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变基圆渐开线涡旋压缩机型线控制参数优化
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摘　 要　 变基圆渐开线涡旋压缩机在获得相同的制冷量前提下,压缩机体积可以变小,较好地满足了车载空调压缩机的小型轻

量化要求。 基于提高电动汽车空调涡旋压缩机等熵效率和容积效率的目标,建立了变基圆渐开线涡旋盘的数学和几何模型,以
变基圆涡旋型线的齿厚控制参数多变指数 k 和修正增量 δ0 为变量,进行了涡旋压缩机的内部流场数值模拟计算和流体动力学

分析。 数值计算结果表明:当变基圆型线参数为 k= 1、δ0
 = -0. 03

 

mm 时,压缩机工作腔内部流体的比耗散率为 180. 28
 

s-1 ,相较

于定基圆压缩机内部流场的比耗散率 283. 39
 

s-1 降低了 103. 11
 

s-1 ,压缩机运行中因湍动能耗散造成的能量损失变小,可以提高

涡旋压缩机的等熵效率。 进行了电动汽车空调涡旋压缩机的性能试验,相比于定基圆涡旋压缩机,k= 1、δ0
 = -0. 03

 

mm 参数的变

基圆涡旋压缩机输入电功率降低了 1. 392%,性能系数 COP el 增加了 4. 204%。
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Abstract　 Because
 

the
 

piston
 

volume
 

of
 

a
 

scroll
 

compressor
 

with
 

variable
 

base
 

circle
 

involute
 

can
 

be
 

reduced
 

under
 

the
 

premise
 

of
 

obtaining
 

the
 

same
 

cooling
 

capacity,
 

it
 

can
  

satisfy
 

the
 

compact
 

and
 

lightweight
 

requirements
 

of
 

vehicle
 

air
 

conditioning
 

compressors.
 

To
 

improve
 

the
 

isentropic
 

and
 

volumetric
 

efficiencies
 

of
 

the
 

scroll
 

compressor,
 

a
 

mathematical
 

and
 

geometric
 

model
 

of
 

the
 

scroll
 

disc
 

with
 

a
 

variable
  

base
 

circle
 

involute
 

was
 

established.
 

With
 

the
 

variable
 

index
 

k
 

and
 

the
 

modified
 

increment
 

δ0
 as

 

variables,
 

the
 

internal
 

flow
 

field
 

of
 

the
 

scroll
 

compressor
 

is
 

numerically
 

simulated,
 

and
 

fluid
 

dynamic
 

analysis
 

is
 

conducted.
 

The
 

numerical
 

results
 

show
 

that
 

when
 

the
 

parameters
 

of
 

the
 

variable
 

base
 

circle
 

line
 

are
 

k= 1
 

and
 

δ0 = -0. 03
 

mm,
 

the
 

specific
 

dissipation
 

rate
 

of
 

the
 

fluid
 

in
 

the
 

compressor
 

working
 

chamber
 

is
 

180. 28
 

s-1 ,
 

which
 

is
 

103. 11
 

s-1
 

lower
 

than
 

the
 

283. 39
 

s-1
 

of
 

the
 

flow
 

field
 

in
 

the
 

fixed
 

base
 

circle
 

compressor.
 

The
 

isentropic
 

efficiency
 

of
 

the
 

scroll
 

compressor
 

can
 

be
 

improved
 

by
 

reducing
 

energy
 

loss
 

due
 

to
 

the
 

turbulent
 

kinetic
 

energy
 

dissipation.
 

The
 

performance
 

of
 

the
 

scroll
 

compressor
 

for
  

electric
 

vehicle
 

air-conditioning
  

was
 

tested.
 

Compared
 

with
 

the
 

fixed
 

base
 

circle
 

scroll
 

compressor,
 

the
 

input
 

power
 

of
 

the
 

variable
 

base
 

circle
 

scroll
 

compressor
 

with
 

k = 1
 

and
 

δ0 = -0. 03
 

mm
 

decreases
 

by
 

1. 392%,
 

and
 

the
 

performance
 

coefficient
 

COP el
 increases

 

by
 

4. 204%.
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　 　 作为电动汽车空调制冷系统中的核心部件,涡旋

压缩机的工作状态极大影响了整个制冷系统的工作

性能。 因此降低涡旋压缩机的功耗对提高制冷循环

效率、减少系统能量损失具有重要意义。 为了提高涡

旋压缩机的工作性能,防止动、静涡旋盘在运行过程

中相互干扰,国内外对涡旋压缩机型线的生成原理和

修正方法进行了大量研究。 其中,变基圆半径渐开线

涡旋型线由于简洁的设计原理和较高的运行可靠性

脱颖而出,成为近年来的涡旋压缩机型线优化的重要

研究方向。
Liu

 

Yangguan 等[1-2] 利用平面轨道机构的定理,
建立了变基圆半径渐开线涡旋型线的数学模型,对其

吸气容积和内容积比进行了详细研究,给出了涡旋齿

起始段的修正方法,并在后续的研究中使用有限元方

法对变基圆涡旋压缩机进行了热分析和结构分析。
王吉岱等[3]推导了变基圆半径渐开线型线构成涡旋
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膨胀机的必要条件,并利用法向等距线法计算各腔室

容积。 韩坤[4]对比了定基圆与变基圆半径渐开线的

工作性能差异,论证了变基圆半径的结构优势。 侯才

生等[5]利用 Frenet 标架构建了不同基圆半径圆渐开

线的组合涡旋齿,并对齿厚数学模型进行求解,总结

了齿厚变化规律。 蒋龙[6] 分别建立了圆渐开线-高

次曲线组合型线、圆渐开线-圆弧组合型线和变基圆

半径涡旋型线的几何模型,运用遗传算法对几种齿

形起始段的修正面积及其系数进行了优化分析。
张朋成等[7] 分析了 2 种新型涡旋盘型线的控制系

数,并研究了这 2 种新型涡旋盘型线构对涡旋压缩

机性能的影响。 彭斌等[8] 基于粒子群算法对变基

圆半径渐开线的型线参数进行单目标优化分析和

多目标优化分析,并选取涡旋盘的直径和膨胀比作

为共同优化目标,这为涡旋膨胀机的结构设计提供

了参考。 贾卿晨[9] 对变基圆渐开线型线涡旋压缩

机进行了齿端修正和面积计算,并给出了修正参数

的合理取值范围。
以上研究内容集中于变齿厚涡旋压缩机的型线

方程推导和几何容积计算,关于其工作腔内流场量化

分析和流体动力学部分参数优化的研究内容相对较

少。 由于湍流波动会导致流体的可压缩效应和能量

耗散发生变化[10] ,因此研究涡旋压缩机内部流场的

湍流动能变化具有重要意义。 虽然有些学者对泵、风
机等流体机械的湍流动能和湍流耗散率进行了相关

研究[11-14] ,但均未涉及涡旋压缩机内的湍流动能分

布情况。
为了提升变基圆涡旋压缩机的工作性能,本

文在变基圆渐开线几何理论的基础上,利用计算

流体 力 学 ( computational
 

fluid
 

dynamics, CFD ) 技

术,模拟不同涡旋齿厚控制参数( 多变指数 k 和修

正增量 δ0 )涡旋压缩机的内部流场。 选取制冷剂

气体的湍流耗散率和湍流动能作为优化目标,从

流场的角度分析变基圆和定基圆涡旋压缩机的工

作性能差异。

1
 

变基圆半径渐开线理论

1. 1
 

涡旋齿厚控制参数
　 　 变基圆半径压缩机涡旋盘内、外壁型线方程分别

为式(1)和式(2) [1] :
xin = (R0 + δ0φk)cosφ +

　 [R0φ + δ0φk+1sinφ / (k + 1)]

yin = (R0 + δ0φk)sinφ +

　 [R0φ + δ0φk+1cosφ / (k + 1)]

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

(1)

xout = (R0 + δ0φk)cos(φ + π) +

　 [R0(φ + π - 2α) + δ0(φk+1 -

　 (π + 2α) k+1) / (k + 1)]sin(φ + π)
yout = (R0 + δ0φk)sin(φ + π) +

　 [R0(φ + π - 2α) + δ0(φk+1 -

　 (π + 2α) k+1) / (k + 1)]cos(φ + π)

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï

(2)

式中:R0 为压缩机型线基圆半径,mm;α 为渐开线起

始角,rad; φ 为角度变量,rad;k 为齿厚控制多变指

数;δ0 为修正增量,mm;下标 in、out 为压缩机型线内、
外壁;x、y 分别为直角坐标系下涡旋型线在 x、y 方向

的坐标值。
与定基圆渐开线型线相比,在变基圆渐开线型线

的公式中新增了多变指数 k 和修正增量 δ0 这 2 个

系数。
当 δ0 = 0

 

mm 时,就是定基圆半径渐开线;当 δ0 >
0

 

mm 或 δ0 <0
 

mm 时,生成涡旋型线的展开线长度将

会递增或递减。 由于涡旋压缩机的吸气腔工作压力

较低,涡旋壁所需的厚度和刚度相较于中心腔偏低,
为了增大吸气容积,降低材料成本,在实际工程应用

中通常选取 δ0 <0
 

mm。
当 δ0

 相同时,k 值越大,涡旋型线的曲率增加越

快,如图 1 所示。 选取初始基圆半径 R0 = 2. 6
 

mm、
δ0 = -0. 03

 

mm,当 k<0. 8 时,涡旋壁内、外型线出现相

交干涉现象;k 值越大,涡旋型线末端的曲率越大,生
成涡旋盘的直径越小。 曲率过大会导致涡旋盘末端

壁厚过薄,因此对于变基圆涡旋压缩机 k 值的选取并

非越大越有益。

图 1
 

涡旋型线曲率变化

Fig.1
 

Curvature
 

change
 

of
 

scroll
 

profile

1. 2
 

变基圆型线修正方法
　 　 以几何排量为 25

 

cm3 的电动涡旋压缩机为例,
制冷工质为 R134a,基圆半径 R0

 = 2. 6
 

mm,齿高 h =
14. 5

 

mm,变基圆涡旋压缩机的型线修正增量 δ0 分别

取-0. 03、-0. 04、-0. 05
 

mm,多变指数 k 分别取 0. 8、
1. 0、1. 2,构建 9 对参数集合:k = 0. 8、δ0 = -0. 03

 

mm;
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k= 0. 8、δ0 = - 0. 04
 

mm;k = 0. 8、δ0 = - 0. 05
 

mm;k =
1. 0、δ0 = -0. 03

 

mm;k = 1. 0、δ0 = -0. 04
 

mm;k = 1. 0、
δ0 = - 0. 05

 

mm;k= 1. 2、δ0 = - 0. 03
 

mm;k = 1. 2、δ0 =
-0. 04

 

mm;k= 1. 2、δ0 = -0. 05
 

mm。
涡旋齿起始段修正圆弧半径 R in 和过度圆弧半

径 Rou 几何参数关系如图 2 所示,初始修正参数如表

1 所示,将其代入式(3) ~ 式(10)计算可得其它修正

参数,作出修正圆弧和过度圆弧的内切线,从而实现

涡旋型线起始段的圆弧+直线修正[2] 。
(R in +Rou +2ΔL) 2 -(2R(β)) 2 = (2d-2ΔL) 2 　 (3)

d = ρou - Rou (4)
R in = Rou + rob (5)

R(β) = [R0 + δ0(Rou + β) k] (6)
ρou = ρou(φ) = R0(β + α) +
[δ0 / (k + 1)](β + Rou) k+1 (7)

rob =R0(π-α) +[δ0 / (k+1)](π-2α) k+1 (8)
Rou = R0 + δ0(α + β) k (9)
γ = β - tan -1(d / R(β)) (10)

式中:R in 和 Rou 分别为修正圆弧和过度圆弧的半径,
mm;ρou 弧线在接触点处的半径,mm;rob 为涡旋盘的

轨道半径,mm;ΔL 为修正距离,mm;d 为过渡圆弧和

接触点的距离,mm;β 为渐开线修正角,rad;γ 为衍生

角,rad。
修正圆弧和过渡圆弧的参数方程分别为[2] :

xRin
= R incos θ + R2

0 + d2 cos(γ + π)

yRin
= R insin θ + R2

0 + d2 sin(γ + π)

θ ∈ [δ,β + π / 2]

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(11)

xRou
= Roucos θ + R2

0 + d2 cosγ

yRou
= Rousin θ + R2

0 + d2 sinγ

θ ∈ [δ - π,β - π / 2]

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(12)

式中:θ 为角度变量,rad。

表 1
 

初始修正参数

Tab.1
 

Initial
 

correction
 

parameters

R0 / mm α / rad β / rad ΔL / mm

2. 6 0. 724
 

3 1. 892
 

0
 

1
 

2
 

仿真计算及结果分析

2. 1
 

湍流模型和仿真参数设定
　 　 F.

 

R.
 

Menter[15]于 1994 年提出了基于两方程基

准模型的 k-ω
 

SST 湍流模型,进行了大量的湍流模型

计算和实验测试,并通过跨声速测试研究了该两方程

Cou 为涡旋外壁型线修正点;Cin 为涡旋内壁型线修正点。

图 2
 

圆弧+直线修正示意图

Fig.2
 

Arc
 

+
 

line
 

correction
 

diagram

湍流模型的工程应用范围,这些工作对研究流场壁面

剪切流应力和内部小尺度涡流具有重要意义。 k-ω
 

SST 模型包括 2 个主要方程[15] :
比湍动能 k 方程:

∂
∂t

(ρk) + ∂
∂xi

(Ui ρk) = ∂
∂x j

(μk
∂

∂x j
k) + Pk - β∗ρωk

(13)
　 　 比耗散率 ω 方程:

∂
∂t

(ρω) + ∂
∂xi

(Ui ρω) = ∂
∂x j

(μω
∂

∂x j
ω) + Pω -

βρω2 + 2ρ(1 - F1) 1
ω

1
δω,2

∂
∂x j

k ∂
∂x j

ω (14)

式中:Pk、Pω 分别为 k、ω 的生产率;ρ 为密度,m3 / kg,
β、β∗、δω 为湍流建模常数;Ui 为入射自由气体;F1 为

混合函数;μk 为湍流黏度,kg / ( m·s);t 为湍流方程

中的时间项,s;x 为湍流方程中的距离自变量,m;i、j
分别表示坐标系中的 x 方向和 y 方向。

比耗散率可由式(15)计算[16] :
ω = k1 / 2 / Ωt (15)

式中:Ωt 为湍流长度标度,m。
湍动能耗散主要存在于流体剧烈相互作用所形

成的小尺度涡流,在 k-ω
 

SST 模型中,比耗散率是研

究湍动能耗散的重要指标,比耗散率越大,说明压缩

机运行中因湍动能耗散造成的能量损失越大,压缩机

的等熵效率越低。
根据工程设计经验[17-19] ,电动涡旋压缩机流体

动力学仿真参数的设置如表 2 所示。
2. 2

 

湍流耗散率分析
　 　 根据型线参数建立涡旋盘的几何模型,对其工作

腔进行流场计算。 计算结果发现,对于不同型线参数

的涡旋盘,其工作腔内部流体湍流动能出现了较大

差异。
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表 2
 

仿真参数设置

Tab.2
 

Setting
 

of
 

simulation
 

parameters

设置内容 设置参数

网格划分方法 三角形网格

进口温度 / K 290. 15

进口压力 / MPa 0. 3

转速 / ( r / min) 3
 

000

工质 R134a

模拟方法 瞬态

压力-速度耦合 SIMPLEC 算法

湍流模型 SST
 

k-ω
 

环境温度 / K 323. 15

环境压力 / MPa 0. 101
 

325

操作密度 / (kg / m3 ) 0

计算步长 4×10-5

能量残差 10-6

其他残差 10-3

图 3
 

不同结构参数下的比耗散率

Fig.3
 

Specific
 

dissipation
 

rate
 

under
 

different
 

structural
 

parameters

　 　 当 k 值相同时,随着 δ0
 的减少,涡旋体的壁厚逐

渐减小,比耗散率呈先增大后减小的趋势,如图 3 所

示。 在 k= 0. 8、δ0
 = -0. 04

 

mm 的型线参数下,涡旋压

缩机流场中比耗散率达到最大值;当 δ0 = -0. 05
 

mm
时,湍流动能又出现明显的降低,说明修正增量 δ0

 并

非越小越好,而是存在一个使比耗散率先增大后减小

的转折点。
当变基圆型线参数设置为 k = 1,δ0

 = - 0. 03
  

mm
时,流场中比耗散率最小,说明在该型线参数下涡旋

流场因湍动能造成的能量损失较小。
图 4 所示为 k = 1、δ0

 = -0. 03
  

mm 结构在不同时

刻下流场内湍流动能分布情况。 由图 4 可知,在涡旋

压缩机工作过程中,流场中湍动能较大的区域分布于

涡旋盘吸气侧。 随着动涡旋盘的运动,吸气入口及涡

旋齿末端处也产生了小的涡流,且这些涡流位置随着

涡旋压缩机转角的变化而变化,所以湍动能损耗伴随

着涡旋压缩机的完整工作周期。

图 4
 

k=1、δ0 =-0. 03
  

mm 结构在不同转角下湍流动能分布

Fig.4
 

k=1,
 

δ0 =-0. 03
  

mm
 

turbulent
 

kinetic
 

energy
 

distribution
 

at
 

different
 

angles

综上所述,随着变基圆渐开线涡旋齿末端壁厚的

变薄,吸气产生的涡流强度减弱,使得制冷剂气体的

湍流动能变化更加平稳,从而降低了湍流耗散导致的

能量损失。 此外,随着 k 增大,湍流耗散率呈先减后

增的变化趋势;随着 δ0 减小,湍流耗散率呈先增后减

的变化趋势。
因此使用变基圆涡旋型线结构,可以通过调整其

涡旋壁厚控制参数,减少压缩机因湍动能造成的能量

损失。
2. 3

 

湍流动能分析
　 　 定基圆涡旋压缩机和变基圆型线涡旋压缩机内

部流场的湍流动能变化如图 5 所示,经过式(15)计

算可得,k= 1、δ0
 = -0. 03

  

mm 涡旋压缩机内部流场的

比耗散率为 180. 28
 

s-1,而定基圆压缩机内部流场的

比耗散率为 283. 39
 

s-1。
定基圆型线压缩机和变基圆型线涡旋压缩机内部

流场的湍流动能如图 6 所示,可以看出变基圆压缩机

内部流场的湍流动能波动相比于定基圆压缩机更小,
比耗散率较低,从而减少了因湍流造成的能量损耗。

综上所述,通过对比定基圆和变基圆(k = 1、δ0
 =

-0. 03
  

mm)涡旋压缩机的湍流动能变化幅度,并使用

k-ω
 

SST 湍流模型计算湍流耗散率,可得 k = 1、δ0
 =

-0. 03
  

mm 型线结构使湍流耗散出现了大幅降低。
原因是变基圆减小了涡旋齿末端的壁厚,使制冷剂气

体在进入初始压缩腔时受到的阻力减小,在一定程度
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图 5
 

湍流动能随时间步数的变化

Fig.5
 

Change
 

of
 

turbulent
 

kinetic
 

energy
 

with
 

time
 

steps

图 6
 

变基圆涡旋压缩机流线图

Fig.6
 

Flow
 

diagram
 

of
 

scroll
 

compressor
 

with
 

variable
 

base
 

circle

上也减小了湍流耗散。

3
 

试验分析

3. 1
 

试验原理及工况设置
　 　 根据上文仿真结论可得,当型线参数设置为 k =
1、δ0

 = -0. 03
  

mm 时,压缩机工作腔内的湍流动能及

比耗散率最小,故选取定基圆涡旋压缩机与 δ0
 =

-0. 03
  

mm 的 3 组变基圆涡旋压缩机,进行这 4 组定

工况条件下的试验分析。
根据国家标准 GB / T

 

5773—2016《容积式制冷剂

压缩机性能试验方法》 [20] ,涡旋压缩机性能试验原理

如图 7 所示,对应仿真工况,压缩机性能试验工况设

定如表 3 所示。
3. 2

 

试验误差
　 　 根据实际测试过程中的记录,压力传感器的测量

误差为±0. 5%,试验台架中的温度测量是通过 Pt100
热电偶温度传感器实现,测量误差为±0. 2

 

K,符合压

力传感器精度为 2. 0 级及以上和温度传感器精度为

　 　 　

1 压缩机;2 风扇;3 真空泵;4 油分离器;5 集油器;6 电磁阀;
7 空气冷却器;8 干燥过滤器;9 回油阀;10 水冷冷凝器;

11 贮液器;12 过冷器;13 干燥过滤器;14 流量计;
15 视液镜;16 电子膨胀阀;17 量热器;18 冷水机组。

图 7
 

变基圆渐开线涡旋压缩机性能试验原理

Fig.7
 

Performance
 

testing
 

principle
 

of
 

variable
 

base
 

circle
 

involute
 

scroll
 

compressor

表 3
 

试验工况设置

Tab.3
 

Setting
 

of
 

test
 

conditions

工况名称 设置参数

压缩机吸气温度 / K 283. 9

压缩机吸气压力 / MPa 0. 3

压缩机排气压力 / MPa 1. 5

转速 / ( r / min) 3
 

000

蒸发温度 / K 273. 9

冷凝温度 / K 325. 4

过热度 / K 10

过冷度 / K 5

冷却水进水温度 / K 323. 15

±0. 5
 

K 以内的国标要求。
3. 3

 

试验结果
　 　 根据国标要求,对 4 种涡旋型线的电动汽车空调

涡旋压缩机进行了 7 次重复试验,测得定基圆压缩机

与变基圆压缩机的流量、制冷量和输入电功率等参

数,并通过计算获得压缩机的平均性能系数 COP el。
7 次重复试验的结果如图 8 所示,压缩机性能测试结

果的计算平均值如表 4 所示。
由表 4 可知,当 k = 1、δ0

 = -0. 03
 

mm 时,变基圆

涡旋压缩机的平均输入电功率为 0. 921
 

kW,COP el 为

1. 958;定基圆涡旋压缩机的平均输入电功率为

0. 934
 

kW,COP el 为 1. 879;相比于定基圆压缩机,k =
1、δ0

 = -0. 03
 

mm 参数的变基圆压缩机输入电功率降

低 1. 392%,COP el 增加 4. 204%。
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图 8
 

变基圆渐开线涡旋压缩机性能试验结果

Fig.8
 

Performance
 

experimental
 

results
 

of
 

variable-base
 

circular
 

involute
 

scroll
 

compressor

表 4
 

压缩机性能测试结果平均值

Tab.4
 

Average
 

value
 

of
 

compressor
 

performance
 

experimental
 

results

k δ0 / mm
质量流量 /

(kg / h)
制冷量 /

kW
输入功率 /

kW
COP el

0 0 45. 495 1. 755 0. 934 1. 879

0. 8 -0. 03 48. 146 1. 812 0. 936 1. 936

1. 0 -0. 03 48. 370 1. 802 0. 921 1. 958

1. 2 -0. 03 47. 185 1. 770 0. 927 1. 909

　 　 由图 8 可知,当 k = 1、δ0
 = -0. 03

 

mm 时,变基圆

渐开线型线涡旋压缩机的性能系数最高,与该结构参

数涡旋压缩机工作腔内湍流耗散率最小的模拟计算

结果相符合。
综上所述,当 δ0

 = -0. 03
 

mm 时,变基圆涡旋压缩

机的输入电功率、COP el 随着 k 的增大呈先增后减趋

势,这与仿真结果中湍流耗散率呈先减后增趋势相一

致,说明变基圆渐开线型线控制参数的优化,有助于

减小涡旋压缩机的湍流耗散,提升其工作性能,实现

车载涡旋压缩机节能减排和轻量化的目标。

4
 

结论

　 　 本文在变基圆型线理论的基础上,对不同齿厚控

制多变指数 k 和修正增量 δ0 齿形结构参数的涡旋压

缩机进行建模和流场仿真分析,得到如下结论:
1)对 9 组型线参数的涡旋压缩机进行了流体动

力学计算,仿真结果表明,变基圆渐开线涡旋型线的

修正增量 δ0
 并非越小越好,存在一个使压缩机工作

腔内流体湍流耗散率先增大后减小的转折点,当 k =
1、δ0

 = -0. 03
 

mm 时,流场中比耗散率最小,此时因湍

动能变化造成的能量损失较小。
2) 变 基 圆 渐 开 线 型 线 参 数 为 k = 1、 δ0

 =
-0. 03

 

mm 时,涡旋压缩机内部流场的比耗散率为

180. 28
 

s-1,相较于定基圆涡旋压缩机内部流场的比

耗散率 283. 39
 

s-1,降低了 103. 11
 

s-1,压缩机的等熵

效率较高。
3)对定基圆和 3 组变基圆涡旋压缩机进行性能

试验研究,结果表明,当变基圆渐开线型线参数为 k=
1、δ0

 = -0. 03
 

mm 时涡旋压缩机的输入电功率最小且

平均性能系数 COP el 最大,相比于定基圆压缩机的输

入电功率降低 1. 392%,COP el 增加 4. 204%,说明变

基圆优化能够提升涡旋压缩机的工作效率。
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