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摘　 要　 Ｒ３２ 涡旋压缩机存在排气温度过高的问题ꎬ利用两相制冷剂喷射可降低排气温度同时提升性能ꎮ 基于经济器系统ꎬ提
出了 Ｒ３２ 涡旋压缩机的两相喷射制冷系统ꎬ利用模拟仿真对其设计和控制方法进行了研究ꎮ 从压缩机的角度ꎬ分析了喷射口等

效直径对两相喷射压缩机性能的影响ꎬ并指出了两相喷射时喷射压力和喷射干度的优化方向ꎮ 通过对两相喷射系统的模拟分

析ꎬ在系统层面上对中间换热器的换热能力进行了优化配置和对中间喷射压力进行了优化控制ꎬ并提出根据排气温度来确定最

优中间压力的方法ꎬ即将排气温度控制为 １３５ ℃对应的中间压力为最优中间压力ꎮ 经过优化后的两相喷射系统ꎬ不仅解决了排

气温度过高的问题ꎬ而且能够提升制冷量 ７. １％ ~ １１. ４％ ꎬ提升 ＣＯＰ ２. ６％ ~ ６. ２％ ꎮ
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　 　 随着 ＨＣＦＣｓ 制冷剂淘汰进程的加速ꎬ寻找和发

展其替代制冷剂成为了当前制冷空调行业的重要任

务[１]ꎮ 制冷剂 Ｒ３２ 虽然具有轻微的可燃性 ( Ａ２Ｌ
类)ꎬ但是 ＧＷＰ 值适中(６７５)、ＯＤＰ 为 ０ꎬ而且具有工

作压力与 Ｒ４１０Ａ 相近、充注量小、热工性能良好和价

格便宜等优点[２]ꎮ 此外ꎬ从全生命周期气候性能评

价的角度来看ꎬＲ３２ 的当量碳排放量甚至低于 ＧＷＰ
接近 １ 的制冷剂 Ｒ１２３４ｙｆ 和 Ｒ２９０[３]ꎮ 因而ꎬ在制冷

空调和热泵领域ꎬＲ３２ 已经被视为一种重要的中长期

潜在替代制冷剂ꎮ
然而ꎬＲ３２ 系统的压缩机排气温度比 Ｒ４１０Ａ 系

统通常高出 １０ ~ ２０ ℃ [４]ꎮ 排气温度过高会加速压缩

机中润滑油的裂化ꎬ降低系统的可靠性ꎮ 在压缩比较

高的工况下ꎬ如较高环境温度下制冷和较低环境温度

下制热ꎬ由于排气温度过高ꎬ压缩机无法正常工作ꎬ由
此导致 Ｒ３２ 压缩机的运行范围较 Ｒ４１０Ａ 压缩机显著

缩小ꎮ 降低 Ｒ３２ 压缩机的排气温度同时提高 Ｒ３２ 系

统在较高压缩比工况下的性能ꎬ对于推广和促进 Ｒ３２
制冷剂的应用具有重要意义ꎮ

除去两相吸气技术[５] 外ꎬ向压缩机的压缩中段

喷入冷却介质ꎬ包括润滑油、水(空压机)和制冷剂

(制冷压缩机)等ꎬ是解决大型压缩机排气温度过高

的常用技术手段[６ － ７]ꎮ 补气和喷液技术是近些年在

涡旋压缩机中得以较快发展的性能调节技术手段ꎮ
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补气和喷液分别指将气体或液体制冷剂喷入压缩机

中间压缩腔的技术ꎮ 大量的研究已经表明ꎬ补气能够

显著提高系统在恶劣工况下的容量和 ＣＯＰꎬ同时能

够一定程度降低排气温度ꎬ但降低效果有限[８ － ９]ꎮ 液

体制冷剂的比焓较低ꎬ因此喷液能够为压缩机提供更

好的冷却效果ꎬ从而显著降低排气温度[１０ － １１]ꎬ但喷液

对系统性能的影响很小[１２]ꎮ
两相制冷剂喷射能够兼有补气和喷液的优点ꎬ

在有效降低排气温度的同时提升系统在恶劣工况

下的性能ꎮ Ｐａｒｋ Ｙ Ｃ 等[１３] 通过实验对比研究了采

用两相喷射和无喷射的 Ｒ２２ 压缩机性能ꎬ结果表明

喷射干度为 ０ ９ 的两相喷射能够将压缩机排气温

度降低 １０ ~ ２０ ℃ꎬ同时提升 ＣＯＰ 达到 ５％ ~ １３％ ꎮ
Ｌｅｅ Ｈ 等[１４]从理论上分析了通过多级两相喷射实现

气态制冷剂沿饱和线压缩循环的特性ꎬ结果表明单级

两相喷射可以使得系统的制冷 ＣＯＰ 提升 １０ ５６％ ~
１５ ４２％ ꎬ而三级两相喷射则可以将制冷 ＣＯＰ 提

升 １５ ３６％ ~ ２２ ４２％ ꎬ而且压缩比越大的工况性能

提升越多ꎮ Ｗａｎｇ Ｂ Ｌ 等[１５]通过模拟分析了喷射比

焓对压缩机性能的影响ꎬ结果表明喷射比焓的降低

有助于降低压缩机的排气温度和功耗ꎮ Ｗａｎｇ Ｂ Ｌ
等[１６]还对比研究了两相吸气、喷液和两相喷射对提

升 Ｒ３２ 涡旋压缩机运行范围的影响ꎬ结果表明ꎬ相
　 　 　 　 　

较于两相吸气和喷液ꎬ两相喷射除了能够有效提升

压缩机运行范围外ꎬ同时能明显提升系统的制冷量

和 ＣＯＰꎮ
基于此ꎬ本文研究 Ｒ３２ 涡旋压缩机两相制冷

剂喷射系统的实现方法ꎬ并基于各项参数对性能

的影响ꎬ提出压缩机和系统的优化设计和运行控

制方法ꎮ

１ 研究方法

１ １ 两相喷射系统
本研究提出的两相制冷剂喷射循环示意图如图

１ 所示ꎮ 该喷射系统与换热式经济器系统相似ꎬ在传

统制冷系统的基础上增加了一个中间换热器作为经

济器ꎮ 冷凝器出口的部分液体通过经济器膨胀阀节

流后ꎬ在中间换热器与主回路制冷剂换热ꎬ然后通过

喷射进入压缩机中间压缩腔ꎮ
但该系统经济器膨胀阀的控制与经济器系统则

有所不同:对于中低压缩比的工况ꎬ排气温度相对较

低ꎬ运行普通补气模式ꎬ可以根据喷射制冷剂过热度

来调节经济器膨胀阀来控制中间压力ꎬ即采用气体喷

射提高系统性能ꎻ对于高压缩比的工况ꎬ排气温度超

出安全值ꎬ以排气温度为控制目标ꎬ采用两相喷射降

低排气温度ꎮ

图 １ 两相制冷剂喷射循环示意图

Ｆｉｇ. １ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｓ ｏｆ ｔｗｏ￣ｐｈａｓｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ ｃｙｃｌｅ

１ ２ 两相喷射压缩机动态仿真模型
为研究两相制冷剂喷射对涡旋压缩机内部参

数的影响ꎬ必须建立可应用于两相喷射的动态分

布参数涡旋压缩机模型ꎮ 本文采用笔者建立且经

过验证的数学模型 [１６ － １７] ꎬ该模型包含了从吸气、
压缩到排气的全过程ꎬ同时考虑了压缩机内部传

热和内部泄漏的影响ꎮ 模型示意图如图 ２ 所示ꎬ
模型能够较高精度地模拟 Ｒ３２ 涡旋压缩机的性

能ꎬ其中制冷量的误差在 ５％ 以内ꎬ功耗的误差在

７％ 以内ꎮ
１ ３ 两相喷射系统稳态仿真算法

由于压缩机动态特性的时间常数比制冷系统动

态响应的时间常数要低 ２ ~ ３ 个数量级ꎬ在压缩机的

一个工作周期内ꎬ其质量和能量的动态特性不能在系

统中得以反映ꎮ 因此ꎬ两相喷射系统的仿真可采用稳

态模型ꎮ 对于动态压缩机模型ꎬ将输出的动态参数时

均化之后ꎬ便可与两相喷射系统模型对接ꎮ 两相喷射

系统的稳态仿真算法流程图如图 ３ 所示ꎮ
—２—
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图 ２ 动态分布参数涡旋压缩机模型示意图

Ｆｉｇ. ２ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒ
ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｃｒｏｌｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

１ ４ 评价指标
为描述制冷剂喷射量 ｍｉｎｊ 和中间压力 ｐｉｎｔ 等控制

指标对 Ｒ３２ 制冷系统性能的影响ꎬ以及系统采用两

相喷射后的性能(制冷量和 ＣＯＰ)相对于未采用喷射

时的性能差异ꎬ特给出如表 １ 所示定义ꎮ
１ ５ 模拟对象

在本研究中ꎬ采用图 １ 所示的两相制冷剂喷射系

统的系统形式ꎬ其压缩机为低压腔涡旋压缩机ꎬ其主

要参数如表 ２ 所示ꎮ

图 ３ 两相喷射系统稳态仿真算法示意图

Ｆｉｇ. ３ Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｔｗｏ￣ｐｈａｓｅ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

表 １ 评价指标的定义

Ｔａｂ. １ Ｄｅｆｉｎｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｅｖａｌｕａｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 定义式 定义 备注

控制

参数

喷射比 α α ＝
ｍｉｎｊ

ｍｅｖａ

喷射制冷剂流量与蒸发器制冷剂

流量之比

ｍｉｎｊ: 喷射制冷剂流量ꎬｋｇ / ｓ

ｍｅｖａ: 蒸发器中制冷剂流量ꎬｋｇ / ｓ

相对中间压力

(相对喷射压力) β
β ＝

ｐｉｎｔ

ｐｓｕｃｐｄｉｓ

中间压力与吸、排气压力的几何平

均值之比[１８]

ｐｓｕｃ: 压缩机吸气压力ꎬｋＰａ

ｐｄｉｓ: 压缩机排气压力ꎬｋＰａ

性能

参数

相对制冷量 φＱｅ φＱｅ ＝
Ｑｅ ′
Ｑｅ

相同工况下ꎬ喷射系统与未采用喷

射系统的制冷量之比

Ｑｅ ′: 采用喷射系统的制冷量ꎬｋＷ

Ｑｅ: 未采用喷射系统的制冷量ꎬｋＷ

相对 ＣＯＰ φＣＯＰ φＣＯＰ ＝ ＣＯＰ′
ＣＯＰ

相同工况下ꎬ喷射系统与未采用喷

射系统的 ＣＯＰ 之比

ＣＯＰ′:采用两相喷射系统的制冷量

ＣＯＰ:未两相喷射系统的制冷量

　 　 两相喷射系统的模拟中ꎬ冷凝器和蒸发器的大小

用换热面积与换热系数之积 ＵＡ 值来表征ꎬ分别为

２ ４ ｋＷ / ℃和 ２ ０ ｋＷ / ℃ꎮ 冷凝器侧采用空气冷却ꎬ
其质量流量为 ２ ８ ｋｇ / ｓꎻ蒸发器侧的载冷剂为 ３０％体

积浓度的乙二醇溶液ꎬ其质量流量为 １ １ ｋｇ / ｓꎮ 在系

统模拟中ꎬ认为冷凝器出口过冷度保持在 ３ ℃ꎬ蒸发

器出口过热度保持在 ５ ℃ꎮ 模拟分析的三个系统工

况是ꎬ冷凝器入口空气温度为 ４０ ℃ꎬ蒸发器入口的载

冷剂温度分别为 ５ ℃、０ ℃和 － ５ ℃的工况ꎮ

２ 各项参数对两相喷射压缩机的影响

两相喷射压缩机喷射参数的设计是两相喷射系

统的设计关键ꎮ 从压缩机的角度来看ꎬ喷射口的大小

和喷射压力影响着喷入的制冷剂的流量ꎬ而喷入的制

冷剂干度代表了喷入制冷剂的状态ꎮ 研究两相喷射

时喷射口大小、喷射压力和喷射干度对压缩机性能的

—３—
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影响ꎬ有利于指导两相喷射系统的设计和控制ꎮ

表 ２ 压缩机主要参数

Ｔａｂ. ２ Ｋｅｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｃｒｏｌｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

项目 数值

基圆半径 / ｍｍ ３ ３６

涡旋体壁厚 / ｍｍ ５ ４９

涡旋体高度 / ｍｍ ４０ ６０

涡旋圈数 ３ ００

排气量 / (ｍ３ / ｈ) ２３ １０

制冷剂 Ｒ３２

图 ４ 喷射孔当量直径对压缩机性能的影响(β ＝１ ０ꎬｘｉｎｊ ＝０ ７)

Ｆｉｇ. ４ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｐｏｒｔ ｏｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２ １ 喷射孔直径
在喷射系统中ꎬ喷射孔的位置和直径对系统的性

能都有直接影响ꎮ 前期的研究已经表明ꎬ喷射口的最

佳位置位于压缩腔开始处[１５]ꎮ 本研究中ꎬ在喷射口

位于最佳位置的前提下ꎬ研究喷射口大小对两相喷射

系统性能的影响ꎮ
图 ４ 所示为冷凝温度为 ５５ ℃、蒸发温度分别为

－ ５ ℃ / － １０ ℃ / － １５ ℃的三个工况下ꎬ保持相对喷

射压力为 １ ０、喷射干度为 ０ ７ 时ꎬ系统的压缩机排

气温度、喷射比、相对制冷量和相对 ＣＯＰ 随喷射孔当

量直径的变化ꎮ 可以看出ꎬ喷射比随着喷射孔当量直

径的增加而增加ꎬ即喷射进入压缩腔的两相制冷剂流

量增加ꎮ 喷射的制冷剂在中间换热器的换热可以增

大蒸发器进出口焓差ꎬ从而提高制冷量ꎮ 喷入压缩腔

内的两相喷射冷剂能够迅速降低腔内制冷剂的温度ꎬ
从而有效降低排气温度ꎮ 当喷射孔当量直径小于 ６
ｍｍ 时ꎬ随着当量直径的增大ꎬ喷射比快速增加ꎬ同时

排气温度快速下降且制冷量和 ＣＯＰ 明显提高ꎮ 当喷

射孔当量直径大于 ６ ｍｍ 时ꎬ随着当量直径的增大ꎬ
喷射比的增加明显趋缓ꎬ在进一步降低排气温度和提

升性能方面的效果有限ꎮ 从排气温度来看ꎬ喷射孔当

量直径大于等于 ６ ｍｍ 时ꎬ喷射干度为 ０. ７ 可以满足

三个蒸发温度工况下的排气温度都低于 １３５ ℃ꎮ
对于喷液型压缩机ꎬ为避免过量液体意外进入压

缩腔并保持较高的压缩机效率ꎬ喷射孔一般设置较

小ꎬ与本研究压缩机相近容量的喷液压缩机喷液孔直

径一般不超过 ３ ｍｍꎻ对于补气压缩机ꎬ为了减少流动

阻力和增加喷射量ꎬ喷射孔应尽量大[１５]ꎮ 通过前述

分析可知ꎬ两相喷射压缩机的喷射孔也应尽量大ꎬ喷

—４—
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液型压缩机喷射孔的大小不能满足两相喷射型压缩

机的要求ꎬ会造成性能大大降低ꎮ 但为了避免两相喷

射时过多液体制冷剂意外进入压缩腔ꎬ同时考虑到喷

射孔的大小受到涡旋体壁厚的限制ꎬ喷射孔径存在合

理取值范围ꎮ
对于本例采用的压缩机ꎬ喷射孔当量直径为 ６

ｍｍ 时ꎬ此时蒸发温度为 － ５ ℃、 － １０ ℃和 － １５ ℃的

三个工况排气温度均低于 １３５ ℃ꎬ且系统 ＣＯＰ 提升

分别达到 ６ ９％ 、１０ ４％ 和 １４ ４％ ꎬ可以将优化后的

喷射孔直径定为 ６ ｍｍꎮ
２ ２ 喷射压力和喷射干度

图 ５ 喷射压力和干度对压缩机性能的影响(Ｔｅ ＝ －１０ ℃ꎬＴｃ ＝５５ ℃)

Ｆｉｇ. ５ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ ｑｕａｌｉｔｙ ｏｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 ５ 所示为蒸发、冷凝温度和分别为 － １０ ℃和

５５ ℃的工况下ꎬ喷射压力和干度对压缩机排气温度、
喷射比、相对制冷量和相对 ＣＯＰ 的影响ꎮ 由于系统

中主路和喷射支路的换热能力存在极限值(此时经

济器出口主回路制冷剂温度已趋近喷射回路制冷剂

饱和温度)ꎬ图中右上角喷射压力和干度都较大区

域ꎬ无法在系统中实现ꎮ 由此可以看出ꎬ随着喷射压

力的升高和喷射干度的降低ꎬ压缩机的排气温度下降

且喷射比上升ꎮ 喷射压力的上升导致喷射制冷剂流

量增加ꎬ而喷射干度的降低意味着喷入的液体制冷剂

流量增加ꎬ两者均有利于压缩腔内制冷剂的冷却ꎮ 但

需要注意的是ꎬ制冷量受喷射压力的影响较大ꎬ受喷

射干度的影响很小ꎬ这一点较难理解ꎮ 其实制冷量的

上升主要是由中间换热器中主路和支路的换热造成

的ꎬ换热量的大小反映在气体制冷剂的流量上ꎬ与液

体制冷剂流量关系很小ꎮ 当喷射压力一定时ꎬ虽然喷

射液体和气体制冷剂的质量流量比相差不大ꎬ但气体

和液体数百倍的密度差导致气体的体积流量要比液

体的体积流量大很多ꎬ由此导致喷射压降主要由气体

制冷剂消耗ꎮ 因此在相同喷射压力而不同喷射干度

时ꎬ喷射回路的气体制冷剂流量相差不大而液体制冷

剂显著不同ꎬ由此导致制冷量相差不大而冷却效果

(排气温度)相差显著ꎮ 此外ꎬ在喷射压力大且喷射

干度低的区域ꎬ喷入压缩腔的液体制冷剂较多ꎬ导致

压缩腔内制冷剂温度和涡旋壁温度下降明显ꎬ能够在

一定程度上降低压缩腔内制冷剂的泄漏量ꎬ从而略微

提升制冷量ꎮ 喷射压力上升有利于提升系统制冷量ꎬ
而喷射干度下降有利于降低压缩机的压缩功ꎬ因而喷

射系统 ＣＯＰ 朝着喷射压力增大且喷射干度降低的方

向增加ꎮ
从压缩机的角度来看ꎬ在冷凝温度和蒸发温度一

—５—
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定的情况下ꎬ两相喷射系统的控制优化应该朝着喷射

压力高且喷射干度低的方向ꎮ 但从系统层面来看ꎬ高
喷射压力、低喷射干度的工况下喷射比非常大ꎬ压缩

机排气流量大大增加ꎬ从而导致系统的冷凝温度升

高ꎬ实际性能可能降低ꎮ 实际在系统层次上ꎬ压缩机

中多喷入的液体制冷剂对系统 ＣＯＰ 的提升非常有

限ꎬ甚至会造成一定程度下降[１９]ꎮ 此外ꎬ过量的液体

制冷剂进入压缩腔内ꎬ还会造成润滑油泡沫化和增大

液击风险ꎬ降低了压缩机的可靠性ꎮ 因此ꎬ实际系统

的设计和控制应该朝着喷射压力和喷射干度都尽量

高的方向ꎮ 在该工况下ꎬ为了使得排气温度不超过

１３５ ℃ꎬ 喷射压力和干度应该控制在图 ５ 中所示的排

气温度为 １３５ ℃的等高线以内的右下角范围ꎮ 结合

喷射干度尽量高且系统 ＣＯＰ 最优的原则ꎬ两相喷射

压缩机的理想喷射点应为排气温度 １３５ ℃等高线和

由中间换热能力极限造成的喷射区域边界线的交点ꎬ
如图 ５(ｄ)中所示ꎮ

图 ６ 中间换热器换热能力对系统性能的影响(β ＝１ ０ꎬＤｉｎｊ ＝６ ｍｍ)

Ｆｉｇ. ６ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

３ 各项参数对两相喷射系统性能的影响

在两相喷射系统中ꎬ喷射压力为系统的中间压

力ꎬ而喷射干度受中间换热器的大小和中间压力的高

低共同影响ꎬ两个参数的控制并非独立的ꎬ而是耦合

的ꎮ 对于不同的工况点ꎬ其理想喷射点是不同的ꎮ 为

了使得两相喷射系统的性能尽可能优化ꎬ不同工况点

下两相喷射系统的实际喷射点都应尽可能趋近其理

想喷射点ꎬ而其关键便在于中间换热器换热能力的配

置和中间压力的控制ꎮ
３ １ 中间换热器换热能力

中间换热器的换热能力可以用综合换热系数与

换热面积之积 ＵＡ 来表征ꎮ 换热能力优化的目的是

使得系统在某一确定的换热能力下ꎬ不同工况的喷射

点都尽量接近于其理想喷射点ꎮ 许多前人的实验研

究成果[１８ꎬ ２０]已经表明ꎬ喷射系统的最优相对中间压

力在 １ ０ 附近ꎮ 本节在此基础上ꎬ开展对中间换热器

换热能力的优化配置研究ꎮ
图 ６ 所示为在蒸发器入口载冷剂温度分别为 ５

℃、０ ℃和 － ５ ℃的三个工况下ꎬ系统性能随中间换

热器换热能力的变化ꎮ 可以看出ꎬ随着中间换热器换

热能力的增强ꎬ喷射制冷剂干度上升ꎬ喷射比下降ꎬ排
气温度上升ꎮ 换热能力超过 ０ ３ ｋＷ / ℃后ꎬ喷射制冷

剂在中间换热器中经过充分换热后已经完全汽化为

气体ꎬ排气温度的控制非常有限ꎮ 对于系统的蒸发、
冷凝温度ꎬ随着中间换热器换热能力的增强ꎬ蒸发器

—６—
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入口焓值降低ꎬ因此蒸发温度略微下降ꎻ系统的冷凝

温度则受喷射比的影响较大ꎬ喷射比越大ꎬ排气流量

也越大ꎬ冷凝温度则越高ꎮ 从系统的性能来看ꎬ中间

换热器换热能力的增强有利于制冷量和 ＣＯＰ 的提

高ꎬ但换热能力超过 ０ １５ ｋＷ / ℃后ꎬ由于换热器的换

热端温差已经非常小ꎬ制冷量和 ＣＯＰ 趋近于一个稳

定值ꎮ
从压缩机的排气温度来看ꎬ为使三个蒸发温度的

工况下排气温度都低于 １３５ ℃ꎬ中间换热器的换热能

力 ＵＡ 应不超过 ０ ２ ｋＷ / ℃ꎮ 因此ꎬ合理的换热器面

积应介于 ０ １５ ~ ０ ２ ｋＷ / ℃ꎮ 中间换热器 ＵＡ 为 ０ ２
ｋＷ / ℃时ꎬ喷射的制冷剂干度约为 ０ ７ꎬ喷射比约为

３０％ ꎬ同时系统的性能也处于较高的水平ꎬ因此可将

该系统优化后的中间换热器换热能力定为 ０ ２
ｋＷ / ℃ꎮ

图 ７ 相对中间压力换热能力对系统性能的影响(ＵＡ ＝０ ２ ｋＷ / ℃ꎬＤｉｎｊ ＝６ ｍｍ)

Ｆｉｇ. ７ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

３ ２ 中间压力

中间压力是两相喷射系统中最重要的控制参数ꎮ
本节在优化的中间换热器换热能力的基础上ꎬ研究中

间压力对两相制冷剂喷射系统性能的影响ꎮ 在中间

压力的控制优化中ꎬ应当在满足排气温度低于 １３５ ℃
的前提下ꎬ尽量提升系统的能效ꎮ

图 ７ 所示为在蒸发器入口载冷剂温度分别为 ５

℃、０ ℃和 － ５ ℃的三个工况下ꎬ系统性能随相对中

间压力的变化ꎮ 图中可以看出ꎬ随着相对中间压力的

上升ꎬ喷射干度下降而喷射比上升ꎬ这两者都强化了

对压缩腔的冷却ꎬ因此压缩机的排气温度降低ꎮ 但

是ꎬ当相对中间压力低于 ０ ９６ 时ꎬ喷射制冷剂流量较

小ꎬ经过中间换热器换热后已经完全汽化成气体制冷

剂ꎬ因此对排气温度的降低效果很有限ꎮ 相对中间压

力对蒸发温度的影响非常小ꎬ但对冷凝温度影响比较

明显ꎮ 在相对中间压力高于 ０ ９６ 后ꎬ喷射比的上升

比较明显ꎬ造成冷凝温度上升了 １ ~ ３ ℃ꎮ
从系统的性能来看ꎬ制冷量随着喷射压力的升高

先增加而后趋于平缓ꎮ 压缩机功耗受冷凝温度的影

响ꎬ导致系统 ＣＯＰ 的变化随工况而异ꎮ 载冷剂入口

温度为 ５ ℃和 ０ ℃的工况ꎬ随着中间压力的上升ꎬ冷
凝温度明显升高ꎬ而此时制冷量略微增加或者下降ꎬ
因此系统 ＣＯＰ 下降ꎮ 对于载冷剂入口温度为 － ５ ℃
的工况ꎬ压缩机功耗上升幅度较制冷量增加幅度小ꎬ
因此导致 ＣＯＰ 略微增加ꎮ 此外ꎬ三种工况下ꎬ喷射对

压缩机效率影响不同也是导致 ＣＯＰ 差异的一个主要

原因ꎮ 该 Ｒ３２ 涡旋压缩机的内压缩比为 ４ ６１ꎬ载冷

剂入口温度为 ５ ℃、０ ℃和 － ５ ℃的三个工况对应的

外压缩比分别约为 ４ ９６、５ ４５ 和 ６ ０７ꎬ压缩比越大ꎬ
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其欠压缩损失越大ꎬ喷入更多的制冷剂有助于减小欠

压缩损失ꎮ
为了使得排气温度低于 １３５ ℃ꎬ在载冷剂入口温

度分别为 ５ ℃、０ ℃和 － ５ ℃的三个工况下ꎬ其相对中

间压力应分别不低于 ０ ９７、０ ９９ 和 １ ００ꎮ 以系统

ＣＯＰ 最优为目标ꎬ前两个工况的 ＣＯＰ 随着喷射压力

上升而降低ꎬ最优相对中间压力可分别取 ０ ９７ 和

０ ９９ꎬ即将排气温度控制为 １３５ ℃对应的压力ꎻ对于

载冷剂入口温度为 － ５ ℃的工况ꎬ提升中间压力有助

于减小欠压缩损失ꎬ但其对 ＣＯＰ 的提升非常有限ꎬ最
优相对中间压力也可以取对应排气温度为 １３５ ℃的

１ ００ꎬ该结果与前述两相喷射压缩机理想喷射点的分

析也是相符的ꎮ 基于此ꎬ最优中间压力可以根据排气

温度来确定ꎬ即将排气温度控制为 １３５ ℃对应的中间

压力为最优中间压力ꎮ
经过中间换热器大小和中间压力的优化后ꎬ在载

冷剂入口温度分别为 ５ ℃、０ ℃和 － ５ ℃的三个工况

下ꎬ两相制冷剂喷射系统不仅解决了无喷射系统排气

温度过高的问题ꎬ而且三个工况制冷量的提升分别达

到 ７ １％ 、９ ３％ 和 １１ ４％ ꎬ而系统 ＣＯＰ 的提升则分

别达到 ２ ６％ 、３ ８％和 ６ ２％ ꎮ

４ 总结

Ｒ３２ 系统中存在压缩机排气温度过高的问题ꎬ利
用两相制冷剂喷射能降低排气温度同时提升系统性

能ꎮ 本文研究了 Ｒ３２ 涡旋压缩机两相制冷剂喷射系

统的实现方法ꎬ并基于各项参数对性能的影响ꎬ提出

压缩机和系统的优化设计和运行控制方法ꎮ 研究结

论如下:
１) 喷射孔当量直径过小会对两相制冷剂喷射系

统性能有较大限制ꎬ喷液型压缩机喷射孔的大小不能

满足两相喷射型压缩机的要求ꎮ 本文采用的压缩机

优化后的喷射孔当量直径为 ６ ｍｍꎮ
２) 从压缩机的角度来看ꎬ高喷射压力、低喷射干

度有利于提升制冷量ꎬ但从系统层面来看ꎬ低喷射干

度会造成冷凝温度上升ꎬ并且降低了压缩机的可靠

性ꎮ 因此两相喷射系统应该朝着高喷射压力且高喷

射干度的方向进行ꎬ其理想喷射点应为排气温度 １３５
℃等高线和由中间换热能力极限造成的喷射区域边

界线的交点ꎮ
３) 与经济器系统中间换热器面积应越大越好不

同ꎬ两相制冷剂喷射系统存在换热器面积合理范围ꎮ
本研究中中间换热器的最优 ＵＡ 值为 ０ ２ ｋＷ / ℃ꎮ

４) 优化设计的两相制冷剂喷射系统ꎬ将排气温

度控制为最高限值(１３５ ℃)的中间压力即为能效最

优中间压力ꎮ
５)采用经过优化的两相喷射系统ꎬ不仅可有效

控制 Ｒ３２ 涡旋压缩机排气温度ꎬ而且能够提升制冷

量 ７ １％ ~１１ ４％ ꎬ提升 ＣＯＰ ２ ６％ ~６ ２％ ꎮ
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