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摘  要：利用 ORNL 热泵设计模型对制冷和制热两种模式下空调系统的制冷剂最佳充注量进行了一系列计算及分

析，探究了换热器面积和制冷剂充注量对空调系统性能的影响。结果表明，在制冷和制热两种工况下，大换热器面

积系统的最佳充注量均比小换热器面积系统的有所增加；同一系统中，制冷和制热两种模式下的最佳充注量不相等；

当冷暖空调室内侧换热面积大于室外侧时，制冷与制热两种模式间最佳充注量的差异缩小。 
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Abstract: An ORNL heat pump design model was adopted to calculate and analysis the optimal amount of charging for 
dual cooling and heating air conditioner. The effects of heat transfer area and amount of refrigerant charge on the 
performance of air conditioner were investigated. Results show that under the conditions of heating and cooling, the system 
with larger heat exchanger area needs more charge than system with small heat exchanger area. For the given system, the 
optimal refrigerant charges of the cooling and heating modes were different. When indoor heat transfer area of the air 
conditioner was larger than the outdoor area, the difference optimal refrigerant charge between the cooling and heating 
modes tends to be reduced. 
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0  引  言 

随着科学技术进步和经济发展，空调技术得到

了广泛应用。在我国长江、黄河流域，由于单冷型

空调不能满足人们冬季制热的需求，冷暖两用型空

调将逐渐成为主流。冷暖两用型空调的使用和普及

促使建筑能耗增加，有统计表明，空调能耗比重甚

至超过了建筑能耗的 50%[1]。在环境保护和能源危

机双重压力下，能源的高效利用成为了人们关注的

重点，对空调系统运行特性及节能技术的研究也逐

渐开展，并且取得了丰富的研究结果。 

空调制冷剂充注量会直接影响空调系统的性 

能[2]，充注量不足时系统的制冷能力得不到充分发

挥，充注量过量时会影响系统的性能，特别是无

储液器的小型系统。JUNG 等[3]对热泵系统在不同

充注量下的压缩机耗功、蒸发压力、冷凝压力等进

行了实验分析。张良俊等[4]分析了充注量变化对空

气源热泵热水器系统热性能和运行稳定性的影响。

俞炳丰等[5]通过建立稳态模型研究了制冷剂充注量

对制冷系统性能的影响。王志远等[6]对变频空调器

制冷剂充注量进行了研究并提出了确定最佳充注量

的原则。王海峰等[7]基于 COP最大原则，通过实验

研究了多功能空调热水器在不同工况下的最佳充

注量，结果表明，不同工况下系统所需的制冷剂充
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注量存在较大差异。运行工况大幅度变化的情况同

样存在制冷剂充注量差异，比如冷暖空调从夏季制

冷模式切换到冬季制热模式后，制冷剂存在盈余[8]。

KIM等[9]研究制冷剂充注量对热泵空调性能影响，

结果表明，系统在制热和制冷模式下具有各自不同

的最佳充注量。PALMITER等[10]采用 R410A实验研

究了充注量对空气源热泵分别在制冷与制热工况下

运行性能的影响，得出了与 KIM等相同的结论。 

随着国家能效标准要求的逐渐提高，为了提高

空调能效并满足国家标准，通常从优化换热器出发，

对管内或者管外侧的换热进行强化。目前，国内外

关于制冷剂充注量对系统性能影响的研究较多，而

关于不同换热器面积的空调系统分别在制冷和制热

两种模式下的最佳充注量的研究相对较少。本文利

用美国橡树岭国家实验室（ORNL）热泵设计模型

对不同换热器面积的空调系统在制冷和制热两种模

式下的最佳充注量进行了计算，并分析换热器面积

引起充注量差异的原因。 

1  冷暖空调理论计算 

1.1  理论模型 
计算中所使用的模型是由美国橡树岭国家实验

室、美国建筑技术研究和集成中心（BTRIC）开发

的。ORNL 热泵设计模型是空冷型热泵和空调的稳

态设计、分析使用的重要研究工具。制冷剂的物性

计算参数通过调用 REFPROP 7.1数据库中的子函数

来实现。压缩机选用 AHRI 10参数模型。换热器中

制冷剂的传热采用 THOME、HAJAL等[11-16]相关传

热关联式；压降采用 CHOI 等[17]关联式。绝热毛细

管选用WOLF等[18]关联式。制冷剂充注量计算选用

HUGHMARK[19]空泡系数模型。 

1.2  计算条件及方法 

计算中选用的制冷剂是 R22，压缩机 AHRI 10

参数模型数据如表 1 所示。考虑到系统各部件之间

的匹配，本文在该压缩机的流量范围内，对换热器管

内流路优化，换热器的结构参数如表 2和表 3所示。

计算工况如表 4 所示。其他设备的参数为：室内侧

风机风量及功率分别为 860 m3/h和 40.2 W；室外侧

风机风量及功率分别为 2200 m3/h和 149 W。 

表 1  压缩机 AHRI 10参数模型数据 
Table 1  Parameters of compressor AHRI 10  

参数 压缩机功率系数 压缩机质量流量系数 

C1 408.600519 82.93333492 

C2 0.759058195 2.434125244 

C3 2.187353794 −0.367898087 

C4 −0.039172195 −0.000856106 

C5 0.059713215 −0.005476529 

C6 0.000825624 0.001773147 

C7 −6.69938×10−5 −1.10146×10−5 

C8 7.0076×10−6 6.51114×10−5 

C9 4.9687×10−5 −1.58774×10−5 

C10 −3.84318×10−6 −8.92467×10−6 

 
表 2  换热器结构参数 
Table 2  Structure parameters of heat exchangers 

换热器 管径 / mm 中心距（垂直气流）/ mm 中心距（沿气流）/ mm 

室内侧换热器 7.2 21 12.7 

室外侧换热器 7.2 21 12.7 

 
表 3  换热器管外侧换热面积参数 
Table 3  Outside heat transfer area of heat exchangers 

序号 室内侧换热器管外换热面积 / m2 室外侧换热器管外换热面积 / m2 

第一组 11.96 5.33 

第二组 7.36 5.33 

第三组 5.52 5.33 

第四组 7.36 7.44 

第五组 5.52 7.44 

 
表 4  理论计算工况条件 
Table 4  Working conditions for theoretical calculation  

工况 室内干球温度/℃ 室内湿球温度/℃ 室外干球温度/℃ 室外湿球温度/℃ 

制冷 27 19 35 24 

制热 20 15 7 6 
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由于毛细管和制冷剂充注量对系统性能都有影

响，因此对不同长度的毛细管以及不同制冷剂充注

量的系统进行计算，探讨最佳毛细管长度的制冷剂

充注量对系统性能影响。在选定系统结构和尺寸下，

根据实际情况选取毛细管管径为 1.6 mm，长度范围

为 700 ~ 1300 mm，每间隔 100 mm分别进行制冷和

制热的理论计算。 

2  结果与分析 

2.1  充注量对吸气和排气温度的影响 

图 1 为制冷与制热工况下吸气温度随充注量变

化情况。由图可知，吸气温度随着充注量增加而降

低，且当制冷剂充注量增加到一定值时，吸气温度

降幅变小，趋于平缓。这是由于充注量 m增加导致

蒸发器中的制冷剂量增加，因而蒸发器的制冷剂蒸

发面积增大，但是蒸发器的面积是固定不变的，因

此，蒸发器中过热区的面积相对减少，使得出口的

过热度相对减少，即压缩机吸气温度 T1随之降低。 
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图 1  吸气温度随充注量的变化 
Fig. 1  Inspiratory temperature variation with refrigerant charge 

图 2 为制冷与制热工况下排气温度随充注量变

化情况。由图可知，排气温度同样是随着充注量增

加而降低。其原因是可将压缩机看成绝热过程，则

有 T2/T1=(P2/P1)
(1−1/K)。由于吸气温度 T1降低，而排

气压力 P2和吸气压力 P1比 P2/P1、绝热指数 K几乎

不变，所以排气温度 T2降低
[20]。 

对比制冷和制热工况下给定空调系统的吸气、排

气温度，结果表明，不同工况下吸气、排气温度处

于不同区间，制冷模式下吸气、排气温度均比制热模

式下的高。对比不同换热器面积组合的吸气、排气

温度，可以看出整体换热器面积越大，达到相同吸

气、排气温度所需的充注量越多。而当充注量过多

时，不同换热器面积组合系统的吸气温度都趋向于

一致，这是受到压缩机能力限制，此时制冷剂过多，

蒸发器的出口处于气液两相区。 
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图 2  排气温度随充注量的变化 
Fig. 2  Exhaust gas temperature variation with refrigerant charge 

2.2  充注量对吸气压力和排气压力的影响 

制冷与制热工况下吸气、排气压力随充注量的

变化如图 3和图 4所示。从图中可以看出，吸气压力

P1、排气压力 P2都随充注量 m 的增加而增加，因为

充注量 m增加时，系统的制冷剂循环质量流量增大，

从而使吸气压力 P1和排气压力 P2增加
[20]。 
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图 3  吸气压力 P1随充注量 m的变化 
Fig. 3  Inspiratory pressure variation with refrigerant charge 
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图 4  排气压力 P2随充注量 m的变化 
Fig. 4  Exhaust pressure variation with refrigerant charge 



144 新  能  源  进  展 第 5卷 

对比同一系统在制冷和制热两种工况下的吸

气、排气压力，同样发现，制冷工况下吸气、排气

压力要高于制热工况。对比不同换热器面积组合的

吸气、排气压力，从图中可以看出，整体换热器面

积越大，达到相同吸气、排气压力所需的充注量越

多。当充注量增加到一定量时，吸气压力基本趋于

一致，与吸气温度类似，受压缩机能力限制所致。 

2.3  充注量对制冷/制热量、COP的影响 

图 5和图 6为系统的制冷/热量Q和能效比COP

随充注量 m的变化情况。随着充注量 m的增加，系

统的制冷/制热量 Q呈现先增大后减小的趋势。COP

随充注量的变化同样呈现先增大后减小的规律，这

是由于在制冷剂充注量 m不足时，系统制冷剂质量

流量小，导致换热量变小；随着制冷剂充注量 m的

增加，系统的电耗功不断增大，系统制冷剂质量流

量、过冷度增加以及蒸发器入口处制冷剂的干度降

低，从而使蒸发器有效换热面积增大。但随着制冷

剂充注量 m的进一步增加，由于蒸发压力和温度的

升高使传热温差减少，且过量的液体制冷剂在冷凝

器尾部减少冷凝器有效换热面积，无法进一步降低

进入蒸发器的制冷剂干度，抑制了制冷量的进一步

增加。当传热温差与有效换热面积的变化比较，传

热温差减少占主导地位时，制冷量反而减少，这就

是系统的能效比COP和制冷量Q随着制冷剂充注量

m 的增多先增大后减小的原因[20]。制热状态下，当

充注量 m增加时，由于排气压力增加，冷凝器传热

温差增大，使得制热量和 COP增大；当制冷剂过多

时，多余的制冷剂以液相状态积聚在冷凝器尾部，

减少的冷凝器有效换热面积占据主导地位，使得系

统能效降低、制热量减少。 

400 500 600 700 800 900 1000 1100

2400

2600

2800

3000

3200

3400

3600

 11.96/5.33 制冷
 11.96/5.33 制热
 7.36/5.33 制冷
 7.36/5.33 制热
 5.52/5.33 制冷
 5.52/5.33 制热
 7.36/7.44 制冷
 7.36/7.44 制热
 5.52/7.44 制冷
 5.52/7.44 制热

Q
 / 

W

m / g  
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Fig. 5  Cooling/heating capacity variation with refrigerant charge 
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Fig. 6  Coefficient of performance variation with refrigerant charge 

在同一系统中，获得最大制冷量和最大制热量

所对应的充注量不同，且制冷和制热时的最大 COP

所对应的最佳充注量也不同。不同的系统所获得的

最大制冷/制热量和最大 COP 对应的充注量和最佳

充注量也不同。当制冷与制热的最佳充注量偏离幅

度大于 20%，以制冷工况的最佳充注量作为系统充

注量时，制热的 COP 相对该系统的最大制热 COP

下降 3% ~ 5%。 

本文以最大COP所对应的制冷剂充注量为最佳

充注量，表 5为不同情况下的最佳充注量及 COP。

从表中可以看出，制冷剂最佳充注量在制冷和制热

工况下存在差异，由于制热工况的环境温度比制冷

工况的低，因此所需的制冷剂充注量相对少一些。

考虑不同换热器面积的情况下，换热器面积越大，

所需的制冷剂充注量越多，由于内部空间的增加，

要获得相应的运行压力所需的制冷剂也增加。对比

发现，在不考虑压缩机、风机结构的情况下，增加

室外侧换热器的面积可以提高制冷效率，增加室内

侧换热器的面积可以提高制热效率。对比五组数据，

可以看出，第一组到第五组制热工况比制冷工况的

最佳充注量分别少 5.3%、6.3%、20%、21%和 26%。

从第一组、第二组及第三组的室内、室外侧换热器

面积可以看出，室内侧换热器面积大于室外侧换热

器面积，制冷与制热两种模式下的最佳充注量差异

缩小。对于温湿度独立控制冷暖空调，可通过增大

室内侧换热器面积来提升蒸发温度，使系统在制冷

模式下只处理空气显热部分，一方面可以大大提

高冷暖空调的能效，同时可以使制冷剂在制冷制

热工况下的最佳充注量差异缩小，使得系统稳定

高效运行。 
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表 5  不同情况的最佳充注量及 COP 
Table 5  Optimum refrigerant charge and COP under different conditions 

序号 
制冷工况 制热工况 

质量差比 / % 
最佳充注量 / g COP 最佳充注量 / g COP 

第一组 11.96/5.33 862 3.58 816 4.01 5.3 

第二组 7.36/5.33 726 2.77 680 3.59 6.3 

第三组 5.52/5.33 680 2.75 544 3.49 20.0 

第四组 7.36/7.44 862 2.88 680 3.62 21.0 

第五组 5.52/7.44 862 2.87 635 3.49 26.0 

注：质量差比=（制冷工况最佳充注量−制热工况最佳充注量）/制冷工况最佳充注量×100%。 

3  结  论 

本文提出了通过增加换热器面积的方法来提高

冷暖空调的性能，并对不同换热器面积组合的冷暖

空调系统进行理论计算，结论如下： 

（1）制冷和制热两种工况下，大换热器面积系

统的最佳充注量均大于小换热器面积系统；两种工

况下，系统的最佳制冷剂充注量也不同。 

（2）当冷暖空调室内侧换热器面积大于室外侧

时，制冷与制热两种模式间最佳充注量的差异缩小。 
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