｄＬｍａｉｎｎｍａｉｎ
式中　ｑｉｄｅａｌ———螺杆泵在转速为 ｎｍａｉｎ时的理论流量

Ｓｆｌｕｉｄ———泵腔流道截面面积
Ｌｍａｉｎ———主动螺杆导程
ｎｍａｉｎ———主动螺杆转速

由上述分析可知，螺杆啮合间隙的不均匀性在

转速恒定的条件下，随着压力的增加将表现的愈来

愈明显；当螺杆压差恒定时，螺杆间隙对泵流量特性

的影响也将随转速的变化而变化（图 １１，试验条件
为初始进口压力为 ５０ｋＰａ，出口压力 ８５０ｋＰａ，导程
１２２ｍｍ，螺杆齿面法向间隙 ０１２ｍｍ，筒壁间隙
０２４ｍｍ）。由图中流量曲线可以得知，在低转速
（小于１９００ｒ／ｍｉｎ）时，计算结果与试验结果差别较
小，即在低转速条件下，以润滑油作为输送介质的螺

杆泵而言，其对螺杆由于加工而引起的间隙的不均

匀性表现不是很敏感，当转速超过 １９００ｒ／ｍｉｎ时，
试验所得螺杆泵的泄漏量相比计算值将越来越大，

其容积效率也随之急剧下降。

图 １１　泵流量 转速 容积效率特性曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｃｕｒｖｅｏｆｒａｔｅｏｆｆｌｏｗｒｏｔａｔｉｏｎ

ｓｐｅｅｄｖｏｌｕｍｅｔｒｉｃｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ
　
同时，随着转速的增加，螺杆相对筒壁的轴向速

度也随之增加，由于液体粘性的作用，泵体对泵腔间

隙处液体的剪切作用也将越来越明显，由于泵体对

液体的剪切作用而形成的剪切流也将随着螺杆转速

的增加而增加。如图１１所示容积效率曲线，当转速
小于１０００ｒ／ｍｉｎ时，试验与计算得到的容积效率都
迅速增加，此时螺杆由于加工导致的不均匀间隙对

螺杆的泄漏量影响不大；当转速大于 １０００ｒ／ｍｉｎ
时，计算结果显示容积效率增加速度低于前者，而试

验结果偏离计算结果的幅度越来越大，导致容积效

率在转速大于 １９００ｒ／ｍｉｎ时出现明显的拐点而急

剧下降。因此，对于特定的输送介质而言，过高的转

速并不利于螺杆泵容积效率的提高。

为了更加直观判定所建泄漏模型的合理性，通

过分析图１０与图１１数据计算得理论值与实测值的
误差（图 １２）。从图 １３（试验条件为初始进口压力
为 ５０ｋＰａ，导程为 １２２ｍｍ，螺杆齿面法向间隙
０１２ｍｍ，筒壁间隙 ０２４ｍｍ）中可以看出，在螺杆
泵额定转速范围内，理论值与实测值误差不超过

６％，验证了本文所建模型的合理性。

图 １２　理论计算值与实际测量值误差

Ｆｉｇ．１２　Ｅｒｒｏｒｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｏｒｙａｎｄｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ
　

图 １３　泵转速 压力 容积效率特性曲线

Ｆｉｇ．１３　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｃｕｒｖｅｏｆｒｏｔａｔｉｏｎ

ｓｐｅｅｄｐｒｅｓｓｕｒｅｖｏｌｕｍｅｔｒｉｃｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ
　
对比图１３不同转速均匀间隙条件下螺杆泵容

积效率随压差的变化关系，可以得知，螺杆泵容积效

率降低的速度将随着压差的增加而增大，尤其表现

在低转速条件下。泵容积效率降低的速度随着压差

的增加而增加，随着转速的降低而增加。说明在均

匀间隙条件下，过低的转速将会使螺杆泵的做功有

一定的损耗，降低了螺杆泵的总效率。

４　结论

（１）分析了螺杆泵各项间隙的构成原理，对螺
杆泵主要泄漏形式，运用流体力学间隙泄漏及小孔
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泄漏计算方法，分别建立了螺杆泵筒壁间隙泄漏模

型和法向啮合间隙泄漏模型，得到螺杆泵理论泄漏

量数值计算方法。

（２）搭建了螺杆泵流量特性试验台，理论与试
验对比分析了螺杆泵螺杆转速、压差对容积效率的

影响，获得了不同工况条件下螺杆间隙对螺杆泵流

量特性的作用规律。

（３）比较了螺杆泵主要工况下理论计算值与实
测值的大小，二者结果较为一致，且理论计算值最大

误差小于６％，说明本方法是切实可行的。
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