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不同类型膨胀阀对热泵热水器性能影响的研究
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【摘  要】  目前热泵热水器大多采用热力膨胀阀作为系统的节流元件，但是其仅能控制过热度，而无法根据

其他热力参数对系统进行更加优化的控制。首先建立了热泵热水器稳态数学模型，搭建了实验装

置，并将模拟结果与实验进行了对比，验证了模型的精确性。然后，对系统中采用热力膨胀阀和

电子膨胀阀等两种情况进行了模拟分析，结果显示，采用电子膨胀阀后可有效降低换热器管内压

力及提高系统 COP，其中冷凝压力会降低 2.16%，COP 值会增加 4.12%，系统性能大幅提升。 
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【Abstract】  The thermostatic expansion valves (TEV) are usually used to be the throttle devices in heat pump water heaters. 

However, TEV can merely maintain the superheat temperature, so the system cannot be optimized based on other thermal 

parameters. A steady mathematical model and experimental apparatus are set up in the present study, and the model is verified by 

the measured data. Then, the system performance is predicted by the model using TEV and electronic expansion valve (EEV) 

respectively. The result shows EEV could effectively reduce the in-tube pressure of heat exchangers and increase COP. The 

condensing pressure decreased by 2.16%, the COP value increased by 4.12%, and the system performance was greatly improved.
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0  引言

能源和环境问题是 21 世纪人类社会面临的两

大严峻挑战，传统化石能源大量消耗导致的二氧化

碳、硫化物、粉尘等污染物排放及热污染方面的环

境问题同样备受瞩目。因而寻求新的替代能源及对

环境友好的可再生能源，减少能源消耗引发的环境

问题所带来的压力，成为当前世界性的共同话题和

全人类共同关注的焦点[1,2]。

空气源热泵热水机组是在冷水机组的基础上

发展起来的，它可将低品位热源转移至高品位热源，

其消耗 1 度电即可获取约 4 度电的热量，并具有节

能、安全、环保等优点，近年来取得了广泛的应用，

目前国内热泵热水器基本上每年保持 300%~400%
的增长率[3]。

在空气源热泵热水器中，常用的节流装置有毛

细管、热力膨胀阀和电子膨胀阀[4]。毛细管只是简

单地通过流通截面的突然收缩，增加流体流通阻力

来达到对制冷工质节流降压的目的，无法根据负荷

变化及时改变制冷工质的流量，无法满足空气源热

泵热水器运行工况范围宽、常年制热及冷凝温度时
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变等特点[5,6]。因此，热泵热水器通常选用热力膨

胀阀或电子膨胀阀作为节流装置。

热力膨胀阀是热泵系统中应用比较广泛的一

种节流设备，它是通过感受蒸发器出口制冷剂蒸气

过热度的大小，来调节制冷剂的流量，以维持恒定

的过热度。其工作原理是通过感温包将蒸发器出口

温度变化转换为压力的变化，压紧/放松弹性金属

膜片，推动阀芯改变阀门开度。沈希[7]等把流量作

为开启度、阀的进口压力和出口压力的函数；Mac 
Arthur[8]用感温包的时间常数来体现膨胀阀的时间

相应，采用喷嘴方程来计算流量；Sami[9]等把流量

方程表示为名义流量、运行过热度、静态过热度、

开启过热度的乘积。热力膨胀阀对过热度响应的延

迟时间长，调节范围有限，调节精度低。

电子膨胀阀克服了热力膨胀阀的缺点，具有调

节精度高、调节范围大等优点，并为制冷装置的智

能化提供了条件[10,11]。电子膨胀阀主要是通过传感

器将蒸发器出口压力、压缩机吸气过热度传给控制

器，控制器处理信号后，输出指令作用于电子膨胀

主阀的步进电机，将阀开到需要的位置以保持蒸发

器需要的供液量。控制中，电子膨胀阀的步进电机

实时输出变化的动力，能及时克服各种工况和各种

负荷情况下主膨胀阀变化的弹簧力，使阀的开度满

足蒸发器供液量的需求，进而蒸发器的供液量能实

时与蒸发负荷相匹配。但是电子膨胀阀前期的设备

成本和后期的维护成本相较于热力膨胀阀都高，这

也是阻碍电子膨胀阀全面代替热力膨胀阀的一个

障碍。

为了对热力膨胀阀和电子膨胀阀在热泵热水

器性能影响方面有一个更加客观地认识，本文建立

了热泵热水器的模型，搭建了风冷热泵系统的实验

平台，对比了两种节流装置的过热度、吸气压力、

排气压力、机组功耗及性能系数，并分析其原因。

1  热泵热水器数学模型
1.1  压缩机模型

本文采用美优乐的全封闭活塞压缩机 MT60，
图 1 是根据产品手册数据所给出的压缩机性能曲

线，其性能数据可采用最小二乘法拟和出压缩机输

入功率、冷凝量和蒸发量等随冷凝温度和蒸发温度

变化的函数归纳式[3]。

图 1  美优乐 MT60 压缩机性能曲线

Fig.1  MEYLOL MT60 compressor performance curve

1.2  冷凝器和蒸发器模型

本文选用的冷凝器为套管式换热器，内管为外

螺纹管，水走管侧，制冷剂走壳侧，如图 2（a）
所示；蒸发器采用管翅式换热器，其简化模型如图 2
（b）所示。对两个换热器均采用稳态分布参数法建

立数学模型，并对模型做如下假设[4]：（1）为逆

流型换热器；（2）制冷剂的流动为一维均相流

动，不考虑压降，水侧的流动亦视作一维流动；

（3）不计管壁热阻略。

（a）冷凝器简化模型

（b）蒸发器简化模型

图 2  蒸发器、冷凝器简化模型示意图

Fig.2  Simplified model diagram of evaporator and 

condenser

在模型中，将换热器分三个相区：过热区、两

相区和过冷区，每个相区划分为若干微元。对于单

相区，即过热区和过冷区，微元的划分按制冷剂侧
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温降进行均分（也可以按焓差进行均分，由于比热

变化不大，故按焓差划分与按温降划分是近似的）；

对于两相区，由于温度不变，换热表现在焓值的变

化上，因此微元的划分可按焓差进行均分。对任一

微元，可建立制冷剂侧、水侧或空气侧能量守恒、

质量守恒方程组，知道了微元入口参数则可求解出

口参数。

1.3  膨胀阀模型

热力膨胀阀可利用膨胀阀的工作特性来建立

经验模型，也可通过分析膨胀阀的结构和原理来建

立机理模型。经验模型的建立需要提供大量的实验

数据，且应用范围比较窄；而机理模型只要求厂家

提供对应的膨胀阀结构数据即可，实际运用起来也

比较方便。本文通过分析热力膨胀阀的工作原理，

利用力平衡法建立热力膨胀阀的机理模型。

热力膨胀阀主要受到三种力的作用，分别是作

用于膜片顶部的感温包内的压力 Fb，膜片下部的

蒸发压力 Fr 以及弹簧力 Fs。当制冷剂流动达到稳

定时，作用在膜片上的合力平衡，受力分析如图 3
所示。

图 3  膨胀阀受力示意图

Fig.3  Force diagram of expansion valve

图 4  流通示意图

Fig.4  Circulation diagram

膜片受力达到平衡后分析有：

                          

（1）
Fb与感应温度及充注的工质有关，可通过感温

包内的工质的压力和温度得到。Fs 可由下式计算：

                     
（2）

式中：Fs,o、Ff 和 ks 可通过厂家提供的数据得

到。其中，Fs,o 为阀门全开时的弹簧力，N；Ff 为

开启阀门的摩擦力，N；ks 为弹簧的弹性模量，

N/m；h 为阀芯的位移即开启度，m。

当已知过热度和蒸发压力时，就可根据（1）
和（2）两式得到热力膨胀阀的开启度 h。热力膨

胀阀的流通示意图如图 4 所示，从图中可以看出，

已知膨胀阀的开启度 h 和结构尺寸（可通过厂家得

到），就可得到热力膨胀阀在一定工况下的流通面

积 A，其可由下式计算：

         （3）

式中：β 为阀体锥角；d 为针孔直径。

热力膨胀阀在一定的进出口状态和过冷度下，

其制冷剂流量 m 特性可由下式计算得到：

            （4）

式中：CD 为流量系数，in 为膨胀阀的进口密

度，pc和 pe分别为冷凝和蒸发压力。

由于电子膨胀阀的节流结构和热力膨胀阀相

同，故仍采用热力膨胀阀的数学模型来描述电子膨

胀阀的流量特性[8]。对于圆锥型电子膨胀阀，沿用

水力学公式来描述电子膨胀阀的流量特性，与热力

膨胀阀有所不同的只是阀的开度 h 与过热度 tsh 之

间的关系，电子膨胀阀既可存在上述热力膨胀阀所

描述的力学关系，亦可根据实际情况来设定适应实

际情况的调节关系。

2  实验方法及流程
图 5（a）所示为空气源热泵热水装置的原理

图，图 5（b）所示为所搭建的实验平台。实验中，

压缩机选用美优乐的全封闭活塞压缩机 MT60。在

压缩机吸气口前设置一气液分离器，起到气液分离

作用，壁面过量液体进入压缩机腔体造成“液击”

损伤。蒸发器采用管翅式换热器，冷凝器选用套管

式换热器。压缩机、水泵及风机的功耗 Wt 应用智

能数显功率表测得，精度等级为 0.5。采用 T 型热

电偶测量冷凝器进口水温、冷凝器出口水温、压缩

机吸气口温度及压缩机排气口温度，热电偶精度为

β

d

h

= +  b s rF F F
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±0.1℃。采用精度为 0.5%的压力变送器测量蒸发

器出口压力和冷凝器出口压力。

（a）系统流程图

（b）热泵实验装置及保温间

图 5  热泵热水器实验装置

Fig.5  Experiment equipment of heat pump water heater

控制模拟环境温度在-5℃、5℃和 15℃（保证

翅片管式换热器的进风）进行制热性能实验。在不

同的工况下，将机组连续、稳定运行 20 分钟以上

（以翅片管式换热器的进风温度不超过±1.0℃为

准），测量系统运行时的参数，其温度、压力等过

程参数，主要通过温度热电偶和压力传感器在机组

达到稳定运行时测得，采样周期为 2 秒，并将测试

值与模拟值进行比较，比较结果如表 1 所示。从表

中可见，计算模型具有很高的精度。

表 1  模拟结果与实验结果对比

Table 1  Comparison between simulation results and 

experimental results

环温/℃ -5 5 15

实验值/kW 4.81 5.59 6.13

模拟值/kW 4.54 5.32 6.07压缩机功耗 P

误差/% 5.63 4.84 0.97

实验值/kW 14.07 19.25 23.54

模拟值/kW 13.05 17.86 23.27制热量 Qc

误差/% 7.27 7.22 1.15

COP 实验值/kW 2.93 3.44 3.84

模拟值/kW 2.81 3.36 3.83

误差/% 4.16 2.38 0.18

3  热力膨胀阀和电子膨胀阀对性能影响
膨胀阀在热泵中主要起节流作用，其工作原理

是制冷剂流过阀门时流动截面突然收缩，流体流速

加快，压力下降。在热泵空调中，膨胀机构的主要

作用是：节流降压、调节流量和控制过热度。

若节流机构给蒸发器的供液量与蒸发器负荷

相比过大，则部分液态制冷剂会进入压缩机，引起

湿压缩或冲缸事故；反之，若供液量与蒸发器负荷

相比过少，则蒸发器部分传热面积未能充分发挥其

效能，甚至会造成蒸发压力降低，而使制冷量降低，

亦影响制热量降低，进而影响系统性能。由此可见

节流机构的流量调节对热泵或空调装置的节能降

耗起着非常重要的作用，下面主要以热力膨胀阀和

电子膨胀阀作对比研究。

（a）过热度对阀门开度的影响

（b）过热度对阀门流通面积的影响

图 6  热力膨胀阀的开度或流通面积随过热度的变化

Fig.6  Variation of opening or flow area of thermal 

expansion valve with superheat

图 6 所示为热力膨胀阀的开度及流通面积随
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过热度的变化。从图中可以看出，热力膨胀阀的开

度不仅与过热度有关，还与蒸发温度有关。过热度

在 0~8℃时，阀门的开度为 0.3m，并在此过热度范

围内保持不变；当过热度在 8~20℃变化时，阀门

的开度随着过热度的增加而增大；当过热度大于

20℃时，阀门开度继续保持不变。同时，随着蒸发

温度的增加，阀门开度也随之增大，但因增加速率

不同，各条状态线间的差值在逐渐增大，蒸发温度

的不同对过热度较大时的阀门开度影响较大。从图

中可以看出：当蒸发温度为-25℃时，阀门开度的

增长率为 150%；当蒸发温度为-5℃时，阀门开度

的增长率为 185%；当蒸发温度为 15℃时，阀门开

度的增长率为 200%。

（a）过热度对阀门开度的影响

（b）过热度对阀门流通面积的影响

图 7  电子膨胀阀的开度或流通面积随过热度的变化

Fig.7  Variation of opening or flow area of electronic 

expansion valve with superheat

图 7 所示为电子膨胀阀的开度及流通面积随

过热度的变化。与热力膨胀阀不同的是，电子膨胀

阀的开度只与过热度有关，与蒸发温度无关。同时，

控制器可人为设定阀的开度与过热度的关系，因此

电子膨胀阀能有效的控制过热度，使机组性能达到

最优。

图 8 为蒸发压力随环境温度的变化曲线，图 9
为冷凝压力随环境温度的变化曲线。从图 8 中可以

看出，应用电子膨胀阀的蒸发压力略高于热力膨胀

阀，但两者间差距不大。从图 9 中可以看出，应用

电子膨胀阀的冷凝压力远低于热力膨胀阀，平均差

值为 2.6%。且随着环境温度的升高，两者之间的

差距越来越小。这一现象表明，应用电子膨胀阀可

提高机组的整体性能。

图 8  蒸发压力随环境温度的变化

Fig.8  Variation of inspiratory pressure with ambient 

temperature

图 9  冷凝压力随环境温度的变化

Fig.9  Variation of exhaust pressure with ambient 

temperature

图 10 为过热度随环境温度的变化曲线。从图

中可以看出，两种控制方式下，过热度均随环境温

度的增加而增大。热力膨胀阀的过热度始终高于电

子膨胀阀，这说明电子膨胀阀可以降低蒸发器的过

热度，增加压缩机的吸气量，从而提高机组性能。
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从图中还可以看出，因增长率不同，不同膨胀阀的

过热度变化曲线间的差值在逐渐减小，膨胀阀类型

的不同对过热度的影响随着环境温度的增加越来

越小。

图 10  过热度随环境温度的变化

Fig.10  Variation of superheat with ambient temperature

图 11  机组制热量随环境温度的变化

Fig.11  Variation of heating capacity with ambient 

temperature

图 12  机组功耗量随环境温度的变化

Fig.12  Variation of power consumption with ambient 

temperature

图 11 为制热量随环境温度的变化曲线，图 12
为功耗量随环境温度的变化曲线。从图中可以看出，

虽然相较于热力膨胀阀，采用电子膨胀阀的机组的

制热量增幅不是很大，但功耗有所减少，因此机组

的整体性能有所增加，如图 13 所示。图 13 为 COP
随环境温度的变化。从图中可以看出，COP 随环

境温度的升高而增加，且与热力膨胀阀相比，电子

膨胀阀的 COP 值均较高，比热力膨胀阀的 COP 总

体增加了 4.12%。但因增长率不同，不同膨胀阀的

COP 变化曲线间的差值在逐渐减小，膨胀阀类型

的不同对 COP 的影响随着环境温度的增加越来越

小。

图 13  性能系数随环境温度的变化

Fig.13  Variation of COP with ambient temperature

从图 8~13 整体来看，当环境温度较低时，电

子膨胀阀的优势更明显，随着环境温度的升高，这

种差别不是很大，原因在于所采用的模型中，电子

膨胀阀对过热度的控制随着环境温度的增大将与

热力膨胀阀的控制趋于一致。当然，由于电子膨胀

阀可通过控制器人为设定有效的控制过热度，故机

组在标准工况下、变工况、满负荷、变负荷运行均

能维持较高的 COP 值水平。

综上所述，电子膨胀阀以其调节精度高、调节

范围大等优点补偿了热力膨胀阀的不足，它能按电

脑预设的程序进行流量调节，能精确控制过热度，

使蒸发器的传热面积得到充分有效利用，这对提高

机组性能、节约能源消耗量有重要意义。

4  结论
本文基于空气源热泵热水实验装置平台，在不

同类型的膨胀阀下，分布研究了过热度对阀门开度

及阀门流通面积的影响，以及环境温度对蒸发压力、
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冷凝压力、过热度、制热量、功耗量以及系统 COP
的影响，具体结论如下：

（1）热力膨胀阀的开度随过热度及蒸发温度

的增加均增大。随着蒸发温度从-25 ℃增加到 15
℃，阀门开度的增长率从 150%增加到 200%。电子

膨胀阀的开度仅与过热度有关，与蒸发温度无关。

（2）电子膨胀阀的蒸发压力与热力膨胀阀相

近，但其冷凝压力低于热力膨胀阀，平均差值为

2.6%。

（3）电子膨胀阀的过热度和耗功量均小于热

力膨胀阀，而 COP 值总体比热力膨胀阀大 4.12%。

综上可知，电子膨胀阀对热泵热水机组宽广的

蒸发和冷凝温度变化区间的适应能力明显优于热

力膨胀阀，机组高载荷区电机保护、宽工况压缩机

能力发挥、低环温热量防衰减、高环温 MOP 保护

等性能及效果明显提升，进一步说明电子膨胀阀的

优势所在。
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