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涡旋压缩机激励载荷反求分析
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摘 要：涡旋压缩机在匹配空调系统时，其振动会通过吸排气管对空调系统管路应力应变产生较大影响，为了得到

对空调系统振动激励的大小，提出通过涡旋压缩机振动位移响应反求激励载荷的方法，并对反求时振动响应测点位

置、测点个数进行了分析与探讨，最终得到了某型号涡旋压缩机激励反求力和力矩的大小及添加方式。结果显示，涡

旋压缩机与转子压缩机有较大差异，其激励载荷主要以不平衡离心力为主，可忽略力矩的影响，且激励载荷与运行频

率的平方成线性关系，运行频率越高，不平衡离心力越大。另外，以反求的结果作为载荷，通过MSC频率响应分析仿真

吸排气管的振动位移响应，将其与吸排气管路的试验结果对比，发现整个运行频率范围内结果一致性较好，验证了激

励载荷反求方法的准确性。
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Analysis of Backward Formulation Method for Excitation Load
of Scroll Compressors
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Abstract : When the scroll compressor is installed to the air-conditioner, its vibration will have a great influence on the

stress and strain of the air-conditioner pipeline through the suction and exhaust pipes. In order to obtain the magnitude of the

vibration excitation of the compressor to the air conditioning system, the method of backward formulation for the excitation

load through the vibration displacement response is proposed. Then the position and the number of measurement points for

the vibration response are analyzed and discussed. Finally, the magnitude and loading manner of the excitation force and the

torque of the scroll compressor are obtained. The results show that there is a great difference between the scroll compressor

and the rotor compressor. The excitation load of scroll compressor is mainly the unbalanced centrifugal force and the influ-

ence of the torque can be ignored. And the excitation load has a linear relationship with the square of the running frequency.

The higher the running frequency is, the greater the unbalanced centrifugal force is. In addition, taking the result from the

backward simulation as the load, the vibration displacement response of the suction and exhaust pipe is simulated by MSC

software. Meanwhile, it is found that the results of simulation and test of suction and exhaust pipe are in good agreement in

the whole operating frequency range. The backward formulation method of the excitation load is well verified.

Key words : vibration and wave; excitation load; excitation inverse; response of vibration; scroll compressor

涡旋压缩机广泛应用于商用多联机空调器系统

等制冷设备，涡旋压缩机的振动是引发配管系统振

动的主要原因之一。为了考察稳定运行时振动如何
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对系统配管的应力应变产生影响，通常首先要掌握

压缩机载荷激励分析方法。

对于有限元分析软件在空调配管设计中的应用

研究，合肥工业大学卢建伟[1]及其团队从 2004年就

开始有所涉及，并对压缩机载荷测试分析方法[2]在专

利中进行了较详细说明，又采用该方法在VC++平

台上开发了中央空调配管系统动力学仿真分析软

件[3]，载荷反求也被封装在该软件中。此后该团队还
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对载荷分析方法在启动运行阶段和时变工况条件下

的载荷反求[4–5]进行了研究。但是载荷反求主要是

以转子压缩机为研究对象进行的激励反求。

对于转子压缩机，其激励力主要是不平衡离心

力和切向气体力引起的阻力矩，且从其振动响应看，

这其中的气体阻力矩影响最大，最为关键。而涡旋

压缩机载荷特性与转子压缩机相差甚远。本文主要

对涡旋压缩机激励载荷进行反求，并通过分析确定

涡旋压缩机激励反求力和力矩的大小及添加方式。

另外，本文主要针对变频涡旋压缩机[6–9]进行研

究，故载荷反求包含了整个运行频率范围内的载荷，

即最终给空调系统的激励载荷是随运行频率变化的

载荷。

1 涡旋压缩机激励载荷分析原理

1.1 涡旋压缩机结构和载荷特性

涡旋压缩机与转子压缩机尤其是单缸转子压缩

机的振动特性完全不同，如图1所示，图中X、Y、Z分

别为压缩机的切向、径向、轴向。单缸转子压缩机由

于其偏心转子结构，其切向气体阻力矩大，振动特性

也主要以切向为主。而振动位移也是低频运行时最

大，系统上只需考虑低频运行频率下的振动位移激

励即可。

图 1 不同运行频率下单缸转子压缩机振动位移

涡旋压缩机则完全不同，其振动位移数值远小

于单缸转子压缩机，但其最高运行频率比转子压缩

机高，空调系统上管路运行应力应变主要在高频运

行时容易超标，故重点关注高频运行时的激励载荷

特性。

涡旋压缩机的结构如图2所示。涡旋压缩机泵

体由一对动静涡旋盘组成，其组成多对压缩腔，相邻

腔间压差小，故气体阻力矩远小于转子压缩机，从振

动位移可以看出涡旋压缩机的低频振动特性。

图 2 涡旋压缩机结构示意图

不同测点振动位移特性如图 3所示，随运行频

率变化的振动位移如图 4所示，图中X、Y、Z分别为

压缩机的切向、径向、轴向。各测点具体位置在下文

2.1节中详细说明。

从图3和图4以及与图1对比可以看出：

(1) 涡旋压缩机振动位移远小于单缸转子压缩

机的振动位移，且振动位移主要由压缩机运行频率

的1倍频贡献；

(2) 涡旋压缩机的振动位移主要以径向和切向

振动为主，轴向振动仍是最小振动，在做激励载荷反

求时忽略轴向振动；

(3）随着运转频率增大，径向振动位移呈增大趋

势，而切向振动位移呈减小趋势。

综上，涡旋压缩机激励载荷特性以径向振动和

切向振动为主，且在高频运行时，径向振动更为显著。

(a) 不同测点振动位移 (b) 振动位移频谱特性

图 3 涡旋压缩机60 Hz振动位移及频谱特性
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图 4 涡旋压缩机不同运行频率上焊点振动位移

1.2 涡旋压缩机载荷反求原理

对于 3对极的涡旋压缩机，其电机激励力主要

为 6倍频及其谐波，而振动位移峰值均为 1倍频，如

图3(b)所示，其他所有高频激励均不做考虑，故其激

励扭矩、径向力和轴向力主要由气体激励和离心力

产生，然后分别通过静盘-支架-外壳和动盘-曲轴-支

架-外壳两条路径向外传递引起压缩机振动。按照

图5所示的简化激励反求方法获得压缩机的载荷特

性，考虑到轴向力对分析的影响较小，忽略轴向力的

影响。

图 5 压缩机载荷识别方法示意图

本文主要采用传递矩阵法对涡旋压缩机受到的

激振力和力矩进行反求。传递函数中未考虑旋转方

向，只考虑平动自由度。压缩机上的 n个响应点的

振动位移可以用下列传递矩阵表达：
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其中：fx，fy，fz，Mx，My，Mz——各方向的激振力和激

振力矩；ux1，uy1，uz1，uxn，uyn，uzn——压缩机表面第1个

和第n个响应点各方向的振动位移；Hx1fx  为激励力 fx

作用到ux1的传递函数，Hx1fx = Ux1 ( ω )
Fx ( ω ) ，其他类似。

对于涡旋压缩机而言，忽略轴向力影响。不平

衡惯性力为一个空间变化的径向力，其运动轨迹为

圆。切向气体力导致的力矩为轴向力矩。涡旋压缩

机表面的各响应点的振动位移可表示为
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若已知振动位移响应和传递函数，其激振力可

表示为
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根据上述原理，若要得到反求的激励载荷，那么

首先要得到振动位移响应和传递函数。本文中振动

位移响应通过压缩机单机试验测试得到；传递函数

中包含两部分，分别是径向力传递函数和切向气体

力导致的轴向力矩传递函数，利用有限元仿真分别

通过添加单位径向力和单位轴向力矩提取。

2 激励反求实现过程

2.1 涡旋压缩机振动响应测试

吸气管和排气管是涡旋压缩机与空调系统直接

连接位置，但在激励反求载荷过程中，壳体上的测点

是内部激励力最近反映测点。故在不确定测点位置

情况下，选择测点如下：

根据涡旋压缩机激励特性和传递路径，壳体高

度方向选择图 2中所示的压缩腔、上焊点、电机、下

焊点所在高度，并在周向上测试互相垂直角度逆时

针均布4点的振动位移。0度具体位置可参考图7示

意图，设吸气管顺时针方向两机脚中心45度位置为

0度角。以上全部测点共计16点。

测试工况：采用空调系统名义制热工况，如表 1

所示，压缩机装上自身配用的减振垫。将其放置在

处于半消声室地面中央的刚性平台上（不带固定螺

栓），压缩机用非刚性连接管接入置于半消声室外的

代用制冷系统。按照 30 Hz、60 Hz、80 Hz、90 Hz～

130 Hz 间隔 10 Hz 测试不同运行频率下振动位移

情况。

表 1 压缩机测试工况

冷凝
温度/℃

41

排气压力/
MPa

2.48

蒸发
温度/℃

0

吸气压力/
MPa

0.798

振动位移采用LMS Test. lab测试软件和PCB振

动加速度传感器进行测试。最终可得到振动位移响

涡旋压缩机激励载荷反求分析 49
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应如下：

u = [ ]ux1 uy1 uz1 ⋯ uxn uyn uzn
T

(4)

2.2 涡旋压缩机有限元模型

论文中关注的涡旋压缩机激振力主要是根据压

缩机表面响应点的振动位移求得，且主要是低频成

分，即 130 Hz以下。如图 6所示。压缩机第一阶柔

性模态频率为轴承转子支撑组件模态，为看清振型，

隐藏压缩机壳体。其固有频率为400 Hz以上，很难

被激发，在建模时，可忽略压缩机内部零部件。

图 6 涡旋压缩机第1阶柔性模态（519 Hz）

如图7所示。压缩机的有限元模型采用中空模

型，内部零部件作为质量点添加在压缩机重心位置。

力和力矩的位置作用在质心上，质心通过 rbe3单元

分解在上下焊点所在的平面上。压缩机减振垫固定

在地面上。力矩方向为沿电机轴垂直向上。径向力

通过两个互相垂直作用在质心且时间相位相差 90

度的力实现，如图7中黄色和蓝色箭头所示。

图 7 压缩机载荷识别有限元模型

2.3 涡旋压缩机力和力矩激励下频率响应分析

利用MSC有限元分析软件中的频率响应分析

模块得到传递矩阵。

如式（5）所示，先施加单位径向力得到单位径向

力的振动位移响应。将单位力作用在压缩机重心位

置，获取各响应点的振动位移。已知径向力的运动

轨迹是圆，为了模拟该径向力，在有限元中，需要添

加两个相互垂直幅值相等相位相差 90度的两个力

合成。X方向作为参考相位，相位为 0度，Y方向的

相位为90度。那么有：
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然后如式（6）所示，施加单位力矩得到单位力矩下的

振动位移响应，有：
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将式（5）、式（6）代入式（3），可得反求的激励载

荷为
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其中：fa为径向力的幅值，其也是 X 方向和 Y 方向

幅值。

2.4 变频涡旋压缩机不同运行频率响应

涡旋压缩机不同运行频率下振动位移响应不

同，而不同运行频率下的传递函数为同一矩阵，故将

不同运行频率下振动位移代入式（7），可求得不同运

行频率下的激励激振力和力矩。本文中可求得运行

频率30 Hz、60 Hz、80 Hz、90 Hz～130 Hz间隔10 Hz

的激振力和力矩。

空调管路系统中，压缩机激励力和激励力矩需

添加所有运行频率下的激励，故采用最小二乘法拟

合得到。

3 结果讨论与分析

在反求压缩机激振力时，对于传递矩阵法而言，

传递函数越全越多，得到的激振力就越准确。但考
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虑实验测试布点的限制，不可能测试无限多测点。

本文讨论在反求误差较小的情况下，响应点位置和

个数选择要求。并在确定测点后采用该方法利用吸

气管和排气管上的振动响应结果分别采用测试结果

与反求结果对比分析进行验证。

首先选择壳体上的全部 16个测点作为振动响

应测点，采用激励反求载荷得到结果如表2。

从表2中看出，激励反求力远大于力矩数值，通

过对比单独施加上述反求力矩和力的同点振动响应

之比看，如表 3 所示，力矩只对切向振动有一定影

响，激励反求径向力的作用远大于力矩的作用，结果

讨论反求时，增加假设忽略力矩，只考虑反求径向力

的误差。

表 2 16点响应激励反求载荷

运行频率/Hz

力/N

力矩/N·m

30

8

0.3

60

85

0.2

80

167

0.3

90

208

0.4

100

264

0.3

110

390

0.2

120

441

0.1

130

510

0.3

表 3 单独施加反求力矩与反求力的振动响应比值

运行频率/Hz

上焊点0X

上焊点0Y

上焊点0Z

60

0.09

0.00

0.00

130

0.02

0.00

0.00

3.1 不同振动测试位置和点数对结果的影响

考虑到不同位置，包含不同角度和不同轴向高

度对结果的影响，分为以下几个方案进行对比：

表 4 不同响应点方案

方案

16点

P1

P2

P3

P4

P5

响应点方案

压缩腔、上焊点、电机、下焊点各角度共16点

上焊点、电机、下焊点各角度共12点

上焊点、电机、下焊点0度共3点

上焊点、电机、下焊点90度共3点

上焊点、下焊点0度和90度共4点

上焊点、静盘0度和90度共4点

各方案采用激励反求方法得到的激励力和力矩

如图 8和图 9所示。以 16点反求结果为基准，各方

案横向进行对比。另外，由于力矩数值很小，主要以

激励力对比为主，力矩作为辅助对比。

图 8 不同响应点方案反求激励力随频率变化曲线

从图8和图9中可以看出：

(1) 反求激励力与 16点差异从小到大排序：方

案1≈方案2≈方案4<方案3<方案5，其中，方案5的随

频率变化趋势线与其他方案差异较大；

(2) 不同方案反求激励力的最大力即 130 Hz激

励力排序：方案5<方案2<16点（基准）<方案1<方案

4<方案 3，因所求得的激励力是要在空调系统上作

为压缩机的激励源给管路系统的，故激励力比实际

施加的稍大更合理，这样对管路系统的要求会稍更

严苛，但也不能相差太大，以此为考虑，方案 1和方

案4更合理；

图 9 不同响应点方案反求激励力矩随频率变化曲线

(3) 反求激励力矩与 16点结果差异从小到大排

序：方案1<方案5<方案4<方案2<方案3，其中，方案

3的力矩在高频运行频率下结果为负，完全不合理；

(4) 综合以上各点，方案1（12个测点）是最接近

16点结果的，其反求的激励力误差在 13 %以内，力

矩也是所有方案中与16点结果差异最小的，说明测

点越多，包含各角度和主要位置的点越全，结果越

准确；

(5) 其他条件相同，角度不同方面对比，方案2（0

度三点）与方案 3（90度三点）反求激励力结果分别

处于16点结果的两侧，说明不同角度响应点反求激

励力差异较大，基于此，采用同时包含0度和90度的

方案4（0度2点、90度2点）反求激励力与16点误差

在12 %内，其也是除方案1（12点）外最合理的方案；

(6) 其他条件相同，轴向高度位置不同对比，方

案4明显优于方案5，主要原因是方案4采用的是上

焊点和下焊点位置，而方案 5采用的是上焊点和静
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盘压缩腔位置，方案 4考虑了前文所提的两条主要

传递路径，且两测点距离较远，包含的不同位置的特

性更全；

(7) 综上，在考虑角度和轴向高度位置及测点个

数对结果的影响后，最终选择方案4（0度2点、90度

2点）为最终激励反求测点。

3.2 只考虑径向力对结果的影响

因涡旋压缩机激励反求的力矩作用相对激励力

来说非常小，故忽略力矩，只考虑径向力进行激励反

求，结果如表5所示。

表 5 激励反求时有无力矩对比

运行频率/

Hz

30

60

80

90

100

110

120

130

施加力+力矩

力/N

7.7

95.3

180.1

223.8

285.3

378.0

468.4

562.8

力矩/(N·m)

0.5

0.7

0.8

1.1

0.7

0.6

0.3

0.4

仅施加力

力/N

13.3

112.7

199.7

249.5

302.8

393.0

474.3

571.9

误差/

(%)

43

15

10

10

6

4

1

2

从表5看出，在其他条件不变的情况下，单径向

力的激励力比力+力矩的力稍大，在运行频率 80 Hz

以上偏大 10 %以内，运行频率越低，误差越大。主

要是因为涡旋压缩机主要由不平衡惯性力和切向气

体力导致的轴向力矩导致，对于同工况压缩机来说，

切向气体力导致的轴向力矩在不同运行频率下无变

化，而不平衡惯性力则满足式（8），其与运行频率平

方成正比，运行频率越高，不平衡惯性力越大，相对

地其作用占比也越大。所以，低频运行时主要是力

矩和力同时作用，高频运行时则是不平衡惯性力起

主要作用，运行频率越高力矩的影响越小。

F = mrω2 (8)

其中：m、r、ω分别为轴系总质量、轴系偏心量、压缩

机运行圆频率。

对于空调系统中来说，涡旋压缩机管路运行应

变问题主要出现在高频运行状态，故激励反求时只

需要考虑径向力即可。亦即涡旋压缩机激励力反求

时，最终方案为：单独施加径向力+方案4（上下焊点

0、90度共4点）。

3.3 最终方案反求结果与试验结果对比（吸排气管）

采用单施加径向力的激励载荷反求方法求得已

有运行频率测点的激励力的结果如图10所示。

图10中拟合曲线采用二次多项式拟合，与测点

对应好，其变化特性与式（8）一致，力与转频的平方

成线性关系，从侧面证明该激励反求方法的合理性。

图 10 运行频率范围最终方案激励力曲线

将采用单径向力反求的激励力施加在压缩机质

心，通过频率响应分析仿真得到吸气管和排气管的

振动位移，将其与试验测试的结果进行对比，如图11

所示。从图11中可以看出：

(1) 吸排气管振动位移随运行频率变化趋势仿

真结果与试验结果一致，且排气管振动除 30 Hz测

点外，其他与仿真结果误差在 19 %以内，吸气管则

是仿真结果整体比测试结果偏大在28 %以内，可能

与反求激励力本身偏大有关，表5中可体现；

(3) 吸气管仿真结果显示从 30 Hz～60 Hz间振

动先减小后增大，主要是因为在 33 Hz以下压缩机

减振胶圈系统固频对振动有放大作用，而试验时未

测试该运行频率范围故未体现。

图 11 吸排气管振动位移反求仿真与试验对比
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4 结 语

涡旋压缩机在匹配空调系统时，其振动会通过

吸排气管对空调系统管路应力应变产生较大影响，

为了得到对空调系统振动激励的大小，本文提出了

通过振动位移响应反求涡旋压缩机激励载荷的方

法，并对反求时振动响应测点位置、测点个数进行了

分析与探讨，最终得到了某型号涡旋压缩机激励反

求力和力矩的大小及添加方式。

结果显示，涡旋压缩机与转子压缩机有较大差

异，其激励载荷主要以不平衡离心力为主，可忽略力

矩的影响，且激励载荷与运行频率的平方成线性关

系，运行频率越高，不平衡离心力越大。另外，以激

励反求得到的结果为载荷，通过MSC频率响应分析

仿真吸排气管的振动位移响应，将其与吸排气的试

验结果对比，发现整个运行频率范围内结果一致性

较好，验证了激励载荷反求方法的准确性。
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