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摘　 要　 空气源热泵在较低的环境温度下会产生压比大、排气温度高、循环性能差等现象ꎬ喷气增焓 ＥＶＩ(ｅｎｈａｎｃｅｄ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃ￣
ｔｉｏｎ)技术可以改善空气源热泵在低温下的运行特性ꎮ 本文首先建立了 ＥＶＩ 空气源热泵的数值仿真模型ꎬ并搭建了实验台对仿真

实验数据进行验证并在此模型的基础上对带 ＥＶＩ 的空气源热泵系统的补气运行特性进行了数值模拟ꎮ 结果表明:带 ＥＶＩ 的空气

源热泵系统存在最佳相对补气量ꎬ可使系统运行最优ꎬ当环境温度低于－６ ℃时ꎬ最佳补气量为 ８％~１０％ꎻ当环境温度为－６~ ０ ℃
时ꎬ最佳补气量为 ５％~８％ꎻ当环境温度高于 ０ ℃时ꎬ最佳补气量为 ４％ ~ ５％ꎮ 在最佳补气量下ꎬ各个工况的相对补气压力在

０ ７~０ ９之间ꎮ 在最佳补气参数条件下ꎬ系统制热量最高提升 ３３％ꎬ能效最高提升 ３１％ꎮ
关键词　 空气源热泵ꎻ喷气增焓ꎻ补气量ꎻ模拟优化
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　 　 近年来ꎬ随着“煤改电”政策的推行ꎬ中国北方等

严寒及寒冷地区需要大量具有超低温运行功能的空

气源热泵ꎬ超低温空气源热泵技术成为研究热点ꎮ 空

气源热泵在低温下会产生压缩比大、排气温度高、循
环性能差、制热量不足等问题[１]ꎮ ＥＶＩ 技术能有效降

低压缩机排气温度ꎬ改善空气源热泵在低温下的运行

性能ꎬ是一种适于北方地区推广使用的超低温空气源

热泵技术[２]ꎮ ＥＶＩ 技术在冷凝器出口增设了补气节

流阀ꎬ将节流后的低温制冷剂气相部分用于冷却压缩

机ꎬ使超低温工况下压缩机排气温度不至过高ꎬＳ. Ｓ.

Ｂｅｒｔｓｃｈ 等[３]的实验机组实现了空气源热泵在－３０ ℃
环境温度下稳定运行ꎬ中间补入的制冷剂增大了压缩

机出口的制冷剂流量ꎬ使进入冷凝器的制冷剂增多ꎬ
总制冷剂流量增加ꎮ Ｊ. Ｈｅｏ 等[４] 研究表明相对于无

补气系统ꎬ－１５ ℃环境温度下 ＥＶＩ 系统的总流量提高

３０％~３８％ꎬ总制冷剂流量增加导致制热量和压缩功

耗同时增加ꎬ但制热量增幅更大ꎬ总体表现为系统能

效提高ꎮ Ｗａｎｇ Ｘｕｄｏｎｇ 等[５] 实验对比带 ＥＶＩ 的空气

源热 泵 与 普 通 热 泵 的 运 行 性 能ꎬ 结 果 表 明ꎬ 在

－１７ ８ ℃环境温度下ꎬ使用 Ｒ４１０Ａ 的 ＥＶＩ 热泵比普

—７３—
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通热泵制热量提高 ３０％ꎬＣＯＰ 提高 ２０％ꎮ 合适的补

气控制策略能显著提升系统性能ꎬＥＶＩ 系统能效随相

对补气量和中间压力的增加呈先增加后降低的规律ꎮ
张森林[６]研究表明ꎬ使用 Ｒ３２ 的系统在蒸发温度低

于－６ ℃ 时ꎬ最佳补气压力为 １ ５０ ~ １ ５４ ＭＰａꎮ Ｘｕ
Ｓｈｕｘｕｅ 等[７]研究表明ꎬ补气使系统蒸发温度和冷凝温

度提高 ０ ８ ~ １ ℃ꎬ同时相对补气量在 １２％ ~ １６％时ꎬ
ＥＶＩ 系统运行在最佳状态ꎮ 许树学[８]综合考虑制冷与

制热性能ꎬ认为适宜的相对补气压力范围为 １ １~１ ３ꎮ
藕俊彦等[９]使用 Ｒ４１７Ａ 制冷剂搭建了 ＥＶＩ 空气源热

泵系统ꎬ研究表明中间压力满足 ｐｍ ＝ ｐｏｐｋ 时ꎬ补气

量达到最佳ꎮ ＥＶＩ 技术对不同制冷剂的系统影响也不

同ꎬＣａｏ Ｆｅｎｇ 等[１０] 认为在 ＥＶＩ 系统中ꎬＲ２２ / Ｒ６００ａ 混

合制冷剂表现优于 Ｒ２２ꎮ Ｗａｎｇ Ｘｉａｏ 等[１１]实验研究了

Ｒ２２、Ｒ２９０、Ｒ３２ꎬ在 ＥＶＩ 系统中ꎬ３ 种制冷剂系统能效分

别增加 ２ ６％ ~ ３ １％、３ ２％ ~ ３ ７％、２ ９％ ~ ３ １％ꎮ 补

气增焓压缩机是 ＥＶＩ 技术的核心ꎬ压缩机补气设计和

补气控制策略具有极大的研究价值[１２－１３]ꎮ
目前国内外学者大多采用实验研究ꎬ而从系统仿

真模拟角度进行分析的研究较少ꎮ 本文搭建了 ＥＶＩ
空气源热泵系统仿真模型ꎬ利用 ＭＡＴＬＡＢ 编程求解ꎬ
采用涡旋压缩机ꎬ设计了一套以 Ｒ４１０Ａ 为制冷剂的

ＥＶＩ 经济器低温空气源热泵系统ꎬ对仿真模型进行数

据验证ꎮ 基于验证后的模型ꎬ从仿真模拟层面分析了

喷气增焓技术对空气源热泵低温运行特性的影响ꎮ
定量分析了补气量对系统性能的影响ꎬ为补气控制策

略研究提供了参考依据ꎮ

１ 模型建立

１ １ ＥＶＩ 系统原理
图 １ 和图 ２ 所示分别为 ＥＶＩ 系统的流程图和压

焓图ꎮ 由图可知ꎬＥＶＩ 系统将冷凝器出口的制冷剂分

为两路ꎬ经过节流的一路称为补气回路ꎬ另一路称为

主回路ꎮ 经过节流降温的补气回路制冷剂进入经济

器与主回路制冷剂换热ꎬ将主回路制冷剂焓值降低ꎬ
同时补气回路制冷剂吸热成为低温气态进入压缩机

冷却压缩腔ꎮ 压缩机压缩过程分为初级压缩、中间补

气和二级压缩 ３ 个过程ꎮ 由于中间补气增大了进入

冷凝器的制冷剂流量ꎬ提高了制热量ꎮ 同时低温制冷

剂冷却压缩机ꎬ降低了排气温度ꎬ拓宽了压缩机可运

行温度范围ꎮ
１ ２ 压缩机模型

ＥＶＩ 空气源热泵压缩机压缩过程可分为初级压

缩、中间补气混合和二级压缩ꎮ 对于初级压缩和二级

图 １ ＥＶＩ 系统流程图

Ｆｉｇ.１ Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｅｎｈａｎｃｅｄ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

图 ２ ＥＶＩ 系统压￣焓图

Ｆｉｇ.２ ｌｇｐ￣ｈ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｅｎｈａｎｃｅｄ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

压缩而言ꎬ压缩过程与单极压缩过程一致ꎬ二级压缩

的流量等于初级压缩与中间补气流量之和ꎮ 单极压

缩机模型为:
Ｖｃｏｍ ＝ λＶｔｈ (１)

Ｗｃｏｍ ＝ λ
η
Ｖｔｈｐｓｕｃ

ｋ
ｋ － １

ｐｄｉｓ

ｐｓｕｃ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｋ－１
ｋ

－ １é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú (２)

Ｔｄｉｓ ＝ Ｔｓｕｃ

ｐｄｉｓ

ｐｓｕｃ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｋ－１
ｋ

(３)

式中:λ 为吸气系数ꎻ Ｖｔｈ 为理论输气量ꎬｍ３ / ｓꎻ
Ｖｃｏｍ 为实际输气量ꎬｍ３ / ｓꎻ Ｗｃｏｍ 为压缩功ꎬＷꎻη 为电

效率ꎻｋ 为多变指数ꎻ Ｔｄｉｓ 为排气温度ꎬＫꎻ Ｔｓｕｃ 为吸气

温度ꎬＫꎻ ｐｄｉｓ 为排气压力ꎬＰａꎻ ｐｓｕｃ 为吸气压力ꎬＭＰａꎮ
λ 和 ｋ 均由实验值计算得到ꎮ

中间补气过程边混合边压缩ꎬ由于混合过程非常

迅速ꎬ假设为等容混合过程ꎮ 引进压力损失系数表征

补气过程中的压力损失[６]ꎬ中间补气混合模型如式

(４) ~式(６)所示:

Ｗｍ ＝
ｐ３ｖ３ １ ＋ α( ) － ｐ２ｖ２

ｋ － １
－ ｋＲα
ｋ － １

Ｔ９ (４)

α ＝
ξｐｖ２ ｐ９ － ｐ２( )

ＲＫＴ９
(５)

—８３—
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Ｖｏｌ. ４０ꎬ Ｎｏ.４
Ａｕｇｕｓｔꎬ ２０１９

ξｐ ＝
ｐ３ － ｐ２

ｐ９ － ｐ２
(６)

式中: Ｗｍ 为混合压缩功ꎬＷꎻ ξｐ 为压力损失系

数ꎬ由实验值确定ꎻｐ１ ~ ｐ９ 为各点压力ꎬＰａꎻｖ１ ~ ｖ９ 为各

点比体积ꎬｍ３ / ｋｇꎻＴ１ ~ Ｔ９ 为各点温度ꎬＫꎻα 为相对补

气量ꎻＲ 为气体常数ꎻＫ 为等熵指数ꎮ
１ ３ 冷凝器模型

本文冷凝器采用高效低螺纹管壳管式冷凝器ꎬ罐
内内置低螺纹管ꎬ冷却水在螺纹管中流动ꎬ制冷剂外

管外凝结ꎬ管内外侧均采用螺纹强化换热ꎮ 采用集中

参数法建立冷凝器模型ꎬ假设条件为:冷凝器中制冷

剂不存在亚稳态ꎬ气相与液相处于热力平衡状态ꎬ即
气液两相有相同的饱和压力和温度ꎻ忽略 Ｒ４１０Ａ 的

温度滑移ꎻ忽略压降和制冷剂重力的影响ꎻ气相与液

相充分混合ꎮ 建立的模型如下:
１)制冷剂侧:
ｍｒꎬｉｎ ＝ ｍｒꎬｏｕｔ (７)
ｍｒ ｈｒꎬｉｎ － ｈｒꎬｏｕｔ( ) ＝ αｏＡｏ Ｔｒｍ － Ｔｗ( ) (８)
式中: ｍｒ 为制冷剂流量ꎬｋｇ / ｓꎻ ｈｒ 为制冷剂焓ꎬ

Ｊ / ｋｇꎻＡｏ 为管外表面面积ꎬｍ２ꎻ αｏ 为管外表面传热系

数ꎬＷ / (ｍ２Ｋ)ꎻ Ｔｗ 为管壁温度ꎬＫꎻ Ｔｒｍ 为制冷剂侧平

均温度ꎬＫꎮ
２)水侧:
ｍｗꎬｉｎ ＝ ｍｗꎬｏｕｔ (９)
ｍｗｃｐΔＴ ＝ αｉＡｉ Ｔｗ － Ｔｉｍ( ) (１０)
式中: ｍｗ 为水流量ꎬ ｋｇ / ｓꎻ ｃｐ 为水的比热容ꎬ

Ｊ / (ｋｇＫ)ꎻΔＴ 为进出水温差ꎻ Ａｉ 为管内表面面积ꎬ
ｍ２ꎻ αｉ 为管内表面传热系数ꎬＷ / (ｍ２Ｋ)ꎻ Ｔｗ 为管壁

温度ꎬＫꎻ Ｔｉｍ 为水侧平均温度ꎬＫꎮ
３)传热关联式

低螺纹管制冷剂侧蒸气凝结分为蒸气在翅片表

面的冷凝传热、蒸气在翅顶的冷凝传热和蒸气在基管

上的冷凝传热ꎮ 蒸气在翅片表面和翅顶的冷凝可看

作蒸气在竖直壁上的膜状冷凝ꎬ蒸气在基管上的冷凝

可看作蒸气在水平光管的冷凝ꎮ 利用努塞尔凝结关

联式ꎬ将 ３ 部分换热相加ꎬ得到蒸气在低螺纹管的冷

凝平均传热系数ꎬ如式(１１)所示[１４]:
αｋ ＝ ０ ７５ｒ０ ２５ｓ Ｂｍ ｔｋ － ｔｗ( ) －０ ２５ｄ －０ ２５

ｂ Ｚ ｆ (１１)

Ｚ ｆ ＝
ｆｂ
ｆｔ

＋ １ ５６９
ｆＴ ＋ ｆｆ
ｆｔ

ｄｂ

Ｈ
æ

è
ç

ö

ø
÷

０ ２５

η０ ７５
ｆ (１２)

式中: ｒｓ 为对应于液膜温度的汽化潜热ꎬＪ / ｋｇꎻ
Ｂｍ 为制冷剂液膜组合物性参数ꎻ ｔｋ 为冷凝温度ꎬ℃ꎻ
ｔｗ 为壁温ꎬ℃ꎻ ｄｂ 为翅根直径ꎬｍꎻ Ｚ ｆ 为低螺纹管传热

的增强系数ꎻ ｆｂ 为每米管长翅间管面面积ꎬｍ２ / ｍꎻ ｆｔ

为每米管长管外面积ꎬｍ２ / ｍꎻ ｆＴ 为每米管长翅顶面

积ꎬｍ２ / ｍꎻ ｆｆ 为每米管长翅侧面积ꎬｍ２ / ｍꎻＨ 为环形翅

片当量高度ꎻ ηｆ 为翅片效率ꎮ
本文使用的壳管式换热器中ꎬ管为蛇形管ꎬ蛇形

管上层产生的冷凝液会对下层冷凝产生影响ꎬ参照多

簇水平管的管束修正系数进行修正ꎮ 努塞尔关联式

在计算过程中假定蒸气静止ꎬ忽略蒸气流速对强化换

热的影响ꎬ因此定义速度修正系数 εｍꎬεｍ 与制冷剂雷

诺数有关ꎮ
αｎ ＝ εｎεｍα１ (１３)

εｎ ＝ １
Ｎ∑

ｚ

１
ｎ０ ８３３

ｉ (１４)

εｍ ＝ ０ ４６ Ｒｅ０ ２ (１５)
式中: εｎ 为管束修正系数ꎻ εｍ 为速度修正系数ꎻ

Ｎ 为等效传热总管数ꎻ ｎｉ 为等效每列管排数ꎻｚ 为等

效传热管列数ꎮ
单相流体在水平光滑管内充分发展紊流流动ꎬ采

用 Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ 公式[１５]计算ꎬ强化管内的传热系数根据

实验数据进行修正ꎮ 由于本文的水流量及出水温度

保持不变ꎬ水侧传热系数波动较小ꎬ可得到较好的修

正精度ꎮ
１ ４ 蒸发器模型

１) 蒸发器三区微元模型

翅片管式换热器内制冷剂流态清晰ꎬ蒸发器中制

冷剂流动一般产生 ３ 个区域流态:液体区、两相区和

过热区ꎮ 正常情况下蒸发器很少出现纯液态区域ꎬ但
对于特殊的制冷系统可能会出现进口为过冷制冷剂

的情况ꎮ 将蒸发器化为 ３ 区ꎬ可避免模拟过程中极限

工况报错ꎬ提高程序可靠性ꎮ 假设蒸发器模型是由若

干个微元组成的一维流动换热模型ꎬ对 ３ 个区分别建

立一维分布参数模型如图 ３ 所示ꎮ 基本假设:制冷剂

与空气处于逆流状态ꎻ管壁径向温度一致ꎬ对于沿管

长的每个微元ꎬ制冷剂侧、空气侧、管壁的物性视为一

致ꎬ不考虑管壁热阻ꎻ从简化模型算法的角度出发ꎬ考
虑到过热区较短且加速压降很小ꎬ忽略过热区压降ꎮ
蒸发器一维模型微元示意图如图 ４ 所示ꎮ

图 ３ 蒸发器三区模型

Ｆｉｇ.３ Ｔｈｒｅｅ￣ｚｏｎｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ

(１)制冷剂侧:

—９３—
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ
Ｖｏｌ. ４０ꎬＮｏ.４
Ａｕｇｕｓｔꎬ ２０１９

图 ４ 蒸发器一维模型微元示意图

Ｆｉｇ.４ Ｅｌｅｍｅｎｔ ｏｆ １Ｄ ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ ｍｏｄｅｌ

ｍｒꎬｉｎ ＝ ｍｒꎬｏｕｔ (１６)
ｍｒ ｈｒꎬｉｎ － ｈｒꎬｏｕｔ( ) ＝ αｉＡｉ Ｔｗ － Ｔｒｍ( ) (１７)
ｐ１ － ｐ２

Ｌ
＝
４ｆＧ２

ｒ

ρ１ｄｉ

＋
Ｇ２

ｒ

Ｌ
１
ρ２

－ １
ρ１

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１８)

式中: Ｇｒ 为制冷剂质量流率ꎬｋｇ / (ｍ２ｓ)ꎻｆ 为阻

力系数ꎬ由 ｆ ＝ ０ ０４６ Ｒｅ －０ ２
ｌ 确定ꎮ

(２)空气侧:
ｍｗꎬｉｎ ＝ ｍｗꎬｏｕｔ (１９)
ｍａ ｈａꎬｉｎ － ｈａꎬｏｕｔ( ) ＝ ξαｏＡｏ Ｔａｍ － Ｔｗ( ) (２０)
式中: ｍａ 为空气质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻ ｈａ 为空气焓ꎬ

ｋＪ / ｋｇꎻξ 为析湿系数ꎻ Ａｏ 为管外表面面积ꎬｍ２ꎻ αｏ 为管外

表面传热系数ꎬＷ/ (ｍ２Ｋ)ꎻ Ｔａｍ 为空气侧平均温度ꎬＫꎮ
(３)传热关联式

对于制冷剂侧ꎬ在过冷区和过热区制冷剂保持单

相流动ꎬ采用 Ｄｉｔｔｕｓ￣Ｂｏｅｌｅｒ 公式计算可达到较高精

度ꎬ两相区采用 Ｓｈａｈ 关联式[１６]ꎬ空气测采用李妩等

关联式[１７]ꎮ
２) 湿空气模型

湿空气模型包含湿空气的水蒸气分压力、饱和水

蒸气压力、密度、导热系数、动力黏度、含湿量、相对湿

度等基本物性参数ꎮ 建立湿空气模型如式(２１) ~式

(２８)所示ꎬ求解常用的物性参数ꎮ 以下模型在已知

饱和压力下求解饱和温度存在迭代缓慢问题ꎬ采用王

婷等[１８]的拟合湿空气饱和水蒸气曲线模型计算进行

优化ꎬ饱和水蒸气分压力采用 Ｇｅｒｒｙ 方程计算ꎮ
(１)水蒸气分压力:
ｐｑ ＝ ｐｗｅｔꎬｂ － Ａ ｔ － ｔｓ( ) Ｂ (２１)
Ａ ＝ ０ ０００ ０１ ６５ ＋ ６ ７５ / ｖ( ) (２２)
式中: ｐｗｅｔꎬｂ 为湿球温度对应的饱和水蒸气压力ꎬ

Ｐａꎻ ｔ 为干球温度ꎬ℃ꎻ ｔｓ 为湿球温度ꎬ℃ꎻＢ 为大气

压ꎬＰａꎻ Ａ 为风速修正项ꎻｖ 为湿空气流速ꎬｍ / ｓꎻ
(２)其他参数

ρ ＝ ０ ００３ ４８４ Ｂ
Ｔ

－ ０ ００１ ３１７
ｐｑ

Ｔ
(２３)

φ ＝
ｐｑ

ｐｓ
(２４)

ｄ ＝ ０ ６２２
ｐｑ

Ｂ － ｐｑ
(２５)

ｈ ＝ １ ００５ ｔ ＋ ２ ５０１ ＋ １ ８４ ｔ( ) ｄ / １ ０００ (２６)
μ
μ０

＝ Ｔ
Ｔ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

１ ５ Ｔ０ ＋ Ｔｓ

Ｔ ＋ Ｔｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (２７)

λ
λ０

＝ Ｔ
Ｔ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

１ ５ Ｔ０ ＋ ＴＦ

Ｔ ＋ ＴＦ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (２８)

式中:ρ 为湿空气密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻＴ 为干球温度ꎬＫꎻ
φ 为相对湿度ꎻｐｓ 为饱和水蒸气压ꎬＰａꎻｄ 为含湿量ꎬ
ｇ / (ｋｇ 干空气)ꎻｈ 为湿空气焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻμ 为动力黏

度ꎬＰａｓꎻλ 为导热系数ꎬＷ / (ｍＫ)ꎻ Ｔ０、Ｔｓ、ＴＦ 为苏士

南常数ꎬＫꎮ
１ ５ 节流阀模型

节流阀进出口焓值相等ꎬ流量和流量系数可用式

(２９)和式(３０)计算ꎮ

ｍ ＝ ＣｄＡｔｈ ２ρＬ ｐｉｎ － ｐｂａｃｋ( ) (２９)

Ｃｄ ＝ ０.０２０ ０５ ２ρＬ ＋ ０ ６３４ ｖ (３０)
式中: ｐｉｎ 为进口压力ꎬＰａꎻ ｐｂａｃｋ 为背压ꎬＰａꎻ Ａｔｈ 为

喉口面积ꎬｍ２ꎻ ρＬ 为制冷剂密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ ｖ 为比体积ꎬ
ｍ３ / ｋｇꎮ
１ ６ 系统模型求解

建立系统模型如图 ５ 所示ꎮ 仿真过程中忽略连

接管件的压降和传热ꎬ系统的约束条件为连接口处制

冷剂流量相等及整个系统的能量守恒ꎮ

２ 实验设计

为了训练模型及验证仿真结果的准确性ꎬ建立了

一套喷气增焓空气源热泵实验系统ꎬ原理如图 ６ 所

示ꎮ 压缩机为补气涡旋定频压缩机ꎬ名义功率为 １２
ＨＰꎬ气缸容积为 １３２ ２ ｃｍ３ / ｒꎬ额定转速为 ２ ９００
ｒ / ｍｉｎꎻ冷凝器采用 ＧＢＬ１２￣ＣＭＥ 型高效管壳式换热

器ꎬ内置 ２ 根 ϕ２５ ４×１ ２ ｍｍ 低螺纹管ꎬ管内外均进

行了螺纹强化换热ꎬ单根管长 ６５０ ｍｍꎬ水走管侧ꎬ制
冷剂走壳侧冷凝ꎻ蒸发器为翅片管式换热器ꎬ管子采

用 ϕ９ ５２×０ ２８ ｍｍ 紫铜管ꎬ共 ３ 排管ꎬ每排 ４０ 根ꎬ排
列方式采用正三角形ꎬ管间距为 ２５ ｍｍꎬ单根管子有

效长度为 １ ８６０ ｍｍꎬ采用波纹型翅片ꎬ制冷剂分为 １５
个流路ꎻ经济器采用 ＺＬ２０Ｂ 型板式换热器ꎬ共 ３４ 片ꎬ
每片有效传热面积为 ０ ０２ ｍ２ꎻ主回路膨胀阀为 ＤＰＦ
(Ｑ)３ ０Ｃ￣０８ 型电子膨胀阀ꎬ通径为 ３ ０ ｍｍꎻ补气回

路膨胀阀为 ＤＰＦ(ＴＳ１)１ ６５Ｃ￣０３ 型电子膨胀阀ꎬ通径

为 １ ６５ ｍｍꎻ制冷剂为 Ｒ４１０Ａꎬ充注量为 ８ ５ ｋｇꎻ考虑

安全性和稳定性ꎬ系统增设了储液器和气液分离器ꎻ
实验在恒温恒湿间进行ꎮ

—０４—
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Ｖｏｌ. ４０ꎬ Ｎｏ.４
Ａｕｇｕｓｔꎬ ２０１９

图 ５ 系统算法流程图

Ｆｉｇ.５ Ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ＥＶＩ

在主要节点测量温度和压力ꎬ布置方式与图 ６
一致ꎮ 温度测量采用 Ｐｔ１００ 传感器ꎬ精度为 ± ０ １
℃ ꎻ压力变送器精度为±０ ３％ꎻ测量能耗的功率计

精度为±０ ５％ꎻ水流量计精度为±０ ５％ꎮ 环境间温

度可实现自动调节ꎬ环境温度最低可达－２０ ℃ꎮ 设

置不同的环境温度和出水温度ꎬ调节膨胀阀改变补

气状态ꎮ

图 ６ 喷气增焓空气源热泵实验系统原理

Ｆｉｇ.６ Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ ＥＶＩ ａｉｒ￣ｓｏｕｒｃｅ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ

３ 结果分析

３ １ 误差分析
建立准二级压缩空气源热泵系统仿真模型ꎬ利用

实验结果对模型进行验证ꎮ 为了确保仿真模型在空

气源热泵多工况下的适用性ꎬ将环境温度从－２０ ℃降

至 １５ ℃ꎬ覆盖了空气源热泵常用的温区范围ꎮ 本文

主要研究补气对系统性能的影响ꎬ因此选取制热量、
功耗、排气温度 ３ 个性能指标ꎮ 最终对比结果如图 ７
所示ꎬ误差线区域内为模拟结果误差在可接受范围

内ꎮ 实验工况如表 １ 所示ꎬ在 ２６ 个稳态工况中ꎬ３ 个

指标的误差均分布在 １０％以内ꎮ 仿真精度在可接受

范围内ꎬ仿真模型准确描述了机组运行的稳态特性ꎮ

表 １ 实验测试工况

Ｔａｂ.１ Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

环境温度 / ℃ 主阀开度 / ％ 补气阀开度 / ％

－２０ ２０ 自动

－１２ ３０ ０、２０、４０、６０、８０、１００

－６ ３４ ０、２０、４０、６０、８０、１０１

０ ４０ ０、２０、４０、６０、８０、１０２

７ ６０ ０、２０、４０、６０、８０、１０３

１５ 自动 关闭

３ ２ 补气对系统参数的影响
压缩机排气温度与热泵工作环境温度密切相关ꎬ

图 ８ 所示为系统排气温度随相对补气量变化的模拟

结果ꎮ 压缩机排气温度随环境温度的降低而不断上

升ꎮ 排气温度过高是当前空气源热泵在低温下运行

失效最主要的原因ꎬＥＶＩ 系统通过低温补气冷却压缩

机ꎬ能有效降低排气温度ꎮ 在低环境温度不补气的工

—１４—
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图 ７ 各指标实验值和模拟值的对比

Ｆｉｇ.７ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｅｄ
ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｐａｒａｍｅｔｅｒ

况下ꎬ排气温度达到 １０２ ３ ℃ꎬ接近压缩机的最高保

护温度ꎮ 补气后排气温度急剧下降ꎬ相对补气量为

５％时ꎬ排气温度降低约 ３０ ℃ꎬ且排气温度随相对补

气量的增加呈缓慢下降的趋势ꎮ
图 ９ 所示为相对补气量对中间压力的影响ꎮ 系

统中间压力随相对补气量的增加而升高ꎬ这是由于增

大相对补气量时需提高补气膨胀阀的开度来提高辅

路的供液量ꎬ膨胀阀开度提高使阀出口背压升高ꎬ故
导致中间压力上升ꎮ

图 ８ 相对补气量对排气温度的影响

Ｆｉｇ.８ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ ｏｎ
ｄｉｓｃｈａｒｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 ９ 相对补气量对中间压力的影响

Ｆｉｇ.９ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ
ｏｎ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

３ ３ 补气对性能的影响
图 １０~图 １２ 所示为系统性能参数随相对补气量

变化的模拟结果ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ系统制热量随相对

补气量的增加而不断升高ꎮ 初期制热量随相对补气

量的变化较大ꎬ因补气初期排气温度急剧下降ꎬ系统

运行情况极大改善ꎬ后期排气温度下降趋势变缓ꎬ制
热量缓慢上升ꎮ 在 ０ ℃ 环境温度下ꎬ制热量上升

３３％ꎮ
由图 １１ 可知ꎬ压缩功耗随相对补气量提高而不

断增加ꎬ因补气增大了压缩机内的制冷剂流量ꎬ需要

更大的功耗才能完成制冷剂的压缩ꎮ 且中间压力随

相对补气量增加而不断提升ꎬ准二级压缩的初级压缩

和二级压缩压缩功同时增加ꎬ因此总功耗的增加并未

因相对补气量增加而减缓ꎮ
由图 １２ 可知ꎬ由于压缩功和制热量的变化特

性ꎬ导致系统能效先上升后下降ꎬ存在最佳相对补

气量ꎬ使系统性能最佳ꎬ且最佳相对补气量随环境

温度的降低而不断提高ꎮ 当环境温度<－６ ℃时ꎬ最
佳补气量为 ８％ ~ １０％ꎻ当环境温度在－６ ℃ ~ ０ ℃

—２４—
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图 １０ 相对补气量对制热量的影响

Ｆｉｇ.１０ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ
ｏｎ ｈｅａｔｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

图 １１ 相对补气量对功耗的影响

Ｆｉｇ.１１ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ
ｏｎ ｅｎｅｒｇｙ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ

图 １２ 相对补气量对 ＣＯＰ 的影响

Ｆｉｇ.１２ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ ｏｎ ＣＯＰ

时ꎬ最佳补气量为 ５％ ~８％ꎻ当环境温度>０ ℃时ꎬ最
佳补气量为 ４％ ~ ５％ꎮ 在 ４ 个模拟工况下ꎬＣＯＰ 最

高提升 ３１％ꎮ
３ ４ 最佳补气参数

补气常用的控制参数为中间压力ꎬ不同工况下存

在一个中间压力对应最佳相对补气量ꎮ 多数学者认

为达到中间压力时ꎬ中间压力的平方约等于冷凝压力

和蒸发压力的乘积ꎮ 因此定义相对补气压力如式

(３１)所示ꎬδ ＝ １ 时中间压力等于冷凝压力与蒸发压

力乘积的平方根ꎮ

δ ＝ ｐｍ / ｐｋｐｏ (３１)
式中: ｐｍ 为中间压力ꎬＰａꎻ ｐｋ 为冷凝压力ꎬＰａꎻ ｐｏ

为蒸发压力ꎬＰａꎮ
图 １３ 所示为模拟工况下相对补气量随相对补气

压力的变化ꎮ 模拟工况下相对补气压力均小于 １ꎬ相
对补气压力随相对补气量的增大而提高ꎬ且环境温度

越高ꎬ对应的最佳相对补气压力越大ꎮ 在最佳补气量

下ꎬ各工况的相对补气压力在 ０ ７ ~ ０ ９ 之间ꎮ 因空

气源热泵在运行时往往偏离设计工况ꎬ而压缩机在设

计时以设计工况取定的补气口开口位置不会改变ꎬ同
时补气口需要压差来维持补气的进行ꎬ压差的存在产

生了压损ꎮ

图 １３ 相对补气量随相对补气压力的变化

Ｆｉｇ.１３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｍａｓｓ
ｗｉｔｈ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｖａｐｏｒ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

４ 结论

本文建立了带喷气增焓的空气源热泵系统数值

仿真模型ꎬ并搭建了实验台ꎬ在 ２６ 个实验工况下验证

了仿真模型的结果ꎮ 通过仿真模拟研究了喷气增焓

系统的运行特性ꎬ得到如下结论:
１)补气能有效降低压缩机排气温度ꎬ且相对补

气量越大ꎬ排气温度越低ꎬ相对补气量为 ５％时ꎬ排气

温度降低约 ３０ ℃ꎮ 随着相对补气量的增加ꎬ排气温

度急剧下降ꎬ但下降趋势逐渐变缓ꎮ
２)补气增加了总制冷剂流量ꎬ在提高制热量的

同时增加了能耗ꎮ 随着相对补气量的增加ꎬ前期制热

量增幅大于功耗ꎬ后期制热量上升趋势变缓ꎬ能耗上

升趋势无明显变化ꎮ 综合表现为系统能效先升高再

降低ꎬ存在一个最佳的相对补气量ꎮ 在最佳补气参数

条件下ꎬ系统制热量最高提升 ３３％ꎬ能效最高提升

—３４—
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３１％ꎮ
３)当环境温度<－６ ℃ 时ꎬ最佳补气量为 ８％ ~

１０％ꎻ当环境温度为－６~ ０ ℃时ꎬ最佳补气量为 ５％ ~
８％ꎻ当环境温度>０ ℃ 时ꎬ最佳补气量为 ４％ ~ ５％ꎮ
对应的最佳相对补气压力在 ０ ７ ~ ０ ９ 之间ꎬ环境温

度越低ꎬ最佳相对补气压力越小ꎮ

本文受泰州市“双创计划”项目资助ꎮ ( Ｔｈｅ ｐｒｏｊｅｃｔ ｗａｓ
ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ Ｄｏｕｂｌｅ Ｉｎｉｔｉａｔｉｖｅ Ｐｒｏｊｅｃｔ ｏｆ Ｔａｉｚｈｏｕ)
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