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运动副间隙对涡旋压缩机切向泄漏间隙的影响

赵　嫚，闫鹏举，张　强
（兰州理工大学 石油化工学院，甘肃 兰州　７３００５０）

摘要：针对曲柄销防自转机构涡旋压缩机运动副间隙引起的切向泄漏问题，基于机构学原理简化的平行四杆机构

模型，利用连续接触模型，将含间隙的机构转化为多构件多自由度无间隙的机构进行分析，并借助 Ｍａｔｌａｂ数值分

析软件得出防自转曲柄销处间隙值对动涡旋自转角及切向泄漏间隙的影响．结果表明：动涡盘自转使得泄漏间隙

变化量随主轴转角周期性变化，且随着间隙值的增大而增大；反向自转形成的负值间隙变化量使动静涡旋齿磨损

增大．因此，在压缩机设计时应严格选用配合公差，减少配合间隙带来的不利影响．
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　　涡旋式压缩机是一种新型的容积式压缩机，具
有体积小、重量轻、振动小、噪声低、结构简单、可靠
性好等特点，是小排量压缩机的理想机型．但涡旋压
缩机自身的结构特点，决定了转子系运动副间隙对
涡旋压缩机动静涡旋盘涡齿间径向泄漏的间隙影响

较大 ，形成介质的切向泄漏，影响了压缩机的工作
效率．
科研人员一直都在对涡旋压缩机径向间隙引起
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的切向泄漏的问题进行研究．樊灵等［１－２］从平面连杆
机构原理出发，揭示了通用型线涡旋压缩机的柔性
机构和动盘运动平稳性及啮合精度的内在关系；还
通过型线自转误差灵敏度和径向啮合间隙的几何关

系，提出了型线类型、型线法向角和动盘自转角对径
向啮合间隙的影响，并指出在灵敏区应严格控制型
线加工误差的精度．刘振全、李超等［３－４］分析了考虑

机构尺寸误差时动涡盘产生自转误差模型，建立了
动涡旋自转对动静涡盘啮合间隙影响的计算式．吴
焕芹、郭惠昕等［５－６］利用连续接触模型，把含间隙机

构转化为多构件多自由度的无间隙机构进行分析，
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结合拉格朗日方程推导出机构的动力学方程，建立
了形式简单的矩阵形式的机构学输出表达式模型．
李超等［７］在运动副连续接触理论和各随机因素符合

正态分布的假设下，建立了考虑机构尺寸误差和运
动副磨损涡旋机构的运动可靠性模型，并分析了机
构尺寸误差和运动副磨损对机构输出运动精度可靠

性的影响．黄华军、Ｈｏｒｉｅ、Ｆｌｏｒｅｓ等［８－１１］研究了运动
副间隙对涡旋压缩机动平衡的影响，根据涡旋压缩
机机构运动副间隙特点，采用三维实体建模和虚拟
样机软件 ＡＤＡＭＳ对其运动机构进行了三维实体
建模．针对小轴防自转机构、间隙大小和间隙数目三
种情况，进行了动力学仿真．上述文献都在一定程度
上分析和讨论了运动副间隙对涡旋压缩机某些性能

的影响，但都未详细给出在含有运动副间隙的情况
下，主轴一个回转周期内的动、静涡旋泄漏间隙变化
量与曲柄转角的函数关系式以及运动副间隙大小对

泄漏间隙变化量的影响程度．
本文基于机构学原理简化的平行四杆机构模

型，利用连续接触模型，在对多构件多自由度无间隙
机构理论分析的基础上，采用 Ｍａｔｌａｂ数值分析软件
分析运动副间隙对动静涡旋型线径向间隙的影响．
将所得出的结果进行分析，以期得出转子系曲柄销
处间隙对动涡盘自转及切向泄漏的影响，为曲柄销
防自转机构涡旋压缩机的优化设计提供理论依据．

１　机构模型的建立

曲柄销防自转机构涡旋压缩机的机构如图１所
示，根据其工作原理，在理想工作状态下可简化为平
行四连杆机构［４］，如图２所示．在简化的机构中，用

图１　涡旋压缩机机构简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｓｃｒｏｌｌ　ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ　ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ

图２　理想的平行四连杆机构
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曲柄Ｌ１代表曲轴，连杆Ｌ２代表动涡旋盘且在理想工
作条件下保持水平状态，防自转曲柄销代表摇杆

Ｌ３，则在不考虑误差的前提下，曲柄Ｌ１与摇杆Ｌ３平
行且相等，连杆Ｌ４ 代表机架．
在涡旋压缩机的实际工况下，由于杆长误差与

运动副间隙等因素的存在，致使涡旋压缩机理想工
作条件被破坏．如图３所示，由于曲柄销防自转机构
涡旋压缩机的平行四杆机构的模型发生变化，使得
连杆不再保持水平状态即动涡旋将发生自转现象，
从而引起动、静涡旋盘之间的啮合间隙发生变化，进
而导致涡旋压缩机压缩腔中被压缩介质的泄漏量发

生改变．本文只讨论由于动涡旋Ｌ２与防自转曲柄销

Ｌ３铰接处的运动副间隙的存在对涡旋压缩机切向
泄漏的影响，暂时不考虑尺寸误差等因素的影响．

图３　含间隙四连杆机构
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如图３所示，根据连杆机构的机构学原理列出
其复数矢量方程：

Ｌ１ｅｊθ１＋Ｌ２ｅｊθ２＋ｒｅｊα ＝Ｌ３ｅｊθ３＋Ｌ４ （１）

　　利用欧拉公式并对比实部和虚部可得角位移方
程：

Ｌ１ｃｏｓθ１＋Ｌ２ｃｏｓθ２＋ｒｃｏｓα＝Ｌ３ｃｏｓθ３＋Ｌ４
Ｌ１ｓｉｎθ１＋Ｌ２ｓｉｎθ２＋ｒｓｉｎα＝Ｌ３ｓｉｎθ｛

３

（２）

　　假设曲柄作匀速转动，对方程组（２）等式的两端
分别求出其关于时间ｔ的一阶和二阶导数，列出该
机构的角速度和角加速度方程：

－Ｌ２ｓｉｎθ２ Ｌ３ｓｉｎθ３
Ｌ２ｃｏｓθ２ －Ｌ３ｃｏｓθ［ ］

３

ω２
ω［ ］
３
＝

ω１Ｌ１ｓｉｎθ１ －ω１Ｌ１ｃｏｓθ１

－ω１Ｌ１ｃｏｓθ１ －ｒα
·
ｃｏｓ

熿

燀

燄

燅α
（３）

－Ｌ２ｓｉｎθ２ Ｌ３ｓｉｎθ３
Ｌ２ｃｏｓθ２ －Ｌ３ｃｏｓθ［ ］

３

ａ２
ａ［ ］
３
＝ ［ ］ＡＢ

（４）
式中：

　　Ａ＝ω２１Ｌ１ｃｏｓθ１＋ω２２Ｌ２ｃｏｓθ２－ω２３Ｌ３ｃｏｓθ３＋

ｒα
··
ｓｉｎα＋ｒα

·２ｃｏｓα
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　　Ｂ＝ω２１Ｌ１ｓｉｎθ１＋ω２２Ｌ２ｓｉｎθ２－ω２３Ｌ３ｓｉｎθ３－

ｒα
··
ｃｏｓα＋ｒα

·２ｓｉｎα

式中：ｒ和α、α
·、α

··
分别代表运动副径向间隙和方向

角及其一阶、二阶导数．
理想的机构模型只要使运动副间隙ｒ和间隙杆

位置角α都等于零代入到式（１～４）中，便可建立平
行四杆机构的方程．
如图３所示，分析可知该系统的自由度为２，取

曲柄转角θ１和间隙杆方向角α为独立的广义坐标．
若曲柄转角θ１已知，则只要求得α就可以用这两个
独立的广义坐标表示其他未知量，从而求得动涡旋
自转角θ２的函数表达式．若直接采用拉格朗日方程
法和龙格库塔法来求解α，所要求得的方程过于繁
琐难于整理．因此，本文在机构受力分析时采用
文献［１２］的方法对整个机构作受力分析，并在满足
要求的条件下作了近似处理，从而得到间隙杆方向
角α的相应结果．

２　机构的受力分析

依据机构学原理将涡旋压缩机简化为平行四杆

机构，假设在连杆与摇杆处存在运动副间隙，依据连
续接触模型，该径向间隙可用一无质量杆称为间隙
杆所代替．假设运动副接触表面是刚性的并且没有
摩擦阻力，则间隙杆的方向和运动副元素之间接触
力方向是一致的．该四连杆机构的矢量代替如图３
所示，Ｌ１、Ｌ２、Ｌ３、Ｌ４ 分别表示曲柄、连杆、摇杆和机
架．Ｓｉ表示ｉ个杆件的质心，ｒ和α表示运动副间隙
的大小（间隙杆的长度）和间隙杆的方向．Ｍｔ表示动
涡旋所受的自转力矩（Ｍｔ视为恒定值），其方向与曲
柄的转动方向一致［１３］．
如图４所示，曲柄匀速转动时，依据连杆机构的

连续接触模型与机构学原理列出其复数矢量方程：

Ｌ１ｅｊθ１＋Ｌ２ｅｊθ２＋ｒｅｊα＋Ｌ３ｅｊθ３＋Ｌ４ｅｊθ４ ＝０　 （５）

　　对该方程的两端关于时间ｔ进行求导，整理后，
分别将连杆和摇杆的位置角θ２和θ３以及它们的角

图４　径向泄漏间隙变化示意图
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速度θ
·

２ 和θ
·

３，角加速度θ
··

２ 和θ
··

３ 表示成θ１和α及
其导数的函数，即

θｉ ＝θｉ（θ１，α）

θ
·

ｉ ＝θ
·

ｉ（θ１，θ
·

１，α，α
·）

θ
··

ｉ ＝θ
··

ｉ（θ１，θ
·

１，θ
··
，α，α

·，α
··

烅

烄

烆 ）

　（ｉ＝２，３） （６）

　　将在连续接触模型下间隙运动副中的反作用力
用Ｆ表示，因为不考虑运动副中很小的库仑摩擦
力，所以Ｆ就是副元素间的法向接触力．此时，连杆
和摇杆关于Ｂ点和Ｄ 点的力矩平衡方程为

ＪＢ２θ
··

２ ＝ＦＬ２ｓｉｎα－θ（ ）２ ＋ｍ２Ｌ１ＬＳ２θ
·
２
１ｓｉｎθ１－θ（ ）２ ＋

　　　Ｍｔθ２－ｍ２ｇＬＳ２ｃｏｓθ２ （７）

ＪＤ３θ
··

３ ＝ＦＬ３ｓｉｎα－θ（ ）３ ＋ｍ３ｇＬＳ３ｃｏｓθ３ （８）

　　可由式（７）和式（８）推出α随θ１ 变化的微分方
程：

ＪＢ２θ
··

２ ＝
ＪＤ３θ

··

３－ｍ３ｇＬＳ３ｃｏｓθ（ ）３ Ｌ２ｓｉｎα－θ（ ）２
Ｌ３ｓｉｎα－θ（ ）３ ＋

ｍ２Ｌ１ＬＳ２θ
·
２
１ｓｉｎθ１－θ（ ）２ ＋Ｍｔθ２－

ｍ２ｇＬＳ２ｃｏｓθ２ （９）

式中：ＪＢ２和ＪＤ３分别为连杆２对Ｂ点和摇杆３对Ｄ

点的转动惯量；ｍｉ 为第ｉ杆的质量；θｉ、θ
·

ｉ、θ
··

ｉ 分别

为第ｉ杆的位置角及其对时间的一阶及二阶导数；α
为间隙杆位置角；ｇ为重力加速度．
由于式（９）为非线性常微分方程，无法得到其解

析解，因此也就无法求出运动副反力Ｆ的精确解．
所以要寻找Ｆ的近似解，令式中的ｒ＝０，可得无间
隙机构的机构方程，利用它可将无间隙机构的连杆
和摇杆的角度变量表示成曲柄角变量的函数：

Θｉ ＝Θｉ（Θ１）

Θ
·

ｉ ＝Θ
·

１（Θ１，Θ
·

１）

Θ
··

ｉ ＝Θ
··

１（Θ１，Θ
·

１，Θ
··

１

烅

烄

烆 ）

（１０）

式中：Θ表示该参数属于无间隙机构，θ１＝Θ１．
同样列出无间隙机构中连杆和摇杆对Ｂ 点和

Ｄ 点的力矩平衡方程为

ＪＢ２Θ
··

２ ＝Ｌ２ＲｙｃｏｓΘ２－Ｌ２ＲｘｓｉｎΘ２＋ＭｔΘ２＋

ｍ２Ｌ１ＬＳ２Θ
２
１ｓｉｎΘ１－Θ（ ）２ －ｍ２ｇＬＳ２ｃｏｓΘ２ （１１）

ＪＢ２Θ
··

３ ＝Ｌ３ＲｙｃｏｓΘ３－Ｌ３ＲｘｓｉｎΘ３＋ｍ３ｇＬＳ３ｃｏｓΘ３

（１２）

式中：Ｒｘ和Ｒｙ分别为无间隙机构在运动副中反力沿

ｘ和ｙ方向的分量．

·９３·第１期　　　　　　　　　　　赵　嫚等：运动副间隙对涡旋压缩机切向泄漏间隙的影响　　　　　　　　　 　　　　　



通过对无间隙机构的运动分析，无间隙机构运
动副反力的方向角Ａ及其导数可由下式确定：

Ａ＝ａｒｃｔａｎＲｙＲ（ ）ｘ
Ａ
·

＝ＲｘＲ
·

ｙ－ＲｙＲ
·

ｘ

Ｒ２

Ａ
··

＝ＲｘＲ
··

ｙ－ＲｙＲ
··

ｘ

Ｒ２ －

　　２　ＲｘＲ
·

ｘ＋ＲｙＲ
·

（ ）ｙ ＲｘＲ
·

ｙ－ＲｙＲ
·

（ ）ｘ
Ｒ４

Ｒ２ ＝Ｒ２ｘ＋Ｒ２

烅

烄

烆 ｙ

（１３）

　　由文献［１２］可知，在运动副元素脱离之前，考虑
到机构间隙的运动副反力方向角α与无间隙机构运
动副反力方向角Ａ 近似相同．在运动副元素连续接

触状态下，Ａ
·

与Ａ
··

动态响应是以α
·
与 α

··
为均值上

下波动的，间隙越小波动的幅度越小；因为实际机构
中的运动副间隙通常都很小，作为一种近似，在连续

接触状态下，假设α＝Ａ，α
·
＝Ａ

·

，α
··
＝Ａ

··

，且在该假设

中方程等式中的导数阶数越高误差就越大．基于该

假设，可用式（１０）中的Ａ、Ａ
·

、Ａ
··

替代式（６）中的α、

α
·、α

··，则动涡旋自转角θ２ 及其导数就是关于曲柄转

角θ１ 及其导数的函数：

ｃｏｓΘ３ ＝Ｃ＋Ｄ　 １－Ｃ２＋Ｄ（ ）槡 ２

１＋Ｄ２

Ｃ＝
（ｃ２＋ｄ２＋Ｌ２３－Ｌ２２）

２ａＬ３

Ｄ＝ ｄｃ

ｃ＝Ｌ４－Ｌ１ｃｏｓθ１

ｄ＝Ｌ１ｓｉｎθ

烅

烄

烆 １

（１４）

ｃｏｓΘ２ ＝ －Ｌ３ｃｏｓθ３＋（ ）ｃ
Ｌ２

（１５）

Θ
·

２ ＝Ｌ１θ
·

１ｓｉｎ（θ１－Θ３）
Ｌ２ｓｉｎ（Θ３－Θ２）

（１６）

Θ
·

３ ＝Ｌ１θ
·

１ｓｉｎθ１－Θ（ ）２
Ｌ３ｓｉｎΘ２－Θ（ ）３

（１７）

Θ
··

２ ＝

－Ｌ１θ
·
２
１ｃｏｓ（θ１－Θ３）－Ｌ２Θ

·
２
２ｃｏｓ（Θ２－Θ３）＋Ｌ３Θ

·
２
３

Ｌ２ｓｉｎ（Θ２－Θ３）

（１８）

Θ
··

３ ＝

Ｌ１θ
·
２
１ｃｏｓθ１－Θ（ ）２ ＋Ｌ２Θ

·
２
２ｃｏｓΘ２－Θ（ ）３ ＋Ｌ２Θ

·
２
２

－Ｌ３ｓｉｎΘ３－Θ（ ）２ －

Ｌ３Θ
·
２
３ｃｏｓΘ３－Θ（ ）２

Ｌ２ｓｉｎΘ３－Θ（ ）２
（１９）

　　将上述结果式（１４～１９）代入到式（１１）和式（１２）
中可得到Ｒｘ和Ｒｙ，再将Ｒｘ和Ｒｙ及其一、二阶导数

代入式（１３）中求得Ａ、Ａ
·

、Ａ
··

．用式（１３）中的Ａ、Ａ
·

、Ａ
··

替代式（２～４）中的α、α
·、α

··，就可以得到在考虑运动
副间隙的机构的角位移、角速度以及角加速度方程．
运用 Ｍａｔｌａｂ数值分析软件对所得到的方程进行编
程和数值分析，并利用 Ｍａｔｌａｂ软件自带的系统工具
箱进行函数拟合得到含有运动副间隙的动涡旋自转

角θ２ 关于曲柄转角θ１ 的拟合函数，并给出拟合函数
的类型和函数各个参数以及拟合效果相关信息．

３　动、静涡旋径向泄漏间隙

假设主轴以角速度ω１匀速转动，在理想情况
下，动涡旋盘作无自转的公转平动，则θ２＝０，防自转
曲柄销的运动与驱动曲轴的运动同步．当存在运动
副间隙时，动涡旋会发生自转，自转角与运动副间隙
值的大小和间隙位置角有关，即

θ２ ＝ｆ　ｒ，（ ）α （２０）

　　依据机构学理论和连续接触模型，可以得到由
于运动副间隙的存在而引起的动涡旋自转角与曲柄

转角的关系．设动涡旋某时刻的运动状态如图４所
示，动涡旋自转方向为逆时针转动，动、静涡旋型线
最近点的法向距离即为动、静涡旋的泄漏间隙（啮合
间隙）的变化量，记为δ．由文献［２，４］中提到的动涡
旋外侧、静涡旋内侧型线方程可知，动、静涡旋泄漏
间隙的变化量与型线方程、法线角和动涡旋自转角
有关，根据不同的有关参数便可以计算出泄漏间隙
的变化量．对于工程中常见的基圆渐开线型线的泄
漏间隙的变化量δ有如下关系：

δ＝ａθ２ （２１）

　　首先，在运动副间隙值ｒ一定时，由式（２１）可
知，基圆渐开线型线的径向泄漏间隙的变化量只与
基圆半径和自转角有关，所以只要求出动涡旋自转
角与曲柄转角的关系式就可得到泄漏间隙的变化量

与曲柄转角的关系式，从而明确径向泄漏间隙的变
化量在主轴回转一个周期内的变化情况．显然，利用
上面机构分析中的 Ｍａｔｌａｂ软件得到的拟合函数可
以很容易地得到泄漏间隙变化量关于基圆半径ａ和
曲柄转角θ１的函数关系式．然后，通过改变运动副间
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隙ｒ的数值，对比多组仿真曲线数据的变化趋势，以
期望得到运动副间隙值的大小对涡旋压缩机切向泄

漏的影响．

４　算例

如图３所示含间隙的四连杆机构，设所有零件
材料为钢材．考虑摩擦力和重力，其中主要部件的结
构参数和仿真计算参数见表１．

表１　主要部件的结构参数

Ｔａｂ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｏｆ　ｍａｉｎ　ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ

部件 （长×宽×高）／ｍ 　 质量／ｋｇ　 密度／（ｋｇ·ｍ－３）

曲柄

连杆

摇杆

５．５×４×４

１００×４×４

５．５×４×４

８．３７３　６×１０－２

１．５９０　７２

８．３７３　６×１０－２

７．８０１×１０－６

７．８０１×１０－６

７．８０１×１０－６

在 Ｍａｔｌａｂ环境下建立严谨的数学模型并进行
运动学仿真分析是具有较高准确度的方法．利用上
述所得方程（２～４）以矩阵形式代入到 Ｍａｔｌａｂ程序
中，根据所给的已知条件设置合理的输入与输出，并
且建立相应的函数文件求解方程组．绘制动涡旋自
转角θ２ 的角位移、角速度、角加速度与曲柄转角θ１
的关系曲线图，将含有间隙的５组θ２ 角位移数据取
平均值与曲柄转角θ１ 代入到 Ｍａｔｌａｂ系统自带曲线
拟合工具箱ｃｆｔｏｏｌ中，选取适当的函数类型进行函
数拟合．在工具箱中的拟合工具中观察拟合效果，依
据拟合的评定标准，待拟合效果达到最佳确定即
可［１４］．
以下为求解的部分程序和拟合函数类型的相关

设置以及拟合结果．
拟合函数的类型为Ｇｅｎｅｒａｌ　ｍｏｄｅｌ　Ｆｏｕｒｉｅｒ８，表

达式为

　　ｆ（ｘ）＝ａ０＋ａ１ｃｏｓ（ｘｗ）＋ｂ１ｓｉｎ（ｘｗ）＋

ａ２ｃｏｓ（２ｘｗ）＋ｂ２ｓｉｎ（２ｘｗ）＋

ａ３ｃｏｓ（３ｘｗ）＋ｂ３ｓｉｎ（３ｘｗ）＋

ａ４ｃｏｓ（４ｘｗ）＋ｂ４ｓｉｎ（４ｘｗ）＋

ａ５ｃｏｓ（５ｘｗ）＋ｂ５ｓｉｎ（５ｘｗ）＋

ａ６ｃｏｓ（６ｘｗ）＋ｂ６ｓｉｎ（６ｘｗ）＋

ａ７ｃｏｓ（７ｘｗ）＋ｂ７ｓｉｎ（７ｘｗ）＋

ａ８ｃｏｓ（８ｘｗ）＋ｂ８ｓｉｎ（８ｘｗ） （２２）

　　拟合函数的系数Ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ（ｗｉｔｈ　９５％ｃｏｎｆｉ－
ｄｅｎｃｅ　ｂｏｕｎｄｓ）：

ａ０＝０．０３４　９４　　　　（０．０３４　６７，０．０３５　２１）

ａ１＝－０．００１　３７６ （－０．００２　１１３，－０．０００　６３９）

ｂ１＝－０．０５４　９９ （－０．０５５　３７，－０．０５４　６１）

ａ２＝－０．０２３　００ （－０．０２３　３８，－０．０２２　６２）

ｂ２＝－０．００１　６８４　（－０．００２　３４７，－０．００１　０２１）

ａ３＝－０．００１　９３０ （－０．００２　３０６，－０．００１　５５３）

ｂ３＝０．０００　０２１　９ （－０．０００　３７８　７，０．０００　４２２　５）

ａ４＝－０．００４　９００ （－０．００５　２７７，－０．００４　５２３）

ｂ４＝０．０００　３４５　１ （－０．０００　０９９　７，０．０００　７８９　９）

ａ５＝－０．０００　７８９　８（－０．００１　１６７　０，－０．０００　４１２　５）

ｂ５＝０．０００　０５９　５８ （－０．０００　３２８　２０，０．０００　４４７　３０）

ａ６＝－０．００１　５８４ （－０．００１　９６２，－０．００１　２０７）

ｂ６＝０．０００　０９０　１４ （－０．０００　３０８　００，０．０００　４８８　３０）

ａ７＝－０．０００　４６９　８（－０．０００　８４７　１，－０．０００　０９２　５）

ｂ７＝０．０００　０３５　４９ （－０．０００　３４９　５０，０．０００　４２０　５０）

ａ８＝－０．０００　６４４　１（－０．００１　０２１　０，－０．０００　２６６　８）

ｂ８＝０．０００　０４０　１２ （－０．０００　３４６　９０，０．０００　４２７　１０）

ｗ＝０．０１７　４３ （０．０１７　４１，０．０１７　４６）

Ｇｏｏｄｎｅｓｓ　ｏｆ　ｆｉｔ：

ＳＳＥ：２．６０８×１０－５

Ｒ－ｓｑｕａｒｅ：０．９９９　７

Ａｄｊｕｓｔｅｄ　Ｒ－ｓｑｕａｒｅ：０．９９９　５

ＲＭＳＥ：０．０００　９１７　２

对上面反映的拟合结果的参数进行解释说明：

１）函数拟合参数的选取：拟合函数的类型为傅
里叶函数 Ｆｏｕｒｉｅｒ，函数的形式为 Ｇｅｎｅｒａｌ　ｍｏｄｅｌ
Ｆｏｕｒｉｅｒ８；

２）拟合效果：ＳＳＥ为误差平方和，其值越小拟
合效果越好；Ｒ－ｓｑｕａｒｅ为复相关系数，其值越接近１
拟合效果越好；ＲＭＳＥ为均方根误差，其数值越小
拟合效果越好；

３）拟合过程中：自转角θ２ 的单位为ｒａｄ，曲柄
转角θ１ 的单位为（°）．
综上所述，拟合效果符合要求；将上述求得的参

数代入到Ｇｅｎｅｒａｌ　ｍｏｄｅｌ　Ｆｏｕｒｉｅｒ８的模型中可求出
拟合函数：

θ２＝０．０３４　９４－０．００１　３７６ｃｏｓ（０．０１７　４３θ１）－

０．０５４　９９ｓｉｎ（０．０１７　４３θ１）－

０．０２３　００ｃｏｓ（０．０６４　８６θ１）－

０．００１　６８４ｓｉｎ（０．０６４　８６θ１）－

０．００１　９３０ｃｏｓ（０．０５２　２９θ１）＋

０．０００　０２１　９ｓｉｎ（０．０５２　２９θ１）－

０．００４　９００ｃｏｓ（０．００６　７２θ１）－

０．０２３　００ｃｏｓ（０．０６４　８６θ１）－

０．００１　６８４ｓｉｎ（０．０６４　８６θ１）－
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０．００１　９３０ｃｏｓ（０．０５２　２９θ１）＋

０．０００　０２１　９ｓｉｎ（０．０５２　２９θ１）－

０．００４　９００ｃｏｓ（０．００６　７２θ１）＋

０．０００　３４５　１ｓｉｎ（０．００６　７２θ１）－

０．０００　７８９　８ｃｏｓ（０．０８７　１５θ１）＋

０．０００　０５９　５８ｓｉｎ（０．０８７　１５θ１）－

０．００１　５８４ｃｏｓ（０．１０４　５８θ１）＋

０．０００　０９０　１４ｓｉｎ（０．１０４　５８θ１）－

０．０００　４６９　８ｃｏｓ（０．１２２　０１θ１）＋

０．０００　０３５　４９ｓｉｎ（０．１２２　０１θ１）－

０．０００　６４４　１ｃｏｓ（０．１３９　４４θ１）＋

０．０００　０４０　１２ｓｉｎ（０．１３９　４４θ１） （２３）

则泄漏间隙变化量δ＝ａθ２，ａ为动涡旋基圆半径，将
上述结果代入即可得到径向泄漏间隙的变化量的数

学表达式．
在 Ｍａｔｌａｂ数值分析软件环境下，绘制出运动副

间隙的值分别取０、０．０４、０．０８、０．１２、０．１６、０．２０
ｍｍ时相应的动涡旋自转角θ２ 的角位移、角速度、
角加速度的仿真曲线，观察仿真结果进行分析．本文
中的仿真内容主要针对涡旋压缩机的机构中动涡旋

与防自转曲柄销的铰接处存在间隙的情形，其他情
况暂不予以考虑．
在数值仿真软件 Ｍａｔｌａｂ环境下连杆角位移、角

速度、角加速度与曲柄转角的关系曲线如图５所示．
由图可知，在曲柄转角回转至２７０°左右动涡旋自转
角的角位移达到峰值，此时泄漏间隙变化量δ也同
样达到峰值，使得气体介质的泄漏量达到一个周期
的峰值且随着运动副间隙的增大而增大，此变化的
周期为２π．
曲柄转角回转至１８０°左右时，动涡旋自转角的

角加速度发生突变，且运动副间隙越大振荡越剧烈．
显然，泄漏间隙变化量δ也会在此时突然大幅度增
加，使得被压缩气体介质泄漏加剧，导致压缩机压缩
效率降低，且变化周期为π．
由图５可知，曲柄转角在０～９０°，动静涡旋型线

之间的啮合间隙（此时泄漏间隙变化量δ为负值）会
造成动、静涡旋型线在啮合处发生硬接触；在９０°～
１８０°，泄漏间隙变化量的数值缓慢增大；而当曲柄转
角在１８０°～２７０°，动静涡旋盘之间的啮合间隙不断
增大且增长的幅度较大，而在２７０°～３６０°，泄漏间隙
会不断减小（此时泄漏间隙变化量δ皆为正值），会
造成泄漏的气体先增加后减少，降低压缩机的气密
性和压缩效率．

图５　Ｍａｔｌａｂ下的动涡旋自转角仿真曲线

Ｆｉｇ．５　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｄｙｎａｍｉｃ　ｓｃｒｏｌｌ　ｓｅｌｆ－ｒｏｔａｔｉｏｎ

ａｎｇｌｅ　ｗｉｔｈ　Ｍａｔｌａｂ

５　结论

１）当考虑运动副间隙时，在０°～３６０°泄漏间隙
随运动副间隙的增大而增大且泄漏间隙随着主轴转

角呈周期性变化．
２）曲柄转角回转至１８０°时，动涡旋自转角的角
加速度发生突变，且运动副间隙越大振荡越剧烈，该
突变呈周期性变化，这对压缩机的稳定性影响较大．
３）根据曲柄销防自转涡旋压缩机的结构，其曲
轴的偏心距为定值，动涡旋的自转运动会影响动、静
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涡旋盘之间的啮合间隙；当动涡旋逆时针自转时，动
静涡旋盘之间的啮合间隙会增大，造成泄漏增加，降
低压缩机的气密性和压缩效率；而当动涡旋盘顺时
针自转时，泄漏间隙减小，自转角过大会造成动静涡
旋齿面的硬接触，使得摩擦损失增加，长时间在此工
况下运转涡旋齿面易产生疲劳断裂．因此，间隙值对
涡旋压缩机切向泄漏间隙影响很大，压缩机设计时
应严格选用配合公差，减少配合间隙带来的不利影
响．
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