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喷气增焓空气源热泵热性能评价及预测 

张东，李金平，刘伟，南军虎，王林军 
(兰州理工大学西部能源与环境研究中心，甘肃 兰州 730050) 

摘要：喷气增焓空气源热泵系统可显著提高系统低温性能，应用在寒冷地区时冬季环境温度普遍在−5℃以下，而

且全年温度波动范围非常大，仅以名义工况（干球温度为 7℃）评价系统性能，难以准确有效反映系统真实节能

效果。为此在兰州地区建立了喷气增焓空气源热泵实验系统，实测不同环境温湿度条件下系统性能，结果表明系

统 COP 在喷气电磁阀关闭时基本呈线性变化关系，瞬时 COP 可达 6.5，在喷气电磁阀开启时 COP 衰减更为缓慢，

瞬时 COP 在 2.0 左右；据此分段拟合出热泵 COP 的经验关联式，确定其适用范围，并进行实验验证，与本实验

系统相比其平均相对误差在 3%以内。 
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Thermal performance evaluation and prediction of enhanced vapor  

injection air source heat pump 
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Abstract: The enhanced vapor injection air source heat pump (EVI-ASHP) has better thermal performance at a 
low temperature, which has received much attention to supply hot water in cold region in recent years due to the 
growing space heating load and concern for environmental degradation. Environmental temperature is often below 
−5℃ in winter in cold region of China, and changes greatly throughout the year. Thus coefficient of performance 
(COP) under nominal working conditions (dry-bulb temperature of 7℃) is difficult to accurately reflect the actual 
energy-saving effect of the system. So, a set-up of EVI-ASHP system was built in Lanzhou, and thermal 
performance at different environmental temperatures and humidities was determined. COP of the EVI-ASHP 
system could reach above 6.5 when electromagnetic valve for vapor injection was off, and linear change of COP 
was observed. At a low temperature, when electromagnetic valve was on, COP was about 2.0. The fitting 
equations of the experimental data were obtained and verified, with average relative error below 3% compared 
with the experimental data from the set-up. An effective prediction method was established for thermal 
performance of the EVI-ASHP system at changeable environmental temperature and humidity, supplying a 
theoretical guidance for the application of the system in cold climate. 
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引  言 

空气源热泵按照“逆卡诺循环”工作，以周围

环境为低温热源，吸收空气中热能，具有节能、环

保等优点。在环境温度相对较高时，空气源热泵运

行性能良好，但是在室外环境温度较低时，存在压

缩机压比偏大、蒸发器结霜和系统性能低下等问题，

一直制约着空气源热泵在寒冷地区大规模推广应

用[1]。具有压缩机喷气增焓技术及经济器的空气源

热泵系统（简称喷气增焓空气源热泵）是这一问题

较好的解决方案[2]。近年来，尤其是近两年国内外

许多学者就喷气增焓空气源热泵在理论分析[3-5]、系

统仿真[6-8]、实验研究[9-16]、部件结构优化[17-20]等方

面开展了大量研究，取得了阶段性成果。Xu 等[9]

对以 R32 为制冷剂的 EVI 系统进行了实验研究，结

果表明其最佳相对喷射质量为 12%～16%；Huang
等[11]实验研究了海洋气候条件下结霜及除霜对 EVI
热泵系统性能的影响；刘琦等[13]研究了单机双级滚

动活塞压缩机闪发器热泵系统，实验表明，蒸发温

度为−5～−10℃时，COP 最高可达 3.38；Cao 等[16]

对采用混合制冷剂的热泵系统进了实验研究，结果

表明 EVI 可增加冷凝功率提高系统 EER 值。可见，

喷气增焓型空气源热泵系统在寒冷地区具有较好的

推广应用潜力。 
目前，我国主要采用热泵机组名义工况

（nominal working condition）能效比来衡量机组节

能性能，2008 年国家标准 GB/T 21362—2008《商

业或工业用及类似用途的热泵热水机》中将空气源

热泵热水机分为普通型和低温型，其中低温型机组

名义工况干球温度、湿球温度分别规定为 7℃和 6
℃，对应的热泵 COP 为 3.10（不提供水泵），喷气

增焓空气源热泵即属于低温型热泵。我国寒冷地区

冬季环境温度长期在−5℃以下，全年温湿度波动范

围很大，系统名义工况性能不足以全面说明系统

低温性能，也难以综合评价和预测系统实际运行

性能，极大影响了其在我国北方地区的推广应用，

寻求较为合理的低温型热泵热性能预测及评价方

法迫在眉睫。鉴于此，本文在兰州建立了喷气增

焓空气源热泵热水系统，并对其典型工况性能进

行实测，对其在不同工况下的节能效果进行分析，

得到了系统性能系数 COP 值预测方法，并进行验

证分析。 

1  系统实验装置 

1.1  实验装置 
喷气增焓空气源热泵热水实验系统及实验测

点布置如图 1 所示，循环工作压焓图如图 2 所示。

制冷剂在冷凝器（套管换热器）中释放热量被冷凝，

从冷凝器出来的制冷剂液体（状态 4）分为两部分，

一部分为主回路，直接进入到过冷器被继续冷却，

另一部分为喷射回路，经热力膨胀阀节流到某一中

间压力（状态 4′）进入过冷器。这两部分制冷剂

在过冷器中产生热交换，后一部分气化后（状态 6）
被压缩机第二吸气口吸入，前一部分进一步过冷后 

 

图 1  系统实验装置示意图 

Fig. 1  Schematic diagram of system experimental set-up 



                                             化  工  学  报                                      第 65 卷 ·5006· 

 

图 2  系统循环压焓图 

Fig.2  p-h graph of circle 

（状态 5），经热力膨胀阀节流（状态 5′）进入蒸

发器吸热蒸发（状态 1），然后进入压缩机主吸气

口被初步压缩（状态 2），两部分制冷剂在压缩机

中混合（状态 2′）后被压缩成高温高压的过热

蒸气（状态 3）通过四通换向阀进入冷凝器，完

成一个循环。 
1.2  实验测试 

喷气增焓空气源热泵热水系统各测点布置如

图 1 所示，所有温度采用 PT100 铂电阻温度传感器

测量，A 级精度；电磁流量计测量循环水流量，法

兰安装，其精度为±0.5%；压力变送器精度 0.5%FS；
压缩机、风机和水泵耗功由功率变送器测量，其精

度为 0.5 级；室外温湿度采用温湿度一体传感器测

量，温度测量精度为±0.2℃，相对湿度测量精度为

±2% RH，测量数据通过数据采集仪进行实时记录

与保存。 
1.3  性能参数 

热泵系统冷凝功率 Qc 根据循环水体积流量 qw

以及冷凝器进出口水温差计算 
c w w ,w out in( )pQ q c t tρ= −           (1) 

式中，ρw 为水的密度，kg·m−3；qw 为循环水

体积流量，m3·s−1；cp,w 为水的比定压热容，

J·(kg·℃)−1；tin和 tout 分别为冷凝器进、出口水温，

℃。 
热泵系统压缩机和水泵耗功均由功率变送器

进行测量，分别用 Wcom和 Wp来表示，热泵性能系

数 COP 由式（2）计算 
c

com
COP Q

W
=                (2) 

兼顾到系统中水泵耗功，系统加热热水能效比

EER 由式（3）计算 
c

com p
EER Q

W W
=

+
              (3) 

2  系统实验结果及分析 

2.1  热泵 COP 经验关联式导出 
空气源热泵系统性能系数 COP 及压缩机耗功

受环境温度、环境湿度、冷凝器进口水温、蒸发温

度等的强烈影响。在 2013 年 2 月～2014 年 5 月进

行了不同环境温湿度条件下的系统实验，选取一些

典型工况实验数据，将热泵性能系数 COP 值与环境

温湿度、冷凝器进口水温的变化关系示于图 3。 

 

图 3  COP 随环境温度和冷凝器进口水温的变化 

Fig. 3  Variation of COP with ta and tin 

由图 3 可知，热泵 COP 受冷凝器进口水温 tin

与环境温度 ta 的差值（tin−ta）的强烈影响，且近似

呈线性变化，环境温度 ta为 33.8℃时，热泵瞬时 COP
可达 6.5，ta 为−11.2℃时，热泵瞬时 COP 也在 2.0
左右。当(tin−ta)<25℃（此时环境干球温度 ta一般较

高）时，系统 COP 随（tin−ta）基本呈线性变化，同

时环境相对湿度ϕ对 COP 产生较大影响；当

(tin−ta)>25℃（此时环境干球温度 ta一般较低）时，

系统 COP 随温差（tin−ta）的变化也基本呈线性。结

合文献[21-22]，常规空气源热泵 COP 随蒸发温度与

冷凝温度的差值线性变化，不同相对湿度下系统

COP 曲线相互平行，具有相同的斜率，且相对湿度

越大，曲线截距越大；对于喷气增焓空气源热泵，

系统 COP 在非低温工况下与常规热泵相差不大，而

在低温工况下，COP 衰减更为缓慢，主要表现为图

3 中低温工况下曲线更为平缓。根据以上变化规律，

在非低温工况下，以（tin−ta）为主要变量，在不考

虑相对湿度影响的前提下，得到平均环境温度分别

为 21.3、33.8 和 17.5℃时的线性拟合关系，其斜率

几乎相等，取斜率平均值可得拟合系数 a2；在此基

础上考虑相对湿度的影响，以干湿球温度差值

（ta−tw）为次要变量对 COP 进行修正，得到修正系
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数 a3 及截距 a1，拟合结果为式（4）。在低温工况下，

不同相对湿度情形下，COP 曲线并不平行，故需

要对其斜率 a2 进行修正，分析实验结果发现，斜

率与（ta−tw）的变化关系较为符合负指数关系，

引入系数 a4 与 a5，此时截距也受指数修正影响，

引入系数 a6 与 a7，拟合结果为式（5）。由此得到

如下热泵 COP 经验关联式 
1 2 in a 3 a wCOP ( ) ( )a a t t a t t= + − + −          (4) 

a w

5
2 4 in a 6 7COP ( e )[( ) ]

t t
aa a t t a a
−

−
= + − + +     (5) 

式中，a1、a2、a3、a4、a5、a6、a7均为拟合系

数，其数值见表 1；tw为湿球温度，℃。 
其中，湿球温度 tw 由干球温度 ta 和相对湿度ϕ

迭代计算得到 
v

s

p
p

ϕ =                   (6) 

式中，pv 为湿空气中水蒸气的分压力，Pa；ps

为饱和湿空气中水蒸气的分压力，Pa。 

w a s( )
1.09

t t d dγ
= − −              (7) 

式中，γ为汽化潜热，kJ·kg−1；ds为饱和湿度，

kg 水蒸气·(kg 干空气)−1；d 为含湿量，kg 水蒸

气·(kg 干空气)−1。 
2.2  热泵 COP 经验关联式适用范围确定 

对于喷气增焓空气源热泵系统，一般情况下其

适用环境干球温度 ta范围为[−20℃, 40℃]，冷凝器

进口水温 tin范围为[10℃, 50℃]，此时认为水箱水温

一般大于 10℃，故可得(tin−ta)可能的范围为[−30℃, 
70℃]。相对湿度ϕ理论范围为[0, 1]，由干球温度

ta 范围可得干、湿球温度差值(ta−tw)理论范围为

[1.4℃, 24.8℃]，其上下限分别对应湿空气状态点

ta=−20℃，ϕ=0，ta=40℃，ϕ=0。特定的 ta 具有特

定的 tw 范围，故(ta−tw)的范围随干球温度的变化

而变化，且其变化关系为隐式，但可根据不同的

计算值进行拟合得出其显式表达式，为了确切给

出关联式的适用范围，拟合得到了(ta−tw)最大值的

两阶回归多项式 
2

a w 8 9 a 10 at t a a t a t− = + +            (8) 

式中，a8、a9、a10均为拟合系数，数值见表 1，  

表 1  拟合系数值 
Table 1  Values of fitting coefficients 

a1 a2 a3 a4 a5 

6.4952 −0.1120 −0.0948 0.1015 5.0906 

a6 a7 a8 a9 a10 

−41.2200 2.6340 5.9349 0.3093 0.0041 

式（8）的最大相对误差在 6%以内。 
图 1 中电磁阀是否开启与热泵控制系统直接相

关，本文所述系统以水箱中部所测温度 tc与环境温

度 ta差值进行判别，(tc−ta)<25℃时，电磁阀关闭，

没有喷气增焓；(tc−ta)>25℃时，电磁阀打开，开启

喷气增焓。故式（4）适用于电磁阀关闭工况，式（5）
适用于电磁阀开启工况，(ta−tw)的取值范围均为

0<(ta−tw)<a8+a9ta+a10ta
2。 

需要说明的是，本文的结论是在没有考虑结霜

工况及除霜对系统影响的前提下得出的。且实验中

最低环境温度为−11.2℃，最大相对湿度为 75%，在

更低的环境温度和更大的相对湿度条件下实验关联

式的适用性有待甄别。同时，系统性能 EER 值与水

泵布置型式、机组除霜方法及控制策略有密切关系，

难以得到较为统一的实验关联式。但实验关联式仍

然可以为系统瞬时性能预测及应用推广提供一定的

理论指导。 
2.3  热泵 COP 经验关联式验证 

为了验证热泵 COP 经验关联式，选取 3 种工况

下的实验数据进行比较，如图 4 所示。3 种工况下

加热周期内稳定运行阶段的平均环境温度分别为

18.3℃、26.4℃、−5.1℃，平均相对湿度分别为 46%、

32%、61%，由图 4 源数据计算可知，3 种工况下热

泵 COP 经验关联式的计算值与实验值具有相同的

变化趋势，加热过程中热泵 COP 实测值和计算值保

持较好的吻合状态，但大部分时刻实测值均大于计

算值，其最大误差分别为−9.38%、2.45%、22.36%，

平均相对误差分别为−2.15%、−1.87%、1.98%。经

验关联式兼顾了多种工况，在某些工况下拟合值可

能偏大也可能偏小，但其平均相对误差较小，基本

可以预测热泵真实性能。 

 

图 4  热泵 COP 经验关联式实验验证 
Fig. 4  Experimental validation of empirical correlation 
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3  系统性能预测 

寒冷地区全年环境温度波动范围很大，−20～
40℃都有可能出现，应用经验关联式可以预测喷气

增焓空气源热泵热水系统瞬时性能，一定程度上可

以评价系统节能性。现选取环境干球温度−15℃，

相对湿度 50%工况采用实验关联式评价系统性能，

计算结果列于图 5 中。曲线 a 和 b 分别表示采用式

（4）和式（5）计算的结果，由于环境干球温度为

−15℃，保持 0℃以上水温时，(tin−ta)>15℃，则区域

Ⅰ为不可能出现工况，区域Ⅱ和Ⅲ为可能工况。空

气源热泵热水系统运行时，水温一般大于 15℃，故

系统正常工作工况为区域Ⅲ。在此区域，曲线 b 较

曲线 a 更为平缓，COP 衰减更为缓慢，当水温为 25
℃时，热泵 COP 为 2.6。 

 

图 5  某工况下热泵性能预测 
Fig. 5  System thermal performance prediction 

4  结  论 

喷气增焓空气源热泵系统由于其较好的低温

工况性能，在寒冷地区具有较好的应用前景，但

其名义工况无法准确反映其真实性能及节能效

果。本文以建立的喷气增焓空气源热泵实测系统

为基础，以典型实验数据为依托，采用数据拟合

的方法得到系统 COP 经验关联式，并对其进行了

实验验证。 
（1）系统 COP 随冷凝器进水温度与环境温度

的差值呈线性变化，且受环境湿度的强烈影响。 
（2）喷气增焓电磁阀关闭时，不同相对湿度下

系统 COP 曲线相互平行，具有相同的斜率，且相对

湿度越大，曲线截距越大。 
（3）喷气增焓电磁阀开启时，以干、湿球温度

差为自变量，采用指数拟合对系统 COP 曲线的斜率

进行修正，且曲线相对非低温工况更为平坦，显著

改善了系统低温性能，环境温度为−11.2℃时，热泵

COP 也在 2.0 左右。 
（4）实验值与计算值对比表明系统 COP 经验

关联式能够较为准确预测系统热性能，与本文实验

装置实验结果比较其平均相对误差在 3%以内。 

符  号  说  明 

a1～a10——拟合系数 
cp,w——水的比定压热容，J·(kg·℃)−1 

d——含湿量，kg 水蒸气·(kg 干空气) −1 
ds——饱和湿度，kg 水蒸气·(kg 干空气) −1 
ps——饱和湿空气中水蒸气的分压力，Pa 
pv——湿空气中水蒸气的分压力，Pa 
Qc——冷凝功率，W 
qw——循环水体积流量，m3·s−1 
ta——环境干球温度，℃ 
tin——冷凝器进口水温，℃ 

tout——冷凝器出口水温，℃ 
tw——环境湿球温度，℃ 

Wcom——压缩机耗功，W 
Wp——水泵耗功，W 
γ——汽化潜热，kJ·kg−1 
ρw——水的密度，kg·m−3 
φ——相对湿度，% 
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