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新能源车高可靠涡旋压缩机模态及谐响应特性分析*
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摘要 新能源汽车的热管理系统直接影响整车的性能，对其空调用涡旋压缩机的性能和工作可靠性提出了很高

的要求，其中涡旋压缩机传动轴的质量不平衡响应对涡旋压缩机的性能和使用寿命尤为重要。针对某型号设计转速

为 0~7 000 r/min的涡旋压缩机传动系统，基于分布质量模型，采用模态法分析了轴系的固有特性和不同转速工况下的

不平衡响应，且考虑仿真转速设置的鲁棒性，将转子系统设置在 0~7 000 r/min 的工况内，得到前 6阶固有频率、振型以

及正涡动临界转速 15 452 r/min和 32 839 r/min。而后，通过气体载荷激励下的谐响应分析，得到主轴偏心销、平衡块以

及尾部的变形和应力随频率变化的规律。最后，对样机进行试验，测得加速度时域和频域响应曲线。结果表明，该涡

旋压缩机在 0~7 000 r/min 设计转速下并未达到临界转速；在 271. 96 Hz 和 517. 01 Hz 及其边频处的不平衡振动对转子

的影响较大，与谐响应分析中结果相符。研究为涡旋压缩机振动有限元分析与结构优化提供参考依据。

关键词 涡旋压缩机 模态分析 临界转速 谐响应分析

中图分类号 TH133. 2
Abstract The thermal management system of new energy vehicles directly affects the overall vehicle performance， placing 

stringent demands on the performance and reliability of the scroll compressor for air conditioning， with particular emphasis on 
the mass imbalance response of the scroll compressor drive shaft for its performance and service life.  For a certain type of scroll 
compressor drive system with a design speed of 0~7 000 r/min， based on the distributed mass model， the intrinsic characteristics 
of the shaft system and the unbalance response at different speeds were analysed by using the modal method.  Considering the 
robustness of the simulation speed setting， the rotor system was set at 0~7 000 r/min， and the first six orders of the intrinsic 
frequency， vibration mode and the positive vortex criticality were obtained.  The first six orders of intrinsic frequencies， vibration 
mode and critical speeds of positive eddy currents were obtained for the rotor system at 15 452 r/min and 32 839 r/min， and the 
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deformations and stresses of the spindle eccentric pins， the balancing block and the tail section were analyzed by the harmonic 
response analysis under the excitation of the gas loads to obtain the variation of the frequencies.  Finally， the prototype was 
experimented， and the measured acceleration time-domain and frequency-domain response curves were obtained.  The results 
show that the scroll compressor does not reach the critical speed under the design speed of 0~7 000 r/min； the 
unbalanced vibration at 271. 96 Hz and 517. 01 Hz and its side frequency has a greater impact on the rotor， which is consistent 
with the results in the harmonic response analysis.  The study provides a reference for the vibration finite element analysis and 
structural optimization of the scroll compressor.

Key words Scroll compressor； Modal analysis； Critical speed； Harmonic response analysis
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0　引言

涡旋压缩机是一种结构简单、噪声低、效率高的

压缩机，在制冷、医疗、食品等领域有着广泛的应用。

对基于基圆渐开线结构的涡旋压缩机几何理论、热力

学模型和优化方法研究得比较成熟。而基于变径的

涡旋压缩机，由于强度高、低齿高、质量小等特点，其

整体性能更佳。运行中过分剧烈的振动，不但会对其

本身造成损害，还会影响到舱内的安全稳定。因此，

为保证机组能够正常运行，研究涡旋压缩机动涡盘的

转子结构在运行时的动平衡非常有必要。

目前，国内外在转子系统动力特性方面的研究主

要有：苏亚锋等［1］针对电动机在高速运转时工作转速

内易产生共振的问题，利用有限元法分析了临界转

速。赵嫚等［2］建立了涡旋式压缩机刚柔耦合分析模

型，并探究了动涡盘倾覆和运动副间隙等问题。张亢

等［3］87-89建立了传动系统的动力学模型，进行多体动力

学仿真分析，优化偏心轮结构参数。缪仲威等［4］通过

Excel软件提供的规划求解功能分析了动平衡系统的

不平衡量对压缩机振动的影响。顾文等［5］分析动平衡

规律，为电动涡旋压缩机的优化提供支持。KIM M S
等［6］建立了转子轴系统中推力轴承的准动态润滑模

型。FLORES P 等［7］对含有运动副间隙的多刚体机构

系统的动力特性进行了数值分析。MORISHITA E
等［8-9］建立了涡旋压缩机的模型，将涡旋压缩机的动力

特性分析结果与多种类型旋转式压缩机的动力特性

进行了对比研究。FENG J M 等［10］针对实际工作中曲

轴轴承装配公差的存在，在多体动力学仿真的基础上

进一步分析了子曲轴的实际接触力和动力学特性。

刘兴旺等［11-14］分析了安装在背压腔中的平衡铁随主轴

旋转时对润滑油流动特性的影响和对动盘轴向力的

影响。陈哲吾等［15］构建了包装机传动系统振动对应

的刚-柔耦合动力学仿真分析模型，基于试验测试数据

进行了载荷识别并验证了模型的准确性与可靠性。

陈星等［16］对所提出控制策略在不同工况下和不同车

型下进行仿真，提出的控制策略在降低汽车传动系振

动方面具有良好的有效性和鲁棒性。

然而，目前针对转子不同转速的动力学特性过程

的研究尚不充分，而且受结构设计、材料不均等因素

的影响，转子系统工作的不稳定将加速轴承、轴封等

零部件的疲劳失效，大大缩短设备的工作寿命。所以

从转子系统在气体力作用下不同转速的不平衡特性

方面进行研究更加贴近转子的真实工作状态，其结果

更具有实际参考价值。

本文通过 SolidWorks软件对涡旋压缩机转子系统

进行建模；运用有限元分析软件对转子系统进行模态

和谐响应分析，并进行试验验证。研究结果对提高涡

旋压缩机转子的转速和稳定性具有一定的参考价值。

1　传动系统结构和振动分析

1. 1　结构分析

涡旋压缩机传动系统主要由图 1 所示动涡旋盘、

球轴承、大平衡块、转子、小平衡块、副轴承、主轴、主

轴承、偏心块 9部分组成。动涡盘与静涡盘以相对且
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旋转 180°设置，其中，动涡盘通过球轴承与主轴上的

偏心块相连，而该偏心块的旋转则使动涡盘在防旋环

的约束下围绕静涡盘做圆周运动；在电动涡旋压缩机

的轴系中，有两个小偏心块和一个大平衡块，将它们

分别用铆钉固定在转子的上、下两个位置，并以 180°
间隔安装［3］87-89。该偏心块是直接安装在球轴承和偏

心主轴上，介于两者之间。

系统不平衡结构如图 2 所示，主要由动涡旋盘组

件、主轴曲柄销、偏心块以及大小平衡块 4部分组成，

共同平衡压缩机运行过程中产生的离心惯性力和惯

性力矩［17］80-83。

1. 2　转子系统气体力分析

1. 2. 1　切向气体力

切向气体力与动涡盘和静涡盘的基圆中心的连

线相垂直，如图 3所示，用 F t 表示。对动、静两个盘之

间的压缩工作腔按顺序排列，其中最中间的压缩腔 1
内的气压表示为 p1，其后为 p2，p3，…，pn。因此，作用在

动涡盘上的总切向气体力F t的计算式为

F t = ∑
i = 1

N

F it = ps ph∑
i = 1

N (2i - θ
π ) ( ρi - ρi + 1 ) （1）

式中，ps 为吸气压力；p 为涡旋体节距；h 为涡旋体高

度；θ为主轴转角；ρi为第 i个压缩腔内气体压力比。

1. 2. 2　径向气体力

径向气体力沿动涡盘与静涡盘基圆中心的连线，

与偏心轴平行，如图 3所示，记为F r。径向气体力作用

面积S r的计算式为

S r = 2ah （2）
式中，a为基圆半径。

第 i个压缩腔与相邻压缩腔的径向气体力F ir 计算

式为

F ir (θ ) = S r ( pi - pi + 1 ) （3）
则作用在动涡盘的总径向气体力F r计算式为

F r (θ ) = S r∑
i = 1

N ( pi - pi + 1 ) （4）
1. 2. 3　轴向气体力

轴向气体力作用在动涡轮盘底部，将导致两个盘

之间出现分离，并形成轴向间隙，导致两个转子之间

的径向漏气量增大，从而降低了压缩气体体积的

效率。

图4中，中间压缩腔截面积A1的计算式为

A1=
ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

a2

3 [ ( 5
2 π - θ ) 3 - ( 3

2 π - θ ) 3 ] - SL, 0 ≤ θ < θ∗

a2

3 [ ( 9
2 π - θ ) 3 - ( 7

2 π - θ ) 3 ] - SL, θ∗ ≤ θ ≤ 2π
（5）

式中，θ*为排气转角；SL为两基圆之间围成的面积。

压缩腔 i内所受轴向气体力的作用面积 Ai 的计算

式为

Ai = p [ (2i - 1)π - θ ] （6）
所以动涡盘所承受轴向气体力Fa (θ ) 的计算式为

图1　涡旋压缩机传动系统结构

Fig. 1　Scroll compressor transmission system structure

图2　涡旋压缩机不平衡结构

Fig. 2　Scroll compressor unbalanced structure

图3　切向与径向气体力作用示意图

Fig. 3　Schematic diagram of the tangential and the radial gas force action

图4　轴向气体力作用示意图

Fig. 4　Schematic diagram of the axial gas force action
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Fa (θ ) =
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

psπp2 [ A1πp2 ρ1 + ∑
i = 2

N ( 2i - 1 - θ
π ) ρi ] , 0 ≤ θ < θ∗

psπp2 [ A1πp2 ρ1 + ∑
i = 3

N ( 2i - 1 - θ
π ) ρi ] , θ∗ ≤ θ ≤ 2π

（7）
1. 2. 4　气体载荷力计算

涡旋压缩机关键部件的几何参数如表1所示。

通常假设在涡旋压缩机工作过程中压缩腔为绝

热压缩，则第 i个压缩腔内的气体压力Pi（θ）为

Pi (θ ) = [ Vs
Vi (θ ) ]k P s （8）

式中，Vs 为压缩机一转中的吸气容积；Vi (θ ) 为第 i个压

缩腔在主轴转角为 θ时的容积。

计算主轴达到排气角时，气体等熵指数 k取 1. 4，
同时设定排气压力为 1. 5 MPa，计算出过渡腔 2气体压

力为 0. 688 MPa；吸气腔 3压力为 0. 3 MPa。得到径向

力F r=120 N，切向力F t=172. 201 9 N。

2　传动系统的动力学仿真

2. 1　模型建立

基于关键设计参数，通过 SolidWorks 绘图软件对

某新能源车用涡旋压缩机传动系统进行三维建模。

为了降低计算误差，将三维模型导入有限元分析软件

的Space Claim模块，对虚拟样机模型进行简化［18-19］，装

配结果如图5所示。

2. 2　约束条件

动力学分析模型基本参数如表 2所示。在有限元

分析软件的模态分析模块进行六面体网格划分，有限

元模型如图 6 所示。由于动涡旋盘型面的复杂性，

CAE仿真的效率受到很大的影响。在此基础上，通过

设定转子系统参数，对转子系统进行合理的简化；对

动涡盘和小平衡块使用PointMass命令，分别等效为质

量 0. 59 kg 和 0. 06 kg 的质点，对转子 X、Y 方向位移和

旋转方向轴向位移用Remote Displacement（远程位移）

命令进行约束；将传动轴的主副轴承部分通过有限元

分析软件的 Space Claim模块进行切分，在切分处添加

共享拓扑面，以保证网格划分的质量。

在软件模态分析模块中，在传动系统的轴承处

添加 bearing（轴承约束）如图 6所示。轴承约束刚度如

图 7所示，k11、k22均为10 000 N/mm。为保证仿真转速的

结果具有鲁棒性，设置最大旋转速度为12 000 r/min，设
置旋转速度 7个检测点，分别为 0、2 000、3 000、4 000、
6 000、7 000、70 000 r/min，打开阻尼效应（Damped：
yes）、科里奥利效应（Coriolis effect：on）和坎贝尔图

（Campbell diagram：on）。

单元质量分布如图 8所示。划分后的网格节点数

为 237 663，单元数为 164 785，平均质量为 0. 814 07，
横纵比为1. 991 7，适用于转子系统动力学仿真。

表1　涡旋盘基本参数

Tab. 1　Basic parameters of the vortex disc

参数名称Parameter name
基圆半径Base circle radius a/mm
渐开线节距 Involute pitch p/mm
渐开线发生角 Involute incidence angle α/（°）
涡旋齿厚Scroll tooth thickness t/mm
动静涡旋基圆中心距Dynamic and static vortex 
base circle centre distance r/mm
涡旋线圈数Number of scroll coils M
涡旋齿高Scroll tooth height h/mm
压缩腔室对数
Number of compression chambers N
吸气压力Suction pressure ps/MPa
排气压力Exhaust pressure pd/MPa
排气转角Exhaust corner θ*/（°）
吸气结束角 Inspiratory closing angle θs/（°）
多变指数Variability index k

数值Numerical value
2.5

12.65
34.97

3
4.8

2.47
20
3

0.3
1.5
136

169.2
1.4

（a）简化前

（a） Before simplification

（b）简化后

（b） Simplified
图5　传动系统模型

Fig. 5　Driveline modelling
表2　动力学分析模型基本参数

Tab. 2　Basic parameters of the kinetic analysis model

零部件
Component

主轴Principal axis
转子Rotors
大平衡块

Large balance block

密度
Density/
（kg/m3）

7 700
7 500
8 300

弹性模量
Modulus of 

elasticity /GPa
196
157
110

泊松比
Poisson's 

ratio
0.30
0.23
0.34
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2. 3　模态分析

结构振动中高阶模态能量占比很低，对整个结构

振动影响不大且一般载荷频率较低，所以只需要考虑

前几阶模态是否会共振，所以在本文中只取涡旋压缩

机转子系统的前 6阶模态［20-21］。通过模态计算模拟得

到了涡旋压缩机传动系统转子无阻尼自由振动状态

下的前6阶固有频率（表3）和相应振型（图9）。

从表 3 和图 9 可以得到：在 0~70 000 r/min 下前 6
阶 共 振 频 率 分 别 为 255. 37、256、517. 01、519. 53、
2 542. 3、2 609. 2 Hz。1、2 阶模态下振动形态主要是

传动系统中转子头部偏心块的集中变形；3、4 阶模态

下振动形态主要为传动系统中曲轴末端的集中变形；

5、6阶模态振动形态主要表现为在小平衡块和主轴与

转子的前段连接处的扭转弯曲振动。

由压缩机的转子系统的坎贝尔图（图 10）和表 4可

知，1倍基频（Ratios-1）下，在 1阶模态和 3阶模态表现

为反向涡动（Backward Vortexing，BW）。由于临界转

速只取决于正向涡动（Forward Vortexing，FW）［22］参数，

因此 1阶模态和 3阶模态对应的临界转速并不是转子

系统真正的临界转速，故不做分析；而 5阶模态和 6阶

模态在0~70 000 r/min并无临界转速；2阶模态和4阶模

态表现为正向涡动，所以系统临界转速为 15 452 r/min
和32 839 r/min。

临界转速与实际工作转速之间至少留有 20% 的

安全裕度［23］，该涡旋压缩机转子工作转速不在临界转

速范围内且临界转速明显高于额定转速，所以涡旋压

缩机在 0~7 000 r/min的设计转速下满足振动安全性的

要求。

2. 4　谐响应分析

使用模态叠加法进行谐响应分析的步骤如下：

1）将模态分析（Modal Analysis）模块的模型、约

束、求解结果 Imported Remote Loads 共享给谐响应

（Harmonic Response）分析模块。

2）关闭科里奥利效应（Coriolis effect：off），并对电

动涡旋压缩机传动系统施加气体力载荷。

涡旋压缩机运转过程中偏心轴的切向气体力及

径向气体力是影响动力特性的重要因素，其他载荷对

传动系统振动的影响可忽略不计［17］80-83。
将径向力 F r=120 N，切向力 F t=172. 201 9 N 加载

于偏心销的中心截面。为保证模态不会在模态叠加

谐波分析中丢失，谐波频率的范围应比模态频率范围

的 2/3小［24］。根据第 2. 3节传动系统模态分析得到的

固有频率值，谐响应分析设置传动系统所受简谐载荷

（a）约束设置

（a） Constraint settings

（b）网格划分

（b） Meshing
图6　约束设置与网格划分

Fig. 6　Constraint settings and the meshing

图7　轴承约束刚度设置

Fig. 7　Bearing constraint stiffness setting

图8　单元质量分布

Fig. 8　Unit mass distribution

表3　转子系统固有频率

Tab. 3　Rotor system intrinsic frequency

阶数Ordinal number
固有频率Natural frequency /Hz

振型Vibration mode

1阶1st order
255.37

变形Deformity

2阶2nd order
256

变形Deformity

3阶3rd order
517.01

变形Deformity

4阶4th order
519.53

变形Deformity

5阶5th order
2 542.3

扭转弯曲Twist

6阶6th order
2 609.2

扭转弯曲Twist
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的频率范围为257~1 753 Hz。

由图 11、图 12 可知，偏心销柱面振幅从低阶固

有频率到高阶固有频率整体呈下降趋势，在频率

526. 28 Hz处出现一处峰值，对应的振幅为0. 072 7 mm，

271. 96 Hz为振幅最大点，最大振幅为0. 829 9 mm；偏心

销柱面应力在511. 32 Hz处出现一处峰值，对应的应力

为 0. 113 1 MPa，271. 96 Hz处为应力最大点，对应的应

力为0. 186 64 MPa。
由图13、图14可知，传动轴尾部在频率为511. 32 Hz

时，应力和振幅达到最大值，最大应力为6. 88×10-5 MPa；
最大振幅为0. 266 1 mm。

由图15、图16可知，传动轴平衡块应力在526. 28 Hz
处出现一处峰值，对应的应力为 1. 53×10-2 MPa，在频

率为 271. 96 Hz 时，应力达到最大值 3. 24×10-2 MPa；
传动轴平衡块的振幅从低阶固有频率到高阶固有频

率整体呈下降趋势，在 526. 28 Hz 处出现一处峰值，

对应的振幅为 6. 44×10-2 mm，最大振幅出现在频率

271. 96 Hz处，最大振幅为0. 794 43 mm。

当转速达到上述频率及其边频处时有高阶谐共振

图10　坎贝尔图

Fig. 10　Campbell diagram

（a） 1阶固有振型

（a） 1st order intrinsic mode

（c） 3阶固有振型

（c） 3rd order intrinsic mode

（e） 5阶固有振型

（e） 5th order intrinsic mode

（b） 2阶固有振型

（b） 2nd order intrinsic mode

（d） 4阶固有振型

（d） 4th order intrinsic mode

（f） 6阶固有振型

（f） 6th order intrinsic mode
图9　涡旋压缩机转子前6阶振型

Fig. 9　Front sixth order vibration mode of the scroll compressor rotor 
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图12　传动轴偏心销振幅随频率变化的响应图

Fig. 12　Response plot of drive shaft eccentric pin amplitude 
with frequency variation

表4　坎贝尔图数据

Tab. 4　Campbell chart data

旋转方向
Direction of 

rotation
BW
FW
BW
FW
BW
FW

模式稳定性
Model stability

稳定Stabilization
稳定Stabilization
稳定Stabilization
稳定Stabilization
稳定Stabilization
稳定Stabilization

临界转速
Critical speed/

（r/min）
15 213
15 452
27 936
32 839

—

—

频率Frequency/Hz
0 r/min
255.37
256.00
517.01
519.53
2 542.3
2 609.3

2 000 r/min
255.28
256.08
516.20
520.34
2 542.2
2 609.3

3 000 r/min
255.19
256.17
515.50
521.05
2 542.1
2 609.4

4 000 r/min
255.09
256.27
514.76
521.81
2 542.0
2 609.6

6 000 r/min
254.98
256.38
513.99
522.60
2 541.8
2 609.8

7 000 r/min
254.74
256.61
512.42
524.21
2 541.4
2 610.3

70 000 r/min
245.69
263.48
465.83
580.52
2 491.8
2 670.3

图15　传动轴平衡块应力随频率变化的响应图

Fig. 15　Response plot of drive shaft balance block stress 
with frequency variation

图13　传动轴尾部应力随频率变化的响应图

Fig. 13　Response plot of the drive shaft tail stress with frequency variation
图16　传动轴平衡块振幅随频率变化的响应图

Fig. 16　Response plot of drive shaft balance block amplitude
with frequency variation

图14　传动轴尾部振幅随频率变化的响应图

Fig. 14　Response plot of drive shaft tail amplitude with
frequency variation

图11　传动轴偏心销柱面应力随频率变化的响应图

Fig. 11　Response plot of stress on column surface of drive shaft 
eccentric pin with frequency variation
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现象。不平衡振动对转子的影响较大，故出现峰值。

3　试验分析

3. 1　试验方案

选用加速度测试台，分别选取 2 000、3 000、4 000、
5 000、6 000、7 000 r/min六个不同转速（表 5）下，对涡

旋压缩机的轴向和径向加速度进行测量，如图 17 所

示，试验条件满足国家标准 GB/T 22068—2018《汽车

空调用电动压缩机总成》的要求。

3. 2 试验结果及分析

当主轴转速为2 000、3 000、4 000、5 000、6 000 r/min
时，压缩机径向加速度时域响应如图 18所示。转速提

升，主轴的加速度幅值随之增大。主轴频域响应特征

如图19所示。

分析可知，各转速在动态接触激励力的频率响应

峰值主要出现在 99、100、299、399、598、777 Hz及其边

频处，为主轴及不平衡块的强迫振动响应；主轴频率

499. 023 Hz 与 3 阶系统固有频率 517. 01 Hz 和谐响应

分析中511. 32 Hz接近，误差在2%以内，符合试验误差

要求，所以系统在517. 01 Hz及其边频处振动加速度响

应峰值较大，在该处频域响应明显，为谐共振响应。压

缩机工作状态下的振动，主要由这两种振动构成。

4　结论

针对理想绝热压缩状态，以气体力为荷载，利用有

限元分析软件建立 Modal Analysis 模块与谐响应

Harmonic Response 模块的联合仿真，对传动系统施加

气体力载荷，通过分析，得出如下结论：

1）从模态分析结果可知，2 阶正涡动临界转速为

15 452 r/min、4阶正涡动临界转速为 32 839 r/min。设

计工况0~7 000 r/min在20%的安全裕度内。

2）通 过 建 立 Modal Analysis 模 块 与 Harmonic 
Response模块联合仿真分析了在径向气体力、切向气

体力共同激励下，传动轴偏心销、传动轴尾部、平衡块

应力和振幅随频率变化情况。结合气体力激励下系

统振动加速度试验，得到在 99、100、299、399、598、
777 Hz及其边频处，为主轴及不平衡块的强迫振动响

应，以及 271. 96 Hz和 517. 01 Hz及其边频处有高阶谐

共振现象，此时不平衡振动对转子的影响较大。本文

的研究为该型号产品的动力学设计提供了参考。
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