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摘　 要　 本文将中间补气涡旋式压缩机应用于地暖制热系统，以解决地暖制热系统在低温环境下制热性能不佳、机组运行不稳

定等问题，并建立补气地暖样机实验系统，研究了在不同运行工况下中间补气地暖系统的压缩机排气温度、制热量、功耗及制热

ＣＯＰ 等参数，分析了中间补气地暖系统制热性能与常规热泵制热性能之间的关系。 实验结果表明：当环境温度处于 － ２０ ～ ７ ℃
之间时，带中间补气系统的地暖机组的制热量相比于普通热泵平均提升约 ２６ ２％ ，制热 ＣＯＰ 平均提升约为 ８ ７％ ，功耗仅平均增

加约 １６％ ；当室外环境温度为 － ２０ ℃时，压缩机排气温度降低了 １２ ℃。 可见采用中间补气技术的地暖系统在低能耗的条件下

更能满足低环境温度的需求。
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　 　 近年来，随着我国经济的迅猛发展，民众对生活

舒适性的要求显著提高，尤其寒冷冬季对室内环境温

度的需求。 地热采暖是目前最接近人体舒适健康的

理想采暖方式，因此独立的空气源热泵地暖系统应运

而生［１ － ２］，该系统与当前分布式供热技术发展趋势相

吻合，但这种取暖方式的不足是机组在低温环境下运

行时，由于蒸发温度过低，导致压缩机的压缩比过大，

造成排气温度过高，甚至超出压缩机本身允许的工作

温度范围，使压缩机可靠性降低。 同时，在低蒸发温

度下，由于制冷剂流量低，制热量衰减明显，影响制热

效率［３ － ５］。
目前主要采用中间补气技术解决这类问题，即在

压缩机中间腔补充中压气体，增加排气量，降低排气

温度，能够很好解决热泵系统在低温环境下制热能力
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不足、压缩机排气口温度过高、运行不稳定等问题，是
较为经济、有效的改善方案。 研究大多将中间补气技

术应用于热泵系统，地暖系统中应用较少。 费继友

等［４］对采用吸气喷液的空气源热泵系统进行理论分

析和实验研究，得到不同喷液量对机组性能参数的影

响。 张剑飞等［５］对涡旋式压缩机中间补气技术进行

了研究，得出中间补气技术能够很好地解决热泵系统

在低温环境下制热能力不足、压缩机排气口温度过

高、运行不稳定等问题的结论。 秦妍等［６ － １１］ 对采用

喷射器的经济器补气热泵系统循环机制与特性进行

了研究。 王文毅等［１２］研究分析了低温工况下中间补

气量对热泵系统性能的影响。
为验证应用中间补气技术能提高地暖系统的制

热性能及稳定性，本文从理论循环和实验方法两方面

进行探究，并分析中间补气地暖系统较常规热泵系统

在制热性能方面的提升和优势，为工程实践提供重要

的技术支持。

１ 带中间补气压缩机的地暖系统

１ １ 中间补气地暖系统原理
地暖制热系统工作原理如图 １ 所示。 制冷剂经

压缩机压缩，进入冷凝器（壳管式换热器）被冷凝。
由冷凝器排出的液体制冷剂分为两路，主路为制冷回

路，辅路为补气回路。 主路的制冷剂直接进入经济器

（板式换热器）实现热交换后进一步被过冷，经电子

膨胀阀 １ 节流降压后进入蒸发器（翅片式换热器）。
辅路的制冷剂经过电子膨胀阀 ２ 被节流到中间某压

力进入经济器，在经济器中吸热汽化通过涡旋式压缩

机中间腔的补气孔进入压缩机。 主路的制冷剂经过

蒸发器蒸发吸热，气体制冷剂被压缩机吸气口吸入，
至此完成一次制冷剂循环。

图 １ 带中间补气压缩机地暖制热系统原理

Ｆｉｇ． １ Ｔｈｅ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｕｎｄｅｒ⁃ｆｌｏｏｒ ｈｅａｔｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ
ｗｉｔｈ ｖａｐｏｒ⁃ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

本系统可保证在室外环境温度为 － ２０ ℃以上时

都能以较高效率提供室内所需的热量。 在涡旋式压

缩机压缩腔的适当部位开设一补气口，通过设置经济

器提高系统低温下的制热量和 ＣＯＰ，明显降低压缩

机的排气温度。
１ ２ 理论分析与计算

图 ２ 所示为中间补气地暖制热系统的压⁃焓图，
其中 １→３′→４→６′→１ 为普通热泵系统制热循环过

程；１→２→２′→３→５→６→１ 为中间补气地暖制热系统

中主路制冷剂循环过程；２′→３→４→５′→２′为中间补

气地暖制热系统中补气回路制冷剂循环过程。 根据

系统压⁃焓图，对该系统的关键性能参数进行理论

分析。

图 ２ 压焓图

Ｆｉｇ． ２ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｅｎｔｈａｌｐｙ ｄｉａｇｒａｍ

１）制冷量的计算

由图 ２ 可知， 压缩机吸气侧制冷剂流量不

变［５，１０］，均为 ｍｓ， 普通热泵制冷量 Ｑ′冷为：
Ｑ′冷 ＝ ｍｓ（ｈ１ － ｈ６′） （１）
式中： ｍｓ 为普通热泵循环过程制冷剂质量流量，

ｋｇ； ｈ１ 为普通热泵压缩机吸气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ； ｈ６′ 为普通

热泵蒸发器入口比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
中间补气系统制冷量 Ｑ冷为：
Ｑ冷 ＝ ｍｓ（ｈ１ － ｈ６） （２）
式中： ｍｓ 为中间补气系统蒸发过程制冷剂质量

流量，ｋｇ； ｈ１ 为中间补气系统压缩机吸气比焓，ｋＪ ／
ｋｇ； ｈ６ 为中间补气系统蒸发器入口比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。

经分析发现，采用中间补气技术的循环在蒸发侧

焓差明显增加，从而提高压缩机的制冷能力。 由式

（１）及式（２）可知，中间补气系统相比于普通热泵系

统制冷能力增加值 ΔＱ冷为：
ΔＱ冷 ＝ ｍｓ（ｈ６′ － ｈ６） （３）
２）压缩机功耗的计算

由图 ２ 可知，普通热泵压缩过程为 １ 点至 ３′点，
压缩过程制冷剂流量一直为 ｍｓ， 所以普通热泵压缩

机功耗 Ｗ′ 为：
Ｗ′ ＝ ｍｓ（ｈ３′ － ｈ１） （４）
式中： ｈ３′ 为普通热泵压缩机排气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
由于 ３′点至 ２ 点和 ３ 点至 ２′点的等熵效率相同，

—８５—
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即 ｈ３′ － ｈ２ ＝ ｈ３ － ｈ２′， 因此普通热泵压缩机功耗 Ｗ′
可等效为：

Ｗ′ ＝ ｍｓ（ｈ３ － ｈ２′） ＋ ｍｓ（ｈ２ － ｈ１） （５）
式中： ｈ２′ 为中间补气系统压缩机补气比焓，ｋＪ ／

ｋｇ； ｈ３ 为中间补气系统压缩机排气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
中间补气系统压缩机的压缩过程可以近似的看

成补气前压缩过程和补气后压缩过程［１２］，补气前压

缩由 １ 点至 ２ 点，此阶段制冷剂流量为 ｍｓ， 压缩机功

耗 Ｗ１ 为：
Ｗ１ ＝ ｍｓ（ｈ２ － ｈ１） （６）
式中： ｍｓ 为中间补气系统补气前压缩过程制冷

剂质量流量，ｋｇ； ｈ１ 为中间补气系统压缩机吸气比

焓，ｋＪ ／ ｋｇ； ｈ２ 为中间补气系统补气前比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
补气后压缩为 ２′点至 ３ 点，此阶段制冷剂流量为

（ ｍｓ ＋ ｍｉ ），压缩机功耗 Ｗ２ 为：
Ｗ２ ＝ （ｍｓ ＋ ｍｉ）（ｈ３ － ｈ２′） （７）
式中： ｍｉ 为中间补气系统补气口补入制冷剂质

量流量，ｋｇ。
中间补气系统压缩机总功耗为补气前压缩和补

气后压缩功耗之和，计算公式为：
Ｗ ＝ Ｗ１ ＋ Ｗ２ （８）
　 ＝ ｍｓ（ｈ２ － ｈ１） ＋ （ｍｓ ＋ ｍｉ）（ｈ３′ － ｈ２′）
因此由式（５）及式（８）可知，中间补气系统相对

于普通热泵系统功耗增加，增加值 ΔＷ 的计算公式

为：
ΔＷ ＝ Ｗ － Ｗ′ ＝ ｍｉ（ｈ３′ － ｈ２′） （９）
３）制热量的计算

普通热泵系统冷凝过程为 ３′点至 ４ 点，普通热泵

系统制热量 Ｑ′热为：
Ｑ′热 ＝ ｍｓ（ｈ３′ － ｈ４） （１０）
式中： Ｑ′热为普通热泵系统制热量，ｋＪ； ｈ４ 为冷凝

器出口比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
中间补气系统冷凝过程为 ３ 点至 ４ 点，中间补气

系统制热量 Ｑ热为：
Ｑ热 ＝ （ｍｓ ＋ ｍｉ）（ｈ３ － ｈ４） （１１）
式中： Ｑ热为中间补气系统制热量，ｋＪ； ｈ３ 为中间

补气系统压缩机排气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。
中间补气系统冷凝过程中，制冷剂质量流量增

加，但其压缩机排气温度低于普通热泵系统，导致其

在冷凝过程中焓差值小于普通热泵系统，因此制热量

变化情况根据压⁃焓图很难得出。 由文献［５］可知，系
统制热量的增加为制冷量增加量与功耗增加量之和，
因此其制热量增加值计算公式为：

ΔＱ热 ＝ ｍｓ（ｈ４ － ｈ５） ＋ ｍｉ（ｈ３ － ｈ２′） （１２）
式中： ΔＱ热为制热量增加值，ｋＪ； ｈ２′ 为中间补气

系统压缩机补气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ； ｈ３ 为中间补气系统压

缩机排气比焓，ｋＪ ／ ｋｇ。

２ 机组性能参数测试

实验测试系统依照 ＧＢ ／ Ｔ１７７５８—２０１０ 《单元式

空气调节机》 ［１３］和 ＧＢ ／ Ｔ１８４３０ １—２００７《蒸汽压缩循

环冷水（热泵）机组》 ［１４］ 设计建造，由室外机循环系

统、室内机水循环系统和控制测量系统组成，室外机

主要包括中间补气压缩机、换热器、电子膨胀阀等装

置，室内机主要由循环水泵、储液罐、压力罐等装置组

成。 中间补气地暖系统整机配置详见表 １。

表 １ 中间补气地暖系统整机配置

Ｔａｂ． １ Ｔｈｅ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｕｎｄｅｒ⁃ｆｌｏｏｒ ｈｅａｔｉｎｇ
ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｖａｐｏｒ⁃ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ

项目 数量 ／质量 型号参数

压缩机 １ 台 中间补气涡旋式压缩机 ６ ＨＰ

空气侧换热器 １ 台 内螺纹铜管铝箔翅片换热器

水侧换热器 １ 台 壳管式换热器

经济器 １ 台 板换式换热器

节流装置 ２ 台 电子膨胀阀

制冷剂 ４ ３ ｋｇ Ｒ４１０Ａ

散热风机 ２ 台
直流无刷电机

芝浦 ＳＩＣ⁃６８ＦＶ⁃Ｄ８５１

四通阀 １ 台
ＡＣ２２０⁃２４０Ｖ

华鹭 ＳＴＦ⁃０４０１Ｇ

水泵 １ 台 水冷型 １５１ Ｗ

表 ２ 机组测试工况

Ｔａｂ． ２ Ｔｈｅ ｔｅｓｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｕｎｉｔｓ

工况

使用侧（水侧） 室外侧

水流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

水温 ／
℃

干球温

度 ／ ℃
湿球温

度 ／ ℃
标准制热 ２ ７５ ４５ ７ ６

标准除霜 ２ ７５ ４５ ２ １

低温制热 ２ ７５ ４５ － ６ － ７

超低温 １ ２ ７５ ４５ － １５ － １６

超低温 ２ ２ ７５ ４５ － ２０ － ２１

基于涡旋式压缩机中间补气技术的地暖机组制

热性能实验测试工况如表 ２ 所示，本实验系统中，室
外侧环境温度由焓差实验室控制。

中间补气地暖系统的冷凝器为安装在室内机

（水模块）中的壳管式换热器，壳管式换热器由圆柱

—９５—
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形壳体和安装在壳体内的蛇形管束构成。 载冷剂冷

却水在管束内流动，流向为下进上出；高压气态制冷

剂 Ｒ４１０Ａ 在圆柱形壳体与管束之间自上向下流动，
与冷凝水进行热交换。 该系统属于分体式水冷空调

机，机组的制热量须根据测量进出水模块的水温变化

和水流量确定［１３ － １５］。 测点布置如图 ３ 所示，室内机

进水口、出水口分别布置温度计测量进、出口水温；进
水口处布置流量计，测量室内机内的循环水流量。 同

时，在压缩机排气口布置 ＮＴＣ 类型温度传感器，采集

压缩机排气温度。

１ 出水口流量调节阀； ２ 入水口流量调节阀； ３ 流量计；
４ 出水口温度计； ５ 入水口温度计； ６ 室内机热交换器

图 ３ 制热量测点布置示意图

Ｆｉｇ． ３ Ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｏｉｎｔｓ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｈｅａｔｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｔｅｓｔ

３ 实验结果及分析

在上述实验测试工况条件下，对以 Ｒ４１０Ａ 为制

冷剂的采用中间补气涡旋式压缩机的地暖系统性能

进行实验研究，测试机组的压缩机排气温度、制热量、
功耗以及制热 ＣＯＰ 等参数随室外环境温度变化情

况，并将其与常规热泵相应性能进行比较，得到如下

测试结果。
３ １ 排气温度

图 ４ 所示为压缩机排气温度随室外环境温度变

化曲线。 当环境温度相对较高时，采用中间补气技术

系统较常规系统压缩机排气温度的改善效果并不明

显，例如，在室外环境温度为 ２ ℃时，补气系统的压缩

机排气温度比普通热泵只降低了 １ ４ ℃；室外环境温

度为 ７ ℃时，补气系统与普通热泵的排气温度基本相

当。 随着室外环境温度的降低，补气系统压缩机相对

补气量不断增加，对排气温度的改善也越明显，当室

外环境温度为 － ２０ ℃时，可降低排气温度约 １２ ℃。

图 ４ 压缩机排气温度随室外环境温度变化曲线

Ｆｉｇ． ４ Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｄｉｓｃｈａｒｇｅ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｉｔｈ ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

３ ２ 制热量

图 ５ 制热量随环境温度变化曲线

Ｆｉｇ． ５ Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｈｅａｔｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｔｈ
ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 ５ 所示为制热量随环境温度变化曲线。 两个

系统的制热量变化规律相似，随着室外环境温度的逐

渐降低，制热量都逐渐降低，但补气系统的制热量相

对于常规热泵系统而言整体有较大提升。 由于压缩

机在补气后的吸气比容明显减小，提高了压缩机制冷

剂理论循环流量，系统容积制热量有了很大提高，提
升了系统的制热效率。 随着室外温度的下降，补气系

统的制热能力提升比例不断增大，当室外温度为 ２ ℃
时，补气系统比普通热泵制热量提升约 ２１％ ；在室外

温度降至 － ２０ ℃时，补气系统制热能力相比于普通

热泵提升约为 ４０％ 。 当环境温度处于 － ２０ ～ ７ ℃之

间，中间补气系统相比于普通热泵系统制热量平均提

升 ２６ ２％ 。 由此可以看出，补气系统处于较低的室

外环境温度时会有更好的制热能力提升效果。 因此，
带有中间补气压缩机的热泵系统更能适应极低的室

外环境温度。

—０６—
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３ ３ 制热功耗
对两台样机进行宽范围的制热性能测试发现，补

气系统的制热功耗随室外环境温度的降低基本保持

不变，但其功耗比普通热泵系统平均增加约 １６％ ，原
因是补气系统压缩机压缩的工质质量大于普通热泵

系统，补气压力升高增加了压缩机的输气量，致使压

缩功耗增大。 两台样机的制热功耗的变化规律如图

６ 所示，随着室外环境温度的降低，补气系统与常规

热泵功耗差值逐渐增大。

图 ６ 制热功耗随环境温度变化曲线

Ｆｉｇ． ６ Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅｒｍａｌ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｗｉｔｈ
ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

３ ４ 制热 ＣＯＰ
图 ７ 所示为制热 ＣＯＰ 随环境温度变化曲线。 由

图可知，两台样机的制热 ＣＯＰ 随室外温度的下降而

近似线性下降；在不同蒸发温度条件下，补气热泵系

统要比常规热泵系统的制热 ＣＯＰ 高出 ０ ２ 左右。 对

于常规热泵，仅通过结构设计改进使热泵系统制热

ＣＯＰ 提升 ０ ２ 很难实现［５］，而采用中间补气技术可

轻松实现，同时在我国标准 ＧＢ１９５７６—２００４《单元式

空气调节机能效限定值及能源效率等级》 ［１６］ 以及

ＧＢ１２０２１ ３—２０１０《房间空气调节器能效限定值及能

源效率等级》 ［１７］ 中均把 ０ ２ 作为能效级别的划分差

值，因此中间补气地暖系统相比于普通热泵系统，制
热 ＣＯＰ 提高了一个能效级别。 当环境温度处于 － ２０
～７ ℃之间，中间补气系统相比于普通热泵系统制热

ＣＯＰ 平均提升 ８ ７％ 。 同时由图可以得出，环境温度

越低，补气系统比常规热泵系统制热 ＣＯＰ 提升越

显著。

４ 结论

本文通过实验分析中间补气地暖系统相比于常

规热泵系统在制热性能及稳定性方面优势，结论

如下：

图 ７ 制热 ＣＯＰ 随环境温度变化曲线

Ｆｉｇ． ７ Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｏｆ ＣＯＰ ｗｉｔｈ ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

１）当环境温度处于 － ２０ ～ ７ ℃之间，中间补气系

统相比于普通热泵系统制热量平均提升 ２６ ２％ ，制
热 ＣＯＰ 平均提升 ８ ７％ 。

２）当室外环境温度为 － ２０ ℃时，补气系统相比

于常规热泵功耗尽管增加约 ２１％ ，但其制热量平均

提升约 ４０％ ，系统 ＣＯＰ 提升可达 １５％ 。
３）实验证明带中间补气压缩机的地暖系统制热

性能明显高于常规热泵，具有良好的使用性能，更能

满足低环境温度的需求。
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