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摘　 要　 采用理论分析和实验研究相结合的方法ꎬ探讨了喷管型式、相对充气时间等气体分配器结构因素对压力波制冷机内流

动及性能的影响ꎮ 结果表明:膨胀比 ε 在 ２. ０ ~ １２. ０ 的范围内ꎬ采用收缩型喷管形成的入射激波最强ꎬ缩放型喷管次之ꎬ匀直喷

管最弱ꎬ因而采用收缩型喷管时的冷效应最强ꎻ最大制冷效率 ηｍａｘ随相对充气时间 τ 的增加先增大后减小ꎬ在 ε ＝ ４、振荡管长径

比 Ｌ / ｄ ＝ ４００、气体分配器喷射孔的相对深度为 ０. ５５ 的情况下ꎬ制冷机最佳相对充气时间约为 ０. ０６ꎻ相对充气时间 τ < ０. ０７５ 时ꎬ
振荡管的最佳激励频率 ｆｏｐｔ 为制冷效率曲线第二波峰的频率ꎬτ > ０. ０７５ 时则为制冷效率曲线第三波峰的频率ꎮ
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　 　 收稿日期:２０１３ 年 １０ 月 １６ 日

　 　 压力波制冷机是一种依靠压力波的运动进行能

量传输与转换的新型气体膨胀制冷机ꎬ目前已在石油

化工生产、空气冷却、科研冷源等场合得到应用[１ － ９]ꎮ
气体分配器是压力波制冷机的一个重要部件ꎬ其主要

作用有两个:一是通过气体分配器中的喷管将压缩气

体加速ꎬ形成高速射流ꎻ二是使压力波制冷机的振荡

管实现周期性的充气和排气过程ꎮ 国内外对气体分

配器转速对压力波制冷机性能的影响进行了较多的

研究[１０ － １３]ꎬ但对气体分配器的结构对压力波制冷机

性能的影响方面的研究很少ꎮ 本文主要探讨气体分

配器的喷管型式、相对充气时间(振荡管的相对充气

时间指的是绝对充气时间与一个充排气周期之比)

等结构因素对振荡管内的流动及冷效应的影响ꎮ

１ 实验装置与方法

实验是在单管压力波制冷实验机(见图 １)上进

行的ꎮ
振荡管为一端开口而另一端封闭的匀直管ꎬ在气

体分配器的同一圆周上均布若干个射气孔ꎮ 工作时ꎬ
喷管和振荡管静止不动ꎬ气体分配器在电机驱动下高

速旋转ꎮ 当气体分配器上的某一射气孔经过喷管口

时ꎬ从喷管出来的高速射流便进入振荡管ꎻ一定时间

后ꎬ射气孔转离喷管口ꎬ喷管与振荡管被气体分配器

分隔开ꎬ射气停止ꎮ 同时ꎬ振荡管开口端与低压排气
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第 ３５ 卷 第 ４ 期
２０１４ 年 ８ 月

制 冷 学 报
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ

Ｖｏｌ. ３５ꎬＮｏ. ４
Ａｕｇｕｓｔꎬ ２０１４

１ 高压气体 ２ 喷管 ３ 振荡管 ４ 喷射孔

５ 电机 ６ 排气室 ７ 气体分配器

图 １ 实验装置示意图

Ｆｉｇ. １ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ

室相连通ꎬ振荡管开始排气ꎮ 当下一个射气孔经过喷

管口时ꎬ便开始一个新的充、排气循环ꎮ
实验系统如图 ２ 所示ꎮ

　 　 为了验证喷管型式对振荡管内的流动的影响的

理论分析ꎬ需要测量振荡管内入射激波马赫数随膨胀

比的变化规律ꎮ 实验中在振荡管一定间距位置上安

装两个压力传感器ꎬ用数据采集系统测量出入射激波

经过两个压力传感器的时间ꎬ从而得到激波速度和激

波马赫数ꎮ
相对充气时间的改变是通过调整气体分配器射

气孔个数和改变射气孔张角而实现的ꎮ 在不同的相

对充气时间下ꎬ测量进气总压力 ｐ０与排气背压 ｐｂꎻ进
气滞止温度 Ｔ０和排气温度 Ｔ２ꎻ射流激励频率 ｆꎻ振荡

管轴向壁温分布ꎻ 环境温度等参数ꎮ 其中ꎬ ｐ０ 用

ＨＭ２０￣１￣Ａ１￣Ｆ１￣Ｗ１ 型压力变送器、ｐｂ 用压力表(０􀆰 ４
级)分别在喷管前的缓冲罐及排气室中测量ꎻ温度用

ＳＷ － Ｉ 型数字温度仪测量ꎬ其中ꎬＴ０、Ｔ２ 的测量位置

分别与 ｐ０、ｐｂ相同ꎻｆ 是通过测定气体分配器的转速

ｎꎬ然后由下式求出ꎮ
ｆ ＝ ｎＮ / ６０ (１)

１ 空气过滤器 ２ 螺杆压缩机 ３ 高压储气罐 ４ 压力变送器 ５ 低压缓冲罐 ６ 测温仪 ７ 调压阀 ８ 流量计

９ 实验机 １０ 驱动电机 １１ 变频器 １２ 电源 １３ 压力表 １４ 振荡管 １５ 压力传感器 １６ 信号放大器 １７ 数据采集器

图 ２ 实验系统示意图

Ｆｉｇ. ２ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｙｓｔｅｍ

　 　 式中:Ｎ 为射气孔的个数ꎮ ｎ 用 ＴＭ２０１１ 型光电

测速仪测量ꎮ 利用上述所测有关参数ꎬ由以下两式可

分别求出膨胀比 ε 及制冷效率 η:
ε ＝ ｐ０ / ｐｂ (２)
η ＝ Ｔ０ － Ｔ２

( ) / Ｔ０ １ － ε １－γ( )/ γ( ) (３)
式中:γ 为气体比热容比ꎮ
实验中ꎬ振荡管采用 ϕ１２ ｍｍ 的紫铜管ꎮ 膨胀比

ε ＝ ２ ~ ６ꎬ射流激励频率 ｆ ＝ １０ ~ ２４０ Ｈｚꎬ排气背压 ｐｂ

＝ ０􀆰 １ ＭＰａꎮ 振荡管内工作介质为空气ꎮ

２ 喷管型式的影响

２􀆰 １ 振荡管内入射激波强度
在充气瞬间ꎬ来自喷管的高速射流(称为驱动

气)与振荡管内的原有气体(称为被驱动气)之间形

成一个接触面ꎮ 接触面两侧气流的压力、速度均不相

等ꎬ形成初始间断ꎮ 接触面两侧既不满足速度相容性

条件ꎬ也不满足压力相容性条件ꎬ初始间断将分解ꎮ
为便于分析ꎬ作如下基本简化假定:１)管内气体为一

—４９—
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元流动ꎻ２)管内为完全气体ꎬ且比热比不变ꎻ３)忽略

气体的粘性和摩擦ꎻ４)充气前管内气体静止ꎬ温度均

匀ꎻ５)气体经喷管作定常膨胀ꎻ６)充排气切换瞬时完

成ꎮ
充气初期接触面临域的流动参数如图 ３ 所示ꎮ

其中ꎬｐ１、ｕ１ 为驱动气的压力和速度ꎻｐ２、ｕ２ 为被驱动

气的压力和速度ꎻｕｃ、ｐｃ为接触面的速度和压力ꎻｕｓ１、
ｕｓ２为左、右激波速度ꎻｐ′１、ｕ′１、ρ′１ 和 ｐ′２、ｕ′２、ρ′２ 分别

为接触面左、右两侧的压力、速度及密度ꎮ

图 ３ 充气初期接触面邻域的流动参数

Ｆｉｇ. ３ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｆｌｏｗ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｉｎ ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｄｉｓｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

根据接触面相容性条件ꎬ有
ｐ１ ′ ＝ ｐ２ ′ ＝ ｐｃ (４)
ｕ１ ′ ＝ ｕ２ ′ ＝ ｕｃ (５)
由激波前后速度差公式得

ｕ１ － ｕｃ ＝ ｐ１ ′ － ｐ１
( )

１
ρ１

－ １
ρ１ ′

( ) (６)

ｕｃ － ｕ２ ＝ ｐ２ ′ － ｐ２
( )

１
ρ２

－ １
ρ２ ′

( ) (７)

将式(４)、(５)及兰金￣雨贡钮关系式代入上两

式ꎬ得:

ｕ１ － ｕｃ ＝ ｐｃ － ｐ１
( )

２
ρ１

１
γ ＋ １( )ｐｃ ＋ γ － １( )ｐ１

(８)

ｕｃ － ｕ２ ＝ ｐｃ － ｐ２
( )

２
ρ２

１
γ ＋ １( )ｐｃ ＋ γ － １( )ｐ２

(９)
上两式两边分别相减ꎬ得:

ｐｃ － ｐ１
( )

２
ρ１

１
γ ＋ １( )ｐｃ ＋ γ － １( )ｐ１

－ (ｕ１ ＋ ｕ２) ＋

ｐｃ － ｐ２
( )

２
ρ２

１
γ ＋ １( )ｐｃ ＋ γ － １( )ｐ２

＝ ０ (１０)

式(１０)为关于 ｐｃ的隐函数ꎮ 当射气前管内气流

参数及射流参数已知时ꎬ则由上式可求出接触面处的

压力 ｐｃꎬ再由激波关系可得入射激波马赫数 Ｍｓ:

Ｍ２
ｓ ＝ １ ＋ γ ＋ １

２γ
ｐｃ

ｐ２
－ １æ

è
ç

ö
ø
÷ (１１)

由式(１０)和式(１１)可知ꎬ入射激波马赫数的大

小不但与射流速度 ｕ１ 有关ꎬ而且与射流压力 ｐ１ 的大

小有关ꎮ 不同型式的喷管其出口 ｕ１、ｐ１ 不同ꎬ因而形

成的入射激波强度不同ꎬ必然对振荡管的冷效应产生

影响ꎮ
２􀆰 ２ 不同型式喷管在充气瞬间的初始间断条

件
当膨胀比大于临界膨胀比时ꎬ各种形式喷管在充

气瞬间的初始间断条件如下:
１)缩放型喷管

可实现完全膨胀ꎬ其出口压力与背压相等ꎬ即
ｐ１ ＝ ｐ２ (１２)
喷管出口气体流速 ｕ１ 由下式给出

ｕ１ ＝ ２γ
γ － １ １ － ε １－γ( )/ γ( )ＲＴ０ (１３)

式中:Ｒ 为气体常数ꎻＴ０为进气总温ꎮ
２)收缩型喷管

当膨胀比大于临界膨胀比时ꎬ气流在收缩型喷管

内不完全膨胀ꎬ其出口气流的速度及压力分别为:

ｕ１ ＝ ｕｃｒ ＝ ２γＲＴ０ / γ ＋ １( ) (１４)

ｐ１ ＝ ｐｃｒ ＝ ２
γ ＋ １( )

γ / γ－１( )

ｐ０ (１５)

３)匀直喷管

对于匀直喷管ꎬ由于横截面积不变ꎬ故气流不能

加速ꎬ其初始间断条件为:
ｕ１ ＝ ０ꎬ　 ｐ１ ＝ ｐ０ (１６)
喷管出口的其它气流参数可由一元等熵流理论

可求出ꎮ
２􀆰 ３ 喷管型式对激波强度的影响

图 ４ 为采用不同型式喷管时ꎬ入射激波强度随膨

胀比变化的计算和实验结果对比图ꎬ实验值为收缩型

喷管的测量值ꎮ 由于压力波制冷机在实际应用操作

膨胀比一般在 ５ 以下ꎬ因此文中仅给出了膨胀比范围

为 ２ ~ ５ 的实验数据ꎮ
从图 ４ 中可以看出ꎬ收缩型喷管的理论计算值与

实验值吻合较好ꎬ计算值比实验值略大ꎮ 这与理论推

导所作简化假定有关ꎬ因为振荡管实际工作时ꎬ充排

气不是瞬间完成的ꎬ射气面积是逐渐增大然后再逐渐

减小ꎬ射流和管内原有静止(甚至是反向流动)的气

体相掺混ꎬ使射流能量降低ꎬ削弱了入射激波强度ꎬ必
然导致预测值高于实际值ꎮ 同时在实际的充气过程

中ꎬ在振荡管入口处不会立刻形成激波ꎬ而是在管中

的某处形成ꎬ由于气体的粘性和摩擦ꎬ在压缩波不断

迭加形成激波前损耗了一部分能量ꎬ也会导致激波强

—５９—
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图 ４ 不同形式喷管时激波强度随膨胀比的变化

(Ｔ０ ＝３００ ＫꎬＴ２ ＝３００ Ｋ)

Ｆｉｇ. ４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｉｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｏｆ ｉｎｃｉｄｅｎｔ ｓｈｏｃｋ ｗａｖｅ
ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｔｙｌｅ ｎｏｚｚｌｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ

(Ｔ０ ＝３００ ＫꎬＴ２ ＝３００ Ｋ)

度有所下降ꎮ 随着膨胀比和气体入射速度的降低ꎬ激
波形成位置与管口的距离在增加ꎬ所形成的激波强度

与理论值偏差增大ꎬ这与图中随膨胀比降低ꎬ实际值

与理论值的偏差增大相符ꎮ
上图中还可以看出ꎬ膨胀比 ε 在 ２􀆰 ０ ~ ４􀆰 ０ 的范

围内ꎬ收缩型喷管和缩放型喷管入射激波马赫数相差

不大ꎬ均好于匀直喷管ꎮ 随着膨胀比的增大ꎬ缩放型

喷管的入射激波马赫数增幅趋缓ꎬ与收缩型喷管的差

距不断增大ꎬ与匀直喷管的差距逐渐减小ꎮ

图 ５ 缩放型喷管出口流速 ｕ１ 与 ε的关系

Ｆｉｇ. ５ Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｕ１ａｎｄ ε

如图 ５ 所示ꎬ缩放型喷管出口气体流速 ｕ１ 在 ε
较小时ꎬ随 ε 的增大而急剧增大ꎬ但当 ε 较大时ꎬｕ１

增幅趋缓ꎬ缩放型喷管内气体在完全膨胀的情况下ꎬ
其出口压力 ｐ１ 一直等于背压ꎮ 由式(１０)可知ꎬ在 ｐ１

不变的情况下ꎬｐｃ的变化趋势与 ｕ１ 相同ꎬ这是缩放型

喷管的入射激波马赫数增幅趋缓的原因ꎮ
当膨胀比大于临界膨胀比时ꎬ收缩型喷管的出口

速度 ｕ１ 等于当地声速并保持不变ꎬ出口压力 ｐ１ 则与

进口总压成线性关系ꎬ在排气压力不变的情况下ꎬ随

着 ε 的增加ꎬｐ１ 线性增大ꎮ 同上所述ꎬ在 ｕ１ 不变的情

况下ꎬｐｃ也会线性增大ꎬ因此收缩型喷管入射激波马

赫数增幅要大于缩放型喷管ꎮ 匀直喷管的出口速度

ｕ１ 为 ０ꎬ出口压力 ｐ１ 等于进口总压ꎬ在 ε 较小的区

域ꎬ明显的其入射激波马赫数要小于前两种喷管ꎮ 匀

直喷管的出口压力 ｐ１ 也随 ε 的增加线性增大ꎬ且增

幅要大于收缩型喷管ꎬ但出口压力的增大导致其出口

气体密度 ρ１ 也快速增大ꎬ因此最终 ｐｃ的增幅与收缩

型喷管基本相同ꎬ要大于缩放型喷管ꎮ
由气体动力学[１４]可知ꎬ入射激波强度越大ꎬ则每

道激波对振荡管内被驱动气的压缩作用也越大ꎮ 当

射流激励频率相同时ꎬ驱动气在单位时间内对被驱动

气做功越多ꎬ被驱动气的内能增加越大ꎬ驱动气的内

能减小越多ꎬ从而驱动气所产生的冷效应也越强ꎮ 由

此可知ꎬ在膨胀比 ε 在 ２􀆰 ０ ~ １２􀆰 ０ 的范围内ꎬ同样的

进排气参数下ꎬ收缩型喷管的入射激波强度最大ꎬ振
荡管产生的冷效应也最强ꎮ 同时考虑到收缩型喷管

结构简单ꎬ易于加工ꎬ因此在工业应用中的压力波制

冷机推荐采用收缩型喷管ꎮ

图 ６ 气体分配器结构简图

Ｆｉｇ. ６ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｇａｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｏｒ

３ 相对充气时间的影响

如图 ６ 所示ꎬ在气体分配器半径为 ｒ１ 的同一圆

周上均布 Ｎ 个环形射气孔ꎬ环形射气孔的两端为半

径为 ｒ２ 的半圆ꎬ即环形孔的宽度为 ２ｒ２ꎮ
设环形射气孔的张角为 θꎬ则环形孔在射气孔轴

心圆上所切圆弧的长度为

ｌ ＝
２πｒ１
３６０ θ ＋ ２ａｒｃｔｇ

ｒ２
ｒ１

æ
è
ç

ö
ø
÷ (１７)

则相对充气时间(τ)可由下式表示

τ ＝ ｌ
２πｒ１
Ｎ

(１８)

—６９—
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将式(１７)代入式(１８)中ꎬ得

τ ＝ Ｎ
３６０ θ ＋ ２ａｒｃｔｇ

ｒ２
ｒ１

æ
è
ç

ö
ø
÷ (１９)

可见ꎬτ 是一个与气体分配器结构有关的参数ꎬ
相对充气时间的变化可以通过改变射气孔的个数 Ｎ
或张角 θ 的大小来实现ꎮ

本文在 τ ＝ ０􀆰 ０２９８ ~ ０􀆰 ０９６８ 范围内ꎬ实验研究了

τ 对压力波制冷机性能的影响ꎮ 实验中ꎬ膨胀比 ε ＝
４、振荡管长径比为 Ｌ / ｄ ＝ ４００、气体分配器喷射孔相

对深度(喷射孔的深度 ｂ 与振荡管内径 ｄ 的比值)为
０􀆰 ５５ꎮ

图 ７ ε ＝４ꎬ不同 τ下振荡管制冷效率 η
随射流激励频率 ｆ 的变化

Ｆｉｇ. ７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｉｎ ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ η ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｐｕｌｓｉｎｇ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｆ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ τ ｗｈｅｎ ε ＝４

图 ７ 为不同相对充气时间下ꎬ振荡管制冷效率随

射流激励频率变化的实验结果ꎮ 从图 ７ 中可知ꎬ不同

相对充气时间下制冷效率(η)随射流激励频率( ｆ)的
变化均出现多个峰值ꎮ 增大相对充气时间 τꎬ压力波

制冷机的整体制冷效率 η 呈上升趋势ꎬ但最大制冷

效率(ηｍａｘ)并不是随着 τ 单调增大ꎮ 从图 ８ 中可以

看出ꎬηｍａｘ先是随 τ 的增大而增大ꎬ在 τ ＝ ０􀆰 ０６ 附近达

到最大值ꎬ然后随 τ 的增大而下降ꎮ 由于 τ 值越大意

味着充气时间越长ꎬ则接触面运动的时间越长ꎬ其接

触面运动的最大距离 Ｌｍａｘ会增大ꎬ从而导致振荡管制

冷效率的提高ꎮ 然而这是基于膨胀波先于反射激波

与接触面相交的前提下ꎬ当充气时间较长时ꎬ可能出

现反射激波先于膨胀波与接触面相交ꎬ此时反射激波

将穿过整个低温区ꎬ对进入管内的驱动气体进行压缩

和加热ꎬ反而使振荡管的冷效应减弱[１５]ꎮ 由此可知ꎬ
在一定膨胀比 ε 下ꎬ某一固定尺寸的振荡管存在一个

最佳相对充气时间ꎬ在这个相对充气时间下振荡管制

冷效率最高ꎮ 在本文实验条件下ꎬ最佳相对充气时间

约为 ０􀆰 ０６ꎮ
最佳激励频率( ｆｏｐｔ)随 τ 的增大也会发生变化ꎬ

图 ８ 最大制冷效率 ηｍａｘ随 τ的变化

Ｆｉｇ. ８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｉｎ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｎ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇ
ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ηｍａｘ ｗｉｔｈ τ

由图 ９ 可知ꎬ当 τ < ０􀆰 ０７５ 时ꎬｆｏｐｔ为制冷效率曲线第二

个波峰对应的频率ꎬτ > ０􀆰 ０７５ 时变为制冷效率曲线

第三个波峰的对应频率ꎮ 因此ꎬ在压力波制冷机设计

中ꎬ应考虑相对充气时间对最佳转速的影响ꎮ

图 ９ 最佳激励频率 ｆｏｐｔ随 τ的变化

Ｆｉｇ. ９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｉｎ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｕｍ ｐｕｌｓｉｎｇ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
( ｆｏｐｔ) ｗｉｔｈ τ

４ 结论

１)气体分配器的喷管型式对压力波制冷机振荡

管内激波强度存在影响:在膨胀比 ε 在 ２􀆰 ０ ~ １２􀆰 ０ 的

范围内ꎬ相同的进排气参数下ꎬ采用收缩型喷管形成

的入射激波最强ꎬ缩放型喷管次之ꎬ匀直喷管最弱ꎬ因
而采用收缩型喷管时的冷效应最强ꎮ 在压力波制冷

机设计中建议采用收缩型喷管ꎮ
２)压力波制冷机最大制冷效率 ηｍａｘ随相对充气

时间 τ 的增加先增大后减小ꎬ存在一个合适的相对充

气时间范围ꎮ 在 ε ＝ ４、振荡管尺寸为 Ｌ / ｄ ＝ ４００、气体

分配器喷射孔的相对深度为 ０􀆰 ５５ 的情况下ꎬ最佳相

—７９—
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对充气时间约为 ０􀆰 ０６ꎮ
３)相对充气时间 τ < ０􀆰 ０７５ 时振荡管的最佳激励

频率 ｆｏｐｔ为制冷效率曲线第二波峰的频率ꎬτ > ０􀆰 ０７５
时则变为制冷效率曲线第三个波峰的频率ꎮ 在压力

波制冷机设计最佳转速的确定需考虑相对充气时间

的影响ꎮ

符号说明

ｂ—喷射孔的深度ꎬｍ ｄ—振荡管内径ꎬｍ

ｆ—射流激励频率ꎬＨｚ Ｍｓ—入射激波马赫数

Ｎ—射气孔个数 ｎ—气体分配器的转速ꎬｒ / ｍｉｎ

ｐ０—进气总压ꎬＭＰａ ｐｂ—排气背压ꎬＭＰａ

ｐ１—驱动气的压力ꎬＭＰａ ｐ２—被驱动气的压力ꎬＭＰａ

ｐｃ—接触面的压力ꎬＭＰａ Ｒ—气体常数ꎬＪ / (ｋｇ􀅰Ｋ)

ｒ１—气体分配器半径ꎬｍ ｒ２—环形孔的一半宽度ꎬｍ

Ｔ０—进气滞止温度ꎬＫ Ｔ２—排气温度ꎬＫ

ｕ１—驱动气的速度ꎬｍ / ｓ ｕ２—被驱动气的速度ꎬｍ / ｓ

ｕｃ—接触面的速度ꎬｍ / ｓ γ—气体比热容比

ε—膨胀比 η—制冷效率ꎬ％

θ—环形射气孔的张角ꎬｒａｄ

　 ｌ ＝ ２πＲ
３６０ θ ＋ ２ａｒｃｔｇ ｒ

Ｒ( ) —环形孔在射气孔轴心圆上所切

圆弧的长度ꎬｍ
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