
第三章　单级蒸气压缩式制冷循环
蒸气压缩式制冷是目前应用最广泛的制冷方法之一， 通常可用来制取 －４０ ℃以上的低温。

蒸气压缩式制冷机结构紧凑， 操作管理方便， 根据使用场合的不同， 可以制成大、 中、 小型制
冷机， 在普通制冷温度范围内具有较高的循环效率。
　　本章主要介绍单级蒸气压缩制冷的理论循环和实际循环。

第一节 单级蒸气压缩式制冷理论循环

　　单级蒸气压缩制冷理论循环是以制冷循环的四大部件为主体， 按理论制冷循环的假设条件
所进行的热力循环。
一、 单级蒸气压缩式制冷理论循环的组成及工作过程

　　单级蒸气压缩式制冷理论机由制冷压缩机、 冷凝器、 节流机构和蒸发器（通常称为制冷四
大部件）组成， 如图 ３ －１ 所示。

图 ３ －１　单级蒸气压缩式制冷系统图
　　单级蒸气压缩式制冷循环的工作过程如下： 压缩机不断地抽吸蒸发器中产生的干饱和蒸
气， 并将其压缩到冷凝压力。 然后制冷剂被送往冷凝器， 在冷凝压力下等压冷却、 冷凝成饱和
液体， 制冷剂冷却和冷凝时放出的热量传给冷却介质（通常是水或空气）。 故与冷凝压力相对应
的冷凝温度一定要高于冷却介质的温度。 冷凝后的制冷剂液体进入膨胀阀或其它节流元件。 当
制冷剂通过膨胀阀时， 压力从冷凝压力降到蒸发压力， 部分液体气化， 剩余液体的温度降至蒸
发温度， 变成蒸发温度下的气液两相状态的制冷剂。 最后离开膨胀阀的制冷剂进入蒸发器， 在
蒸发器中， 蒸发温度低于被冷却物体或流体（环境介质）的温度， 制冷剂在蒸发压力下沸腾，
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吸收环境介质的温度， 实现制冷。 蒸发器出口的制冷剂饱和气体又被吸入压缩机， 开始新一轮
的循环。 以此周而复始， 不断循环。
二、 单级蒸气压缩式制冷理论循环的假设条件及热力状态图

　　单级蒸气压缩式制冷理论循环是简化了的实际制冷循环， 它忽略了制冷机在实际运转中的
一些复杂因素， 将循环加以抽象， 以便于分析几个基本参数对循环的影响。
　　单级蒸气压缩式制冷理论循环是建立在以下一些假设的基础上的：
　　（１） 压缩过程为等熵过程， 即在压缩过程中不存在任何不可逆损失。
　　（２） 制冷剂的冷凝温度 Tｋ等于冷却介质的温度 TＨ， 蒸发温度 T０等于被冷却介质的温度

TＬ， 且冷凝温度和蒸发温度都是定值。 即在冷凝器和蒸发器中， 不考虑制冷剂与高、 低温热源
之间的传热温差。
　　（３） 离开蒸发器、 进入压缩机的制冷剂蒸气为蒸发压力 p０下的干饱和蒸气， 离开冷凝器、
进入节流机构的液体为冷凝压力 pｋ下的饱和液体。 即制冷剂在换热设备中无流动阻力， 无
压降。
　　（４） 制冷剂在管道内流动时， 没有流动阻力损失， 忽略动能变化， 除了蒸发器和冷凝器
内的管子外， 制冷剂与管外介质之间没有热交换。
　　（５） 制冷剂在流过节流机构时， 与外界环境没有热交换， 可视为等焓过程。
　　根据以上假设， 单级蒸气压缩式制冷理论循环在温 －熵图和压 －焓图上的表示如图 ３ －２
所示。

图 ３ －２　理论循环在 T－s图和 ｌｇ p－h图上的表示
　　１ －２ 表示制冷剂在压缩机中的等熵压缩过程。 点 １ 表示压缩机吸入的是干饱和蒸气。
　　２ －３ －４ 表示制冷剂在冷凝器中的冷却和冷凝过程。 其中 ２ －３ 是制冷剂在冷凝压力下等
压冷却的过程， 向环境介质放出显热， 温度下降。 而 ３ －４ 是制冷剂等压冷凝过程， 释放出气
化潜热， 制冷剂与环境介质无温差。 也就是说， 在冷凝器中， 制冷剂压力始终保持不变， 且等
于冷凝温度 Tｋ下的饱和蒸气压力 pｋ。
　　４ －５ 表示节流过程。 制冷剂在节流过程中压力和温度都降低， 但焓值保持不变， 且节流
进入气液两相区。
　　５ －１ 表示制冷剂在蒸发器中的蒸发过程， 制冷剂在温度 T０ 、 饱和压力 p０ 保持不变的情况
下蒸发， 被冷却物体或载冷剂的热量被制冷剂带走， 从而实现制冷的过程。
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　　按照热力学第一定律， 对于在控制容积中进行的状态变化存在如下关系：
ｄq ＝ｄh－ｄw （３ －１）

　　这里， 把自外界传入的功作为负值。 对上式积分可以得到整个过程的表达式：
q ＝Δh －w （３ －２）

　　按照式（３ －１）和式（３ －２）， 单级压缩蒸气制冷机循环的各个过程有如下关系：
　　压缩过程： ｄq ＝０， ｄh ＝ｄw

w ＝h２ －h１ （３ －３）
　　w 称为单位理论功， 在 T －s图上用面积 １ －２ －３ －４ －c－６ －５ －１ 表示， 而在 ｌｇ p －h 图上
以横坐标轴上线段 １′－２′的长度来表示。
　　冷凝过程： ｄw ＝０， ｄq ＝ｄh

qｋ ＝h２ －h４ （３ －４）
　　qｋ称为单位冷凝热， 在 T －s图上用面积 a －２ －３ －４ －c－a 代表， 而在 ｌｇ p－h 图上是以线
段长度 ２ －４ 来表示。
　　节流过程： 节流过程是一个不可逆过程， 不能用微分符号表示， 但对整个节流过程前后可
用积分式表示， 即 w ＝０， q ＝０， 所以 Δh＝０

h４ ＝h５ （３ －５）
　　表示节流过程前后焓值相等， ４、 ５ 两点在等焓线上。
　　蒸发过程： ｄw ＝０， ｄq ＝ｄh

q０ ＝h１ －h５ （３ －６）
　　q０称为单位制冷量， 习惯上取为正值， 在 T －s 图上用面积 １ －５ －b －a －１ 代表， 而在
ｌｇ p －h图上则以线段长度 ５ －１ 来表示。
三、 单级蒸气压缩式制冷理论循环的热力性能及分析

　　单级蒸气压缩式制冷理论循环是在一定假设条件下进行的， 它不涉及制冷系统的大小和复
杂性， 因此理论循环的性能指标不考虑循环量 qｍ， 只讨论单位质量制冷量 q０， 单位容积制冷
量 qV， 单位理论功 w０ ， 单位冷凝器负荷 qｋ， 理论制冷循环制冷系数 ε 和热力完善度 β等性能
指标。 这些性能指标均可通过循环各点的状态参数计算出来。
　　１畅单位质量制冷量 q０
　　蒸气压缩制冷循环单位制冷量 q０是指制冷压缩机每输送 １ ｋｇ 制冷剂经循环从低温热源中
获取的冷量， 单位为 Ｊ／ｋｇ 或 ｋＪ／ｋｇ， 即

q０ ＝h１ －h５ （３ －７）
　　２畅单位容积制冷量 qV
　　单位容积制冷量 qV是指制冷压缩机每输送 １ ｍ３

制冷剂蒸气经循环从低温热源中获取的冷

量， 单位为 Ｊ／ｍ３
或 ｋＪ／ｍ３ ， 即

qV ＝q０ ／v１ ＝（h１ －h５ ） ／v１ （３ －８）
其中： v１是制冷剂在压缩机吸气状态下的比容， ｍ３ ／ｋｇ。
　　由式（３ －８）可知， 循环的单位容积制冷量随压缩机吸气状态下制冷剂比容的变化而变化。
吸气比容 v１随蒸发温度（或蒸发压力）的降低而增大。 因此对一确定的制冷剂来说， 若冷凝温
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度已经确定， 单位容积制冷量 qV将随蒸发温度的降低而变小。
　　３畅单位理论功 w０
　　理论循环中制冷压缩机输送 １ ｋｇ 制冷剂所消耗的功称为单位理论功， 单位为 Ｊ／ｋｇ 或
ｋＪ／ｋｇ， 即

w０ ＝h２ －h１ （３ －９）
　　由于制冷剂在节流过程中不做外功， 因此， 压缩机所消耗的理论功即是循环的理论功。 单
位理论功随制冷剂的种类和制冷机循环的工作温度的变化而变化， 与制冷压缩机的形式无关。
　　４畅单位冷凝器热负荷 qｋ
　　单位质量（１ ｋｇ）制冷剂蒸气在冷凝器中等压冷却、 冷凝时向高温热源放出的热量， 称为单
位冷凝器热负荷， 单位为 Ｊ／ｋｇ或 ｋＪ／ｋｇ， 即

qk ＝（h２ －h３） ＋（h３ －h４） ＝h２ －h４ （３ －１０）
　　在单级压缩式蒸气制冷机理论循环中， 单位制冷量 q０、 单位理论功 w０ 、 单位冷凝器热负
荷 qｋ存在着下列关系：

qｋ ＝q０ ＋w０ （３ －１１）
这与用热力学第一定律分析制冷循环时得出的结论是完全一致的。
　　５畅制冷系数 ε０
　　对于单级蒸气压缩制冷机理论循环， 制冷系数是单位制冷量 q０ 和单位理论功 w０的比值，
即理论制冷循环的效果和代价之比：

ε０ ＝q０ ／w０ ＝（h１ －h５ ） ／（h２ －h１） （３ －１２）
　　制冷系数 ε０不仅与循环的工作温度有关， 还与制冷剂的种类有关， 是分析理论制冷循环
的一个重要性能指标

　　６畅热力完善度 β
　　单级蒸气压缩制冷机理论循环的热力完善度按定义可表示为：

β＝ε０ ／ε ｃ （３ －１３）
　　在单级蒸气压缩制冷机理论循环中， 制冷剂的冷凝温度 Tｋ等于冷却介质的温度 TＨ， 蒸发
温度 T０等于被冷却介质的温度 TＬ， 因此工作在蒸发温度 T０ 和冷凝温度 Tｋ之间的逆卡诺循环的

制冷系数 ε ｃ 为

ε ｃ ＝TＬ ／（TＨ －TＬ） ＝T０ ／（Tｋ －T０ ） （３ －１４）
　　制冷系数和热力完善度都是用来评价循环经济性的指标， 但是它们的意义是不同的。 制冷
系数是随循环的工作温度而变的， 因此只能用来评定相同热源温度下循环的经济性； 而对于在
不同温度下工作的制冷循环， 需要通过热力完善度的数值大小（接近 １ 的程度）来判断循环的
经济性。 热力完善度愈大， 说明该循环接近可逆循环的程度愈大。
　　【例 3 －1】　单级蒸气压缩制冷理论循环的蒸发温度 t０ ＝－１０ ℃， 冷凝温度 tｋ ＝３５ ℃， 工
质为 Ｒ２２， 循环的制冷量 Q０ ＝５５ ｋＷ， 试对该循环进行热力计算。
　　【解】　该循环的压焓图如图 ３ －３ 所示：
　　根据 Ｒ２２ 的热力性质表， 查出有关状态参数值：

h１ ＝４０１畅１８０ ｋＪ／ｋｇ， v１ ＝０畅０６５ ４ ｍ３ ／ｋｇ
h３ ＝h４ ＝２４２畅９３０ ｋＪ／ｋｇ， p０ ＝p１ ＝０畅３５５ ＭＰａ
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图 ３ －３　循环的压焓图

pｋ ＝１畅３４９ ６ ＭＰａ
　　由图可知： h２ ＝４３５畅２０ ｋＪ／ｋｇ， t２ ＝５７ ℃
　　（１） 单位质量制冷量：

q０ ＝h１ －h４ ＝１５８畅２５ ｋＪ／ｋｇ
　　（２） 单位容积制冷量：

qV ＝q０ ／v１ ＝２ ４１９畅７ ｋＪ／ｍ３

　　（３） 制冷剂质量流量：
qｍ ＝Q０ ／q０ ＝０畅３４７ ５ ｋＪ／ｋｇ

　　（４） 理论比功：
w０ ＝h２ －h１ ＝３４畅０２ ｋＪ／ｋｇ

　　（５） 压缩机消耗的理论功率：
W０ ＝qｍ ×w０ ＝１１畅８２ ｋＷ

　　（６） 压缩机吸入的容积：
V ＝qｍ ×v１ ＝０畅０２２ ７ ｍ３ ／ｓ

　　（７） 制冷系数：
ε０ ＝q０ ／w０ ＝４畅６５

　　（８） 冷凝器单位热负荷：
qｋ ＝h２ －h３ ＝１９２畅２７ ｋＪ／ｋｇ

　　（９） 冷凝器热负荷：
Q k ＝qm ×qk ＝６６畅８１ ｋＷ

　　（１０） 热力完善度：
ε ｃ ＝T０ ／（TＫ －T０ ） ＝５畅８４

β＝ε０ ／ε ｃ ＝０畅７９６
　　【例 3 －2】　一台单级蒸气压缩制冷机工作在高温热源温度为 ４０ ℃， 低温热源温度
为 －２０ ℃下， 试求分别用 Ｒ１３４ａ、 Ｒ２２ 和 Ｒ７１７ 工作时理论循环的性能指标。
　　【解】　根据工作温度查对应 Ｒ１３４ａ、 Ｒ２２ 和 Ｒ７１７ 各点状态参数， 见表 ３ －１：

表 3 －1　各点的状态参数
状　态　点 参　　数 单　　位 Ｒ１３４ａ Ｒ２２ Ｒ７１７

１
p１
t１
v１
h１

ｋＰａ
℃

ｍ３ ／ｋｇ
ｋＪ／ｋｇ

１３２畅７
－２０

０畅１４７ ２
３８４畅７０

２４４畅９
－２０

０畅０９２ １３
３９６畅４６

１９０畅１
－２０

０畅６２３ ２
１ ４３７畅１２

２
t２
p２
h２

℃
ｋＰａ

ｋＪ／ｋｇ
４８畅４

１ ０１６畅４
４２７畅３１

６７畅６
１ ５３３畅６
４４３畅０６

１３５畅２
１ ５５５畅５
１ ７５７畅０３

４
t４
p４
h４

℃
ｋＰａ

ｋＪ／ｋｇ
４０

１ ０１６畅４
２５６畅２

４０
１ ５３３畅６
２４９畅４４

４０
１ ５５５畅５
３９３畅９９

５ h５ ｋＪ／ｋｇ ２５６畅２ ２４９畅４４ ３９３畅９９
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　　分别计算各性能指标， 见表 ３ －２：
表 3 －2　各性能指标

项　　目 计 算 公 式 单　　位 Ｒ１３４ａ Ｒ２２ Ｒ７１７
单位制冷量 q０ ＝h１ －h４ ｋＪ／ｋｇ １２８畅５ １４７畅０ １ ０４３畅１
单位容积

制冷量
qV ＝q０v１ ｋＪ／ｍ３ ８７２畅９ １ ５９５畅９ １ ６７３畅９

单位理论功 w０ ＝h２ －h１ ｋＪ／ｋｇ ４２畅６０ ４６畅５９ ３１９畅９０
单位冷凝热 qｋ ＝h２ －h４ ｋＪ／ｋｇ １７１畅１０ １９３畅６２ １ ３６３畅０３
制冷系数 ε０ ＝q０w０

— ３畅０１６ ３畅１５５ ３畅２６１
卡诺循环

制冷系数
εｃ ＝ T０
T４ －T０ — ４畅２１９ ４畅２１９ ４畅２１９

热力完善度 β＝ε０
εｃ

— ０畅７１５ ０畅７４８ ０畅７７３

　　分析计算结果可以看出： 在相同工作条件下： ①Ｒ２２、 Ｒ７１７ 的单位容积制冷量很相近， 而
Ｒ１３４ａ的单位容积制冷量则小得多（约小 ４５％）； ②三种制冷剂的制冷系数及热力完善度相差不大。

第二节 单级蒸气压缩式制冷实际循环

一、 单级蒸气压缩式制冷实际循环的特性
　　单级蒸气压缩式制冷理论循环是在理想化假设的前提下建立的模型， 在实际循环中有许多
假设是无法实现的。
　　实际循环和理论循环的差异主要表现在：
　　（１） 制冷压缩机的压缩过程不是定熵过程， 且有摩擦损失。
　　（２） 热交换过程中， 有气体过热、 液体过冷现象存在。 通常制冷压缩机的吸气是过热蒸
气， 节流阀前的液体是过冷液体。
　　（３） 热交换过程中， 存在着传热温差， 被冷却对象温度高于制冷剂的蒸发温度， 环境介
质温度低于制冷剂冷凝温度， 即 TＬ ＞T０ 、 TＨ ＜Tｋ。
　　（４） 节流过程不完全是绝热过程， 即不是等焓节流过程。
　　（５） 制冷剂在设备及管道内流动时， 存在着流动阻力损失， 且与外界有热量交换。
　　（６） 制冷系统中存在着不凝性气体。
　　下面具体介绍上述几方面因素对制冷循环的影响。
　　（一） 制冷压缩机的实际压缩过程
　　单级蒸气压缩式制冷循环中通常采用的压缩机有往复活塞式、 滚动转子式、 刮片式、 涡旋
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式 、 螺杆式和离心式等。 以往复活塞式压缩机为例， 它是依靠气缸、 气阀和在气缸中作往复
运动的活塞所构成的可变工作容积来完成制冷剂蒸气的吸入、 压缩和排出功能的。
　　制冷压缩机按理论循环工作始终是不可能实现的， 许多不可避免的损失将使制冷压缩机的
实际性能偏离理论的情况， 因此压缩机的实际压缩过程是增熵过程， 具体表现在：
　　（１） 实际吸气过程中， 制冷剂蒸气通过吸气管道、 吸气阀件时有摩阻压降， 使得进入压
缩气缸中的制冷剂蒸气压力低于系统的蒸发压力。 低温蒸气进入压缩气缸时将吸收气缸壁热量
而比体积增大， 使实际吸气量减少。
　　（２） 实际压缩过程不是等熵过程， 也不是绝对的绝热过程。 在压缩的初始阶段， 制冷剂
蒸气的温度低于气缸壁的温度， 制冷剂蒸气会吸收气缸壁的热量； 在压缩的终了阶段， 制冷剂
蒸气温度高于气缸壁的温度， 制冷剂蒸气会向气缸壁放出热量； 只在压缩的中间阶段才是绝热
的。 所以， 压缩过程是一个多变指数不断变化着的不可逆多变过程， 其表现出来的总效应使得
压缩后的熵增加。
　　（３） 实际排气过程， 对于活塞式制冷机而言只有当实际排气压力高于冷凝压力时， 才能
开启排气阀件， 制冷剂通过排气阀件时有节流压降。 对于螺杆式制冷机由于排气压力与背压间
的差异， 会造成系统能耗的附加损失。
　　（４） 制冷剂会通过制冷机内部部件的间隙由高压部位向低压部位泄漏， 且制冷压缩机余
隙的存在会造成实际输气量的减少。 另外， 制冷机运动部件工作时也存在机械摩擦， 这些不可
逆因素的存在都会使实际循环的制冷量减少， 无效功耗增大。
　　（二） 液体过冷、 吸气过热以及回热对实际制冷循环性能的影响
　　１畅液体过冷对制冷循环性能的影响
　　制冷剂液体的温度低于同一压力下饱和液体的温度称为过冷。 两者温度之差称为过冷度，
用 Δtｇｌ表示。
　　理论制冷循环中， 冷凝完毕的制冷剂液体正好是饱和液状态， 忽略制冷剂流动时的热交
换， 制冷剂到达节流阀前仍为饱和液状态， 如图 ３ －４ 所示的 ３ 点。 实际制冷循环中， 由于下
列原因会使节流阀前液体过冷：
　　（１） 冷凝器中冷凝面积的选择往往大于设计所需的冷凝面积。
　　（２） 冷凝器选择条件是根据最热天气， 最高的环境介质温度。 而在使用中的绝大多数时
间内冷凝器是在低于上述条件的情况下工作， 从而使冷凝面积过剩， 为制冷剂过冷创造了
条件。
　　（３） 在设计过程中， 人为设计了过冷度， 如单级蒸气压缩式制冷循环中设 ３ ～５ ℃的过
冷度。
　　（４） 在制冷系统中设置了过冷器。
　　（５） 制冷系统中设置了回热器（详见“回热循环”）。
　　在图 ３ －４ 中， 同时给出了理论制冷循环 １—２—３—４—１ 和具有节流阀前液体过冷的过冷
循环 １—２—３′—４′—１。
　　从制冷系数变化的角度对比如下。
　　１—２—３—４—１ 理论循环： q０ ＝h１ －h４

w０ ＝h２ －h１
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图 ３ －４　理论循环与过冷循环的 ｌｇ p－h图

ε０ ＝q０w０
　　１—２—３′—４′—１ 过冷循环：

q′０ ＝h１ －h′４ ＝q０ ＋Δq０
w′０ ＝h２ －h１

ε′０ ＝q′０w′０ ＝ε０ ＋Δε０

　　以上分析显示， 液体过冷循环使制冷循环的制冷
系数 ε０增大， 使制冷循环的单位质量制冷量 q０ 增加，
从而使制冷循环的质量流量 qｍ减少， 使制冷循环的单
位容积制冷量 qV增加， 制冷循环的压缩机实际输气量
Vｓ减少， 即制冷循环所需要的制冷压缩机的尺寸可以
减小， 因此液体过冷对单级蒸气压缩式制冷循环有益。 同时从图 ３ －４ 可以看出， 过冷循环的
节流点与理论循环的节流点相比， 更接近饱和液体， 即过冷循环节流后制冷剂的干度减小， 闪
发性气体减少， 这对制冷循环也是有益的。
　　获得一定的过冷度， 在技术上是切实可行的， 如增大冷凝面积， 加装过冷器、 回热器以及
相关的深井、 泵、 管道和管件等附属设施。 但同时要看到需要为此付出一定的经济代价， 既增
加了一次性设备投资也同时增大了运行管理费用。 因此， 是否采用过冷， 采用哪种过冷方式，
多大的过冷度均需从技术、 经济两方面综合考虑。
　　通常情况下， 小型制冷循环尤其氟利昂制冷循环中， 非常需要过冷， 因为小型制冷系统通
常未设置气液分离辅助设备， 节流后的湿蒸气直接进入蒸发器。 从图 ３ －４ 中可以看出， 有过
冷时， 节流后制冷剂状态点 ４′较点 ４ 的闪发性气体减少， 从而减少了闪发性气体在蒸发器内占
有的面积。 另外， 在制冷系统有多个蒸发器并联使用时， 可减少供液不均的可能。
　　２畅蒸气过热对制冷循环性能的影响
　　制冷剂蒸气的温度高于同一压力下饱和蒸气的温度称为过热， 两者温度之差称为过热度，
用 Δtｇｒ表示。
　　过热分为有效过热和有害过热两种。 过热吸收的热量来自被冷却对象， 产生了有用的制冷
效果， 这种过热称为有效过热。 反之， 过热吸收的热量来自被冷却对象之外， 没有产生有用的
制冷效果， 则称为有害过热。
　　理论制冷循环中， 可以认为制冷剂在蒸发器中蒸发完毕时恰好是饱和蒸气状态， 忽略制冷
剂蒸气流动时与外界的热交换， 因此， 制冷压缩机吸入的制冷剂蒸气为饱和蒸气。 但实际制冷
循环中， 制冷压缩机吸入的制冷剂蒸气往往是过热的蒸气。
　　实际循环中， 由于下列原因会使制冷压缩机的吸气过热：
　　（１） 蒸发器的蒸发面积的选择大于设计所需的蒸发面积， 属有效过热。
　　（２） 为了保护制冷压缩机不走 “湿冲程” （制冷压缩机吸入了制冷剂液体为“湿冲程”），
设计时人为地增加了过热过程。
　　（３） 蒸发器与制冷压缩机之间的连接管道吸取外界环境的热量而过热， 属有害过热。
　　（４） 蒸发器与制冷压缩机之间的连接管道吸取被冷却对象的热量而过热， 属有效过热。
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　　（５） 制冷系统中设置了回热器， 属有害过热， 但有过冷过程伴随。
　　（６） 半封闭、 全封闭制冷压缩机中， 制冷压缩机吸气需要冷却电动机而过热， 属有害过
热， 但是必须的。
　　在图 ３ －５ 中， 同时给出了理论制冷循环 １—２—３—４—１ 和具有吸气过热的过热循环 １′—
２′—３—４—１′。
　　从制冷系数变化的角度对比如下。
　　理论循环 １—２—３—４—１： q０ ＝h１ －h４

w０ ＝h２ －h１
ε０ ＝q０w０

　　过热循环 １′—２′—３—４—１′：
　　有效过热 q′０ ＝h′１ －h４ ＝q０ ＋Δq０
　　有害过热 q″０ ＝h１ －h４ ＝q０
　　有效过热 w′０ ＝h′２ －h′１ ＝w０ ＋Δw０
　　有害过热 w″０ ＝h′２ －h′１ ＝w０ ＋Δw０

　　有效过热 ε′０ ＝q′０w′０ ＝q０ ＋Δq０
w０ ＋Δw０

　　有害过热 ε″０ ＝q″０w″０ ＝ q０
w０ ＋Δw０

＝ε０ －Δε０

图 ３ －５　理论循环与过热循环的 ｌｇ p－h图

　　以上分析显示， 有害过热使制冷循环的制
冷系数减少， 对制冷循环不利。 因此， 节流阀
后、 制冷压缩机前的低温管道和设备如果暴露
在被冷却空间之外， 均需包绝热材料， 尽量避
免产生有害过热。
　　有效过热对制冷循环的影响不能轻易确定，
研究结果表明， 有效过热对循环是否有益与制
冷剂的种类有关。 对制 冷剂 Ｒ１３４ａ、 Ｒ２９０、
Ｒ５０２ 等， 蒸气过热有益， 使循环的制冷系数增
加， 且制冷系数的增加值与过热度成正比； 对
制冷剂 Ｒ２２、 Ｒ７１７ 等， 蒸气过热有害， 使循环
的制冷系数降低， 且制冷系数的降低值与过热
度成正比， 制冷剂 Ｒ７１７ 表现更为突出。
　　但是在使用 Ｒ２２、 Ｒ７１７ 等制冷剂的循环中， 仍然采用一定的过热度， 一方面是过热循环
普遍可以改善制冷循环的性质参数， 另一方面是为了保护制冷压缩机， 避免 “湿冲程”。 正是
由于这个原因， 在 Ｒ７１７ 做制冷剂的两级压缩制冷系统中， 采用中间完全冷却制冷循环。
　　３畅回热对制冷循环性能的影响
　　如前所述， 从蒸发器出来的低温蒸气， 在回气管道中不可避免地会吸收周围空气的热量，
从而增大系统的无效制冷量。 而出冷凝器的制冷剂饱和液体在再冷却时， 需增大设备和投资，
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并且过冷度也受到条件的限制。 在系统中增加一个回热器（气—液热交换器）， 使节流前的制
冷剂液体与制冷压缩机吸入前的低温制冷剂蒸气进行热交换， 达到节流前制冷剂液体过冷、 制
冷压缩机吸气过热的目的， 这种方法称为回热。 回热循环如图 ３ －６ 所示。
　　图 ３ －６ 中可知， 回热循环实质是在普通的制冷循环系统中增加了一个回热器。 回热器又
称气—液热交换器， 是一个热交换设备。 在回热器内进行的气、 液热交换过程中， 由于制冷剂
液体的比热容始终大于制冷剂过热蒸气的比热容， 因此蒸气温度的升高值始终大于液体温度的
降低值， 也就是说， 经过回热器的热交换， 制冷剂蒸气的过热度大于制冷剂液体的过冷度。
　　如图 ３ －７ 所示， 回热循环 １′—２′—３′—４′—１′与理论循环 １—２—３—４—１ 相比， 多了蒸气
过热段 １—１′， 液体过冷段 ３—３′。 若不计回热器与外界环境之间的热交换， 则回热器内液体
过冷放出的热量应等于蒸气过热吸收的热量。

１—压缩机； ２—热交换器（回热器） ；
３—蒸发器； ４—膨胀阀； ５—冷凝器
图 ３ －６　单级蒸气压缩式制冷

回热循环系统图

图 ３ －７　理论循环与回热循环的 ｌｇ p－h图

　　回热循环的过冷、 过热过程均在自己系统内部完成。 过热过程因不是在被冷却空间进行，
因而没有产生制冷效果， 属于有害过热， 对循环不利。 但它同时置换了一定的过冷度， 对制冷
循环有益。 因此， 回热循环对实际制冷循环是否有益， 取决于过热和过冷过程对制冷循环影响
的程度。
　　在实际应用中：
　　（１） 氟利昂制冷循环适合使用回热器。 因为氟利昂制冷系统一般采用直接膨胀供液方式
给蒸发器供液， 为简化系统， 一般不设气液分离装置。 回热循环的过冷可使节流降压后的闪发
性气体减少， 从而使节流机构工作稳定， 蒸发器供液均匀。 同时回热循环的过热又可使制冷压
缩机避免 “湿冲程”， 从而保护制冷压缩机。
　　直接膨胀供液是指靠压力差给蒸发器供液， 即利用节流阀前、 后的高低压差（ pｋ －p０ ）给制
冷剂液体提供动力， 向蒸发器供液。 家用冰箱、 空调器即属于直接膨胀供液方式。
　　（２） 在低温制冷装置中也使用回热器。 这样做是为了避免吸气温度过低致使制冷压缩机
气缸外壁结霜， 润滑条件恶化， 同时减少节流后的闪发性气体。
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　　（３） 对于制冷剂 Ｒ１１３、 Ｒ１１４ 和 ＲＣ３１８ 等， 由于其热力性质图的特殊性， 制冷压缩机吸
入饱和蒸气进行压缩时， 其压缩过程线将进入两相区， 为了保护制冷压缩机， 宜采用过热或回
热循环。
　　（４） 在小型氟制冷冷库中， 也可以采用将制冷压缩机的吸气管与节流阀前的供液管捆绑
在一起的简易做法， 同样起到了回热器的作用。
　　（三） 传热温差对制冷循环的影响
　　理论制冷循环中假设了在冷凝器、 蒸发器中进行热交换时， 被冷却对象、 环境介质与制冷
剂之间没有传热温差， 即被冷却对象温度 TＬ等于制冷剂的蒸发温度 T０ ， 环境介质温度 TＨ等于

制冷剂的冷凝温度 Tｋ（通常 TＬ、TＨ称为热源温度，T０ 、Tｋ称为制冷循环的工作温度）。
　　实际制冷循环中， 没有温差的传热是不可能实现的， 制冷剂与热源之间必须存在一个传热
温差： 被冷却对象温度 TＬ 必须大于制冷剂的蒸发温度 T０ ， 被冷却对象的热量 Q０才能通过蒸发

器传递给制冷剂； 同理， 环境介质温度 TＨ必须小于制冷剂的冷凝温度 Tｋ， 环境介质才能带走
冷凝器内制冷剂蒸气放出的热量 Qｋ。
　　传热温差的存在影响了制冷循环的效率， 降低了制冷循环的制冷系数， 使系统消耗同样的
功率却制取不了同样的制冷量。
　　【例 3 －3】　某一单级蒸气压缩式制冷循环用于高温冷库， 冷库总热量 Q０ ＝５０ ｋＷ， 用
Ｒ２２ 做制冷剂， 要求库内温度为 ０ ℃。 当地的冷却介质温度为 ３０ ℃， 制冷剂与热源的传热温
差分别取 ５ ℃和 １０ ℃， 试计算该制冷循环的制冷系数。 为方便起见， 不考虑制冷循环的过热、
过冷。
　　【解】　制冷循环的工作温度
　　传热温差 Δt＝５ ℃时，
　　蒸发温度 t０ ＝（０ －５）℃ ＝－５ ℃
　　冷凝温度　 tｋ ＝（３０ ＋５）℃ ＝３５ ℃
　　传热温差 Δt＝１０ ℃时，
　　蒸发温度 t０ ＝（０ －１０）℃ ＝－１０ ℃
　　冷凝温度 tｋ ＝（３０ ＋１０）℃ ＝４０ ℃

图 ３ －８　制冷循环的 ｌｇ p－h图

　　根据制冷循环工作温度， 在制冷剂 Ｒ２２ 的 ｌｇ p －h 图上分别绘出两个制冷循环， Δt ＝５ ℃
时， 制冷循环为 １—２—３—４—１； Δt＝１０ ℃时， 制冷循
环为 １′—２′—３′—４′—１′， 如图 ３ －８ 所示。
　　由制冷剂 Ｒ２２ 的热力性质表和 ｌｇ p －h 图， 分别查
出对应两个制冷循环的各状态点的参数如下。
　　Δt ＝５ ℃时， 制冷循环 １—２—３—４—１：

h１ ＝４０３畅４９６ ｋＪ／ｋｇ， v１ ＝０畅０５５ ３４ ｍ３ ／ｋｇ
h２ ＝４３２畅５ ｋＪ／ｋｇ， h３ ＝h４ ＝２４３畅１１４ ｋＪ／ｋｇ， t２ ＝５３ ℃
　　Δt ＝１０ ℃时， 制冷循环 １′—２′—３′—４′—１′：

h１′＝４０１畅５５５ ｋＪ／ｋｇ， v１′＝０畅０６５ ３４ ｍ３ ／ｋｇ
h２′＝４３９畅５ ｋＪ／ｋｇ， h３′＝h４′＝２４９畅６８６ ｋＪ／ｋｇ， t２′＝６２ ℃

　　计算结果见表 ３ －３。
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表 3 －3　两个制冷循环的制冷系数

序号 热力性质参数 单　　位 计 算 公 式 计 算 结 果

Δt＝５ ℃ Δt＝１０ ℃ Δt＝５ ℃ Δt＝１０ ℃
变化百分比

％
１ 单位质量制冷量 q０ ｋＪ／ｋｇ h１ －h４ h１′－h４′ １６０畅３８２ １５１畅８６９ －５畅３
２ 单位容积制冷量 qV ｋＪ／ｍ３ h１ －h４

v１
h１′－h４′
v１′ ２ ８９８畅１２ ２ ３２４畅２８８ －１９畅８

３ 理论比功ω０ ｋＪ／ｋｇ h２ －h１ h２′－h１′ ２９畅００４ ３７畅９４５ ３０畅８
４ 制冷系数 ε０

h１ －h４
h２ －h１

h１′－h４′
h２′－h１′ ５畅５３ ４ －２７畅７

５ 质量流量 qｍ ｋｇ／ｓ Q０
h１ －h４

Q０
h１′－h４′ ０畅３１２ ０畅３２９ ５畅３

６ 压缩机实际输

气量 Vｓ
ｍ３ ／ｈ Q０ v１

h１ －h４
Q０ v１′
h１′－h４′ ０畅０１７ ３ ０畅０２１ ５ ２４畅３

７ 理论功率 P０ ｋＷ h２ －h１
h１ －h４Q０

h２′－h１′
h１′－h４′Q０ ９畅０４ １２畅４９３ ３８

　　从计算结果可看出， 制冷循环中制冷剂与热源之间的传热温差越大， 制冷循环的效率越
低； 反之， 制冷循环中制冷剂与热源之间的传热温差越小， 制冷循环的效率越高； 没有传热温
差存在时制冷循环的效率应该是最高的， 这就是前面所介绍的理论制冷循环。 然而， 在实际制
冷循环中， 制冷剂与热源之间的传热温差须取一个适当的值。 因为传热温差太大， 制冷循环的
效率就会降低； 而传热温差太小， 制冷循环的效率虽会相应提高， 但传递热量所需要的传热面
积（蒸发器面积、冷凝器面积）将大大增加， 导致制冷设备庞大且一次性投资增大。
　　（四） 节流过程不绝热对制冷循环的影响
　　在实际制冷循环的节流过程中， 节流机构或多或少与外界有热量的交换， 因此实际制冷循
环的节流过程不是完全绝热的， 也不是一个等焓过程。 但由于节流过程非常短暂， 与外界热交
换有限， 对制冷循环影响较小， 故可以忽略不计。
　　实际应用中， 为减少节流过程与外界的热交换， 常把节流机构设置在制冷房间内。 如果节
流机构设置在制冷房间以外， 在节流机构处（包括低温部分）需要包绝热材料。
　　（五） 压力损失及热交换对制冷循环的影响
　　制冷剂在制冷设备和制冷管道中连续不断地流动， 或多或少与外部环境进行热交换， 同时
会产生沿程阻力损失和局部阻力损失， 使制冷循环的效率降低， 制冷量减少， 对制冷循环不
利。 因此要求制冷系统在满足工艺流程安装、 检修方便的前提下， 管道走向尽可能简短， 管件
（阀门、弯头等）尽可能少， 制冷管道的管径选取合理， 制冷设备阻力小， 低温管道、 低温设备
包绝热材料， 以尽量减少制冷系统的压力损失和热损失， 提高制冷循环的效率。
　　在实际制冷循环中， 由于阻力损失不便于统计， 且使制冷循环的热力计算复杂化， 因此通
常忽略不计。 在热力计算时， 仍认为蒸发压力、 冷凝压力为定值。
　　（六） 不凝性气体对实际制冷循环的影响
　　不凝性气体是在冷凝压力下不能冷凝为液体的气体， 因为不能通过冷凝器或储液器内液体
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部分的液封往下传递， 因此一般积存于冷凝器和储液器上部。
　　制冷系统中不凝性气体来源于系统检修时带入的空气， 部分润滑油、 制冷剂发生的分解，
制冷压缩机负压时低压部分渗透进来的空气。
　　不凝性气体的存在使冷凝器内冷凝面积减少， 冷凝压力升高， 导致制冷压缩机排气压力、
温度升高， 理论比功增加， 制冷系数下降， 制冷量减少。 在热力计算中由于无法统计且数量
小， 通常忽略不计。
　　实际应用中采取以下措施减少不凝性气体的影响：
　　（１） 小型家用空调在安装时， 靠室外机内原有的制冷剂压力排出连接管路中的不凝性
气体。
　　（２） 中、 大型冷库制冷系统中加装空气分离器。 定期由空气分离器排出不凝性气体。
　　（３） 在一些中央空调系统中， 由于使用的制冷机是在高真空度下工作， 如溴化锂吸收式
制冷机、 使用 Ｒ１１ 的离心式制冷机等， 在系统中加装抽气装置， 及时抽出制冷机中的不凝性
气体， 维持制冷系统的高真空度。
二、 单级蒸气压缩式制冷实际循环的热力状态图

　　单级蒸气压缩式制冷实际循环的热力状态如图 ３ －９ 所示。 其中， 循环 １—２—３—４—５—１
是用做比较的单级蒸气压缩式制冷理论循环； １—１′—１ｓ—２ｓ—２′—３′—４—４′—５′—１ 是单级蒸
气压缩式制冷实际循环。

图 ３ －９　实际循环在 ｌｇ p－h图和 T－s图上的表示
　　单级蒸气压缩式制冷实际循环的各个热力过程分别是：
　　１—１′是制冷剂蒸气的过热过程， １′点是制冷压缩机的吸气状态点。
　　１′—１ｓ是制冷压缩机的吸气过程， 是制冷剂蒸气流过吸气阀件时的节流过程 １′－１″和吸气
过程中蒸气与气缸壁进行热交换过程 １″—１ｓ 合成。 在 １′—１″过程中， １″压力是吸气开始时气缸
内的压力。 因为制冷剂流过吸气阀件时有流阻压降， 故 １″的压力必低于吸气阀前点 １′压力，
这一压差较小， 故吸气时的节流过程可近似地看作是等焓过程。 在 １″—１ｓ 吸气过程中， 气缸
内压力可近似看作不变， 即 p１″＝p１ ｓ， 但制冷剂蒸气吸收了气缸壁的热量， 温度升高， 比容
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增大。
　　１ｓ—２ｓ是制冷剂蒸气的实际增熵压缩过程。 压缩终压 p２高于冷凝压力户 pｋ。
　　２ｓ—２′是经压缩后的高温高压制冷剂蒸气通过排气阀件进入排气管道时的节流压降过程，
可近似地看作是等焓过程。
　　２′—３′—４ 是排气后的制冷剂蒸气在排气管道和冷凝器内由过热蒸气冷却、 冷凝到饱和液
体的过程。 在此过程中， 制冷剂向热源放出冷却冷凝热 Qｋ， 并克服管路和冷凝器中的流动阻
力， 压力由 p′２降至 p４ 。
　　４—４′是制冷剂由饱和液体再冷却到过冷液体的过程。 该过程可以在再冷却器、 回热器等
设备内进行， ４′是节流器前制冷剂的状态。
　　４′—５ 是实际节流过程， 经节流器制冷剂压力由 p′４ 降至 p′５ ， 并且焓值略有增加。
　　５′—１ 是经节流后的制冷剂湿饱和蒸气在蒸发器内吸热气化过程， 制取冷量 Q０ ， 此时， 制
冷剂吸热温度高于被冷却系统温度， 即 T０ ＜TＬ， 并在蒸发器内有流阻压降（p５′＞p１ ）。
　　图 ３ －９ 只是对实际制冷循环的近似表述。 在制冷原理讨论范围内， 往往采用如下的简化
办法来修正复杂的实际制冷循环：
　　（１） 不考虑管道和换热设备中的压力降以及管道的传热和管道内制冷剂的状态变化， 将
这些问题归属于制冷工艺设计中解决。
　　（２） 忽略节流时制冷剂与环境的换热， 仍近似认为是等焓过程。
　　（３） 考虑制冷剂与热源、 冷源间的有温差传热。
　　（４） 考虑制冷循环中的蒸气过热和液体过冷现象的影响。
　　（５） 通过输气系数 λ、 制冷压缩机的指示效率 ηｉ将压缩过程中的实际输气量的减少、 压
缩的非等熵变化等复杂的不可逆过程， 简化成一个从吸气压力 p１ （ p１ ＝p０ ）到排气压力 p２ （ p２ ＝
pｋ）的简单增熵压缩过程。
　　事实证明， 通过如此简化归纳之后的实际制冷循环的热力分析计算符合工程实际。 经上述
简化后单级蒸气压缩实际制冷循环时的循环热力图由图 ３ －９ 简化成图 ３ －１０。

图 ３ －１０　简化分析的单级制冷实际循环的热力状态图
　　在图 ３ －１０ 中：
　　１—１′为蒸气过热过程， １′是制冷压缩机吸气状态点。
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　　１′—２′为实际增熵压缩过程。
　　２′是实际压缩过程排气状态点， 也是进入冷凝器的蒸气状态点。
　　１′—（２）为理论压缩过程。
　　２′—３—４ 为制冷剂在冷凝压力 pｋ下的等压冷却冷凝过程。
　　４—５ 为制冷剂在冷凝压力 pｋ下的再冷却过程。
　　５—６ 为制冷剂的等焓节流过程。
　　６—１ 为制冷剂在蒸发压力 p０下的等压气化吸热过程。
　　若无特殊说明， 在以后的讨论中就以图 ３ －１０作为分析单级蒸气压缩制冷实际循环的依据。
三、 单级蒸气压缩式制冷实际循环的热力性能及分析

　　单级蒸气压缩式制冷实际循杯的性能指标主要如下。
　　（一） 理论输气量、 实际输气量、 输气系数、 循环量
　　１畅理论输气量 Vｈ
　　理论输气量是单位时间内制冷压缩机按理论过程工作时的输气量。
　　例如， 单级活塞式制冷压缩机的理论输气量是活塞在单位时间内所扫过的气缸容积， 即

Vｈ ＝π／４· D２· S· n· Z· ６０ （３ －１５）
式中： Vｈ———理论输气量， ｍ３ ／ｈ；

D———气缸直径， ｍ；
S———活塞行程， ｍ；

　 n———压缩机转速， ｒ／ｍｉｎ；
　　 Z———气缸数， 个。
　　螺杆式制冷压缩机的理论排气量是单位时间内阴螺杆与阳螺杆转过的齿间容积之和， 即

Vｈ ＝V１ ＋V２ ＝６０· （m１n１ ＋m２ n２ ）· Cｐ （３ －１６）
式中： V１ 、 V２———阳螺杆、 阴螺杆的齿间容积， 即一个齿槽的容积， ｍ３ ；

m１、 m２———阳螺杆、 阴螺杆的齿数；
n１ 、 n２———阳螺杆、 阴螺杆的转速， ｒ／ｍｉｎ；
Cｐ———扭角系数（转子扭转角对吸气容积的影响程度）。

　　理论输气量 Vｈ 表示一台制冷压缩机的理论工作容量， Vｈ 值与制冷压缩机的结构有关。
　　２畅实际输气量 V ｓ
　　实际输气量指实际压缩过程运行时在单位时间内将制冷剂蒸气从吸气管道输送到排气管道
的容积。 在工程中， 实际输气量一般只能由实测得到。 因为压缩实际运行时存在着余隙容积和
各种不可逆损失， 所以实际输气量必低于理论输气量。
　　３畅输气系数 λ
　　压缩机的输气系数被定义为实际输气量 Vｓ 和理论输气量 Vｈ 之比。 即：

λ＝Vｓ ／Vｈ （３ －１７）
　　输气系数是表示压缩机气缸工作容积利用率的参数， 亦称为容积效率。 它综合了影响制冷
压缩机实际输气量的各种因素， 即： 余隙容积的影响， 压力损失的影响， 制冷剂与气缸壁间的
传热的影响， 内部泄漏的影响等。 在工程上， 近似地把输气系数表示为四部分的组成， 即：
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λ＝λｖ· λｐ· λｔ· λｌ （３ －１８）
　　式中： λｖ、 λｐ、 λｔ、 λｌ 分别为容积系数、 压力系数、 温度系数、 泄漏系数（即气密性系
数）。 这些系数又分别和工况、 压力比、 制冷剂性质及压缩机种类有关。
　　（二） 循环量
　　循环量 qｍ指制冷压缩机在单位时间内所输送的制冷剂的质量流量， 也称为循环量。

qｍ ＝V ｓ ／（３ ６００· v１′） ＝Vｈ· λ／（３ ６００· v１′） （３ －１９）
　　（三） 制冷量
　　（１） 单位质量制冷量： q０ ＝h１ －h６ （３ －２０）
　　（２） 单位容积制冷量： qV ＝q０ ／v１′ （３ －２１）
　　（３） 制冷量 Q０ ， 指制冷循环在单位时间内制冷剂从被冷却系统中吸收的热量。

Q０ ＝qｍ · q０ ＝VＳ· qV ／３ ６００ ＝Vｈ· λ· qV ／３ ６００ （３ －２２）
　　制冷系统总制冷量等于系统内有效制冷量与无效制冷量的总和。 无效制冷量是指蒸发器冷
量损失、 载冷剂冷量损失和泵、 风机运转时产生的热量等。 蒸发器的无效制冷量应根据实际情
况确定。 制冷系统净制冷量是从被冷却系统中吸收的热量， 即制冷系统的有效制冷量。 在制冷
原理范围内讨论的制冷量是特指制冷系统的有效制冷量。
　　（四） 制冷压缩机的功率和效率
　　１畅单位理论压缩功与理论功率
　　单位理论压缩功指制冷压缩机按等熵压缩过程 １′—２ 工作时每压缩 １ ｋｇ 制冷剂蒸气所消耗
的功。

w０ ＝h２ －h１′ （３ －２３）
　　压缩机理论功率指在单位时间内按等熵压缩工作时， 制冷压缩机所消耗的功率。

P０ ＝qｍ · w０ ＝qｍ · （h２ －h１′） （３ －２４）
　　２畅单位指示功、 指示功率与指示功率
　　单位指示功指制冷压缩机每压缩 １ ｋｇ制冷剂蒸气实际所消耗的功。

w ｉ ＝h２′－h１′ （３ －２５）
　　压缩机指示功率指在单位时间内压缩制冷剂蒸气制冷压缩机实际所消耗的功率。

P ｉ ＝qｍ· w ｉ ＝qｍ · （h２′－h１′） （３ －２６）
　　指示效率指单位理论功 w０和单位指示功 w ｉ之比， 或者也等于理论耗功率和指示功率的比
值。 即：

ηｉ ＝w０ ／w ｉ ＝P０ ／P ｉ （３ －２７）
　　指示效率是衡量压缩机实际工作过程能量转换的完善程度的性能指标。 它与压缩机的结
构、 性能、 工况条件和制冷剂性质等因素有关。 在实际计算中， 指示效率可通过查相应图表和
经验公式得到。
　　３畅摩擦功率
　　摩擦功率指实际制冷压缩机在运行中存在的机械摩擦所损耗的功率， 用 Pｍ 表示。
　　４畅压缩机轴功率
　　压缩机轴功率指原动机传到制冷压缩机轴上的功率。

P ｓ ＝P ｉ ＋Pｍ （３ －２８）
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　　５畅机械效率和绝热效率
　　机械效率ηｍ 指压缩机指示功率和轴功率的比值， 而绝热效率ηｅ 指压缩机理论功率和轴功

率的比值。 故有：
ηｍ ＝P ｉ ／P ｓ （３ －２９）

ηｅ ＝P０ ／P ｓ ＝ηｉ· ηｍ （３ －３０）
　　绝热效率也成为压缩机的总效率。 通常 ηｅ ＝０畅６５ ～０畅７２。
　　６畅电动机功率与输入功率
　　制冷压缩机配用的电动机功率 Pｍ ｏｔ需考虑传动效率和一定的裕量， 即

Pｍ ｏｔ ＝（１畅１０ ～１畅１５）P ｓ ／ηｄ （３ －３１）
式中， ηｄ 为传动效率。 直接传动 Vｄ ＝１； 三角带传动 Vｄ ＝０畅９ ～０畅９５。
　　输入电动机的功率 P ｉｎ为

P ｉｎ ＝Pｍ ｏｔ ／ηｍ ｏｔ （３ －３２）
式中， ηｍ ｏｔ为电动机效率， 全封闭制冷压缩机的电动机效率为 ０畅６５ ～０畅８５。
　　（五） 冷凝器热负荷、 过冷器热负荷
　　（１） 单位冷凝器热负荷， 指单位质量制冷剂通过冷凝器释放出的热量：

qｋ ＝h２′－h４ （３ －３３）
　　（２） 冷凝器热负荷， 指制冷剂通过冷凝器释放出的热量总和：

Qｋ ＝qｍ· qｋ ＝qｍ· （h２′－h４ ） （３ －３４）
　　（３） 单位过冷负荷指单位质量制冷剂通过过冷器向外界传出的热量：

qｇｌ ＝h４ －h５ （３ －３５）
　　（４） 过冷总负荷指制冷剂通过过冷器向外界传出的热量的总和：

Q ｇｌ ＝qｍ · qｇｌ ＝qｍ· （h４ －h５ ） （３ －３６）
　　若过冷过程在回热器内进行， 则此时的热负荷就是回热器热负荷 QＲ 。
　　（六） 制冷系数（性能系数）、 热力完善度和能效比
　　１畅制冷系数（性能系数）
　　单级蒸气压缩式制冷实际循环的制冷系数（性能系数）ε 是有效制冷量与轴功率的比值：

ε ＝COP ＝Q０
P Ｓ

＝q０wＳ
＝ q０
w０ ／ηｅ

＝ε０ηｅ （３ －３７）
　　２畅热力完善度

β＝ε
ε ｃ

（３ －３８）
　　３畅能效比
　　制冷循环的能效比 Ｅ畅Ｅ畅Ｒ 是有效制冷量与总输入功率的比值， 在国际单位制中量纲为 １，
通常用于衡量半封闭、 全封闭制冷压缩机和空调机的性能。

Ｅ畅Ｅ畅Ｒ ＝Q０
P ｉｎ

（３ －３９）
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第三节 单级蒸气压缩式制冷实际循环的热力计算

一、 实际制冷循环的热力计算任务
　　（１） 根据工况要求计算出实际制冷循环性能， 即制冷压缩机的制冷量和轴功率， 冷凝器、
过冷器、 蒸发器、 回热器等换热设备的热负荷等， 为选择或设计制冷压缩机、 制冷设备及制冷
系统提供原始数据。
　　（２） 根据制冷工艺需要对选定的制冷机、 制冷设备等进行校核计算， 以使其达到安全、
高效运行的目的。
二、 实际制冷循环热力计算的基本原则

　　（１） 根据生产需要的制冷系统冷负荷进行热力计算， 一般不考虑制冷系统的备用负荷。
　　（２） 设备负荷与制冷机负荷应相匹配， 即根据制冷机负荷进行设备负荷计算。
　　（３） 选定的制冷循环工作条件不得超过制造厂所规定的允许工作条件， 以保证制冷系统
安全、 高效运行， 否则整个计算都是无意义的。
三、 单级实际制冷循环热力计算的一般步骤

　　（一） 确定制冷剂和制冷循环形式
　　根据用途选择制冷剂； 根据制冷剂的性质和制冷工艺要求来确定制冷循环形式。 例如 Ｒ２２
系统宜采用回热循环形式， Ｒ７１７ 系统采用无回热循环形式等。
　　（二） 确定循环的工作温度
　　单级实际制冷循环的工作温度包括蒸发温度 t０ 、 冷凝温度 tｋ、 过冷温度 tｇｌ、 过热温度 tｇｒ。
制冷循环的工作温度根据制冷工艺要求、 当地气象水文条件、 所选用的制冷剂种类、 制冷机和
制冷设备的形式等因素确定。
　　１畅蒸发温度 t０
　　蒸发温度 t０的确定取决于被冷却系统的低温要求、 制冷剂与被冷却系统间的传热温差、 蒸
发器的冷却方式及载冷剂的种类等因素。
　　（１） 冷却液体载冷剂。 直立管式和螺旋管式蒸发器：

t０ ＝t２ －Δt （３ －４０）
式中： t２———载冷剂出口温度，℃；

Δt———载冷剂出口温度与蒸发温度之差， 取 Δt ＝３ ～６ ℃。
　　卧式壳管式蒸发器：

t０ ＝１
２ （ t１ ＋t２ ） －Δtｍ （３ －４１）

式中： t１ 、 t２———载冷剂进、 出口温度， 氨： t２ ＝t１ ＋（３ ～５）℃； 氟利昂： t２ ＝t１ ＋（４ ～６）℃；
　　 Δtｍ ———平均传热温差， 氨： Δtｍ ＝４ ～６ ℃； 氟利昂： Δtｍ ＝６ ～８ ℃。
　　（２） 冷却空气的冷却排管或冷风机：
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t０ ＝tａ ｉｒ －Δt ＝tｎ －Δt （３ －４２）
式中： tａｉｒ———空气温度， 设计时以室内计算温度 tｎ确定，℃；

Δt———传热温差， 一般取 Δt ＝tｎ －t０ ＝８ ～１０ ℃。
　　（３） 空气调节用直接蒸发式表面冷却器：

t０ ＝tａ ｉｒ畅２ －Δt （３ －４３）
式中： tａｉｒ畅２———表面冷却器出口空气干球温度，℃；

Δt———出口空气与蒸发温度之差， 取 Δt＝８ ～１０ ℃。
　　２畅过热温度 tｇｒ

　　过热温度 tｇｒ取决于回热的形式、 蒸发温度和制冷剂种类等。 过热温度可根据名义工况所
规定的过热温度范围来确定， 也可按经验确定。
　　（１） 氨制冷压缩机允许吸气温度可参考表 ３ －４。

表 3 －4　氨制冷压缩机允许吸气温度
t０ ／℃ ０ －５ －１０ －１５ －２０ －２５ －２８ －３０ －３３ －４０
tｓ畅ｈ ／℃ １ －４ －７ －１０ －１３ －１６ －１８ －１９ －２１ －２５
Δtｓ畅ｈ ／℃ １ １ ３ ５ ７ ９ １０ １１ １２ １５

　　（２） 氟制冷压缩机循环， tｇｒ≤ ＋１５ ℃， 但不能太低。
　　３畅冷凝温度 tｋ
　　冷凝温度 tｋ取决于冷却条件和冷凝器形式， 同时也受到制冷机极限工作条件的限制， 另外
在设计计算时宜留有 １ ～２ ℃的裕度。
　　（１） 采用水作冷却介质的立式、 卧式壳管式、 淋激式、 套管式、 组合式冷凝器：

tｋ ＝t１ ＋t２２ ＋Δtｍ （３ －４４）
式中： t１ 、 t２———冷却水进、 出口温度。 立式壳管式、 淋激式， t２ ＝t１ ＋（２ ～３）℃； 卧式壳管

式、 套管式、 组合式， t２ ＝t１ ＋（３ ～５）℃；
Δtｍ ———冷凝器中平均传热温差， 取 Δtｍ ＝４ ～７ ℃。

　　（２） 风冷式冷凝器：
　　当迎风面风速为 ２ ～３ ｍ／ｓ， 传热系数 k ＝２４ ～２９ Ｗ／（ｍ２· ｈ）时， 冷凝温度 tｋ 为：

tｋ ＝tａ ｉｒ畅１ ＋Δt （３ －４５）
式中： tａｉｒ畅１———进口空气干球温度，℃；

Δt———冷凝温度与进口空气干球温度之差， 取 Δt＝１０ ～１５ ℃。
　　（３） 蒸发式冷凝器：

tｋ ＝t′ａ ｉｒ畅１ ＋Δt （３ －４６）
式中： t′ａｉｒ畅１———进口空气湿球温度，℃；

Δt———冷凝温度与进口空气湿球温度之差， 取 Δt＝８ ～１５ ℃。
　　４畅过冷温度 tｇ ｌ

　　过冷温度取决于制冷剂特性和冷却方式。 氟制冷系统采用回热器时， 取液体过冷度
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tｇｌ ＝３ ～５ ℃。
　　（三） 确定状态参数值
　　根据选定的制冷剂、 循环形式和相应的工作参数， 作制冷循环热力状态图， 确定状态点，
求出各状态点的有关热力参数。
　　（四） 热力性能计算
　　根据要求计算制冷循环的制冷量 Q０ 、 轴功率 P ｓ、 制冷系数 ε 以及冷凝器负荷 Qｋ、 回热器
负荷 QＲ 、 过冷器负荷 Qｇ ｌ等。
　　下面结合例题来介绍单级蒸气压缩式制冷实际循环的热力计算方法。
　　【例 3 －4】　某冷藏库采用单级氨制冷系统， 冷间空气温度要求达到 －１０ ℃， 立式冷凝器
出水温度为 ２５ ℃， 液体无过冷， 库房耗冷量为 ２００ ｋＷ（７２ ×１０４ ｋＪ／ｈ）， 试进行制冷循环的热
力分析计算。
　　【解】　１畅确定工作参数
　　（１） 蒸发温度与蒸发压力：

t０ ＝tａｉｒ －１０ ℃ ＝－１０ ℃ －１０ ℃ ＝－２０ ℃
P０ ＝０畅１９０ １１ ＭＰａ

　　（２） 冷凝温度与冷凝压力：
tｋ ＝t２ ＋５ ℃ ＝２５ ℃ ＋５ ℃ ＝３０ ℃

Pｋ ＝１畅０１６ ６９３ ＭＰａ
　　压力比：

pｋ
p０

＝１畅１６６ ９３
０畅１９０ １１ ＝６畅１４

　　可采用单级压缩制冷循环。
　　（３） 吸气温度：
　　由 t０ ＝－２０ ℃， 取 tｇｒ ＝－１３ ℃。
　　（４） 过冷温度：
　　取 Δtｇ ｌ ＝０ ℃。
　　２畅由工作温度画出 ｌｇp－h、 T －s图（图 ３ －１１）， 并求状态参数值（见表 ３ －５）

图 ３ －１１　ｌｇ p－h和 T－s图
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表 3 －5　各状态参数值
状　态　点 参　　数 单　　位 数　　值 备　　注

１
t１
p１
h１

℃
ＭＰａ

ｋＪ／ｋｇ

－２０
０畅１９０ １１
１ ７３７

t１ ＝t０
p１ ＝p０

１′
t１′
p１′
v１′
h１′

℃
ＭＰａ

ｍ３ ／ｋｇ
ｋＪ／ｋｇ

－１３
０畅１９０ １１
０畅６４
１ ７５８

t１′＝tｓ畅ｂ
p１′＝p０

２
t２
p２
h２

℃
ＭＰａ

ｋＪ／ｋｇ

１２２
１畅１６６ ９３
２ ０２６

p２ ＝pｋ
s２ ＝s１′

３
t３
p３
h３

℃
ＭＰａ

ｋＪ／ｋｇ

３０
１畅１６６ ９３

６３９

t３ ＝tｋ
p３ ＝pｋ

４
t４
p４
h４

℃
ＭＰａ

ｋＪ／ｋｇ

－２０
０畅１９０ １１

６３９

t４ ＝t０
p４ ＝p０
h４ ＝h３

　　３畅热力性能计算
　　（１） 单位制冷量、 单位容积制冷量：

q０ ＝h１ －h４ ＝（１ ７３７ －６３９）ｋＪ／ｋｇ
qV ＝q０v１′＝

１ ０９８
０畅６４ ｋＪ／ｍ３ ＝１ ７１５畅６ ｋＪ／ｍ３

　　（２） 制冷量：
　　由题意得 Q０ ＝２００ ｋＷ。
　　（３） 制冷剂循环量：

qｍ ＝Q０
q０

＝２００
１ ０９８ｋｇ／ｓ ＝０畅１８２ ｋｇ／ｓ

　　（４） 理论功率：
p０ ＝qｍ · ω０ ＝qｍ· （h２ －h１′） ＝０畅１８２ １ ×（２ ０２６ －１ ７５８）ｋＷ ＝４８畅８ ｋＷ

　　（５） 指示功率：
　　指示效率： ηｉ ＝T０

Tｋ
＋b· t０ ＝２７３ －２０

２７３ ＋３０ ＝０畅００１ ×（ －２０） ＝０畅８１５
　　指示功率： p ｉ ＝p０ηｉ

＝５９畅８８０畅８５ ｋＷ ＝５９畅８８ ｋＷ
　　（６） 轴功率（取机械效率 ηｍ ＝０畅８５）：

pｓ ＝p ｉ
hｍ

＝５９畅８８０畅８５ ｋＷ ＝７０畅４５ ｋＷ
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　　（７） 制冷系数：
ε ＝q０ωｓ

＝q０ω０
· ηｉ· ηｍ ＝h１ －h４h２ －h１′· ηｉ· ηｍ ＝１ ７３７ －６３９

２ ０２６ －１ ７５８ ×０畅８１５ ×０畅８５ ＝２畅８４
　　（８） 制冷压缩机实际排气焓值：

h２′＝h１′＋h２ －h１′ηｉ
＝ １ ７５８ ＋２ ０２６ －１ ７５８

０畅８１５ ｋＪ／ｋｇ ＝２ ０８７ ｋＪ／ｋｇ
　　（９） 冷凝器负荷：

Qｋ ＝qｍ · qｋ ＝qｍ · （h２′－h３ ） ＝０畅１８２ １ ×（２ ０８７ －６３９）ｋＷ ＝２６３畅６８ ｋＷ
Qｋ
Q０

＝２６３畅６８２００ ＝１畅３１８
　　【例 3 －5】　有 Ｒ１３４ａ单级蒸气压缩式制冷回热循环， 已知冷凝温度 ３５ ℃， 蒸发温度－１５ ℃，
制冷压缩机吸气温度 １５ ℃， 过冷温度 ３０ ℃。 制冷系统制冷量为 ２ ×１０５ ｋＪ／ｈ（５５畅５６ ｋＷ）， 并已
知蒸发器内 Ｒ１３４ａ 有过热， 不考虑蒸发器至制冷压缩机的回气管道及回热器的冷量损失， 试
进行热力循环分析计算。
　　【解】　１畅已知制冷循环的工作参数

t０ ＝－１５ ℃， p０ ＝０畅１６４ ０５ ＭＰａ
tｋ ＝３５ ℃， pｋ ＝０畅８８７ ２４ ＭＰａ

　　有压力比 pｋ ／p０ ＝０畅８８７ ２４／０畅１６４ ０５ ＝５畅４１， 采用单级压缩制冷循环。
tｇｒ ＝１５ ℃， tｇ ｌ ＝３０ ℃

　　制冷剂在蒸发器的出口状态由回热器的热平衡式确定。
　　２畅作图求值（图 ３ －１２）

图 ３ －１２　热力循环分析图
t０ ＝－１５ ℃

t１′＝１５ ℃， h１′＝４１６ ｋＪ／ｋｇ， v１′＝０畅１３３ ｍ３ ／ｋｇ
t２ ＝７３ ℃， h２ ＝４５５ ｋＪ／ｋｇ， s２ ＝s１′
t３ ＝３５ ℃， h３ ＝２４９ ｋＪ／ｋｇ
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t４ ＝３０ ℃， h４ ＝２４２ ｋＪ／ｋｇ
t５ ＝－１５ ℃， h５ ＝２４２ ｋＪ／ｋｇ。

图 ３ －１３　回热器热平衡分析图

　　３畅热力循环性能计算
　　（１） 确定制冷剂出蒸发器状态点 １ 的参
数值。
　　图 ３ －１３ 是回热器热平衡分析图。 假定制
冷剂只在蒸发器、 回热器内过热， 忽略管道内
过热和其它热损失， 列出回热器热平衡式：

h３ －h４ ＝h１′－h１
即： h１ ＝h１′－（h３ －h４ ） ＝［４１６ －（２４９ －２４２）］ｋＪ／ｋｇ ＝４０９ ｋＪ／ｋｇ
并在 Ｒ１３４ａ 的 ｌｇ p－h 图中， 查得状态 １ 点的温度值 t１≈５ ℃。
　　（２） 单位制冷量、 单位容积制冷量：

q０ ＝h１ －h５ ＝（４０９ －２４２）ｋＪ／ｋｇ ＝１６７ ｋＪ／ｋｇ
qV ＝q０v１′＝

１６７
０畅１３３ｋＪ／ｍ３ ＝１ ２５６ ｋＪ／ｍ３

　　（３） 制冷剂循环量：
qｍ ＝Q０

q０
＝５５畅５６１６７ ｋｇ／ｓ ＝０畅３３３ ｋｇ／ｓ

　　（４） 理论功率：
p０ ＝qｍ · ω０ ＝qｍ· （h２ －h１′） ＝０畅３３３ ×（４５５ －４１６）ｋＷ ＝１３ ｋＷ

　　（５） 指示功率：
氟利昂： b ＝０畅００２ ５
　　指示效率： ηｉ ＝T０

Tｋ
＋b· t０ ＝２７３ －１５

２７３ ＋３５ ＋０畅００２ ５ ×（ －１５） ＝０畅８００

　　指示功率： p ｉ ＝p０ηｉ
＝ １３
０畅８００ｋＷ ＝１６畅２５ ｋＷ

　　（６） 轴功率：
　　取机械效率： ηｍ ＝０畅８６

p ｓ ＝p ｉ
ηｍ

＝１６畅２５０畅８６ ｋＷ ＝１８畅９ ｋＷ
　　（７） 制冷系数：

ε ＝Q０
pｓ

＝５５畅５６１８畅９ ＝２畅９４
　　（８） 冷凝器负荷：
　　制冷压缩机实际排气焓值：

h２′＝h１′＋h２ －h１′ηｉ
＝ ４１６ ＋４５５ －４１６

０畅８００ ｋＪ／ｋｇ ＝４６５ ｋＪ／ｋｇ
　　冷凝器负荷：
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Qｋ ＝qｍ · qｋ ＝qｍ · （h２′－h３ ） ＝０畅３３３ ×（４６５ －２４９）ｋＷ ＝７２ ｋＷ
Qｋ
Q０

＝ ７２
５５畅５６ ＝１畅３

　　（９） 回热器负荷：
QＲ ＝qｍ · qＲ ＝qｍ · （h３ －h４ ） ＝０畅３３３ ×（２４９ －２４２）ｋＷ ＝２畅３３ ｋＷ

第四节 单级蒸气压缩式制冷循环的特性分析

一、 冷凝温度 Tk和蒸发温度 T0的变化对环境的影响

　　单级蒸气压缩式制冷实际循环的制冷量 Q０（ｋＷ）和轴功率 PＳ（ｋＷ）分别表示为：
Q０ ＝Vｈ· λ· qV

３ ６００ （３ －４７）

P ｓ ＝P０
ηｅ

＝qｍ· ω０
ηｅ

＝ Vｈ· λ
３ ６００· v１′·

ω０
ηｅ

＝ Vｈ· λ
３ ６００· ηｅ

· ωV （３ －４８）
　　式中， ωV 是单位容积理论功（ｋＪ／ｍ３ ）， 即制冷压缩机每压缩 １ ｍ３

吸气状态下的蒸气所消

耗的理论功。
　　一台现有的制冷压缩机， 当转速 n 不变时， 制冷压缩机的理论输气量 Vｈ 不变。 但冷凝温
度的 Tｋ和蒸发温度 T０的变化， 会使制冷压缩机的输气系数 λ、 单位容积制冷量 qV、 制冷压缩
机的绝热效率 ηｅ 以及单位容积理论功 ωV 等发生变化， 从而导致制冷量 Q０ 、 轴功率 PＳ 和制冷

系数 ε 的变化。
　　当制冷循环的冷凝温度 Tｋ升高和蒸发温度 T０下降时， 制冷压缩机的输气系数 λ、 指示效
率ηｉ、 绝热效率ηｅ 都下降。 若忽略制冷压缩机的输气系数λ和绝热效率ηｅ 随工作温度变化的

特性。 令式（３ －４７）、 式（３ －４８）中的 λ＝１、 ηｅ ＝１， 那么公式中的 Q０和 P ｓ就是理论循环的制

冷量和理论功率（并令 ΔTｇ ｌ ＝０，ΔTｇｒ ＝０）。
　　（一） 冷凝温度 Tk升高对循环的影响

　　冷凝温度 Tｋ的变化主要由地区和季节不同、 冷却方式不同等原因引起。 假设制冷循环的
蒸发温度 T０为定值， 冷凝温度由 Tｋ升高至 T′ｋ时， 循环由 １—２—３—４—１（工作温度 Tｋ、T０ ）变化
至 １—２′—３′—４′—１（工作温度 T′ｋ、T０ ）， 如图 ３ －１４ 所示。

图 ３ －１４　当蒸发温度 T０为定值， 冷凝温度 Tｋ升高时的热力循环状态图
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　　由此可见， 当冷凝温度 Tｋ升高时对循环的主要影响有：
　　（１） 冷凝压力 pｋ 随冷凝温度 Tｋ的升高而升高， 循环的压力比 pｋ ／p０ 增大， 制冷压缩机的
排气温度 T２ 升高。
　　（２） 单位制冷量减少， 吸气比体积 v１ 不变， 单位容积制冷量减少。

q′０ ＝h１ －h４′＜q０ ＝h１ －h４ （３ －４９）
q′V ＝q′０v１ ＝h１ －h４′v１

＜qV ＝q０v１ ＝h１ －h４v１
（３ －５０）

　　（３） 单位理论功增大， 单位容积理论功增大。
w′０ ＝h２′－h１ ＞w０ ＝h２ －h１ （３ －５１）

w′V ＝w′０v１ ＝h２′－h１v１
＞wV ＝w０

v１
＝h２ －h１v１

（３ －５２）

　　（４） 若忽略输气系数 ε 的变化， 则制冷剂循环量 qｍ ＝ Vｈ· λ
３ ６００· v１不变， 所以循环的制冷量

Q０降低， 轴功率 P ｓ增大（如图 ３ －１５ 所示）。

图 ３ －１５　T０不变时，
制冷量 Q０和轴功率

Pｓ随 Tｋ变化的关系

　　事实上， 随冷凝温度 Tｋ的升高， 输气系数 λ和绝热效
率 ηｅ 也都下降， 从而导致循环量 qｍ 下降， 制冷量 Q０下

降。 单位轴功 w ｓ ＝w０
ηｅ
增大， 而轴功率 P ｓ（ｋＷ）为：

P ｓ ＝p０ηｅ
＝qｍ· w０

ηｅ
＝qｍ· w ｓ （３ －５３）

　　由于循环量 qｍ 的下降速率低于单位轴功 w ｓ 的增大速

率， 所以轴功率 P ｓ仍然是增大的。
　　（５） 制冷系数降低。

ε′０ ＝q′０w′０
h１ －h４′
h２′－h１ ＜ε０ ＝q０w０

＝h１ －h４h２ －h１ （３ －５４）
　　由此得出结论： 在制冷循环中， 由于冷凝温度 Tｋ的升

高， 会导致制冷循环的制冷量 Q０下降， 耗功 P ｓ增大， 制冷
系数 ε 下降， 这对于循环是不利的。 在实际工程中， 应尽
可能地改善冷凝器工作条件， 尽可能降低冷凝温度， 提高
制冷循环工作性能。
　　（二） 蒸发温度 T0降低对循环的影响

　　蒸发温度 T０的高低主要由生产工艺要求和实际操作工况的变化决定。 假设循环的冷凝温
度 Tｋ为定值， 蒸发温度由 T０降低到 T′０时， 循环由 １—２—３—４—１（工作温度 Tｋ、T０）变化至 １′—
２′—３—４′—１′（工作温度 Tｋ、T′０）， 如图 ３ －１６ 所示。
　　同样， 蒸发温度 T０降低对循环的主要影响有：
　　（１） 蒸发压力 P０随蒸发温度 T０ 降低而降低， 压力比 pｋ ／p０ 增大， 制冷压缩机的排气温度
由 T２ 升高至于 T２′， 也导致制冷压缩机的不可逆熵增增大。
　　（２） 单位制冷量减少， 而 h４ ＝h４′， h１ －h１′的差值很小， 可近似看作 q０ ≈q′０ 。 但由于吸气
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图 ３ －１６　当冷凝温度 Tｋ为定值， 蒸发温度 T０降低时的热力循环状态图
比体积的增大（v１′＞v１ ）， 单位容积制冷量明显减少。

q′０ ＝h１′－h４′＜q０ ＝h１ －h４ （３ －５５）
q′V ＝q′０v１′＝

h１′－h４′
v１′

＜qV ＝q０v１ ＝h１ －h４v１
（３ －５６）

　　（３） 吸气比体积增大， 制冷剂的循环量减少（q′ｍ ＜qｍ ）， 因而制冷量减少（Q′０ ＜Q０ ）。
　　（４） 单位循环功增大， 单位容积循环功增大。

w′０ ＝h２′－h１′＞w０ ＝h２ －h１ （３ －５７）
w′V ＝w′０v１′＝

h２′－h１
v１′

＞wV ＝w０
v１

＝h２ －h１v１
（３ －５８）

　　但由于循环量的减少， 因此不能直接地看出制冷循环轴功率是增大还是减少。 由制冷压缩
机的理论功率计算式：

P０ ＝ Vｈ
３ ６００·

κ
κ－１· p０ ·

pｋ
p０

κ－１κ －１ （３ －５９）
　　得到： 当 P０ ＝Pｋ 及 P０ ＝０ 时， 理论功率 P０都等于零， 因此当蒸发压力 p０由 pｋ变化到零

时， 理论功率 P０必然存在一个最大值。 将式（３ －５９）对 P０求导并令其偏导数等于零， 可以求
出理论功率为最大值时的压力比为：

pｋ
p０ p０ ＝p０畅ｍａｘ

＝κκκ－１ （３ －６０）
　　对于不同的制冷剂， 式（３ －６０）的数值大致相等（见表 ３ －６）。

表 3 －6　不同制冷剂的κκκ－1值

制冷剂 Ｒ７１７ Ｒ４０ Ｒ２２ Ｒ１２ Ｒ１１ Ｒ２９０ Ｒ１１３
κ １畅３０ １畅２０ １畅１６ １畅１４ １畅１３ １畅１３ １畅０９

κκκ－１ ３畅１１０ ２畅９８０ ２畅９３０ ２畅９０５ ２畅８９５ ２畅８９５ ２畅８５０

　　对于各种制冷剂， 当其压力比 pｋ
p０
约等于 ３ 时， 制冷机的耗功率最大， 即
pｋ
p０ p０ ＝p０畅ｍａｘ

＝κκκ－１≈３ （３ －６１）
　　图 ３ －１７ 表示了当冷凝温度 Tｋ不变而蒸发温度 T０降低时制冷压缩机的特性。
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图 ３ －１７　当 Tｋ不变，
制冷量 Q０ 和轴功率

Pｓ 随 T０变化的关系

　　（５） 蒸发温度 T０降低， 制冷量 Q０下降时， 无论制冷
压缩机的功率是增大还是减少， 制冷循环的制冷系数总
是降低的。

ε′０ ＝q′０w′０ ＝h１′－h４′h２′－h１′＜ε０ ＝q０w０
＝h１ －h４h２ －h１ （３ －６２）

　　（三） 蒸发温度 T0和冷凝温度 Tk同时变化对循环的

影响

　　（１） 在实际制冷循环中， 蒸发温度 T０和冷凝温度 Tｋ
有可能同时变化， 其变化的规律与理论制冷循环有所不
同， 但变化趋势一致的。
　　（２） 提高冷凝温度 Tｋ和蒸发温度 T０对循环都是不利

的， 都会使制冷系数 ε 降低。 降低蒸发温度 T０对循环的

影响要比升高冷凝温度 Tｋ的影响来得大， 所以在制冷系
统的设计和运行管理中， 一方面要降低冷凝温度 Tｋ， 另
一方面在符合工艺要求的前提下， 不能任意降低蒸发温
度 T０ 。
二、 应用不同制冷剂时对制冷循环的影响

　　同一台制冷压缩机的理论输气量 Vｈ 是不变的， 当分
别应用 x、 y 两种制冷剂时， 其制冷量、 轴功率的换算可用式（３ －７４）、 式（３ －７５）表示：

Q０畅ｘ ＝Q０畅ｙ· （λ· qV） ｘ
（λ· qV） ｙ

（３ －６３）

PＳ· ｘ ＝PＳ· ｙ
ηｅ· ｙ
ηｅ· ｘ

（λ· wV） ｘ
（λ· wV） ｙ

（３ －６４）
　　改用制冷剂后， 除了制冷压缩机特性变化外， 还要考虑以下几个重要问题：
　　（１） 改用的制冷剂不能对制冷压缩机或设备材料有腐蚀， 否则就不能任意换用制冷剂。
　　（２） 改用制冷剂时应相应改换润滑油。
　　（３） 改用制冷剂后， 制冷压缩机结构亦应作相应的调整。
　　（４） 改用制冷剂时应校核匹配电动机的功率， 要校核冷凝器、 节流器、 蒸发器负荷， 改
换相应的种类、 型号规格等， 要相应改换制冷压缩机的密封结构和密封材料等。
　　（５） 改用制冷剂时应考虑压缩机和设备的强度以及制冷压缩机运动部件的受力情况。
三、 单级制冷压缩机的工况

　　由于制冷机的制冷量随工质和工作条件而变化， 所以在标明制冷机的制冷能力时， 应说明
制冷机工作状况———工况， 这是比较和评估制冷机性能的基础。 工况是由采用的制冷种类和制
冷机工作的温度条件（蒸发温度、吸气温度、冷凝温度、过冷温度）组成。 我国早期的工况标准有
标准工况、 空调工况以及最大功率工况、 最大压差工况。 新标准对各种形式的制冷压缩机规定
了三种名义工况， 即高温用工况、 中温用工况和低温用工况。 名义工况是用来标明制冷机工作
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能力的温度条件， 即铭牌制冷量和轴功率的工况。
　　表 ３ －７、 表 ３ －８、 表 ３ －９ 列举了国家标准中部分名义工况值， 表中适用于 Ｒ１２、 Ｒ２２、
Ｒ５０２ 的参数， 也适用于替代制冷剂 Ｒ１３４ａ、 Ｒ６００ａ、 Ｒ４０７Ｃ 等。

表 3 －7　容积式制冷压缩机及机组的名义工况
类别 工况序号 蒸发温度／℃ 冷凝温度／℃ 吸气温度／℃ 液体温度／℃ 机组形式

高温
１（１Ａ） ７（７畅２） ５５（５５畅４） １８（１８畅３） ５０（４６畅１）

２ ７ ４３ １８ ３８ 所有形式

中温
３

（３Ａ）

（３Ｂ）

４

－７（ －６畅７）

－７

４９（４８畅９）

４３

１８
（４畅４）

（１８畅３）

１８

４４（４８畅９）

３８

所
有
形
式

（全封闭）
（半封闭）
（开启式）
所有形式

低温Ⅰ
５（５Ａ）
６（６Ａ）

７

－２３（ －２３畅３）

－２３

５５（５５畅４）
４９（４８畅９）

４３

３２（３２畅３）
５（４畅４）

５

３２（３２畅３）
４４（４８畅９）

３８

全封闭

所有形式

低温Ⅱ ８
（８Ａ）

（８Ｂ） －４０ ３５（４０畅６） －１０
（４畅４）

（１８畅３） ３０（４０畅６）
所
有
形
式

（全封闭）
（半封闭）
（开启式）

表 3 －8　氨制冷压缩机及机组的名义工况
类别 工况序号 蒸发温度／℃ 冷凝温度／℃ 吸气温度／℃ 液体温度／℃ 环境温度／℃

中温

低温Ⅰ
低温Ⅱ

１ （１Ａ）
（１Ｂ）

２ ２（２Ａ）
３ ３（３Ａ）

－７ （ －６畅７）
（ －１５）

－２３（ －２３畅３）
－４０

３５

－１（ －１畅１）
－９（ －９畅４）
－１５（ －１７畅８）
－２０（ －３４畅４）

３０（３５）

３０

３２（３２畅３）

表 3 －9　容积式和离心式冷水机组的名义工况

类别 工作序号

使用侧／℃ 热源侧或放热侧／℃
冷温水 水冷 风冷 蒸发冷凝

进口 出口 进口 出口 干球 湿球 进风湿球

制冷 １（１Ａ） １２（１２畅４） ７（６畅７） ３２（２９畅４） ３７（３５） ３５ ２４（２３畅９） ２４（２３畅９）
制热 ２ ４０ ４５ １２ ７ ６ —

　　名义工况并不一定是实际工作工况。 实际工作工况由实际工程中的工作温度条件决定。
　　对于一台制冷压缩机来说， 当使用的制冷剂一定时， 不同工况下的制冷量和轴功率间的换
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算公式为：
Q０畅ｂ ＝Q０畅ａ

λｂ· qV畅ｂ
λａ· qV畅ａ

（３ －６５）

pＳ畅ｂ ＝pＳ畅ａ
qｍ畅ｂ
qｍ畅ａ

· w０畅ｂ
w０畅ａ

· （ηｉ· ηｍ） ａ
（ηｉ· ηｍ） ｂ

（３ －６６）

pＳ畅ｂ ＝pＳ畅ａ
（λ· wV） ｂ
（λ· wV） ａ

· （ηｉ· ηｍ ） ａ
（ηｉ· ηｍ） ｂ

（３ －６７）
式中： Q０畅ａ、 Q０畅ｂ———工况 a、 b 时的制冷量（ｋＷ）；

qV畅ａ、 qV畅ｂ———工况 a、 b 时的单位容积制冷量（ｋＪ／ｍ３ ）；
λａ、 λｂ———工况 a、 b 时输气系数；
pＳ畅ａ、 pＳ畅ｂ———工况 a、 b 时制冷压缩机轴功率（ｋＷ）；
qｍ畅ａ、 qｍ畅ｂ———工况 a、 b 时制冷剂循环量（ｋｇ／ｓ）；
w０畅ａ、 w０畅ｂ———工况 a、 b 时单位理论功（ｋＪ／ｋｇ）；
ηｉ畅ａ、 ηｉ畅ｂ———工况 a、 b 时的指示效率；

ηｍ畅ａ、 ηｍ畅ｂ———工况 a、 b 时的机械效率；
wV畅ａ、 wV畅ｂ———工况 a、 b 时单位容积理论功（ｋＪ／ｍ３ ）。
思考题与习题

１畅什么是单级蒸气压缩式制冷理论循环？
　　２畅一个制冷装置必须由哪些基本设备组成？
　　３畅单级蒸气压缩式制冷理论循环的计算主要包含哪些热力参数？
　　４畅若某循环为单级压缩蒸气制冷的理论循环， 蒸发温度 t０ ＝－５ ℃， 冷凝温度为 ３０ ℃， 工质为 Ｒ２０，
循环的制冷量 Q０ ＝３０ ｋＷ， 试对该循环进行热力计算。
　　５畅一台单级蒸气压缩式制冷机， 工作高温热源温度为 ４０ ℃， 低温热源温度为 －２０ ℃， 试求分别用
Ｒ１３４ａ和 Ｒ２２ 工作时， 理论循环的性能指标。
　　６畅单级蒸气压缩式制冷理论循环和实际循环有何区别？
　　７畅影响单级蒸气压缩式制冷循环效率的因素有哪些， 这些因素会产生怎样的影响？
　　８畅什么是回热循环？ 它对制冷循环有何影响？
　　９畅某单级蒸气压缩制冷循环， 制冷剂为 Ｒ１３４ａ， 蒸发器的出口温度为 －２５ ℃， 过热度Δtｇｒ ＝５ ℃， 冷
凝器的出口温度 ３０ ℃， 过冷度 Δtｇｌ ＝６ ℃。 试求： （１）循环制冷量； （２）制冷系数； （３）循环热效率。
　　１０畅某单级蒸气压缩制冷机， 制冷量 Q０ ＝１００ ｋＷ， 蒸发温度 t０ ＝－２０ ℃， 冷凝温度为 ３５ ℃， 制冷剂
为 Ｒ７１７， 试进行制冷机的热力计算（可取过冷度 Δtｇｌ ＝５ ℃，压缩机的输气系数 λ＝０畅６，指示效率 ηｉ ＝
０畅８６，机械效率 ηｍ ＝０畅９）。
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