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摘要：为降低采用Ｒ３２工质的涡旋制冷压缩机在高温、高压比下的排气温度并提高其性能，建立了

湿压缩模拟的压缩过程模型，结合两相泄漏模型和传热模型，对其在不同吸气工况下的工作过程进

行了数值模拟。该模型以内能为求解参数，可自动判断流态，统一了两相和过热模型，将控制方程

从５个降低到２个，简化了编程和求解。结果表明两相和过热工质的压缩特性明显不同，压缩过程

中工质的最高温度高于排气温度。在吸气干度≥０．９６时，两相工质在压缩过程前已变为过热，不

会产生液击。随吸气名义干度的降低，存在最大制冷量和制冷系数（ＣＯＰ），分别位于吸气干度

０．９７和１．０处，相对吸气温度为３５℃时，分别提高了４．２％和２．６％。该模型为预测和优化采用湿

压缩的涡旋压缩机提供了一种有效手段。
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制冷压缩机由于体积小、效率高而被广泛应用于制

冷系统中。采用新型环保制冷剂Ｒ３２的涡旋压缩

机在高压比、高环境温度工作时会出现因排气温度

过高，而导致压缩机停机甚至损坏［１］。而湿压缩是

降低压缩机排气温度的一种有效措施。湿压缩时，

压缩机吸入含有液体的制冷剂，使吸气温度降低，压

缩比功降低，从而降低了排气温度，提高了制冷系统

性能和压缩机在高压比、高温环境下的工作可靠性。

目前对于湿压缩的实验研究成果较多，韩磊对

滚动转子压缩制冷系统在变干度工况下的实验研究

认为在“０”过热度附近时，制冷系统的制冷量和

ＣＯＰ最高［２］。而杨丽辉［３］通过实验研究认为当吸

气干度为０．９５～０．９８时，滚动转子制冷系统的

ＣＯＰ和制冷量最大。矢岛龙三郎［１］为了解决新型

环保制冷剂Ｒ３２制冷系统排气温度超高的问题，认

为吸气干度为０．９３时，压缩机的排气温度可以降低

到安全线以下。郑波［４］通过实验研究了湿压缩对

Ｒ３２系统性能的影响，认为湿压缩可以有效降低压

缩机的排气温度，从而保证了压缩机的可靠运行。

但实验研究结果缺乏通用性，研究成本较高，而因湿

压缩涉及到两相流动的问题，对其进行的理论模拟

研究较少。Ｄｕｔａ［５］针对湿压缩开发了液滴、均相混

合和液击等３种模型，并对活塞压缩机湿压缩工况

进行了实验研究，结果表明，在大喷液量下，液击模

型的预测较为准确，而在小喷液量下，均相模型和液

滴模型的预测结果和实验值吻合较好。Ｄｕｔｔａ和

Ｗａｎｇ对涡旋制冷压缩机中间喷液进行了模拟分

析，分别给出了气液两相的控制方程，但因喷液点位

于压缩过程的中部，喷液量较小，喷入压缩机中的两

相工质瞬间蒸发，不涉及湿压缩过程［６７］。对于吸气

含液的涡旋压缩机，工质在吸气过程及部分压缩过

程处于两相状态，须建立湿压缩模型才能准确预测

其工作状况。

本文利用物性计算程序［８］，开发了以内能为求

解参数的涡旋压缩机湿压缩模型，研究不同吸气名

义干度下，压缩腔内各项参数的变化规律，并分析了

吸气名义干度对压缩机性能的影响。

１　理论模型

涡旋压缩机的模拟模型由控制方程、几何、换热

和泄漏模型组成。本文采用的涡旋制冷压缩机为全

封闭高压腔结构，如图１所示。制冷剂从吸气口吸

入，不冷却电机而直接进入吸气腔，经压缩后，从静

盘顶部排气孔流出工作腔，环绕静盘、动盘和支架后

从排气口排出。同时图１给出了一对工作腔的横截

面图，可以看到所采用的型线、基圆的位置及型线头

部截断的位置，型线的参数见表１。

本文计算了不同吸气名义干度狓ｎ 下涡旋压缩

机的压缩过程和性能参数。名义干度［３］定义如下：

狓ａ＝ （犺－犺ｌ）／（犺ｇ－犺ｌ） （１）

式中，犺、犺ｌ和犺ｇ 分别代表当前比焓、饱和液体比焓

和饱和气体比焓。

两相状态下，名义干度等同于干度。吸气名义

干度的取值如表１所示，从过热到两相，共１３个

工况。

图１　涡旋压缩机模型结构

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｍｏｄｅｌ
　

表１　模拟压缩机型线及工况参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｃｒｏｌｌｐｒｏｆｉｌｅａｎｄｏｐｅｒａｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

型线参数 描述 工况参数 描述

理论容积／ｍＬ ９７．１ 制冷工质 Ｒ３２

基圆直径／ｍｍ ５．２ 蒸发压力／ｋＰａ １０１７．７（７．２℃）

涡圈厚度／ｍｍ ３．６ 冷凝压力／ｋＰａ ３４７２．７（５４．４℃）

回转半径／ｍｍ ４．５ 过冷温度／℃ ４６．１

涡圈高度／ｍｍ ４０

涡圈中心线

终点展角／ｒａｄ
２１．３６

截断修正角／ｒａｄ １．２５

吸气温度／℃
（狓ｎ）

３５（１．１１），３０（１．０９），

２５（１．０７），２０（１．０５），

１５（１．０３），１０（１．０１），

７．２（１．０，０．９９，０．９８，

０．９７，０．９６，０．９５，

０．９４）

静盘直径／ｍｍ １４０ 转速／（ｒ／ｍｉｎ） ２８８０

内容积比 ２．８
理论排量／

（ｍ３／ｈ）
１６．７８

　　因模型采用均匀模型处理两相状态，该模型要

求工质的干度不能太低，最低干度取为０．９４。蒸发

压力和冷凝压力按照行业标准设定［９］，在模拟时保

持不变。

１１　控制方程

涡旋压缩机湿压缩过程是气液两相压缩，选一

对工作腔为控制容积，为简化模型，需进行以下

３８２　孙帅辉，等：变吸气工况Ｒ３２涡旋压缩机湿压缩过程模拟研究　



假设［７］。

１）忽略油的影响；

２）控制容积内的工质为均匀状态，外界对控制

容积的泄漏和换热都瞬时均匀地传入控制容积内；

３）两相流动时，认为液滴被气相包围，控制容

积壁面只和气相发生换热，液相通过和气相的换热

而蒸发。

根据开口系的能量和质量方程，忽略动能和势

能的影响，得到控制容积内制冷剂的能量和质量微

分方程为：
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＋
犺ｉ∑犿ｉ
ω

＋
犺ｏ∑犿ｏ
ω

－

　　狌 ∑犿ｉ
ω

＋∑
犿ｏ烄

烆

烌

烎ω
－
狆ｄ犞ｃ
ｄ ］
θ

ｄ犿
ｄθ
＝∑

犿ｉ

ω
＋∑

犿ｏ

烅

烄

烆 ω

（２）

　　方程组（２）中狌、犿和狆分别为控制容积内工质

的内能、质量和压力；犺ｉ、犺ｏ 分别为流入和流出控制

容积工质的焓值；犞ｃ 为控制容积的体积；ω、θ分别为

主轴的角速度和回转角；犙 为控制容积内工质和壁

面的换热量，本文定义工质吸热时其为正，工质放热

时其为负；犿ｉ和犿ｏ 分别代表泄漏入和泄漏出控制

容积的质量流量。模型以狌为求解对象，其对于气

液两相都适用，求解时可根据内能参数自动判断流

态，以调用相应的泄漏与传热模型，统一了两相和过

热模型，将方程个数从５个降低到２个，简化了编程

和求解。该方程组还需附加其它方程才能求解，工

作腔内状态参数的确定需要附加物性方程，干度狓

（狌，狏），温度犜（狌，狏）和压力狆（狌，狏），其中狏为比容。

物性方程可通过调用Ｒｅｆｐｒｏｐ
［８］的物性计算程序求

解。式中含有泄漏量和换热量的项，需补充泄漏和

换热模型。另外，式（２）还存在工作腔容积随转角变

化的导数，该导数必须根据型线参数对压缩机的容

积变化进行推导获得，推导过程和结果目前已经比

较成熟，可以参考文献［１０］。

１２　泄漏模型

根据高压侧工质的状态，控制容积流体的泄漏

可以分为单相泄漏和两相泄漏，单相泄漏量的计算

请参考文献［１１］。两相泄漏量可以采用文献［１２］给

出的泄漏方程计算：

犿ｌ＝犆ｄ ｛犃 ［２狓 κ
κ－１

狆ｕ狏ｕｇ １－
狆ｄ

狆（ ）
ｕ

κ－１

（ ）κ

＋

（１－狓）（狆狌－狆ｄ）狏 ］｝ｄｌ

０．５

［狓狏ｄｇ＋（１－狓）狏ｄｌ］

（３）

式中犆ｄ 为流量系数；犃 为泄漏面积；κ为工质的绝

热系数；狆ｕ、狏ｕｇ为泄漏通道上游的压力和气相比容；

狆ｄ、狏ｄｇ和狏ｄｌ为泄漏通道下游的压力、气相比容和液

相比容。在两相流体泄漏过程中，存在临界压力，此

时泄漏工质的流速达到当地音速，泄漏量保持不变。

根据文献［１３］提供的音速公式可以得到冻结音速

犪ｔｐ。在实际计算中，先根据音速公式逐步迭代出临

界压力狆ｃｒ。当狆ｄ 小于狆ｃｒ时，泄漏量为：

犿ｌ＝犆ｄ犃
犪ｔｐ

狓狏ｄｇ＋（１－狓）狏ｄｌ
（４）

１３　换热模型

传统换热计算中多忽略换热而采用绝热模型。但

当吸气为两相时，工质和压缩腔的换热量较大，只有建

立换热模型计算换热，才能保证数学模型的准确性。

图２是控制容积中一个工作腔的简化模型。结

合图１工作腔示意图和整机结构示意图，可知工作

腔由四个面组成，面１和面４分别是静盘和动盘的

盘面，其内侧为制冷剂，外侧为高温排气，计算换热

时需要计算制冷剂侧和排气侧的换热系数。面２为

静盘涡圈壁面，面３为动盘涡圈壁面，其内侧为制冷

剂，一般给出制冷剂侧的换热系数和壁面温度。

图２　工作腔的简化模型

Ｆｉｇ．２　Ｓｋｅｔｃｈｍｏｄｅｌｏｆｏｎｅｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒ
　

表２给出了４个面的边界条件，其中制冷剂的

温度犜ｒｅ通过程序计算得出。面１和面４其排气侧的

温度犜ｄｉｓ 由迭代获得，面２和面３为涡圈壁面，其温

度假设为沿渐开线线性分布［１１］，该分布已被实验验

证［１４］。根据线性假设，动静涡圈壁面任一转角的温

度犜ｏｓｗ 和犜ｓｗ 可以使用吸排气温度计算得出［１１］。

表２　边界条件

Ｔａｂ．２　Ｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒ

边界　 制冷剂侧　　 排气侧　　

静盘盘面１ 犜ｒｅ，犺ｒｅ 犜ｄｉｓ，犺ｄｉｓ

动盘涡圈面２ 犜ｒｅ，犺ｒｅ，犜ｏｓｗ —

静盘涡圈面３ 犜ｒｅ，犺ｒｅ，犜ｓｗ —

动盘盘面４ 犜ｒｅ，犺ｒｅ 犜ｄｉｓ，犺ｄｉｓ
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表２中制冷剂侧的换热系数犺ｒｅ多采用螺旋管

的换热系数来近似计算［１０］。最近，Ｊａｎｇ
［１４］根据实验

结果拟合出一个基于螺旋管换热的换热关联式，利

用此关联式计算的排气温度与实验值较为吻合，因

此本文采用该关联式计算制冷剂侧的换热系数：

犺ｒｅ＝０．０２３
λｒｅ
犇ｈ
犚犲４

／５
ｒｅ犘狉

１／３
ｒｅ １＋３．５

犇ｈ
犚（ ）
ｃ

｛

×

１＋８．４８［１－ｅｘｐ（－５．３５犛狋ｒｅ ｝）］ （５）

式中，λｒｅ为制冷剂的导热系数；犚犲ｒｅ、犘狉ｒｅ和犛狋ｒｅ为制

冷剂流体的雷诺数、普朗特数和斯特劳哈尔数；犇ｈ、

犚ｃ 分别为工作腔的当量直径和平均曲率半径。为

补偿两相状态下换热的增强量，在两相换热系数中

加入与干度有关的修正系数犆（狇），其值随干度的下

降而升高。

面１和面４排气侧的换热系数犺ｄｉｓ按照平板对

流的换热系数来计算［１５］。

根据边界条件、换热面积以及制冷剂的温度，可

以计算出方程（２）所需的换热量犙。

２　模型求解

由式（２）可知，该模型为非稳态模型，其参数随

着压缩机转角变化。模型求解以一对工作腔为研究

对象，在一个周期内，随着压缩机转角θ不断增大，

该工作腔依次经历吸气、压缩和排气过程。吸气开

始时转角定义为０，排气结束后转角为在整个过程

中主轴旋转的角度。微分方程组（２）是初值问题，本

文采用四阶ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法对该模型进行求解［１６］。

模型的初值采用理想等熵过程（无泄漏、无换热、无

流动损失）根据进出口条件进行计算。主要求解参

数为内能狌，然后使用物性模型求解压力、温度和干

度。计算从θ＝０开始，设定ｄθ为步长，排气完全结

束时θ＝θ，并构成一个周期。毎计算一个周期（吸

气开始至排气结束）后，计算两次迭代结果间最大的

内能误差犲和压力误差犲狆，直至满足要求，判定为收

敛，详细流程见图３。

通过模型求解，可得各个转角下控制容积内的

状态参数，同时可计算得到该压缩机的指示功率、容

积效率、指示效率、制冷量和ＣＯＰ。

３　结果分析与讨论

３１　湿压缩过程分析

图４给出３个工况的狆犞 图曲线。名义吸气

干度狓ｎ 越低，其狆犞 图包含的面积越大，其原因是

低吸气干度下，吸气量增大，导致压缩后期的压力上

升较快，因此其狆犞 曲线位于最外侧。而在压缩开

始阶段，低吸气干度的狆犞 曲线处于最内侧，是由

于两相工质吸收了较多的热量，压力上升较慢。

图３　模型求解流程图

Ｆｉｇ．３　Ｆｌｏｗｄｉａｇｒａｍｏｆｍｏｄｅｌｓｏｌｕｔｉｏｎ
　

图４　压缩过程的狆犞 图

Ｆｉｇ．４　狆犞ｄｉａｇｒａｍｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｐｒｏｃｅｓｓ
　

图５给出不同狓ｎ 下，内能随转角的变化曲线。

小转角下，内能先升高后下降，是因为此时吸气腔容

积较小，制冷剂质量极小，模型求解出现振荡。随转

角增大，工质的内能趋于正常，然后随转角上升不断

增大，在排气开始后达到最大值。当排气孔完全打

开时，排气腔内的气体开始膨胀，向外界做功，同时

向外界传热，其内能逐渐降低。由计算可知，较高名
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义干度进气条件下，压缩过程中内能增加量较大，导

致其压缩比功较大。

图５　压缩腔内工质内能随转角的变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｉｎｔｅｒｎａｌｅｎｅｒｇｙａｎｄｃｒａｎｋ

ａｎｇｌｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

图６给出不同狓ｎ 下，温度随转角的变化曲线。

温度是内能的外在体现，所以在过热吸气状态下，温

度和内能曲线相似。当狓ｎ＜０．９８时，吸气温度为饱

和温度，并且保持不变。当吸气温度为３５℃时，工

质的最高温度达到１４８℃，此时，压缩机难以正常工

作。说明采用Ｒ３２工质的压缩机不适于在高吸气

温度下工作。随狓ｎ 的降低，工质最高温度也降低，

在过热区，狓ｎ 毎降低０．０２，最高温度降低６℃，进入

两相区后最高温度降低的幅度越来越小，因此须控

制狓ｎ 以满足运行要求。

图６　压缩腔内工质温度随转角的变化曲线

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅａｎｄｃｒａｎｋ

ａｎｇｌｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

图７给出了狓ｎ≤１时，名义干度随转角的变化

曲线。图中标出名义干度为１的横线，以及吸气结

束转角６．２８（３６０°）的竖线。当狓ｎ＝１时，工质受到

吸气腔的加热产生轻微的过热。随狓ｎ 的降低，工质

变为过热的转角不断增大。当狓ｎ＞０．９６时，工质在

吸气过程结束前已变为过热，不会出现液击。当

狓ｎ＝０．９４时，吸气过程结束后，工质仍然处于两相状

态，此时，液相制冷剂可以冷却压缩过程，从而降低

压缩比功。

图７　名义干度随转角的变化曲线

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙａｎｄｃｒａｎｋ

ａｎｇｌｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

图８给出不同吸气条件下换热量随转角的变化

曲线。高压腔压缩机的动静盘在排气的加热下温度

较高，在吸气过程和前期压缩过程，工质因温度低于

壁面而吸热，在压缩过程后期和排气过程工质因温

度较高而放热。因此在各个狓ｎ 下，均存在不同程度

的吸气过热现象，而吸气过热会降低吸气量和容积

效率。如图所示，在吸气结束前，换热量达到最大

值，此时，换热面积达到最大值，之后随着工质温度

的升高和换热面积的减小，换热量不断下降。当狓ｎ

较低时，换热系数和换热温差都较大，对应的换热量

也较大，这将造成低吸气干度下的冷量损失较大，降

低了制冷量和ＣＯＰ。

图８　换热量对转角的变化曲线

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｒａｔｅａｎｄｃｒａｎｋ

ａｎｇｌｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

３２　湿压缩性能分析

图９给出吸气温度和吸气名义干度狓ｎ 的对应

关系，同时给出了排气温度随狓ｎ 的变化曲线。当吸

气温度为３５℃（１．１１）时，最高排气温度达１３５℃，

结合图６可知最高工质温度要高于排气温度１３℃。

排气温度随狓ｎ 的下降而下降，两相区和过热区排气

温度下降的速率是不同的，一方面是由于Ｒ３２等熵

排气温度的变化具有这种特征，另一方面是由于两

相区的换热系数较过热区大，使其排气温度下降的

速率变慢。
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图９　吸气和排气温度随吸气名义干度的变化

Ｆｉｇ．９　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｓｕｃｔｉｏｎａｎｄｄｉｓｃｈａｒｇｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｗｉｔｈ

ｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

如图１０所示，随着狓ｎ 的降低（吸气比容降低）

理想质量流量上升。容积效率随着狓ｎ 的下降而上

升，在过热区变化平缓，进入两相区后，容积效率有

明显的提高。容积效率的变化主要受到吸气过热、

泄漏以及总吸气质量的影响。由图８可知，两相吸

气换热量要大于过热吸气，但由于较高的转速，两者

在吸气过程中交换的能量的差异并不大。并且在进

入两相区后，工质吸收同样的热量，其比容的变化相

对于过热状态变化要小，因此两相吸气过热没有使

容积效率出现大幅度的下降。另外，由于含液，两相

区泄漏量也较过热区小，对应于较大的理想吸气质

量，两相区的容积效率呈现上升的趋势。整体的质

量流量也随着容积效率的上升和吸气比容的降低而

增大。

图１０　质量流量和容积效率随吸气名义干度的变化

Ｆｉｇ．１０　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｍａｓｓｆｌｏｗｒａｔｅａｎｄｖｏｌｕｍｅｔｒｉｃｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

ｗｉｔｈｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

图１１给出了指示功率和指示效率随吸气名义

干度狓ｎ 的变化曲线。根据Ｒ３２的狆犺图，可知随

吸气比焓的降低，理想等熵比功不断下降。在图１１

中，理想功率随着狓ｎ 的下降而下降，说明等熵比功

降低的比例大于质量流量增加的比例。实际功率随

狓ｎ 的下降而上升，一方面是由于质量流量的增加，

另一方面是因为换热的影响。由于两相状态吸气，

工质在整个压缩过程中换热量为正值，导致其比功

增加，指示功增大。换热导致实际指示功率和理想

指示功率的趋势相反，指示效率随狓ｎ 降低在两相区

降低更为明显。

图１１　指示功率和指示效率随吸气名义干度的变化

Ｆｉｇ．１１　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｉｎｄｉｃａｔｅｄｐｏｗｅｒａｎｄｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

ｗｉｔｈｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

由图９～１１可知两相状态下性能参数的变化趋

势和过热状态下有明显的不同，原因在于两相工质

其泄漏、换热特性、吸热后比容变化的特性与过热工

质有明显不同。

图１２　制冷量和ＣＯＰ随吸气名义干度的变化

Ｆｉｇ．１２　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆｃｏｏｌｉｎｇｃａｐａｃｉｔｙａｎｄＣＯＰ

ｗｉｔｈｓｕｃｔｉｏｎｎａｍｅｄｑｕａｌｉｔｙ
　

如图１２所示，制冷量随狓ｎ 的降低先升高后降

低，在０．９７处达到最大值，相对于狓ｎ 为１．１１（３５℃）

时，制冷量提高了４．２％。由于狓ｎ 的降低，吸气质

量流量增大，但其制冷焓差减小，使制冷量存在最大

值。因制冷量存在最大值，而指示功率随着狓ｎ 的降

低而升高，那么ＣＯＰ必然出现最大值。图中给出

ＣＯＰ最大值出现在干度为１时，相对于吸气温度为

３５℃时，ＣＯＰ提高了２．６％。此时过热度为０，处于

过热状态和两相状态的转折点。由图８的分析可

知，当吸气为两相时，工质将吸收更多的热量，导致

低干度下冷量损失较多，使制冷量和ＣＯＰ降低。因

此ＣＯＰ的最大值应位于０过热度附近，具体位置受

到工质、传热和泄漏条件的影响。

７８２　孙帅辉，等：变吸气工况Ｒ３２涡旋压缩机湿压缩过程模拟研究　



４　结　论

１）两相工质和过热工质的压缩特性不同，其性

能参数随吸气名义干度的变化趋势与过热工质相比

有显著的不同。

２）以Ｒ３２为工质的涡旋压缩机，在吸气温度为

３５℃时，其最高工质温度可以达到１５０℃，严重危害

压缩机的稳定运行。采用湿压缩是一种降低排气温

度的有效措施。

３）对于高干度（≥０．９６）的湿压缩过程，在吸气

过程结束前，工质已经变为过热工质，只通过降低吸

气过程的温度和内能来影响压缩过程，不会出现

液击。

４）随着吸气名义干度的降低，指示功增大，指

示效率降低，制冷量和ＣＯＰ先增大后降低，最大制

冷量对应的吸气干度为０．９７，最大ＣＯＰ出现在干

度为１．０处，分别相对吸气温度为３５℃时，提高了

４．２％和２．６％。
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