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　　　两相喷射器增压的二级压缩

制冷系统性能分析

刘琬琳，黄潇治，李风雷

（太原理工大学 环境科学与工程学院，山西 太原０３００２４）

摘要：　建立一维等面积两相喷射器热力学模型，改进传统的二级压缩系统，提出一种喷射器增压的二级压缩

制冷系统．以Ｒ１２３４ｙｆ为制冷剂，采用能量分析模型，研究不同设计工况下喷射器的性能．结果表明：当蒸发温

度升高时，系统的性能系数（ＣＯＰ）和喷射系数增大，喷射器升压比减小；当冷凝温度升高时，ＣＯＰ和喷射系数

减小，喷射器升压比增大；当蒸发温度为０℃，冷凝温度为５０℃时，ＣＯＰ随着中间温度的升高先增大后减小，

且存在一个最优中间温度，系统性能提高率可达１０％以上．

关键词：　两相喷射器；二级压缩；制冷系统；热力学模型

中图分类号：　ＴＫ５１９ 文献标志码：　Ａ　　　文章编号：　１０００?５０１３（２０２０）０１?００６０?０７

犃狀犪犾狔狊犻狊狅狀犘犲狉犳狅狉犿犪狀犮犲狅犳犜狑狅?犛狋犪犵犲犆狅犿狆狉犲狊狊犻狅狀犚犲犳狉犻犵犲狉犪狋犻狅狀

犛狔狊狋犲犿犘狉犲狊狊狌狉犻狕犲犱犠犻狋犺犜狑狅?犘犺犪狊犲犈犼犲犮狋狅狉

ＬＩＵ Ｗａｎｌｉｎ，ＨＵＡＮＧＸｉａｏｚｈｉ，ＬＩＦｅｎｇｌｅｉ

（ＣｏｌｌｅｇｅｏｆＥｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌＳｃｉｅｎｃｅａｎｄＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＴａｉｙｕａｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｔａｉｙｕａｎ０３００２４，Ｃｈｉｎａ）

犃犫狊狋狉犪犮狋：　Ａｏｎｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎｃｏｎｓｔａｎｔａｒｅａｍｉｘｉｎｇｔｗｏｐｈａｓｅｅｊｅｃｔｏｒｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｗａｓｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ，

ａｎｄａｔｙｐｅｏｆｔｗｏｓｔａｇｅｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍｐｒｅｓｓｕｒｉｚｅｄｗｉｔｈｅｊｅｃｔｏｒｗａｓｐｒｏｐｏｓｅｄｔｏｉｍｐｒｏｖｅｄ

ｔｈｅｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｔｗｏｓｔａｇｅｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ．ＵｓｉｎｇＲ１２３４ｙｆａｓｔｈｅｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ，ａｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃ

ｍｏｄｅｌｗａｓｕｓｅｄｔｏｓｔｕｄｙｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｔｈｅｅｊｅｃｔｏｒｉｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄｅｓｉｇｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔ

ｗｉｔｈｔｈｅｉｎｃｒｅａｓｅｏｆｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ，ｔｈｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ（ＣＯＰ）ａｎｄｔｈｅｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔｒａｔｉｏ

ｂｏｔｈｉｎｃｒｅａｓｅ，ｗｈｉｌｅｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｌｉｆｔｒａｔｉｏｏｆｔｈｅｅｊｅｃｔｏｒｄｅｃｒｅａｓｅｓ．Ｗｈｅｎｔｈｅｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｉｎｃｒｅａ

ｓｅｓ，ＣＯＰａｎｄｔｈｅｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔｒａｔｉｏｄｅｃｒｅａｓｅ，ａｎｄｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｌｉｆｔｒａｔｉｏｏｆｔｈｅｅｊｅｃｔｏｒｉｎｃｒｅａｓｅｓ．Ｗｈｅｎｔｈｅｅ

ｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅａｎｄｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅａｒｅ０℃ａｎｄ５０℃，ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ，ｔｈｅＣＯＰｉｎｃｒｅａｓｅｓｆｉｒｓｔ

ａｎｄｔｈｅｎｄｒｏｐｓｄｏｗｎｗｉｔｈｔｈｅｉｎｃｒｅａｓｅｏｆｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ．Ｉｎａｄｄｉｔｉｏｎ，ｔｈｅｒｅｅｘｉｓｔｓａｎｏｐｔｉｍａｌｉｎｔｅｒ

ｍｅｄｉａｔｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ，ａｎｄｔｈｅｓｙｓｔｅｍｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｒａｔｅｃａｎｒｅａｃｈｕｐｔｏｍｏｒｅｔｈａｎ１０％．

犓犲狔狑狅狉犱狊：　ｔｗｏ?ｐｈａｓｅｅｊｅｃｔｏｒ；ｔｗｏ?ｓｔａｇｅｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ；ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ；ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌ

随着科技的进步，人们对建筑舒适性的要求日益增长．在能源日益紧缺的现状下，发展制冷空调节

能技术十分重要．Ｋｏｒｎｈａｕｓｅｒ
［１］提出一种蒸气压缩喷射制冷循环系统，用喷射器代替节流阀回收一部分

膨胀功．喷射器是压缩喷射制冷循环中的关键部件．Ｋｅｅｎａｎ
［２］将喷射器模型分为等压混合模型和等面
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积混合模型．Ｈｕａｎｇ等
［３］以Ｒ１４１ｂ为制冷剂，建立一维气气等压混合喷射器热力学模型，认为一次流体

在喷嘴喉部达到壅塞，并进行验证．朱高强
［４］分别计算文献［５７］提出的３种两相流声速模型，选取与实

验结果最为吻合的声速模型，并运用于喷射器的模拟中．Ｌｉ等
［８］建立气液等面积混合两相喷射器的设

计模型．王菲等
［９］考虑喷射器混合室内产生凝结激波的现象，并提出激波的判断和控制方程．在温度较

低的环境中，研究者常采用二级压缩制冷系统降低压缩机的压比，避免压缩机排气温度过高而导致系统

运行不稳定．Ｘｕ等
［１０］研究发现，与单级压缩系统相比，二级压缩系统的制冷量和性能系数（ＣＯＰ）都相

应地增加１０％左右．金旭等
［１１］研究二级压缩系统的中间压力对系统性能的影响，发现中间压力升高使

系统的性能系数出现最优值．基于此，本文提出一种喷射器增压的二级压缩系统（ＴＣＲＥ），并建立喷射

器的热力学模型，以Ｒ１２３４ｙｆ为制冷剂，采用模拟分析方法对系统性能进行研究．

１　循环原理

两相喷射器增压的二级压缩制冷系统是在传统的二级压缩系统中利用气液分离器进行中间补气增

焓，从而达到降低压缩机的压比、扩大系统的运行范围、降低功耗、节能减排的目的．在此基础上，引入喷

射器部件，采用喷射器代替节流阀的方法，回收部分膨胀功，大幅减少系统节流过程导致的能量损失，整

体提高了二级压缩制冷系统的效率及低压级压缩机的吸气压力，进一步降低压缩机的功耗．

两相喷射器增压的二级压缩制冷系统，如图１所示．图１中：狆为压力；犺为焓；Δ狆ｐ１为一次流体入口

到喷嘴出口的压力降．由图１（ａ）可知：来自高压级压缩机的气态制冷剂（状态４）经过冷凝器，冷凝为液

态制冷剂（状态５），经过节流阀１，膨胀到与气液分离器１相同的压力（状态６），气液分离器１分离出的

饱和液态制冷剂（状态７）为喷射器的一次流体，进入喷嘴；在喷嘴作用下，制冷剂变为高速、低压的气液

混合状态，引射来自蒸发器出口的气态制冷剂（状态１２），并在喷射器内部进行混合升压，最终形成气液

混合物从扩压室出口流出（状态９），进入气液分离器２；气液分离器２分离出的饱和液态制冷剂（状态

１０）通过节流阀２，变成气液混合物（状态１１）回到蒸发器，被一次流体引射进入喷射器，形成喷射器内制

冷剂的循环气态制冷剂（状态１）进入低压级压缩机，与来自气液分离器１的饱和汽（状态８）混合，在中

间冷却器冷却后（状态３），进入高压级压缩机，增压后进入冷凝器（状态４），完成系统的循环．

（ａ）原理图　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（ｂ）压焓图　

图１　两相喷射器增压的二级压缩制冷系统
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２　热力学模型

２．１　喷射器模型

两相喷射器主要包括喷嘴、吸入室、混合室和扩压室４个部分，其结构示意图，如图２所示．图２中：

一次流体为液体；二次流体为气体；

２．１．１　基本假设　为简化计算，对喷射器做以下５点假设
［１２］：１）在喷射器内，流体的流动为一维稳态

流动；２）一次流体入口、二次流体入口及扩压室出口处的动能忽略不计；３）在喷射器内，制冷剂的压力

损失和热量损失忽略不计；４）喷射器采用等面积混合模型，一次流体与二次流体在喷嘴出口处达到相

同压力，开始混合；５）喷射器的等熵效率保持不变．

１６第１期　　　　　　　　　　　刘琬琳，等：两相喷射器增压的二级压缩制冷系统性能分析
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图２　两相喷射器的结构示意图
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２．１．２　喷嘴入口到喉部的参数　一次流体从喷嘴入口至喉部的流动过程遵循能量守恒定律，通过喉部

的等熵效率ηｔ考虑流体在实际流动过程中的膨胀损失．喷嘴入口到喉部的参数分别为

犺ｐ０ ＝犳（犜ｐ０，狆ｐ０），　　狊ｐ０ ＝犳（犜ｐ０，狆ｐ０），　　犺ｔ，ｓ＝犳（狆ｔ，狊ｐ０），

犺ｔ＝犺ｐ０－ηｔ（犺ｐ０－犺ｔ，ｓ），　　犺ｐ０ ＝犺ｔ＋
狏２ｔ
２

烍

烌

烎
．

（１）

式（１）中：犺ｐ０，犺ｔ分别为一次流体入口、喉部的焓，Ｊ·ｋｇ
－１；犜ｐ０为喷嘴入口温度，Ｋ；犺ｔ，ｓ为一次流体从入

口到喉部等熵膨胀后的焓，Ｊ·ｋｇ
－１；狆ｐ０，狆ｔ分别为一次流体的压力和喉部压力，Ｐａ；狊ｐ０为一次流体入口

的熵，Ｊ·（ｋｇ·Ｋ）
－１；狏ｔ为喉部流体的速度，ｍ·ｓ

－１．

喷嘴将高压的液态制冷剂的压力势能转化成动能，液态制冷剂变成气液混合状态，此时，喷嘴喉部

的流体达到壅塞状态，即达到声速［５］，有

犪２ ＝
１

珋ρ

１

α

ρｖ犪ｖ
２＋
１－α

ρｌ犪ｌ
（ ）２

，　　狏ｔ＝犪ｔ， （２）

则喉部面积犃ｔ为

犃ｔ＝犿ｐ／（ρｔ狏ｔ）． （３）

式（２），（３）中：犪，犪ｔ分别为两相流体、喉部流体的声速，ｍ·ｓ
－１；犪ｖ，犪ｌ分别为流体在气态、液态时的声

速，ｍ·ｓ－１；珋ρ，ρｔ分别为两相流体、喉部流体的密度，ｋｇ·ｍ
－３；ρｖ，ρｌ分别为流体在气态、液态时的密度，

ｋｇ·ｍ
－３；α为孔隙率，％；犿ｐ为一次流体的质量流量，ｋｇ·ｓ

－１．

喷射系数狌ｇｌ是评价喷射器工作性能优劣的重要参数，其计算式为

狌ｇｌ＝犿ｓ／犿ｐ，　　犿ｐ＝犿／（１＋狌ｇｌ），　　犿ｓ＝犿狌ｇｌ／（１＋狌ｇｌ）． （４）

式（４）中：犿，犿ｓ分别为流过喷射器的流体和二次流体的质量流量．

２．１．３　喷嘴出口参数　流体从喷嘴喉部至喷嘴出口可看作等熵过程，遵循质量守恒和能量守恒定律，

可得

狆ｐ１ ＝狆ｐ０－Δ狆ｐ１，　　犺ｐ１ ＝犳（狆ｐ１，狊ｔ），　　ρｐ１ ＝犳（狆ｐ１，狊ｔ），　　犺ｔ＋
狏ｔ
２

２
＝犺ｐ１＋

狏ｐ１
２

２
． （５）

式（５）中：狆ｐ１，犺ｐ１，ρｐ１，狏ｐ１分别为一次流体在喷嘴出口的压力、焓、密度和速度；Δ狆ｐ１为一次流体入口到喷

嘴出口的压力降；狊ｔ为喉部的熵．

喷嘴出口的面积犃ｐ１为

犃ｐ１ ＝
犿ｐ

ρｐ１狏ｐ１
． （６）

２．１．４　吸入室参数　已知二次流体入口温度为犜ｓ０，引入吸入室等熵效率ηｓ＝０．９８
［１２］，以考虑实际流

动过程中的摩擦损失，当一、二次流体到达等面积混合室截面时，压力相等，其流动过程遵循能量守恒定

律．二次流体的相关参数分别为

犺ｓ０ ＝犳（犜ｓ０，狆ｓ０），　　狊ｓ０ ＝犳（犜ｓ０，狆ｓ０），　　犺ｓ１，ｓ＝犳（狆ｓ１，狊ｓ０），

犺ｓ１ ＝犺ｓ０－ηｓ（犺ｓ０－犺ｓ１，ｓ），　　ρｓ１ ＝犳（狆ｓ１，犺ｓ１），　　犺ｓ０ ＝犺ｓ１＋
狏ｓ１

２

２

烍

烌

烎
．

（７）
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式（７）中：犺ｓ１，ｓ为二次流体从入口到吸入室入口等熵膨胀后的焓；犺ｓ０，犜ｓ０，狆ｓ０，狊ｓ０分别为二次流体入口的

焓、温度、压力和熵；犺ｓ１，狆ｓ１，ρｓ１，狏ｓ１分别为二次流体吸入室出口的焓、压力、密度和速度．

吸入室出口面积犃ｓ１为

犃ｓ１ ＝
犿ｓ

ρｓ１狏ｓ１
． （８）

　　一、二次流体在喷嘴出口处混合，则等截面混合室面积犃ｍ 为

犃ｍ ＝犃ｐ１＋犃ｓ１． （９）

２．１．５　混合室参数　一、二次流体混合后进入混合室，混合流体在混合室内的流动遵循动量、能量、质

量守恒定律，可得

狆ｐ１犃ｐ１＋狆ｓ１犃ｓ１＋ｍ（犿ｐ狏ｐ１＋犿ｓ狏ｓ１）＝狆ｍ犃ｍ＋（犿ｐ＋犿ｓ）狏ｍ， （１０）

犿ｐ 犺ｐ１＋
狏２ｐ１（ ）２ ＋犿ｓ 犺ｓ１＋

狏ｓ１
２

（ ）２ ＝ （犿ｐ＋犿ｓ）犺ｍ＋
狏ｍ

２

（ ）２ ， （１１）

犺ｍ ＝犳（狆ｍ，ρｍ）． （１２）

式（１０）～（１２）中：狆ｍ 为混合室出口的压力；ｍ 为混合室内两股流体混合造成的动量损失系数；狏ｍ，犺ｍ，

ρｍ 分别为混合室的流体速度、焓和密度．

２．１．６　激波的判断和控制方程
［９］
　如果混合流体完全混合后的速度超过声速，将产生凝结激波．此时，

流体压力突增，混合流体的声速犪ｍ 可通过式（２）计算得出．流体的流动过程遵循质量、动量、能量守恒定

律，则激波的控制方程为

ρｍ狏ｍ ＝ρｂ狏ｂ，　　ρｍ狏
２
ｍ＋狆ｍ ＝ρｂ狏

２
ｂ＋狆ｂ，

犺ｍ＋
狏ｍ

２

２
＝犺ｂ＋

狏ｂ
２

２
，　　犺ｂ＝犳（狆ｂ，ρｂ）

烍

烌

烎
．

（１３）

式（１３）中：ρｂ，狏ｂ，狆ｂ，犺ｂ为产生激波时的流体密度、速度、压力和焓．

２．１．７　扩压室参数　引入扩压室等熵效率ηｄ＝０．８６
［１３］，以考虑混合流体在扩压室压缩过程中的阻力

损失．在此过程中，流体速度逐渐减小，压力逐渐升高，动能进一步转化为压力势能，由能量守恒定律可

得扩压室出口的相关参数分别为

犺ｄ＝犺ｂ＋
狏ｂ

２

２
，　　犺ｄ，ｓ＝犺ｂ＋ηｄ（犺ｄ－犺ｂ），　　狆ｄ＝犳（犺ｄ，ｓ，狊ｂ），　　狓ｄ＝犳（犺ｄ，ｓ，狊ｂ）． （１４）

式（１４）中：犺ｄ，狆ｄ，狓ｄ分别为扩压室出口的焓、压力和干度；犺ｄ，ｓ为混合流体在扩压室内等熵膨胀后的焓；

狊ｂ为产生激波时的熵．

喷射器出口连接气液分离器，为维持系统的稳定运行，喷射器出口的干度和喷射系数需满足狓ｄ＝

１

１＋狌ｇｌ
．喷射器升压比犚ｌｉｆ为喷射器出口压力与二次流体入口压力的比值，即

犚ｌｉｆ＝狆ｄ／狆ｓ０． （１５）

２．２　系统其他部件模型

２．２．１　蒸发器参数　蒸发器出口的状态参数为

犺１２ ＝犳（犜ｅ，狓＝１），　　犙ｅ＝犿ｓ（犺１２－犺１１）． （１６）

式（１６）中：犜ｅ为蒸发温度；犙ｅ为所需制冷量；狓为干度；犺１１，犺１２分别为状态１１，１２（图１）的焓．

２．２．２　冷凝器参数　冷凝器出口的参数为

犺５ ＝犳（犜ｃ，狓＝０），　　犙ｃ＝ （犿ｐ＋犿ｓ）（犺４－犺５）． （１７）

式（１７）中：犜ｃ为冷凝温度；犙ｃ为换热量；犺４，犺５ 分别为状态４，５（图１）的焓．

２．２．３　节流阀参数　给定中间温度犜ｎ，可计算出节流阀１的出口参数犜６＝犜ｎ，犺６＝犺５，狆６＝犳（犜６，

犺６），狓６＝犳（犜６，犺６）；节流阀２的出口参数犺１１＝犺１０．

２．２．４　气液分离器参数　气液分离器将气液两相制冷剂分离为饱和汽态制冷剂和饱和液态制冷剂，气

液分离器１的出口参数犺８＝犳（狆６，狓＝１），犺７＝犳（狆６，狓＝０），状态８，７分别为气液分离器分离出的饱和

汽和饱和液．同理，气液分离器２的出口参数犺１＝犳（狆９，狓＝１），犺１０＝犳（狆９，狓＝０），状态１，１０分别为气

液分离器分离出的饱和汽和饱和液．
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２．２．５　压缩机参数　１）低压级压缩机的参数：犘ｃｏｍ１＝犿ｒ１（犺２－犺１）；犺２＝
犺２，ｓ－犺１

ηｃｏｍ１
＋犺１；ηｃｏｍ１＝０．８７４０－

０．０１３５×
狆２

狆１
；犿ｒ１＝η

ｖ狀犞ｄｉｓ

υ１
；ηｖ＝０．９５９００－０．００６４２×

狆２

狆１
．其中，犘ｃｏｍ１为低压级压缩机的功率；犺１，犺２ 分

别为低压级压缩机的入口和出口的焓；犺２，ｓ为流体在低压级压缩机内等熵膨胀后的焓；狆１，狆２ 分别为低

压级压缩机的入口和出口的压力；犿ｒ１为通过低压级压缩机的质量流量；狀，犞ｄｉｓ分别为压缩机的转速和排

量；υ１ 为压缩机入口处制冷剂的比容；ηｃｏｍ１为低压级压缩机的等熵效率；ηｖ为压缩机的容积效率
［１４］．

２）高压级压缩机参数：犘ｃｏｍ２＝犿ｒ２（犺４－犺３）；犺４＝
犺４，ｓ－犺３

ηｃｏｍ２
＋犺３；ηｃｏｍ２＝０．８７４０－０．０１３５×

狆４

狆３
；犿ｒ２＝

ηｖ狀犞ｄｉｓ

υ２
；ηｖ＝０．９５９００－０．００６４２×

狆４

狆３
．其中，犘ｃｏｍ２为高压级压缩机的功率；犺４，犺３ 分别为高压级压缩机

的入口和出口的焓；犺４，ｓ为流体在高压级压缩机内等熵膨胀后的焓；狆４，狆３ 分别为高压级压缩机的入口

和出口的压力；ηｃｏｍ２为高压级压缩机的等熵效率；犿ｒ２为通过高压级压缩机的质量流量．

２．２．６　中间混合的参数　进入高压级压缩机的流体的质量流量犿ｒ２为流经低压级压缩机的流量与来

自气液分离器１的饱和汽质量流量之和，混合后使来自低压级压缩机的排气温度冷却至与中间冷却器

相同的温度，根据热平衡，有犿ｒ１犺２＋犿ｒ２犺８＝（犿ｒ１＋犿ｒ２）犺３．

２．３　系统性能计算模型

系统的性能系数ＣＯＰ、系统相对于传统二级压缩系统的性能系数提高率δＣＯＰ，以及系统总功率犘ｃｏｍ

分别为

ＣＯＰ＝
犙ｅ

犘ｃｏｍ１＋犘ｃｏｍ２
，　　δＣＯＰ＝

ＣＯＰ－ＣＯＰ′
ＣＯＰ′

×１００％，　　犘ｃｏｍ ＝犘ｃｏｍ１＋犘ｃｏｍ２． （１８）

式（１８）中：ＣＯＰ′为传统二级压缩系统（ＴＣＲＳ）的性能系数
［１５］．

３　结果与分析

３．１　中间温度对系统性能的影响

在二级压缩系统中，中间压力对系统性能具有明显的影响．制冷系数最大时的中间压力为最优中间

压力，其对应的温度为最优中间温度．为方便叙述，蒸发温度、冷凝温度、中间温度均采用摄氏温度．

当蒸发温度狋ｅ为０℃，冷凝温度狋ｃ分别为４５，５０，５５℃时，中间温度狋ｎ对喷射器增压的二级压缩系

统性能系数的影响，如图３所示．由图３可知：随着中间温度的升高，ＣＯＰ先增大后减小；存在最优中间

温度，分别为２５，３０，３５℃．这是因为随着中间温度的升高，开始时，喷射器一次流体入口的压力变大，喷

射器升压比变大，使压缩机的压比减小，压缩机功率减小，系统性能提高；随着中间温度继续升高，喷射

器升压比增长缓慢，低压级压缩机的压比持续增加，功率增大，系统性能系数下降．

当蒸发温度为０℃，冷凝温度为５０℃时，系统的ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着中间温度的变化情况，如图４

所示．由图４可知：当中间温度从１５℃升高到４０℃时，ＣＯＰ，ＣＯＰ′先增大后减小；ＣＯＰ从３．７０增加到

４．１１，又减小到３．９７，最优中间温度为３０℃；ＣＯＰ′从３．５７增加到３．７９，又减小到３．３９，最优中间温度

　图３　不同冷凝温度下ＣＯＰ随着中间温度的变化情况　　图４　ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着中间温度的变化情况

Ｆｉｇ．３　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰｗｉｔｈｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　Ｆｉｇ．４　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰ，ＣＯＰ′ａｎｄδＣＯＰ　

　　ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｔａｔｕｒｅｓ　　　　　　　　　 ｗｉｔｈｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　
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为２５℃；ＣＯＰ′减小的程度比ＣＯＰ大，ＣＯＰ始终大于ＣＯＰ′；δＣＯＰ从３．６４％升高到１７．１０％．这是因为随

着中间温度的升高，ＴＣＲＥ和ＴＣＲＳ系统的低压级压缩机的压比都持续增加，但ＴＣＲＥ系统中的喷射

器也具有增压作用，因此，低压级压缩机升压比增大的程度小于ＴＣＲＳ系统，压缩机功率较小，系统的

性能系数提高率变大．由此可见，喷射器增压的二级压缩系统的经济性更优．

３．２　蒸发温度对系统性能的影响

当冷凝温度为５０℃时，ＣＯＰ，喷射系数狌ｇｌ和喷射器升压比犚ｌｉｆ随着蒸发温度的变化情况，如图５所

示．由图５可知：当蒸发温度从－１５℃升高到１０℃时，ＣＯＰ从２．８５升高到５．４３，喷射系数从０．７１升高

到０．８２，升压比从１．１２下降到１．０４．这是因为随着蒸发温度的升高，喷射器入口的二次流体的温度升

高，二次流体的压力与流量增大．因此，喷射系数增加，升压比减小，蒸发器的制冷量变大，ＣＯＰ也变大．

当冷凝温度为５０℃时，ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着蒸发温度的变化情况，如图６所示．由图６可知：随着

蒸发温度从－１５℃升高到１０℃，ＣＯＰ，ＣＯＰ′逐渐增大，且ＣＯＰ始终大于ＣＯＰ′，而δＣＯＰ从９．４６％下降

到７．３１％．这是因为当冷凝温度一定时，蒸发温度越高，两者温差越小，喷射器回收的膨胀功越小，δＣＯＰ

就越小．

图５　ＣＯＰ，喷射系数，升压比随着蒸发温度的变化情况　　图６　ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着蒸发温度的变化情况　

Ｆｉｇ．５　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰ，ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔｒａｔｉｏａｎｄ　　　　　　Ｆｉｇ．６　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰ，ＣＯＰ′ａｎｄ　　

　ｐｒｅｓｓｕｒｅｌｉｆｔｒａｔｉｏｗｉｔｈｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　　　　　δＣＯＰｗｉｔｈｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　

３．３　冷凝温度对系统性能的影响

当蒸发温度为０℃时，ＣＯＰ，喷射系数狌ｇｌ及喷射器升压比犚ｌｉｆ随着冷凝温度的变化情况，如图７所

示．由图７可知：当冷凝温度从３５℃升高到６０℃时，系统ＣＯＰ从６．１４下降到３．２６，喷射系数从０．８５

下降到０．６９，升压比从１．０３升高到１．１３．这是因为随着冷凝温度的增加，一次流体的动能与质量流量

也增加，喷射系数减小，一次流体入口压力变大，升压比随之变大，由于冷凝器与蒸发器的压差增大，压

缩机压比变大，功率增加，所以系统性能系数减小．

当蒸发温度为０℃时，ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着冷凝温度的变化情况，如图８所示．由图８可知：当冷凝

温度从３５℃升高到６０℃时，ＣＯＰ与ＣＯＰ′都逐渐减小，ＣＯＰ′减小的程度比ＣＯＰ大，δＣＯＰ从３．０２％升高

到１０．６３％．这是因为当蒸发温度一定时，随着冷凝温度的升高，喷射器升压比变大，压缩机的功率减

小，相较于传统的二级压缩系统，ＴＣＲＥ系统性能系数的优势更为明显．

　图７　ＣＯＰ，喷射系数，升压比随着冷凝温度的变化情况　　　 图８　ＣＯＰ，ＣＯＰ′，δＣＯＰ随着冷凝温度的变化情况

Ｆｉｇ．７　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰ，ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔｒａｔｉｏａｎｄ　　　　 　　　Ｆｉｇ．８　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰ，ＣＯＰ′ａｎｄ

　ｐｒｅｓｓｕｒｅｌｉｆｔｒａｔｉｏｗｉｔｈｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　　　　　　δＣＯＰｗｉｔｈｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　
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４　结论

提出喷射器增压的二级压缩制冷系统，建立系统热力学模型，分析中间温度、蒸发温度和冷凝温度

对系统性能的影响，以及相对于传统二级压缩系统性能系数的提高率，得出以下３点结论．

１）当蒸发温度升高时，系统ＣＯＰ和喷射系数均增大，喷射器升压比减小；当冷凝温度升高时，系统

ＣＯＰ和喷射系数均减小，喷射器升压比增大．

２）当冷凝温度为５０℃，蒸发温度为０℃，中间温度为１５～４５℃时，系统ＣＯＰ先增大后减小，最优

中间温度为３０℃．

３）当冷凝温度为３５～６０℃，蒸发温度为－１５～１０℃时，喷射器增压的二级压缩系统性能始终优

于传统二级压缩系统．当冷凝温度与蒸发温度的温差较大时，采用喷射器增压的二级压缩系统的性能提

升作用更为明显，提高率最高可达１０．６３％．
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