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不同载荷及结构对涡旋齿强度影响的有限元分析*
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摘要：为了研究气-热-固及散热片对涡旋盘的变形及应力的综合影响，应用 Solidworks建立动、静涡旋的三维实体模型，基

于有限元理论采用间接耦合法对动、静涡旋以及动、静涡旋装配后在气体力及热-固耦合状态下的变形和应力进行分析，由

计算结果可知动、静涡旋单独分析时最大变形均发生在涡旋齿头顶部，最大应力发生在涡旋齿头根部，静涡旋的变形和应力

比动涡旋略大；温度载荷对动、静涡旋的变形和应力分布影响较大,装配后涡旋盘的变形由于互相干涉和约束而减小；研究

在不同轴向间隙和径向间隙情况下，动、静涡旋啮合时的最大变形和应力变化趋势，得出涡旋盘的最佳装配间隙；对比分析

涡旋体外设散热片对涡旋齿变形的影响，结果表明设置散热片能减小涡旋压缩机涡旋齿的变形，增加运行可靠性。 
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Finite Element Analysis of the Influence of Different Loads and  
Structures on the Stress of the Scroll Wrap 

LI Chao1  XIE Wenjun2  ZHAO Man1 
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2. Institute of Modern Physics, Chinese Academy of Sciences, Lanzhou 730000) 
 

Abstract：In order to research the comprehensive influence of gas-thermal-solid and the cooling fin on the deformation and stress of 

scrolls, the 3D models of orbiting and fixed scrolls are created. On the basis of finite element method(FEM) and indirect coupling 

method, the deformation and stress of orbiting scroll, fixed scroll and assembly of scrolls are investigated under the conditions of 

forced by gas force and thermal-solid coupling. The calculation results show that the maximum deformation occurs in the top of 

scroll teeth head and the maximum stress occurs in the bottom of the scroll teeth head when the orbiting scroll and fixed scroll are 

analyzed separately. The deformation and stress of the fixed scroll are slightly larger than the orbiting scroll. Temperature load has a 

greater effect on the deformation and stress of orbiting and fixed scroll. The deformation of scrolls decreases due to the mutual 

interference and restriction after the assembly. The suitable assembly clearance is got by the analysis of the maximum deformation 

and stress variation trend of the scrolls under the conditions of different axial and radial clearance. The comparative analysis of the 

cooling fin affect on deformation of the scroll teeth is carried out. The investigation results show that cooling fin can reduce the 

deformation of the scroll tooth and increase the reliability of operation. 

Key words：scroll compressor；scroll plates；cooling fin；thermal-solid coupling；deformation；stress 
 

0  前言1 

涡旋压缩机工作时气体由涡旋外侧吸入，随动

涡旋的运动由外向内逐渐被压缩，最后高压气体由

静涡旋中心排出。在压缩机运行过程中，作用在涡

                                                        
* 国家自然科学基金资助项目(50975132，51265026)。20140802 收到初
稿，20150105收到修改稿 

旋盘上的气体力是不断发生变化的，由此引起涡旋

盘的变形和应力。同时由于气体被压缩温度升高以

及动、静涡旋间的摩擦等产生温度场，引起涡旋盘

的热变形和热应力。动、静涡旋产生的变形使得涡

旋齿啮合间隙发生变化，间隙过小，动、静涡旋在

工作过程中发生接触，摩擦损失增大，甚至有可能

使涡旋齿损坏；间隙过大，泄漏损失增加，压缩机

效率下降
[1]
。针对上述问题，刘振全等

[2]
通过实际
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工况下涡旋盘的受力分析，建立了涡旋齿及端板的

有限元分析模型，分析了主轴转动一周时在气体力

作用下动涡旋的应力与变形。杜桂荣等
[3]
建立涡旋

盘的网格划分自动生成通用程序，分析了动涡旋在

气体力作用下的变形情况并比较了二维壳体单元和

三维实体单元的差别。杨广衍等
[4-5]
分析了温差引起

涡旋压缩机动涡旋应力分布特点及变形的分布规

律。殷俊等
[6-7]
对涡旋压缩机动涡旋盘在气体力及温

度载荷作用下应力分布特点及变形规律进行了分

析。张立群等
[8]
分析了静涡旋在实际工况下的变形

情况。已有的研究均以单独的动涡旋或静涡旋为对

象，研究其在气体载荷、温度载荷作用下涡旋盘的

变形和应力。而实际工作中由于动、静涡旋之间的

干涉和约束作用，其变形及应力分布与单个部件独

立分析有较大差别。因此，本文综合考虑气体载荷、

热载荷及涡旋盘结构影响因素，应用有限元软件

ANSYS 对动涡旋、静涡旋以及动静涡旋装配后的

变形和应力分布进行了分析，其结果对涡旋盘的设

计、加工以及装配有着重要的指导意义。 

1  作用载荷分析 

压缩机在实际运行工况下引起动、静涡旋变形

的载荷主要有以下几种：一是气体载荷(气体轴向

力、径向力、切向力)；二是温度载荷；此外还有惯

性载荷、螺栓拧紧后的应力等。其中气体载荷和温

度载荷对动、静涡旋的变形影响较大。 

1.1  气体载荷 

涡旋压缩机开始排气的时刻，涡旋齿变形最  

大
[9]
，故选择这一时刻进行静态结构分析。此时各

压缩腔的容积和压力可由式(1)、(2)计算。 

工作腔容积 
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   ； 

       N —— 压缩腔个数； 

       h —— 涡旋齿高； 

       P —— 渐开线节距； 

       t —— 涡旋齿壁厚； 

       a —— 基圆半径； 

         —— 渐开线展角； 

         —— 主轴转角； 
      *  —— 排气角； 

      a  —— 圆弧中心角。 

由式(1)可确定排气时刻各压缩腔的动态容积。

假设压缩过程按绝热进行，则第 i 个压缩腔对应于
主轴转角的气体压力 

 s
s( )

( )

k

i
i

Vp p
V




 
  
 

 (2) 

式中  k —— 等熵指数； 

      sV  —— 吸气容积； 

      sp  —— 吸气压力； 

   ( )iV   —— 第 i个压缩腔在转角为 时的容积。 

1.2  温度载荷 

压缩机稳定工作时，动、静涡旋温度基本为均

匀的由边缘至中心逐渐升高。中心腔内的气体温度

最高，其值与气体的被压缩程度有关系。绝热过程

排气温度可由式(3)确定 
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式中  sT ——进气温度； 

      ——压缩比； 

     k——等熵指数。 
温度分布简化为沿半径方向呈线性变化。涡旋

齿和端板部分温度沿半径方向衰减，动涡旋端板背

部驱动轴承处温度沿半径方向和 z方向衰减[5]
。 

2  涡旋盘的有限元分析 

涡旋盘单元内部任一点的位移量可由形状函

数的关系式表达为
[10] 

 U=Nd (4) 

式中  U —— 单元内部任意点的位移矢量； 

      N —— 形状函数矢量； 

       d —— 涡旋盘单元的节点位移矢量。 

由应力-应变关系 
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式中  E —— 弹性模量； 

       —— 泊松比； 

        —— 涡旋盘单元内任一点应力矩阵； 
 ——涡旋盘单元内任一点应变矩阵。 
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由最小位能法可知 

 pE U W   (6) 

式中  pE  —— 涡旋盘的整体总位能； 

   U —— 涡旋盘内部的应变能； 

   W —— 外力对涡旋盘所作的功。 

在有限元分析中主要分析热-固耦合作用下涡

旋盘的变形和应力状况，所以应力应变应满足式

(7)、(8) 

  0=E     (7) 

 0 = T  (8) 

式中  0  —— 温差对涡旋盘引起的热应变矩阵； 

     —— 热膨胀系数； 
  T  —— 涡旋盘温度的改变量。 

所以涡旋盘单元的总内部应变能 
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式中  B——元素应变位移矢量。 
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式中  q —— 涡旋盘单元节点位移矢量； 

 Ee —— 单元位能； 
  Ae —— 单元面积； 
   le —— 单元长度。 

第一项为
T1

2
Q KQ，其中 K为结构刚度矩阵；

第二项为温度负载，代入式(6)得 

 T T
p

1

2
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式中，F 由外部压力 p 与温度负载所组成，再由最
小位能法 
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即可求出涡旋盘内部单元每个节点的位移量与应力

应变值，然后将这些方程集成在一起，就可得到涡

旋盘的整体平衡方程
[11]
。 

3  计算模型的建立 

3.1  模型的建立 

采用 Solidworks建立三维实体模型后，将其导

入到 ANSYS中进行分析。模型的径向为 Oxy平面，
齿高方向为 z 向。其涡旋盘结构参数如下：基圆半
径为 2.86 mm，偏心距为 5 mm，圈数为 3，涡旋齿

高为 40 mm，齿厚为 4 mm。在 ANSYS中选择稳态

热分析和静态结构分析模块。采用顺序耦合法即先

分析温度分布，将结果作为热载荷加载到静态结构

分析中。 

3.2  网格划分 

涡旋盘材料为灰铸铁 HT250，其弹性模量为

113 GPa，泊松比为 0.26，密度为 7.15×106 kg/mm3,

热膨胀系数为 13.3×106K1
，导热系数为 52.6 

W/(m·K)，比热容为 500.0 J/(kg·K)。选择机械结

构网格划分中的自由网格划分方法
[12]
，设置最小单

元尺寸为 3 mm。 

3.3  运行工况 

压缩比为 4.38；进口温度为 25 ℃；吸气压力

sp =0.1 MPa；排气压力 dp =0.438 MPa；转速 n=3 000 

r/min；等熵指数 k=1.15。  

3.4  约束条件 

动涡旋的约束条件如下。 

(1) 端板周围其 z方向自由度为零。 

(2) 动涡旋轴承孔内壁面 xy方向的自由度为零。 
(3) 动涡旋轴承孔顶部 z向自由度为零。 

静涡旋的约束条件：与机架连接的法兰面设为

固定约束。 

以文献[9]中的结构参数为算例，对本文有限元

分析方法的合理性和结果可靠性进行了验证，所得

的结论与该文献的结论相同。 

4  计算结果分析 

4.1  气体力作用下涡旋盘的变形及应力分析 

4.1.1  动涡旋的变形及应力 

压缩机工作时，处于涡旋盘外侧的吸气腔内的

压力为吸气压力，与排气口相通的中心腔内的压力

为排气压力。在涡旋齿上，只有在内外侧存在压差

的部分才受到气体径向力的作用。气体轴向力作用

在涡旋盘的端板上，其大小从外侧的吸气压力到中

心的排气压力逐渐地变化。由式(1)和式(2)可求得排
气时刻，即 *=   280°时，过渡腔 1的压力为 0.417 
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MPa。过渡腔 2 的压力为 0.153 MPa。同一压缩腔

压力相同，在分析中需要加载的压力载荷面为两啮

合曲面以及月牙形底面。图 1为动涡旋在气体力单

独作用下的变形及应力分布。在气体力单独作用下

最大变形发生在涡旋齿头部位，约为 2.2 m。最大

应力位于齿头底部，约为 8.1 MPa。 

 

图 1  单独气体力作用下动涡旋的变形及应力分布 

由于端板变形为零，涡旋齿根可视为固定约束

端，齿顶为自由端。图 2为涡旋齿的受力模型，此

时涡旋齿在压差作用下可视为受均布载荷的悬臂

梁，所以在同一高度上齿顶的变形量大于齿根的变

形量。 

 

图 2  动涡旋单独分析时的受力模型 

4.1.2  静涡旋的变形及应力 

图 3给出了静涡旋在气体力单独作用下的变形

和应力分布，从图 3中可以看出静涡旋和动涡旋在

气体力作用下的变形趋势相同，最大变形均发生在

齿头顶部。静涡旋的最大变形约为 2.5 m，比动涡

旋的变形量略大。这是因为静涡旋中心有排气孔，

使端板对齿头底部的约束作用减弱，从而导致齿头

变形较大。最大应力发生在齿头底部，约为 10 MPa。 

 

图 3  单独气体力作用下静涡旋的变形及应力分布 

4.1.3  动、静涡旋装配后气体力作用下的变形及应力 

动、静涡旋在轴向间隙和径向间隙都为零时的

装配图，如图 4所示。此时处于理想接触状况，动

静涡旋不发生接触，计算时不考虑动静涡旋之间的

接触应力。动、静涡旋啮合后的约束条件与单独分

析时的约束条件相同。 

 

图 4  动、静涡旋啮合图 

图 5为在气体力作用下动、静涡旋的变形和应

力分布。从图 5中可知最大变形和最大应力都在第

二压缩腔中部。由于动、静涡旋齿变形后导致涡旋

齿之间出现干涉现象，使得变形量减小为 0.3 m，

最大应力为 1.6 MPa。 



月 2015年 3月 李  超等：不同载荷及结构对涡旋齿强度影响的有限元分析 193 

 

图 5  气体力作用下的变形及应力分布 

相邻压缩腔之间的压差如表 1所示。从表 1可

知第二压缩腔两侧压差最大，所以变形也最大。 

表 1  相邻压缩腔之间压差 

相邻压缩腔 压差/MPa 

排气腔与过渡腔 1 0.021 

过渡腔 1与过渡腔 2 0.264 

过渡腔 2与吸气腔 0.053 

动、静涡旋啮合后动涡旋的齿顶在静涡旋端板

和齿根处，静涡旋的齿顶在动涡旋的端板和齿根处。 

 

图 6  动静涡旋啮合后示意图 

如图 6所示在沿着齿高的方向上涡旋齿所受的

气体力相同。可简化为受均布载荷的简支梁，从图

7 可看出此时梁的中间位置变形最大，因此在气体

力作用下最大变形在涡旋齿中部。 

 

图 7  装配后涡旋齿的简化模型 

4.2  热-固耦合作用下涡旋盘的变形及应力分析 

4.2.1  动涡旋的变形及应力 

根据已知工况，由式(3)计算获得排气温度，按

第 1.2 节所述方法简化后进行有限元分析，所得动

静涡旋盘温度分布如图 8所示。将得到的温度分布

结果作为温度载荷加载到涡旋盘静力学分析模块中

进行后续计算。 

 

图 8  涡旋盘温度分布云图 

在实际工作过程中，由于温度从中心到外侧逐

渐降低，从而造成了温度的不均匀分布，产生温差

应力，所以涡旋盘的变形不仅和气体力有关系，还

和涡旋盘上的温度载荷有关系。图 9为热-固耦合作

用下动涡旋的变形和应力分布。 

从图 9 中可看出热-固耦合作用下动涡旋最大

变形在涡旋齿顶部，约为 42 m，远大于气体力单

独作用时的变形量。最大应力在轴承孔内边缘处，

约为 129 MPa。就涡旋齿而言最大应力在齿头底部，

约 48 MPa。 

4.2.2  静涡旋的变形及应力 

图 10 给出了静涡旋在热-固耦合状态下的变形

和应力分布趋势。最大应力在排气口附近，约为 145 

MPa。涡旋齿上的变形分布和动涡旋相似。最大变

形在齿头顶部，约为 37.6 m。 
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图 9  热-固耦合作用下动涡旋的变形和应力分布 

 

图 10  热-固耦合作用下静涡旋的变形和应力分布 

 如图 11所示，在温度载荷的作用下静涡旋散
热片在 z 轴的负方向有凸起，这就使得静涡旋齿的
最大变形量比动涡旋的变形量小。 

 

图 11  静涡旋散热片变形图(×1 500) 

4.2.3  涡旋盘装配后热-固耦合作用下的变形及应力 

在热-固耦合作用下动、静涡旋的变形量及应力
分布与气体力单独作用时的分布趋势有所不同。如

图 12可知，在 z方向从静涡旋的散热片到动涡旋轴
承处变形量逐渐降低。在 Oxy平面内变形量从中心
到边缘逐渐降低。最大应力发生在轴承孔内边缘，

其次为动静涡旋的贴合面和排气孔附近。此时动、

静涡旋齿头之间由于变形方向和变形量的不同发生

干涉使变形减小，所以动涡旋最大变形在第二压缩

腔齿头顶部。 

 

图 12  热-固耦合作用下涡旋盘的变形和应力分布 
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图 13 给出了动涡旋单独分析和动、静涡旋装

配后动涡旋齿顶外轮廓线的变形情况。从图 13中可

看出装配后由于动、静涡旋的干涉及约束作用，变

形量比单独分析时小。两者分析之后的差值在齿头

处最大，沿着涡旋齿逐渐递减。通过装配后的变形

分析能更加精确地反映涡旋压缩机实际工况下的变

形状况。 

 

图 13  单独分析和装配后分析时动涡旋 

齿顶外轮廓线的变形 

4.3  不同装配间隙下的变形和应力分布 

当装配的轴向间隙和径向间隙发生变化时，静

涡旋的最大变形始终在散热片中心附近，最大值约

为 40 m保持不变，动涡旋的最大变形和应力将发

生变化。图 14a为当固定径向间隙 15 m，在不同

轴向间隙下动涡旋齿顶的最大变形和应力的变化情

况。从图 14a可看出随着轴向间隙的增加，最大变

形量和应力值在逐渐的减小。当轴向间隙大于 5 m

时变形和应力变化减小基本趋于直线。由于静盘涡

旋齿从靠近底板的齿根到齿头垂直方向上变形逐渐

减小，动静涡旋间的干涉增大，这就使得动涡旋齿

头的变形减小。当固定轴向间隙 5 m，在不同径向

间隙时变形和应力的变化如图 14b所示，当径向间

隙大于 20 m时变形和应力的变化较小基本趋于直

线。15～20 m时能得到较小的变形及应力。结合

泄漏模型可知装配时的最佳间隙为：轴向距离 5 

m、径向距离 15 m。  

4.4  静涡旋外侧散热片对变形的影响 

图 15 分别给出了静涡旋外侧设有散热片和无

散热片时变形分布云图，在相同的位置由 1到 2取

若干点，静涡旋背部变形情况如图 16所示。 

从图 15 中可看出设有散热片时变形量较小，

因为散热片不仅能耗散热量，减小热变形而且也起

到了加强筋的作用，使得静涡旋背部的变形减小。

在排气口附近温度较高，散热片的面积较大，所以

对此处的热变形影响也较大；在接近 2点时，由于 

 

图 14  轴向(径向)间隙和变形及应力的关系 

 

图 15  有无散热片时变形图 
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图 16  有无散热片时静涡旋背部变形 

静涡旋在此处的温度降低，散热片对热变形的影响

减小，而且由于静涡旋法兰为固定约束，使得散热

片的加强效果不明显。 

动涡旋齿头处沿齿高方向变形由图 17 给出，

可以看出无散热片时，动涡旋齿顶变形较大，由于

压缩腔内的热量向外界耗散较少，使得涡旋齿头在

温度场作用下的变形增加。设有散热片后，对静涡

旋起到加强作用，使静涡旋底板的变形减小，动涡

旋齿顶在静涡旋底板的干涉下，产生较小的变形量。 

 

图 17  散热片对动涡旋齿头的影响 

5  结论 

(1) 温度载荷对动、静涡旋的变形和应力分布

影响较大，分析计算时不可忽略。 

(2) 动、静涡旋在单独气体力及热-固耦合状态

下最大变形均发生在涡旋齿头顶部，最大应力发生

在涡旋齿头根部，静涡旋的变形和应力比动涡旋   

略大。 

(3) 动、静涡旋装配后，在单独气体力作用下

最大变形和应力发生在第二压缩腔中部。在热-固耦

合状态下最大变形在静涡旋散热片中心，最大应力

发生在轴承孔内边缘，其次为动静涡旋的贴合面和

排气孔附近，就动涡旋而言最大变形在第二压缩腔。

装配后的变形及应力分析更加符合实际工况。 

(4) 动、静涡旋装配的最佳间隙约为轴向 5 m、

径向 15 m。 

(5) 散热片不仅增加了涡旋压缩机的散热面

积，使得压缩腔的温度降低，减小温度场对涡旋盘

的影响，而且也起到了加强筋的作用，在一定程度

上减小了涡旋盘的变形。 
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