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R290空调器压缩机变频运行摩擦损失研究
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摘　要　R290是房间空调器工质替代的主要技术路线，研究R290为工质的压缩机变频运行摩擦损失规律，量化摩擦损失与电机

频率之间的关联关系，提高压缩机能效和可靠性能具有重要意义。本文建立了计算滚动转子压缩机摩擦损失的数学模型，计算

分析了电机频率、工况、润滑油黏度及摩擦副摩擦系数对主要摩擦副摩擦损失的影响。以排量为 9. 8 cm³/r的压缩机为对象，对摩

擦副改进预测效果进行了实验验证。研究发现：1）通过添加微量的特定添加剂使冷冻机油摩擦系数降低 14. 35%，压缩机变频运

行COP实测提升 0. 88%~3. 80%，与计算结果的最大相对偏差率小于 3. 1%；2）压缩机的主副轴承和偏心轴承摩擦功率占比大，在

低频工况占总摩擦损失的 41. 7%，高频工况下占比升至 60. 9%；3）冷冻机油的黏度和润滑性能对不同摩擦副的作用规律不同，主

要摩擦副的摩擦损失随频率的变化规律不同，且R290与R32压缩机的差异明显。
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Abstract　R290 is the main working fluid used in room air conditioners.  Consequently， it is important to study the friction-loss law for 
compressor-frequency conversion when using R290 as the working fluid， to quantify the correlation between friction loss and motor 
frequency and to improve energy efficiency and reliability.  In this study， a mathematical model for calculating the friction loss of a rolling-
rotor compressor was established.  The effects on friction loss of the motor frequency， working conditions， lubricating-oil viscosity， and 
the friction coefficient of the friction pair were analyzed.  For a compressor with a displacement of 9. 8 cm³/r， the predicted improvement 
for the friction pair was experimentally verified.  Adding a trace amount of specific additives reduced the friction coefficient of the 
refrigeration oil by 14. 35%； the coefficient of performance of the variable-frequency compressor increased by 0. 88-3. 80%， and the 
maximum relative deviation from the calculated results was is <3. 1%.  The friction power of the main， auxiliary， and eccentric bearings 
of the compressor accounted for 41. 7% of the total friction loss under low-frequency conditions and 60. 9% of this loss under high-
frequency conditions.  The viscosity and lubrication properties of the refrigeration oil exerted different effects on different friction pairs.  
The friction loss of the main friction pair varied with frequency， differing notably between the R290 and R32 compressors.
Keywords　R290 refrigerant； inverter compressors； friction loss； lubricating oil； coefficient of friction

R290 是房间空调器（room air conditioner，RAC）
绿色转型的重要方向，R290 不含润滑活性元素且密

度低［1］，摩擦功耗的占比相对突出，是开发R290 RAC
需要重点考虑的因素。空调用转子压缩机的摩擦损

失主要来源于主副轴承、滑板与滚子（活塞）等摩擦

副的摩擦损耗［2−4］。摩擦损失随频率的变化规律显著

影响整机效率且不同摩擦副的摩擦学行为随运行频

率的变化规律存在差异。研究影响因素及作用规

律，对制定减摩抗磨措施，优化 RAC 运行控制策略，

提高系统可靠性及能效具有重要意义。

通过建立滚动转子压缩机的滑板、活塞和偏心

轴承等摩擦副工作过程的数学模型［2，5］，计算分析阻
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力矩、惯性力及惯性力矩的平衡状况［3］，可评估活塞

与滑板运动关系和摩擦学行为［4］。张华俊等［5］针对

50 Hz定频场景，研究了各摩擦副运动规律及摩擦损

失。J. Yang［6］对双缸旋转压缩机的机械损失进行了

理论研究，分析了其与单缸旋转压缩机在摩擦方面

存在的差异。孙效航等［7］计算了微型滚动转子压缩

机的主要摩擦副摩擦损失的占比，分析了影响转子

运动的关键力矩，以及排气压力和结构参数对压缩

机主要摩擦副摩擦损失的影响规律。上述研究［5，7］对
进一步研究压缩机在变频率运行时的摩擦损失规律

具有很好的借鉴作用。

本文以 R290变频滚动转子压缩机为研究对象，

构建了计算主要摩擦副摩擦损失的数学模型，分析

了 5个典型工况［8］下 R290压缩机的摩擦损失随转速

的变化规律及主要摩擦损失占比的变化趋势，并与

R32压缩机进行对比。计算了润滑油黏度、摩擦副摩

擦系数对摩擦功率的影响，为评估压缩机主要摩擦

副润滑节能潜力，进一步提高压缩机能效提供参考。

1 机体结构与动力学模型

滚动转子压缩机的主体结构如图 1 所示。滚动

转子压缩机的主体结构由气缸、滑板、滚动活塞、偏

心轮、主副轴承、排气阀及上下端盖组成。滑板背部

安装弹簧，在滚动活塞随偏心轮转动时，弹簧使滑板

端部紧贴滚动活塞表面，将气缸与滚动活塞间的空

间分隔为吸气腔和压缩腔。制冷剂从吸气口进入吸

气腔，随着滚动活塞转动，压缩腔内制冷剂压力逐渐

升高，达到排气压力后冲开排气阀流出。在偏心轮

驱动下，吸气腔与压缩腔周期性变化，实现制冷剂由

低压向高压转变。

对运动部件进行运动学分析发现，该压缩机存

在多处摩擦副，运行时可能出现边界润滑、流体润滑

和混合润滑 3种状态。混合润滑状态下，负载主要由

固体支撑，部分由流体支撑。由于摩擦过程复杂，难

以准确确定摩擦系数，对各摩擦副按极值简化为流

体润滑和边界润滑2种工况研究。

根据压缩机各运动规律，将压缩机的摩擦损失

分为 9处摩擦副，各摩擦副的摩擦功率计算（L1~L8）和

摩擦状态如表1所示［5］。

1. 1 滑板动力学方程

对滑板的运动和受力进行计算，滑板的主体结

构与受力分析如图2所示。

滑板水平 x方向受到的气体力Fh为［9］：

Fh = Hx ( pc - ps ) （1）
两端的气体压差力Fg为：

Fg = H [ Bv pd - ( Bv2 - rv sin α ) pb -
pc ( Bv2 + rv sin α ) ]

（2）

滑板惯性力Fm和弹簧力Fk为：

Fm = -mvav （3）
Fk = K ( x0 - |x|) （4）

建立水平和垂直方向的力和力矩平衡方程，求

解出接触力Fn、FR1和FR2［10−11］：

图1　滚动转子压缩机的主体结构

Fig.1　Main structure of the rolling rotor compressor

表1 摩擦类别与损失计算

Tab.1 Friction categories and loss calculations

摩擦副

滑板与滑板槽

偏心轴承

滑板端部与转子表面

主副轴承

止推面

转子上端面与气缸端盖

转子表面与气缸内壁

转子下端面与气缸端盖

摩擦类别

边界

流体

边界

流体

边界

流体

流体

边界

损失计算

L1=us（FR1+FR2）vv
L2=Mc（ω-ωp）

L3=uv Fn Vbr
L4=Mj ω

L5=Mt ω

L6=Mb1 ωp+Mb3 ω

L7=Ma（ω-ωp）

L8=Mb2 ωp+Mb4 ω

图2　滑板主体结构与受力分析图

Fig.2　Main structure and force analysis diagram 
of the slide plate
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FRt1 + FRt2 - Fm - Fk - Fg + Fn cos α + F t sin α = 0
FR1 - Fh - FR2 + Fn sin α - F t cos α = 0
(FRt2 - FRt1 ) Bv2 + Fh ( x2 - Δrv ) + FR2 ( lo - Δrv ) - FR1

( x - Δrv ) - (Fn cos α + F t sin α ) rv sin α = 0
（5）

其中，

Δrv = rv (1 - cos α ) （6）
活塞与滑板之间的摩擦力矩为：

Mv = sgn ( vbr ) μvFnr （7）
其中，

Vbr = rωp + e cos θ
cos α ω （8）

1. 2 活塞动力学方程
滚动活塞的主体结构与受力分析如图 3所示，滚

动活塞的运动由 2部分组成：以角速度ω围绕气缸中

心的公转和以角速度ωp 围绕活塞中心的自转。滚动

活塞的自转角速度 ωp 可由建立的运动学微分方程

求得［12］：

Ip0 ω̇p = Mc - Mv - Ma - Mb （9）
滚动活塞与气缸内壁间的摩擦力矩为：

Ma = α fr2 μH
δ4

( rωp + Rω ) （10）
滚动活塞与上下端盖的摩擦力矩为［13］：

Mb1 = πμ ( r4 - r41 )ωp2δ2
（11）

Mb2 = 2fbWp ( r3 - r31 )
3( r2 - r21 ) （12）

滚动活塞与偏心轮的摩擦力矩为：

Mc = 2πμ (ω - ωp )R3e le
δe

（13）
在进行滚动活塞与端盖之间摩擦计算时，需要

将活塞运动分为公转和自转，Mb1、Mb2分别为自转时

活塞与上下端盖产生的力矩、公转时产生的力

矩为［14］：

Mb3 = πμ ( r2 - r21 )e2ω
δ2

（14）
Mb4 =  fbWpe （15）

主副轴承的摩擦力矩为：

Mj = Mj1 + Mj2 = 2πμωR3
s1 lm1

δm1
+ 2πμωR3

s2 lm2
δm2

（16）
止推面摩擦力矩为：

M t = 2f tW s ( rs2 3 - r3s1 )
3( rs2 2 - r2s1 ) （17）

总摩擦功率L总为：

L总 = ∑
i = 1

8
Li （18）

2 计算分析与实验验证

2. 1 摩擦副改进效果及实验验证
为验证计算方法的可行性，就摩擦系数的变化

对压缩机输入功率的影响进行了计算与实验结果对

比［15］。摩擦副的改进方法是，在冷冻机油中添加微

量的添加剂提高润滑性能，黏度基本保持恒定［15］。
在 200 N 负荷条件下，采用 SRV（V）多功能摩擦磨损

试验机测试摩擦副摩擦系数。实验冷冻机油的摩擦

系数从基础油的 0. 223 降至 0. 191，降幅达 14. 35%。

为进一步验证实际应用效果，在一款 R290 压缩机

DTz-SN15XXX上开展了实机验证测试。

为量化摩擦系数变化对压缩机能耗的影响，根

据式（18）模拟计算了摩擦系数对总摩擦功率的影

响，结果如表 2所示。同时，基于模拟计算结果与实

验值的差值，得出了相对偏差率，如表 3所示。由表 3
可知，改进冷冻机油与模拟计算的输入功率表现出

高度一致性，且在各频率下模拟计算与实验值的相

对偏差率整体处于较低水平，最大值为 3. 1%。偏差

处于合理区间内，表明通过模拟计算能够较好地反

映实验效果和较准确地体现摩擦的变化规律，对通

过预测压缩机摩擦变化，优化润滑策略以提高压缩

机能效具有指导意义。

根据实验得到的各频率工况下基础冷冻机油与

改进冷冻机油的 COP（coefficient of performance，性能

系数）如图 4所示。实验数据显示，通过添加特定添

加剂使冷冻机油摩擦系数降低 14. 35% 后，压缩机

COP 提升幅度达到 0. 88%~3. 80%。该结果表明，该

添加剂改进方案能够有效减少压缩机的摩擦损失，

显著提升其运行性能。

图3　滚动活塞主体结构与受力分析图

Fig.3　Main structure and force analysis of the rolling piston
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2. 2 运动状态与摩擦力矩
本文以排量为 9. 8 cm3/r 空调压缩机为研究对

象，主要尺寸结构为：气缸半径为 22 mm，气缸高度为

17 mm，转子外半径为 17. 4 mm，计算中忽略环境因

素对黏度的影响，动力黏度取 0. 008 Pa·s［16］，摩擦系

数取 0. 15［17］。表 4所示为转速可控型压缩机全年能

源消耗效率的实验工况［8］，以分析变频运行摩擦

情况。

在 60 Hz工况下，活塞所受摩擦力矩随主轴转角

的变化情况如图 5所示。四大摩擦力矩中，活塞与滑

板端部的摩擦力矩对活塞运动影响最大，其次为偏

心轴承［7］。活塞自转角速度及活塞与滑板相对运动

速度的变化如图 6 所示。关于活塞与滑板端部的摩

擦力矩在 78°和 235°成为正负值拐点，原因可结合图

6分析：在0°~78°、235°~360°，活塞与滑板相对速度为

正，表明活塞与主轴运动方向一致；在78°~235°，相对

速度为负，表明活塞运动与主轴运动方向相反，由此

导致该摩擦力矩在 78°和 235°出现正负拐点［12］。同

时作用在活塞上的总力矩方向改变，成为活塞自转

角速度在该2处出现升降转折的原因。

2. 3 R290与R32压缩机的摩擦损失对比
R290 的 单 位 容 积 制 冷 量 约 为 R32 的 0. 54~

表2　总摩擦功率随摩擦系数改变的计算

Tab.2　Calculation of total friction power with 
friction coefficient

频率/Hz

20
40
60
80
100

总摩擦功率/W
f=0.223

14.2
48.9
95.8

154.0
207.9

f=0.191
12.5
45.4
87.1

140.0
190.5

差值/W

1.7
3.5
8.6

14.0
17.4

表3 实验和模拟计算的输入功率数据

Tab.3 Input power data for experimental and 
analog calculations

频率/Hz
20
40
60
80
100

基础冷冻机油
输入功率/W

140.5
512.9
713.6

1019.7
1293.5

改进冷冻机油
输入功率/W

136.9
494.4
700.7

1005.1
1274.1

模拟输入
功率/W
138.8
509.4
705.0

1005.7
1276.1

模拟相对
偏差率/%

1.37
3.05
0.61
0.06
0.16

图4　改进冷冻机油对压缩机COP的影响

Fig.4　Effect of improving refrigeration oil on 
compressor COP

表4 工况数据

Tab.4 Condition data

工况简称

中间制冷

中间制热

额定制冷

额定制热

低温制热

蒸发温度/℃
18
2

10
-1
-7

冷凝温度/℃
40
32
46
46
45

频率/Hz
20
40
60
80

100

图5　活塞受到的摩擦力矩

Fig.5　Frictional moment experienced by the piston

图6　活塞自转角速度和活塞与滑板的相对运动速度

Fig.6　Angular velocity of the piston and the relative velocity 
of the piston to the slide
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0. 55 倍，在相同工况下，使 R290 达到与其他制冷剂

相同的制冷量，在默认压缩机容积效率为 1时，需将

压缩机的容积流量提升 80% 以上，本文取最大值

1. 85倍计算。理论上存在 2种实现方式：1）通过改变

压缩机结构以增大排量，但这会导致压缩机材料制

造成本增加；2）提升压缩机转速，是目前唯一可行的

途径，本文分析 R290 压缩机在各频率提升转速至

1. 85 倍的摩擦损失变化，并与 R32 压缩机进行了

对比。

以 60 Hz工况为例，R32与R290压缩机各摩擦副

的摩擦功率与累计占比如图 7 所示。通过对 R32 压

缩机、R290 压缩机 60 Hz 及 1. 85 倍转速工况下的摩

擦损失对比发现：三者约 95% 的摩擦损失集中于滑

板与滑板槽、偏心轴承、滑板端部与转子表面、主副

轴承和止推面五大摩擦副；在同转速下 R32 与 R290
压缩机的对比中发现，滑板与滑板槽的摩擦功率差

异显著，前者是后者的 1. 91倍，其原因为压缩机内部

的压差不同，R32 压缩机吸排气腔压差高于 R290 压

缩机，致使滑板与滑板槽间水平作用力、滑板竖直受

力增大，使滑板端部与滚动活塞间的摩擦功率提升

16. 2%。压差增大还使活塞的绝对自转角速度增

加［12］，导致 R32 压缩机偏心轴承的摩擦功率高于

R290 压缩机。对比压缩机在相同压差、不同转速下

的摩擦功率发现：随着转速提升，R290压缩机在 60×
1. 85 Hz（表示 60 Hz基频的 1. 85倍，下同）工况下，主

副轴承与偏心轴承的摩擦功率均显著高于 60 Hz 工
况，其中主副轴承摩擦功率达到 60 Hz 工况的

3. 42倍，偏心轴承摩擦功率达到 2. 89倍。与此同时，

其摩擦功率在总摩擦损失中的占比也随转速的升高

而增大，主副轴承摩擦功率占比从 20. 6% 升至

28. 3%，偏心轴承摩擦功率占比从 21. 4% 提高至

24. 8%。

R32压缩机摩擦副摩擦功率随频率的变化如图 8
所示。由图 8可知，所有摩擦副的摩擦功率均与运行

频率呈正相关。其中，滑板与滑板槽的摩擦功率损

失在频率 20~100 Hz 始终处于主导地位，在 20 Hz 低
频工况下，其摩擦损失占总摩擦功率的 55. 9%；在

100 Hz时占比达 28. 9%；滑板端部的摩擦功率及占比

呈现“低转速工况下较小、高转速工况下增大”的变

化特征。滑板端部与活塞的相对运动速度如图 9 所

示。结合图 9的运动分析可知，转速升高导致滑板与

活塞相对运动速度显著增加，这是滑板端部摩擦功

率上升的主要原因。对于偏心轴承与主副轴承，其

摩擦功率增长率与“摩擦功率与主轴转速二次幂相

关”的数学模型高度吻合，该结论与文献［18］的描述

相符。对比不同频率工况发现，R32压缩机摩擦损失

分布存在显著差异：在20 Hz低频工况下，滑板与滑板

槽、止推面、偏心轴承、主副轴承构成摩擦的主要矛

盾，占比分别为 55. 9%、15. 1%、13. 2%、11. 1%；当运

行频率提升至100 Hz高频工况时，主要摩擦部件转变

为滑板与滑板槽、滑板端部、主副轴承及偏心轴承，对

应损失占比分别达28. 9%、22. 6%、19. 6%、19. 5%。

图7　R32与R290各摩擦副摩擦功率与累计占比

Fig.7　Friction power and cumulative proportion of each 
friction pair for R32 and R290

图8　R32摩擦副摩擦功率随频率的变化

Fig.8　Friction power of the R32 friction pair changes 
with frequency

图9　滑板端部与活塞的相对运动速度

Fig.9　Relative velocity of the end of the slide vane 
to the piston
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对于 R290压缩机，其摩擦副摩擦功率随频率的

变化如图 10 所示。主副轴承、偏心轴承和滑板与滑

板槽始终是主要摩擦来源，但各部件的摩擦损失占

比随频率变化差异显著。在 20×1. 85 Hz 低频工况

下，主副轴承、偏心轴承、滑板与滑板槽、止推面的摩

擦 损 失 分 别 占 总 损 失 的 19. 4%、22. 3%、27. 1%、

14. 3%；而在 100×1. 85 Hz 高频工况下，主副轴承和

偏 心 轴 承 的 摩 擦 损 失 占 比 分 别 升 至 34. 8% 和

26. 1%，滑板与滑板槽的占比则降至 15. 3%，滑板端

部的摩擦损失占比达10. 6%。分析可知，随着运行频

率提升，主副轴承与偏心轴承的摩擦损失占比显著

增加，逐渐成为主导因素；相比之下，滑板与滑板槽

的影响权重呈下降趋势。

R32 与 R290 压缩机总摩擦损失对比如图 11 所

示，黑色横坐标轴与黑色图例相对应，代表 R32压缩

机；蓝色横坐标轴与蓝色图例相对应，代表R290压缩

机（基础频率增大 1. 85倍）。由图 11可知，在提升转

速使R290压缩机达到与R32压缩机相同制冷效果的

工况下，两者的总摩擦损失呈现显著差异。数据表

明，R290压缩机在各运行频率下的总摩擦损失均显著

高于同制冷效果的R32压缩机，约为后者的 1. 95倍。

20 Hz工况下，R32和R290压缩机的总摩擦损失分别

为 9. 5 W和 18. 6 W；而在 100 Hz工况下，该数值分别

升至 134. 7 W 和 258. 6 W。从损失增量角度分析，

R290 压缩机从低频至高频的总摩擦损失增量高达

240 W，远超R32压缩机的 125. 2 W，表明随着转速提

升，R290 压缩机的摩擦损耗加剧趋势更为显著。由

此可知，R290 压缩机在各转速工况下的摩擦损失普

遍较高，这种高损耗特性严重制约了压缩机的机械

效率。因此，相比R32，降低R290压缩机的摩擦损失

将成为提升其能效水平的重要技术途径。

2. 4 冷冻机油黏度和摩擦系数对各摩擦副的

影响
为降低 R290压缩机的摩擦损失，系统评估降低

润滑油黏度和界面摩擦系数对其各摩擦副摩擦功率

的影响。以 60×1. 85 Hz 工况为例，黏度对摩擦副摩

擦的影响如图 12 所示：当动力黏度从 0. 002 Pa·s 增
至 0. 01 Pa·s时，主副轴承和偏心轴承的摩擦功率随

黏度的升高而显著增长，在总摩擦损失中的占比分

别由 12. 9%、12. 3%提升至 31. 3%、26. 5%。其中，主

副轴承的摩擦功耗从 8. 1 W 增至 40. 5 W（增幅

400%），偏心轮的摩擦功耗从 7. 7 W 增至 34. 3 W（增

长 345%）；转子上端盖与气缸端盖、转子表面与气缸

内壁的摩擦功耗虽有所上升，但占比仅约5%，变化幅

度有限，其余摩擦副功耗基本稳定。

R290压缩机总摩擦损失随频率和动力黏度的变

化如图 13所示。总摩擦损失随转速和动力黏度的增

加而上升，且转速越高，动力黏度变化对总摩擦损失

的影响越显著。在高频 100×1. 85 Hz工况下，当动力

黏度从 0. 01 Pa·s降至 0. 006 Pa·s，降幅达 40%时，摩

擦 功 耗 从 302. 3 W 大 幅 降 至 214. 7 W，减 少 了

图10　R290摩擦副摩擦功率随频率的变化

Fig.10　Friction power of the R290 friction pair 
varies with frequency

图11　R32与R290压缩机总摩擦损失对比

Fig.11　Comparison of total friction loss between R32 and 
R290 compressors

图12　黏度对摩擦副摩擦功率的影响

Fig.12　The effect of viscosity on the friction power of the 
friction pair
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87. 6 W，降幅达 29. 0%；在低频 20×1. 85 Hz 工况下，

黏度同样下降 40. 0%，摩擦功耗从 20. 6 W 降至

16. 5 W，降幅为 19. 9%。相比于低频工况，高频工况

中黏度调控对摩擦功耗的降低效率更为显著。数据

表明，摩擦损失对润滑油黏度具有高度敏感性，降低

润滑油黏度以减小 R290压缩机摩擦损耗的方法，在

各频率工况下均有较大优化潜力。

以 R290压缩频率为 60×1. 85 Hz为例，摩擦系数

对摩擦副摩擦功率的影响如图 14 所示，摩擦系数的

改变对R290压缩机中处于边界润滑状态的摩擦副影

响较大，当摩擦系数从 0. 09 增至 0. 17 时，其中滑板

与滑板槽和滑板端部与转子表面的摩擦功率上升最

为明显，摩擦功率分别增加了 11. 6、8. 4 W，在总摩擦

损失的占比由 13. 6%、10. 8%增至 20. 3%、15. 4%；相

比之下，止推面和转子下端面与气缸端盖的摩擦功

率上升有限，合计增加 4. 5 W，其余摩擦副的摩擦功

率基本保持稳定。

R290压缩机总摩擦损失随频率和摩擦系数的变

化如图 15所示。由图 15可知，压缩机的总摩擦损失

随转速和摩擦系数的增加而上升，在高频 100×
1. 85 Hz工况下，当摩擦系数从 0. 17 降至 0. 13（降幅

23. 5%）时，摩擦功耗从 270. 5 W 降至 246. 3 W，减少

了 24. 2 W，降幅为 8. 9%；在低频 20×1. 85 Hz工况，摩

擦系数在相同 23. 5% 的降幅下，摩擦功耗从 19. 6 W
降至 17. 4 W，降幅为 11. 2%。说明低频工况下摩擦

系数调控对降低摩擦功耗的效率优于高频工况，但

两者差异不显著，表明通过调控摩擦系数来降低摩

擦功率在各转速工况效果稳定。

3 结论

本文以排量为 9. 8 cm³/r 空调压缩机为研究对

象，针对 5种频率工况，通过模拟计算R32与R290压

缩机的摩擦损失，系统分析不同频率工况下各摩擦

副的摩擦功率变化规律及总摩擦损失差异。针对

R290 压缩机摩擦损失较大的问题，研究了降低润滑

油动力黏度与摩擦副界面摩擦系数对减小不同频率

工况下摩擦损失的效果，得到如下结论：

1）R290 压缩机由于转速的提升，摩擦损失显著

增大。其中主副轴承、偏心轴承摩擦副摩擦功率增

长幅度大，从 60 Hz 至 111 Hz，摩擦损失分别增加了

2. 42倍和1. 89倍。

2）R290压缩机主副轴承和偏心轴承摩擦损失占

比大，从低频工况的 41. 7% 增至高频工况下的

60. 9%；R32压缩机滑板端部与转子表面的摩擦损失

受转速影响大，摩擦损失占比从1. 6%增至22. 6%。

3）R290压缩机的副轴承与偏心轴承对润滑油黏

度具有高度敏感性，调节黏度可降低摩擦损失，在低

频工况下可降低19. 9%，高频工况下可减小29. 0%。

4）R290压缩机中，滑板与滑板槽、滑板端部与转

子表面的摩擦功率受摩擦系数的影响大。调节摩擦

副减少摩擦损失的潜力为8. 9%~11. 2%。

本文受能效倍增情景下超高效房间空调器技术路径研究

（00362024209），基加利基金 R290 RAC技术援助项目（FECO/

图13　R290总摩擦损失随频率与黏度的变化

Fig.13　The total friction loss of R290 varies with frequency 
and viscosity

图14　摩擦系数对摩擦副摩擦功率的影响

Fig.14　The effect of the coefficient of friction on the friction 
power of the friction pair

图15　R290总摩擦损失随频率与摩擦系数的变化

Fig.15　The total friction loss of R290 varies with frequency 
and coefficient of friction
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LY1/S/20/310）资助。 (The project was supported by Enterprise 
Project "Energy-Efficiency Doubling Tech Path for Ultra-
Efficient Room AC" (No.  00362024209), Kigali Fund R290 
Room Air Conditioner Technical Assistance Project (No.  FECO/
LY1/S/20/310). )

符号说明

av ——滑板加速度，m/s2

Bv ——滑板宽度，m
e——偏心距，m
f——摩擦系数

fb ——活塞与下端盖的摩擦系数

ft ——止推面的摩擦系数

Ft ——滑板与活塞摩擦力，N
FR1 ——滑板与滑板槽左侧接触力，N
FR2 ——滑板与滑板槽右侧接触力，N
FRt ——滑板与滑板槽摩擦力，N
H——气缸高度，m
Ipo ——活塞转动惯量，kg·m2

K——弹簧刚度，N/m
le ——偏心轮长度，m
lm1 ——主轴承长度，m
lm2 ——副轴承长度，m
l0 ——滑板径向长度，m
Li ——各摩擦副的摩擦功率，W
mv ——滑板质量，kg
Mj1 ——主轴承的摩擦力矩，N·m
Mj2 ——副轴承的摩擦力矩，N·m
pc ——压缩腔压力，Pa
pd ——排气压力，Pa
ps ——吸气腔压力，Pa
R——气缸半径，m
Re ——偏心轮半径，m
Rs1 ——主轴承内半径，m
Rs2 ——副轴承内半径，m
r——活塞外半径，m
r1 ——滚动活塞内半径，m
rv ——滑板端部圆弧半径，m
rs1 ——止推摩擦面的内半径，m
rs2 ——止推摩擦面的外半径，m
vv ——滑板速度，m/s
Vbr ——活塞与滑板之间的相对运动速度，m/s
ẇp ——转子自转角加速度，rad/s2

Wp ——滚动活塞的重量，N
Ws ——机械转动部分重量，N
x0 ——弹簧预压缩量，m
x——滑板伸到气缸的位移，m
α——转子相对滑板的偏转角，（°）
αf ——转子与气缸内壁间油膜弧角，rad

θ——主轴转角，（°）
μ——润滑油的动力黏度，Pa·s
μs ——滑板与滑板槽之间的摩擦系数

μv ——滑板与活塞之间的摩擦系数

δ2 ——活塞与上端盖的间隙，m
δ4 ——活塞与气缸的间隙，m
δe ——活塞与偏心轮的间隙，m
δm1 ——主轴承间隙，m
δm2 ——副轴承间隙，m
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