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　　　太阳能喷射增效的中高温空气源

热泵系统性能分析

郭瑞，李风雷

（太原理工大学 环境科学与工程学院，山西 晋中０３０６００）

摘要：　为进一步研究太阳能喷射增效的中高温空气源热泵系统的性能，建立一维喷射热泵系统热力学模型

（高温级以Ｒ１２３４ｙｆ为制冷剂，低温级以Ｒ２４５ｆａ为制冷剂）．采用能量模型和!

"

模型相结合的方法，研究设计

工况的变化对系统性能的影响．研究结果表明：当冷凝温度从４５℃升高到７０℃时，系统机械效率（ＣＯＰｍ）从

６．２８减小至３．４２，以集热量为基准的热效率（ＣＯＰｓ）从０．７９增大至１．００，以集热器吸收的有效热量为基准的

热效率（ＣＯＰｈ）从１．５５增大至１．９５，!"效率从２０．０％增大至３１．８％；当蒸发温度从－２０℃升高到０℃时，

ＣＯＰｍ 从４．５８增大至５．２８，ＣＯＰｓ从０．７５增大至１．０３，ＣＯＰｈ 从１．４６增大至２．０２，!"效率从２３．３％增大至

２８．９％；当中间蒸发温度从５℃升高到２５℃时，ＣＯＰｍ 从４．３３增大至５．１４，ＣＯＰｓ从１．０５减小至０．８４，ＣＯＰｈ

从２．００减小至１．７５；当中间蒸发温度为１３℃时，系统!

"

效率最大值可达２５．７％；在冷凝温度和蒸发温度不

变条件下，１３℃是较为合理的一个中间温度值．
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ｔｉｏｎ

将太阳能与空气源热泵系统相结合，不仅可有效地降低能耗，还可减轻因燃烧化石燃料所带来的环

境污染，因此，得到国内外学者的广泛关注［１?３］．Ｄｈｅｓｉｋａｎ等
［４］指出运行条件对喷射器的性能有极大的

影响作用．Ｅａｍｅｓ等
［５］基于等压混合理论研究ＥＲＳ系统，引入喷嘴、混合室及扩压室的等熵效率来考虑

不可逆损失对系统性能的影响．常?等
［６］以Ｒ２４５ｆａ为制冷剂，运用能量分析和!

"

分析相结合的方法，研

究设计工况的变化对喷射热泵系统及喷射器性能的影响．Ｃｈｅｎ等
［７］提出一种可以有效利用太阳能和空

气能的新型直接膨胀式太阳能辅助喷射压缩热泵循环系统．Ｘｕ等
［８］通过建立喷射压缩耦合热泵系统，

得到压缩机的
!

"

损最大，约占总
!

"

损的７７．０％．Ｃｈｅｎ等
［９］介绍一种使用非共沸混合制冷剂Ｒ４１７Ａ为

工作流体的新型喷射器增强蒸汽压缩的热泵循环系统．Ｚｈｕ等
［１０］提出一种新型双喷嘴喷射增强蒸汽压

缩循环的太阳能辅助空气源热泵系统．Ｑｉ等
［１１］提出一种带有过冷器和闪蒸器的蒸汽喷射空气源热泵

系统．Ｍｏｒｅｎｏ?Ｒｏｄｒíｇｕｅｚ等
［１２］以Ｒ１３４ａ为工作流体，研究直接膨胀太阳能辅助热泵．目前，空气源热泵

系统的研究存在以下３个问题：１）空气源热泵系统的效率不高；２）压缩机吸气压力较低；３）室外温度

的降低使压缩机的功耗增加，且电能消耗较大，建筑能耗增加．因此，空气源热泵系统在寒冷地区的适应

性受到很大限制．太阳能喷射热泵循环系统可以利用太阳能作为驱动力，实现系统的供热，具有很大的

潜力．本文采用一维等压混合喷射器模型（高温级以Ｒ１２３４ｙｆ为制冷剂，低温级以Ｒ２４５ｆａ为制冷剂），利

用Ｆｏｒｔｒａｎ编程，采用能量模型和!

"

模型相结合的方法，分析设计工况的变化对系统性能的影响．

１　循环原理

太阳能喷射增效的中高温空气源热泵系统原理图和相应的压焓图，如图１所示．图１中：狆为压力；

犺为比焓．喷射热泵系统系统工作循环过程包括高温级循环和低温级循环．

　 （ａ）系统原理图　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（ｂ）压焓图　

图１　喷射热泵系统原理图和压焓图

Ｆｉｇ．１　Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅｄｉａｇｒａｍａｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｅｎｔｈａｌｐｙｄｉａｇｒａｍｏｆｊｅｔｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍ

１）高温级循环的过程．首先，压缩机２出口的高温高压气态制冷剂（状态１）进入冷凝蒸发器，在冷

凝蒸发器内，高温级流体与低温级流体互相换热；然后，在高温级流体换热后，经过压缩机１压缩成为高

温高压的过热蒸汽（状态９）；最后，在冷凝器内，冷凝放热变为过冷液态制冷剂（状态１０），经膨胀阀１节

流后，进入冷凝蒸发器．至此，高温级循环完成．

２）低温级循环的过程．在低温级流体换热后分为两路，一路经膨胀阀２节流后，进入蒸发器吸热变

为低压饱和蒸汽（状态６），即喷射器的二次流体；另一路经增压泵升压后（状态３），进入太阳能集热器，

吸收太阳能变为过热蒸汽（状态４），即喷射器的一次流体，一次流体引射来自蒸发器的二次流体，并在

喷射器的喷嘴内膨胀为两相流（状态４′），一、二次流体在喷射器内混合升压后（状态７），进入压缩机２．
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至此，低温级循环完成．

一维等压混合喷射器结构示意图，如图２所示．图２中：ｆ，ｓ分别为一、二次流体；ｃ为扩压器的出口

处；ｔ为喉部；犃ｔ为喉部面积；犃３ 为混合室面积；１１，２２，３３，狔狔，犿犿，狊狊为截面．

图２　一维等压混合喷射器结构示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆ１?Ｄｃｏｎｓｔａｎｔｐｒｅｓｓｕｒｅｍｉｘｉｎｇｅｊｅｃｔｏｒ

２　热力学模型

２．１　喷射器模型

喷射器的主要部件包括喷嘴、抽吸室、混合室和扩压室．文中采用一维等压混合模型．

２．１．１　基本假设　为简化计算，作如下６点基本假设
［１３］．

１）流体为理想流体，其定压比热容（犮狆），以及定压比热容与定容比热容（犮犞）的比值均为定值．

２）喷射器内流体为一维稳态流体．

３）忽略一次流体在喷嘴入口、二次流体入口及混合流体在扩压室出口处的动能
［１４］．

４）为了简化推导一维模型，通过引入喷射器部件效率来考虑非理想流动过程中摩擦和混合带来的

影响［１５］．

５）一次流体从喷嘴排出后（１１截面），不会立即与二次流体混合，而是在假想喉部（狔狔截面）开始

等压混合，即狆ｆ，狔＝狆ｓ，狔，在此截面处，二次流体发生壅塞现象．

６）喷射器内壁是绝热的．

２．１．２　喷嘴模型　在壅塞状态下，喷嘴的一次流体质量流量犿ｆ为

犿ｆ＝
狆４犃ｔ

犜槡 ４

γ
犚

２

γ＋（ ）１
（γ＋１）／（γ－１）

· η槡槡 ｆ． （１）

式（１）中：ηｆ为一次流体在喷嘴中的等熵系数，ηｆ＝０．９６；γ为制冷剂的绝热系数，γ＝犮狆／犮犞；犚为制冷剂

的气体常数；狆４，犜４ 分别为一次流体在喷嘴入口处的压力和集热器出口温度．

一次流体在１１截面处的马赫数为犕ｆ，１，则有

犃ｆ，１
犃（ ）
ｔ

２

≈
１

犕２ｆ，１

２

γ＋１
１＋
γ－１
２
犕２ｆ，（ ）（ ）１

γ
γ－１

． （２）

式（２）中：犃ｆ，１为一次流体在１１截面处的面积．

２．１．３　抽吸室模型　一次流体在狔狔截面处所占面积为犃ｆ，狔，则有

犃ｆ，狔
犃ｆ，１

＝

φｆ
犕ｆ，狔

· ２

γ＋（ ）１ １＋
γ－１（ ）２

犕２ｆ，（ ）（ ）狔

γ＋１
２（γ－１）

１

犕ｆ，１
· ２

γ＋（ ）１ １＋
γ－１（ ）２

犕２ｆ，（ ）（ ）１

γ＋１
２（γ－１）

． （３）

式（３）中：犕ｆ，狔为一次流体在狔狔截面处的马赫数；φｆ为衡量一次流体从１１截面流至狔狔截面的损失，

φｆ＝０．９６．

二次流体在狔狔截面处所占面积犃ｓ，狔为

犃ｓ，狔 ＝犃３－犃ｆ，狔． （４）

式（４）中：犃３ 为３３截面的面积，即混合室面积．
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二次流体在入口截面处的质量流量犿ｓ为

犿ｓ＝
狆ｓ犃ｓ，狔

犜槡 ｓ

γ
犚

２

γ＋（ ）１
（γ＋１）／（γ－１）

· η槡槡 ｓ． （５）

式（５）中：ηｓ为二次流体从入口到狔截面的等熵系数，ηｓ＝０．７０；狆ｓ，犜ｓ分别为二次流体在喷嘴入口处的

压力和温度．

喷射器的喷射系数μ可表示为

μ＝犿ｓ／犿ｆ． （６）

２．１．４　混合室模型　一、二次流体在犿犿 截面完成混合，其混合流体的速度（狏ｍ）和温度（犜ｍ）分别满

足的条件为

φｍ（犿ｆ狏ｆ，狔＋犿ｓ狏ｓ，狔）＝ （犿ｆ＋犿ｓ）狏ｍ，

犿ｆ犮狆犜ｆ，狔＋狏
２
ｆ，狔／（ ）２ ＋犿ｓ犮狆犜ｓ，狔＋狏

２
ｓ，狔／（ ）２ ＝ （犿ｆ＋犿ｓ）犮狆犜ｍ＋狏

２
ｍ／（ ）２

烍
烌

烎．
（７）

式（７）中：φｍ 为衡量混合过程的损失，φｍ＝０．８６；狏ｆ，狔，狏ｓ，狔分别为一次、二次流体在狔截面处的速度；犜ｆ，狔，

犜ｓ，狔分别为一次、二次流体在狔截面处的温度．

２．１．５　扩压室模型　在扩压器的出口，ｃ点处混合流体的压力（狆ｃ），比焓（犺ｃ）分别为

狆ｃ＝ １＋
γ－１
２
·犕（ ）２３

γ／（γ－１）

·狆３，　　犺ｃ＝
犺４
１＋μ

＋
犺６μ
１＋μ

． （８）

式（８）中：狆３，犕３ 分别为混合流体在３３截面处的压力和马赫数；犺４，犺６ 分别为一次、二次流体在喷嘴入

口处的比焓．

２．２　能量分析

２．２．１　喷射子循环　集热器所吸收的太阳能辐射热量（犙ｒａｄ）及有效热量（犙ｕ）分别为

犙ｒａｄ＝犃ｐｌ犌，　　犙ｕ＝犿ｇｅ（犺４－犺３）． （９）

式（９）中：犃ｐｌ为平板集热器的面积；犌为太阳辐射照度；犿ｇｅ为太阳能集热器内制冷剂的质量流量．

　　集热器面积
［１６］的计算式为

犙ｕ＝犃ｐｌ犉Ｒ（ηｏｐｔ犌－犝Ｌ（犜ｐｌ－犜ａ））＝犿ｇｅ（犺４－犺３）． （１０）

式（１０）中：犉Ｒ 为太阳能集热器的换热系数，犉Ｒ＝０．８０；犝Ｌ 为集热器总热损系数，取犉Ｒ犝Ｌ 为３．５Ｗ·

（ｍ２·Ｋ）－１；ηｏｐｔ为集热器效率，ηｏｐｔ＝０．７６；犜ｐｌ为吸热板温度，其值近似等于集热器进、出口算术平均温

度，即犜ｐｌ＝（犜３＋犜４）／２；犜ａ为周围环境温度；犺３ 为集热器入口的比焓．

蒸发器换热量犙ｅ可表示为

犙ｅ＝犿ｓ（犺６－犺５）． （１１）

　　压缩机２的功耗犠ｃｏｍ，２
［１６］可表示为

犠ｃｏｍ，２ ＝犿ｃｏｍ，２（犺１，ｓ－犺７）／ηｉｓ，２． （１２）

　　工质泵所做的功 Ｗ狆狌
［１６］可表示为

犠ｐｕ＝犿ｇｅ（犺３，ｓ－犺２）／ηｐｕ． （１３）

式（１１）～（１３）中：犺５，犺６ 分别为蒸发器内制冷剂进、出口的比焓；犿ｃｏｍ，２为压缩机２的质量流量；犺１，ｓ为假

设压缩机等熵压缩时的状态１经压缩后的制冷剂的比焓；犺７ 为压缩机２入口的比焓；ηｉｓ，２为压缩机２的

等熵效率，ηｉｓ，２＝０．８７４－０．０１３５狆１／狆７，狆１，狆７ 分别为压缩机２出口、入口的压力；犺３，ｓ为假设工质泵等熵

压缩时的状态３经压缩后的制冷剂的比焓；ηｐｕ为工质泵的等熵效率，ηｐｕ＝０．７５．

喷射子循环的总功耗犠ｓｙｓ可表示为

犠ｓｙｓ＝犠ｃｏｍ，２＋犠ｐｕ． （１４）

２．２．２　压缩子循环　由于压缩机１和压缩机２所用的模型相同，故压缩机１模型不再赘述．冷凝蒸发

器的能量平衡关系可表示为

犙ｃ，ｉｎｔ＝犿ｃｏｍ，２（犺１－犺２），　　犙ｅ，ｉｎｔ＝犿ｃｏｍ，１（犺８－犺１１），　　犙ｃ，ｉｎｔ＝犙ｅ，ｉｎｔ． （１５）

式（１５）中：犙ｃ，ｉｎｔ，犙ｅ，ｉｎｔ分别为喷射子循环冷凝器换热量和压缩子循环蒸发器换热量；犺１，犺２ 分别为喷射子

循环冷凝器内制冷剂进、出口的比焓；犺１１，犺８ 分别为压缩子循环蒸发器内制冷剂进、出口的比焓．

冷凝器换热量犙ｃｎ可表示为
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犙ｃｎ＝犿ｃｎ（犺９－犺１０）． （１６）

式（１６）中：犿ｃｎ为冷凝器中制冷剂的质量流量；犺９，犺１０分别为冷凝器进、出口的比焓．

复叠热泵系统以集热器吸收的有效热量为基准的热效率ＣＯＰｈ表示为

ＣＯＰｈ＝犙ｃｎ／犙ｕ． （１７）

　　机械效率ＣＯＰｍ 表示为

ＣＯＰｍ ＝
犙ｃｎ

犠ｓｙｓ＋犠ｃｏｍ，１

． （１８）

　　以集热量为基准的热效率ＣＯＰｓ表示为

ＣＯＰｓ＝犙ｃｎ／犙ｒａｄ． （１９）

２．３　!"

分析

在太阳能集热器中，由太阳辐射通量所携带的
!

"

值犈狓ｒａｄ
［１７］可表示为

犈狓ｒａｄ＝犙ｒａｄ １－犜ａ／犜ｐ（ ）ｌ ． （２０）

　　考虑到热损失，由太阳能集热器吸收所获得的!

"

值犈狓ａｂｓ可表示为

犈狓ａｂｓ＝犙ｕ １－犜ａ／犜ｐ（ ）ｌ ． （２１）

　　太阳能集热器产生的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｃｏｌｌ表示为

犈狓ｄｅｓ，ｃｏｌｌ＝犈狓ｒａｄ－（犈狓４－犈狓３）． （２２）

　　压缩机１，２的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，１，犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，２分别表示为

犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，１ ＝犈狓８－犈狓９＋犠ｃｏｍ，１ ＝犿ｃｏｍ，１犜ａ（狊９－狊８），

犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，２ ＝犈狓７－犈狓１＋犠ｃｏｍ，２ ＝犿ｃｏｍ，２犜ａ（狊１－狊７）
｝． （２３）

　　冷凝器内的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｃ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｃ＝犈狓９－犈狓１０－（犈狓ｃｗ，ｏｕｔ－犈狓ｃｗ，ｉｎｔ）． （２４）

　　膨胀阀１，２的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，１，犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，２分别表示为

犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，１ ＝犈狓１０－犈狓１１ ＝犿ｃｎ犜ａ（狊１１－狊１０），

犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，２ ＝犈狓２－犈狓５ ＝犿ｓ犜ａ（狊５－狊２）
｝．

（２５）

　　工质泵的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｐｕ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｐｕ＝犈狓２－犈狓３＋犠ｐｕ＝犿ｆ犜ａ（狊３－狊２）． （２６）

　　喷射器的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｅｊｅ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｅｊｅ＝犈狓４＋犈狓６－犈狓７ ＝犿ｓ犜ａ（（犿ｆ＋犿ｓ）狊７－犿ｆ狊４－犿ｓ狊６）． （２７）

　　蒸发器内的!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｅ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｅ＝犈狓５－犈狓６ ＝犿ｓ（（犺５－犺６）－犜ａ（狊５－狊６））． （２８）

　　冷凝蒸发器内!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｉｎｔ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｉｎｔ＝犈狓１－犈狓２－（犈狓１１－犈狓８）＝犜ａ（犿ｃｏｍ，２（狊１－狊２）＋犿ｃｏｍ，１（狊１１－狊８））． （２９）

　　系统内总!

"

损失犈狓ｄｅｓ，ｔｏｔ可表示为

犈狓ｄｅｓ，ｔｏｔ＝犈狓ｄｅｓ，ｃｏｌｌ＋犈狓ｄｅｓ，ｃｏｎ＋犈狓ｄｅｓ，ｅ＋犈狓ｄｅｓ，ｉｎｔ＋犈狓ｄｅｓ，ｅｊｅ＋犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，１＋

犈狓ｄｅｓ，ｅｘｐ，２＋犈狓ｄｅｓ，ｐｕ＋犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，１＋犈狓ｄｅｓ，ｃｏｍ，２．　 　 （３０）

　　系统内各部件的!

"

损失占总
!

"

损失的比值犽 可表示为

犽 ＝
犈狓ｄｅｓ，犽
犈狓ｄｅｓ，ｔｏｔ

． （３１）

式（２２）～（３１）中：下标数字表示系统原理图中的状态点；狊为熵；犽为系统中各部件．

系统中总
!

"

输入犈狓ｓｙｓ，ｉｎｐｕｔ可表示为

犈狓ｓｙｓ，ｉｎｐｕｔ＝犈狓ｒａｄ＋犠ｐｕ＋犠ｃｏｍ，１＋犠ｃｏｍ，２． （３２）

　　系统的!

"

效率ηｓｙｓ可表示为

ηｓｙｓ＝犈狓ｃｗ／犈狓ｓｙｓ，ｉｎｐｕｔ． （３３）

　　喷射热泵循环系统性能的计算流程，如图３所示．图３中：狋ｇ，狋ｅ，狋ｅ，ｉｎｔ，狋ｃｎ，狋ａ分别表示发生温度、蒸发

温度、中间蒸发温度、冷凝温度、环境温度；犱ｔ，犱ｐ，１，犱３ 分别表示喉部直径、一次流体在１１截面处的直
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径、混合室截面直径．

图３　系统性能计算流程图

Ｆｉｇ．３　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｆｏｒｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｏｆｓｙｓｔｅｍｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

３　结果与分析

３．１　冷凝温度变化对系统性能的影响

当中间蒸发温度狋ｅ，ｉｎｔ、发生温度狋ｇ、蒸发温度狋ｅ 分别为１３，７０，－１０℃时，热泵系统各部件的!

"

损

失，ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ和ＣＯＰｈ随冷凝温度的变化情况，如图４，５所示．

由图４可知：随着冷凝温度的升高，膨胀阀１、冷凝器、压缩机１的!

"

损失均增大，原因是当冷凝温

度升高时，膨胀阀１和压缩机１中工作流体进、出口温差增大，导致它们的!

"

损失增大；冷凝器的
!

"

损失

随着压缩子循环中工作流体质量流量的增大而增大；增压泵、集热器、喷射器及冷凝蒸发器的
!

"

损失均

减小，其原因为冷凝蒸发器、增压泵、集热器、喷射器中工作流体质量流量减小，导致其
!

"

损失减小；膨胀

阀２和蒸发器的!

"

损失保持不变．

由图５可知：当冷凝温度从４５℃升高到７０℃时，ＣＯＰｍ 从６．２８减小至３．４２，ＣＯＰｓ从０．７９增大至

１．００，ＣＯＰｈ从１．５５增大至１．９５．ＣＯＰｍ 减小的原因是压缩机１的功耗随着冷凝温度的升高而增大，导

致机械效率ＣＯＰｍ 减小；ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ增大的原因是在设计工况下，冷凝温度的升高使冷凝器出口工作

流体焓值增大，冷凝蒸发器蒸发侧工作流体入口焓值也增大，出、入口焓差减小，尽管压缩子循环工作流

体质量流量增大，但受进、出口焓差的影响较大，所以蒸发冷凝器的换热量减小，而喷射子循环的发生温

度保持不变，因此，集热器中有效集热量和集热量均减小，导致ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ均增大．

　图４　热泵系统各部件!

"

损失随冷凝温度的变化 　　图５　热泵系统ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ 随冷凝温度的变化

Ｆｉｇ．４　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｃｏｍｐｏｎｅｎｔｅｘｅｒｇｙｄｅｓｔｒｕｃｔｉｏｎｏｆ　 　　Ｆｉｇ．５　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈｏｆ　 　

ｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｃｏｎｄｅｎｓｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　　ｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｃｏｎｄｅｎｓｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　

３．２　蒸发温度变化对系统性能的影响

当冷凝温度狋ｃｎ、中间蒸发温度狋ｅ，ｉｎｔ、发生温度狋ｇ分别为５４，１３，７０℃时，热泵系统各部件的!

"

损失，

ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ和ＣＯＰｈ随蒸发温度的变化情况，如图６，７所示．

由图６可知：随着蒸发温度的升高，集热器、增压泵、冷凝蒸发器、膨胀阀２、喷射器及压缩机２的!

"

损失均减小，集热器和增压泵
!

"

损失减小的原因是当蒸发温度升高时，喷射系数增大，一次流体质量流

量减小，导致集热器和增压泵
!

"

损失减小，而冷凝蒸发器、膨胀阀２、喷射器、压缩机２!

"

损失减小的原

因是它们的进、出口流体温差减小导致它们的
!

"

损失减小；蒸发器的
!

"

损失随着二次流体质量流量的增

大而增大；膨胀阀１、压缩机１、冷凝器的损失均不变；热泵系统的总!

"

损失减小，其原因是集热器和喷射

器
!

"

损失的降低．
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由图７可知：当蒸发温度从－２０℃升高到０℃时，ＣＯＰｍ 从４．５８增大至５．２８，ＣＯＰｓ从０．７５增大

至１．０３，ＣＯＰｈ从１．４６增大至２．０２．ＣＯＰｈ，ＣＯＰｓ增大的原因是随着蒸发温度的升高，喷射系数增大，一

次流体质量流量和集热器中有效集热量减小，导致在设计工况下所需集热面积减小，因此，集热器集热

量减小，故ＣＯＰｈ，ＣＯＰｓ均增大．ＣＯＰｍ 增大的原因是在压缩机１功耗不变的情况下，增压泵和压缩机２

功耗和减小，导致ＣＯＰｍ 增大．

　图６　热泵系统各部件!

"

损失随蒸发温度的变化 　　图７　热泵系统ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ 随蒸发温度的变化

Ｆｉｇ．６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｃｏｍｐｏｎｅｎｔｅｘｅｒｇｙｄｅｓｔｒｕｃｔｉｏｎｏｆ　 　　Ｆｉｇ．７　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈｏｆ　　

ｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　　ｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

３．３　中间蒸发温度变化对系统性能的影响

当冷凝温度狋ｃｎ、发生温度狋ｇ、蒸发温度狋ｅ 分别为５４，７０，－１０℃时，热泵系统各部件的!

"

损失，

ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ和ＣＯＰｈ随中间蒸发温度的变化情况，如图８，９所示．

由图８可知：随着中间蒸发温度的升高，集热器、喷射器、冷凝蒸发器、膨胀阀２及压缩机２的!

"

损

失均增大，其他部件的
!

"

损失减小；当中间蒸发温度为１３℃时，系统的总!

"

损失最小，
!

"

效率最高．故在

分析计算中，取１３℃作为中间蒸发温度．

由图９可知：当中间蒸发温度从５℃升高到２５℃时，ＣＯＰｍ 从４．３３增大至５．１４，ＣＯＰｓ从１．０５减

小至０．８４，ＣＯＰｈ从２．００减小至１．７５．ＣＯＰｈ，ＣＯＰｓ减小的原因是随着中间蒸发温度的升高，喷射子循

环的冷凝温度升高，喷射系数减小，一次流体质量流量和集热器中有效集热量增大，导致在设计工况下

所需集热面积增大，使集热器集热量增大，故ＣＯＰｈ，ＣＯＰｓ均减小．ＣＯＰｍ 增大的原因是喷射子循环冷凝

温度升高，虽然增压泵和压缩机２的功耗增大，但压缩机１的功耗减小，且压缩机１功耗占系统总功耗

的比例远大于增压泵和压缩机２，故ＣＯＰｍ 增大．

　图８　热泵系统各部件!

"

损失　　　　　　　　　　　　图９　热泵系统ＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ

　随中间蒸发温度的变化　　　　　　　　　　　　　　　　随中间蒸发温度的变化　

Ｆｉｇ．８　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｃｏｍｐｏｎｅｎｔｅｘｅｒｇｙ　　　　　　　　　Ｆｉｇ．９　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＣＯＰｍ，ＣＯＰｓ，ＣＯＰｈ

ｄｅｓｔｒｕｃｔｉｏｎｏｆｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈ　　　　　　　　　　ｏｆｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ

ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅｅｖａｐｏｒａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　　　　　　　　　　　　ｅｖａｐｏｒａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　　　

４　结论

基于一维等压混合的理论，对喷射热泵系统建立热力学分析模型，并利用能量分析和
!

"

分析相结合

的方法对喷射热泵系统性能进行分析，在保持发生温度为７０℃的条件下，得出以下３点结论．

９６７第６期　　　　　　　　　　郭瑞，等：太阳能喷射增效的中高温空气源热泵系统性能分析
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１）当冷凝温度从４５℃升高到７０℃时，ＣＯＰｍ 从６．２８减小至３．４２，ＣＯＰｓ 从０．７９增大至１．００，

ＣＯＰｈ从１．５５增大至１．９５，!"效率从２０．０％增大至３１．８％；当冷凝温度高于７０℃时，机械效率ＣＯＰｍ

过低，文中所述系统不适宜工作．

２）当蒸发温度从－２０℃升高到０℃时，ＣＯＰｍ 从４．５８增大至５．２８，ＣＯＰｓ从０．７５增大至１．０３，

ＣＯＰｈ从１．４６增大至２．０２，!"效率从２３．３％增大至２８．９％；当蒸发温度低于－２０℃时，机械效率

ＣＯＰｍ 过低，文中所述系统不适宜工作．

３）当中间蒸发温度从５℃升高到２５℃时，ＣＯＰｍ 从４．３３增大至５．１４，ＣＯＰｓ从１．０５减小至０．８４，

ＣＯＰｈ从２．００减小至１．７５，!"效率先升高后降低，即有一个最佳工况点；当中间蒸发温度为１３℃时，系

统效率最大为２５．７％．
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