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摘要　空调压缩机的振动、噪声水平是衡量压缩机质量的重要性能指标之一．本文针对某型号滚动转子压

缩机在特定频段４倍频振动幅值大于１倍频振动幅值问题，进行了扫频阶次分析、实验模态分析和振动噪声

源识别等测试分析，确定了结构共振是导致４倍频超标的原因，提出了增加储液器质量和加强储液器托架

刚度两种方案控制４倍频振动．实验测试表明，两种方案均改变了压缩机的固有振动特征，有效的降低了４

倍频振动幅值，加强储液器托架刚度方案具有更小的振动响应．

关键词　滚动转子压缩机，　减振降噪，　４倍频，　共振

ＤＯＩ：　１０．６０５２／１６７２６５５３２０１５０４４

引言

压缩机是空调器制冷制热系统的主要部分，它

将不可避免的产生振动和噪声，在实际研究中只能

采取措施将振动和噪声降低到可接受的水平内［１］．
压缩机的振动对空调器的振动具有重要的影响，因

此，控制压缩机的振动具有非常重要的意义［２］．
目前空调压缩机的种类主要为滚动转子式和

涡旋式．由于滚动转子式压缩机的众多优点，在中
小功率家用空调中占有很大的优势．但是，滚动转
子压缩机振动和噪声比较大，所以需要必须采取有

效措施降低其振动和噪声［３］．Ｙａｎａｇｉｓａｗａ提出了在
不同工况下预测压缩机振动的简单模型［４］；Ｐａｄｈｙ
研究了滚动转子压缩机的动力学问题，并且给出了

实验验证；法国 Ｇ．Ｆｅｒｒａｒｉ和 Ｍ．Ａ．Ａｎｄｒｉａｎｏｅｌｙ等
人［５］研究的滚动转子压缩机偏心质量和气缸压力

的动平衡；Ｊ．Ａｎｔｏｎｉａ和 Ｆ．Ｂｏｎｎａｒｄｏｔ［６］研究了如何
辨认压缩机内部的振动信号．

某型压缩机与空调器配型后，空调器噪声超

标．在大量的振动频谱分析中，发现在某些频段压
缩机４倍频振动幅值大于１倍频振动幅值，导致空
调器噪声超标．本文针对这一问题，对压缩机进行
了扫频阶次分析、实验模态分析和振动噪声源识别

等测试分析，确定了结构共振是导致４倍频超标的
原因，并提出了增加储液器质量和加强储液器托架

刚度两种方案控制４倍频振动．

１　四倍频异常振动原因分析

１．１　压缩机四倍频异常振动特征
为了能够充分的了解压缩机的运转特性，根据

压缩机的运转特性选取了压缩机的四个主要位置，

吸气口圆周方向，储液器，电机和泵处（ｘ方向为圆
周方向，ｙ为竖直方向，ｚ为径向）测量振动响应并
分析频谱结构．如图１所示．图１中１点为储液器
处测点，２点为电机处测点，３点为泵处测点．

图１　振动响应测点布置示意图

Ｆｉｇ．１　Ｌａｙｏｕｔｏｆｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｐｏｉｎｔｓｆｏｒｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅ
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压缩机振动响应通过扫频试验方法得到．在压
缩机稳定工况下，压缩机运转频率在从 ９０Ｈｚ至
５０Ｈｚ以１Ｈｚ／１０ｓ的速率匀速下降，该频率范围覆
盖了压缩机工作的主要频率．在实验测试中，传感
器获得振动信号，经过软件处理提取数据，得到不

同方向的振动幅值随时间变化趋势．图２是压缩机
储液器吸气口圆周方向振动随时间变化的振动幅

值图．从图中可以看出压缩机储液器吸气口振动幅
值从２２０ｓ（６８Ｈｚ）至３００ｓ（６０Ｈｚ），加速度幅值有明
显的上升、下降过程．

图２　储液器吸气口圆周方向振动时间幅值图

Ｆｉｇ．２　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

ｏｆａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔ

从图３～图４中可以得到储液器吸气口圆周
方向和电机径向均有四倍频超过一倍频的频带，频

率范围大致为６０～７５Ｈｚ之间．

图３　吸气口圆周方向１、４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．３　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ａｎｄ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔ

１．２　四倍频异常振动的原因
压缩机固有振动特性通过实验模态分析可以

得出压缩机的模态参数特征．实验模态分析主要包
括频率响应函数（ＦＲＦ）测量和模态参数识别两部
分工作组成，如图５本文频率响应函数测量部分是
采用表１中的设备测量．力锤对压缩机进行锤击并
拾取锤击力信号，加速度计拾取锤击的振动响应信

图４　电机径向１、４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．４　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ａｎｄ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｍｏｔｏｒ

号，力信号与振动响应信号同时被数据采集前端采

集，通过 ＰＵＬＳＥ１２．５测试分析软件的 ＭｏｄａｌＡｎａｌｙｓｉｓ
模块分析得到采集信号的自谱、互谱，最终获得压

缩机的模态参数．通常，由设备测出的固有频率经
过ＭＥ′ＳＣＯＰＥ处理后更准确．

表１　模态测试设备

Ｔａｂｌｅ１　Ｅｑｕｉｐｍｅｎｔｆｏｒｍｏｄａｌｔｅｓｔｉｎｇ

Ｎｏ． Ｍｏｄｅｌ Ｎａｍｅ Ｑ＇ｔｙ

１ ３５６０－Ｄ Ｆｒｏｎｔ－ｅｎｄｓ １

２ ＬｅｎｏｖｅＧ４８０ ＰＣ（ｉｎｓｔａｌｌｅｄＰｌｕｓｅ１２．５） １

３ ４５０８－Ｂ ＩＣＰａｃｃｅｌｅｒｏｍｅｔｅｒ １

４ ８２０６－００２ Ｍｏｄａｌｔｅｓｔｈａｍｍｅｒ １

图５为固有频率测试与处理过程，均为 Ｂ＆Ｋ
设备与软件，由设备测出的固有频率经过 ＭＥ′
ＳＣＯＰＥ处理后更准确．

图５　测试过程

Ｆｉｇ．５　Ｔｅｓｔｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓ

测试结果如表 ２所示，从测试的结果可以看

５６３
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出，压缩机的第三阶固有频率与压缩机峰值处对应

的频率的四倍频接近，由此得出共振是导致压缩机

四倍频超标的主要原因．
表２　压缩机各阶固有频率

Ｔａｂｌｅ２　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｔｈｅｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

ＴｈｅＯｒｄｅｒ ＮａｔｕｒａｌＦｒｅｑｕｅｎｃｙ

Ｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒ ４６．６

Ｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒ ５１．４

Ｔｈｉｒｄｏｒｄｅｒ ２７８

Ｆｏｕｒｔｈｏｒｄｅｒ ３３９

１．３　基于声强法的噪声源识别
通过辐射声强测试确定压缩机振动噪声源位

置及特征．声强测量系统如图６所示，所采用的测
试仪器如表３所示．

图６　测试分析系统连接关系图

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｔｅｓｔａｎｄａｎａｌｙｓｉｓｓｙｓｔｅｍ

表３　噪声源识别测试设备

Ｔａｂｌｅ３　ＥｑｕｉｐｍｅｎｔｆｏｒＮｏｉｓｅＳｏｕｒｃｅＩｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎ

Ｎｏ． Ｍｏｄｅｌ Ｎａｍｅ Ｑ＇ｔｙ

１ ３５６０－Ｄ Ｆｒｏｎｔ－ｅｎｄｓ １

２ ＬｅｎｏｖｅＧ４８０ ＰＣ（ｉｎｓｔａｌｌｅｄＰｌｕｓｅ１２．５） １

３ ３５９９ Ｓｏｕｎｄｉｎｔｅｎｓｉｔｙｐｒｏｂｅ １

在压缩机前、后面分别划分 ６×５个网格，在
左、右面分别划分６×３个网格．在测试过程中，声
强探头距离测试平面 ５０ｍｍ，垂直于所测平面，采

用１／３倍频程，Ａ计权，每个测点测量时间为１０ｓ，
线性平均所测的声强谱，依次测量完成每个测点．

从图７～１２可以看出，压缩机的振动噪声源依
次是：电机，储液器，压缩机底脚和压缩机与储液器

之间的连接管；振动噪声源的频谱特征主要包含压

缩机运转频率及其４倍频．

图７　５０Ｈｚ前平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．７　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｆｒｏｎｔ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ５０Ｈｚ

图８　５０Ｈｚ后平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．８　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｂａｃｋ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ５０Ｈｚ

图９　６０Ｈｚ前平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．９　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｆｒｏｎｔ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ６０Ｈｚ

图１０　６０Ｈｚ后平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．１０　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｂａｃｋ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ６０Ｈｚ

图１１　７０Ｈｚ前平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．１１　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｆｒｏｎｔ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ７０Ｈｚ

图１２　７０Ｈｚ后平面全带宽等

声强云图

Ｆｉｇ．１２　Ｉｎｔｅｎｓｉｔｙｃｌｏｕｄｏｆｂａｃｋ

ｐｌａｎｅｗｉｔｈｆｕｌｌｂａｎｄｗｉｄｔｈａｎｄ

ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｏｕｎｄｆｏｒ７０Ｈｚ

２　四倍频异常振动的改造方案

压缩机振动过大的主要原因是结构共振产生

的，因此考虑生产制造实际情况以及改造方案的可

行性，提出了控制压缩机振动响应的 ２个方案：
（１）通过配重增加储液器质量改变压缩机系统的
固有频率；（２）将储液器托架从现有的１个改为２
个，提高储液器与压缩机的连接刚度和固有频率．

６６３
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２．１　增加配重前后固有频率对比
从表４中可以看出，压缩机加配重对固有频率

有影响．在特定范围内固有频率从２７８Ｈｚ加４０ｇ～
２００ｇ配重后变为２４８Ｈｚ～２６６Ｈｚ之间．

表４　压缩机加不同配重各阶固有频率

Ｔａｂｌｅ４　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｅｉｇｈｔ

Ｗｅｉｇｈｔ
ＮａｔｕｒａｌＦｒｅｑｕｅｎｃｙ　　　　

０ｇ ４０ｇ １００ｇ ２００ｇ

Ｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒ ４６．６ ４４．８ ４３．７ ４１．７
Ｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒ ５１．４ ５０．９ ５０．６ ５０．３
Ｔｈｉｒｄｏｒｄｅｒ ２７８ ２６６ ２５３ ２４８
Ｆｏｕｒｔｈｏｒｄｅｒ ３３９ ４９５ ５６７ ８２５

２．２　双托架改造后固有频率
对三台同型号压缩机（编号１、２、３）进行模态

测试，结果如表５所示．
表５　压缩机加双托架各阶固有频率

Ｔａｂｌｅ５　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｗｉｔｈｄｕａｌｂｒａｃｋｅｔｓ

Ｍｏｄｅｌ
ＮａｔｕｒａｌＦｒｅｑｕｅｎｃｙ　　　　

Ｏｎｅ Ｔｗｅ Ｔｈｒｅｅ

Ｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒ ５１．４ ６３ ６７．２
Ｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒ ２８８ ３２９ ３３５
Ｔｈｉｒｄｏｒｄｅｒ ３５４ ４１９ ４５６
Ｆｏｕｒｔｈｏｒｄｅｒ ８０２ ８２７ ８４３

从表５中可以看出２、３号在特定范围内固有
频率从２７８Ｈｚ分别上升到３２９Ｈｚ和３３５Ｈｚ，错开易
受共振区．

３　四倍频异常改造方案效果验证

３．１　储液器增加配重前后振动响应对比
从图１３中可以看出，当配重为１００ｇ时，振动

峰值的最大值减小，上升下降幅度减小，曲线较

４０ｇ时平缓，但峰值仍存在．当配重为２００ｇ时，曲线
接近平滑，峰值基本不存在，并且振动值较４０ｇ时
相比，减小大约５０％，并且在低频和高频时，运行
平稳，接近曲线，可知２００ｇ效果更好．

图１３　压缩机吸气口圆周方向配重振动时间幅值对比图

Ｆｉｇ．１３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔｗｉｔｈｃｏｕｎｔｅｒｗｅｉｇｈｔ

从图１４～１７中总体趋势来看，电机圆周方向
振动要小于吸气口圆周方向，电机圆周方向随着配

重的增加最大振动值对应的频率减小，最大振动值

也减小．根据实验测得数据及综合分析可以得出，
配重为２００ｇ时，振动削弱效果最明显．

图１４　不同质量配重电机圆周方向１倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．１４　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ－ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎｔｈｅ

ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｍｏｔｏｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｕｎｔｅｒｗｅｉｇｈｔ

图１５　不同质量配重电机圆周方向４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．１５　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎｔｈｅ

ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｍｏｔｏｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｕｎｔｅｒｗｅｉｇｈｔ

图１６　不同质量配重吸气口圆周方向１倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．１６　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎｔｈｅ

ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｕｎｔｅｒｗｅｉｇｈｔ
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图１７　不同质量配重吸气口圆周方向４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．１７　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎｔｈｅ

ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｕｎｔｅｒｗｅｉｇｈｔ

３．２　双托架结构改造前后振动响应对比
将压缩机储液器托架由１个增加至２个，托架

的大小尺寸与原托架完全相同．然后对三台同型号
压缩机（编号１、２、３）振动进行动态测试对比．从图
１８看出，将托架由原来的一个增加为两个，振动值
减小，并且没有明显的上升下降过程，３号机运行
最为平稳，振动曲线接近直线．

图１８　压缩机储液器吸气口圆周方向振动时间幅值对比图

Ｆｉｇ．１８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔ

从图１９～２０可得出，４号储液器吸气口圆周方
向，电机圆周方向，电机竖直方向在９０～５０Ｈｚ内４
倍频小于１倍频．说明４号在特定范围内固有频率
从２７８Ｈｚ上升到３００Ｈｚ以上，错开易受影响共振区．

图１９　４号压缩机机电机圆周方向１、４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．１９　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ａｎｄ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆＮｏ．４ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｍｏｔｏｒ

图２０　４号压缩机机吸气口圆周方向１、４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．２０　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ａｎｄ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔｉｎＮｏ．４ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

３．３　增加配重与双托架结构效果对比
从以上实验得到压缩机各测点在储液器吸气

口圆周方向振动加速度幅值最大．所以通过比较普
通样机多个改善效果，在加配重后，２００ｇ效果最为
明显，因此最后将加配重２００ｇ（方案１）和双托架结
构（方案２）的振动幅值和两个方向的１倍频和４
倍频大小，比较两个改造方案的效果．

图２１　储液器径向改造方案（１）和方案（２）振动时间幅值对比图

Ｆｉｇ．２１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆｔｈｅａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒ

ｒｅｖｉｓｅｄｉｎｒａｄｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｔｈｒｏｕｇｈＰｌａｎ１ａｎｄ２

从图２２～图２５可以看出，从储液器吸气口圆
周方向，电机圆周方向，电机径向三个方向的振动

幅值对比可以得出，双托架效果较好，尤其是在避免

图２２　吸气口圆周方向１倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．２２　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔ
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图２３　吸气口圆周方向４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．２３　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎｐｏｒｔ

图２４　电机圆周方向１倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．２４　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ１ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｍｏｔｏｒ

图２５　电机圆周方向４倍频振动幅频图

Ｆｉｇ．２５　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｕｒｖｅｓｆｏｒ４ｏｃｔａｖｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｉｎｔｈｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｍｏｔｏｒ

４倍频共振方面，四倍频的振动幅值大大降低，并
且避开共振频率区域，没有明显的共振幅值．

根据模态测试和振动测试已经知道，压缩机在

６８Ｈｚ存在４倍频共振现象，改造后的６８Ｈｚ运转条
件下的振动情况如下所示，从以下四图可知，储液

器吸气口圆周方向，储液器径向，电机圆周方向的

振动四倍频均小于基频，可知双托架的改善效果较

好．本文针对该型滚动转子压缩机在特定频段４倍
频振动幅值大于１倍频振动幅值问题采用此种方
法．

４　总结

本文研究了滚动转子压缩机由于共振而产生

的振动与噪声问题．通过测试确定了振动噪声超标
的原因，压缩机在某些特定的运行频率的四倍频处

发生共振，导致四倍频振动幅值超过基频振动幅

值，致使振动超标．通过改变压缩机的振动固有特
性来避免共振，提出了２个振动控制方案．

（１）增加储液器质量来减小固有频率，２００ｇ配
重将固有频率从２７８Ｈｚ变为２４８Ｈｚ～２６６Ｈｚ，未能
错开易受共振区．

（２）将储液器托架增加到２个增加系统刚度，
增大固有频率．

改造后通过测试证明两种方案对固有频率和

振动响应均有效果，双托架方案，也就是方案（２），
将固有频率从２７８Ｈｚ能够上升到３２９Ｈｚ左右，错开
易受共振区，并对振动响应效果更好，能够很好的

降低振动响应．
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