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摘要:为了减少汽车空调用涡旋式制冷压缩机排气过程的等容压缩功率损失,降低涡旋压缩机的排

气温度,提高其制冷性能指标,对静涡旋盘排气口内壁作了勾内环槽的结构改型。通过数值方法模拟了

具有内环槽结构的排气口中气体流动的静压力场,并通过性能对比实验验证了排气口结构改型后涡旋

压缩机的制冷性能指标。模拟计算及性能实验结果表明,排气口结构改型后涡旋压缩机的各项制冷性

能指标得到了明显提高。
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0暋引言

涡旋式制冷压缩机由于具有体积小、容积效

率高、动力性能好等诸多优点,在当代汽车空调系

统中得到了广泛的应用。汽车空调涡旋压缩机的

外压力比取决于汽车空调系统实际运行工况,随
着汽车室内外环境温度的变化而波动,而汽车空

调涡旋压缩机的内压力比则取决于涡旋盘圈数等

结构参数,这就导致了汽车空调涡旋压缩机的内

压力比与外压力比不相等。汽车空调涡旋压缩机

的小型轻量化要求使得其涡旋盘的圈数小于3。
尽管有些研究者在涡旋型线修正方面作出了卓越

的贡献,使开始排气角度增大,提高了压缩机的内

压力比。但是随着开始排气角度的增加,排气孔

口面积缩小,排气流速增加。为了减少排气的流

动损失,排气孔口处气体的马赫数应在0.3左右,
这要求有足够的排气孔口面积。在实际设计过程

中,应综合考虑,以取得更高的综合性能指标,所

以部分汽车空调涡旋压缩机排气欠压缩现象仍然

存在。在压缩机排气的瞬间,制冷剂气体将会经

过排气等容压缩过程,从而产生附加功耗,使得压

缩机排气温度升高。排气温度过高,将导致制冷

剂分解、密封及绝缘材料老化、润滑油结碳,还会

使节流阀和干燥过滤器堵塞[1飊2]。
提高涡旋压缩机排气阀前的静压力,改善压

缩机的排气欠压缩过程,降低排气温度,提高汽车

空调制冷系统的性能系数COP值,是汽车空调涡

旋压缩机的结构设计时必须考虑的重要问题[3飊5]。
本文对涡旋压缩机静涡盘排气口的内壁进行了勾

内环槽的结构改进,利用 FLUENT 软件对建立

的制冷剂排气动力学模型进行静压场数值模拟,
并通过压缩机制冷性能对比实验验证排气口结构

改型的合理性。

1暋结构改型后排气口气流组织分析

按照表1所示的 GB/T21360-2008《汽车空

调用制冷压缩机》中规定的名义试验工况,从

R134a的压-焓图可查得:饱和温度63曟所对应
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的排气压力pd=1灡83MPa,饱和温度-1曟所对

应的吸气压力ps=0灡28MPa,两者之比(压缩机

的外压力比)为6灡16。研究对象———涡旋压缩机

的动静涡旋盘基本结构参数如下:齿形型线为圆

的渐开线,基圆半径为2灡8mm,开线起始角为

43曘,涡旋圈数为2灡75。根据涡旋压缩机的型线

几何理论计算及热力循环性能计算可得压缩终了

压力pi 与吸气压力ps 之比(压缩机的内压力比)
为3灡84。显然内压力比小于外压力比,在压缩机

排气瞬间会产生等容压缩过程,产生的附加功率

损失为

Pr = n
60

[Vi(pd-ps)-曇
pd

pi

Vdp]

式中,n为压缩机转速,r/min;Vi为压缩腔压缩终了容积,

m3;V 为压缩腔瞬时容积,m3;p为压缩腔瞬时压力,Pa。

表1暋汽车空调压缩机名义试验工况

压缩机型式
压缩机
转速

(r/min)

吸气压
力对应
的饱和
温度
(曟)

排气压
力对应
的饱和
温度
(曟)

吸气
温度
(曟)

制冷
剂过
冷温
度

(曟)

压缩
机环
境温
度

(曟)

开
启
式

曲轴连杆
活塞式

斜盘活塞式

旋转式

涡旋式

半(全)封闭

1800

由额定电
压决定

-1.0 63.0 9.0 63.0 曒65

暋暋等容压缩附加功率损失产生的热量使压缩机排

气温度升高。为了减少等容压缩附加功率损失,降
低压缩机的排气温度,对图1所示的涡旋压缩机静

涡旋盘的排气口内壁作了勾内环槽的结构改型。

1.排气口内环槽暋2.定涡旋盘暋3.动涡旋盘暋4.控制器

5.电机暋6.压缩机壳体暋7.排气阀片

图1暋汽车空调涡旋压缩机结构图

暋暋由于汽车空调系统在稳定工况下运行时,制
冷压缩机吸气压力、压缩终了压力及排气背压是

恒定的,所以排气流动可以看成是二维定常流动。
考虑压缩机传热等因素,排气流动的连续性方程、
动量方程和能量方程的矩阵形式为[6飊7]
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式中,氀为气体密度,kg/m3;u、v为气体流速,m/s;毷为气

体等熵指数;氉 为单位质量气体所受到的摩擦力,N/kg;

f为 气流摩擦因数;D 为排气孔口的当量直径,m;q为单

位质量气体与外界的换热量,W/kg;毩为局部传热系数,

W/(kg·K);殼t为孔口与外界传热温差,曟;q0 为通过孔

口的气体流量,m3/s。

利用 GAMBIT建立排气口的二维有限元模

型,通过FLUENT的耦合、隐式求解器计算排气

定常流,FLUENT的后处理功能所显示的排气口

流体流动静压力场如图2、图3所示。对于一台

几何容积排量及转速一定的压缩机而言,在不同

工况下运行时,气体体积流量不变。由于气体流

经内环槽时截面积变大,流速变小,根据气体流动

的伯努利能量方程可知,气体的静压力得到提高。
对比分析图2、图3的模拟结果,可以看出,涡旋

压缩机排气口内环槽对制冷剂气体的流动起到了

扩压的作用,所以排气阀前的静压力高于结构改

型前排气阀前的静压力,使排气阀片开启瞬间发

生的定容压缩现象得到削弱,减少了此过程产生

的附加功损失,从而可以降低压缩机的排气温度。

图2暋静涡旋盘排气口结构改型前排气静压场

图3暋静涡旋盘排气口结构改型后排气静压场
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2暋结构改型后压缩机性能对比实验

依据表1的试验工况,在汽车空调制冷压缩

机性能试验台上,对几何容积排量为60mL的涡

旋压缩机进行了性能对比实验[8飊9],实验结果数据

列于表2。
表2暋国标试验工况下压缩机性能对比实验

测点名称
排气口结构

改型前

排气口结构

改型后

压缩机吸气温度(曟) 8.81 8.85

压缩机吸气压力(kPa) 281.85 281.82

压缩机排气温度(曟) 84.44 84.08

压缩机排气背压(kPa) 1803.74 1803.57

测试机环境温度(曟) 64.65 65.05

制冷剂质量流量(kg/h) 80.54 81.54

压缩机制冷量(kW) 2.54 2.58

输入功率(kW) 1.59 1.53

制冷系数 1.60 1.69

等熵效率(%) 56.85 60.23

容积效率(%) 93.79 94.98

暋暋从表2的实验数据可以看出,在改型前进行

压缩机性能实验时,压缩机环境温度为64灡65曟,
传热使得压缩机吸气温度为8灡81曟;在改型后进

行压 缩 机 性 能 实 验 时,压 缩 机 环 境 温 度 为

65灡05曟,传热使得压缩机吸气温度为8灡85曟。根

据热力学可知压缩机排气温度Td(K)与吸气温

度Ts(K)的关系为

Td =Ts (pd/ps)1-1/mt

其中,mt 为温度多方指数。压缩机的各项内部损

失(包括定容压缩附加功损失)均会使温度多方

指数mt 增大,由上式可知,这将导致压缩机排气

温度的升高。排气口结构改型前实验得出的压缩

机排气温度为84灡44曟,排气口结构改型后实验

得出的压缩机排气温度为84灡08曟,从中可以看

出:改型后较改型前,吸气温度高而排气温度低,
这说明排气口结构改型后压缩机温度多方指数变

小,即减小了压缩机内部损失。
表2的实验数据表明,排气口具有内环槽结

构的涡旋压缩机,在排气温度降低的同时,制冷剂

质量流量、制冷量、制冷系数、等熵效率、容积效率

等制冷性能指标,均优于排气口结构改型前的涡

旋压缩机。

3暋结论

(1)排气口具有内环槽结构的汽车空调涡旋

压缩机,减少了排气等容压缩附加功率损失,降低

了排气温度。
(2)汽车空调涡旋压缩机的排气口结构改型

后,各项制冷性能指标得到了相应的提高。

参考文献:
[1]暋缪道平,吴业正.制冷压缩机[M].北京:机械工业出

版社,2001.
[2]暋刘振全.涡旋式流体机械与涡旋压缩机[M].北京:

机械工业出版社,2009.
[3]暋CuiM M.ComparativeStudyoftheImpactofthe

DummyPortinaScrollCompressor[J].Interna灢
tionalJournalofRefrigeration,2007,30(5):912飊
925.

[4]暋LiuYangguang,HungChinghua,ChangYuchoung,

etal.MathematicalModelofBypassBehaviorsUsed
inScrollCompressor[J].Applied ThermalEngi灢
neering,2009,29(5/6):1058飊1066.

[5]暋QiangJianguo.StudyonBasicParametersofScroll
FluidMachineBasedonGeneralProfile[J].Mecha灢
nismandMachineTheory,2010,45(2):212飊223.

[6]暋CuiM M.NumericalStudyofUnsteadyFlowsina
ScrollCompressor[J].JournalofFluidsEngineer灢
ing,2006,128(5):947飊955.

[7]暋WangBaolong,ShiWenxing,LiXianting.Numerical
AnalysisontheEffectsofRefrigerantInjectionon
theScrollCompressor[J].AppliedThermalEngi灢
neering,2009,29(1):37飊46.

[8]暋BlunierB,CirrincioneG,HerveY,etal.ANewAn灢
alyticalandDynamicalModelofaScrollCompres灢
sorwithExperimentalValidation[J].International
JournalofRefrigeration,2009,32(5):874飊891.

[9]暋JangKitae,JeongSangkwon.ExperimentalInvesti灢
gationonConvectiveHeatTransferMechanismina
ScrollCompressor[J].InternationalJournalofRe灢
frigeration,2006,29(5):744飊753.

(编辑暋张暋洋)

作者简介:唐景春,男,1966年生。合肥工业大学机械与汽车工

程学院副教授。研究方向为制冷压缩机的结构优化及热动力学

分析。发表论文20余篇。左承基,男,1955年生。合肥工业大

学机械与汽车工程学院教授、博士研究生导师。

·052·

中国机械工程第23卷第2期2012年1月下半月


