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摘　 要　 本文以 Ｒ４１７Ａ 为工质ꎬ在冷凝器不同进水温度、不同进水体积流量时ꎬ测试了空气源热泵热水器的运行性能及螺旋套

管冷凝器的换热特性ꎬ为制冷空调及热泵系统的工质替代提供参考ꎮ 实验工况为:冷凝器入口水温 ２０ ~ ５５ ℃ꎬ冷凝器进水体积

流量为 ０􀆰 ６ ~ １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ环境温度分别为 １５、２９ ℃ꎮ 结果表明:冷凝器进水体积流量一定时ꎬ随入口水温的升高ꎬ冷凝器总换热

量、总传热系数减小ꎬ压缩机排气压力、输入功率增大ꎬ热泵热水器制热量、制热性能系数 ＣＯＰ 下降ꎮ 冷凝器入口水温一定时ꎬ随
进水体积流量的增加ꎬ冷凝器总换热量、总传热系数增大ꎬ压缩机排气压力、输入功率减小ꎬ热泵热水器制热量、ＣＯＰ 增大ꎮ 实验

工况范围内ꎬ与环境温度为 １５ ℃相比ꎬ环境温度为 ２９ ℃时的冷凝器总换热量、总传热系数、排气压力、吸气压力、输入功率、制热

量、ＣＯＰ 均较高ꎮ
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　 　 随着社会经济的快速发展和生活水平的不断提

高ꎬ人们对生活中的热水需求越来越大ꎮ 在发达国家

中ꎬ卫生热水、供热和空调的能耗可占到社会总能耗

的 ２５％ ~ ３０％ ꎮ 我国每年采暖、空调与生活热水系

统约占全国能源消耗总量的 １５％ ꎮ 城市的民用建筑

洗澡热水能耗接近 ２０％ [１]ꎬ而各类商业建筑热水能

耗约占总能耗的 ２０％ ~ ４２％ [２]ꎮ 目前ꎬ各种节能技

术被积极的研究和推广ꎬ其中热泵技术的应用是很重

要的一项ꎮ 热泵可实现将低温位热能输送到高温位ꎬ

可大量利用自然资源和余热中的热量ꎬ有效减少空

调、采暖、供热水和工业加热所需的一次能源ꎮ
根据«蒙特利尔议定书»规定ꎬ发达国家在 ２０２０

年后禁止使用 ＨＣＦＣ 制冷剂[３]ꎬ发展中国家于其后的

１０ 年禁用ꎮ Ｒ２２ 是当前热泵热水器中最成熟的工

质ꎬ但由于环保要求的不断提高ꎬ热泵热水器和其它

制冷空调装置同样也面临着工质替代问题[４ － ９]ꎮ 冷

凝器是热泵热水器中的关键部件ꎬ广泛应用于制冷、
空调及热泵领域ꎬ其换热效果直接影响热泵系统的性

—４２—
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能ꎮ 套管换热器具有结构紧凑、传热效率高、二次流

和制作简单等优点ꎬ在制冷空调、热泵系统中有广阔

的应用前景[１０]ꎮ 关于 Ｒ２２ 制冷剂的替代国际上主要

有两种技术方案:１)以北欧国家和韩国为代表ꎬ主张

采用天然工质作为替代物ꎻ２)以美国和日本为代表ꎬ
主张采用 ＨＦＣｓ 作为替代物[１１]ꎮ Ｒ４１７Ａ 是一种不消

耗臭氧层的 Ｒ２２ 的长期替代工质ꎬ可应用于新型或

现存的使用传统 Ｒ２２ 润滑油的直接膨胀式系统

中[１２]ꎮ 贾荣林等[１３] 研究了 Ｒ４１７Ａ 在空气源热泵热

水器中的性能ꎬ且与 Ｒ２２ 进行了对比实验ꎬ测试了不

同环境温度下ꎬＲ４１７Ａ 与 Ｒ２２ 的功率、冷凝压力和压

缩机排气温度及系统 ＣＯＰ 等参数的变化ꎮ 结果表

明:在热泵热水器运行系统中ꎬＲ４１７Ａ 的 ＣＯＰ 与 Ｒ２２
较接近ꎬ排气温度低于 Ｒ２２ꎬ系统更加安全ꎻ冷凝压力

低于 Ｒ２２ 低ꎬ说明在冷凝压力相同时ꎬ能够加热到温

度更高的热水ꎻＲ４１７Ａ 环保ꎬ比 Ｒ２２ 更适合在热泵热

水器中使用ꎮ 李晓燕等[１４] 在热泵热水系统中ꎬ对新

型混合工质 Ｒ４１７Ａ 进行理论制冷循环分析和灌注式

替代 Ｒ２２ 的循环性能进行对比研究ꎬ结果表明ꎬ混合

工质 Ｒ４１７Ａ 的制热量略低于 Ｒ２２ꎬ但压缩机排气的

温度、功耗和系统 ＣＯＰ 等循环性能指标均优于 Ｒ２２ꎬ
且实验过程中 Ｒ４１７Ａ 性能更加稳定ꎬ运行正常ꎬ无需

更换润滑油ꎮ
本文以 Ｒ４１７Ａ 为工质ꎬ在冷凝器不同进水温度、

不同进水体积流量时ꎬ实验测试了空气源热泵热水器

的运行性能及螺旋套管冷凝器的换热特性ꎬ为制冷空

调及热泵系统的工质替代提供参考ꎮ

１ 实验装置

实验装置原理及实物分别如图 １ 和图 ２ 所示ꎬ该
装置主要由制冷剂循环、水循环及实验数据采集系统

组成ꎮ 水循环有两种流程:１)水箱中水循环加热ꎬ冷
凝器进口水温不断升高ꎬ热泵热水器持续变工况运

行ꎬ此时ꎬ通过阀门控制ꎬ蓄热水箱 ９ 中的水在泵的作

用下进入冷凝换热实验段ꎬ与制冷剂换热后ꎬ温度升

高的水又回到蓄热水箱 ９ꎬ如此持续运行ꎬ蓄热水箱 ９
中的水温不断升高至所需温度ꎻ２)当需要热泵热水

器在不同的设定冷凝器进水温度下运行时ꎬ通过阀门

控制ꎬ蓄热水箱 ９ 中一定温度的水在泵作用下进入冷

凝换热实验段ꎬ与制冷剂换热后ꎬ温度升高的水回到

蓄热水箱 １０ꎮ
实验采用的 ＳＣＥ０５ 螺旋套管换热器结构如图 ３

所示ꎮ 总圈数为 ４ꎬ外径为 ２３０ ｍｍꎬ内径为 １７４ ｍｍꎬ
外层为厚 １０ ｍｍ 的保温棉ꎬ制冷量为 ５􀆰 ５ ｋＷꎬ制热量

为 ６􀆰 ４ ｋＷꎮ 内管由外径为 １９ ｍｍ 的外螺纹铜管制

成ꎬ外管由外径为 ２８ ｍｍ 的钢管制成ꎮ 螺旋套管冷

凝换热段均匀布置了 １２ 个温度测点ꎬ蒸发器进出口

各 １ 个ꎬ压缩机进出口各 １ 个ꎬ水箱内测水温 １ 个ꎬ总
共 １７ 个温度测点ꎮ

１ 压缩机ꎻ２ 油分离器ꎻ３ 冷凝换热实验段ꎻ４ 储液器ꎻ
５ 干燥过滤器ꎻ６ 涡轮流量计ꎻ７ 热力膨胀阀ꎻ８ 蒸发器ꎻ
９ꎬ １０ 蓄热水箱ꎻ１１ 水泵ꎻ１２ 浮子流量计ꎻΔＰ 压差测点ꎮ

图 １ 实验装置原理

Ｆｉｇ. １ Ｔｈｅ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｖｉｃｅ

图 ２ 实验装置实物图

Ｆｉｇ. ２ Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｖｉｃｅ

图 ３ 螺旋套管换热器结构(单位:ｍｍ)
Ｆｉｇ. ３ Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｔｕｂｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ

２ 实验数据处理

螺旋套管冷凝器的总换热量 Ｑ 由式 ( １ ) 计

算[１５]:
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Ｑ ＝ ＡＫΔｔｍ ＝ ＡＦｗρｗｃｗ(Ｔｗꎬｏｕｔ － Ｔｗꎬｉｎ)Δｔｍ (１)
螺旋套管冷凝器的传热系数 Ｋ 为:

Ｋ ＝ Ｑ
ＡΔｔｍ

＝
Ｆｗρｗｃｗ(Ｔｗꎬｏｕｔ － Ｔｗꎬｉｎ)

ＡΔｔｍ
(２)

式中:Ｆｗ 为冷却水的体积流量ꎬｍ３ / ｓꎻρｗ 为冷却

水的密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻｃｗ 为冷却水的比热容ꎬＪ / ( ｋｇ􀅰Ｋ)ꎻ
Ｔｗꎬｏｕｔ和 Ｔｗꎬｉｎ分别为冷却水进、出口温度ꎬ℃ꎻＫ 为传热

系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻＡ 为传热面积ꎬｍ２ꎻΔｔｍ 为对数平均

温差ꎬ℃ꎮ
实验所用换热器为新制作ꎬ忽略换热壁面两侧的

热阻ꎬ则传热系数 Ｋ 为:
１
Ｋ ＝ １

ｈｈ
＋ １
ｈｃ

＋ δ
λ (３)

式中:ｈｈ 和 ｈｃ 分别为制冷剂侧和水侧的表面传

热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻδ 为换热壁面厚度ꎬｍꎻλ 为换热

壁面导热系数ꎬＷ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎮ 由于铜的导热系数大ꎬ故
忽略导热热阻 δ / λꎬ则有:

１
Ｋ ＝ １

ｈｈ
＋ １
ｈｃ

(４)

水侧表面传热系数根据修正的威尔逊方法实验

确定[１６ － １７]ꎮ 根据所得威尔逊实验数据通过回归方法

得到在不同水体积流量和水温度条件下确定水侧表

面传热系数的实验关联式ꎮ
热泵热水器的制热量由式(５)计算:

Ｑ１ ＝
ρｃｐＶ( ｔｗ２ － ｔｗ１)

Δｔ (５)

式中:ρ 为冷却水密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻｃｐ 为冷却水定压

比热容ꎬｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻＶ 为水箱容积ꎬｍ３ꎻｔｗ１、ｔｗ２分别为

单位时间间隔内ꎬ加热前、后的水温ꎬ℃ꎻΔｔ 为单位时

间间隔ꎬｓꎮ
热泵热水器的性能系数采用式(６)计算:

ＣＯＰ ＝
Ｑ１

Ｗ０
＝

ρｃｐＶ( ｔｗ２ － ｔｗ１)
ΔｔΔＰ (６)

式中:Ｗ０ 为单位时间内消耗的电功率ꎬｋＷꎻΔＰ
为单位时间间隔内的平均功率ꎬｋＷꎮ

３ 实验结果与分析

３􀆰 １ 螺旋套管冷凝器入口水温的影响
３􀆰 １􀆰 １ 螺旋套管冷凝器的换热性能

图 ４ 所示为冷凝器总换热量随入口水温的变化ꎮ
由图 ４ 可知ꎬ冷凝器总换热量随入口水温的升高而减

小ꎬ当环境温度为 ２９ ℃ꎬ循环水体积流量为 ０􀆰 ６
ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由 ２０ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ冷凝器

总换热量由 ５ ７３７􀆰 ６ Ｗ 降至 ３ ２４９􀆰 １ Ｗꎮ 实验工况范

围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时冷凝器总换热量比环境温

度为 ２９ ℃时低 ４􀆰 ３％ ~ ８􀆰 ８％ ꎮ 在相同冷凝器入口

水温条件下ꎬ随着循环水体积流量的增大ꎬ冷凝器换

热量随之增大ꎮ

图 ４ 冷凝器总换热量随入口水温的变化

Ｆｉｇ. ４ Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 ５ 所示为冷凝器总传热系数随入口温度的变

化ꎮ 由图 ５ 可知ꎬ冷凝器总传热系数随入口水温的升

高而减小ꎬ当环境温度为 ２９ ℃ꎬ循环水体积流量为

０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由 ２０ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ冷
凝器总传热系数由 ２ ５０８􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)降至 １ ６７６􀆰 ２
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ 实验工况范围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时

冷凝器总传热系数比环境温度为 ２９ ℃时低 ２􀆰 ５％ ~
１５􀆰 ８％ ꎮ 在相同冷凝器入口水温条件下ꎬ随着循环水

体积流量的增大ꎬ冷凝器传热系数也随之增大ꎬ且水

体积流量越大ꎬ环境温度对冷凝器传热系数的影响更

显著ꎮ

图 ５ 冷凝器总传热系数随入口水温的变化

Ｆｉｇ. ５ Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

分析认为:当进水体积流量一定时ꎬ随着冷凝器

入口水温的升高ꎬ冷凝器内制冷剂与水的传热温差减

小ꎬ凝结液膜热阻变大ꎬ导致传热系数下降ꎬ换热量减

—６２—
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Ｖｏｌ. ３９ꎬ Ｎｏ. ６
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少ꎮ 当环境温度为 １５ ℃时ꎬ热泵热水器蒸发温度降

低ꎬ传热系数下降ꎬ总换热量随之下降ꎮ 因此在实际

运行中ꎬ热泵保持较高的蒸发温度ꎬ可保证获得较大

的制热量和较好的经济性ꎮ
３􀆰 １􀆰 ２ 热泵热水器的运行性能

图 ６ 所示为循环水体积流量为 ０. ６ ｍ３ / ｈ 时压缩

机吸、排气压力随冷凝器入口水温的变化ꎮ 由图 ６ 可

知ꎬ压缩机排气压力随冷凝器入口水温的升高明显增

大ꎬ而吸气压力变化不明显ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷
凝器冷却水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温

由 ２０ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ压缩机吸气压力由 ０􀆰 ７２ ＭＰａ
升至 ０􀆰 ７５ ＭＰａꎬ排气压力由 １􀆰 ３６ ＭＰａ 升至２􀆰 ４５ ＭＰａꎮ
随着环境温度的降低ꎬ吸、排气压力下降ꎬ吸气压力下

降较为明显ꎮ 实验工况范围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时压

缩机的排气压力比环境温度为２９ ℃时低０􀆰 １７ ＭＰａꎬ降
低了 ５􀆰 ６％ ~ １１􀆰 ３％ꎬ吸气压力低 ０􀆰 ３ ＭＰａꎬ降低了

４１􀆰 ７％ ~４７􀆰 ４％ꎮ 分析认为:随着循环加热的不断进

行ꎬ水箱水温不断升高ꎬ冷凝器换热环境逐渐恶化ꎬ导
致压缩机排气压力升高ꎮ

图 ６ 压缩机吸、排气压力随冷凝器入口水温的变化

Ｆｉｇ. ６ Ｔｈｅ ｓｕｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｈａｕｓｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

图 ７ 所示为压缩机输入功率随冷凝器入口水温

的变化ꎮ 由图 ７ 可知ꎬ压缩机输入功率随冷凝器入口

水温升高明显增大ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器进

水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由 ２０ ℃升

至 ５５ ℃ 时ꎬ压缩机输入功率由 １􀆰 ４８ ｋＷ 升至 ２􀆰 ７６
ｋＷꎮ 实验工况范围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时压缩机输

入功率比环境温度为 ２９ ℃时低 ６％ ~ １８％ ꎮ 分析认

为:随着循环加热的不断进行ꎬ冷凝器入口水温升高ꎬ
冷凝温度、冷凝压力升高ꎬ压缩比增大ꎬ导致压缩机输

入功率增大ꎮ
图 ８ 所示为热泵热水器制热量随冷凝器入口水

温的变化ꎮ 由图 ８ 可知ꎬ热泵热水器制热量随冷凝器

图 ７ 压缩机输入功率随冷凝器入口水温的变化

Ｆｉｇ. ７ Ｔｈｅ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｉｎｐｕｔ ｐｏｗｅｒ ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ
ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

入口水温升高明显下降ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝

器进水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由

２５ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ热泵热水器制热量由 １０􀆰 １３ ｋＷ
降至 ４􀆰 ２２ ｋＷꎮ 此外ꎬ环境温度越高ꎬ制热量越大ꎬ实
验工况范围内ꎬ与环境温度为 ２９ ℃时的制热量相比ꎬ
环境温度为 １５ ℃时的制热量低 １６％ ~ ２９􀆰 ２％ ꎮ 分

析认为:冷凝器入口水温持续升高ꎬ传热温差逐渐减

小ꎬ换热效果变差ꎮ 此外ꎬ冷凝温度升高ꎬ压缩机吸气

比容增大ꎬ吸气量减少ꎬ导致制热量减少ꎮ 环境温度

降低ꎬ热泵从较低温度环境中吸热困难ꎬ同时压缩机

吸气温度下降ꎬ吸气比体积增加ꎬ使工质质量流量下

降ꎬ导致实际制热量较少ꎮ

图 ８ 热泵热水器制热量随冷凝器入口水温的变化

Ｆｉｇ. ８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔｅｒ
ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

图 ９ 所示为热泵热水器制热性能系数 ＣＯＰ 随冷

凝器入口水温的变化ꎮ 由图 ９ 可知ꎬＣＯＰ 随冷凝器入

口水温升高明显下降ꎬ当环境温度为 ２９ ℃时ꎬ冷凝器

进水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由 ２５ ℃
升至 ５５ ℃时ꎬＣＯＰ 由 ６􀆰 ６ 降至 ３􀆰 ２ꎮ 实验工况范围

内ꎬ与环境温度为 ２９ ℃时的 ＣＯＰ 相比ꎬ环境温度为

１５ ℃时的 ＣＯＰ 低 １５􀆰 ４％ ~ ４８􀆰 ５％ ꎮ 分析认为:随着

—７２—
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Ｖｏｌ. ３９ꎬ Ｎｏ. ６
Ｄｅｃｅｍｂｅｒꎬ ２０１８

水箱水温的不断升高ꎬ冷凝温度、冷凝压力升高ꎬ压缩

比增大ꎬ功耗增加ꎬ使热泵系统的制热效率下降ꎮ 环

境温度升高ꎬ蒸发温度升高ꎬ蒸发器更容易从周围大

气吸取热量ꎬＣＯＰ 提高ꎮ

图 ９ 热泵热水器制热性能系数 ＣＯＰ 随冷凝器

入口水温的变化

Ｆｉｇ. ９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
(ＣＯＰ) ｉｎ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔｅｒ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ

ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

３􀆰 ２ 冷凝器进水体积流量的影响
３􀆰 ２􀆰 １ 螺旋套管冷凝器的换热性能

图 １０ 所示为冷凝器总换热量随进水体积流量的

变化ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ冷凝器总换热量随进水体积流

量的增加而增大ꎬ当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器入口水

温为 ２０ ℃时ꎬ冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升至

１􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ总换热量由 ５ ７３７􀆰 ６ Ｗ 增至 ７ １２９􀆰 ３ Ｗꎮ
分析认为:冷凝器进水体积流量增加ꎬ水流速度增加ꎬ
雷诺数 Ｒｅ 增大ꎬ传热系数提高ꎬ换热量增大ꎮ 当冷凝

器进水体积流量相同时ꎬ随着冷凝器进水温度的升

高ꎬ冷凝器总换热量减小ꎮ

图 １０ 冷凝器总换热量随进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １０ Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｔ ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

图 １１ 所示为冷凝器总传热系数随进水体积流量

的变化ꎮ 由图 １１ 可知ꎬ冷凝器总传热系数随进水体

积流量的增加而增大ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器

入口水温为 ２０ ℃ 时ꎬ冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６
ｍ３ / ｈ 升 至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ 总 传 热 系 数 由 ２ ５０８􀆰 ４
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)增至 ３５３７􀆰 ８ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ 冷凝器进水体

积流量一定时ꎬ随着冷凝器进水温度的升高ꎬ冷凝器总

传热系数减小ꎮ 分析认为:冷凝器进水体积流量增加ꎬ
水流速增大ꎬ管内水的扰动增强ꎬ湍流度加大ꎬ边界层

变薄ꎬ管内换热增强ꎬ传热能力提高ꎬ故冷凝器总换热

量和总传热系数均随进水体积流量的增加而增大ꎮ

图 １１ 冷凝器总传热系数随进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １１ Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｔ ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

３􀆰 ２􀆰 ２ 热泵热水器运行性能

图 １２ 压缩机排气压力随冷凝器进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １２ Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｅｘｈａｕｓｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｈａｎｇｅｓ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

图 １２ 所示为压缩机排气压力随冷凝器进水体

积流量的变化ꎮ 由图 １２ 可知ꎬ冷凝器入口水温一定ꎬ
压缩机排气压力随冷凝器进水体积流量的增加而减

小ꎬ当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器入口水温为 ２０ ℃时ꎬ
冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 增至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈ 时ꎬ
压缩机排气压力由 １􀆰 ４６ ＭＰａ 降至 １􀆰 ３０ ＭＰａꎬ环境温

度升高ꎬ压缩机排气压力升高ꎮ

—８２—
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图 １３ 所示为压缩机输入功率随冷凝器进水体积

流量的变化ꎮ 由图 １３ 可知ꎬ冷凝器入口水温一定ꎬ压
缩机输入功率随进水体积流量的增加而减小ꎬ且环境

温度越高ꎬ压缩机输入功率越大ꎮ 当冷凝器入口水温

为 ２０ ℃ꎬ冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升至 １􀆰 ０
ｍ３ / ｈꎬ环境温度为 １５ ℃时ꎬ压缩机输入功率由 １􀆰 ３９
ｋＷ 降至 １􀆰 １９ ｋＷꎬ环境温度为 ２９ ℃时压缩机输入功

率由 １􀆰 ４８ ｋＷ 降至 １􀆰 ３２ ｋＷꎮ 当冷凝器进水体积流

量相同时ꎬ入口水温升高ꎬ压缩机输入功率增大ꎮ 分

析认为:随着冷凝器进水体积流量的增加ꎬ管内水流

速度增大ꎬ流体扰动增强ꎬ冷凝器换热增强ꎬ冷凝温度

及冷凝压力降低ꎬ压缩机排气压力降低ꎬ压缩比减小ꎬ
压缩机功率减小ꎮ

图 １３ 压缩机输入功率随冷凝器进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １３ Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｉｎｐｕｔ ｐｏｗｅｒ ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

图 １４ 所示为热泵热水器制热量随冷凝器进水体

积流量的变化ꎮ 由图 １４ 可知ꎬ热泵热水器制热量随

进水体积流量的增加而增大ꎬ且环境温度越高热泵制

热量越大ꎮ 当冷凝器入口水温为 ２０ ℃时ꎬ冷凝器进

水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ环境温度为

１５ ℃ 时热泵热水器制热量由 ８􀆰 ２５ ｋＷ 增至 ９􀆰 ５２
ｋＷꎬ环境温度为 ２９ ℃时热泵热水器制热量由 １０􀆰 １３
ｋＷ 增至 １１􀆰 ２９ ｋＷꎮ

图 １５ 所示为热泵热水器制热性能系数 ＣＯＰ 随

冷凝器进水体积流量的变化ꎮ 由图 １５ 可知ꎬＣＯＰ 随

冷凝器进水体积流量的增加而增大ꎮ 当冷凝器入口

水温为 ２０ ℃时ꎬ冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升

至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ环境温度为 ２９ ℃时的 ＣＯＰ 由 ６􀆰 ５２ 增

至 ７􀆰 ３２ꎬ环境温度为 １５ ℃ 时的 ＣＯＰ 由 ５􀆰 ２８ 增至

６􀆰 ３６ꎮ 分析认为:随着冷凝器进水体积流量的增大ꎬ
扰动增强ꎬ冷凝器换热增强ꎬ制热量增加ꎻ冷凝温度及

冷凝压力相应降低ꎬ压缩机排气压力降低ꎬ压缩比减

小ꎬ压缩机功率减小ꎬ故冷凝器进水体积流量增大ꎬ

ＣＯＰ 增大ꎮ

图 １４ 热泵热水器制热量随冷凝器进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ
ｗａｔｅｒ ｈｅａｔｅｒ ｗｉｔｈ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ

图 １５ 热泵热水器制热性能系数 ＣＯＰ 随冷凝器

进水体积流量的变化

Ｆｉｇ. １５ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
(ＣＯＰ) ｉｎ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔｅｒ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ

ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

４ 实验结果的不确定度分析

实验测量误差可以得出结果的不确定度ꎬ表示被

测量真值在测量结果附近的一个范围内的评定ꎮ 这种

误差主要包括精度和偏差两方面ꎮ 不确定度的计算方

法有多种ꎬ常用的是通过线性和算法计算精度和偏差ꎬ
得到不确定度ꎬ置信概率为 ９９％ꎬ以精度和偏差两者的

均方根算法得到的不确定度ꎬ其置信概率为 ９５％ꎮ
根据理论对误差的分析ꎬ本实验的间接测量值的

误差分析计算如下:
１)实验段表面积

实验所使用的钢管直径 ｄ ＝ ０􀆰 ０２８ ｍꎬ测量误差

为 １ × １０ － ５ ｍꎮ 实验段的有效长度 Ｌ ＝ ２􀆰 ９１ ｍꎬ表面

积 Ｓ ＝ ０􀆰 ２５６ ｍ２ꎮ

—９２—
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表面积公式:
Ａ ＝ πｄＬ (７)
表面积的不确定度为:
δＡ ＝ [(１ × １０ －３ πｄ) ２ ＋ (１ × １０ －５πＬ) ２] ０􀆰 ５ ＝

９. １７９ ６ × １０ －４ (８)
因此螺旋套管换热器表面积的不确定度为

９􀆰 １７９ ６ × １０ － ４ ｍ２ꎻ经计算螺旋套管表面积的相对不

确定度为:(９. １７９ ６ × １０ － ４ / ０􀆰 ２５６) × １００％ ＝３􀆰 ６％ ꎮ
２)温度测量

温度测量采用铜￣康铜热电偶ꎬ实验测量范围内

测温误差 σ１ ＝ ± ０􀆰 ００４ ｔ ＝ ０􀆰 ２ ℃ꎬ温度采集系统的

误差在 ０􀆰 ５ ℃之内ꎬ计算温度测量的总误差为:

σｔ ＝ ０􀆰 ２２ ＋ ０􀆰 ５２ ＝ ０􀆰 ２９ (９)
实验测量的温度范围为 １５ ~ １００ ℃ꎬ可得到温度

最大相对不确定度为:

δｔ ＝
σｔ

１５ × １００％ ＝ １􀆰 ９％ (１０)

３)体积流量

实验中采用浮子流量计测量水体积流量ꎬ其测量

精度为 ４％ ꎬ所使用得流量计范围为 ０􀆰 ６ ~ １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ
流量测量总误差为:

δｉ ＝ １ × ４％ ＝０. ０４ ｍ３ / ｈ (１１)
４)总换热量 Ｑ 与总传热系数 Ｋ
实验中总换热量 Ｑ、总传热系数 Ｋ 可根据所测量

进出口水温、流量变化计算得到ꎬ由式(１) ~ 式(２)可
得:

Ｋ ＝ Ｑ
ＡΔｔｍ

(１２)

计算得:

　 δΔｔ ＝ δＴ１
２ ＋ δＴ２

２ × １００％

＝ ０􀆰 ０１９２ ＋ ０􀆰 ０１９２ × １００％ ＝ ２􀆰 ６％ (１３)

　 δＱ ＝ δｉ
２ ＋ δΔｔ２ × １００％

＝ ０􀆰 ０２５２ ＋ ０􀆰 ０２６２ × １００％ ＝ ３􀆰 ６％ (１４)

　 δＫ ＝ δＱ２ ＋ δΔｔ
２ ＋ δＡ２ × １００％

＝ ０􀆰 ０３６２ ＋ ０􀆰 ０２６２ ＋ ０􀆰 ０３６２ × １００％
＝ ５􀆰 ７％ (１５)

５ 结论

当冷凝器入口水温为 ２０ ~ ５５ ℃ꎬ冷凝器进水体

积流量为 ０􀆰 ６ ~ １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ环境温度分别为 １５ ℃、
２９ ℃时ꎬ本文对以 Ｒ４１７Ａ 为工质的空气源热泵热水

器的运行性能、螺旋套管冷凝器的换热特性进行实验

研究ꎬ得到如下结论:

１)冷凝器进水体积流量一定时ꎬ冷凝器总换热

量、总传热系数均随入口水温的升高而减小ꎬ当环境

温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器进水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝

器入口水温由 ２０ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ冷凝器总换热量由

５ ７３７􀆰 ６ Ｗ降至 ３ ２４９􀆰 １ Ｗꎬ冷凝器总传热系数由

２ ５０８􀆰 ４ Ｗ/ (ｍ２􀅰Ｋ)降至 １ ６７６􀆰 ２ Ｗ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ 实验工

况范围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时冷凝器总换热量比环境

温度为 ２９ ℃时低 ４􀆰 ３％ ~ ８􀆰 ８％ꎬ环境温度为 １５ ℃时

冷凝器总传热系数比环境温度为 ２９ ℃时低 ２􀆰 ５％ ~
１５􀆰 ８％ꎮ

２)冷凝器进水体积流量一定时ꎬ压缩机排气压

力、压缩机输入功率均随冷凝器入口水温的升高明显

增大ꎬ而吸气压力变化不明显ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ
冷凝器进水体积流量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温

由 ２０ ℃升至 ５５ ℃时ꎬ压缩机吸气压力由 ０􀆰 ７２ ＭＰａ
升至 ０􀆰 ７５ ＭＰａꎬ排气压力由 １􀆰 ３６ ＭＰａ 升至 ２􀆰 ４５
ＭＰａꎬ压缩机输入功率由 １􀆰 ４８ ｋＷ 升至 ２􀆰 ７６ ｋＷꎮ 实

验工况范围内ꎬ环境温度为 １５ ℃时压缩机的排气压

力比环境温度为 ２９ ℃时低 ５􀆰 ６％ ~ １１􀆰 ３％ ꎬ吸气压

力低 ４１􀆰 ７％ ~ ４７􀆰 ４％ ꎬ压缩机输入功率低 ６％ ~
１８％ ꎮ

３)当冷凝器进水体积流量一定时ꎬ热泵热水器

制热量、制热性能系数 ＣＯＰ 随冷凝器入口水温升高

明显下降ꎮ 当环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器进水体积流

量为 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈꎬ冷凝器入口水温由 ２５ ℃升至 ５５ ℃
时ꎬ热泵热水器制热量由 １０􀆰 １３ ｋＷ 降至 ４􀆰 ２２ ｋＷꎬ
ＣＯＰ 由 ６􀆰 ６ 降至 ３􀆰 ２ꎮ 实验工况范围内ꎬ环境温度

１５ ℃时的制热量低于环境温度 ２９ ℃ 时 １６％ ~
２９􀆰 ２％ ꎬ环境温度为 １５ ℃时热泵热水器的 ＣＯＰ 比环

境温度为 ２９ ℃时低 １５􀆰 ４％ ~４８􀆰 ５％ ꎮ
４)冷凝器入口水温一定时ꎬ冷凝器总换热量、总

传热系数随进水体积流量增加而增大ꎮ 当环境温度

为 ２９ ℃ꎬ冷凝器入口水温为 ２０ ℃时ꎬ冷凝器进水体

积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈꎬ 总换热量由

５ ７３７􀆰 ６ Ｗ增至 ７ １２９􀆰 ３ Ｗꎬ总传热系数由 ２ ５０８􀆰 ４
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)增至 ３ ５３７􀆰 ８ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ

５)当冷凝器入口水温一定时ꎬ压缩机排气压力、
输入功率随冷凝器进水体积流量的增加而减小ꎮ 当

环境温度为 ２９ ℃ꎬ冷凝器入口水温为 ２０ ℃时ꎬ冷凝

器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 增至 １􀆰 ０ ｍ３ / ｈ 时ꎬ压缩

机排气压力由 １􀆰 ４６ ＭＰａ 降至 １􀆰 ３０ ＭＰａꎬ压缩机输入

功率由 １􀆰 ４８ ｋＷ 降至 １􀆰 ３２ ｋＷꎮ 当冷凝器进水体积

流量相同时ꎬ入口水温升高ꎬ压缩机输入功率增大ꎮ
６)当冷凝器入口水温一定时ꎬ热泵热水器制热

量、ＣＯＰ 随进水体积流量的增加而增大ꎬ且环境温度

—０３—
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越高热泵制热量、ＣＯＰ 越大ꎮ 冷凝器入口水温为

２０ ℃时ꎬ冷凝器进水体积流量由 ０􀆰 ６ ｍ３ / ｈ 升至 １􀆰 ０
ｍ３ / ｈꎬ当环境温度为 ２９ ℃时ꎬ热泵热水器制热量由

１０􀆰 １３ ｋＷ 增至 １１􀆰 ２９ ｋＷꎬＣＯＰ 由 ６􀆰 ５２ 增至 ７􀆰 ３２ꎮ
环境温度为 １５ ℃时ꎬ热泵热水器制热量由 ８􀆰 ２５ ｋＷ
增至 ９􀆰 ５２ ｋＷꎬＣＯＰ 由 ５􀆰 ２８ 增至 ６􀆰 ３６ꎮ
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