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【摘 要】 对摆动转子压缩机各运动件进行运动分析和受力分析，建立了空调用摆动转子压缩机摩擦损失数

学模型，并运用 MATLAB编程求解，结果表明摆动转子与偏心轮之间的摩擦损失最大，其次是主

副轴承的摩擦损失，再次是摆杆与导轨间的摩擦损失。通过与滚动转子压缩机摩擦损失情况对比，

摆动转子压缩机虽然有效消除了滑板顶端与转子间的摩擦，但转子与偏心轮之间的摩擦损失大幅

高于滚动转子压缩机。研究结果为摆动转子压缩机设计提供参考。
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【Abstract】 In this paper, the motion analysis and force analysis of the moving parts in the swing compressor are carried out.

The mathematical model of friction losses in a swing compressor for air conditioning is established and solved by MATLAB

programming. The results show that the friction loss between the rotor and the eccentric is the largest, followed by the friction

losses of the main and secondary bearings, and the friction losses between the blade and the bushes. Compared with the friction

losses in the rolling piston compressor, the friction between the vane tip and the rotor is effectively eliminated in the swing

compressor, but the friction loss between the rotor and the eccentric is substantially higher than that in the rolling piston

compressor. The results provide references for the design of swing compressors.
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0 引言
自上世纪 70年代摆动转子机构提出以来，一

直普遍应用于空气压缩机和真空泵中，但由于当时

加工技术的限制，很少应用于空调压缩机中[1]。直

到 90年代，随着人们环保意识的增强和对制冷剂

的深入研究，更加环保的替代制冷剂 HFC提出并

应用[2,3]，由此对压缩机的性能有了更高的要求。

摆动转子压缩机是滚动转子压缩机的孪生结构，在

具有其优点的同时，较之有更好的承压能力，更高

的容积效率等优势，因此又被重新关注与研究，甚

至被个别企业大量制造生产[4-6]。

能源与环境问题已经成为人类所共同关心的

重要话题，因此机器的效率成为衡量压缩机优劣的

重要指标。摆动转子压缩机的机械效率直接影响压

缩机的性能并影响整个空调系统。目前，已有许多

学者研究滚动转子压缩机的摩擦损失[7,8]，而对摆
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动转子压缩机的摩擦损失研究较少。本文参照滚动

转子压缩机的相关计算与分析方法，建立摆动转子

压缩机摩擦损失数学模型，并对摩擦损失进行分析

计算，所做工作为摆动转子压缩机设计提供依据。

1 结构与工作原理
摆动转子压缩机结构如图 1所示，主要零部件

包括：气缸、摆动转子、偏心轮轴、导轨、两端盖

以及端盖上所装设的排气阀等。摆动转子压缩机将

滚环和滑板做成一体，形成独立零件——摆动转

子，其滚环部分套在偏心轮上，摆杆部分可在导轨

中上下滑动并随导轨左右摆动。摆动转子将气缸分

为两个工作腔，随着偏心轮轴的转动，两工作腔容

积周期性地扩大与缩小，从而实现工质的吸入、压

缩及排出。摆动转子压缩机两工作腔同时工作，偏

心轮轴每旋转一圈，压缩机便完成一次工作循环。

图 1 摆动转子压缩机结构示意图

Fig.1 The structure schematic drawing of the swing

compressor

1—气缸；2—排气口；3—导轨；4—吸气口；5—摆动转子；

6—偏心轮轴

2 摩擦损失数学模型的建立
2.1 运动分析及其模型

摆动转子压缩机中的主要运动件有偏心轮轴、

摆动转子以及导轨。其中，偏心轮轴近似为匀速旋

转，导轨作定心摆动，摆动转子则作复杂的平面运

动。

摆动转子压缩机的运动机构为曲柄摇块机构，

运动简图如图 2所示，以偏心轮轴中心 O为原点

建立坐标系，A为摆动转子中心，B为导轨中心，

曲柄 OA长为偏心距 e，OB长为气缸与导轨中心

距 a，摆动转子中心 A距离导轨中心 B为ρ。OA

绕原点以角速度ω匀速旋转，转角为θ，AC与 y轴

夹角为σ。

图 2 摆动转子的运动分析

Fig.2 Motion analysis of the swing rotor

A点的速度方向垂直于 OA，其大小为：

eva  （1）

A、B两点共同在摆动转子上，B点的速度沿

摆杆方向，可按照图 2分解为 va和 vba：

（2）

)sin(   evb （3）

)cos(   evba （4）

根据几何关系，摆动转子的摆动角速度与导轨

摆动角速度相同：

 /)cos(/d  evbab （5）

偏心轮与滚环内壁之间相对滑动的角速度为：

bbx   （6）

摆动转子滚环外表面切点处的粘性摩擦力只

在切向做功，而切向速度可以分解成两个部分：一

部分是由偏心轮带动，滚环外表面在气缸壁面上形

成的滑动；另一部分是因摆杆及导轨的牵制作用，

由转子与偏心轮间角速度差所引起的与气缸内壁

的相对滑动。因此，摆动转子与气缸切点的相对速

度为两速度之和：

rRu b )(   （7）

式中：R为气缸半径，m；r为滚环外半径，m。

摆动转子滚环外表面与气缸切点处相对速度、

导轨线速度和摆杆滑动速度如图 3所示；偏心轮与

摆动转子之间的相对角速度和线速度如图 4所示。
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图 3 各速度与转角关系

Fig.3 The relationship between velocities and crank angle

图 4 偏心轮与摆动转子之间的相对速度

Fig.4 The relative velocity between the eccentric and the rotor

2.2 受力分析及其模型

如图 5（a），摆动转子的受力较为复杂，包括：

滚环所受气体作用的合力 Fg1；摆杆上所受气体作

用的合力 Fg2；压缩机壳体内气体作用在摆杆背部

的气体力 Fg3；导轨对摆杆两侧的支持力分别为

Nb1、Nb2及运动中的摩擦力 Fb1、Fb2；压缩机内部

各零件表面都有润滑油膜，因此压缩机工作过程

中，油膜会对运动件产生粘性摩擦力；各零件运动

所产生的惯性力等。

（a）摆动转子受力分析

（b）导轨受力分析

图 5 摆动转子与导轨受力分析

Fig.5 Force analyses of the swing rotor and bushes

压缩机在工作过程中，摆杆背部的气体力 Fg3

在 0～π内为动力矩，在π～2π内为阻力矩，整个过

程合力矩为零，计算时忽略不计。

气体力 Fg1所形成阻力矩为：

2
sin11

 
 gg eFM （8）

2
sin)(21

 
 scg pprHF （9）

式中：pc为压缩腔压力，Pa；ps为吸气腔压力，

Pa；H为气缸高度，m。

气体力 Fg2所形成的阻力矩为：

]coscos)(
2

1
[cos22  ehrFM ggg 

（10）

))(r(2 scgg pphHF   （11）

气体力形成的总阻力矩为两气体力矩之和：

21 ggg MMM  （12）

图 6为气体力Fg1、Fg2随转角变化的关系曲线。

图 6 气体力与转角的关系

Fig.6 The relationship between gas force and crank angle

由于润滑油的存在，摆动转子与气缸内壁之间

由其粘性剪切力所引起的摩擦力 Fta及粘性摩擦力
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矩 Ma为：

)(
1

1 



Rr

Hr
F bta  （13）

)(
1

1
2





Rr

Hr
M ba  （14）

式中：μ1为润滑油粘度，Pa·s；δ1为间隙宽度，

m；φ为径向间隙油膜弧度，rad。

摆动转子与偏心轮之间的粘性摩擦力矩为：

2

3
01 )(2



 eb
b

lr
M


 （15）

式中：le为偏心轮长度，m；δ2为间隙宽度，

m；r0为滚环内半径，m。

摆动转子与气缸上端盖之间的润滑状态为流

体动力润滑。而摆动转子的运动可视为由绕主轴中

心的旋转运动和绕偏心轮中心的摆动叠加而成[6]。

利用大平板间流体润滑模型分析[7]，两种运动所产

生的摩擦力矩为 Mc1和 Mc2为：

3

2
0

22
1

1

)(



 rre
Mc


 （16）

3

4
0

4
1

2
2

)(



 rr
M b

c


 （17）

式中：δ3为间隙宽度，m。

摆动转子与下端盖之间的润滑状态为边界润

滑，同理，绕主轴中心旋转的摩擦力以及绕偏心轮

中心摆动的摩擦力矩表示为[6]：

bcx WF 2 （18）

)(3

)(2
2
0

2

3
0

3
2

rr

rrW
M b

cx






（19）

式中：μ2为边界摩擦系数；Wb为摆动转子重

量，N。

摆动转子压缩机偏心轮轴的主副轴轴径、轴承

长度均不同。取两轴与轴承径向间隙相等，则两轴

承部位的摩擦力矩为[6]：

m

mm

m

mm
jjj

lrlr
MMM







 2
3
211

3
11

21

22


（20）

式中：rm1为主轴半径，m；lm1为主轴承的长

度，m；δm 为轴与轴承的径向间隙，m；rm2为副轴

半径，m；lm2为副轴承的长度，m。

偏心轮轴、电机及平衡重构成压缩机的转子系

统，其与气缸下端盖形成止推轴承，此处为边界润

滑，产生的摩擦力矩为[6]：

)(3

)(2
2
2

2

3
2

3
2

me

mes
e

rr

rrW
M







（21）

式中：re为止推面的外半径，m；Ws为转子系

统的重量，N。

如图 5（b）所示，导轨受力复杂，单独分析

过于繁琐[9]，故将导轨与摆动转子作为整体分析。

导轨惯性力很小忽略不计；将摆杆的惯性力分解成

两部分：一部分 FIA作用在滚环中心，与滚环旋转

惯性力 FIh一起被平衡块平衡；另一部分 FIC作用

在摆杆顶端 C点[6]。作力学平衡方程组：




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式中：FO1θ为 O1点在垂直于摆杆方向分力，N；

θIC为惯性力 FIC与水平正向夹角，rad；l为摆杆顶

端 C点到 O1点距离，m。

则导轨与摆杆间的摩擦力为：









22

11

bbb

bbb

NF

NF




（23）

式中：μb为摆杆与导轨间的摩擦系数。

取导轨与气缸间的压力和导轨与摆杆间的压

力相等 Nb=Nd，则气缸与导轨之间的摩擦力为：









22

11

ddd

ddd

NF

NF




（24）

式中：μd为导轨与气缸间的摩擦系数。

根据润滑理论[10]，导轨和气缸之间的粘性摩擦

力矩为：

dd
d

d r
HrrRa

M 




4

1
2]/)arcsin[(4 

 （25）

式中：δ4为间隙宽度，m。
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3 摩擦损失计算及分析
3.1 模拟计算主要结构参数

本文运用以上数学模型，对一台采用 R410A

为制冷剂的空调用摆动转子压缩机进行数值模拟。

样机主要参数如下：气缸直径 R=22mm；气缸高度

H=26mm；摆动转子滚环外径 r=17mm；摆杆及滚

环厚度 B=4mm；气缸与导轨中心距 a=27mm；导

轨半径 rd=4.5mm；电机转速 n=3000rpm；除滚环

与 气 缸 间 隙 δ1=20μm 外 ， 其 余 间 隙

δ2=δ3=δ4=δm=15μm[6]；润滑油采用 PVE-68，物性

参数由文献[11]计算得到。

3.2 计算结果及分析

通过上述建立的摩擦损失数学模型并运用

MATLAB编程求解，得到压缩机各部位的摩擦损

失情况如表 1所示，主要摩擦损失及总摩擦损失随

转角变化曲线如图 7所示。表 1及图 7表明，总摩

擦损失随着压缩机偏心轮轴转角不断变化，其中摆

动转子与偏心轮之间的摩擦损失占比最大，接近总

摩擦损失的 50%；其次是主副轴承的摩擦损失，约

占总摩擦损失的 30%；再次是摆杆与导轨间的摩擦

损失，约占总摩擦损失的 20%。摆动转子压缩机设

计时，应注重前面三处的润滑，以提升压缩机的机

械效率。

表 1 摆动转子压缩机摩擦状态及损失计算

Table 1 The frictional status and losses calculation of the swing compressor

摩擦部位 摩擦状态 摩擦功率计算 百分比，%

摆动转子与气缸内壁 流体 rttaa vFL  0.78

摆动转子与偏心轮 流体 )( bbb ML   45.71

摆动转子滚环与气缸上端盖 流体 bccc MML  21  0.41

摆动转子滚环与气缸下端盖 边界 bcxcxcx MeFL   0.59

导轨和气缸 流体 dddbdd vFFML )( 21   1.79

摆动转子摆杆与导轨 边界 bbbk vFFL )( 21  19.86

主副轴承 流体 jj ML  26.76

偏心轮止推轴承 边界 ee ML  4.10

图 7 主要损失及总摩擦损失随转角变化曲线

Fig.7 Change curves of major losses and the total friction

loss with crank angle

空调用滚动转子压缩机总摩擦损失中，主要摩

擦损失如下：滑板与滑板槽之间摩擦损失约占

28.1%；主副轴承摩擦损失约占 25.2%；滑板顶端

与转子之间摩擦损失约占 24.3%；转子与偏心轮之

间摩擦损失约占 18.7%[12]。滚动转子压缩机转子与

偏心轮之间摩擦损失较小，其原因是：转子与偏心

轮之间相对速度较小[6]。摆动转子压缩机将摆杆与

滚环做成一体，消除了滚动转子压缩机中滑板顶端

与转子之间的较大摩擦损失，但由于摆动转子压缩

机中转子受到摆杆与导轨的牵制，由图 4可知，转

子与偏心轮之间存在较大相对速度，摆动转子压缩

机中转子与偏心轮之间的摩擦损失大幅高于滚动

转子压缩机。

4 结论
（1）摆动转子压缩机中摆动转子与偏心轮之

间的摩擦损失最大，其次是主副轴承的摩擦损失，

再次是摆杆与导轨间的摩擦损失，其他各处的摩擦

损失可忽略。摆动转子压缩机设计时，应重视上述

三处摩擦损失较大部位的润滑。

（2）相比滚动转子压缩机而言，摆动转子压

缩机消除了滚动转子压缩机中滑板顶端与转子之

间的较大摩擦损失，但由于转子与偏心轮之间存在

较大相对速度，摆动转子压缩机中转子与偏心轮之

间的摩擦损失大幅高于滚动转子压缩机。
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