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蒸汽双螺杆膨胀机工作过程模拟及实验研究
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摘　 要:双螺杆膨胀机作为一种能够适应气液两相余热回收的设备具有非常大的应用市场ꎮ 但是目前仍缺乏其在

部分工况下的理论研究ꎬ从而导致工程设计容易产生偏差ꎮ 为解决该问题ꎬ本文建立了变负荷工况下双螺杆膨胀

机工作过程的数学模型ꎬ完成了转子型线设计、型线间隙计算、几何过程量计算ꎬ引入了泄漏及换热模型ꎬ提出了部

分负荷下吸气过程的吸气压力修正模型ꎬ同时整理了可用于简化计算的修正参数ꎮ 利用实际应用进行实验ꎮ 验证

结果表明:双螺杆膨胀机可以在工况波动较大的情况下稳定运行ꎬ并具有优良的变负荷工作性能ꎻ当负荷降低时ꎬ
吸气压损有利于膨胀机压差降低ꎬ泄漏量降低ꎬ效率升高ꎻ从 １００％到 ６５％负荷工况下ꎬ容积效率从 ７８. ８７％ 升高到

８４. ７６％ ꎬ绝热效率从 ６６. ８１％升高到 ７４. ２５％ ꎻ与实验数据对比表明ꎬ本文提出的吸气压力修正模型中流量计算的

误差可控制到 ３％以内ꎻ模型解决了部分负荷下的性能计算问题ꎬ使得理论模型能够更好地贴合实际应用ꎬ保证了

双螺杆膨胀机主机选型计算的准确性ꎮ

关　 键　 词:双螺杆膨胀机ꎻ蒸汽节能ꎻ工作过程模拟ꎻ实验验证ꎻ部分负荷
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引　 言

双螺杆膨胀机是一种耐工况波动能力较强的回

转容积式动力机械ꎮ 理论上ꎬ转速恒定下ꎬ其通过的

气流体积流量不变ꎮ 当供给膨胀机的蒸汽流量发生

变化时ꎬ膨胀机内部的吸排气压力可以在一定范围

内进行自适应调节ꎮ 这种自适应调节能力ꎬ一定程

度上拓宽了双螺杆膨胀机的应用范围ꎬ提高了其竞

争力[１]ꎮ 近年来ꎬ越来越多的企业开始寻求螺杆膨

胀动力驱动技术来挖掘并解决一些量小而又不稳定

的余热蒸汽节能问题ꎮ
魏军英等人[２]综述了螺杆膨胀机主机结构、泄

漏模型、转子型线和密封结构的技术进展以及在化

工、钢铁和地热等领域的项目应用ꎮ Ｄａｗｏ 等人[３]对

有机工质螺杆膨胀机变内容积工况进行了性能模

拟ꎬ提出偏离设计工况后性能损失的情况主要取决

于实际内容积比与设计内容积比的匹配问题ꎮ 文献

[４ － ９]研究了螺杆机械的泄漏和换热模型ꎮ 袁玮

玮[１０]和赵兆瑞等人[１１]分别从仿真和实验方面研究

了高温螺杆膨胀机转子间隙设计问题ꎮ Ｐａｐｅｓ 等

人[１２]用 ＣＦＤ 仿真模型验证了螺杆膨胀机吸气压力

损失现象ꎮ 田雅芬等人[９] 对螺杆膨胀机用于蒸汽

管道压差发电时的吸气压损进行了理论模拟ꎮ
以上理论模拟都缺乏实验验证ꎮ 对于流量、压

力和温度等参数存在波动的变负荷工况下ꎬ双螺杆

膨胀机的适应能力究竟表现如何ꎬ目前行业内的研

究仍然十分缺乏ꎮ 现有理论模型以额定工况为准ꎬ
当工况偏离设计点时ꎬ计算误差较大ꎬ增加了主机选

型设计的风险ꎮ 本文建立了双螺杆膨胀机工作过程

的数学模型ꎬ并对模拟算法进行了必要的修正及简

化ꎬ使其可以拓展到变负荷的工作过程ꎮ 然后ꎬ在某

企业蒸汽管网压差发电项目现场进行实验验证ꎮ

１　 系统介绍

杭州临江环保热电有限公司的高压除氧器采用绝

对压力 ０. ６ ＭＰａ 的蒸汽加热ꎬ该蒸汽来自于 ２５１ ℃ꎬ
绝对压力 １. ０ ＭＰａ 的水蒸汽减压阀减压ꎮ 蒸汽通过

减压阀ꎬ由于节流作用压力降低会损失有用能ꎬ降低

了能量的品位ꎮ 故考虑通过余热余压发电系统ꎬ回
收这部分高品质的能量ꎮ 利用螺杆式膨胀机组替代

原减压阀(将减压阀作为旁路ꎬ见图 １)ꎬ以实现回收

压力能发电的目的ꎮ

图 １　 蒸汽双螺杆膨胀机系统流程图

Ｆｉｇ. １ Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｓｔｅａｍ ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｓｙｓｔｅｍ

项目选定某研究所型号 ＬＧＰ￣４５０￣Ｓ、装机功率

４５０ ｋＷ 的双螺杆膨胀发电机组ꎬ所用双螺杆膨胀机

具体的性能参数如表 １ 所示ꎬ表 １ 中膨胀机的介质

为水蒸气ꎮ
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表 １　 双螺杆膨胀机性能参数

Ｔａｂ. １ Ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　 数 数　 值

流量 / ｔ􀅰ｈ － １ １４ ~ ２０

入口温度 / ℃ ２５１

入口压力 / ＭＰａ １. ０

出口温度 / ℃ ≥２０５

出口压力 / ＭＰａ ０. ６

额定发电量 / ｋＷ ４００

发电机容量 / ｋＷ ４５０

双螺杆膨胀机主机几何尺寸相关参数如表 ２
所示ꎮ

表 ２　 双螺杆膨胀机几何参数

Ｔａｂ. ２ Ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　 数 数　 值

阳转子齿数 ｚ１ ４

阴转子齿数 ｚ２ ６

转子中心距 Ａ / ｍｍ ２５２

阳转子外径 Ｄｍ / ｍｍ ３２１. ３

阴转子外径 Ｄｆ / ｍｍ ３２１. ３

阳转子底径 ｄｍ / ｍｍ １８３. ９６

阴转子底径 ｄｆ / ｍｍ １８２. ７

工作段长度 Ｌ / ｍｍ ５３０

阳转子扭转角 τ１ / ( °) ３００

设计内容积比 Ｖｉ １. ５

阳转子转速 ｎ１ / ｒ􀅰ｍｉｎ － １ ３ ６９０

２　 仿真模拟

２. １　 数学模型及假设

双螺杆膨胀机数学模型采用准一维控制容积法

建立ꎬ如图 ２ 所示ꎮ 该模型主要根据质量和能量守

恒定律建立(式 １ ~ 式 ２)ꎬ并结合了吸入和膨胀过

程中最大的影响因素:泄漏式(式 ３ ~ 式 ４)和传热

(式 ５) [１]ꎮ 为了简化问题ꎬ进行假设:(１) 工作流体

的重力变化忽略不计ꎻ(２) 工作流体的压力、温度和

质量等参数在控制体积内均匀分布ꎮ (３) 吸、排气

过程按稳定的无摩擦流动处理ꎬ吸、排气过程中的压

力损失忽略不计ꎮ (４) 泄漏通道(见图 ３)仅考虑接

触线(通道 １)、齿顶螺旋线(通道 ２)、泄漏三角形

(通道 ３)和端面密封线位置(通道 ４ꎬ５)ꎬ忽略余隙

容积的影响ꎮ

图 ２　 控制容积法示意图[１]

Ｆｉｇ. ２ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ ｍｅｔｈｏｄ[１]

质量守恒方程:

ｄｍ
ｄθ ＝

ｄｍｉｎ

ｄθ －
ｄｍｏｕｔ

ｄθ (１)

能量守恒方程:

ｄ(ｍｕ)
ｄθ ＝ ∑ ｄｍｉｎ

ｄθ ｈｉｎ －∑ ｄｍｏｕｔ

ｄθ ｈｏｕｔ ＋
ｄＷ
ｄθ － ｄＱ

ｄθ
(２)

式中:下标 ｉｎ—流入ꎬ下标 ｏｕｔ—流出ꎻｍ—控制容积

内质量ꎬｋｇꎻｕ—控制容积内气体比内能ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈ—
泄漏入流体的焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＷ—功ꎬｋＷꎬ气体对外界

做功为负值ꎬ外界对气体做功为正值ꎻＱ—热传递ꎬ
ｋＷꎬ气体向外界放热为负值ꎬ气体从外界吸热为正

值ꎮ 上述参数均为阳转子转角 θ 的函数ꎮ

图 ３　 泄漏通道示意图[５]

Ｆｉｇ. ３ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｐａｔｈｓ[５]
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２. ２　 泄漏及换热模型

接触线、齿顶螺旋线和端面密封线位置的泄漏

可通过以下两相流泄漏模型计算:
ｑｇ ＝ α Ａｍｖｇ ρｇ

ｑｗ ＝ (１ － α)Ａｍｖｗρｗ

α ＝ １ ＋１ － ｘ
ｘ

ρｇ

ρｗ
Ｓæ

è
ç

ö

ø
÷

－１

Ｓ ＝０. ４ ＋０. ６ ρｗ

ρｇ
＋０. ４ １ － ｘ

ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷

０. ５

􀅰 １ ＋０. ４ １ － ｘ
ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－０. ５

ｖｇ ＝ Ｃ ２(ｈ２ － ｈ１)

ｖｗ ＝ ｖｇ / Ｓ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï (３)

式中:ｑ—泄漏质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻ α —空泡系数ꎻＳ—滑

移系 数ꎻ ｖ—流 速ꎬ ｍ / ｓꎻ ρ —密 度ꎬ ｋｇ / ｍ３ꎻ ｘ—干

度ꎬ％ ꎻＣ—流量系数ꎻ下标 ｇ 和 ｗ—气态和液态ꎻ下
标 １—低压侧ꎻ下标 ２—高压侧ꎻＡｍ—泄漏通道面积ꎬ

ｍ２ꎬ可取自文献[７ － ８]ꎮ
泄漏三角形的泄漏 ｑ 和吸气孔口的进气可通过

以下模型计算:

ｑ ＝
ＣεＡｍ ２ρｗ(ｐ２ － ｐ１)

(１ － ｘ)φ ＋ ｘ ζ
ｑｇ ＝ ｘｑ

ｑｗ ＝ (１ － ｘ)ｑ

ξ ＝ １. ４８６２５ － ９. ２６５４１ζ ＋ ４４. ６９５４ζ２ －

　 　 ６０. ６１５ζ３ － ５. １２９６６ζ４ － ２６. ５７４３ζ５

ζ ＝ ρｇ / ρｗ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï

(４)

式中: ｐ —压力ꎬＰａꎻ ε —膨胀系数ꎬ取自文献[７ －
８]ꎻ ξ —泄漏模型修正系数ꎻ ζ —气液密度比ꎮ

控制容积与壳体壁面间的换热通过以下模

型[９]计算:

ｄＱ
ｄθ ＝

ＫＡＱ(Ｔ － Ｔｗａｌｌ)
３６０ｎｍ

Ｎｕ ＝ ０. ０２３Ｒｅ０. ８Ｐｒ０. ３ｃｒ

ｃｒ ＝ １ ＋ １. ７７
０. ５(Ｄｍꎬｆ － ｄｍꎬｆ)
２(Ｄｍꎬｆ ＋ ｄｍꎬｆ)

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï (５)

式中:Ｋ—传热系数ꎬｋＷ / ｍ２􀅰ＫꎻＡＱ—换热面积ꎬｍ２ꎻ
Ｔ—气体温度ꎬＫꎻＴｗａｌｌ—壁面温度ꎬＫꎻＮｕ—努塞尔

数ꎻＲｅ—雷诺数ꎻＰｒ—普朗特数ꎻｃｒ—几何修正系数ꎻ
ｄｍꎬｆ和 Ｄｍꎬｆ—转子底径和外径ꎬｍꎻ(下标 ｍ—阳转

子ꎬ下标 ｆ—阴转子)ꎮ

２. ３　 转子间隙计算

阳转子端面型线方程为:
ｘ１ ＝ ｘ１( ｔ)

ｙ１ ＝ ｙ１( ｔ)
{ (６)

热态间隙算法按照转子与壳体非均匀膨胀法计

算[１０ － １１]ꎬ即转子热膨胀量与壳体热膨胀量比例不

同ꎬ引入中心距变化值 ΔＡꎮ
(ｘ１ ＋ ｙ１ｋｘｙ)
ｉ(Ａ ＋ ΔＡ)

ｄｙ
ｄｘ ＝

ｃｏｓ(φ１ － ｕτ) ＋ ｓｉｎ(φ１ － ｕτ)ｋｘｙ

ｉ ＋ １

ｋｘｙ( ｔ) ＝
ｄｙ１

ｄｘ１

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(７)
式中:ｘ( ｔ)—型线 Ｘ 坐标ꎬｍꎻｙ( ｔ)—型线 Ｙ 坐标ꎬｍꎻ
ｋｘｙ( ｔ)—型线曲线的斜率ꎻｔ —型线参数坐标的参变

量ꎻΔＡ—中心距变化值ꎬｍꎻｉ—转子齿数比ꎬ满足 ｉ ＝
ｚｍ / ｚｆꎻｕ—阳转子旋向特性数ꎬ右旋时取 １ꎬ左旋时取

－ １ꎻ τ —转子曲面螺旋角( τ ＝ ０° 时平面即为转子

端面)ꎬ(°)ꎻ φ１ —转子啮合角ꎬ(°)ꎮ
求解 φ１ 后可得到阳转子理论共轭阴转子ꎬ与阴

转子型线对比后可得到转子间隙ꎬ如表 ３ 所示ꎮ 间

隙分布情况如图 ４ 所示ꎮ

表 ３　 转子啮合间隙设计参数

Ｔａｂ. ３ Ｒｏｔｏｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　 数 数　 值

中心距变化值 ΔＡ / ｍｍ ０. １１

热态间隙值 δ / ｍｍ ０. １３

转子冷态温度 ｔ０ / ℃ ２０

转子热态温度 ｔ１ / ℃ ２７０

图 ４　 转子啮合间隙分布图

Ｆｉｇ. ４ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

２. ４　 数值计算方法

膨胀机数值计算所用的相关几何过程量ꎬ如吸
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排气孔口的面积、齿间封闭容积、接触线长度和各泄

漏通道相关曲线长度等ꎬ随转子旋转角度变化的曲

线可由 ＳｃｒｅｗＷｏｒｋｓ[１３] 软件ꎬ根据转子型线计算得

到ꎮ 如图 ５ 和图 ６ 所示ꎮ

图 ５　 孔口面积、齿间容积变化曲线

Ｆｉｇ. ５ Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅ ａｒｅａ ａｎｄ ｔｏｏｔｈ ｖｏｌｕｍｅ

图 ６　 泄漏通道相关曲线长度变化曲线

Ｆｉｇ. ６ Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｒｅｌｅｖｅｎｔ ｌｅｎｇｔｈ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｐａｔｈｓ

计算过程涉及的如密度、比热容、焓值、熵值、内
能、粘度等物性参数可以通过 ＮＩＳＴ Ｒｅｆｐｒｏｐ[１４] 软件

通过接口调用ꎮ 将式(１) － 式(７)方程组联立后可

通过 ４ 阶荣格 － 库塔法迭代求解ꎬ直至连续两次计

算误差小于 ０􀆰 １％ ꎮ 计算完成后可得到整个工作过

程的 完 整 压 焓 图ꎬ 可 用 于 计 算 各 项 宏 观 性 能

参数[１５]ꎮ
２. ５　 宏观性能计算

齿间压力 ｐｇ随齿间容积 Ｖｇ变化ꎬ积分后可得到

指示功率:

Ｐ ｉｎｄ ＝ ｚｍ
ｎｍ

６０∫Ｖｇｄｐｇ (８)

已知机械效率 ηｍ 和发电机效率 ηｅ ꎬ进一步可

计算出轴功率 Ｐｓ 和发电功率 Ｐｅ:
Ｐｓ ＝ Ｐ ｉｎｄηｍ

Ｐｅ ＝ Ｐｓηｅ
{ (９)

调用 Ｒｅｆｐｒｏｐ 物性计算软件可得到绝热功率:
Ｐａｄ ＝ ｑｍｄｉｓ[ｈｓｕｃ(Ｔｓｕｃꎬｐｓｕｃ) － ｈｄｉｓ( ｓｓｕｃꎬｐｄｉｓ)] (１０)
绝热效率定义为:
ηｓ ＝ Ｐｓ / Ｐａｄ (１１)
双螺杆膨胀机的容积效率定义为:
ηｖ ＝ ＱＶｔｈ / ＱＶｄｉｓ

Ｑｖｔｈ ＝ ｚｍｎｍＶｔｈ

ＱＶｉｄｓ ＝ ｚｍｎｍＶｄｉｓ

ì

î

í

ï
ï

ïï (１２)

其中ꎬ膨胀机实际体积流量 Ｑｖｉｄｓ满足:
ＱＶｄｉｓ ＝ Ｑｍｄｉｓ / ρｄｉｓ (１３)

式(８) －式(１３)中:Ｐｅ、Ｐｓ、Ｐ ｉｎｄ、Ｐａｄ—膨胀机发电功

率、轴功率、指示功率、绝热功率ꎬｋＷꎻＶｇ—齿间容

积ꎬｍ３ꎻｐｇ—齿间压力ꎬｋＰａꎻＴｓｕｃ—吸气温度ꎬＫꎻｐｓｕｃ—
吸气压力ꎬｋＰａꎻｈｓｕｃ—吸气焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｓｓｕｃ—吸气熵

值ꎬｋＪ / ( ｋｇ􀅰Ｋ)ꎻｐｄｉｓ—排气压力ꎬｋＰａꎻｈｄｉｓ—排气焓

值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＱＶｔｈ、ＱＶｄｉｓ—排气位置时ꎬ膨胀机的理论体

积流量、实际体积流量ꎬｍ３ / ｓꎻＶｔｈ、Ｖｄｉｓ—排气位置时ꎬ

单个封闭容积的理论体积、实际体积ꎬｍ３ꎻＱｍｄｉｓ—膨

胀机的实际质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻρｄｉｓ—排气气体的密度ꎬ

ｋｇ / ｍ３ꎮ

３　 实验验证

３. １　 实验数据测量

为了验证本计算模型的准确性ꎬ机组调试成功

后进行了满负荷和部分负荷的全工况实验ꎮꎬ图 ７ 为

现场设备图ꎮ 项目现场测点位置如图 ８ 所示ꎮ

图 ７　 现场设备图

Ｆｉｇ. ７ Ｆｉｅｌｄ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ

通过改变进汽压力ꎬ进行了 ６ 组实验ꎬ实验中记

录的数据如表 ４ 所示ꎮ 机组的发电量随着进汽压力

和进汽流量的减小而减小ꎮ
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图 ８　 主要测点位置图

Ｆｉｇ. ８ Ｍａｉｎ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｏｉｎｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ

表 ４　 双螺杆膨胀机实验数据

Ｔａｂ. ４ Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｉａｌ ｄａｔａ ｏｆ ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ

工况
转速 /

ｒ􀅰ｍｉｎ － １

流量 /

ｔ􀅰ｈ － １

进气

温度 /

℃

进气

压力 /

ＭＰａ

排气

温度 /

℃

排气

压力 /

ＭＰａ

发电量 /

ｋＷ

１ ３ ６９０ １９. ０ ２５７. ８ ０. ９１ ２０８. ８ ０. ５０ ４３２. ７

２ ３ ６９０ １８. ６ ２５７. ９ ０. ９０ ２１１. ０ ０. ５１ ４１１. ６

３ ３ ６８６ １７. ９ ２５７. ６ ０. ９２ ２０９. ６ ０. ５３ ４０６. ７

４ ３ ６８３ １７. ５ ２５８. ７ ０. ９２ ２１３. ０ ０. ５５ ３８１. ０

５ ３ ６８８ １４. ９ ２６５. ９ ０. ８８ ２１８. ８ ０. ５２ ３３６. ４

６ ３ ６８７ １４. ５ ２５５. ４ ０. ８４ ２１５. ４ ０. ５４ ２７９. ５

３. ２　 实验数据分析

根据实验数据进行计算得到相关参数如表 ５ 所

示ꎮ 随着吸气压力的降低ꎬ机器容积效率增加ꎬ绝热

效率增加ꎮ
表 ５　 双螺杆膨胀机计算数据

Ｔａｂ. ５ Ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｄａｔａ ｏｆ ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ

工况
容积效率 /

％

绝热功率 /

ｋＷ

轴功率 /

ｋＷ

绝热效率 /

％

电机效率 /

％

１ ７８. ８７ ７００. ８３ ４６８. ２ ６６. ８１ ９２. ４２

２ ７９. ０９ ６５３. ４０ ４４０. ６ ６７. ４３ ９３. ４２

３ ８１. ３９ ６１０. ８８ ４３６. ７ ７１. ４９ ９３. １３

４ ８２. ７０ ５６０. ８０ ４０７. ４９ ７２. ６６ ９３. ５０

５ ８４. ０５ ４９５. ７７ ３６０. ５３ ７２. ７２ ９３. ３１

６ ８４. ７６ ４００. ７１ ２９７. ５４ ７４. ２５ ９３. ９４

　 　 图 ９ 为效率 － 压差曲线ꎬ比较各工况点的效率

发现ꎬ部分负荷下工况 ３ ~ ６ 容积效率反而高于额定

负荷工况 １ ~ ２ꎮ 并且总体来看ꎬ负荷偏差越大容积

效率反而越高ꎮ 这是因为部分负荷下存在吸气压

损ꎬ降低了膨胀机的吸气压力ꎬ同时膨胀机内部各个

工作腔的压力均会降低ꎬ从而减少了各个通道的泄

漏量ꎬ提高了容积效率ꎮ 绝热效率体现的是能量的

利用效率ꎬ通常容积效率低ꎬ表示泄漏量高ꎬ则能量

浪费严重ꎬ此时绝热效率必然较低ꎬ因此绝热效率通

常与容积效率呈正相关ꎮ

图 ９　 效率 －压差曲线

Ｆｉｇ. ９ Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｖｓ. ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

通过工作过程模拟算法计算得到各工况齿间压

力随容积变化情况如图 １０ 所示ꎮ

图 １０　 不同工况齿间压力 －容积图

Ｆｉｇ. １０ Ｄｉａｇｒａｍｓ ｏｆ ｔｏｏｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｓ. ｖｏｌｕｍｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

􀅰０３􀅰



　 第 ４ 期 朱水兴ꎬ等:蒸汽双螺杆膨胀机工作过程模拟及实验研究

图 １０ 中曲线所围成的面积ꎬ即公式(８)中的积

分运算ꎬ可得到指示功率ꎮ 从图 １０(ａ)中ꎬ可看出不

同工况下吸气压损的存在ꎬ及其对发电功率(即各

项目曲线所围成的面积)所造成的损失情况ꎮ 计算

结果如表 ６ 所示ꎮ

表 ６　 双螺杆膨胀机模型模拟数据

Ｔａｂ. ６ Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｄａｔａ ｏｆ ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ ｍｏｄｅｌ

工况

吸气

压损 /

ＭＰａ

指示

功率 /

ｋＷ

机械

效率 /

％

模拟

流量 /

ｔ􀅰ｈ － １

测量

流量 /

ｔ􀅰ｈ － １

流量

偏差 /

％

１ ０ ５３２. ２７ ８７. ９６ １９. ０３ １９. ０ － ０. １６

２ ０ ５０３. ２６ ８７. ５５ １８. ４７ １８. ６ ０. ７０

３ ０. ０３ ４９７. １０ ８７. ８５ １７. ７３ １７. ９ ０. ９５

４ ０. ０３７ ４６４. ９９ ８７. ６３ １７. ０７ １７. ５ ２. ４６

５ ０. １ ４１２. ３８ ８７. ３８ １４. ２８ １４. ９ ４. １９

６ ０. １９ ３４６. ９８ ８５. ７５ １３. ４２ １４. ５ ７. ４７

观察表 ６ 发现ꎬ当实际运行工况与额定工况偏

差较小ꎬ不存在吸气压力损失ꎬ或压力损失小于 ３０
ｋＰａ 时ꎬ此时流量计算偏差在 １％以内ꎮ 当吸气压力

损失超过 ３０ ｋＰａ 以后ꎬ会对流量计算产生较大的干

扰ꎬ流量计算偏差可能大于 ５％ ꎮ 这是因为吸气压

损的存在[１２]ꎬ从吸气腔向各个工作腔泄漏的计算模

型内设吸气腔压力分布均匀的假设将不复存在ꎮ 从

而导致上述模拟计算存在较大的偏差ꎬ且表现出了

一定相关性ꎬ即吸气压损越大时ꎬ模拟计算的偏差也

越大ꎮ
图 １１ 为不同工况下功率曲线图ꎬ由图可知ꎬ双

螺杆膨胀机的机械效率随负荷降低而降低ꎮ 机械损

耗功率一般包括轴承、齿轮、联轴器等部位的机械摩

擦损失ꎬ该损失一般随负荷降低而变小ꎬ但是变小的

幅度ꎬ比负荷降低的幅度要小ꎮ 因此随着负荷降低ꎬ
该损失占的比例更高ꎬ对应的效率机械效率就更低ꎮ

４　 模拟计算修正

４. １　 理论模型修正

由假设(３)可知ꎬ吸气过程按稳定的无摩擦流

动处理ꎬ吸气过程中的压力损失忽略不计ꎮ 即在常

规设计工况下模拟计算时ꎬ吸气过程状态稳定ꎬ先
吸入气体和后吸入气体状态应保持一致ꎮ 也可以

理解为因为吸气量充足ꎬ吸气过程即齿间容积打开

的过程中ꎬ先吸入的气体还来不及膨胀ꎬ齿间容积

增大的空间就被后吸入气体填充ꎬ导致整个吸气过

程状态均匀ꎬ即各参数波动很小ꎬ在工程计算时可

忽略ꎮ

图 １１　 不同工况下功率曲线图

Ｆｉｇ. １１ Ｐｏｗｅｒ ｄｉａｇｒａｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

但是当气量不足时ꎬ后吸入的气体不足以迅速

填充齿间容积打开的空间ꎬ先吸入的气体可能会发

生一定程度的膨胀ꎬ从而降低吸气压力ꎮ 不同修正

方法压力 －容积变化情况如图 １２ 所示ꎬ本文优选了

一种对迭代计算初值进行修正的方法ꎬ即吸气同时

膨胀修正法ꎮ 吸气腔内的压力不是均匀的吸气压力

(图 １２ 中“先吸气再膨胀”过程)ꎬ或吸气损失后压

力(图 １２ 中“先膨胀再吸气”过程)ꎬ而应该是吸气

损失前和吸气损失后压力的一个折中压力ꎬ该压力

测量和计算均较为困难ꎬ本文按照线性方法进行简

单修正(图 １２ 中 “吸气同时膨胀”过程)ꎮ 修正后

的压力容积图计算结果如图 １３ 所示ꎮ 修正后的数

据见下表 ７ꎮ 由于工况 １ 和工况 ２ 吸气压力损失为

０ꎬ因此无需修正ꎮ

图 １２　 计算初值不同修正方法对比压力容积图

Ｆｉｇ. １２ Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｓ. ｖｏｌｕｍｅ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｂｙ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄｓ ｏｆ ｉｎｉｔｉａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｖａｌｕｅ
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图 １３　 修正后压力容积图

Ｆｉｇ. １３ Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｓ. ｖｏｌｕｍｅ

表 ７　 理论模型修正后模拟数据

Ｔａｂ. ７ Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｄａｔａ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ

工况
测量气量 /

ｔ􀅰ｈ － １

修正后模拟

流量 / ｔ􀅰ｈ － １

修正后流量

偏差 / ％

３ １７. ９ １８. ０５ － ０. ８４

４ １７. ５ １７. ４８ ０. １１

５ １４. ９ １４. ９６ － ０. ４０

６ １４. ５ １４. ５２ － ０. １４

由表 ７ 可知ꎬ理论模型修正后ꎬ膨胀机流量计算

偏差小于 １％ ꎬ具有较高的计算精度ꎮ
４. ２　 简化修正系数

理论模型修正后ꎬ计算精度提高ꎬ但计算效率却

降低ꎮ 由于主机选型等需要进行大量多工况的模拟

计算ꎬ完整计算将耗时较长ꎮ 故根据测量值提出一

个修正系数ꎬ在假设(３)仍然成立的计算模型中ꎬ引
入该修正系数ꎮ

修正算法如下:
Ｑ′Ｖｓｕｃ ＝ ＱＶｔｈ ＋ Ｑ′Ｖｌｅａｋ

Ｑ′Ｖｌｅａｋ ＝ γＱＶｌｅａｋ

ＱＶｌｅａｋ ＝ ＱＶｓｕｃ － ＱＶｔｈ

ì

î

í

ïï

ïï

(１４)
式中: Ｑｓｕｃ、Ｑ′ｓｕｃ —修正前吸气体积流量和修正后吸

气体积流量ꎬｍ３ / ｓꎻ ＱＶｌｅａｋ、Ｑ′Ｖｌｅａｋ —修正前泄漏体积

流量和修正后泄漏体积流量ꎬｍ３ / ｓꎻ γ —流量修正

系数ꎮ
由于泄漏模型发现泄漏量与泄漏通道前后压差

和工作腔密度相关ꎬ令修正系数:

γ ＝
(ｐｓｕｃ － ｐｄｉｓ)􀅰ρｓｕｃ

(ｐ′ｓｕｃ － ｐｄｉｓ)􀅰ρ′ｓｕｃ
(１５)

式中: ｐｓｕｃ —吸气压力损失前气体压力ꎬｋＰａꎻ ｐ′ｓｕｃ —

吸气压力损失后气体压力ꎬｋＰａꎻ ρｓｕｃ —吸气压力损

失前的气体密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ ρ′ｓｕｃ —吸气压力损失后的

气体密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎮ
计算模型简化修正后ꎬ计算得到的数据见表 ８ꎮ

膨胀机流量计算偏差小于 ３％ ꎬ能够满足工程计算

要求ꎬ同时也能够提高计算效率ꎮ

表 ８　 双螺杆膨胀机修正后模拟数据

Ｔａｂ. ８ Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｄａｔａ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｔｗｉｎ￣ｓｃｒｅｗ ｅｘｐａｎｄｅｒ

工况
修正

系数

理论

气量 /

ｔ􀅰ｈ － １

泄漏

量 /

ｔ􀅰ｈ － １

泄漏量

修正后 /

ｔ􀅰ｈ － １

模拟流

量修正

后 / ｔ􀅰ｈ － １

流量偏

差修正

后 / ％

３ １. １１９９ １４. ５７ ３. １６ ３. ５４ １８. １１ － １. １７

４ １. １５８０ １４. ４７ ２. ６０ ３. ０１ １７. ４８ ０. １１

５ １. ５６２５ １２. ５２ １. ７５ ２. ７４ １５. ２６ － ２. ４２

６ １. ６０５３ １２. ２９ １. １３ １. ８１ １４. １０ ２. ７７

５　 结论和展望

针对双螺杆膨胀机提出了工作过程仿真的计算

模型ꎬ能够较为准确的计算出双螺杆膨胀机的物理

参数ꎬ对膨胀机设计选型以及变负荷经济性评价具

有一定的指导意义ꎮ
(１) 当实际运行工况与额定工况偏差较小ꎬ不

存在吸气压力损失时ꎬ或压力损失小于 ３０ ｋＰａ 时ꎬ
此时流量计算偏差在 １％以内ꎮ

(２) 当实际运行工况与额定工况存在一定偏差

时ꎬ会产生吸气压力损失ꎬ该压力损失取决于吸气状

态的体积流量和转速的匹配程度ꎮ 当吸气压力损失

超过 ３０ ｋＰａ 以后ꎬ会对流量计算产生较大的干扰ꎬ
流量计算偏差可能大于 ５％ ꎮ 如对理论模型进行修

正ꎬ计算偏差可进一步控制到 １％以内ꎬ但是计算较

为繁琐ꎬ不适用于计算量较大的选型计算ꎮ
(３) 本文另给出了一种利用修正系数 γ 简化计

算的方法ꎬ修正后流量计算偏差在 ３％以内ꎮ
(４) 在 １００％ 到 ６５％ 负荷工况下ꎬ容积效率

７８􀆰 ８７％ ~ ８４. ７６％ ꎬ绝热效率 ６６. ８１％ ~ ７４. ２５％ ꎬ
随着负荷降低而升高ꎮ 表明部分负荷下ꎬ双螺杆膨

胀机的容积效率和绝热效率会升高ꎬ具有优良的变

工况性能ꎮ 适用于工况波动大的场合ꎮ
(５) 对于恒定负荷的主机选型设计ꎬ理论上可
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以设计一台主机与该额定工况偏差较小ꎬ这样便具

有很小的压力损失ꎮ 设计计算值与该额定工况值将

具有较小的偏差ꎮ 这样就可以较为准确地进行双螺

杆膨胀机额定工况下的选型设计ꎮ
(６) 对于负荷波动较大的项目ꎬ往往需要加权

计算各个工况下的具体运行情况ꎬ进行综合的性能

分析和经济性分析ꎮ 要求相同的一台双螺杆膨胀机

在不同工况下均能得到较为准确的模拟计算结果ꎮ
此时便需要对计算结果进行修正ꎮ

通过本文的简化修正模型ꎬ为今后针对复杂变

工况项目的螺杆膨胀机选型提供了理论依据ꎮ
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