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单元式双蒸发冷凝空调的性能测试与分析
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2.宁波宝工电器有限公司 宁波 315332）

【摘 要】 为解决传统单元式空调系统在大空间、高负荷、长时间运行下的高能耗难题，设计了一套蒸发冷

凝耦合机械制冷的 30kW单元式空调机，在室外机冷凝侧采用湿膜预冷结合喷淋冷却的双蒸发冷

凝技术形式以降低机组运行能耗，并在焓差实验室测试其各项性能。结果表明：机组制冷剂充注

量与制冷量以及能效比在一定范围内呈正相关，其中该样机的最佳充注量在 12.7kg~13.2kg。在内

外风机调频测试中，机组的风量和能效比均随频率降低呈非线性下降趋势，其中室内风机选型偏

小导致内风机调频对能效比影响显著。该试验样机在高温工况和标准工况下运行的最佳能效比分

别为 4.57、4.03，可为后期蒸发冷凝技术在单元式空调机的应用提供参考依据。
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Performance Test and Analysis of Unit Type Double Evaporative Condensation Air Conditioner
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【Abstract】 In order to solve the high energy consumption problem of traditional unitary air conditioning systems under large

space, high load and long-term operation, a 30kW unitary air conditioner with evaporative condensation coupled with mechanical

refrigeration was devised. On the condenser side of the outdoor unit, a dual evaporative condensation technology combining wet

membrane pre-cooling and spray cooling was employed to reduce the operational energy consumption of the unit, and its various

performances were tested in an enthalpy difference laboratory. The results indicate that the refrigerant charge of the unit exhibits a

positive correlation with the cooling capacity and energy efficiency ratio within a certain range. Specifically, the optimal charge of

this prototype ranges from 12.7kg to 13.2kg. During the frequency modulation tests of the indoor and outdoor fans, both the air

volume and energy efficiency ratio of the unit demonstrate a nonlinear downward trend with the decrease of frequency. Notably, the

undersized selection of the indoor fan leads to a significant influence on the energy efficiency ratio when the indoor fan is

frequency-modulated. The optimal energy efficiency ratios of this experimental prototype under high-temperature and standard

operating conditions are 4.57 and 4.03 respectively, which can provide a reference for the subsequent application of evaporative

condensation technology in unitary air conditioners.
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0 引言
当前，各类工业生产车间、商业公共场所及民

用住宅建筑等领域对舒适环境的需求不断攀升，空

调设备逐渐成为夏季基础设施的重要一部分[1,2]。

而我国作为全球最大的制冷生产、消费和出口大

国，目前各类在用的制冷空调耗电量占全社会用电

量 20% 以 上 ， 主 要 制 冷 产 品 节 能 空 间 达

30%-50%[3]。尽管传统风冷空调降温高效，但在高

温下性能较低[4,5]；而蒸发冷空调在高温条件下具

有较高的性能，但其使用范围有限[6,7]。因此如何

在不牺牲空调性能的前提下进一步提高运行能效，

或者如何将蒸发冷与风冷技术进行有效集成等都

需要进一步的研究和探讨[8,9]。

为降低传统分体式空调系统在高温工况下的

能耗、提高机组能效比，Martínez P[10]和 Ndukaife T
A[11]等在空调系统的冷凝侧采用湿膜预冷的方式

以冷却进口空气，研究发现采用该方法可以使得机

组 COP值提高约 44%，其中以 100mm 填料厚度效

果最佳。Ramzan M等[12]将室内侧排出的低温冷凝

水回收加以利用作为室外机冷凝端湿膜预冷的喷

淋水使用，对比发现采用冷凝水辅助湿膜预冷后其

冷却能力可提高约 19%，功耗降低约 13%，节能效

果显著。Atmaca I等[13]将带有蒸发式冷凝器的分体

式空调与传统型风冷冷凝器的性能进行对比，发现

采用蒸发式冷凝器后机组 COP值可提高约 10.2%～

35.3%，制冷量提高 5.8%～18.6%，总耗电量降低

4%～12.4%。文献[14,15]提出一种将风冷冷凝器与

蒸发式冷凝器相结合的复合式空调系统并将其应用

于数据中心，每年可节省超过 34.76%的运营成本。

在单元式空调的应用方面，史东旭[16]和许晶晶[17]等

将单元式直接蒸发冷却空调机应用于西安某地铁高

架站台，有效解决了公共场所局部通风降温问题。

王飞等[18]通过在系统冷凝侧增加蒸发冷凝（喷淋/喷
雾）装置，使系统在夏季高温季节仍能延长自然冷

源的利用时长，拓宽了热管模式的运行温区。文献

[19-22]提出一种将喷雾蒸发冷凝技术应用于空调冷

凝器的方法，并针对喷嘴与冷凝器不同距离、不同

喷射角度以及间歇喷雾等方向进行相关实验，发现

开启喷雾后空调机在高温工况下能效比显著提高，

且能效提高率与室外温度呈正相关。

综上所述，蒸发冷凝技术作为提高空调系统能

效的重要节能技术之一，能够有效改善冷凝器的换

热效果、降低系统能耗和运行成本[23,24]，广泛应用

于各类制冷机组，它包括直接喷淋、湿膜预冷、喷

雾冷却等 3种形式[17]。然而，在冷凝侧采用单一的

蒸发冷凝技术形式来提高空调系统的能效仍具有

一定的局限性，且将其应用于单元式空调机的相关

研究较少。鉴于此，该研究提出一种新型风冷与蒸

发冷相结合的单元式空调机，该试验样机在机械制

冷循环的冷凝侧采用湿膜预冷结合喷淋冷却的“双

冷凝”形式进一步提高冷却系统的节能潜力，并进

行相关实验设计与研究，以探讨不同充注量、不同

室内外风机频率和不同运行工况对空调机的性能

影响，为蒸发冷凝技术在后续单元式空调机的应用

提供了一定参考。

1 单元式双蒸发冷凝空调系统
1.1 系统组成及工作原理

图 1 单元式双蒸发冷凝空调系统原理图

Fig.1 Schematic diagram of unit type dual evaporative condensing air conditioning system
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该试验样机设计制冷量为 30kW，配备

7500m3/h 室内风机与 6000m3/h 室外风机协调优化

气流，选用VP104KSE-TFP涡旋式压缩机及R410A
制冷剂。机组结构尺寸紧凑，室内机为：1780mm×
373mm×953mm 适配中小空间，室外机为：

1405mm×1405mm×2016mm 立方体结构提升散热

效率。在该空调系统中，室内机布置有室内风机、

蒸发器、热力膨胀阀、干燥过滤器，室外机布置有

室外风机、风冷冷凝器、挡水板、喷淋装置、蒸发

式冷凝器、湿膜、接水盘以及循环水泵等，室内外

机各制冷部件通过制冷剂管道串联连接。其中蒸发

器和风冷冷凝器采用铜铝翅片管式换热器，而蒸发

式冷凝器采用光管式换热器，工作原理如图 1 所

示。

1.2 系统运行模式

（a）干模式

（b）干湿混合模式

图 2 室外机冷凝侧换热原理图

Fig.2 Schematic diagram of heat exchange on the

condensing side of the outdoor unit

如图 2所示为空调室外机冷凝侧换热原理图，

该系统可根据室外温度变化和室内负荷需求灵活

切换 2种运行模式：

（1）干模式运行，当室外环境温度较低时，

为充分利用自然冷却，同时防止水箱结冻，室外机

冷凝侧关闭循环水泵，仅采用风机运行。如图 2（a）
所示，此时室外机冷凝侧的翅片式风冷冷凝器作为

主要散热部件进行散热，而蒸发式冷凝器作为补充

进行散热，利用室外进口的低温空气直接与冷凝器

内的高温制冷剂换热。

（2）干湿混合模式运行，当室外温度较高时，

仅依靠风冷冷凝器已无法满足带走高温冷凝热的

需求，会导致压缩机过热运行。如图 2（b）所示，

水箱内布置有两个独立的循环水泵，此时可根据负

荷需求和冷凝温度的变化情况灵活选择开启数量，

在风机和水泵的共同作用下，一部分循环水经布水

管滴落至机组四面湿膜表面对新风进行预冷，另一

部分循环水经喷淋装置均匀喷洒在蒸发式冷凝器

的表面，在管壁面形成一层均匀的水膜，而预冷后

的新风在室外风机作用下首先与蒸发式冷凝器表

面水膜发生热湿交换，而后与风冷冷凝器换热，带

走管内高温冷凝热。

（a）湿膜预冷水系统图

（b）湿膜预冷风系统图

图 3 室外机冷凝侧湿膜预冷原理图

Fig.3 Schematic diagram of wet film pre cooling on the

condensing side of the outdoor unit

图 3为室外机冷凝侧湿膜预冷系统原理图，整

体采用“四面进风，顶部排风”的布局形式。为保

证布水的均匀性，湿膜预冷侧采用四面布水方式，

使得水力系统更加平衡。同时将压缩机与气液分离
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器呈对角布置，可有效降低室外机的高度。将湿膜

预冷与喷淋冷却相结合，既可以对室外高温空气进

行预冷，又可以避免循环水温度过高，达到增大空

气与高温制冷剂温差的目的，从而在风机强迫对流

换热的作用下带走冷凝器管内的高温冷凝热，有效

降低了制冷系统的冷凝温度和冷凝压力。如图 4所
示，在制冷空调系统循环中，当冷凝温度由 pk降
低至 pk′时，单位质量制冷剂的制冷能力由 q0增大

为 q0′，当单位质量制冷剂在压缩机中被绝热压缩

时，压缩机的耗功量也由 w0降低为 w0′，有效减少

了机组的运行功耗，从而实现机组高效节能运行。

图 4 冷凝压力降低后制冷循环变化

Fig.4 Changes in the refrigeration cycle following a

decrease in condensing pressure

2 试验装置与测试
2.1 试验装置

该试验在 100kW标准焓差实验室进行，如图

5所示。焓差实验室由室内侧、室外侧以及测试控

制系统组成。焓差实验室的室内侧和室外侧的温湿

度均能独立设置和调节，并且布置在室内侧的流量

计量系统可以通过测量空气经过空调蒸发器前后

的干球温度和湿球温度来计算空气冷却后的焓差，

以计算空调的制冷量。

（a）室内机

（b）室外机

图 5 单元式双蒸发冷凝空调在焓差实验室的布置

Fig.5 Arrangement of unit-type dual evaporative

condensing air conditioner in enthalpy difference

laboratory

检验时依据标准 GB/T 17758-2023《单元式空

气调节机》进行试验[25]，将空调室内外机分别置于

焓差室的室内侧与室外侧，使室外侧环境干湿球温

度保持在 35℃/24℃，通过改变室内侧进风温湿度

以测试样机在标准工况和夏季车间内高温工况下

的性能，以及不同因素对换热器换热效果的影响。

机组测试工况如表 1所示。

表 1 机组测试工况

Table 1 Test conditions of the unit

测试工况
室外干球

温度/℃

室外湿球

温度/℃

室内干球

温度/℃

室内湿球

温度/℃

标准工况 35 24 27 19

高温工况 35 24 35 24

2.2 测点布置

由于在测试过程中需要获得样机在不同工况

下的空气参数、制冷剂参数和循环水参数变化情

况。因此试验测点主要包括空气温湿度测点、热电

偶测点以及循环水温度测点。在焓差实验室测试时

分别在室外机的四面进风口处和室内机的进风口

处布置空气取样器，在室外机风冷冷凝器与蒸发式

冷凝器之间、室内机蒸发器回液口处布置热电偶，

在室外机顶部出风口处、湿帘后布置温湿度自计

仪，在水箱内放置铂电阻温度传感器，室内机组风

量由实验室风洞直接测量，制冷剂管道各点压力通

过压力传感器测量，整个制冷系统风机、水泵等动

力器件所消耗的功率由实验室内功率计测得。通过

采集仪器所测得的制冷量和耗电量，最后计算得到

机组运行能效比。具体测点位置如图 6所示，所用

试验仪器仪表如表 2所示。
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图 6 机组测点布置图

Fig.6 Layout of unit measurement points

表 2 试验仪器主要参数

Table 2 Main parameters of the test instrument

仪器名称 测量范围 精度

温湿度自计仪 -20~70℃ ±0.5℃

热电偶 -30~150℃ ±0.2℃

热成像仪 -20~400℃ ±2%

压力传感器 0~30bar ±0.2%

电子秤 0~25kg ±0.5%

功率计 0~10kW ±0.1%

2.3 评价指标

该次试验需要研究制冷量、制冷消耗功率、

EER等性能参数，因此在机组安全稳定运行的情况

下，每完成一个工况点的测试，需记录好制冷量、

制冷消耗功率等数据，并计算出其余性能参数。

机组制冷量为：

 
 
2 1

1v
n n

h h
Q q

V W


 

 
（1）

式中：Q为机组制冷量，kW； vq 为空气体积

流量，m3/s； 2h 为机组室内侧出口空气焓值，kJ/kg；

1h 为机组室内侧进口空气焓值，kJ/kg； nV 为喷嘴

处空气的比容，m3/kg； nW 为喷嘴处空气的含湿量，

kg/kg 干空气。

空气流量可以根据喷嘴前空气的比容、喷嘴前

后的压差、喷嘴喉部的横截面积来计算，其计算公

式如式（2）所示。

1.414v n V nq C A P V      （2）

式中：C为喷嘴的流量系数，无量纲； nA 为

所有已开启喷嘴的喉部面积之和，m2； VP 为通过

喷嘴前后的静压差，Pa。
制冷循环的性能通常用能效比 EER 来描述，

定义为机组制冷量除以所需的能量输入。总制冷量

Q可由式（1）计算，而总输入功率主要包括压缩

机、风机和水泵等部件的运行功耗。风机作为空调

输配侧能耗占比较大的部件，在干模式以及干湿混

合模式下均需要工作运行，其中风机的消耗功率计

算公式如式（3）所示。

 1 1.1 / 3600S SP P G  （3）

式中： 1P为风机消耗功率，kW；1.1为富裕系

数； SP 为送风机的全压，kPa；G为风量，m3/h；

S 为风机的全压效率，无量纲，通常以小数形式

表示。

水泵作为单元式蒸发冷凝空调输配侧的主要

耗能部件之一，在干模式下水泵停止运行，在干湿

混合模式下需要工作运行，水泵消耗功率计算公式

如式（4）所示。

 2 / 102P QH  （4）

式中： 2P 水泵消耗功率，kW； 为水的容重，

流体密度与重力加速度的乘积，kgf/m3；Q为水泵

的流量，m3/s；H 为水泵的扬程，m； 为水泵的

效率，无量纲。

压缩机作为空调系统中最大的耗能部件，其消

耗功率计算公式如式（5）所示。

   3 2 1 / 3600PP V h h v  （5）

式中： 3P 为压缩机消耗功率，kW； PV 为压缩

机理论排气量，m3/h；为压缩机的输气系数，无

量纲； 2h 为压缩机出口蒸汽比焓，kJ/kg； 1h 为压

缩机入口蒸汽比焓，kJ/kg；v为压缩机进口处过热

气体比容，m3/kg。
能效比的表达式如式（6）所示。

Q
P

  （6）

式中：  为机组能效比 EER，无量纲；Q为

总制冷量，kW； P为空调总耗电量，kW。

2.4 误差分析

本试验在测试过程中主要利用热电偶、

Testo174H温湿度自记仪等测试仪器进行空气状态

参数的测量。由于仪器在实际测量过程中会产生测
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量误差，因此需要对实验数据进行不确定度分析。

根据测量所得到的直接量可通过式（7）计算得到

相应的间接量的不确定度。
1

22 2 2 2
1

1

n

n

xxy f f
y x y x y

         
                   

 （7）

式中：直接测量值标准不确定度 x 分为两类。

（1）多次连续测量所造成的不确定度，其计

算公式如式（8）所示。

 21

1
1

n
a ii
u t t

n 
 

  （8）

（2）由于仪器给定误差所产生的不确定度，

其计算公式如式（9）所示。

bu k


 （9）

最后，实验直接测量值标准不确定度 x 可由

公式（10）计算。

2 2
a bx u u   （10）

以湿膜预冷段为例，通过温湿度自记仪对湿膜

进风段与出风段温湿度进行直接测量，可以求得蒸

发效率的不确定度。以某一测点的测量值为例，当

进风干球温度 t1=32.5℃，进风湿球温度 t1s=24.3℃，

出风干球温度 t2=26.67℃时，蒸发效率的理论值为

0.71，绝对不确定度为±0.001，相对不确定度为

±0.15%。

3 试验结果与分析
3.1 制冷剂充注量分析

为探究该试验样机的最佳制冷剂充注量，需不

同制冷剂充注量下的制冷量和能效比进行实验研

究，其具体试验工况如表 3所示。

表 3 试验工况参数

Table 3 Parameters of test conditions

工况参数 单位 数值

室内侧干球温度 ℃ 27

室内侧湿球温度 ℃ 19

室外侧干球温度 ℃ 35

室外侧湿球温度 ℃ 24

室内风机频率 Hz 50

室外风机频率 Hz 50

在试验开始时首先向抽完真空后的空调机组

内充注 9.2kg制冷剂以保证机组能够正常运行，而

后以 0.5kg为增量递增依次充注，直至机组制冷量

不再出现明显增加为止。

图 7 室内出风干湿球温度、机组能效随制冷剂充注量变化

Fig.7 The temperature of the indoor air outlet and the

energy efficiency of the unit change with the refrigerant

charge

图 8 机组制冷量随充注量变化

Fig.8 The cooling capacity of the unit varies with the

charging capacity

分析图 7 可知，随着制冷剂充注量的不断增

加，机组的出风干球温度呈现明显降低趋势，出风

温度由最初的 21.01℃开始降低，最终稳定在

18.6℃左右；而出风湿球温度由 16.45℃先缓增至

16.66℃而后下降至 15.29℃，总体呈降低的趋势。

由图 8验证可知，机组显热和潜热换热量均随充注

量的增加而提高，制冷效果显著提升，最终制冷量

稳定在 27kW 左右。而机组能效比由起初的 3.14
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先后增加至 3.58、3.82、3.92，在充注量为 12.7kg
时机组能效比达到最高值 4.04，继续充注 0.5kg制
冷剂后机组能效反而下降至 4.03，分析后发现这是

因为当制冷剂不足时，蒸发器内的制冷剂流量减

少，无法充分覆盖换热面积，导致压缩机吸气温度

升高，压缩比增大；而当制冷剂充注量过多时，蒸

发器内的液态制冷剂无法完全蒸发，未完全蒸发的

液态制冷剂进入压缩机时会导致压缩机的负载变

大甚至湿压缩运行，同时系统的冷凝压力过高时易

触发压缩机降频保护，这两种情况均会对机组能效

产生不利影响。由于试验条件受限，在制冷剂充注

过程中难以实现单次少量、精确充注，因此分析该

试验样机最佳充注量应处于 12.7kg~13.2kg之间。

3.2 填料预冷对循环水温度影响分析

为探究室外机有无填料预冷对循环水温度的

影响，分别对室外机加装填料时和拆卸填料后的性

能参数变化情况进行对比分析。在测试前需将实验

室内外环境工况稳定至表 3所述的试验工况，待试

验工况稳定后在水箱内加满 20℃的冷水，分别记

录机组在加装填料时和拆卸填料后，运行一个小时

内的水温变化情况。其中在进行无填料预冷试验

时，需将前一次测试时水箱内的循环水全部排出，

重新加满 20℃的冷水，保证两次实验的水箱内初

始水温保持一致。

图 9 有无填料预冷下循环水温度随机组运行时长变化

Fig.9 Changes in the running time of the circulating

water temperature in random groups with or without

packing pre-cooling

分析图 9可知：在样机刚启动的 10min内，室

外机有无填料预冷下循环水箱内的水温均急剧上

升，由最初的 22℃升高至 25℃左右。其中有填料

预冷的水温温升更快，达到 25.78℃，这是因为水

箱中起始水温为 20℃，而室外进风空气的干湿球

温度为 35/24℃，循环水温远低于进风的湿球温度。

同时加装填料预冷后，喷淋水在填料表面形成均匀

的水膜，增大了循环水与空气的接触面积，强化了

换热过程，使得经过填料后的空气温度得到降低，

循环水温度则上升，当水的温度高于空气湿球温度

时，填料也能起到降低循环水温度的作用。随着样

机运行时长逐渐增长，喷淋在蒸发式冷凝器表面的

循环水吸收了大量的冷凝热，导致水温进一步升

高，其中未加装填料预冷的循环水温度最终稳定至

32℃左右，而加装填料预冷的循环水温度最终稳定

至 27℃左右。因此，填料对循环水温度有明显的

降低作用。

3.3 内外风机配风量与能效分析

为验证该试验样机中室内外风机的风量选型

是否合适以及对机组能效的影响，首先在焓差实验

室内调整室内外环境在表 1所述的标准工况下，将

制冷剂充注量控制在 13.2kg、内风机频率保持在

50Hz，通过调节室外风机频率，在数据采集仪表上

观测外风机的风量变化情况以及能效变化情况。而

后，在其他条件保持不变的前提下，使得室外风机

频率保持在 50Hz，继而调节室内风机频率，分别

记录两次数据。

图 10 室内外风机在不同频率下的机组能效与风量变化

Fig.10 Changes in unit energy efficiency and air volume

of indoor and outdoor fans at different frequencies

分析图 10可知：在两次测试过程中，将内外
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风机频率分别调小后，风量随之降低，其中内风机

风量由 50Hz 时的 7812m3/h 降低至 25Hz 时的

4080m3/h；外风机风量由 50Hz时的 7256m3/h降低

至 25Hz时的 4163m3/h。由于风量是冷量的携带者，

当风量过高时，迎面风速不断增大，风机运行能耗

不仅会不断升高，同时室外机盘管部分表面的换热

水膜会被吹散从而形成干点，进而影响蒸发冷凝换

热效果；当风机风量过小时，强迫对流换热过程较

弱、换热效果较差，所以机组的能效也会随之减小，

其中内风机频率变化对机组能效比影响较大，当风

机频率由 50Hz 减小至 25Hz 时，机组能效比也由

4.02先后降低至 3.96、3.72、3.49、3.14、2.8；在

外风机的调频测试中，当风机频率由 50Hz先后调

至 45Hz、40Hz时，机组能效比变化并不明显，分

别为 4.02、4.03、4.00，这说明室外风机 6000m3/h
的选型符合风量要求，而室内风机 7500m³/h 的风

量选型可能略微偏小。

3.4 标准工况与高温工况分析

为探究蒸发冷却空调机组在高温工况下的运

行效果，将该试验样机分别置于模拟高温工况和标

准工况下的焓差实验室内进行测试，以对比其节能

效果。在测试前，将样机制冷剂充注量控制在

13.2kg、外风机频率保持在 50Hz，进而对内风机进

行调频测试。

图 11 不同工况下的机组能效比随内风机频率变化情况

Fig.11 The change of the energy efficiency ratio of the

unit with the frequency of the internal fan under different

working conditions

分析图 11可知：随着内风机频率的增大，机

组在两个工况下的能效比均呈明显递增趋势，这是

因为随着风机频率的调大，风量也会随之加大，对

流换热效果更好。其中高温工况和标准工况下的最

佳能效比分别为 4.57、4.03，高温工况下的最佳能

效比较标准工况提高 13.4%，这是因为在高温工况

下，一方面室内外温差缩小，室内回风温度的升高

通过提升蒸发温度和优化压缩机运行工况，降低了

单位制冷量的能耗；另一方面，室外冷凝侧采用“双

蒸发冷凝”的方式，能够维持较低的冷凝温度和冷

凝压力，结合回风温度升高带来的蒸发温度提升，

系统整体热力学循环更加接近理想状态，参考图 3
压焓图变化情况可知此时单位质量制冷剂的制冷

能力显著提高，压缩机的运行功耗减少，进一步放

大了能效优势。

4 结语
（1）随着制冷剂充注量的不断增加，送风干

湿球温度总体呈现降低趋势，机组的制冷效果由

19.35kW 提升至 27.11kW，增幅为 40.10%。而机

组能效比呈先增后减趋势，在充注量为 12.7kg 时

能效比达到最高值 4.04，分析该试验样机最佳充注

量应处于 12.7kg~13.2kg之间。

（2）在样机运行 1h内，加装填料预冷和未加

装填料预冷状态下的循环水温度最终分别稳定在

32.25℃和 27.48℃，加装填料预冷后水温升高幅度

可减少 17.36%，对循环水有明显的降温作用。

（3）在内外风机调频测试中，机组风量均随

频率降低而减小，当外风机频率由 50Hz先后调至

45Hz、40Hz时，机组能效比呈先增大后减小趋势，

而内风机频率变化对机组能效比影响较大，由 4.02
逐步降低至 3.96、3.72、3.49。由此分析室外风机

的选型符合风量要求，室内风机风量选型可能略微

偏小。

（4）该试验样机在高温工况和标准工况下运

行的最佳能效比分别为 4.57、4.03，高温工况下最

佳能效比相较标准工况下提高 13.4%，可为后期蒸

发冷凝技术在单元式空调机的应用提供参考依据。
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