
中文摘要

随着人类对节能和环保的重视，对于制冷空调行业来讲，制冷工质的替代、

开发高效节能的制冷设备是该领域急需解决的两大问题。在这一背景下自然工质

C02的应用研究重新受到国际社会的重视，其中开发高效的C02跨临界设备特别

是C02两级压缩机是促进该技术向实用化推进的关键。本论文将通过理论分析、

计算机模拟相结合，重点对C02两级滚动转子压缩机进行研究。

本文从热力学的基本原理出发对二氧化碳不同方式的两级循环和两级压缩

机进行了理论分析和性能分析，分析过程中讨论了两级最优高压和最优中间压力

的影响因素，选择了C02较为适合的两级循环方式，并根据其循环特点和压缩机

设计的基本方法、经验给出了压缩机的基本尺寸和相关参数。

对两级压缩机的主要运动部件进行了动力学分析，计算了各运动部件随滚动

活塞转角变化的受力情况；依据质量守恒和能量守恒定律建立了吸气腔和排气腔

的容积控制方程，通过EULER数值方法对容积控制方程离散化，求出了压缩机

运动过程C02压力、热物性参数随转子转角的变化规律；讨论了相对气缸高度和

相对偏心距对压缩机设计的影响；为设计和改进压缩机提供了理论依据。

利用弹性力学和有限元方法，以Ansys软件为手段对C02两级压缩机的运动

部件在大压差的工况下工作时的变形和应力场进行了分析，得出了各部件的变形

大小和应力场云图，并选择了38CrMoAIA和40CrNiMo作为压缩机加工材料。本

文动力学分析的对象为高、低压级的滑板、滚动活塞和偏心轮，计算结果将为压

缩机设计尺寸的改进、加工手段以及加工选材提供理论依据。

关键词： C02跨临界循环两级压缩有限元分析



ABSTRACT

Based on the energy conservation and environmental protection，the refrigerant

substitution and hi曲efficiency cooling equipment research＆development are the

key technologies which should be solved in the field of refrigeration and air

conditioning．So researches about the natural refrigerant--C02 receive more concerns

by international society and the development of C02 compressor is more important

for the application of C02 transcritical cycle．In this thesis，studies focus on the C02

two stage rolling piston compressor from theory analysis and computer simulation．

11le theoretic and performance analysis about different type twO-stage systems
are presented in this study based on the thermodynamic theory．The optimal two stage

system is selected by analyzing the impact to optimal high pressure and middle

pressure．By referenced the compressor design method and property of transcritical

system,the basic parameter of two—stage compressor is selected for the following

calculation．

Dynamic analysis on the main moving parts of two stage compressor are given in

this paper and the various forces on moving parts at different rotational angle ale

calculated．Based on the quality and energy conservation laws，volume control

equation of the suction and exhaustchamber ale established．With the help of EULER

numerical methods，C02 physical parameters and the thermodynamic properties of the

compressor at different rotational angle are obtained．The impact of relative height of

cylinder and relative eccentric distance on design of compressor ale analyzed．All

these provide a theoretical reference for the design and improvement of the

compressor．

By using of elastic mechanics theory and finite element，the deformation and

stress field of C02 compressor moving parts under the big pressure difference are

analyzed with Ansys software．The deformation size and stress field image of the

lligh-level sliding vane．10w—level sliding vane,rolling piston and eccentric shaft ale

obtained in this study．38CrMoAIA and 40CrNiMo are selected as the manufacture

material and the results will provide a theoretical reference for design of compressor

and manufacture．

Key words：C02 transcritical cycle；two stage compression；finite element analysis；



独创性声明

本人声明所呈交的学位论文是本人在导师指导下进行的研究工作和取得的

研究成果，除了文中特别加以标注和致谢之处外，论文中不包含其他人已经发表

或撰写过的研究成果，也不包含为获得苤鲞盘堂或其他教育机构的学位或证
书而使用过的材料。与我一同工作的同志对本研究所做的任何贡献均已在论文中

作了明确的说明并表示了谢意。

学位论文作者签名：妾多弓戡 签字日期：&。。g年石月， 日

学位论文版权使用授权书

本学位论文作者完全了解苤鲞盘堂有关保留、使用学位论文的规定。
特授权苤壅盘堂可以将学位论文的全部或部分内容编入有关数据库进行检
索，并采用影印、缩印或扫描等复制手段保存、汇编以供查阅和借阅。同意学校

向国家有关部门或机构送交论文的复印件和磁盘。

(保密的学位论文在解密后适用本授权说明)

学位论文作者签名：支芍弓线 导师签名： 缎缀
签字白期： 支啦i月 ／日 签字日期：。为铲年．／月 ，日



第一章绪论

第一章绪论

进入21世纪，节能和环保成为科学发展中的两大议题。对于制冷空调行业

来说要实现节能和环保只有从以下两方面来着手：l、开发新的节能设备降低制

冷系统的能耗。2、寻找新的环保制冷剂。纵观制冷空调行业的发展历程就是制

冷工质不断更新换代、制冷循环装置不断改进的过程。在循环节能方面则是从以

往只注重提高标准工况能效比，到现在的提高系统运行季节能效比；制冷行业的

革新是科技进步的标志，它充分反映了人类对环境保护、能源节约认识程度。制

冷剂的替代集中在环境保护上，以往的CFCs和HCFCs、HFCs对地球臭氧层有

严重的破坏作用、同时可导致温室效应，对于制冷与热泵行业寻找无环害工质

(ODP=0，GWP=0)并研制其相关配套的设备是十分迫切的使命。

1．1课题研究背景

1．1．1保护环境刻不容缓

臭氧层破坏是人类社会面临的一个重大环境问题。1974年，Rowland和

Molina[1】发现化合物中排放的氯和溴会移入平流层对臭氧层有着严重的破坏作

用，这一发现引起了国际社会的高度重视。1995年1月23日联合国大会决定，

每年的9月16日为国际保护臭氧层日，旨在唤起人们保护臭氧层的意识，并采

取具体行动以保护地球环境和人类健康。

中国政府在各方面积极参与保护臭氧层的国际合作，组建了国家保护臭氧层

领导小组，制定了一系列政策法规以限制ODS的生产和消费。中国政府已经身

体力行，在国际保护臭氧层行动中发挥自己的作用。

气候变化、全球变暖是影响人类发展的又一重大国际问题，它愈来愈引起世

界各国政府和人民的关注和重视。近些年来由于大气中C02等温室气体含量的不

断增加而引起的“温室效应"更加明显，直接造成了气候的变化，如果得不到有

效控制，将给人类带来不可估量的损失。美丽的南太平洋上，镶嵌着许多风景

绮丽的岛国，位于斐济以北的图瓦卢(Tuvalu)便是其中最亮丽的一颗。2000

年2月18日，该国的大部分地区被海水淹没，他们将不得不放弃自己的家园，

举国移民。

作为发展中国家的中国在《京都议定书》中不承担减排义务。但是随着“后
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京都时代’’的临近，中国将不可避免地参与到这场事关中国发展的全球利益博弈

之中。面对环境危机党的十七大明确要求中国要走循环经济的道路，要加强能源

资源的节约和生态环境的保护，要开发和推广节约、替代、循环利用的先进适用

技术，这对二氧化碳的排放、制冷剂的替代和发展既是机遇更是挑战。

1．1．2制冷剂替代现状及二氧化碳制冷剂的前景

(一)制冷剂替代现状

人们普遍认为制冷剂已经经历了三代的发展过程，第一代是以NH3和C02等

为主的自然工质；第二代是以含氯的合成化合物为主的制冷剂CFCs和HCFCs；

第三代是指含氢和氟的合成制冷剂即HFCs。但是随着温室效应和臭氧层破坏受

到国际社会的日益重视，寻找和开发新的制冷工质已经迫在眉睫。目前国际社会

对制冷机的替代主要有两种思维，一种是寻找一种更新的化合物，并用以替代

CFCs与HCFCs，HFCs。另一种是加大对自然工质C02和NH3的研究和利用。对于

这方面的探讨在汽车空调方面尤其热烈。表1．1给出了目前制冷剂的应用现状。

表1．1现行制冷剂的应用现状

在20世纪90年代中期，用R134a替代R12的时候，人们就已经知道这不

是最终的解决方案。欧盟颁布限令2006／40／EC，要求所有新产车辆中的HFC．134a

将于2011年起分段淘汰，2017年起所有新产轿车中的HFC．134a也将淘汰，替
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代为GWP低于150的制冷剂。为了保护环境，需要有超前性的规定来减少HFCs

向大气中的泄漏。

欧盟成员国多次讨论，欧盟汽车空调行业限令规定2017年以后，汽车空调

系统使用的制冷剂的GWP<150。欧盟提出满足这项要求的制冷剂是C02(GWP

=1)，R152a(GWP=148)。德国公司决定转向C02作为汽车空调制冷剂，有望

在汽车热泵空调中应用，而部分美国公司决定用R152a作为汽车空调的制冷剂，

因为R152a被认为最容易的R134a的替代品。而R152a的可燃性成为欧洲不选用它

作为替代制冷剂的原因之一。可是C02系统吸引人的地方是它的环保性能，而它

的部件以及系统运行在高压下需要的额外部件需要新的生产投资，因此它也不是

R134a直接替代性产品。替代性产品应用后，汽车的制造成本增加的限度是100t

250欧元，并且更换后与制冷剂相应的服务也增加。因此，市场小型车的份额将

会减少，德国一些豪华车的买主可能买带对环境友好的汽车空调系统的轿车，但

是小型车的买主主要是因为小型车的价格低才购买的。因此，厂家正在小型车上

以牺牲性能来降低成本的方式来优化C02空调系统。这样对于R134a和C02系统的

设计就不确定了，可能一款汽车空调系统用多种制冷剂，因为出口欧洲的可能用

C02，而其他国家的则不行。德国公司认为采用C02是必然趋势，但是制冷剂制

造商同时表示，汽车空调系统不用其他合成制冷剂与C02竞争是不明智的。最近

杜邦和霍尼维尔公司宣称合成替代制冷剂的GWPd、于150是存在的。同时宣称，

现有R134a系统使用新制冷剂的话，系统只需做微小改动，成本几乎没有改变。

如果这种新的制冷剂5年内能够商业化，就能够满足欧盟最近限令的规定，在

2011年新款车停止使用R134a的规定。在一些工厂中，对新的替代制冷剂正进行

大量实验，不可否认，C02仍然是最受欢迎的替代路线。

(--)二氧化碳前景

二氧化碳早在100多年前就被人们当作制冷剂，最开始用于制取商业用冰，

之后二氧化碳被广泛用于船用制冷方面。曾经利用二氧化碳制冷机的船舶高达总

数的30％[21。C02为制冷工质具有一些独特的优势，是一种对环境无害的自然界

天然存在的物质(ODP=0，GWP=I)。(1)优良的经济性，且无回收问题。(2)

良好的安全性和化学稳定性。适应各种润滑油及常用机械零部件材料，即便在高

温下也不分解产生有害气体。(3)具有与制冷循环和设备相适应的热力学性质。

蒸发潜热较大，单位容积制冷量相当高。具有良好的输运和传热性质。导热系数

较高，粘度较低，比热较大。(4)液体密度和蒸气密度值比较小，在低压下两相

流动较为均匀，有利于节流后各回路间制冷剂的均匀分配，较小的表面张力能够

提高沸腾区的蒸发换热系数。(5)优良的流动和传热特性，可显著减小压缩机与

系统的尺寸，使整个系统非常紧凑。所以前国际制冷学会主席Lorentzen认为二氧
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化碳是无可取代的制冷工质．并提出跨临界循环理论，指出其可望在热泵领域发

挥重要作用”J。

由于C02跨临界循环的工作压力较高，高压可达10MPa，约为传统工质CFC

或HcFc系统压力的6～8倍，所以系统中工质流经的管路系统必须经过安全性分

析。由于C02的容积制冷量为R134a的8倍，这样系统所需C02的容积流量很小，

根据爆炸能Pv的函数，系统的工质压力P虽高，但是容积v较小，所以爆炸能增

加也并不太。通过可靠性理论，以C02跨临界制冷系统管路可靠性的不同影响因

素及其变化规律为依据，对不同管材的可靠性进行了深入地研究与分析得出如下

结论：当管路系统的管外径给定时，只要合理地选择管材和管壁厚度，就能保证

系统在给定压力下运行的可靠性及安全性．c02跨临界循环较高的运行压力是可

以得到合理解决的；现有钢管基本可以直接应用，而现有铜管则需根据管径和壁

厚经安全性分析后选用州，因此安全性问题不是阻碍C02跨临界循环应用的关键

问题。

从二十世纪九十年代起，欧洲开始使用自然工质。从1994年开始，旨在研

究自然工质的IR—Gustav Lorentzen Conference onNatural Working Fluids会议每

两年一次，目前为止，已经召开了六届，2006年5月28日～31日己在挪威

Trondheim举行第七届1R-GustavLorentzenConference oilNaturalWorking Fluids

国际会议，2008年将在丹麦首都哥本哈根举行第八届自然工质会议。每次会议

的论文中近50％以上都是关于二氧化碳

的，可见国内外众多的学者和科研院所

从事着自然工质二氧化碳的研究．这足

以说明二氧化碳制冷剂的前景是广阚的

表l一2给出了二氧化碳和其他一

些制冷剂性质的比较，从中可以看出二

氧化碳有一些独特的性质，为二氧化碳

系统设计提供了依据。由于二氧化碳单

位容积制冷量大，可以使得换热器的设

计紧凑。图1．1给出了相同制冷量下的

C02与R134a蒸发器大小的比较H。另

外由于二氧化碳的放热过程没有相变，

变温过程使得其在热泵热水器方面有独

特的优势。在日本，coz热泵热水器以

其良好的节能生态性能赢得了“Eeo

图1-1 C02与R134a蒸发器样

机比较

瑚嚣一 ⋯～ ⋯ ⋯

罨罱“鬻_量d：l量薹誊
图1-2日本c02热水器的锖售量

Cute(生态精灵)”的称号。从2001年投放市场以来，销售量稳步上升。由于它
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价格较贵(超过5000美元)，2001年到2005年递增的情况。2004年日本C02热

泵热水器的合计为25万套，预计到2010年合计将达到近520万套，到2020年

合计约1 150．2000万套‘51，市场发展十分迅速，如图1．2所示。根据制热量、水

箱容量和地区适应性的不同，现今日本市场上有16种不同类型的C02热泵热水

舆托7，8，9】
咱寸 口

表1．2 二氧化碳和其他制冷剂性质的比较

1．2二氧化碳压缩机的特点及研究进展

1．2．1二氧化碳压缩机的特点

目前，世界各大研究机构和制冷设备公司纷纷投入对C02压缩机的研究，各

种形式的压缩机皆有开发。C02压缩机跨临界运行的工作特点是：大压差小压比，

所以要对传统的压缩机进行改造，才能适应此运行环境。C02压缩机需要以下

技术特点：(1)强度要求高。C02压缩机的零部件的耐压性要好，在较大压差下

的变形要小，这就需要对材料的强度和刚度进行分析，在材料选取和结构设计上

充分考虑其高压特点。(2)尽量减小泄漏与摩擦损失。由于C02循环工作压力高，

会导致接触面之间的摩擦增大，这种机械损失，将消耗输入轴功，使压缩机的机

械效率降低；高低压间压差大(约6MPa)，同时C02的粘度很小，在相同间隙量

的情况下泄漏更严重，所以压缩机的间隙应比R134ad、--些，应该选择合理的间

隙量使泄漏和摩擦达到综合最小：(4)润滑问题。由于二氧化碳的绝热指数较高，

压缩机的排气较高并且C02在压缩机出口为超临界状态，会溶子润滑油，导致润

滑油的粘度降低，另外润滑油在C02环境下的长期稳定性问题也值得考虑。C02压

缩机可使用多种润滑油，如高粘度矿物油和润滑性能优良的各种合成油。
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1．2．2二氧化碳压缩机研究进展

coz跨临界循环制冷系统推广和应用的最重要的环节是需要设计出高效、可

靠、体积小、重量轻的C02压缩机。早在19世纪二十年代二氧化碳压缩机就已

经存在，那时候压缩机较为笨重主要用途是制冷，到19世纪晚期英国开发出了

双级二氧化碳制冷机，1905年Voorhess开发了多效二氧化碳循环，接着氟利昂系

列制冷剂的面世二氧化碳作为制冷剂的现象变少，只到20世纪八十年代人类对

温室效应、臭氧层破坏的重视，一．氧化碳作为制冷剂的呼声越来越大，对其压缩

机的研究也取得了突飞猛进的进步。

1)往复压缩机

1989年挪威科技大学的Fagcrll等人⋯首次利用丹麦SABROE公司设计制造

的双缸活塞式压缩机在实验室运用二氧化碳循环来验证Lorentzen的用二氧化碳

作为替代制冷剂的想法。德国bock公司在原有FICX3型压缩机基础上改进设计的

两缸直列式客车空调压缩机排量为120，

结果表明其容积效率可达到58％～90％

缸径为28mm，行程为49ram，最后测试

指示轴效率可达75％～85％。丹麦丹佛

斯公司开发的轿车空调压缩机为三缸斜盘式．排量26c一，缸径1 8 5mm，行程

31 9mm。该压缩机可通过调节摆盘角度进行容量调节通过对其研究的结果表明

压缩机内部的换热对压缩机的效率影响很小，压缩机吸气侧的压力损失对指示效

率的影响比排气侧的大。

意大利都灵公司⋯1开发了双缸单级和两级活塞式半封闭压缩机，额定转速为

2900r／rain。日率静冈大学与日奉Denso公司““台作开发的往复式压缩机

(Ps／Pd-3 5／101)，余隙容积率6 5％，实验结果容积效率为70％，低于理论的

91 7％，绝热效率在80％左有。此压缩机的容积效率随转速升高而增大，说明容

积效率受泄漏损失的影响很大。余隙容积从6 5％上升到8 1％，则窖积效率下降

2 1％，园J比c02压缩机的设计应有相对小的冲程。

紫妒
圉】_3 Danfoss制造的COz斜盘式压缩机 图l-4 D06n公司开发的半封闭式Cq压缩机
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日本Sanyo【1 31”1设计了应用于家用热水嚣的两级滚动活塞压缩机。该压缩机

直径为117 2mm，高244 3ram，排气容积为2 63cc，额定输入功率750W。该机设

计具有以下特点：1)为减少大压差下的变型和泄漏，压缩机采用双级压缩，单级

压差不宜超过3MPa。压缩机采用主轴lz部的电动机驱动，两个压缩腔内的偏心

轮轴保持180。相差。考虑到两个偏心轮之内的轴是应力集中的部位，对轴进行改

进后偏心轮最大变形_量为4 75／an，滑板最大变形量为3 26bon。2)低压级排气分

为两路，一路进入第二级压缩腔，另一路进入壳体内保证壳体的压力为低压，然

后再进入二级压缩腔，这样机壳内腔的压力为中间压力，可以减小壳体的压力强

度要求，减小尺寸，并有利于轴和其他部件的润滑。美国Purdue大学㈣开发了制

冷量为2 8kW的全封闭双级转子式压缩机，其压比为1 5-5时，压缩机的容积效率

为0 9-0 78，等熵效率为0 7：润滑油和工质的流量比为12％，吸气过热对压缩机

效率有轻微影响。

圈l_5 Sanyo公司开发的双级滦

动括塞压缩机

3)摆动转子压缩机

扭
矩

曲轴转角(tad)

图】_6双级压缩可使扭矩变化平稳

DAIKIN flq工业公司通过对滚动活塞压缩机的对比分析，设计开发r用于

COz冷媒热水器和汽车空调的摆动活塞压缩机。该机气缸高度为265mm．外径为

126ram，容积为3 4cm，采用直流式l可步直流电机。它在大压差的环境中润滑较

好，而且泄漏较小，结构如图1-7所示。

oomP—on：：：=：：：：鬻⋯mec“啪I o⋯”P弧

圈1．7滚动活塞压缩机与摆动活塞压缩机的对比
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4)涡旋压缩机

日本松下Malsushita Heavy．[11工业公司在R410a涡旋压缩机的基础上改造开

发了用于汽车空调的全封闭涡旋COz压缩机．其涡圈高度较低，制冷量在2 5kW

到5 OkW之间，排气量7 23cm3，绝热效率可达到76％，经改进后压缩机效率可

达到70％，随着转速的提高容积效率和压缩机效率有所提高。日本Denso[”1公司

与电力工业中心研究院通过精密的加工和装配降低泄漏损失，并采用滚动止推轴

承降低摩擦损失，研制丁用于热水器的涡旋压缩机，其容积为3 3cm3，尺寸为

≯137mm×285mm，采用了直流电机和变频器。日本三菱重工公司在R134a涡旋压

缩机的基础上开发了用于二氧化碳热水器的涡旋压缩机，通过采用顶部接触机

构，对动涡圈和静涡圈采用特殊设计，并采用油压环代替止推轴承起到止推作用

以降低摩擦损失，其等熵效率可达到76％。日本日立[1”开发了用于热泵热水器

的卧式结构的涡旋压缩机，该机名义输出功率为2 6kW．排气量为7cm，采用直

流无刷电机。

图I 8 DENSO公司开发的cq涡旋压缩机 图1-9松下公司开发的c02涡旋压缩机

5)滑片式压缩机

美匡]MarylandUniversity和日本静冈大学(ShizaokaUniversity)120l合作进行了

滑片式压缩机应Hj于C02跨』临界循环的研究。其研究表明，滑片压缩机的泄漏损

失是影响其效率的主要因素。如果把C02压缩机的间隙量减d,§ORl34a压缩机间

隙量的2／3．约15／an，才能达到相应的容积效率。C02的流动阻力很小，通过有

效的周边密封，其指示效率可能会高于R134a压缩机。另外适当减小滑片背压，

可有效提高压缩机的机械效率。烈级滑片式压缩机的一级压缩腔和二级压缩腔应

采用不同的型线，此时作用于滑片上的压差相对减小，且转子与气缸之间切点处

的轴向泄漏小，可提高压缩机的效率。
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6)螺杆压缩机

日本MAYCOM公司推出了开式C02螺

杆压缩机，该机制冷量为120kW，设计转

速为2950rpm，工作压力为2 3MP～9 0MP

采用自差式的油分离系统，主要应用于冷

冻、空调系统。

1．3论文研究内容

≮嚣
图1 10Maycom公司开发的c02

螵杆压缩机

本文以二氧化碳跨临界循环两级滚动转子压缩机为研究对象，重点探索和设

计两级滚动转于压缩机的尺寸，对其运动部件进行应力、应变分析，通过考虑材

料的剐度和强度选取合适的材料保证压缩机在高压的环境下稳定、安全的运行。

本文研究的主要内容将包括以下几个方面：

1)二氧化碳跨临界循环两级压缩的热力学分析和滚动转于压缩机的热力学分析

根据热力学的基本原理，对二氧化碳两级循环的形式从能源利用、节能效果上

进行分析，接着对二氧化碳两级滚动转子压缩机的工作过程进行热力学分析。

2)■氧化碳两级滚动转于压缩机工况选择、尺寸设计。根据C02的特性与压缩

机设计的经验分析压缩机结构尺寸。

3)对c02压缩机运动部件在大压差情况下进行受力分析和有限元分析。

1．4本课题研究的意义

本课题的目的在于通过对C02跨临界循环系统中的核心部件一压缩机的设

计分析，促使C02压缩机早日国产化，促使c02跨临界循环系统早日走向实际应

用，为传统工质的替代提供最终解决方案。本课题是一项有关环境保护和能源节

约的前沿性课题，对于可持续发展观的实现是一种促进。对于目前的中国制冷空

调业来说，如果能够抢占这一技术高端，必将会对未来的发展起到积极的影响。

1．5本章小结

本章从环境保护的角度，引出TCO：作为一种自然工质被淘汰和重新起用的

必然趋势。介绍了c02的特性及应用前景，并对c如跨临界循环中压缩机的研发

现状进行了综述和分析。最后还介绍了本课题的研究目的、内容和意义。
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第二章C02跨临界两级压缩循环的热力学分析

压缩机的效率受多方面的影响，其中最重要的就是受压缩机余隙容积的影

响。对于大压比的压缩机，余隙容积在高压膨胀后占据吸气容积的比例增大，从

而影响压缩机的容积排量，因此，对于传统蒸气压缩式制冷循环，当压缩比较大

时(一般大于8～10)，以及蒸发温度较低(．40~．70℃)时，通常采用两级压缩。

C02跨临界循环采取双级压缩的主要原因是考虑影响容积效率的另一个因素，即

高低压间的泄漏问题，在C02跨临界循环中，压缩机的压比较小(2~4)，然而压

差较大(通常6MPa左右)，这样导致了高低压之间的泄漏量增大，因此从提高

系统效率(压缩过程向等温过程靠近)和减小压缩机各部件的应力变形出发，

C02跨临界循环也可采用两级压缩循环。

2．1 C02跨临界循环两级压缩的形式和热力学分析

由于C02跨临界循环高低压间的压差比较大，因此使压缩过程向等温过程逼

近，从理论上讲要进行无穷多级压缩，实际应用中从加工难度和加工成本上考虑

一般采用两级压缩。对于C02跨临界两级循环系统，形式多样，特点各异。本节

将对两级压缩循环的形式和热力学性能作如下分析。

2．1．1简单两级循环

简单两级压缩循环(简称TC循环)，主要包括低压压缩机、高压压缩机、两

级气体冷却器、节流阀和蒸发器。图2．1为其循环原理图，图2-2是其相应的热

力学循环T-s图。工质从蒸发器出来后进入低压压缩机，压缩完毕进入一级气体

6

图2．1 C02跨临界TC循环流程图

4 T

lO

S

图2-2 C02跨临界TC循环T-s图
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冷却器冷却，随后进入高压压缩机继续压缩，最后进入二级气体冷却器冷却，转

而进入节流装置节流。当蒸发温度、高压侧压力、气体冷却器出口温度给定后，

C02两级压缩循环存在着最优中间压力保证COP最大。

简单双级压缩循环的性能系数：

cOP。而h褊h h h (2-1)
(2一I)+(4—3)

。z。1’

2．1．2带回热器的两级循环

图2．3、图2-4为C02双级压缩带回热器循环流程图与T-s图。该循环在普通

两级循环的基础上增加了回热器。C02在低压级压缩机中压缩后进入第一级气体

冷却器等压冷却；然后进入高压级压缩机压缩，接着进入第二级气体冷却器进行

等压冷却。最后气体冷却器出D-I-质与蒸发器出口工质在回热器中进行热交换，

随后进入节流装置、蒸发器完成一个循环。回热器的采用可以降低进入节流阀的

流体温度，降低其焓值，减小节流损失，同时经过换热，蒸发器出口蒸气变为过

热蒸气，实现压缩机入口过热，但是该循环的运用要控制好回热器的面积以防止

过热度过大。

6

节

流
阀

气体冷却器2

高压级压缩机

阳鼍
蒸发器

4

3
T

2

图2-3双级压缩带回热器循环流程图 图2—4双级压缩带回热器循环T-s图

流经高压级压缩机及低压级压缩机的制冷剂流量相同，与普通两级压缩不同

的是回热循环在压缩机的吸入口有过热度，在回热器中存在热平衡。

双级压缩带回热器系统的性能系数：

COP： 丝二垒!i
(h2一h1)+(h4一h3) (2—2)
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2．1．3带经济器的准二级循环

利用滑片式压缩机吸气、压缩、排气单向进行的特点，在机壳或端盖的适当

位置开设补气口，使转子基元容积在压缩过程的某一位置与补气口相通，系统增

设的闪发器闪发的蒸气通过补气口进入基元容积，使压缩机按准双级压缩运行。

经济器的采用可改善机组的低温性能并起到节能的效果，系统成本也比两级压缩

机系统经济【21盈乃J。C02带经济器系统的特点是在气体冷却器和压缩机之间有补

气回路，该系统也存在三个工作压力【24】：除高压、低压外还有一级节流后的补气

压力，该系统也存在一个最优补气压力对应最大COP。系统循环流程图和T．s图

如图2．5和2．6所示。

节
流
阀
一

图2-5 C02带经济器循环系统流程图

2’

2

T

S

图2-6 C02带经济器循环热力过程T—S图

压缩机增设补气口后变成了准二级压缩过程，如图所示，压缩机的补气压缩

过程分成了三个阶段‘25,26,27】。

1)补气前的内压缩过程，

压缩机吸入状态1的蒸汽，压缩到状态2，此过程假设为等熵过程。

此过程比容比为：占，l=善=V_L (2．3)
V2 122

压⋯嘞=鲁=阿创 协4)

h2=hl+Wgh (2·5)

2)补气过程 ·

从经济器出来的气体通过补气口进入压缩机的工作腔，与状态2的原有气体

混和，随后边补气边压缩直到工作腔与补气口脱离，补气结束后变为状态27，补

气过程容积比为：

铲尝 协6，

12
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矗．，：丝±堕
‘

l+a

=竺予=上RKT心一￡也3"a g-A；m=一=—上1只一只匕一，

‘

式中： a为补气量

m2，、m2分别为2’和2点制冷剂的质量流量(kg／s)

孝。为补气损失系数

K为制冷剂的等熵指数

尺为制冷剂的气体常数(材／kg．K)

屹为2点制冷剂的比容(m3／kg)

只、只分别为2点和3点的压力(MPa)

在补气过程输入压缩机的压缩功：

％-2．=(P2,-P：)(掣半)

(2．7)

(2—8)

(2．9)

3)补气后的内压缩

补气结束后工作腔内的气体由状态27压缩到状态4，此过程看作等熵过程。

容积比为： 铲昔=詈 (2．·。)

压力比为：

在整个循环中系统的

制热量

制冷量

压缩机的压缩功

系统性能系数

Q=m：，O。一h，)
Qo=m：@。一h，)
∥=m2，h4一m2(ah3+办1)

COP：=Qo
形

2．1．4带膨胀机的二级循环

(2．11)

(2．12)

(2．13)

(2．14)

(2．15)

(2．16)

图2．7和图2．8所示为C02双级压缩带膨胀机循环流程图与T-s图。C02在蒸

发器吸热后，经低压级压缩机压缩后进入第一级气体冷却器等压冷却；然后进入

高压级压缩机，压缩后进入第二级气体冷却器进行等压冷却。冷却后的气体进入

膨胀机回收功。据相关文献介绍膨胀机在C02两级压缩循环中可存在多种配置方

式，一般将膨胀机和压缩机设计为同轴形式。膨胀机回收的功直接传递给压缩机，

这样可以减少压缩机的输入功，进而达到提高系统能效比的作用。

双级压缩带膨胀机循环性能系数：

％一K巧一■

：

／●●●●一，

陇彤‰旦o”

=

lI

彩

玩
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5

COP： 垒!二丝 (2．17)
(h2一％)+(h4一h3)一(h5一h6)

2

图2．7 C02双级压缩带膨胀机循环

流程图

2．1．5带中冷器的二级循环

T

S

图2-8 C02双级压缩带膨胀机循环

T-s图

C02两级压缩带中冷器(Inter-Cooler)循环(简称TC+IC循环)的工作原理如图

2-9所示。从气体冷却器出来的流体分成两部分，其中一部分高压流体经节流阀

1节流降温后进一步冷却另一股高压流体，这部分高压流体被冷却后进入节流阀

2节流，然后进入蒸发器吸收热量，图2．10给出了其相应的T-s图。

节
流
阀
一

4 T

2

S

图2-9 C02跨临界TC+IC循环原理图 图2—10 C02跨临界TC+IC循环T-s图

对于带中冷器的两级压缩循环，流经高压级压缩机及低压级压缩机的制冷剂

流量不同。设流经高压级压缩机的流量为m。，低压级压缩机的流量为m，

系统的性能系数为：

c一鲁=而m h蠢h‰m h h 协，8，
彬 ，×(2一1)+ ^×(4—3)

、二’1 07
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2．1．6带膨胀机、中冷器的两级循环

C02两级压缩带膨胀机、中冷器循环的工作原理图以及相应的T_s图如图2．11

和图2．12所示。该循环比TC+IC循环多了两个膨胀机，从高压气体冷却器出来

的流体进行分股，其中一股经膨胀机1回收功同时达到降温、降压的目的，降温

后该部分流体进一步冷却另一股高压流体，这股高压流体被冷却后进入膨胀机2

降温、降压并回收部份功，出膨胀机2的流体然后再进入蒸发器吸收热量，这

样完成整个循环。

膨
胀
机
一

图2—11带中冷器、膨胀机循环原理图

4

2

T

S

图2．12带中冷器、膨胀机循环T-s图

对于带膨胀机、中冷器的两级压缩循环，流经高压级压缩机及低压级压缩机

的制冷剂流量不同。设流经高压级压缩机的流量为m。，低压级压缩机的流量为

m，，膨胀机1的流量为m。-m，，膨胀机2的流量为m，。

系统的性能系数为：

CoP=
m，×O。一h。)i而F百瓦了乒百j河瓦习万丽丽 (2—19)

2．2两级压缩循环的热力学计算及其计算结果

根据相关研究者【281对C02跨临界循环的研究表明跨临界循环系统存在最优

高压对应最大COP；而对于两级循环，当高、低压力确定的情况下则存在最优中

间压力对应着最大COP。基于这一思想，本文将对各种循环的最优高压和相应的

最优中间压力进行计算，并分析、考虑影响其的因素。

2．2．1计算假设

在两级循环的热力学计算过程中为简化模型，本文将做如下假设：
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1、系统在稳态条件下运行。

2、忽略换热器及其它管道的压降和热损失。

3、压缩机的效率取为0．8。

4、膨胀机的进口压力为压缩机排气压力，出口压力为蒸发压力，效率设为0．6。

5、蒸发温度取为0"C，两个气体冷却器的出口温度相等，设定为37‘C。

6、蒸发器出口过热度设为5"C，回热器过热度为5。C。

2．2．2最优高压的计算

二氧化碳跨临界循环存在最优高压，即其他参数确定的情况下存在最优高压

对应最大COP。有关文献研究表明对于C02跨临界节流阀循环，最佳高压压力主

要受气体冷却器出口温度、蒸发温度以及压缩机性能等因素的影响【29】，而对于

C02膨胀机循环，通过计算表明它的最佳高压压力与节流阀循环是不同的【301。

高困医咖
图2—13气体冷却器出口温度37"C

时六种两级循环对应的最高压力

高压压棚
图2．14气体冷却器出口温度34"C

时六种两级循环对应的最高压力

图2一13和图2．14分别给出了蒸发温度为0。C，过热度为54C，气体冷却器

出口温度为34℃和37℃时六种两级循环性能系数随高压变化的曲线，从图中可

以发现以下结论：

1)六种两级循环皆存在最优高压，各种循环的性能系数随高压变化的情况各不

相同，图中显示带中冷器和膨胀机的两级循环系统最优高压对应的COP最大，

当气体冷却器出口温度为37"(2时最优高压9MPa对应的COP为3．639，34℃时最

优高压8．2MPa对应的COP为4．166。

2)C02简单两级循环与带回热器的两级循环COP随高压变化的差异很小；同时

图表显示带膨胀机的两级循环系统一般比不带膨胀机的两级循环系统性能高

25％左右。
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3)各种循环系统对应的最优高压各不相同，带膨胀机的两级循环比不带膨胀机

的两级循环对应的最优高压小，如气体冷却器出口温度37。C时普通两级循环、

带回热器的两级循环、带中冷器的两级循环最优高压分别为：10．5MPa、10．4MPa、

9MPa，而带膨胀机的两级循环对应的最优高压分别为：9．25MPa、9MPa、8．8MPa；

4)各种系统最优高压受气体冷却器出口温度的影响明显，最优高压随出口温度

的降低而降低，37℃时各循环最优高压在9．5～10．5MPa之间，34℃时最优高压在

8．5~9．5MPa之间。

2．2．3最优中间压力的计算

对C02两级压缩循环的热力学性能进行计算时我们发现当循环系统高、低压

力确定的情况下，中间压力的选取对系统的经济性有重大的影响。正确而合理地

选择中间压力，不仅可以提高循环系统运行的经济性能而且决定了两级压缩机的

设计工况，因此对它的计算及其重要。图2．15"-2．20给出了蒸发温度分别为．5

℃、0"C、5℃，过热度为5℃，最高压力为10MPa时，六种两级压缩循环性能系

数随蒸发温度、中间压力变化的趋势，根据图中的曲线，可以由具体的循环方式

得到最优中间压力。图中显示C02跨临界两级循环的COP都是随着中间压力先增

加，后下降，COP值最大点对应的中间压力为最优中间压力。两级循环的中间压

力受许多因素的影响，如气体冷却器出口温度、蒸发温度、压缩机效率、膨胀机

效率、过热度等。图2．21和图2．22给出了最优中间压力随蒸发温度和气体冷却

器出口温度变化的趋势。

图2．15普通二级循环COP随蒸发

温度和中间压力的变化

图2—16带回热器二级循环COP随蒸

发温度和中间压力的变化
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中间压力(MPa)

图2．17带经济器两级循环COP随蒸发温

度和中间压力变化

4000 5∞0∞∞ 7000 8000 9000 10000

中问压力(kPa)

图2．19带回热器和膨胀机两级系统随蒸

发温度和中间压力变化

气体冷却罂出口温度(℃)

图2．2l系统最优中间压力随气体冷

却器出口温度的变化
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中间压力(kPa)

图2．18带膨胀机两级循环COP随蒸发温

度和中间压力变化

3．5 4．0 4．5 5，0 5．5 6 0 65 7，0 7．5

中间压力(MVa)

图2—20中冷器系统COP随蒸发温度和

中间压力的变化

蒸发漏度(℃)

图2．22系统最优中间压力随蒸发温度

的变化
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图2．21为蒸发温度O℃，高压10MPa，过热度5℃最优中间压力随气体冷

却器出口温度变化的趋势，图中反映带中冷器的两级循环系统最优中间压力随气

体冷却器出口温度的增加而增加，其它系统则是出现峰值。在所有系统中中冷器

系统由于闪发器在两相区内换热，最优中间压力最小。图2．22给出了气体冷却

器出口温度37℃，高压10MPa，过热度5℃时最优中间压力随蒸发温度变化的

趋势。图2．22反映六种循环的最优中间压力都随蒸发温度的增加而增加，其中

带中冷器两级循环的最优中间压力最小。

2．2．4 C02两级循环的性能分析

二氧化碳两级压缩系统性能受气体冷却器出口温度和过热度影响较大。图

2．23给出了两种C02两级循环COP随过热度变化的规律，图2．24给出了六种C02

两级循环性能系数随气体冷却器出口温度变化的规律。图2．23是气体冷却器出

口温度为37℃、压缩机效率0．8、膨胀机效率0．6时，带膨胀机简单两级循环与

带回热器、膨胀机两级循环COP随过热度的变化。当高压较低在8MPa时回热器

循环COP要大于带膨胀机的简单循环，而当高压大于9MPa时回热器循环COPd、

于带膨胀机的简单两级循环。从图2．23还可以看出高压较低时系统的性能随过

热度增加而增加，系统高压达到10MPa时系统过热度越大，性能越低。图2．24

为系统COP随气体冷却器出口温度的变化，出口温度的降低可以减少节流损失，

COP也越高，带回热器的两级循环在出口温度较高的情况下与其它系统相比具有

较强的优势。

图2—23带膨胀机的简单循环与带回热

器、膨胀机循环COP随过热度的变化
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图2—24系统性随受气体冷却器出口温度

的变化
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2．3本章小结

本章主要对六种C02跨临界循环方式的性能进行了对比分析。首先对各循环

建立了热力学计算模型。在相同的计算条件下，对六种两级压缩循环的最优高压

和最优中间压力进行了计算并做了比较，同时也比较了六种循环在不同工况下的

性能系数。主要得出了以下结论：

(1)本章计算结果表明两级压缩系统最优高压受气体冷却器出口温度的影响

最大，最优高压随气体冷却器出口温度的降低而降低，各循环在最优高压下，中

冷器系统对应的COP最大。

(2)通过计算分析，C02跨临界两级压缩循环存在最优中间压力。它们的最

优中间压力受循环方式、蒸发温度、气体冷却器出口温度的影响较大。在本文所

计算的工况下带中冷器和经济器系统最优中间压力一般在7MPa以下，而其他四

种循环的最优中间压力在7．5ma到8．5MPa之间，说明在相同情况下，普通两级
循环的最优中间压力最大，其次是带膨胀机和回热器的两级循环，而带中冷器和

经济器的循环系统最优中间压力最小。这样也就导致后四种循环中的两级压缩机

两级压差较大，压比差别较大。

(3)六种循环的COP随蒸发温度的变化趋势是相同的。膨胀机的效率和压

缩机效率假设恒定时，带膨胀机的循环系统效率最高，其次是回热器和中冷器循

环，通过计算，两级循环的COP在2．8---4．5之间。
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第三章C02两级转子压缩机工作过程的热力学分析与结构设计

3．1二氧化碳两级转子压缩机的工作原理及结构设计

3．1．1两级转子压缩机工作过程描述

滚动转子压缩机的气缸和缸套与偏心轮上的滚动转子形成一个月牙形的空

间。与转子紧顶的滑板将月牙形的空间分成两部分。沿曲轴的转动方向，转子和

气缸密封线以前的工作腔为吸气腔，以后的工作腔为压缩腔，随着曲轴的转动，

吸气腔和排气腔的容积成周期地变化，从而实现吸气、压缩、排气等过程。另外

由于转子压缩机结构上的原因，气缸上的气阀孔形成了压缩机的余隙腔，在压缩

机的整个压缩过程中，余隙腔的容积保持不变【3¨。

图3-1 C02两级转子压缩机结构图

余隙容积的存在，使转子转过排气孔口边缘时，余隙容积中的高压气体向吸

气腔中回流。回流中的高压气体和吸气腔中的低压气体混合后向吸气管回流，并

使气腔中的气体压力产生振荡，形成二次压力脉动。二次压力脉动使气腔中压力

升高较快，压缩功增加，同时造成容积效率降低【311。

为了更好的描述压缩机工作的热力学过程，我们将压缩机的工作腔分为吸气

腔、压缩腔和余隙腔，并根据工作腔与外界的质量交换情况把整个过程分为五个

阶段【32】。
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图3-2 C02两缎转子压缩机工作原理图

第一阶段，吸气腔开始直接从吸气管吸气，在吸气口存在严重的吸气节流现

象，使得吸气腔吸气不足，腔内压力继续下降。压缩腔与吸气口、余隙腔连通，

其内压力有所升高。

第二阶段，吸气腔完全与吸气口相通，开始太量吸气，压力开始上升，压缩

腔封闭压缩，压缩腔与余隙腔有质量交换，以保证两腔压力近似相等。

第三阶段，吸气腔继续从吸气管吸气，此时，余隙腔中的气体压力足以克服

排气阀阻力损失，开始排气，压缩腔的气体克服流动阻力进八余隙腔，以保证连

续排气

第四阶段，排气过程结束，余隙腔同时与吸气腔、压缩腔连通。在此过程开

始．压缩腔气体进入余隙腔，余隙腔有质量回流入吸气腔，过程后期也可能出现

压缩腔压力低于余隙腔压力的情况。泄漏是影响它的主要因素，压缩腔压力下降，

余隙腔气体同时向两腔回流

第五阶段，吸气过程结束。压缩腔成为封闭容积，泄漏是它与外界质量交换

的唯一通道。余隙腔与吸气腔完全接通，余隙腔内气体膨胀大量回流。

3．1．2压缩机计算模型和设计工况

1)压缩机计算模型

工质的质量流

式中：

制冷量为

容积效率

m=丢f mxi(e}so (3_1)

指压缩腔与排气管的质量交换

Q=m“h，) (3-2)

(3-3)赫=
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式中’，，为吸气比容。

指示功率： 形=昙[f”(-最弦％p)+f2(^Bp_叫(3-4)
输入功率： Wo=形／r／。／r／。一

(3-5)

式中：‰、‰一分别指机械效率和电机功率

性能系数： EER=Q／Wo (3—6)

2)滚动活塞两级压缩机运行工况的确定

本设计将采用带回热器的两级循环方式，选取两级转子压缩机的设计工况如

下：蒸发温度0。C，压缩机一级入口温度为5。C，压力3．485MPa，一级排气压力

7．2MPa，排气温度65℃，二级进口温度37℃，二级进口压力7．2MPa，二级排气

压力10MPa，排气温度63℃。C02两级压缩跨临界理论循环如图2．1所示，其中

3．4为压缩机理论压缩过程。经计算，图2-1中各点的热物性列于表3-1中。

表3．1滚动活塞压缩机设计工况下循环各点的热物性

本文拟设计一台制冷功率为3kW的两级转子压缩机，同时假设压缩机的输

气效率为0．8，则输气的体积流量为：

儿南H (3-7)

3．1．3压缩机主要结构参数的确定

二氧化碳滚动转子压缩机的气缸直径的表达式为：
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。．[南]j 协8)

表3-2滚动活塞压缩机主要结构尺寸及其对应关系

名称 尺寸关系

气缸直径D

偏心距e

相对偏心距∥

滚动活塞半径r

滑板厚度玩

滑板径向高度名

气缸轴向高度日

D=2R

e=0．08尺

y=％=o．08
r=R—e

B。=0．8e

lo=5e

H，=O．692D H^=0．288D

压缩机相对偏心距一定程度上影响了气缸的容积效率和压缩过程的长短，设

计值一般在0．08～0．2之间。相对气缸高度则影响着压缩机的受力状况，设计值在

0．25～1之间选取，因此这两参数的确定至关重要。二氧化碳在低压级和高压级进

口比容不同，使得高压级容积和低压级容积不相等，当我们设计等气缸半径和等

转子半径的压缩机时，要确保两级压缩机的相对气缸高度、相对偏心距在合理的

范围内，具有严格的要求。图3．3～3．6给出了压缩机高、低压级相对气缸高度

的关系以及相对偏心距对压缩机气缸直径以及容积效率的影响。从图3．3可知高

压级相对气缸高度随低压级相对气缸高度的变大而变大，通过分析可得出如下结

论：C02两级压缩机低压级相对气缸高度只有在设计值O．43～1．0之间才可以保证

高压级相对气缸高度取值合理。图3．4反映了气缸直径随相对偏心距的变化规律，

由图反映出气缸直径随偏心距的变大而变小。由于C02压缩机在设计过程中首先

考虑的是压缩过程的长短，压缩过短造成C02在短时间内压力剧增，同时，排气

时间过长造成高压气体向吸气腔泄漏量增加，这样势必会对压缩机的运转造成不

利影响。图3．12和3．13反映了压缩角随相对偏心距的变化规律，综合考虑气缸

半径，高度，偏心距等多方面的因素我们得出：C02压缩机应该取较小的相对偏

心距，设计较大的气缸半径。图3．5和3-6反映的是气缸容积效率随相对偏心距

的变化规律，容积效率随相对偏心距的变大而变大，但是变化幅度很小，C02压

缩机由于相对偏心距选小值，所以容积效率一般在0．78左右。
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图3．3高压腔相对气缸高度随低压腔相对

气缸高度的变化
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图3．5低压级容积效率随相对偏心距的变化
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图3-4气缸直径随相对偏心距的变化
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图3-6高压级容积效率随相对偏心距的变化

考虑到电机转速，设定压缩机转速1 500转，设计滚动活塞压缩机主要结构

参数如下：

名称

表3-3低压腔各部件尺寸

单位 尺寸大小

气缸直径D

偏心距e

相对偏心距∥

滚动活塞半径．

滑板厚度B．，

m

m

m

D=5．2E—02

e=2．OOE—03

y=％=o．08
r=2．4E一02

m B．．=2．0E一03

|彗
啷
嘴
㈣
哺
㈣
惜
㈣
{耋
㈣
|詈

趟挺屠圹茛罂型幽恒
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0

0

0

0
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3．1．4间隙的选择

压缩机的间隙包括滚动转子与端盖间的端面间隙、滑片与端盖间的端面间

隙、滑片与滑槽间的侧面间隙、滚动转子与气缸间的径向间隙。通常每种间隙都

有优选的静态设计值，但是各种间隙会随着压缩机的运动状况变化而改变，前三

种间隙的变化一般都能保持在装配公差内，而径向间隙还受到装配同心度和主轴

承以及偏心轮的动态性能的影响，因此变化较大，据有关文献介绍径向间隙一般

在7朋一40／zm之间变化。在压缩机的模拟中一般只计算径向间隙的实际值，而

其它间隙则以设计值为准。

1)滚动转子与端盖间的端面间隙：
‘

： ；
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如图3-2所示是转子与端盖通过间隙的泄漏通道，忽略转子的自转，可以将

模型简化为二氧化碳在圆环与平板的环隙流动，它是沿径向发散的放射状流动，

通常转子与端盖的间隙比较小，本文中取d=10／．on。

2)滑片与端盖间的端面、滑片与滑片槽间的侧面间隙

图3-8滑片与滑槽间隙示意图

二氧化碳在滑板与端盖的间隙中流动可以简化为不可压缩定常粘性层流，在

运动过程当中假设滑板不发生变形，流动状态不发生改变，间隙一般取小量，本文

取d=10,tun。

3)滚动转子与气缸间的径向间隙：

对转子与气缸壁间间隙的影响主要是偏心轮的动态特性。由于吸气腔和压缩

腔内气体物性参数随转角呈周期性变化，使得作用在偏心轮上的动载负荷也呈周

期性的变化，从而导致径向间的间隙也随周期性的不断变化，本文取d=10,urn。

3．2两级转子压缩机工作过程的热力学分析

两级转子压缩机工作过程的热力学模拟是以压缩机实际循环中的工作过程

为研究对象，综合考虑各种因素，建立起工作过程的数学模型；利用计算机对模

型进行数值求解，可求出压缩机中工质的主要热力参数(如压力、温度、比容)

及其它特性随主轴转角的变化关系进而可计算出压缩机的主要性能(如制冷量、

功率消耗等)；通过对计算结果综合分析分析影响压缩机性能的因素。

3．2．1两级转子压缩机工作过程的热力学分析

为更加深入的研究两级转子压缩机的工作过程以及分析影响其工作性能的

因素，下面将以热力学定律为基础，通过建立工作腔内工质热力学状态参数随压

缩机主轴转角的变化关系式，来分析实际的工作过程。本文将用热力学第一定律

和质量守恒定律来分析工作腔控制容积的工作过程，并建立两级转子压缩机实际

工作的热力学方程【5J：

压缩机运行过程复杂，影响其性能的因素很多，在建立数学模型时不可能按

照实际过程对每一个因素进行精确的描述。在实际计算中，需要根据压缩机的工

27
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作特点及研究重点做出适当的假设，使模型计算结果既能达到计算要求又能保证

计算的运行速度。

根据热力学基本原理，对二氧化碳两级压缩机的热力学计算做如下假设：

1)工作腔内部状态在工况不变时以360度为周期，周期性变化。

2)任何瞬间各工作腔内各点的气体状态参数相同。

3)排气腔压力恒定。

4)通过吸、排气口的流动在每一个时间间隔内为稳定流动。通过吸、排气口的

流动是一个非稳定流动，但是由于边界条件是瞬时传递的，因此，在每一个短暂

的时间间隔内可以将边界条件视为恒定。即在每一个很短的时间间隔内，通过吸、

排气口的流动可看成为稳定流动，以这一系列的稳定流动代替实际上的非稳定流

动。

5)压缩机的压缩过程中流体各参数按照等熵过程计算。

6)不考虑润滑油对压缩机工作过程的影响。

3．2．2热力学基本方程

1)质量守恒方程

控制体内质量的变化量等于通过控制体的界面的质量的总和。

一dm：争堕 (3．9)
dt 乞df

式中：i为控制体的各个界面，dmi为通过i界面的质量，进入控制体为正，反之

为负。

本论文中假设转子压缩机的转速恒定，其主轴转角秒=∞f，故dr=dO／co，

由此得：

dm：争堕 (3．10)一 、一
d日智dO

2)能量守恒方程

根据热力学第一定律控制容积在时间df内的能量方程为：

’丝：+争堕+争塑盎+坐
dr 智df 智df dr (3．11)

式中U表示控制容积内的比热能(．，／妇)

Q表示通过边界f传递给控制容积的热量(J)

咖表示外界对控制容积做的功(W)
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为：

压缩机在忽略进入控制体二氧化碳的动能和位能变化时能量方程可以表示

丝：步粤+=dw+争堕^，+守丝‰， (3．12)
d9专：d8 d8专詈d9’专：：d9

l

3．2．3两级转子压缩机控制容积方程和其它几何关系

滚动活塞两级压缩机分为低压级和高压级两部分，两部分的结构相同，尺寸

不等，每一级的工作腔为吸气腔和排气腔，工作腔的几何关系如图3．8所示，图

中O为气缸的中心，O】为滚动活塞的中心，O和Ol的连线OOl表示滚动活塞或偏

心轮轴所处的位置。OOl与滑板中心重合时，表示偏心轮的转角刚开始，排气结

束，吸气开始。当偏心轮转角为p时，取图3-9所示的面积微元dA，

图3-9滚动转子压缩机压缩腔几何关系

幽=三伍2∥协(3-13)
式中R为气缸半径(m)，P为矢量OA的长度(m)。由工作腔几何关系得

P=OA=(R—r)cosp一矽)+√r2一识一r)2 sin2p一矽) (3．14)

式中厂为滚动活塞半径，口为偏心轮轴转角。令a。川R，则

P=OA=Rl(1一口)cosp一矽)+-J0-以)2 COS2 p一矽)+2口一1 l (3—15)
L J

不考虑滑板厚度的影响，任意转角0处，气缸内表面、滚动活塞外表面及滑

板所围成工作腔的截面积为：
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删=却彳矽裔一华咖m一陋)叫硼叫枷
令：

俐=牝2)9孟一掣sinm‰in㈣叫硼_口)咖目

(3．16)

(3-17)

彳p)=R2y(o) (3．18)

如图3．8所示，滑板伸到气缸内的长度为：

办，：R『-1—0-a)c。s秒一√石_=I五F：夏≥I乒丽] (3．19)

考虑到滑板厚度的影响，则任意转角的吸入腔容积为

％=丢H【R2厂p)一矗，召，】(3-20)
式中H为气缸高度(m)，B．，为滑板厚度(m)。

当矽=2n"，滚动活塞将滑板全部推出气缸之外时，整个气缸充满了吸入的

C02流体，此时的气缸容积为压缩机的气缸工作容积V。，则

圪=万忸2一r2归 (3—21)

那么排出腔的容积应为。

％=K一％ (3—22)

对二氧化碳两级压缩机的热力学分析必须掌握其容积变化规律以及二氧化

碳在吸气、压缩、排气等过程当中物性的变化规律。根据所设计出的压缩机参数

本文计算了压缩机低压级和高压级各自吸气腔和压缩腔的容积随转子转角的变

e(．)

图3．10低压吸气腔和排气腔容积随转子

转角的变化

不t

en

图3—1 1高压吸气腔和排气腔容积随转子

转角的变化
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图3．12和图3．13反应了二氧化碳在压缩过程中压力随滚动活塞转角的变化

规律，低压级压差为3．715MP，整个压缩过程在300～1610内完成，排气过程在

1610至3350内完成；高压级进、排气压差较小为2．8MP，整个压缩过程在300~1100

内完成，排气过程在1100～3350内完成。由上面的数据可知二氧化碳压缩机压缩

过程在较小的角度内完成，这样势必会对压缩机运行状况的安全性和稳定性造成

影响，同时压缩机的排气过程较长，压缩机较长时间在大压差下工作会使泄漏加

大造成效率下降。在压缩机的设计中我们尽量采用小的压缩机偏心距，这样可以

使压缩过程稍微变长，同时使用高强度钢作为加工材料可以缓解运动部件在大压

差下的变形压力。

重
≤
臼g
蝰
旷
农
翻
嫖
出
鬟
幽
恒

图3．12低压排气腔压力随转子转角、相对偏

心距的变化

3．3本章小结

图3—13高压排气腔压力随转子转角、相对偏

心距的变化

(1)本章在设计工况下，讨论了影响转子压缩机尺寸各种因素(相对偏心距、

相对气缸高度等)的相互关系，借鉴压缩机设计经验，考虑C02压缩机实际工作

过程和C02的本身特性，给出了制冷量为3kW的两级压缩机气缸、转子、滑板等

的结构尺寸。

(2)通过分析，认为C02适宜采用较小的相对气缸高度和较小的相对偏心距。

(3)通过对所建立的压缩机模型离散化，计算出C02压力随转子转角的变化规

律，计算结果表明，低压级压缩过程在1610转角内完成，高压级在1060转角内

完成。
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第四章双级滚动转子压缩机运动部件受力分析和有限元分析

C02两级转子压缩机在超临界工况下运行，出口压力可达IOMPa以上。所以

在C02压缩机的设计中，对运动部件的受力分析是非常重要的，通过对它的分析

可以根据受力特点解决设计上的缺陷同时确定各运动部件材料的选择，从而尽量

减小运动部件受力变形带来的压缩机泄漏损耗。

4．1 C02两级压缩机各运动部件的动力学分析

本节主要研究滚动转子式压缩机的运动零件：滑片、滚动活塞和偏心轮的运

动状态和受力状态其中主要计算运动部件摩擦力、摩擦力矩、气体力、气体力矩

以及旋转力矩它包括滑片的力和力矩平衡方程、滚动活塞的力和力矩平衡方程、

偏心轮的力和力矩平衡方程‘321。

4．1．1滑板的受力分析

滚动转子压缩机滑板受力情况如图4—1所示，图4．2显示了滑板两端所受的

来自于气体的压力。
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图4．1滑板受力示意图 图4．2滑板两端的压力

4．1．1．1滑板运动规律分析

滑片的位移可以表示为：
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x=e0-eosS)+i占(1-cos20)
滑板的速度可以表示为：

驴文s谊秒+揣]
滑板的加速度可以表示为：

口，=Pw2Lc。s口+器+尚J
4．1．1．2滑片受力分析

滑板上的作用力及其周围的压力，滑板两端承受的压力差C

缸内的部分承受的压力差E分别为：

X方向的气体力可以表示为：

只斗肝B(争油口)一只(和sm口)]
Y方向的气体力可以表示为： ， 、

E=胁化一只J

(4．1)

(4．2)

(4．3)

与滑板伸入汽

(4．4)

(4．5)

X方向气体产生的力矩：

耻扣吧归}吣试∥) 件6)

Y方向气体产生的力矩：

My=互1 0，一p。归沁一x)2一(R，c。s口)2)
esinO

口=arctall, ：．,

√虹+o)2一(PsinO)2厂
弹簧力： 最=KG。一I叫)

(4．7)

(禾8)

(4．9)

式中：‰为0=0时的弹簧变形量，也即是弹簧的最大变形量

滑板惯性力： 民=一m，a， (4-10)

滑槽对滑片的正压力和相应的摩擦力。滑片受气体力和转子摩擦力的作

用，滑板随滑槽做纵向运动的同时还做倾斜运动，拍击滑槽侧面。

滑片受滑槽的正压力：
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耻寿限+t例+互1 F一+圭‘卜小os铲等号咖小4Ⅲ)
耻专慨+E卅～圭磊一料幽坼os酣半+尝咖小4也，

滑片受滑槽的摩擦力：

R。=4疋六瓦。 (4-13)

民：=4蠡六足： (4—14)

4 2 1—1 万≤秒≤2万 (4。15)

咖葫 驴网／'。R2(4-16’
滑片受滚动活塞的正接触力：‘=面丽砩鲁糍笛蒜掣怠‰丽

△‘=rv(1一COSa)
(4-17)

(4—18)

，：=／。f： (4-19)

经计算，滑板所受各种力随压缩机滚动活塞转角的变化规律如图4．3—12所

示。由下图可知，低压级滑板与滑板槽间的摩擦力FRtl在0=1780时较大可达到

141．5N，高压级滑板与滑槽的摩擦力最大为46．24N。低压级滑板伸到气缸内的

部分承受的压差力Fh较大，在滚动活塞转过180。时最大压力差达到535N，而高

压级由于进出口压差小，最大压力差为168N，这样低压级滑板将会产生较大的

挠曲变形，从而造成压缩机内部泄漏增大，效率降低。尽管如此与单级压缩机滑

板最大压差800N相比对材料的要求将有大幅度的降低。所以，选用较高弹性模

量的材料加工压缩机滑板可以满足压缩机运行安全要求。

图4—3低压腔滑板受力Frl、Fr2随转

子转角的变化

图4-4高压级滑板受力Frl、Fr2随转

子转角的变化

狮

岱

抽

!呈

伽

伪

御

西

∞

签

。

岱

‘NJ譬^一毒
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圈4-9滑板受力Fc随转子转角的变化 图4-IO精板受力Fh随转于转角的变化
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们

匿41I滑板受力Fn随转子转角的变化

4．1．2滚动活塞受力分析

图4．12滑板受力Fl随转于转角的变化

在曲轴的偏心部分套。个可自由转动的圆环(滚动活塞)足滚动转子式压缩

机的主要特征z一。它的运动包括两部分：滚动活塞以角速度。绕气缸中一tl,的转

动以及本身以角速度∞．绕偏心轮中心的转动。滚动活塞受的力包括：滚动活塞

的旋转惯性力‘、流体力t、滑板问的接触力‘、活塞与气缸壁，气缸端盖，

偏心轮之间的摩擦力F，滚动活塞受力情况如图4-1 3所示f33 34]：

滚子的旋转惯性力

滚动转子受的气体力

图4-1 3滚动活塞受力分析图

瓦=Ⅲ。∞ 4—20)
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t=2rH(P,-P．)sin((o+a)／2) (4—21)

转子与滑片间的作用力：

本文规定滑片对转子作用的法向力和切向力可由通过对滑板的动力学分析

求解，作用在滚动活塞上所有力的合力C，径向分力和切向分力分别为：名，

％。

C=√乎+露 (4—22)

‘=一Fg cosr缸+％]一c c。s@+口)一f smQ+秒)+％ (4．23)

％=t siIl『@+％]+c sin@+目)一E cos(a+秒) (4．24)

滚动活塞与气缸端盖间的摩擦力矩：

M6=掣p4—千b，／4 (4．25’

滚动活塞与气缸内壁的摩擦力矩：

M。=OrFr2∥Hp国，+R∞)／以 (4．26)

滚动活塞与偏心轮之间的摩擦力矩：

M。=2万b一国，皿；乞／皖 (4—27)

2xcoR)l：ⅨFr2 RcoH rFt

：-7善-T_—皇-乓 (4—28)FOp 2亚互ve【至v砸4 j,。 ¨一

6l 6
P 6‘

滚动活塞与滑板间的接触力E和摩擦力F随滚动活塞的转角变化规律如

图4．11～12所示，活塞受滑板摩擦力方向与滑板受转子摩擦力相反。经计算高、

低压级滚动活塞所受气体力F卧总合力F、摩擦力矩随压缩机滚动活塞的转角变

化规律如图4．1和21所示。由图可知，对于低压腔在大压差的情况下气体力对滚

动活塞的作用较大，在滚动活塞转角为l 800时达到最大约6420N。对于高压级来

说滚动活塞在转角为1800时气体力同样达到最大值2016N，气体力的大小主要受

压缩机进出口压差的影响。滚动活塞在任意转角处所受合力都可分解为切向合力

和径向合力。当低压级滚动活塞转过2800处，径向合力达到最大，约为3158N。

而切向合力在1 830处达到最大，约6389N。对于高压级来讲滚动活塞转到275。

处径向力达到1000N，转到1830处切向合力达到2013N。在图4．18~21中可以发

现各种摩擦力引起的摩擦力矩要比其它力小几个数量级。从上面的分析，压缩机

滚动活塞适宜选用刚度较大、弹性模量较大的材料，以防止发生较大变形产生断

裂，同时造成较大泄漏损失[35,36,37】。



第四章双级滚动转子压缩机运动部件受力分析和有限元分析

∞0⋯⋯∞mⅫ¨ *0⋯⋯∞∞”“

图}14滚动活塞受Fg髓转于转角的变化 图4．15低压级滚动活塞受F、Fr、Fo随转

子转角的变化

图4-16高压级滚动活塞受融睫转子转

角的变化

图4 1 7滚动活塞受摩接力矩Ma随转

丁转角的变化

日0⋯⋯目m m m∞口⋯⋯ⅢⅫ㈣Ⅻ

图4-1 8滚动活塞受摩擦力矩Mb随转

子转角的变化

图4．19滚动活塞受摩擦力矩Mc随转

予转角的变化
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罔4—20气体力产生的阻力矩Mg随转子

转角的变化

4．1．3偏心轮受力分析

，

国4-21 Fn产生的力矩随转子转角的变化

偏心轮以∞的角速度做匀速运动，则偏心轮受的惯性力为：

f，=Ⅲ。ed)2 (4—29)

式中雌为偏心轮的质量(培)

偏一II,轮受的合力为：只，其径向分力和切向分力分别为：吒，‘．

凡=一‘∞{忙+劣】c c。s扛+目)+‘ 【4—30)

气=‘s-n】妊+％+c sin(or+8) (4．31)

F。=≈Ff+Fi t4·32)

经计算，高压级偏心轮轴的旋转惯性力F．为4 19N，低压级偏心轮轴的旋转

惯性力为10 ll。偏-Ii,轮轴所受径向台力‘、切向合力F≥以及总台力F随压缩

机滚动活塞的转角变化规律如图4-22—25所示。同滚动活塞类似，低压级偏心轮

轴转角日处的切向合力L在约滚动活塞转过176。处达到最大，约为6424N，而

径向舍力凡分别0=1360在0=269 o处达到最大，约分别为1066N和3236N。

低压级偏心轮轴转角0处的切向台力，■在约滚动活塞转过l 760处达到最大，约

为6424N。而径向合力L分别e=106。在o=271 o处达到最大，约分别为936N

和1013N。高压级偏心轮轴转角目处的切向合力凡在约滚动活塞转过180。处达

到晟大．约为2016N。高、低压级受力很不均匀，高、低压级工作腔中间必须用

高强度钢隔板对轴形成强有力的约束，I刊时形成两腔。同样，偏心轮轴也适宜选
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用剐度较大的材料，以防在大扭矩的情形下产生较大的变形

图4—22偏心轮受旨力Fe随转子转角韵

变化

。。。。。，／一＼

⋯“。“烈刘4
图4-24偏心轮受径向台力Fm随车幸于

转角的变化

圈4—23偏心轮受切向台力Foe随转

子转角的奄化

图4-15压缩机的总阻力矩随转子转角

的变化

4．2双级转子压缩机运动部件有限元分析

4．2．1 Axlsys有限元分析方法简介

有限元法的应用是工程科学、计算方法和计算机技术相结台的产物。因其不

仅计算精度高，而且能适应各种复杂形状，因而成为行之有效的工程分析手段，

也是求解微分方程的一种非常有效的数值分析方法【圳。

采用有限元方法对运动部件进行强度分析的基本思想是㈣：根据单元的位移

函数、几何方程及物理方程，导出单元的位移与应力应变关系：根据虚功原理获
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得外力(包括边界)与单元的位移关系，从而得到外力与单元的应力和应变的关

系。

弹性力学中有限单元法的处理是结构力学中矩阵法的推广和发展，接下来本

文将从数学理论研究的角度，运用极小位能原理，虚功原理对微分方程模型进行

处理。

4．2．1．1 Ansys有限元分析问题的步骤[删：

(1)建模。它是通过作出种种假定，建立求解问题的物理模型，常用的模型有二

维和三维。

(2)网格的划分。它是根据材料特性及要求划分网格的精度，确定模型中的单元

类型，如6节点三角形，8节点四边形等，在网格划分中有一个总的原则，即在模

型中应尽量避免出现形状十分不理想的单元以及单元尺寸过大或者过小的过渡

单元。

(3)加载。是通过分析模型的不同边界条件，给模型施加载荷，载荷通常为力、

压强、位移、速度、温度等不同的参数。

(4)求解。ANSYS有限元程序将根据模型结构、模型的单元类型、载荷及边界条

件自动求解方程，得出单元、节点上的各种函数值。

(5)后处理。ANSYS有限元程序可以在后处理菜单中，进行分析节点、单元的受

力，位移、变形情况及变化过程等的处理。

4．2．1．2基本物理量

弹性力学的基本物理量有外力、位移、应力及应变‘41】

1)外力包括体力和面力。体力是指分布在物体体积内的力，例如重力和惯性力。

而面力指分布在物体表面上的力，例如流体压力和接触力，通常用X、Y、Z

表示；

2)应力通常指通过物体上一点的某截面上的分布内力的集度。垂直于截面的分

量记为仃称为正应力，相切于截面的分量记为f称为剪应力。一点的应力分

量吒、O'y、O"z、k、l'xy、f。可以决定一点的应力状态，如图4-27所示；

3)形变指弹性体一点的形状改变。在一点P处沿坐标轴x，Y，z的正方向取微

小线段后，长度的改变称为线应变，表示为占，、g，、s：，各线段之间直角的

41
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改变称为剪应变，表示为‰、‰、比，利用这六个分量可以完全确定一点

的形变状态；

4)位移。它指物体上某点位置的移动，用沿x、Y、z轴上的投影“、V、W来表

示，称为位移分量，利用这三个分量可以完全确定一点的位移。
O。

图4—26选择控制体应力分析图

4．2．2空间单元力学特性分析

分析空间问题我们应该从力学、几何学、物理学方面来综合分析

4．2．2．1力学特性分析

从力学方面可以根据位移函数，几何方程及物理方程得到空间外力与单元的

应力应变关系

一ao．-x+堡+堡+x：o叙 砂 瑟

一ao'y+一af--v+堕+y：o (4—33)
却 瑟 苏

堡+坠+堡+z：o
瑟 苏 勿

4．2．2．2几何学特性分析
‘

从几何学方面可以得到空间单元应变与位移的关系‘42】：

p)=陋伽} (4—34)

陋】为单元的应变位移矩阵仅与单元的形状有关

42
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墨)=

sx

s
y

占：

7 q

y％

y。

0

O

a

瑟

O

a

砂
a

苏

(4．35)

4．2．2．3物理学特性分析

从物理学的角度考虑可以得到空间应力与应变的平衡方程。根据虚功原理可

知，如果在虚位移发生以前，弹性体处于平衡状态，则在虚位移发生时，外力在

虚位移上的虚功等于弹性体内的应力在应变上做的虚功。在等效节点载荷方法中

我们将单元所受的每一载荷都通过节点移植为节点的载荷，对于刚性体原载荷与

节点载荷在任何轴上的投影以及力矩之和相等【431。

根据虚功原理可知

UJ+U2=K 4-圪-I-圪 (4-36)

U、U：分别表示单元内应力产生的虚功和单元外表面应变产生的虚功。

K、 ％、 以分别表示体力作用在单元上产生的虚功、面力作用在单元上产生

的虚功和集中力作用在单元上产生的虚功[44,451。

p)=p】pd} ANSYS输出为S

{l；e1)=p}+譬旃)引起应力的应变相量 ANSYS输出为EPEL

k曲}热应变相量 ANSYS输出为EPTH

p)=p曲)+prl{o-) (4．37)

{Sth=AT[a，ay口：0 0 0】
AT=T一％

式中：T计算采用的温度

％参考温度
a，、口，、口：分别表示在x、Y、z方向上的热膨胀系数

43

(4．38)

(4．39)

o

a一砂o

a一缸a一玉o

a一苏o

o

a一钞o

a一玉
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对于各向同性材料m】

【D】=

Ex=Ey=E：=E

pxy
2
py：2 p。2 p

五+2G 旯 五 0 O 0

名 五+2G 五 0 0 O

力 旯 见+2G 0 0 0

0 0 0 G 0 0

0 0 0 0 G 0

0 0 0 0 0 G

， 己∥肛矸而
* 一∥b，+盯：)】

隧

(4．40)

(4．41)

(4．42)

(4．43)

(4．44)

(4．45)

(4．46)

叽=鲁(1一∥2)g+鲁o+∥2b，+鲁-+∥2≯：
q=鲁o+∥2h+鲁(1一∥2b+鲁如+∥2k
盯：=鲁(p+∥2≥，+鲁o+∥2b，+鲁(1一∥2b： (4·47)

仃拶。Gs砂

。曙=Gs踞
‘

仃 =G占

上式中E为弹性模量，∥为泊松比，G称为剪切弹性模量简称刚度模量。
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4．Z3边界条件

边界条件是表示在边界上位移或约束与应力或表面之间的关系。边界条件可

1、位移边界条件：物体在全部边界上的位移分量已知

虬=“b出z) _=vk只z) K=吨出z)

式中吩、v、Ⅵ是位移的边界值，“k弘z)、vk"=)、砖，儿：)是已知

fcos(Ⅳ，z蜘，X+COs(Ⅳ，yxf。I+cos(Ⅳ，zxf，)；=X
{cos∽，，)kl+cos((Ⅳ，zkl+cos(Ⅳ，x岛。l=y(4-48)
【一(Ⅳ，：№=l,cos(Ⅳ，xXkL+cos(Ⅳ，yxr。)。=z

3、混和边界条件：物体的一部分边界具有位移边界条件。另一都分边界则具有

4．2．4运动部件的应变、应力计算

4．Z4．1运动部件结构介绍

两级转子压缩机的运动部件包括滑板、滚动活塞、偏心轮轴。滑板和偏心轮

轴的结构见图4-27和图4—28。

图4．27滑板结构图
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圈4—28偏心轮轴结构图

1、模型的建立

根据两级转子压缩机的初步设计尺寸，由点、线、面方法建立有限元分析模

型：

2、单元类型‘4809划

滑板、转子与气缸壁、滑槽的线接触部分是计算分析的重要部分，这些部分

将采用精细的网格划分。其单元类型为Quad 4node 42和Brick 8node 45等参单

元

3、材料性能[51．5z,53]

表4-1运动部件所选材料性质

4、边界条件

滑板的运动规律较为复杂，在运动过程，它所受的各种负载并不是同时在某

一转角达到晟大值，因此想计算它的最大应变和应力时并不能从转子的单个转角

求解，本文将从三个工况对滑板进行应力、应变求解。

第一个工况：压缩过程结束，排气开始。这时高、低压差最大。低压级转子

转角16l。时达到这一工况，高压级转子转角106。时达到这一工况：滑板受力有：
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摩擦力、气体压力、弹簧力、接触力同时滑板与滑槽接触部分受泄漏气体压力的

作用，这部分压力假设背压向气缸内气体压力呈线性变化；滑板处于运动状态存

在加速度和速度。

第二个工况：转子转角1800。在这一工况下滑板受滑槽的摩擦力和正压力最

大，同时滑板伸向气缸部分两侧的压力差最大。受力方式和上一工况相同，但是

大小、方向变化；运动状态方面速度为零，加速度最大。

第三个工况：为滑板受转子正接触力最大的部分，滑板受力方式同上，受力

大小、方向发生变化；运动状态上存在速度和加速度。通过对这三个工况的求解

可以计算出滑板在各个阶段受应力、产生应变的变化规律。各种负载数值如表

4—2所示。

表4．2滑板所受负载

名称 低压级滑板 高压级滑板

转子转角

位移X(m)

1610

0．0039

速度v(m／s)0．04709

加速度

(m／s2)

只(MPa)

￡(MPa)

Po(MPa)

FRl㈣

疋2㈣

民。㈣

R2fro

Cft,r)

10．84

3．485

7．2

10

673．1

130．6

134．6

26．12

174．8

1800

0．004

1．243e．8

3300

0．0003078 0．002628

1800

0．004

3290

O．0003 108

0．08664 0．1474 1．243e．08 0．0579

11．3 11．05 4．268 11．3 12．34

3．485

7．2

10

707

137．5

141．4

27．5

172

3．485

7．2

10

35．76

93．79

7．153

18．76

368

7．2

10

10

132．6

29．51

26．52

4．103

13．84

7．2

lO

lO

231．2

65．42

46．23

13．08

11．37

7．2

10

10

4．977

13．08

0．9954

2．r615

55．47

Ft(N) 34．96 34．32 73．6 2．768 2．74 11．94
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转子和偏一tl,轮的运动复杂，本文在计算他们的应力和应变场时将其看作一个

整体。计算过程在转速1500转，最大压力、最大摩擦力、最大接触力等负载下

进行。通过对转子的应力、应变分析，求解最有可能的最大变形、最大应力。所

受负载大小如表4．3所示。

表禾3滚动活塞与偏心轮所受负载

4．2．4．2 Ansys有限元方法对滑板的应力、应变分析

图4．29-4．64是两级转子压缩机高、低压级滑板在三种不同工况下的应变分

析和应力分析，图4．29--4．37为低压级滑板在转角1610、1800、3300时的受力变

形情况，滑板X、y方向上的变形在转角1800时达到最大值，x方向上滑板的变形

从上至下逐渐增加，滑板与滚动活塞的位置变形最大，达到3．35朋；y方向上滑
板总体变形较小，滑板靠近工作腔的两侧变形量大，而滑板中心变形小，最大应

变为O．796／gn。由低压级应力云图4．47-4．55所示低压级滑板应力在转角1800时

出现最大，低压级滑板在X方向上受到的最大拉力为45MPa，最大压应力为

22．6MPa，取安全系数为3，则最大拉应力为135MPa，最大压应力为67．8MPa，

在Y方向上最大应拉力为86．8MPa，最大压应力为72．0MPa，取安全系数3，则最

大拉应力为260．4MPa，最大压应力为21 8．4MPa，就合金钢38CrMoAIA而言可

承受的最大应拉力为980MPa[53】，最大压应力为835MPa，这完全在所承受的范

围内。图4—38-4．46，图4．56-4．64为高压级滑板在各种工况下的应变、应力云

图，应力和应变的最大值同样出现在1800转角的位置，在x方向上最大应变为

2．26lan，y方向最大应变为0．55 lan，x方向最大应拉力为30．4MPa，最大压应力

为25．1MPa，y方向上最大应拉力为62．6MPa，最大压应力为41．1MPa，同样取

安全系数为3，滑板需要的最大承受拉力和压力远远小于金属材料能承受的拉

力和压力。本文运动部件的分析是在极限工况下进行的，实际运行中并不会产生

滑板所需求的最大拉力和压力，所以转子在运行中不会因为大压差的原因导致滑

板断裂。
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第四章双级滚动转子压缩机运动部件受力分析和有限元分析

4．2．4．3Ansys有限元方法对滚动活塞和偏心轮的应力分析

计算滚动活塞我们采用压缩机排气开始时作为计算工况，计算时保证转子在

运行的过程中出现最大的变形。

图4-65滚动转子在x方向上的应变

P!一』
图懈滚动转子在y方向上的应变
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图4—67滚动转子在Z方向上的应变

图4-68滚动活塞的综舍应变
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图4-69藏动活塞在x方向上的应力场云图

图4-70滚动话塞在Y方向上的应力场云图
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I：!!：，二==‘：，，：一竺二。，，。：=：，，-：!二!：，【
圈4-71滚动活塞在z方向上的应力云图

图4-65471为滚动活塞和偏心轮在各方向上的应变云图，图4—67为其在x

上的变形量，最大变形量为2 16／gn，主要集中在与滑板接触的位置上，并随着

活塞的边缘逐渐变小。图4_68为Y方向上的变形图，由图可知，最大变形量主要

集中在低压级转动活塞上。而且压缩腔侧的变形要大于吸气腔的变形，最大变形

量达到l 65‘卯。图4-69为Z方向的应变，转子和偏心轮在受重力的情况下高速

运转。摩擦力矩、气体力等都对其产生影响．此时最大形变发生在转子的底端，

并随z轴方向逐渐变小。图4_71473为滚动活塞和偏心轮轴在x，Y，动‘向上的
应力云图。可以看出最大拉力为424MPa，最大压力为11 2h口a，合金钢

38CrMoAIAn司r承受的最大应力为980MPaH”，最大应压力为835Ⅷ。a，所以对于

滚动活塞和轴来说这样的压力是不会对其产生疲劳的。因此滚动活塞和轴只要采

取适当的熟处理，用来保证和提高工件的各种性能如耐磨、耐腐蚀等，同时改善

毛坯的组织和应力状态，以利于进行各种冷、热加工，就可以达到压缩机运转的

要求。从上面的分析可以看出两极压缩可以实现二氧化碳低压比、大压差下的压

缩，但是对于每一级压缩腔来讲，相比于单级压缩，压差变小，所以从压缩机的

加工来讲选用强度和韧度稍大的合金钢呻l如：38CrMoAIA，它的最大应拉力为
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980MPa，最大应压力835MPa，用途为：镗杆、磨床主轴、精密齿轮、高压滑杆、

气缸套等，40CrNiMo，它的最大拉应力980MPa、最大压应力835MPa，主要用途

为：高负荷轴承、齿轮等。

4．3本章小结

本章利用理论分析、弹性力学理论和有限元方法，对所设计的二氧化碳两级

压缩机运动部件在大压差、高转速下进行了动力学数值计算和有限元分析，本节

计算了滑板、滚动活塞、偏心轮的受力情况以及变形情况，为压缩机的设计、选

材、加工提供理论参考依据。本章的主要结论如下：

1、对两级压缩机的运动部件进行了受力情况的理论求解。由于低压级压差

3．715MPa、高压级压差2．8MPa，通过分析表明两压缩腔内各部件受力存在较大

的差异，低压级受力明显大于高压级。

2、对压缩机的运动部件进行了强度分析和应力场分析。分析中考虑了在经典求

解中忽略的多种复杂因素，如速度、加速度、力矩、质量对模型的应变，应力影

响，给出了运动部件在受力情况下的应力和应变分布情况，得出滑板最大变形为

3．35／an，最大应拉力为86．8MPa，最大应压力为72MPa，转子和偏心轮最大变

形为2．16朋，最大应压力为42．4MPa，最大应拉力为11．2MPa。滑板与滑槽的

间隙、径向间隙建议保持在5～10删之间。对于压缩机的加工我们可以考虑选择

以下材料：38CrMoAIA、40CrNiMo。
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5．1结论

第五章结论和展望

本文以自然工质C02为研究对象，通过理论计算对C02跨临界两级循环进行

了全面的热力学分析，并对C02跨临界循环中两级滚动转子压缩机进行了深入的

理论分析。本论文以压缩机设计和运动部件的受力分析为主要内容，现将课题研

究中的主要结论总结如下：

1、对六种形式的二氧化碳两级压缩循环从热力学方面进行了对比分析。分

析表明采用两级循环的C02系统其COP都在2．8~4．5之间。论文分析了最优高压、

最优中间压力随气体冷却器出口温度、蒸发温度变化的规律，分析表明最优高压，

最优中间压力与两级压缩形式、运行工况、是否带膨胀机有关。在相同情况下，

普通两级循环的最优中间压力最大，其次是带膨胀机和回热器的两级循环，而带

中冷器和经济器的循环系统最优中间压力最小。这样导致前四种循环中的两级压

缩机两级压差较大，压比差别较大。

2、在压缩机的设计中发现影响滚动活塞两级压缩机设计的参数很多，其中对它

影响较大的因素为相对气缸高度和相对偏心距，因为它们影响压缩机压缩过程的

长短。分析表明，由于C02的压缩比小，设计当中适宜选择较小的相对偏心距。

3、通过理论分析和数值求解相结合的方式对压缩机各运动部件的受力情况进行

了分析和理论求解。计算结果表明在设计工况下，低压级运动部件受力要明显大

于高压级运动部件，气体力较大，摩擦力矩对压缩机运转过程中产生的影响相对

动力矩要小很多。

4、通过Ansys模拟，以压缩机运行过程中受力情况为边界条件分别对滑板、偏

心轮、滚动活塞进行建模和变形分析，分析结果表明滑板最大变形为3．35／an，

滚动活塞最大变形为2．16朋，因此本文建议滑板与滑槽的间隙、径向间隙保持

在5～10／an之间。根据对运动部件应力场的分析，发现选用38CrMoAIA、

40CrNiMo等合金钢作为压缩机加工材料可以满足应力、应变的要求。 。

5．2展望

C02是一种很有发展潜力的自然工质，它能否推广取决于能否设计出高效的压
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缩机，因此对它的深入研究具有重要的经济、环境和社会意义。总结本课题研究

过程的收获和感受，关于二氧化碳两级压缩机今后的研究工作有以下几个方面：

1、压缩机在运行过程当中二氧化碳的状态变化是很复杂的，建立更加符合实际

过程的热力学方程、传热方程、运动部件的受力方程是很重要的。

2、加深对运动部件的模拟，从运动部件的变形分析、疲劳分析上可以为压缩机

的设计和加工提高指导性意义。

3、加工出二氧化碳两级压缩机样机，通过对样机的研究可以为我们对二氧化碳

压缩机的设计提供更多实际意义上的价值。

6l
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