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摘　 要　 单螺杆膨胀机作为有机朗肯循环系统中最适合的膨胀机类型之一ꎬ其性能对循环系统有重要影响ꎮ 本文实验研究了有

机朗肯循环系统中单螺杆膨胀机机壳及润滑油的散热损失及其在不同工况下对膨胀机性能的影响ꎮ 实验结果表明ꎬ当进气温度

由 ８０ ℃升至 １２３ ℃时ꎬ单螺杆膨胀机的散热损失增大ꎬ其中润滑油散热损失为主要散热损失ꎬ其散热量从 ０ ５ ｋＷ 增至 １ ０５
ｋＷꎮ 随着膨胀比的增加ꎬ各散热损失占比逐渐减小ꎮ 其中ꎬ当进气温度由 ８０ ℃升至 １２３ ℃时ꎬ机壳散热损失占比为 ５ １％ ~
２ ５％ꎬ润滑油散热损失占比为 １６ １％~９ ５％ꎮ 说明随着进气温度的增加ꎬ膨胀机性能逐渐改善ꎬ工质气体通过散热损失的能量

比例逐渐减小ꎬ散热损失对膨胀机性能的影响逐渐减小ꎮ
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　 　 随着我国能源危机和环境问题的日益严峻ꎬ可再

生能源和节能技术的研究与应用受到广泛关注ꎮ 在

各种节能技术中ꎬ工业余热的回收和利用成为研究热

点ꎮ 有机朗肯循环(ＯＲＣ)是低温工业余热利用的重

要技术之一ꎬ在中低温热发电技术方面有着天然的优

势[１－２]ꎮ 目前ꎬ大规模余热利用的 ＯＲＣ 发电系统已

较为成熟ꎬ广泛应用于中低温余热发电等工程项目

中[３]ꎮ 而中小规模的低温热源 ＯＲＣ 发电系统还处于

实验室研究阶段ꎮ 目前ꎬ大量研究结果表明ꎬ膨胀机

作为有机朗肯循环系统的关键部件ꎬ其性能对有机朗

肯循环具有重要影响ꎮ 因单螺杆膨胀机具有结构简

单、体积小、单机容量大、振动小、受力平衡、膨胀比高

等特点ꎬ被认为是最适合应用于 ＯＲＣ 系统的膨胀机

类型之一ꎮ Ｚｈａｎｇ Ｙｅｑｉａｎｇ 等[４] 研究表明ꎬ采用 Ｒ１２３
工质ꎬ膨胀机为单螺杆膨胀机ꎬ膨胀比为 ４ ６ 时ꎬ轴效

率为 ５７ ９％ꎬ系统最大循环热效率为 ６ ５％ꎮ Ｌｅｉ Ｂｉａｏ
等[５]研究表明ꎬ采用 Ｒ１２３ 为工质ꎬ当单螺杆膨胀机

最大膨胀比为 ８ ５ 时ꎬ轴效率为 ５５％ꎬ系统循环净效
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率为 ７ ９８％ꎮ
膨胀机的不可逆损失是影响膨胀机性能的主

要因素ꎬ包括泄漏、机械损失、进排气压力损失、传
热损失等ꎮ 在大型 ＯＲＣ 系统中ꎬ因膨胀机体积较

大ꎬ散热损失的影响相对较小ꎬ但在小型循环系统

中ꎬ膨胀机体积小ꎬ比表面积增大ꎬ散热损失的影响

相对较高ꎮ 因此ꎬ有必要对小型膨胀机的散热损失

进行研究ꎮ 目前已有螺杆式压缩机的传热损失的

相关研究ꎬＮ. Ｓｔｏｓｉｃ[６] 利用 ＣＦＤ 方法建立了双螺杆

压缩机的传热模型ꎬ并得出稳定状态时ꎬ螺杆压缩

机机壳及内部转子的轴向温度接近线性分布ꎮ 李

红旗等[７]实验分析了润滑油雾化对单螺杆压缩机

排气温度的影响ꎬ结果表明润滑油雾化程度越高ꎬ
排气温度越低ꎬ工作过程越接近等温过程ꎮ Ｚｈａｏ
Ｂｉｎ 等[８]利用模糊随机小波有限元法研究了润滑油

雾化对单螺杆压缩机内传热的影响ꎬ结果表明ꎬ润
滑油的雾化促进了润滑油与空气的换热ꎬ使排气温

度降低ꎬ且润滑油油滴直径越小ꎬ排气温度越低ꎮ
膨胀机领域目前主要以建立循环系统的半经验模

型为主ꎬ人为将传热损失、泄漏损失等不可逆损失

分开ꎬ并进行实验数据耦合[９－１３] ꎮ Ｄ. Ｚｉｖｉａｎｉ 等[１３]

利用半经验模型分别对单螺杆膨胀机中 Ｒ２４５ｆａ 和

ＳＥＳ３６ 两种工质进行热力学过程模拟ꎬ指出相同膨

胀比下ꎬＲ２４５ｆａ 向外界散热量高于 ＳＥＳ３６ꎬ 当膨胀

比为 ４ 时ꎬＲ２４５ｆａ 向外界散热量为 ０ ７ ｋＷꎮ 但该

半经验模型中均将工质做功过程中的不可逆损失

全部归结于工质气体通过壳体向外界的散热量ꎬ而
目前大量实验证明ꎬ工质气体在做功过程中的不可

逆损失较大ꎬ但在实际过程中机壳的散热量明显较

小ꎮ 因此ꎬ以此模型来研究膨胀机散热损失误差相

对较大ꎬ有必要对单螺杆膨胀机外部散热损失进行

相应的实验研究ꎮ
本文通过实验研究了单螺杆膨胀机有机朗肯循

环系统中不同工况下膨胀机的散热损失ꎬ以及不同工

况下散热损失对膨胀机性能的影响ꎮ 此工作可为后

续研究单螺杆膨胀机性能优化提供基础数据ꎮ

１ 实验台介绍

采用本实验室设计的单螺杆膨胀机进行实验测

试ꎬ测试工质为 Ｒ１２３ꎬ以高温导热油作为热源ꎮ 实验

开始前ꎬ通过控制电加热功率和导热油流量来控制蒸

发器出口处的蒸发温度及压力ꎬ使膨胀机进口工质的

过热度保持在约 ３ ℃ꎮ 单螺杆膨胀机有机朗肯循环

的测试实验流程如图 １ 所示ꎮ

Ｐ 压力探头ꎻＴ 温度传感器ꎻＦ 涡流流量计布置点ꎮ
图 １ 实验系统

Ｆｉｇ.１ Ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｓｙｓｔｅｍ

　 　 液态工质经循环泵加压后进入蒸发器ꎬ与蒸发器

管壳处的导热油换热ꎬ温度升高变为高压过热蒸气ꎬ
随后进入膨胀机膨胀降压降温ꎬ膨胀后的蒸气与润滑

油的混合物进入油气分离器ꎬ分离出的蒸气进入冷凝

器与冷却水换热ꎬ工质气体冷却为液体进入储液罐收

集ꎬ并进入再循环ꎮ 在膨胀机和蒸发器的进出口管路

上布置传感器ꎬ用于监测膨胀机进出口的压力、温度

及流量参数ꎬ用测功机测出膨胀机的输出功率ꎮ

—８３—
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实验过程中ꎬ转速恒定约为 ３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ保持进

口过热度为 ３ ℃ꎬ改变进口温度及压力ꎬ测量不同工

况下各工作参数ꎮ
１ １ 机壳散热量

本实验利用集总参数法[１４－１６] 对机壳温度进行测

量并计算散热损失ꎮ 根据膨胀机外壳的构成和几何

特征ꎬ将膨胀机进行区域划分ꎬ利用热电偶测量各区

域温度ꎬ经计算得到膨胀机机壳的加权平均温度及散

热量ꎮ 图 ２ 所示为热电偶分布ꎬ根据单螺杆膨胀机机

壳的几何分布及连接方式ꎬ分别将热电偶安装于 Ａ~
Ｇ 表面ꎮ

Ａ 星轮室大窗盖ꎻＢ 螺杆对应机壳ꎻＣ 星轮室小窗

盖ꎻＤ 排气侧星轮室面ꎻＥ 进气侧星轮室面(图中

未标出)ꎻＦ 星轮室侧面ꎻＧ 进气侧螺杆轴承连接

　 　 　 面ꎻＨ 排气侧螺杆轴承连接面ꎮ
图 ２ 热电偶分布

Ｆｉｇ.２ Ｔｈｅｒｍｏｃｏｕｐｌｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

膨胀机机壳散热形式主要由自然对流和辐射换

热形式组成ꎮ 自然对流换热量(Ｑｓꎬｃ)利用牛顿冷却

公式计算ꎬ辐射换热量(Ｑｓꎬｒ)由 Ｓｔｅｆａｎ￣Ｂｏｌｔｚｍａｎｎ 定律

计算ꎬ如式(１) ~式(３)所示:
Ｑｓ ＝Ｑ


ｓꎬｃ＋Ｑ


ｓꎬｒ (１)

Ｑｓꎬｃ ＝ ∑ ｈＳｉ Ｔｉ － Ｔｅ( ) (２)

Ｑｓꎬｒ ＝ ∑５ ６７ × １０ －８ε × Ｓｉ(Ｔｉ
４ － Ｔ４

ｅ) (３)

式中:Ｑｓ 为机壳总散热量ꎬｋＷꎻＴｉ 为机壳各区域

测量的温度值ꎬ℃ꎻＴｅ 为环境温度ꎬ℃ꎻＳｉ 为各区域面

积ꎬｍ２ꎻ ｈ 为传热系数ꎬＷ / (ｍ２Ｋ)ꎻε 为黑度ꎮ
１ ２ 机壳加权平均温度

加权平均温度:

Ｔ— ＝ ∑
ｉ
ＴｉＳｉ / Ａｔ (４)

式中:Ａｔ 为机壳总外表面积ꎬｍ２ꎮ

１ ３ 润滑油散热量
实验利用热电偶对润滑油进出口温度进行测量ꎬ

并计算其与工质气体的换热量:
Ｑｏ ＝ｍｏｃｐ(Ｔ２ꎬｏ－Ｔ１ꎬｏ) (５)
式中:ｍｏ 为润滑油质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｃｐ 为润滑油

比热ꎬｋＪ / (ｋｇ℃)ꎻＴ１ꎬｏ、 Ｔ２ꎬｏ分别为润滑油进、出口温

度ꎬ℃ꎮ

２ 主要性能参数

２ １ 轴功率
轴功率(Ρｅ)是指通过膨胀机伸出轴输出的实际

功率ꎮ 实验中ꎬ轴功率通常为通过测量膨胀机扭矩和

转速的实时数据ꎬ按下式计算:

Ｐｅ ＝
Ｎｎ

９ ５５０
(６)

式中: Ρｅ 为膨胀机轴功率ꎬ ｋＷꎻ Ν 为扭矩ꎬ
Ｎｍꎻｎ 为转速ꎬｒ / ｍｉｎꎮ
２ ２ 膨胀比

膨胀比(ε)是指膨胀机进出口压力的比值:

ε＝
Ｐ ｉｎ

Ｐｏｕｔ
(７)

式中:ｐｉｎ和 ｐｏｕｔ分别为膨胀机进、出口压力ꎬＰａꎮ
２ ３ 热损失占比

热损失占比(ηＱ)是指膨胀过程中机壳向外界环

境的散热量 Ｑ 与工质进出口焓差之比:

ηＱ ＝ Ｑ

ｍ(ｈ１ － ｈ２)
(８)

式中: Ｑ 为机壳或润滑油的散热量ꎬｋＷꎻｈ１ꎬｈ２ 分

别为工质进、出口比焓ꎬｋＪ / ｋｇꎻ ｍ 为工质气体的质量

流率ꎬｋｇ / ｓꎮ

３ 实验结果分析

３ １ 机壳温度分布
工况设定的转速为 ３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ进气温度分别

为 ８０、９０、１００、１１０、１２３ ℃ꎬ实验过程中ꎬ当膨胀机工

质的进气温度和压力达到设定值后ꎬ继续运行膨胀机

２~３ ｈꎬ确保其达到稳定状态ꎮ 图 ３ 所示为进气温度

为 １２３ ℃下膨胀机机壳各测点温度的变化ꎬ其余不同

进气温度下的温度变化与其类似ꎮ 表 １ 所示为不同

进气温度下各表面达到稳定状态时的平均温度值ꎮ
可以看出:

１)当实验进行一段时间后ꎬ各测点温度趋于稳

定ꎬ可近似认为此时机壳温度达到热平衡状态ꎮ 且随

着进气温度的增加ꎬ各表面温度均有所增加ꎮ
—９３—
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表 １ 不同进气温度下各表面温度

Ｔａｂ.１ Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

进气温度 / ℃
各表面温度 / ℃

Ａ Ｂ Ｃ Ｄ Ｅ Ｆ Ｇ Ｈ

８０ ６１ ５ ６７ ４ ５３ ５ ６３ ５ ７０ ２ ５９ ３ ６５ ３ ５１ ５

９０ ６５ ５ ７１ ４ ５４ １ ６５ ３ ６９ ５ ６２ ３ ７０ ４ ５５ ５

１００ ７３ ６ ８１ ９ ６１ ３ ７４ ７ ８１ ４ ７０ １ ７７ ２ ６０ ６

１１０ ７４ ５ ８５ ０ ６１ ５ ７７ ０ ９０ ５ ７３ ５ ７４ １ ５９ ９

１２３ ８０ ３ ８６ ５ ６６ ５ ８１ ５ ８９ ２ ７６ １ ８５ ２ ６４ ５

图 ３ 膨胀机各表面温度的变化

Ｆｉｇ.３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｓｈｅｌｌ

　 　 ２)Ｂ、Ｅ、Ｇ 表面温度相对较高ꎬＣ、Ｈ 表面温度相

对较低ꎬ而 Ａ、Ｄ、Ｆ 表面温度处于两者之间ꎬ且 Ａ、Ｄ、Ｆ
表面温度相对较为接近ꎮ Ｂ 表面因与机壳内工质气

体直接接触进行热交换ꎬ温度变化率较快ꎬ达到稳定

状态用时较少ꎬ因此 Ｂ 表面温度相对较高ꎮ Ｅ 表面最

接近膨胀机进口ꎬ进气口处工质气体处于高温状态ꎬ
此时传热能力较强ꎬ导致 Ｅ 表面温度较高ꎮ Ｇ 表面一

方面由进气口侧螺杆轴承向其进行导热ꎬ进气口侧螺

杆轴承温度较高ꎬ换热能力强ꎻ另一方面ꎬ受单螺杆膨

胀机内部结构影响ꎬ该表面内部有一环形通道ꎬ进气

状态的工质在环形通道内流动ꎬ并与其表面直接进行

换热ꎬ因此 Ｇ 表面温度相对较高ꎮ 而 Ａ、Ｄ、Ｆ 表面分

别为星轮室的各表面ꎬ其传热形式分为两方面:一是

与星轮室中处于低温排气状态的工质气体进行对流

传热ꎬ传热能力弱ꎬ传热量小ꎬ表面温度较低ꎻ二是依

靠其他高温表面对其进行导热ꎬ所以 Ａ、Ｄ、Ｆ 表面的

温度低于 Ｂ、Ｅ 表面ꎮ Ｃ 表面主要以导热的形式向周

围表面传递热量ꎬ且各接触表面之间存在多层导热热

阻ꎬ导热能力降低ꎬ因此 Ｃ 表面的温度较低ꎮ Ｈ 表面

最接近出气口ꎬ且与其相连的螺杆出气口侧轴承之间

主要以导热形式进行换热ꎬ出气口侧螺杆轴承温度较

低ꎬ因此换热能力小ꎬＨ 表面温度较低ꎮ
图 ４ 所示为机壳散热量随加权平均温度(Ｔ—)的

变化ꎮ 由图 ４ 可知ꎬ机壳散热量随 Ｔ— 的增加呈线性增

长的趋势ꎮ 因此ꎬ可将 Ｔ— 作为特征参数来计算膨胀

机机壳的散热量ꎬ减少计算自然对流换热与辐射换热

各参数的计算步骤ꎬ从而简化计算ꎮ 拟合公式如下:
Ｑｓ ＝ ０.０４８ １Ｔ—－０.０７３ ２ (９)

图 ４ 机壳散热量随加权平均温度的变化

Ｆｉｇ.４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｈｅｌｌ ｈｅａｔ ｌｏｓｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｗｅｉｇｈｔｅｄ
ａｖｅｒａｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

由于单螺杆膨胀机机壳表面温度分布不均匀ꎬ各
表面面积差异大ꎬ因此各表面向环境的传热能力不

同ꎮ 需对各表面的传热能力进行分析ꎬ以得出主要散

热面ꎮ
图 ５ 所示为机壳各表面与环境之间的对流及辐

射换热量ꎮ 由图 ５ 可知ꎬＢ、Ｆ、Ｇ 表面为主要散热表

面ꎮ Ｂ 和 Ｇ 表面温度较高ꎬ且传热面积较大ꎬ因此换

热量较大ꎻＦ 表面虽然温度较低ꎬ但散热面积大ꎬ因此

散热量较大ꎮ Ａ 表面温度温度较低ꎬ散热面积小ꎬ散
热量最小ꎮ 还可知辐射换热与对流换热占机壳总散

热损失的比例不同ꎬ通过计算可得ꎬ不同进气温度下ꎬ
机壳通过辐射向外界散失的热量约占总散热量的

５５％ꎬ对流散热损失约占 ４５％ꎮ

—０４—
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图 ５ 机壳各表面散热量

Ｆｉｇ.５ Ｈｅａｔ ｌｏｓｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｓｈｅｌｌ ｓｕｒｆａｃｅ

３ ２ 散热量
润滑油散热和机壳散热是单螺杆膨胀机两种主

要的散热损失ꎮ 工质气体通过与润滑油和机壳之间

发生对流换热ꎬ造成散热损失ꎮ
图 ６ 所示为散热量随进气温度的变化ꎮ 膨胀机

机壳散热量和润滑油散热量均随进气温度的升高而

增加ꎮ 当进气温度由 ８０ ℃增至 １２３ ℃时ꎬ膨胀机机

壳散热量由 ０ １８ ｋＷ 增至约 ０ ２７ ｋＷꎬ润滑油散热量

由 ０ ５ ｋＷ 增至 １ ０５ ｋＷꎮ 已知ꎬ工质气体作为内热

源通过机壳向环境散热ꎬ随着进气温度的升高ꎬ膨胀

过程中工质的温度升高ꎬ工质向机壳的传热能力增强ꎬ
传热量增加ꎬ因此膨胀机机壳向外界环境的散热量随

之增加ꎮ 进气温度的升高导致工质进出口温差增大ꎮ
实验过程中ꎬ由于未对实验系统中润滑油路进行恒温

设置ꎬ因此润滑油进出口温差仅由内部工质气体的温

度决定ꎮ 当内部工质气体进出口温差较大时ꎬ润滑油

进出口温差相应增大ꎬ润滑油带走的热量增加ꎮ

图 ６ 散热量随进气温度的变化

Ｆｉｇ.６ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｌｏｓｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

３ ３ 膨胀机性能
膨胀比是影响膨胀机性能的重要指标ꎮ 图 ７ 所

示为膨胀比随进气温度的变化ꎮ 由图 ７ 可知ꎬ膨胀比

随进气温度的升高而增加ꎮ 当进气温度由 ８０ ℃增至

１２３ ℃时ꎬ膨胀比由 ４ ２７ 增至约 ６ ６ꎮ 在一定转速

下ꎬ当进气温度升高ꎬ为保持工质过热度一致ꎬ进气压

力也随之增大ꎬ膨胀比增加ꎮ 膨胀机轴功率随膨胀比

大致呈单调递增的趋势ꎬ如图 ８ 所示ꎮ 当膨胀比由

４ ２ 增至 ６ ６ 时ꎬ膨胀机的轴功率由 ２ １ ｋＷ 增至约

６ ５８ ｋＷꎬ表明增加膨胀比有效提高了膨胀机性能ꎮ

图 ７ 膨胀比随进气温度的变化

Ｆｉｇ.７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 ８ 膨胀机轴功率随膨胀比的变化

Ｆｉｇ.８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｈａｆｔ ｐｏｗｅｒ ｏｆ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｗｉｔｈ
ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ

３ ４ 散热损失影响
膨胀机工作过程中主要通过降低工质的焓值向

外界输出有效功ꎮ 散热损失伴随整个工作过程ꎬ由于

机壳散热及润滑油散热等散热损失的存在ꎬ消耗了工

质的部分焓值ꎬ降低了工质的做功能力ꎮ
图 ９ 所示为机壳热损失及润滑油热损失占比随

膨胀比的变化ꎮ 由图 ９ 可知ꎬ当膨胀比由 ４ ２ 增至

６ ６ 时ꎬ机壳及润滑油散热损失占比均随膨胀比的增

加而减小ꎮ 其中ꎬ机壳散热损失占比由 ５ １％降至约

２ ５％ꎬ润滑油散热损失占比由 １６ １％降至约 ９ ５％ꎮ
—１４—
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图 ９ 机壳及润滑油热损失占比随膨胀比的变化

Ｆｉｇ.９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｌｏｓｓ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｓｈｅｌｌ ａｎｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ
ｏｉｌ ｗｉｔｈ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ

说明随着膨胀比的增加ꎬ工质气体通过机壳及润滑油

向外界散失的热量占工质实际向外界所做总功的比

例逐渐减小ꎬ机壳及润滑油散热损失对工质做功能力

的影响逐渐减小ꎮ 此外还可知ꎬ相同膨胀比下ꎬ润滑

油散热损失占比均高于机壳的散热损失占比ꎮ 一方

面ꎬ润滑油以液态注入膨胀机ꎬ在膨胀机内部受高压

环境的影响ꎬ可能会出现油滴化的现象ꎬ增加了润滑

油与工质气体的传热面积ꎬ进一步强化润滑油与工质

气体之间的换热ꎮ 另一方面ꎬ由于单螺杆膨胀机内部

转子的高速旋转ꎬ一部分润滑油受离心力的作用粘附

在机壳内表面ꎬ机壳内表面与工质气体直接接触面积

减少ꎬ且润滑油温度低于工质气体温度ꎬ因此机壳吸

收热量减少ꎮ 故机壳热损失占比小于润滑油热损失

占比ꎮ 润滑油及壳体散热损失占比之和随膨胀比的

增大而减小ꎬ当膨胀比为 ４ ２ 时ꎬ两者之和占比为

２１ ２６％ꎬ当膨胀比为 ６ ６ 时ꎬ两者之和占比为 １２％ꎮ
因此ꎬ提高膨胀比可有效降低工质的散热损失ꎮ

膨胀机通过转子轴向外界输出的功为工质气体

所做的有用功ꎬ而散热损失为工质所做的无用功ꎮ 通

过对比无用功与有用功ꎬ可以反映膨胀机散热损失对

膨胀机机械发电的影响ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ各散热损失

占输出功率的比值随膨胀比的增加而减小ꎬ润滑油散

热损失占比由 ２６ ８５％降至 １５ １％ꎬ而机壳散热损失

的占比由 ８ ５％降至约 ４％ꎮ 说明随着膨胀比的增

加ꎬ膨胀机将自身能量转换成有用功的能力远大于因

散热所做的无用功的能力ꎬ散热对机械效率的影响减

小ꎮ 通过对比图 ９ 及图 １０ 可知ꎬ随着膨胀比的增加ꎬ
润滑油散热损失占比下降幅度大于机壳散热损失占

比下降的速率ꎬ因此ꎬ与对膨胀机机壳进行保温措施

来减少散热损失的方法相比ꎬ通过对润滑油回路中各

管道采取保温措施ꎬ减少润滑油与外界环境的换热

量ꎬ以减少润滑油进出口温差ꎬ从而减少润滑油与工

质之间的换热更有利于减少膨胀机换热损失ꎮ

图 １０ 机壳及润滑油热损失占轴功率比值随膨胀比的变化

Ｆｉｇ.１０ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｈｅａｔ ｌｏｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｈｅｌｌ ａｎｄ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｔｏ ｔｈｅ ｓｈａｆｔ ｐｏｗｅｒ ｗｉｔｈ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ

４ 结论

传热损失是膨胀机工作过程中的不可逆损失之

一ꎬ工质气体通过壳体及润滑油等介质向外界散热ꎬ
降低了工质的做功能力ꎬ影响膨胀机的工作性能ꎮ 本

文将单螺杆膨胀机进口温度由 ８０ ℃增至 １２３ ℃ꎬ对
单螺杆膨胀机散热损失进行实验研究ꎬ得出如下

结论:
１) 一定转速下ꎬ改变进气参数ꎬ机壳散热量随进

气温度的升高而增加ꎬ其中辐射换热量占比均约为

５５％ꎬ为主要散热形式ꎮ 螺杆对应外壳、进气侧轴承

连接面及星轮室侧窗面为主要散热表面ꎮ
２) 相同膨胀比下ꎬ润滑油的散热损失大于机壳

散热损失ꎮ 且随着膨胀比的增加ꎬ机壳及润滑油散热

损失占工质进出口焓差的比值逐渐减小ꎮ 因此ꎬ提高

膨胀比可有效降低工质的散热损失ꎮ 膨胀比由 ４ ２
增至 ６ ６ 时ꎬ润滑油散热损失占比由 １６ １％降至

９ ５％ꎬ机壳散热损失占比由 ５ １％降至 ２ ５％ꎮ
３) 随着膨胀比的增加ꎬ膨胀机输出功率逐渐增

加ꎬ但散热损失与输出功率的比值逐渐减小ꎮ 因此ꎬ
随着膨胀比的增加ꎬ散热损失对膨胀机机械性能的影

响逐渐减小ꎬ工质将自身能量转换成有用功的能力逐

渐增强ꎮ
４) 对比润滑油与机壳散热损失占比随膨胀比的

变化趋势得出:与对膨胀机外壳加保温措施相比ꎬ对
润滑油路添加保温措施更能有效减少工质气体的散

热损失ꎮ
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