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制冷空调

二氧化碳膨胀机的热力计算与选型分析

马一太  魏  东  查世彤  李敏霞
(天津大学, 天津  300072)

摘  要:  从往复式、转子式、螺杆式和涡旋式膨胀机的几何结构出发, 对其膨胀过程进行了理论分析, 并研究了各自的

运动规律。通过对带有不同类型膨胀机的 CO2 跨临界系统进行热力计算, 得出了各种膨胀机的实际功率范围和特征结

构尺寸。考虑到超临界二氧化碳的膨胀特性,提出了理想的 CO2 膨胀机应该满足的要求并比较了它们各自的优缺点。
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Thermodynamic Calculation and Analysis of Carbon Dioxide Expander
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Abstract:  From the viewpoint of geometric structure of reciprocating, rotary, scroll, and screw expander, CO2 expansion process and

their movement characteristics were analyzed respectively. On the basis of thermodynamic calculation for CO2 transcritical system with

different expander, the actual recover power and structural size are obtained. Considering the expansion behavior of supercritical CO2,

the general requirements of ideal expander are put forward and the pros and cons of different type of expanders are also compared.
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1  前言

二氧化碳跨临界制冷热泵循环的一个关键技

术是用膨胀机代替节流阀,这在理论上已经做过

充分的讨论[ 1]。但在实际系统中如何实现, 还需

作进一步的分析。膨胀机从原理和结构上可以和

压缩机一一对应, 有速度型、容积型之分, 主要有

离心式、活塞式、螺杆式、转子式、涡旋式等不同形

式。最合理的结构应是压缩机与膨胀机具有相同

类型,而且压缩机与膨胀机设计成同轴旋转, 这样

可以在一个紧凑的结构下,将膨胀机回收的机械

功直接提供给压缩机,也能较好的解决密封、噪声

和振动等问题。许多学者对螺杆膨胀机应用于船

舶和大型制冷装置进行了理论分析, 认为其具有

很大的潜力, 可在较大冷量条件下取代节流元

件[ 2、3]。本文从膨胀机的结构出发, 对上述类型

膨胀机进行了对比分析,得出了不同类型的膨胀

机的功率范围和相应结构尺寸, 旨在为研究和设

计 CO2膨胀机样机提供理论依据和设计经验。

2  不同类型膨胀机热力性质的计算

211  典型工况的确定

二氧化碳跨临界制冷循环通常采用带有回热

器的循环,这不仅增加了单位制冷量,而且可减少

吸气管道的有害过热, 有助于提高系统的性能系

数。但在利用膨胀机循环时,应当取消系统中回

热器, 这是因为回热器的本质是在一定程度上回

收了节流阀前高压工质的部分有用功, 减小了节

流损失。而安装膨胀机的目的就是回收高压工质
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彭胀过程的膨胀功, 并提供给压缩机,因此无需安

装回热器。如果有了膨胀机再加上回热器,系统

性能明显下降, 具体计算结果参见文献[ 4]。因

此,我们设计的带膨胀机的二氧化碳跨临界制冷

循环系统图如图 1所示,其中压缩机和膨胀机设

计成同轴。在技术可行的条件下, 考虑将二者做

成一体,成为半封闭或全封闭式,以便于解决高压

密封问题。

图 1  带膨胀机的 CO2 跨临界循环系统流程

图 2  带膨胀机的 CO2 跨临界循环温 ) 熵图

为了便于横向比较, 并充分发挥跨临界循环

的特点,选用蒸发温度为 5 e , 压缩机出口温度为

7615 e (此时的当量冷凝温度为 55 e )的二氧化碳

热泵循环典型工况, 其循环如图 2所示, 图中 3 y
4为采用节流阀的等焓过程, 3 y5为采用膨胀机

的等熵过程,各点的热力学状态参数如表1所示。

212  几种形式膨胀机的计算
考虑到CO2跨临界循环在膨胀机的入口是超

临界流体, 在膨胀过程中转变为亚临界的气液两

相流体,并输出膨胀功。这一过程与高压气体或

过热高压蒸气膨胀做功有本质的区别, 主要是从

单项流体变为两相流体, 高压液体出现汽化核心,

产生气泡并长大, 通过两相流总体积的膨胀而输

出机械功。本设计考虑到 CO2 超临界流体的膨胀

特点和热物性的变化规律以及膨胀机生产工艺的

可行性等诸多因素, 确定了不同类型膨胀机的基

本结构尺寸,在此基础上进行热力计算,计算中对

于每一固定系统, 保持压缩机和膨胀机属于同种

类型。下面分别介绍不同类型膨胀机的几何结构

尺寸和输气量, 由于离心式膨胀机适合大分子量

低压力的工质,暂不考虑用于二氧化碳作为工质。

表 1  二氧化碳热泵循环典型工况各状态点的热力学参数

T
( e )

P
(kPa)

h
(kJ/ kg)

s
(kJ/ kg#K)

v

( m3/ kg)

1 51000 39671633 3151710 11154543 01008771

2 761500 100691798 3511514 11154543 01004269

3 401900 100691798 2061673 01711669 01001635

4 51000 39671633 2061673 01762554 01004905

5 51000 39671633 1921519 01711669 01004403

21211  活塞式
以现有活塞式 CO2 压缩机为基础数据,保持

压缩机和膨胀机的转数和行程一致。计算中取压

缩机转速 1450r/ min,输气量为 217m3/ h, 按照公式

(1)计算压缩机的气缸直径和活塞行程。然后保

持活塞直径不变,计算膨胀机的活塞行程。

V=
P

240
znD

2
S   (m3/ s) (1)

21212  螺杆式
以螺杆直径 50mm, 长度 100mm为基础数据,

按公式(2)进行压缩机理论输气量计算。取非对

称齿型面积利用系数 Cn= 01516, 扭角系数 Cf =

01989,膨胀机转数 n= 3000r/ min。然后保持螺杆

直径不变,计算膨胀机的螺杆长度。

V=
1
60

CfCnnLD
2   (m3/ s) (2)

21213  转子式
以压缩机气缸直径 60mm,转子直径 50mm,长

度 20mm为基础数据,取 n = 3000r/ min, 按照公式

(3)进行理论输气量计算。然后保持气缸直径和

长度不变,计算转子膨胀机的转子直径。

V= P
240

(D
2- d

2
) znL   ( m3

/ s ) (3)

21214  涡旋式

选取涡旋式压缩机的压缩腔数 N 为 3,涡旋

体壁厚 t = 4mm,基圆半径 r= 4mm, 涡旋体高度 h

= 8mm,则涡旋体的节距 P = 2Pr = 010377mm, 根
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据公式(4)计算压缩机的输气量,然后固定其他条

件不变,计算涡旋式膨胀机的涡旋体高度。

V= 60nPP( p- 2t ) (2N - 1) h   (m
3
/ s) (4)

结合各类机型的结构特点,对于压缩机, 取绝

热效率 Gad为 018,电动机效率 Gm 为 0185, 容积效

率 Gv : 活塞式为 017, 其它类型为 0191; 对于膨胀

机,取其效率绝热为效率 Gexp 0165, 容积效率 Gv :

活塞式为 017, 其它类型为 0191, 按照表 2步骤分

别进行计算。

3  计算结果的分析

计算结果如表 3所示, 由于所选择的各项效

率值均来源于实际工作过程, 计算的结果与实际

比较吻合,可以作为实际膨胀机设计的理论依据。

从表中可以看出, 由于选择的是一个相同的典型

工况, CO2 具有相同的膨胀比,所以回收功的百分

比是相同的,几乎占压缩机耗功的五分之一, 因此

说安装膨胀机的效果是非常明显的。CO2 超临界

流体的膨胀比大约为 2~ 4, 该工况下理论膨胀比

为 v5/ v3= 2169, 而压缩机的容积比 v1/ v2= 2105。

相对较小的膨胀比使得CO2膨胀机实现起来更加

容易。通过计算, 相应的膨胀机结构尺寸要比同

类型压缩机的小,活塞式、螺杆式和涡旋式的相应

尺寸小一半左右,而转子式则略有减小。

表 2 膨胀机热力性质计算步骤

单位工质制冷量:
q 0= h1- h4 (kJ/ kg)   ( 5)

理论单位工质致热量:
qk= h2- h3(kJ/ kg)   (6)

理论压缩功:
w = h2- h1(kJ/ kg)   (7)

实际压缩功:

w real=
w
Gad

( kJ/ kg)   (8)

实际单位工质致热量:

q k, real= q 0+ w real( kJ/ kg)  (9)
压缩机的理论排量 V :
见公式(1) ~ (4)

压缩机的实际排量:

Vreal= GvV(m
3/ s)   (10)

制冷剂流量:

m=
Vreal
v1

(kg/ s)   (11)

压缩机电机功率:

Ncom=
mw
GadGm

(W)   (12)

膨胀机回收功:

wexp= h3- h5( kJ/ kg)  (13)

膨胀机实际功率:

Nexp= mGexpwexp (W)  (14)

膨胀机实际输气量:

Vexp, real=
mv5

Gv
( m3/ s)  ( 15)

制冷系统的制冷量:

Q0= mq0(W)   (16)

制冷系统的致热量:

Qk, real= mqk, real(W)  (17)

制冷能效比:

EER=
Q 0

N com
  ( 18)

COPh=
qk, real

w real
  (18)

表 3 不同类型膨胀机计算结果的比较
活塞式 螺杆式 转子式 涡旋式

压缩机原设计结构尺寸(m) 活塞行程 01012 螺杆长度 01100 转子直径 01060 涡旋体高度 01008

膨胀机相对应的结构尺寸(m) 01 006 01050 01055 010038

制冷量(kW) 71 374 811536 111043 321301

压缩机电机功率(kW) 31 152 341850 41720 131806

膨胀机实际输出功率(kW) 01 551 61089 01825 21412

回收功率百分比( % ) 171 5 1715 1715 1715

  从表中可以看出, 不同类型的膨胀机功率范

围不同,且相差较大,这就涉及到膨胀机选型的功

率匹配问题。螺杆膨胀机适宜有较大冷量的场

合,其相应的压机耗功也较大。本文所设计的结

构还相对较小, 如果增大螺杆机的输气量,其功率

还可进一步增大, 对于船舶和大型集中制冷系统

比较适合。如果在小冷量范围采用螺杆膨胀机,

则需改变现有的结构, 增加齿数, 减少输气量,但

这需要重新进行设计。文献 [ 1]分析了其作为

CO2膨胀机的可行性和技术路线。活塞式和转子

式的功率范围比较接近,适用于家用冰箱空调等

小功率装置,这也是与实际空调装置的压缩机相

一致的。

涡旋式膨胀机的功率界于上述二者之间, 对

于小型制冷系统比较适合。我国已经形成了比较

成熟的涡旋式空调与制冷压缩机设计制造技术,

212~ 519kW的柜式空调用涡旋压缩机已工业化
批量生产。根据上面的计算结果, 1~ 15kW的制

冷装置采用涡旋膨胀机是可行的, 且可以借鉴目

前已经采用涡旋式膨胀机系统的经验和成果。

4  二氧化碳膨胀机类型的选择

411  二氧化碳膨胀机的总体要求

在 CO2 跨临界制冷循环中,冷凝侧压力在临

界点以上,故工质为超流体状态,其密度与液体的
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密度相近,但粘度要比液体小得多,流动性好。根

据超流体的物理特性,理想的 CO2 膨胀机应具有:

(1)高压侧压力较高(10MPa左右) , 要求膨胀

机能够耐高压。

(2)工质在膨胀区变为气液混合物,膨胀机应

能适应气液两相流体:一方面转子、气缸等部件应

具有耐液击的特性, 同时还应有耐气蚀的特性。

(3)效率高。

(4)运行稳定、可靠,体积要小,便于应用在民

用或车用空调系统。

(5)具有良好的密封性能。

412  不同类型膨胀机的比较

从膨胀机的结构特性和工作条件来考虑, 往

复式、转子式、螺杆式和涡旋式膨胀机作为CO2膨

胀机都很有前景。除了上文提到的功率匹配问

题,它们还各自存在优势和不足:

往复式膨胀机的泄漏较小,但由于进排、气阀

的存在而造成阻力损失较大, 而排、气阀的控制系

统以及相应的零部件还会使得膨胀机体积较大、

造价偏高。德国 Dresden大学研究的 CO2 膨胀机

样机就是活塞式的[ 5]
,目前难点是膨胀机内气缸

的工作寿命问题, 两相膨胀过程对气缸的材料和

工艺提出了较高要求。

小型制冷空调的 CO2跨临界循环, 采用螺杆

膨胀机是较为理想的选择。螺杆膨胀机可以较好

的处理气液两相流, 带液膨胀可改善转子之间密

封间隙从而降低流体的流动损失。由于转子之间

无接触,不发生摩擦,工作无振动。当螺杆膨胀机

的转速较低时可采用滚动轴承, 增加了运转的可

靠性, 提高了膨胀机的效率, 加工安装也较为方

便。其缺点是需进行新型型面设计, 并且加工难

度较大,制造精度要求高。

转子式应是比较理想的选择, 具有高效率、低

成本、可靠性高且易于加工等优点, 但相比之下,

泄漏量比其他类型要多一些, 需要进行适当改进。

另外,当高压流体进入吸气腔驱动转子转动时,吸

气腔与排气腔的容积在不断变化, 在偏心转子转

到最高点时,吸气腔与排气腔相通,这时两边压力

相等, 使得偏心转子不能转动,称之为/ 死点0, 有

人提出采用双转子式, 两转子转动存在相位差以

避免/死点0的出现。作者认为, /死点0问题只会

在膨胀开始时出现, 因为这时还没有转子旋转的

惯性力,需要外界促发
[ 6]
。如将压缩机与膨胀机

同轴联接,膨胀机只提供压缩机的一部分功率,而

压缩机还需要电动机的功输入, 这时无论任何型

式的膨胀机都不存在/死点0问题。
涡旋膨胀机由于运动部件较少而内部摩擦较

少,膨胀过程中的噪音、振动较小, 效率较高,也是

一种较为可行的选择。其不足之处是对于高压运

行缺乏经验,要考虑动、静涡盘的不平衡力和内部

扭矩的影响,以及强度和泄漏等问题。

5  结论

(1)考虑到实际的加工工艺,不同类型的膨胀

机的功率范围是不同的,因此不同的适用场合应

选用不同型式的CO2膨胀机。

(2)对于 CO2 膨胀机, 其膨胀功所占比例较

大,在本文计算工况下,占压缩功的 1715%。

(3)无论开发研制哪种膨胀机,面临的主要困

难是密封与寿命的问题。
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