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0   引言
空气源热泵（Air Source Heat Pump, 以下简称

ASHP）已被我国列为可再生能源技术范畴 [1]，成为
我国重要的建筑能源形式，广泛应用于寒冷和夏热
冬冷（暖）地区 [2,3]。目前，ASHP 已成为京津冀地
区“煤改电”中主要供暖方式 [4]，更是解决长江流
域和川西藏区供暖问题的重要技术保障 [5,6]，在我国
具有巨大的市场需求和应用潜力。然而 ASHP 机组
在供暖季的实际运行中，不可避免的结霜问题使得
制热量衰减 30~57%[7-8]，严重影响其实际运行性能。
因此，为保证 ASHP 的在冬季高效运行，合理的除
霜是关键。

目前，“温度 – 时间”除霜控制方法应用较为
广泛 [9]。该方法以盘管温度低于设定值和计时器累
计时长超过设定时间为除霜判定条件，而该方法在
实际应用中始终采用固定的设定时间，即“除霜控
制点”，使得机组除霜时机判断不准确，以致 ASHP
机组频繁发生“有霜不除”、“无霜除霜”等“误除霜”
事故 [10-13]。前期研究表明，在北京地区采用“温度 –
时间”除霜控制方法，在 60 天的测试期间，ASHP
机组无霜除霜“误除霜”事故高达 1211 次，占总除
霜次数 70%，有效供热损失约 139.3MJ/kW[12]；在南
方高湿气象条件下，机组在连续 12 小时的运行时段
内，共发生 14 次有霜不除“误除霜”事故，供热效
率仅为 61.8%[14]。由此可见，ASHP 机组“误除霜”
严重影响了机组运行性能和制热量。

因此为实现 ASHP 机组准确除霜，有必要探索
验证不同结霜工况下的最佳除霜控制点。本文以北

京地区某办公楼的 ASHP 供暖系统为测试对象，在
4 种结霜工况下分别采用 20min、30min、40min、
50min、60min 除霜控制点进行除霜，系统分析不同
除霜控制点对 ASHP 运行性能影响，进而验证最佳
除霜控制点的存在性。
1   现场测试
1.1   测试系统

现场测试在北京地区某办公楼建筑进行，该建
筑供热面积为 185m2，热源为 1 台商用的空气 / 水
热泵机组。机组名义制热量为 14kW，额定功率为
4.45kW，制冷剂为 R22。

测试系统如图 1 所示，该系统实现了比较完善
的全自动监控，空气源热泵采用 PLC 控制，取代原
厂控制器。系统根据回水温度采用双位控制方式控制
机组启停，回水温度设置为 40℃ ，差动范围为 ± 1℃，
在机组运行过程中，水侧循环水泵一直保持开启状态。
上位机的数据采集系统以每 6 秒为频率进行数据采集
并实时记录。主要测试设备和参数如下：

（1）空气侧测试参数
温湿度传感器 2 个（测量精度：温度 ±0.15ºC，

湿度 ±3.5%），安装于机组室外换热器两侧，分别
监测室外环境温度、相对湿度以及空气经过蒸发器
后的温度、相对湿度变化情况；压力传感器 1 个（测
试精度：±3Pa），两个传感器探头分别位于机组室
外换热器两侧，监测空气进出口压差变化情况。

（2）水侧测试参数
PT1000 温 度 传 感 器 2 个（ 测 量 精 度：

±0.15ºC），安装于机组的回水管与供水管上，用于
监测系统的供、回水温度。电磁流量传感器 1 个（测
量精度：±0.5%），安装在机组的回水管道上，用于
监测系统的循环水流量。

[ 基金项目 ] 国家自然科学基金优秀青年基金项目资助
（51522801）“十三五”国家重点研发计划
课题资助（2016YFC0700403）。

空气源热泵最佳除霜控制点研究（一）
——最佳除霜控制点的存在性实测验证

吴    旭，王    伟，孙育英，白晓夏，梁士民，崔一鸣

（北京工业大学建筑工程学院绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京   100022） 

［摘   要］为验证空气源热泵最佳除霜控制点的存在性，本文针对北京地区 4 种不同结霜工况，分别采用 5
种不同除霜控制点（20min~60min）对机组进行实测研究。实测研究在环境温度 -2.1~5.6ºC、平均 1.8ºC，相对
湿度 48~88%、平均 68%，回水温度设定值 40ºC 的运行工况下进行。结果表明，在同一结霜工况下，机组存在
最佳除霜控制点，在不同结霜工况下，机组的最佳除霜控制点会发生变化；采用最佳除霜控制点时，名义制热
量损失系数为 24%~36%，名义有效供热系数可达 0.69~0.78，平均能效比保持在 2.06~2.30，机组运行性能显著
高于其他除霜控制周期。本文的研究可为进一步探寻最佳除霜控制点奠定基础。

［关键词］空气源热泵；最佳除霜控制点；名义制热量损失系数；名义有效供热系数；平均能效比
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（3）制冷剂侧测试参数
PT1000 温 度 传 感 器 12 个（ 测 量 精 度：

±0.15ºC），安装于压缩机吸、排气管路，热力膨胀
阀进、出管路，室外换热器中部分液管及翅片上，
用于监测压缩机吸排气温度、热力膨胀阀进出口温
度、盘管温度、翅片温度变化情况。压力传感器 2
个（测量精度：±4%），安装于压缩机吸、排气管路，
用于监测压缩机吸、排气压力的变化情况。

（4）其它测试参数
数码摄像机 1 台（像素：14Megapixels），记

录室外换热器表面的霜层动态生长情况。电子秤 1
台（测量精度：±0.1g），测量化霜水的质量。功率
传感器 1 台（测量精度：±0.5%），监测 ASHP 机组
压缩机输入功率和风扇输入功率。
1.2   测试工况

本文测试工作在 2015~2016 年北京市供暖季期
间进行。结合前期开发的分区域结霜图谱 [15-16]，本
文所选结霜工况 C1~C4 分别属于重霜区、一般结
霜区 I、一般结霜区 II 以及轻霜区。在长期的现场
测试中，每个结霜工况下的结除霜实验都是在温湿
度相对稳定的条件下进行，环境温度最大波动范围
±1.0ºC、相对湿度最大波动范围 ±4.4%，具体如表 1
所示。

图 2   测试工况在结霜图谱中的分布

表 1   测试工况详细信息

测试
工况

Ta /℃ φa  (%)
结霜区域

平均值 波动范围 平均值 波动范围

C1 3.3 3.3±0.9 83.6 83.6±4.4 重霜区

C2 -1.2 -1.2±0.8 74.2 74.2±4.3 一般结霜区 I

C3 1.5 1.5±1.0 62.4 62.4±3.8 一般结霜区 II

C4 4.9 4.9±0.7 50.2 50.2±4.0 轻霜区

1.3   除霜策略
ASHP 机组通常采用的是“温度 – 时间”除霜

控制方法。即当盘管温度低于 3ºC 时，机组开始进
行除霜计时；当累计时间超过设定的除霜控制点（1h

图 1   现场测试系统原理图
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或 45min），并且盘管温度低于 -3ºC 时，机组进行
除霜。除霜过程中，当盘管温度不低于 20ºC 时，机
组停止除霜并恢复制热。

本测试中机组采用的除霜控制策略在“温度 -
时间”除霜控制方法的基础上，改变除霜控制点。
如图 3 所示，随着机组结霜程度的增加，瞬时制热
量开始不断衰减，达到时刻时开始除霜，经过一段
时间后，结束除霜并开始制热，当达到时刻，制热
量恢复至无霜过程瞬时制热量的水平，由于制热恢
复时间相对较短，所以将制热恢复过程归入整个除
霜过程中。不同的除霜控制策略为 CX.1~CX.5，各
除霜策略对应的除霜控制点分别为 20min、30min、
40min、50min 和 60min， 例 如，C1.1 代 表 C1 工 况
下除霜控制点采用 20min 的控制策略。每种除霜控
制点分别在近似稳定工况下进行三次结除霜循环实
验，机组结除霜过程性能参数分别取平均值。
1.4  评价指标

（1）名义制热量损失系数
为评价 ASHP 机组在结除霜工况下的供热特性，

通常采用 “ 结除霜损失系数 ” 作为评价指标，如公
式（1）所示。可见，结除霜损失系数是结除霜过程
瞬时供热量与相同工况无霜过程中瞬时制热量的比
值，该参数可适时评价 ASHP 机组由于结除霜过程

所引起的性能损失。但是，该参数无法有效衡量结
除霜过程引起 ASHP 机组相对于名义工况的性能损
失，实际应用中正是由于存在这样的问题，导致空
气源热泵机组设计选型时也缺乏必要的参考依据，
选型过程盲目扩大机组容量，造成配置不当的问题。

ε =                                                                      （1）

式（1）中：ε 为结除霜损失系数；qhc1 为机组
无霜过程中瞬时制热量（kW）；qhc2 为结除霜过程
中机组瞬时制热量（kW）；tn 为除霜结束时刻（s）。

因此，为正确认识机组在实际工况下的运行性
能，指导空气源热泵的设计选型，掌握机组运行性
能相对于名义工况的损失，本文提出“名义制热量
损失系数”这一新概念，该参数综合衡量了 ASHP
机组因结除霜过程引起的相对于名义制热量的总损
失，具体表述参见公式（2）~（7）。

如图 3 所示，结霜过程机组制热量 qhc2 不断衰减，
存在名义结霜损失 QL1；而在除霜过程中，制冷剂反
向运行，qhc2 严重衰减甚至为负值，机组从室内取热，
存在名义除霜损失 QL2。随着除霜控制点延迟，衰减
程度逐渐增加 qhc2，使得 QL1 不断增加；而在单位时
间内，由于结霜周期长，结除霜循环次数减少，而
除霜次数也相应减少，使得 QL2 降低。因此，理论

图 3   结除霜过程及除霜策略示意图

∫  qhc1-qhc2dt
∫  qhc1dt

tn

0
tn

0

· ·

·

·

·

·

·

·
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上存在一个最佳的除霜控制点，使单位时间内结除
霜过程的（QL1+QL2）最小。以上供热性能指标表达
方式如下：

QL1 = ∫  (qhc -qhc2)dt                                             （2）

QL2 = ∫  (qhc -qhc2)dt                                           （3）

式（2）~（3）中：QL1 和 QL2 分别名义结霜损
失和名义除霜损失（kJ）；qhc 为机组名义制热（kW）；
qhc2 为结除霜过程中机组瞬时制热量（kW）；ti 和 tn

分别为除霜开始和结束时刻（s）；tk 和 tn 分别为除
霜过程中从室内取热开始和结束时刻（s）。

将上述指标进行归一化处理，得到单位时间、
单位名义制热量对应值，具体如下：

εL1=                                                                     （5）

εL2=                                                                      （6）

εNL= εL1 + εL2                                                        （7）

式（5~7）中：εL1 和 εL2 分别为名义结霜损失系
数和名义除霜损失系数（%）；εNL 为名义制热量损
失系数（%）；tn 为除霜结束时刻（s）。

（2）其他运行性能指标
为分析结除霜过程中 ASHP 机组运行性能表现，

本课题主要选取以下性能参数：空气侧风压差 ΔP、
压缩机吸气温度 Tsuc、压缩机排气温度 Tdis、机组制
热量 qhc2、机组功率 Wcom、COP、化霜水质量 Mdfw

以及结霜速率 vdfw。其中 vdfw 表达式如：

vdfw =                                                                   （8）

式（8）中：vdfw 为结霜速率（g/min）；Mdfw 为
化霜水质量（g）；tf 为结霜时间（s）。由于化霜水
的收集有一定误差，导致化霜水质量和结霜速率在
数值上会在一定程度上偏离实际，但仍可用于定性
展示各工况结霜程度的不同。

结除霜过程中机组供给室内的有效供热量 Qs 表
达式如下： 

Qs = ∫  qhc2dt + ∫  qhc2dt                                       （9）

式（9）中：Qs 为结除霜过程中有效供热量（kJ）；
qhc2 为结除霜过程中机组瞬时制热量（kW）；tk 和 th

分别为除霜过程中从室内取热开始和结束时刻（s）；
tn 为除霜结束时刻（s）。

结除霜过程中机组名义有效制热系数 qs 表达式
如下：

qs =                                                                    （10）

式（10）中：qs 为名义有效制热系数（%）；
Qs 为结除霜过程中有效供热量（kJ）；qhc2 为结除
霜过程中机组瞬时制热量（kW）；tn 为除霜结束时
刻（s）。

机组结除霜过程中 COPm 表达式如下：

COPm =                                                             （11）

式（11）中：COPm 为机组结除霜过程中平均
能效比；Wcom 为机组功率（kW）；qhc2 为机组瞬时
制热量（kW）；tn 为除霜结束时刻（s）。
2   实验结果与分析
2.1   不同除霜控制点对机组性能影响

不同除霜控制点下机组结霜情况如表 2 所示。
由表可知，机组在同一工况下，采用 20~60min 不同
的除霜控制点，室外换热器表面结霜程度不同；相
同工况下的结霜速率比较相近，而不同工况下的结
霜速率差异明显，结霜工况越重，结霜速率越大，
且除霜控制点对结霜程度影响越显著，如机组在重
霜区（C1 工况）运行时，霜层覆盖面积逐渐增大
直至全覆盖，化霜水质量为 524~1752g，相差高达
1228g；随着结霜速率变小，除霜控制点对机组结
霜程度影响逐渐下降，如机组在轻霜区（C4 工况）
运行时，霜层覆盖面积变化较小，化霜水质量为
52~147g，相差仅为 95g。

采用不同除霜控制点的机组运行性能参数变化
规律如图 4 所示。由图可知，在除霜控制点 20min
至 60min 下，机组运行性能劣化程度不同。除霜
控制点过早时，机组性能劣化程度低，尤其在结霜
速率较小的情况下，机组结霜量少，属于“无霜除
霜”的误除霜事故，将会导致机组频繁除霜、运行
能耗增加；而除霜控制点过晚，如在一般结霜区 I
（C2 工况）采用 60min 除霜控制点，空气侧风压差
上升到 95%、吸气温度低至 -20ºC、排气温度高达
135ºC、机组制热量衰减 55%、COP 衰减 47%，机
组性能劣化严重，并且排气温度过高将会缩短压缩
机寿命，属于“有霜不除”的误除霜事故，若将除
霜控制点减小到 30min，可以保证机组正常运行，
并且运行性能可相对提高 22~33%。由此可见，除霜
控制点过早或过晚均有可能导致机组不合理除霜，
而为保证机组正常运行，应寻求合理的除霜控制点。

不同结霜工况下机组运行性能劣化或衰减程度
不同，随着结霜速率减小，相同除霜控制点下机组
运行性能劣化或衰减程度逐渐降低。如采用 30min
除霜控制点在重霜区（C1 工况）运行时，制热量衰

∫  qhc2dt
∫  Wcomdt
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0
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0
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减 44%、排气温度达到 121ºC，属于“有霜不除”
事故；采用 30min 除霜控制点在轻霜区（C4 工况）
运行时，制热量仅衰减 18%、排气温度为 106ºC，
机组运行性能劣化程度较低。因此，为保证机组正
常运行，结霜速率增大时，应采取较早的除霜控制
点及时进行除霜；而结霜速率减小时，应采用较晚
的除霜控制点，避免频繁除霜。

在不同结霜工况下，采用不同除霜控制点控霜
的单次结除霜过程所用时间如表 3 所示。由表可知，
单次结除霜实验中，结霜过程时间与除霜控制点基
本一致。在同一工况下，除霜控制点越长，机组结
霜程度越严重，除霜过程所需时间越长。在不同工
况下，当采用相同除霜控制点控霜时，随着结霜速
率的减小，除霜过程所需时间越短。
2.2   最佳除霜控制点存在性验证分析

不同除霜控制点下机组供热量损失情况如图 5

所示。由图可知，名义结霜损失和名义除霜损失随
着除霜控制点变化呈现完全相反的变化规律，而名
义结除霜损失在不同工况下存在最低值。图 5（a）
和图 5（b）表明，（1）在同一工况下，除霜控制点
越长，机组制热量衰减程度越高，结霜过程产生的
供热量损失越大，名义结霜损失系数高达 16~38%；
（2）随着结霜速率变小，机组制热量衰减缓慢，相
同除霜控制点对应的名义结霜损失逐渐降低；（3）
在同一工况下，机组除霜控制点越早，单位时间内
结除霜循环次数相应增多，造成除霜过程供热量损
失不断增高，名义除霜损失系数高达 21~25%。

机组名义结除霜损失情况如图 5（c）所示。由
图可知，在工况 C1~C4 中，分别存在着不同的最佳
除霜控制点使得名义结除霜总损失值最小，重霜区、
一般结霜区 I、一般结霜区 II、轻霜区对应的最佳除
霜控制点分别为 20min、30min、40min、50min。各

表 2   换热器表面结霜图像及化霜水质量

除霜控制点
测试工况

20min 30min 40min 50min 60min

C1

结霜
图像

Mdfw（g） 524 856 1425 1678 1752

Vdfw (g/min) 26.2 28.5 35.6 33.5 29.2

C2

结霜
图像

Mdfw（g） 354 445 746 1075 1430

Vdfw  (g/min) 17.7 14.8 18.7 21.5 23.8

C3

结霜
图像

Mdfw（g） 114 182 334 404 576

Vdfw  (g/min) 5.7 6.1 8.3 8.1 9.6

C4

结霜
图像

Mdfw（g） 52 75 83 121 147

Vdfw  (g/min) 2.6 2.5 2.1 2.4 2.5
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表 3   不同除霜控制点下单次结除霜过程时间统计情况

除霜控制点 20min 30min 40min 50min 60min

测试工况 tf（s） tdc（s） tf（s） tdc（s） tf（s） tdc（s） tf（s） tdc（s） tf（s） tdc（s）

C1 1200 216 1800 222 2394 246 3012 264 3594 288

C2 1206 180 1812 210 2400 240 3018 252 3606 264

C3 1200 168 1800 180 2406 216 3012 228 3606 246

C4 1206 156 1806 156 2412 162 3006 174 3624 192

图 4   测试工况下机组运行性能变化规律



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 2017 2017年全国热泵学术年会论文集

 2017年第2期 | 建筑环境与能源 | 7

工况在最佳除霜控制点下除霜，名义制热量损失系
数分别为 36%、35%、31%、24%，且可以看出随着
结霜速率减小，由于机组制热量衰减缓慢、结霜量
降低等因素导致结霜损失和除霜损失降低，从而导
致名义结除霜损失依次降低；若各工况未在最佳除
霜控制点下除霜，例如常规 “ 温度 - 时间 ” 除霜控制
方法采用 60min 除霜控制点，名义制热量损失系数
将分别高达 44%、43%、35% 和 25%，另外可以看
出两种控制策略对应的名义制热量损失系数在轻霜
区内比较接近，说明常规除霜方法仅在轻霜工况表
现良好，适用范围较小。

机组名义有效供热系数及平均能效比情况如图
6 所示。由图可知，两者在不同周期下变化规律基
本一致，而与名义制热量损失系数变化规律恰好相
反，说明机组在运行中，结除霜损失越小，机组有
效供热量相应就会越高，能效水平越高，同时三者
对应的最佳除霜控制点表现一致。若机组在最佳除
霜控制点下除霜，名义制热量损失系数最低，名义
有效供热系数和平均能效比最高，工况 C1~C4 下名

义有效供热系数 qs 分别是 0.72、0.69、0.78、0.77，
平均能效比 COPm 分别是 2.06、2.09、2.12、2.30。
3   结论

本文针对北京地区典型气象条件，基于传统“温
度 – 时间”除霜控制方法（除霜计时温度 3ºC 以下
累计 1h 或 45min，且盘管温度低于 -3ºC），在环境
温度 -2.1~5.6ºC，平均 1.8 ºC、相对湿度 48~88%，
平均 68%、回水温度设定值 40ºC 的运行工况下，对
空气源热泵最佳除霜控制点的存在性进行了实测研
究。具体结论如下：

（1）本文提出了“名义制热量损失系数”的概
念，该参数同时考虑环境温度和结除霜过程对机组
性能的影响，反映了实际工况下机组制热量相对于
名义工况的损失程度，为进一步探究最佳除霜控制
点提供了理论基础。

（2）同一结霜工况下，不同除霜控制点对机组
性能有不同程度影响，而存在最佳除霜控制点，使
名义制热量损失系数最小。

（3）最佳除霜控制点随着结霜工况的变化表现

图 5   不同除霜控制点下制热量损失情况
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不同，本文研究显示，重霜区、一般结霜区 I、一般
结霜区 II、轻霜区依次为 20min、30min、40min、
50min。采取最佳除霜控制点，可以改善机组运行
性能，机组名义制热量损失系数为 24%~36%，名
义有效供热系数可达 0.69~0.78，平均能效比保持在
2.06~2.30。
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图 6   不同除霜控制点下机组有效制热量及能效情况
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0   引言
前期的实测研究已经证实了空气源热泵（Air 

Source Heat Pump, 以下简称 ASHP）最佳除霜控制点
的存在性，并提出了“名义制热量损失系数”的概念。
由于 ASHP 机组的冬季实际运行性能受环境工况和
结除霜过程的两方面影响，导致其运行性能不同程
度地偏离名义工况，若除霜时机控制不当，机组的
性能损失将会增大。因此，可以将机组结除过程的
运行性能可以作为除霜策略是否得当的评价标准。

为正确评价ASHP机组结除霜过程的运行性能，
国内外学者进行了大量的研究和探索，相继提出“供
热季节性能系数”[1-2]、“结霜除霜损失系数”[3-5]、
“供热效率”[6] 以及“热泵系统能效比”[7] 等评价指
标。上述评价指标对于 ASHP 机组的性能评价有重
要参考意义，而又存在需要完善之处，一方面割裂
结霜和除霜两个过程，另一方面将实际工况对应的
干工况条件下 ASHP 机组的稳定运行性能作为参考
标准，而非名义工况。而本课题组提出的“名义制
热量损失系数”，综合考虑了环境工况和结除霜过
程的影响，反映了机组制热性能相对于名义工况的
损失程度，对于正确评价机组结除霜过程的性能具
有一定参考价值。因此，为准确评价 ASHP 机组在
结除霜过程中的运行性能，本文针对北京地区 ASHP
机组测试数据，基于广义回归神经网络（Generalized 
Regression Neural Network，GRNN）的预测方法，建
立“名义制热量损失系数”的性能预测模型。本文
研究将有助于预测 ASHP 机组在不同工况下的运行
性能表现，从而为最佳除霜控制点计算模型的开发
提供重要指导意义。

1   实验样本数据
1.1   影响因素筛选

GRNN 神经网络建模所需的训练数据来源于
2012~2016 年供暖季的运行数据。通过数据筛选工作，
确定了机组在稳定的结霜工况且机组室外换热器表
面无结垢的 473 组运行数据，然后对每一组数据分
别进行处理，获得各统计量的数值变化情况如表 1
所示。

表 1   样本数据各统计量变化范围及相关性检验结果

影响因素 数值范围 平均值 相关系数 r P 值

环境温度 /ºC -4~7 1.5 -0.45 0.000

相对湿度 /% 45~85 68.7 0.35 0.000

结霜时间 /min 10~85 34 -0.12 0.000

结霜损失 /MJ 0.15~15 3.6 - -

除霜时间 /s 150~300 226 0.59 0.000

除霜损失 /MJ 3~6 4.2 - -

除霜前制热量 /kW 6.0~13.2 8.9 -0.54 0.000

化霜水质量 /kg 0.1~2.8 0.79 -0.143 0.002

供水温度 /ºC 38.6~41.1 39.8 0.07 0.003

回水温度 /ºC 36.2~38.9 37.6 0.06 0.003

有效制热量损失系数 /% 13.0~48.1 33.4 - -

为分析名义制热量损失系数（Loss Coefficient 
of Nominal Heating Capacity，以下缩写形式为 εNL）
与各因素之间的相关性。本文采用 Pearson 相关系数
（表达式如公式 7 所示）作为相关程度的指标，εNL

与各因素之间的相关性检验结果如表 1，由表可知，
从相关系数 r 和显著性水平 P 值来看，εNL 与化霜水
质量、供水温度和回水温度之间的相关性较低，水
平不显著，排除化霜水质量和水温影响因素；与环
境温度、相对湿度、结霜时间、除霜时间、除霜前

[ 基金项目 ] 国家自然科学基金优秀青年基金项目资助
（51522801）“十三五”国家重点研发计划
课题资助（2016YFC0700403）。

空气源热泵最佳除霜控制点研究（二）
——基于 GRNN 名义制热量损失系数模型的建立

吴    旭，王    伟，孙育英，白晓夏，梁士民，崔一鸣

（北京工业大学建筑工程学院绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京   100022）

［摘   要］为正确评价空气源热泵在结除霜过程的运行性能，探索空气源热泵机组在全工况下采用不同除
霜控制点的运行表现，本文针对 2012~2016 年供暖季中大量运行数据，基于广义人工神经网络的预测方法，建
立起名义制热量损失系数的预测模型。研究结果显示，本文所建立的预测模型相关性高于 0.9，交叉验证误差
EEP 值小于 6.5%，模型的学习训练效果以及通用能力表现良好，模型可用于预测 ASHP 机组在全工况下采用
不同除霜控制点的制热性能表现。研究结果可为 ASHP 机组最佳除霜控制点的计算模型建立提供研究基础。

［关键词］空气源热泵；广义回归神经网络；名义制热量损失系数；最佳除霜控制点
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制热量均存在显著相关性。由于除霜时间的长短与
结霜程度有关，并且属于机组启动除霜后的表现，
因此排除该影响因素。又由于除霜前制热量属于机
组本身的制热特性，主要受结霜程度的影响，因此
排除该影响因素。

综上所述，通过影响因素的筛选，εNL 与环境温
度、相对湿度、结霜时间存在显著性关系。样本数
据的环境温度和相对湿度的分布情况如图 1 所示。
由图可知，环境温度变化范围 -4~7ºC，相对湿度变
化范围 45~85%，样本数据的环境工况主要分布于结
霜工况内的重霜区、一般结霜区以及轻霜区。样本
数据中机组结霜运行时间的情况如图 2 所示，在历
年的现场测试中，机组运行时间为 10min~85min。
1.2   训练数据集与测试数据集

将总样本数据分为训练数据集和测试数据集。
训练数据集用来训练 εNL 模型的学习效果，而测试数
据集用来对 εNL 模型的通用能力进行验证。

训练数据集的环境工况分布情况如图 3 所示。

由图可知，环境工况分布于结霜区域的重霜区、结
霜工况内的重霜区、一般结霜区 I、一般结霜区 Ⅱ 以
及轻霜区，训练数据集中包含 362 组运行数据，主
要用来训练 GRNN 神经网络。测试数据集的环境工
况分布情况如图 4 所示。由图可知，环境工况分布
于结霜区域的重霜区、结霜工况内的重霜区、一般
结霜区 I、一般结霜区 Ⅱ 以及轻霜区，测试数据集中
包含 Ⅲ 组运行数据，主要用来验证 εNL 模型的准确性。
2   GRNN 模型建立与验证
2.1   GRNN 模型建立

εNL 与环境温度 Ta、相对湿度 RH、及结霜时间
tf 存在着密切关系：

εNL = f (Ta,RH,tf )                                               （1）

本文选择 Ta、RH、及 tf 为输入参数，εNL 为输
出参数，基于 GRNN 神经网络建立预测模型，输入
参数与输出参数之间是复杂的非线性关系，如网络
图 5 所示。

图 1   温湿度分布情况 图 2   结霜时间分布情况

图 3   训练样本数据环境工况 图 4   测试样本数据环境工况

图 5   名义制热量损失系数 GRNN 结构图
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εNL 模型由输入层、模式层、求和层和输出层四
个环节组成，模型输入层主要为 X=[x1, x2, x3]

T，输出
层为 Y=[y1]

T，模型训练样本数量包含 362 个。
（1）输入层
输入层具有 3 个神经元，每个神经元都是简单

的分布单元，能够直接把输入参数传递给模式层。
（2） 模式层
模式层具有 362 个神经元，即 362 个训练样本。

本模型选用高斯函数作为传递函数的形式，那么，
模式层第 n 个神经元的输出表达式如下：

θn = exp(-                 )    (n=1, 2,…, N )      

其中，是神经元的输入为网络输入向量与权值
向量的欧几里得距离。当神经元的输入为 0 时，神
经元的输出为最大值 1。神经元对输入的灵敏度由
光滑因子 σ 来调节。

（3）求和层
求和层包括两种类型的神经元，第一种类型的

神经元对所有模式层的神经元输出进行计算求和，
传递函数为：

SD = Σθn

第二种神经元是对所有模式层的输出进行加权
求和，权值为第 n 个训练样本输出的 Yn 第 j 个元素，
传递函数为：

Sj = ΣYnjθn      ( j=1, 2,…, J )            

（4）输出层
输出层具有 1 个神经元，各神经元将求和层的

输出相除，得到公式 4 的预测结果，第 j 个神经元
的输出对应第 j 个元素的预测结果，即：

yj =                           ( j=1, 2,…, J )

一旦确定了训练样本，也就确定了 GRNN 的网
络结构及各神经元之间的连接权值，光滑因子 σ 是
GRNN 唯一需要的估计值，该参数对 GRNN 的性能
有重要作用。

由公式 5 可知当光滑因子 σ 非常大时，高斯函
数趋向于 1，预测结果逼近所有训练样本的因变量
Y 的平均值，此时神经网络的泛化能力比较强；当
σ 趋向于 0 时，预测结果逼近与预测点最接近的训
练因变量 Y，神经网络对训练样本的逼近效果好，
但是当预测点未能包含到样本中时，预测效果会很
差，被称为过度拟合；当 σ 取值适中时，所有训练
样本的因变量 Y 都会被考虑进去，并且与预测点距
离最近的训练样本的因变量 Y 的权重因子大，因此，

GRNN 拟合效果好，具有局部逼近能力。
GRNN 预测模型最优平滑因子 σ，采用交叉验

证方法 [8-9] 确定，具体步骤为：
① 设定 σ 值，从 0.01 开始，每次以增量 0.01

在 [0.01,0.9] 范围内递增；
② 在训练样本中取出一个用于检验，其余的

则用于构建广义回归神经网络模型对该样本进行预
测；

③ 对每个样本均重复该过程，可以得到所有样
本的预测值；

④ 将训练样本的预测值的期望偏差百分数作为
网络性能的评价标准，其计算公式为：

EEP =                           ×100%  

式中，yi、yi 分别为负荷的预测值和观测值，
ymax 为负荷的最大观测值。最小期望偏差百分数对应
σ 值即为最优的平滑因子。

经确定，本预测模型最优平滑因子 σ 为 0.10，
交叉验证误差 EEP 为 3.45%。
2.2   模型验证

εNL 模型的验证主要包含对模型的训练学习效果
以及通用能力验证。模型的预测准确性主要以交叉
验证误差 EEP、相对误差 RE、Pearson 相关系数为
评价指标。EEP 表达式如上节所示，RE 和 Pearson
相关系数表达式如下描述：

RE =                   ×100% 

式中：RE 为相对误差，%；x0 为样本数据值，%；
x1 为模拟数据值，%。

Pearson 相关系数作为相关程度的指标，设变量
X 和 Y 的 n 组观测值为 (xi, yi)，i=1, 2,…, n，则 Pear-
son 相关系数的估计公式为：

r =                                   

r 的取值范围为（-1,+1），相关系数 r 小于 0，
表示负相关；大于 0，表示正相关。|r| 的大小反映
了相关性的大小

训练样本的数据与模拟值的对比情况如图 6 所
示，从图中可以看到训练值与模拟值之间的相关性
很高，相关系数为 0.97，有 97.2% 的样本数据相对
误差在 ±10% 以内，平均误差为 1.06%，交叉验证误
差 EEP 为 3.45%，说明 εNL 模型的学习效果良好。
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图 8   不同结霜运行时间下机组性能损失系数

图 7   GRNN 预测模型通用能力验证

图 6   GRNN 预测模型学习效果验证
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图 10   不同环境工况下最佳除霜控制点的预测结果

图 9   不同温度及相对湿度下机组性能损失系数
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测试样本的数据与模拟值的对比情况如图 7 所
示，从图中可以看到测试值与模拟值之间的变化规
律相似，经过计算，相关系数为 0.90，95.4% 的样
本数据误差在 ±10% 以内，平均误差为 2.02%，交叉
验证误差 EEP 为 6.45%，说明 εNL 模型的通用性能
力比较好。
3   预测结果与分析

本节将关键影响因素作为模型的输入条件进行
进一步的模拟预测研究。模拟输入条件设置情况如
下：环境温度变化范围 -15~6ºC，间隔为 1ºC，相对
湿度变化范围 50~100%，间隔为 1%，结霜时间变化
范围 20~60min，间隔为 1min，共计 138006 组数据。
3.1   关键参数对预测结果影响

当环境工况一定时，机组不同除霜控制点 εNL

对的影响如图 8 所示。由图可知，在环境温度 -3ºC，
相对湿度 70% 的工况下，采用不同除霜控制点进行
除霜，使得 εNL 变化规律不同。随着结霜时间的增
长，机组制热性能损失程度呈现先降低后增高的变
化趋势。除霜控制点越早，在同一段时间内，ASHP
机组启动除霜的次数越多，造成除霜损失部分增大，
从而导致制热性能损失较大；而除霜控制点越迟，
在同一段时间内，ASHP 机组启动除霜次数虽然减少，
但由于机组除霜前瞬时制热量不断下降，并且衰减
程度较高，造成机组结霜损失部分增大，从而导致
制热性能损失较大。

环境温度和相对湿度单独对 εNL 的影响如图 9 所
示。由图可知，当温度一定时，随着相对湿度的升高，
结霜速率不断升高，机组制热性能损失程度不断增
加；当相对湿度一定时，随着温度的增加，结霜速
率不断升高，机组制热性能损失程度应不断增加，
而环境温度的提高使得机组本身制热性能有一定提
高，因此在结霜速率和温度综合影响作用下，随着
温度的提高，机组制热性能损失不断降低。
3.2   预测结果的应用

通 过 名 义 制 热 量 损 失 系 数 模 型， 可 以 预 测
ASHP 机组在不同工况下采用不同除霜控制点的性
能表现，进而可以根据预测结果确定最佳除霜控制
点。如图 10 所示，本文基于分区域结霜图谱，选取
了重霜区、一般结霜区以及轻霜区等结霜区域中的
3 个不同结霜区域进行分析。每个结霜区域分别列
举了 8 个不同的相对湿度工况，在每个工况下，采
用 20~60min 除霜控制点进行控霜，得到 ASHP 机组
不同的 εNL。在每个工况中，均存在最佳除霜时间，
使得 ASHP 机组名义制热量损失系数 εNL 最小。

在结霜区域中，随着相对湿度 RH 的提高，室
外换热器表面结霜速率加快，机组结霜程度增加，

使得机组采用相同除霜控制点对应的普遍不断提高，
最佳除霜控制点逐渐提前。例如在轻霜区中，8 个
结霜工况所对应的环境温度 1ºC，相对湿度变化范
围 51~58%，在环境温度一定时，随着相对湿度的增
加，ASHP 机组的最佳除霜控制点由 46min 缩短至
40min，机组采用最佳除霜点的值由 24.2% 增加至
26.5%。
4   结论

本文通过 GRNN 神经网络方法，建立了空气源
热泵结除霜过程的名义制热量损失系数模型，基于
模型预测了 ASHP 机组在全工况下采用不同除霜控
制点的运行性能表现，具体结论如下：

（1）基于 GRNN 神经网络预测方法，建立名义
制热量损失系数模型是探究不同环境工况下 ASHP
机组运行性能表现的一种有效方法。

（2）本文中建立的名义制热量损失系数模型
相关性均不小于 0.9，95% 以上预测数据误差小于
±10%，交叉验证误差 EEP 值小于 6.5%，模型的学
习训练效果以及通用能力表现良好。

（3）模拟结果显示，在不同环境工况下，机组
采用不同除霜控制点的运行表现不同，在每种工况
下机组均存在最佳除霜时间以及最小名义制热量损
失系数，可为最佳除霜控制点计算模型的开发奠定
基础。
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0   引言
前期研究通过广义人工神经网络建立了空气源

热泵（Air Source Heat Pump, 以下简称 ASHP）名义
制热量损失系数预测模型，基于模型预测了 ASHP
机组在全工况下采用不同除霜控制点的制热性能表
现，进而确定了 ASHP 机组的最佳除霜控制点。如
何将最佳除霜控制点的研究成果应用于机组实际控
霜中，是实现 ASHP 机组最佳除霜策略开发的关键
问题。目前，国内外学者对于“除霜控制点”进行
了相应研究和探索，但大多数研究在实际应用中存
在局限性。例如，相关学者提出除霜控制点为“制
冷剂过热度迅速变化前一刻 [1]”、“蒸发器热流密
度衰减到最大值的一半 [2]”、“蒸发器风阻增加到
原始值的 3 倍 [3]”、“霜层几乎覆盖整个换热器表
面 [4]”、“制热能力衰减 20%[5]”等等。研究大多数
通过直接或间接的方法实现对机组室外换热器表面
霜层的感知和监测，以霜层生长的程度或者机组性
能衰减程度作为除霜判定条件，不仅对除霜控制点
的确定缺乏合理依据，并且在实际应用中难以监测
上述参数或难以判断除霜时机。

因此，为便于将前期研究成果应用到机组的实
际控霜中，本文结合最佳除霜控制点数据，基于多
元非线性回归方程，开发最佳除霜控制点的计算模
型，通过 ASHP 系统现场测试数据验证计算模型的
准确性，并分析模型的应用价值。
1   最佳除霜控制点计算模型的建立

前 期 研 究 通 过 GRNN 神 经 网 络 模 拟 得 到 了
ASHP 机组在全工况下分别采用不同除霜控制点的
名义制热量损失系数，并以损失系数最低为目标，

确定了ASHP机组在不同工况下的最佳除霜控制点，
进而得到了 ASHP 机组最小名义制热量损失系数 (the 
minimum loss coefficient of nominal heating capacity，
εNLmin) 和最佳除霜时间（the optimized defrosting initi-
ating time，topt) 分别均与环境温度、相对湿度两个因
素有关。本文依据前期研究得到的数据，分别建立
εNLmin 和 topt 的多元非线性回归方程，模型建立过程
以 εNLmin 为例。
1.1  一元曲线回归

首先分别对每个因素进行一元曲线估计 [6]，根
据显著性检验结果，确定最佳的曲线形式，并作为
新的解释变量，然后再通过多元二项式法 [7] 重新组
合这些新的解释变量，转换为多元线性方程回归。

环境温度、相对湿度与 εNLmin 的曲线估计的显著
性检验结果如表 1 所示，分别选择三次方形式和幂
指数形式，最后两者累加得到 εNLmin 与新解释变量之
间的关系如下：

εNLmin=31.541-0.924Ta-0.124Ta
2+0.1Ta

3+0.792RH0.846               （1）

新的解释变量分别记为 Z1、Z2、Z3、Z4，由此
可转化多元线性方程：

εNLmin =a0+a1z1+a2z2+a3z3+a4z4                            （2）

其中 a0 为回归模型的常数项 a1…a4，为回归系
数，z1…z4 为解释变量。

对上述公式采用二次多项式法分析，同时考虑
单因素、因素二次项以及交互项对回归方程显著性
的影响，可以得到：

εNLmin = β0+β1Z1+β2Z2+β3Z3+β4Z4+β5Z4Z1+β6Z4Z2

+β7Z4Z3+β8Z3Z2+β9Z3Z1+β10Z3
2+β11Z4

2                 （3）
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［摘   要］为便于实现空气源热泵的最佳除霜控制点的研究成果应用于机组实际控霜中，本文针对前期研
究得到的最佳除霜控制点模拟数据，基于多元非线性方程回归方法，建立了最佳除霜控制点的计算模型。研究
结果表明，最佳除霜时间和最小名义制热量损失系数的模型显著水平分别为 0.83 和 0.88，经实验数据验证，
模型预测平均误差分别为 5.0% 和 6.7%。本文研究，同时可为 ASHP 机组误除霜事故评价、机组设计选型以及
最佳除霜控制策略的制定提供指导意义。
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将上述新的解释变量依次记作：Z1、Z2、Z3、
Z4、Z5、Z6、Z7、Z8、Z9、Z10、Z11。
1.2  逐步回归分析

由于上一节中 εNLmin 的多元线性方程中引入了
11 个新的解释变量，而这些变量之间未必都是显著
性因素，同时这些因素之间关联度很高，必然存在
共线性，因此本节利用逐步回归方法，通过相关因
素的剔除消除多重共线性对模型稳定性的影响。逐
步回归的主要原理是将解释变量逐个引入到 εNLmin 模
型中，引入后并对方程和每个解释变量进行 F 检验
和 t 检验，若引入前的变量显著性降低，那么就会
剔除新的解释变量，反之，将会保留新的解释变量。
根据相关性分析结果，按相关性由高到低逐一引入
影响因素。逐步回归建模过程如表 2。

εNLmin 模型逐步剔除了 Z4、Z6、Z8、Z9、Z10、Z11

等 6 个解释变量，最终引入 Z1、Z2、Z3、Z5、Z7 等 5
个解释变量，回归模型如下：

εNLmin= -1.685-0.603Z1-0.244Z2

+0.095Z3+0.94Z5-0.002Z7                                                         （4）

由于模型引入的 5 个解释变量仍然可能存在共
线性，需进行多重共线性检验。检验结果如表 3 所示，
发现第 4、5、6 维中的条件索引值均大于 10，说明
方程存在共线性。若不消除共线性，将会导致方程
不稳定，主要表现为存在多组解。
1.3   主成分分析

主元分析通过对原始变量正交降维处理，消除
共线性，使得各主元具有相对原始变量更优越的性
能。首先对原始数据进行中心化，消除指标量纲的
影响，将中心化处理后的解释变量进行主成分分析，
得解释总方差如表 4 所示 , 同时得到各主成分载荷
矩阵如表 5 所示。

根据累计贡献率大于 85% 的原则 [8]，决定使
用前两个新变量作为新的解释变量，分别记作 F1、
F2，对应特征值为 3.737、1.009，同时根据成分矩
阵得到： 

F1=             ZZ1+              ZZ2+             ZZ3

-             ZZ5+             ZZ7                                                    （5）

方程
模型汇总 参数估计值

R 方 F Df1 Df2 Sig. 常数 B1 B2 B3

线性 0.482 348.24 1 374 0.000 3.58 0.365

对数 0.479 343.33 1 374 0.000 -73.57 24.227

倒数 0.470 331.59 1 374 0.000 51.99 -1568.85

二次 0.482 173.71 2 373 0.000 5.79 0.298 0.000

三次 0.482 173.71 2 373 0.000 5.79 0.298 0.000 0.000

复合 0.490 359.95 1 374 0.000 11.77 1.013

幂 0.491 360.82 1 374 0.000 0.79 0.846

S 0.486 354.08 1 374 0.000 4.16 -55.045

增长 0.490 359.95 1 374 0.000 2.47 0.013

指数 0.490 359.95 1 374 0.000 11.77 0.013

logistic 0.490 359.95 1 374 0.000 0.09 0.987

（b）εNLmin 与相对湿度

表 1   一元非线性曲线检验结果

方程
模型汇总 参数估计值

R 方 F Df1 Df2 Sig. 常数 B1 B2 B3

线性 0.418 269.156 1 374 0.000 30.98 -1.13

二次 0.427 139.239 2 373 0.000 31.26 -0.88 -0.06

三次 0.435 93.379 3 372 0.000 31.54 -0.92 -0.12 0.01

复合 0.434 286.866 1 374 0.000 30.56 0.96

增长 0.434 286.866 1 0.374 0.000 3.42 -0.04

指数 0.434 286.866 1 374 0.000 30.56 -0.04

logistic 0.434 286.866 1 374 0.000 0.03 1.04

（a）εNLmin 与环境温度

表 2   逐步回归建模过程
解释变量

步骤        P 值
Z5 Z1 Z2 Z3 Z7 Z4 … Z11

1：引入 Z5 0.000 - - - - …

2：引入 Z1 0.000 0.000 - - - …

3：引入 Z2 0.000 0.000 0.000 - - …

4：引入 Z3 0.000 0.000 0.000 0.000 - …

5：引入 Z7 0.000 0.000 0.000 0.000 0.000 …

6：引入 Z4 0.000 0.000 0.000 0.000 0.014 0.025 …

7：剔除 Z4 0.000 0.000 0.000 0.000 0.000 …

…… …

16：引入 Z11 0.000 0.000 0.000 0.005 0.012 … 0.038

17：剔除 Z11 0.000 0.000 0.000 0.000 0.000 …

表 3   共线性检验结果

维数 特征值 条件索引
方差比例

常量 Z1 Z2 Z3 Z5 Z7

1 4.783 1.000 0.00 0.01 0.00 0.00 0.00 0.00

2 1.038 2.147 0.00 0.01 0.00 0.00 0.00 0.00

3 0.142 5.808 0.00 0.94 0.01 0.00 0.00 0.01

4 0.024 14.012 0.00 0.00 0.64 0.00 0.02 0.16

5 0.010 21.702 0.29 0.03 0.27 0.26 0.21 0.08

6 0.003 38.139 0.71 0.01 0.08 0.73 0.76 0.76

0.913
3.737

0.978
3.737

0.989
3.737

0.056
3.737

0.982
3.737
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  F1=             ZZ1+              ZZ2+             ZZ3

+             ZZ5+             ZZ7                                                    （6）

以提取的两个主成分为自变量，标准化数据为
因变量建模，模型表达式如式 7。

zεNLmin = -1.67×10-7-0.279F1+0.657F2               （7）

然后将各因素中心化公式带入，影射到原始变
量：

                     = -1.67×10-7-0.179

-0.124                -0.139                     

+0.660                -0.081                                     （8）

1.4   εNLmin 和 topt 模型
以上部分经过对关键影响因素的相关性，依次

经过一元曲线回归、逐步回归分析以及主成分分析
等方法，最终得到最小名义制热量损失系数 zεNLmin

最终模型的表达式：

εNLmin = -0.311Ta-0.043Ta
2-0.005Ta

3

+(0.783-1.072×10-4Ta
3)RH 0.846+2.647              （9）

式中：Ta 为环境温度（℃）；RH 为相对湿度（%）。

采用同样的方法，确定了最佳除霜时间 topt 模型，
如公式 11，经检验，模型显著性 R2=0.88，拟合优度
很高。

topt =0.297Ta+0.043Ta
2

+(4355.07-59.01Ta)RH -1.129-3.31                   （10）

式中：Ta 为环境温度（℃）；RH 为相对湿度（%）。
2   最佳除霜控制点计算模型的验证
2.1   最佳除霜控制点数据来源

历年现场实验测试数据所使用的除霜控制策
略包含常规 TT( 温度 – 时间 ) 除霜控制方法和本
课题组前期开发的新型 TEPS 光电除霜技术、新型
THT( 温度 – 湿度 – 时间 ) 除霜控制方法。常规 TT
除霜方法通常采用 45min 作为除霜控制点，本课题
在现场测试中的除霜控制点范围是 20~60min，间隔
为 5min。新型 TEPS 光电除霜技术和新型 THT 除霜
控制方法则分别根据机组室外换热器霜层生长程度
和本身除霜控制逻辑，自主调整机组除霜控制点。

ASHP 机组在不同环境工况下的最佳除霜控制
点统计情况如表 7 所示。由表可知，测试案例包含
case1~case9 共计 9 个不同的环境工况，机组在每种
测试工况下，机组采用不同除霜控制策略导致除霜
控制点不同，进而影响了机组的运行表现。结合机
组结除霜控制过程性能评价指标，确定出每种测试
工况下机组的最佳除霜控制点。

表 6   不同测试工况最佳除霜控制点统计情况

测试工况 结除霜次数 除霜控制点范围 εNL εNLmin topt

Case 1 8 35~50min 23.4~37.5% 23.4% 44min

Case 2 6 20~50min 26.2~40.2% 26.2% 40min

Case 3 14 29~50min 28.0~41.7% 28.0% 39min

Case 4 7 20~45min 26.2~44.1% 26.2% 40min

Case 5 24 22~50min 31.2~42.3% 31.2% 35min

Case 6 7 22~37min 28.3~41.3% 28.3% 33min

Case 7 20 21~41min 24.9~30.6% 24.9% 34min

Case 8 12 20~41min 33.3~48.4% 33.3% 29min

Case 9 14 20~35min 28.9~36.1% 28.9% 30min

 表 4   解释总方差

成分
初始特征值 提取平方和载入

合计 方差的 % 累积 % 合计 方差的 % 累积 %

1 3.737 74.730 74.730 3.737 74.730 74.730

2 1.009 20.189 94.919 1.009 20.189 94.919

3 0.210 4.194 99.113 0.210 4.194 99.113

4 0.037 0.749 99.862 0.037 0.749 99.862

5 0.007 0.138 100.00 0.007 0.138 100.00

表 5   成分矩阵

成份

1 2 3 4 5

Zscore(Z1) 0.913 -0.072 0.402 0.006 0.000

Zscore(Z2) 0.978 0.026 -0.137 0.153 -0.013

Zscore(Z3) 0.989 0.006 -0.122 -0.053 0.064

Zscore(Z4) -0.056 0.997 0.044 0.007 0.005

Zscore(Z5) 0.982 0.093 -0.112 -0.105 -0.051

0.072
1.009

εNLmin-28.45
5.36

z1-2.24
3.07

z2-14.40
15.74

z3-72.55
111.9

z5-35.54
4.51

z7-2550.48
3994.08

0.026
1.009

0.006
1.009

0.997
1.009

0.093
1.009

表 7   测试工况详细统计情况

测试工况
Ta /ºC RH /%

结霜区域
平均值 波动范围 平均值 波动范围

Case 1 1.7 1.7±0.2 50.2 50.2±0.8 轻霜区 I

Case 2 2.1 2.1±0.3 57. 57.3±1.2 一般结霜区 II

Case 3 -0.9 -0.9±0.5 60. 60.4±2.3 一般结霜区 II

Case 4 1.4 1.4±0.1 67.0 67.0±0.2 一般结霜区 II

Case 5 -2.8 -2.8±0.6 71.4 71.4±1.8 一般结霜区 II

Case 6 2.9 2.9±0.2 69.6 69.6±1.5 一般结霜区 I

Case 7 5.9 5.9±0.2 67.8 67.8±1.7 一般结霜区 I

Case 8 0.1 0.1±0.3 78.0 78.0±1.4 一般结霜区 I

Case 9 4.3 4.3±0.6 72.5 72.5±1.3 一般结霜区 I
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本节所用来验证 εNLmin 模型和 topt 模型的历年实
验数据均为 ASHP 机组采用最佳除霜控制点的实验
数据。
2.2  机组实测性能表现

最佳除霜控制点实验的测试工况分布如图 8 所
示。由图可知，测试工况主要分布于分区域结霜图
谱中的一般结霜区 I、一般结霜区 II 以及轻霜区 I。
各环境工况对应的环境温度、相对湿度以及所属的
结霜区具体情况如表 7 所示。

图 7   测试工况分布

测试中采用最佳除霜控制点的机组实际运行
性 能 如 图 8 所 示， 该 图 展 示 了 测 试 工 况 case1、

case3、case5、case7 和 case9 的机组的运行性能情
况。由图可知，随着结霜进行，室外换热器风压差
增加了 5.4~6.7Pa，导致了空气侧风机风量减小，换
热器与空气之间的传热热阻增加；由于节流装置调
节，导致制冷剂流量减小，蒸发温度下降，引发压
缩机的排气温度升高至 109~118ºC，排气温度下降
至 -13~-9ºC；制热量衰减 28~36%，机组 COP 下降
21~36%。另外可以看出，随着结霜区域由轻霜区 I
过度到一般结霜区 I，结霜速率不断加快，机组性能
劣化程度加重，ASHP 机组结霜运行时间逐渐缩短
至 30min 左右，使得压缩机排气温度未超过危险值
120ºC，机组运行 COP 不低于 1.8，说明采用最佳除
霜控制点可适应环境工况的变化，实时调整最佳除
霜控制点，能够保证机组性能处于比较高的运行水
平。
2.3  模型验证结果分析

根据测试工况 case1~case9 中的平均温度、平均
湿度统计情况，通过 topt 模型和 εNLmin 模型，预测相
同环境工况下 ASHP 机组的最小名义制热量损失系
数 εNLmin 和最佳除霜时间 topt。

图 8   机组实际运行性能
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机组实际运行时间与模型预测的 topt 的对比如图
9 所示。由图可知，模型预测的 topt 与实际运行时间
变化规律一致，两者差值最大不超过 3min，模型预
测相对误差范围 0.9%~8.8%，平均值为 5.0%。

机组实际与模型预测的 εNLmin 的对比如图 10 所
示。由图可知，模型预测的 εNLmin 与实际 εNL 变化规
律一致，两者差值最大不超过 2.7%，模型预测相对
误差范围 0.1%~10.5%，平均值为 6.7%。
3   应用前景分析
3.1   误除霜事故评价

εNLmin 模型可以预测不同环境工况下 ASHP 机组
的采用最佳除霜控制点的运行性能，该性能可以认
为是综合考虑结除霜和环境温度因素的机组最佳性
能标准。在 ASHP 机组的实际运行中，如果除霜策
略采用不当，极易引发“误除霜”事故，将会使得
ASHP 机组性能损失不同程度地偏离这个最佳性能
标准，因此可以据此标准来量化“误除霜”事故等级。

最佳机组性能标准与其他除霜控制点下机组
实际性能对比情况如图 11 所示，该图中的数据主
要来源于前期最佳除霜控制点的实测验证数据。当
ASHP 机组的 εNL 与最佳性能标准差值小于 5% 时，
称之为“合理除霜（A）”；当 εNL 与最佳性能标准
差值在 5~10% 范围内，称之为“一般误除霜（B）”；
当与最佳性能标准差值大于 10% 时，称之为“严重
误除霜（C）”。

3.2   机组设计选型指导
ASHP 机组制热容量的确定是机组设计选型中

非常关键的一个环节。《实用供暖空调设计手册》
中提到，冬季 ASHP 机组制热容量应根据室外空调
计算温度和融霜频率进行修正，另外再考虑相对湿
度的修正，最终按公式 11 计算机组名义制热量。

Q =                                                                   （11）

式中：Q 为机组名义制热量（kW）；Qw 为建
筑设计热负荷（kW）；为使用地区的冬季供暖室
外计算干球温度修正系数；为使用地区的融霜修正
系数（0.8~0.9）；为使用地区的相对湿度修正系数
（0.74~1.0）。

而目前 ASHP 机组设计中存在的主要问题是无
法准确衡量设计工况点下机组的性能损失程度。一
方面，ASHP 机组生产厂家很少提供机组在不同冬
季室外干球温度下的制热量变化曲线或数据图表；
另一方面，修正系数设置不合理。由此导致在机组
设计选型中，盲目扩大机组容量，使得机组配置不
当的问题频繁出现，这不仅增加了设备成本，而且
降低了机组的运行效率。

为避免机组匹配不当的问题，提高 ASHP 机组
运行效率，应准确衡量 ASHP 机组实际运行工况下偏
离设计工况点性能损失程度，并进行机组的合理选型。
εNLmin 模型可以用来预测 ASHP 机组在不同环境工况

图 9   机组实际运行时间与模型预测对比

图 10   机组实际名义制热量损失系数与模型预测对比

Qw

k1k2k2
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下相对名义工况的制热量损失系数，兼顾结除霜问题
和低温问题，综合衡量机组实际工况下的运行性能，
可为机组的设计选型提供一定的参考价值。
3.3   除霜策略开发

topt 模型可以预测不同环境工况下 ASHP 机组的
最佳除霜时间，准确把握最佳除霜时机，有效避免
常规除霜技术带来的 “ 误除霜 ” 事故，可提高除霜
准确性、保证机组安全高效运行，使得机组性能损
失最小，因此可以应用于 ASHP 机组最佳除霜控制
策略的开发。
4   结论

本文结合前期研究的最佳除霜控制点数据，开
发了最佳除霜控制点的计算模型，并结合 ASHP 机
组最佳除霜控制点的现场实验测试数据验证了模型
的准确性，最后分析了模型的应用前景。具体结论
如下：

（1）本文建立“最佳除霜控制点计算模型”主
要包含“最佳除霜时间”模型以及“最小名义制热
量损失系数”模型，上述模型的拟合优度分别是 0.83、
0.88。

（2）经过实验数据验证，上述模型的平均相对
误差分别为 5.0% 和 6.7%，预测效果与机组实际运
行表现十分接近，模型具有一定可靠性。

（3）最佳除霜控制点计算模型可以预测 ASHP
机组实际运行中的最小性能损失程度，作为 ASHP
机组的最佳性能标准，可将霜策略的除霜效果分为
三个等级，即合理除霜、一般误除霜和严重误除霜，

同时可以为机组设计选型和最佳除霜控制策略的制
定提供一定的指导意义。
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图 11   最佳机组性能标准与其他除霜控制点下机组实际性能对比
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0   引言
前期研究得到了空气源热泵（Air Source Heat 

Pump, 以下简称 ASHP）的最佳除霜控制点的计算模
型，该模型能够确定 ASHP 机组实际运行工况下的
最佳除霜时间以及最小制热量损失系数。如何依据
最佳除霜控制点的计算模型开发最佳除霜控制方法，
并应用于 ASHP 机组的实际控霜中是保证机组准确
除霜、高效运行的关键问题。

目前，种类繁多的除霜控制方法已日趋智能化、
综合化，主要分为“直接测量”和“间接测量”两
大类除霜方法。例如，新型基于“温度 - 湿度 - 时
间”（THT）和基于“光 - 电转换”（TEPS）除霜
控制方法 [1,2] 不仅可以感知室外换热器表面霜层的存
在，并且能够实时监测霜层的生长情况，当机组性
能衰减到一定程度时，机组启动除霜，有效避免了“误
除霜”事故 [3-6]，实现了机组稳定高效控霜。然而，
当机组性能衰减到何种程度时启动除霜，国内外学
者一般依据经验而定，未考虑机组结霜过程和除霜
过程中的综合热量损失情况。

因此，为了保证机组在结除霜过程中的综合制
热性能最高，实现高效准确控霜，本文以北京地区
某办公楼的 ASHP 系统为测试对象，基于课题组前
期开发的“最佳除霜控制点计算模型”，进行新型
除霜控制策略（OPT）的开发，通过现场实测，验
证 OPT 除霜控制策略的准确性，并揭示其相比于常
规“温度 - 时间”（TT）除霜控制方法的优势。
1   除霜控制策略开发

本文所提出基于最佳除霜控制点的除霜控制策

略是一种依靠室外环境温度、相对湿度、盘管温度
以及压缩机运行时间来实现除霜的控制方法。以课
题组前期开发的最佳除霜时间模型为基础，依据“实
时计算”、“累加平均”、“阈值保护”三种原则，
建立如图 1 所示的除霜控制逻辑。
1.1  实时计算

本文所提出的 OPT 除霜控制方法针对于分区域
结霜谱图中的结霜区域 [7]，环境温度 Ta 和相对湿度
RH 应满足下列关系式：

RH ≥ k1+k2Ta+k3Ta
2                                           （1）

-15 ≤ Ta≤ 6                                                       （2）

式中，k1，k2，k3 为 3 个常系数。
基于所开发的最佳除霜时间模型，根据数据

系统实时采集的 Ta 和 RH，实时计算最佳除霜时间
tdf0、tdf1…tdf i。例如，ASHP 机组结束除霜后并恢复
制热，盘管温度 Tw 低于 3ºC 时，机组计时器 ttot 开
始计时，此时的时刻记作初始时刻 t0，此时采集到
的温、湿度数据为 Ta0 和 RH0，代入 topt 模型得到最
佳除霜时间 tdf0。由于本研究中空气源热泵系统中的
运行数据以每 6s 的频率进行采集，那么下一个最佳
除霜时间计算时刻应为 t0+6s，记作 t1，最佳除霜时
间为 tdf1。以此类推，可以根据 topt 模型得到最佳除
霜时间 tdf i。
1.2  累加平均

得到实时的最佳除霜时间后，便可通过计算得
到机组最终的除霜设定时间，计算公式如下：

tset  =                                                                     （3）[ 基金项目 ] 国家自然科学基金优秀青年基金项目资助
（51522801）“十三五”国家重点研发计划
课题资助（2016YFC0700403）。

空气源热泵最佳除霜控制点研究（四）
——最佳除霜控制策略的开发与应用

吴    旭，王    伟， 孙育英，白晓夏，梁士民，崔一鸣

（北京工业大学建筑工程学院绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京   100022 ）

［摘   要］为实现空气源热泵机组准确高效控霜，保证机组结除霜过程中制热性能最高，本文针对北京地
区空气源热泵现场测试系统，开发了基于最佳除霜控制点的除霜策略（OPT），通过现场测试，验证了 OPT
除霜策略的准确性，并分析相比于常规“温度 – 时间”（TT）除霜控制方法的优越性。研究结果显示，在连
续工况测试中，采用 OPT 除霜控制策略使得机组名义制热量损失系最低保持 24.8%~38.4%、机组结除霜过程
中制热性能最高；相比于常规 TT 除霜策略，可有效避免 “ 误除霜 ” 事故，降低机组性能损失 11.3%，提高平
均能效比 27.8%，保障了机组安全、高效运行，是一种可靠的除霜控制方法。本文研究可为空气源热泵机组在
不同地域中的应用提供重要技术保障。

［关键词］空气源热泵 最佳除霜策略 名义制热量损失系数 平均能效比

∑  tdfi

i

i
0
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式中，tset 为除霜设定时间（min）；tdfi 为实时
计算的最佳除霜时间（min）。

当机组计时器 ttot 不低于除霜设定时间 tset 时，
机组启动除霜，制冷剂反向运行，盘管温度 Tw 不断
升高，直到不低于 20ºC 时，机组终止除霜并进入制
热模式。
1.3  阈值保护

本文提出的 OPT 除霜控制策略中机组除霜判定
条件主要取决于计时器 ttot 和除霜设定时间 tset 的大
小。当结霜工况稳定时，ti 时刻对应的环境温度和湿
度变化不大，topt 模型预测的实时最佳除霜时间以及
除霜设定值 tset 亦基本稳定，ttot 不低于 tset 时，机组
启动除霜。然而当结霜工况不稳定时，如图 2 所示，
除霜设定值 tset 也将发生变化，当环境湿度升高而引
起结霜速率 v 增大时，除霜设定时间 tset 将会减小，
ttot 不低于 tset 时，机组启动除霜；而当结霜速率 v 减
小时，除霜设定时间 tset 将会增大，若 v 持续减小，
将会使得 tset 持续高于 ttot，机组将不能及时除霜，极

易导致“有霜不除”的“误除霜”现象，严重影响
机组运行性能，严重时会给机组压缩机造成损坏，
因此为避免此种现象出现，保障压缩机安全运行，
本文在 OPT 除霜控制策略中设定压缩机排气温度的
“阈值保护”环节，其控制逻辑为：tset 持续高于 ttot

且排气温度 tdis ≥ 120ºC 时，机组启动除霜。

图 2   环境工况对除霜设定时间影响

2  现场测试案例
2.1  测试系统

现场测试在北京地区某办公楼建筑进行，该建
筑供热面积为 185m2，热源为 1 台商用的空气源热
泵机组。机组额定供热能力为 14kW，额定功率为
4.45kW，制冷剂为 R22。

图 1   OPT 除霜控制逻辑图
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测试系统如图 3 所示，该系统实现了比较完善
的全自动监控，空气源热泵采用 PLC 控制，取代原
厂控制器，运行数据由上位机的数据采集系统实时
记录。主要测试设备和参数如下：

（1）空气侧测试参数
温湿度传感器 2 个（测量精度：温度 ±0.15ºC，

湿度 ±3.5%），安装于机组室外换热器两侧，分别
监测室外环境温度、相对湿度以及空气经过蒸发器
后的温度、相对湿度变化情况；压力传感器 1 个（测
试精度：±3Pa），两个传感器探头分别位于机组室
外换热器两侧，监测空气进出口压差变化情况。

（2）水侧测试参数
PT1000 温 度 传 感 器 2 个（ 测 量 精 度：

±0.15ºC），安装于机组的回水管与供水管上，用于
监测系统的供、回水温度。电磁流量传感器 1 个（测
量精度：±0.5%），安装在机组的回水管道上，用于
监测系统的循环水流量。

（3）制冷剂侧测试参数
PT1000 温 度 传 感 器 12 个（ 测 量 精 度：

±0.15ºC），安装于压缩机吸、排气管路，热力膨胀
阀进、出管路，室外换热器盘管及翅片上，用于监
测压缩机吸排气温度、热力膨胀阀进出口温度、盘
管温度、翅片温度变化情况。压力传感器 4 个（测
量精度：±4%），安装于压缩机吸、排气管路，用

于监测压缩机吸、排气压力的变化情况。
（4）其它测试参数
数码摄像机 1 台（像素：14Megapixels），记

录室外换热器表面的霜层动态生长情况。电子秤 1
台（测量精度：±0.1g），测量化霜水的质量。功率
传感器 1 台（测量精度：±0.5%），监测 ASHP 机组
压缩机输入功率和风扇输入功率。
2.2   测试工况

（1）OPT 连续工况验证
为验证 OPT 除霜控制策略的准确性和可靠性，

本研究在北京地区进行了长达6个小时的现场测试。
测试期间环境工况变化情况如图 4 所示，由图可知，
在前 3 小时的测试中，环境工况比较稳定，相对湿
度变化范围 68.6%~84.6%，平均值为 80.5%；环境
温度变化范围 2.1~6.3ºC，平均值为 3.3 ºC。

（2）对比测试工况
常规 TT 除霜策略与 OPT 除霜策略的测试工况

如图 5 所示。由图可知，两种测试工况均为近似稳
定工况，常规 TT 除霜策略的测试工况下的环境温
度 3.3ºC~3.8ºC，平均值为 3.4ºC；相对湿度变化范
围 81.8%~84.4%，平均值为 82.8%。OPT 除霜策略
的测试工况下的环境温度 2.7ºC~3.2ºC，平均值为
3.1ºC；相对湿度变化范围 81.6%~85.7%，平均值为
84.2%。

图 3   现场测试系统原理图
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3  实验结果与分析
3.1  新型除霜策略验证结果分析

基于 OPT 除霜控制策略，连续测试工况中机
组除霜设定时间如图 6 所示。由图可知，前 7 个结
除霜过程处于比较稳定的环境工况，基本维持在
25min 左右；而随着环境工况的变化，结霜速率逐
渐减小，总体呈现不断增加的趋势。

测试期间机组运行性能如图 7 所示。由图可知，
随着结霜的进行，空气侧风压差增加了 3.3Pa~7.7Pa，
风压差可以间接反映室外换热器表面结霜程度，由
风压差变化规律可知，随着环境工况的变化，机组

结霜程度逐渐降低。压缩机排气温度增高 29~39ºC，
吸气温度降低 10~14ºC，在前 11 个结霜过程中，排
气温度始终未超过 120ºC，在最后一次结除霜过程中，
由于环境工况变化较快，机组持续运行导致排气温
度不断升高，OPT 除霜控制策略及时启动了“阈值
保护”，使得机组启动除霜，保证了机组安全运行。
机组供热期间，供水温度基本稳定在 39.2ºC 左右，
平均供回水温差为 2.4ºC。在测试后期，由于环境温
度提高，机组制热性能提高，房间负荷降低，使得
水温不断提高。

测试期间机组供热性能如图 8 所示。由图可知，

图 4 环境温度和相对湿度

图 5 两种除霜策略的测试工况
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图 6   最佳除霜时间预测

图 7   机组运行性能
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机组在运行期间，制热量衰减了 32~44%，COP 衰
减 32~43%，采用 OPT 除霜控制策略使得机组供热
性能衰减程度属于比较合理的范围，有效避免了“误
除霜”事故，保证了机组安全高效运行。

测试期间机组室外换热器表面结霜情况如图 9
所示。由图可知，机组在运行期间，换热器表面霜

层覆盖程度非常接近，由于测试期间伴有小雨天气，
导致化霜水的采集过程存在误差，但仍可以定性反
映出机组结霜程度。测试后期由于环境温度提高、
相对湿度降低，机组结霜程度相对减弱。以上现象
可以说明 OPT 除霜控制策略可以实现比较稳定除霜
控制。

图 8   机组供热性能

图 9 室外换热器表面结霜情况
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机组实际名义制热量损失系数与前期开发的
ASHP 机组最佳制热性能模型预测情况如图 10 所示。
由图可知，采用 OPT 除霜控制策略，机组实际名义
制热量损失系数变化范围为 24.8%~38.4%，与模型
预测差值范围是 0.7%~4.1%，平均相对误差为 6.2%。
3.2  与常规 TT 除霜策略对比结果分析

常规 TT 除霜策略中采用 45min 作为除霜控制
点，OPT 除霜策略则根据本身除霜控制逻辑，实时
调整机组结霜运行时间，实测中的除霜控制点变化
范围是 25~28min。在长达 5 小时的测试过程中，采
用常规 TT 除霜策略的机组共发生了 6 次结除霜过
程，而采用 OPT 除霜策略的机组共计发生了 10 次

结除霜过程。
两种除霜策略的机组表面结霜情况如图 11 所

示。两种除霜策略的除霜控制点不同，导致机组室
外侧换热器表面的结霜程度有所不同。由图可知，
常规 TT 除霜策略的机组室外侧换热器表面几乎长
满霜层，6 次结除霜过程的化霜水质量 0.96~1.23kg，
最高达到 1.23kg；OPT 除霜策略的机组室外侧换热
器表面霜层覆盖率大概为 70% 左右，每次的结霜程
度比较一致，化霜水质量为 0.51~0.57kg，平均值为
0.54kg。由此可以看出，TT 除霜策略导致机组结霜
比较严重，而 OPT 除霜策略在机组的霜层生长到一
定程度时，便启动除霜。

图 10   名义制热量损失系数与模型预测对比

图 11   两种除霜策略下机组结霜情况
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图 12   两种除霜策略下机组运行表现

两种除霜策略下机组的运行表现情况如图 12 所
示。由图可知，不同的除霜控制点使得机组压缩机
运行表现、制热量以及 COP 表现存在很大差异。首
先来看机组压缩机表现情况，常规 TT 除霜策略使得
压缩机排气温度持续增高，每个结除霜过程中排气
温度均超过危险阈值 120ºC，最高达到 133ºC，压缩
机吸气温度不断降低，最低降低至 -23ºC。而机组
排气温度过高，长期运行会减少压缩机寿命，严重
时会损坏压缩机。采用 OPT 除霜策略的机组在测试
期间，压缩机的排气温度最高达到 117ºC，始终低于
危险阈值 120ºC，压缩机吸气温度最低为 -14ºC。由
此可见，OPT 除霜策略可以使得机组及时除霜，保
障机组安全运行。

从机组制热量和 COP 来看，常规 TT 除霜策
略使得机组制热量不断降低，结霜运行期间机组平
均制热量 8.26kW，除霜前制热量衰减率最高达到
60%，结霜运行期间 COP 平均值为 1.83，结霜前
COP 衰减率最高达到 58%，机组运行性能劣化严重，
供热性能以及运行效率水平较低。采用 OPT 除霜策

略的机组在测试期间，结霜运行期间机组平均制热
量 11.3kW，结霜前制热量衰减率最高为 40%，结
霜运行期间 COP 平均值为 2.48，COP 衰减率最高
为 36%。由此可见，OPT 除霜策略可以保证机组避
免“有霜不除”的“误除霜”事故，保证机组高效
运行。

两种除霜策略的性能评价情况如图 13 所示。由
图可知，常规 TT 除霜策略使得机组结除霜控制过
程的名义制热量损失系数高达 48.5%~53.0%，平均
能效比仅为 1.56~1.62，而采用 OPT 除霜控制策略
使得机组结除霜控制过程的名义制热量损失系数为
34.7%~39.5%，平均能效比为 1.92~2.04。相比于常
规 TT 除霜策略，OPT 除霜策略降低 ASHP 机组平
均性能损失 11.3%，提高平均能效比 27.8%。

综上所述，相比于常规 TT 除霜策略，OPT 除
霜策略虽然使得机组在同一段时间内的除霜次数增
多，但可以保障压缩机安全运行，有效降低机组性
能损失，大幅提高机组运行效率，是一种保障机组
高效除霜、安全运行的可靠除霜方法。
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图 13   两种除霜策略的性能评价
（b）机组对比

（a）名义制热量损失系数对比

4   结论
本文基于最佳除霜控制点，开发了最佳除霜控

制策略（OPT），通过 ASHP 机组现场测试系统，
验证了 OPT 除霜控制策略的准确性和可靠性，并与
常规 TT 除霜控制策略进行了实验对比分析。具体结
论如下：

（1）针对分区域结霜图谱中的结霜区域，依据
最佳除霜控制点计算公式，遵循“实时计算”、“累
加平均”和“阈值保护”三个原则，开发了基于最
佳除霜控制点的除霜控制策略。

（2）在现场测试中，采用 OPT 除霜控制策略，
机组除霜设定时间根据环境工况实时调整，使得名
义制热量损失系最低保持 24.8%~38.4%；相比于常
规 TT 除霜策略，有效降低性能损失 11.3%，提高平
均能效比 27.8%，保障了机组安全高效运行，可为
ASHP 在不同地域中的应用提供重要技术保障。

（3）前期研究中的机组最小性能损失模型，可
对常见“误除霜”事故进行定义和分级；同时可以
衡量 ASHP 在实际运行工况下相对于名义工况的制
热性能损失程度，为机组设计选型工作中机组容量
的确定提供参考价值。
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0   引言
空气源热泵（ASHP）作为国际公认的高效节能

技术，已在全球范围内广泛应用，欧盟各国、日本
和我国相继将其列入可再生能源技术范畴 [1]，美国
能源部也将 ASHP 在寒冷 / 严寒地区应用列为 21 世
纪最具节能潜力的 15 项空调技术措施之一 [2]。从 20
世纪 90 年代开始，ASHP 技术在我国被广泛应用于
寒冷和夏热冬冷（暖）地区，目前该技术又在我国
京津冀地区“煤改电”项目中大规模应用 [3,4]。可见，
ASHP 具有广阔的应用空间和价值。

为推动 ASHP 技术的高效益应用和规模化发展，
国内外研究致力于提升其名义性能与实际运行性能，
并已取得显著成效。国家推行《房间空气调节器能
效限定值及能源效率等级》[5]，将其市场准入的名义
性能系数由 2.3 提高到 2.9。同时，国内学者也针对
ASHP 实际运行中的关键问题进行研究，并给出应
对策略 [6]。然而，在 ASHP 的实际应用中，还普遍
存在着 ASHP 设计选型不当问题，导致机组容量与
建筑负荷不匹配，严重影响其实际运行性能，致使
能耗显著增加 [7]，严重制约了 ASHP 的应用与发展。
因此，为保证 ASHP 的高效利用，其设计选型问题
不容忽视。

本文介绍了现有的 ASHP 设计选型方法，指出
了现有方法存在的问题与不足，并结合实际工程案
例，揭示了 ASHP 设计选型不当问题及其影响，并
在最后针对问题提出了 ASHP 设计选型改进措施。
1   空气源热泵典型设计选型方法
1.1   机组容量的计算

ASHP 机组制热容量的计算是机组设计选型中
非常关键的一个环节。机组冬季实际制热量受环境

温度和结除霜问题影响而低于名义工况制热量，如
图 1 所示。

图 1   建筑热负荷与机组制热量的变化曲线

因此，机组实际制热容量的计算应考虑室外环
境温度与结除霜问题的影响。《实用供热空调设计
手册》[8] 中提到，冬季 ASHP 机组制热容量应根据
室外空调计算温度、融霜频率以及室外空气相对湿
度进行修正：   

Q = qK1 K2 K3                                                                                                             （1）

式中：Q 为机组的实际制热量；q 为机组的名
义制热量；K1 为室外空调计算温度的修正系数，按
产品样本选取；K2 为机组融霜修正系数，每小时融
霜一次取 0.9，两次取 0.8；K3 为室外空气相对湿度
修正系数。 

此方法给 ASHP 机组制热容量的计算提供了明
确的指导，但还存在着如下不足：（1）此方法没有
给出具体的室外温度修正系数值，如果生产厂家也
不提供机组在不同冬季室外空气温度下的制热量变
化曲线或数据，就会造成无法计算机组低温损失的
问题。（2）机组融霜损失与结霜速率、融霜次数、
除霜控制方法等因素有关，结霜速率又与环境温湿
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度相关，而此方法中融霜损失修正系数值只根据每
小时融霜次数选取，并没有考虑其它影响因素，这
显然是不够科学的。（3）机组的结霜程度是由室外
空气温度与室外空气相对湿度耦合影响的 [9]，而此
方法仅以室外空气相对湿度修正系数对机组结霜损
失进行修正，没有考虑室外空气温度对结霜的影响，
会造成机组结霜损失计算的不准确。
1.2   平衡点温度的选取

平衡点温度对于 ASHP 的运行经济性影响很大。
如图 2 所示，平衡点温度选的低，则要求配置的热
泵容量就大，辅助热源容量就小，当平衡点温度等
于冬季室外设计温度时，如图 2 中平衡点 1 所示，
则不需配置辅助热源，机组容量太大不仅会造成初
投资变大，还会使机组长时间在部分负荷下运行，
使机组效率降低。平衡点温度选的高，图 2 中平衡
点 2，则配置的热泵容量就小，辅助热源容量就大，
但辅助热源容量太大会降低整个供暖系统的运行效
率，致使耗电量增加。因此如何选取平衡点温度最
经济合理是 ASHP 设计选型需要解决的问题。

图 2   不同平衡点温度对机组容量及辅助热源容量的影响

为解决平衡点选取的经济合理性问题，《热泵》
[10] 中通过供热季节性能系数（HSPF）来评价热泵
在整个供暖季的运行经济性，针对某一型号机组给
出了我国七个不同的采暖区的 HSPF 与供热负荷系
数（HDLF）的关系，如图 3 所示。由图可见，当
供热负荷系数为 0.5~1.5 之间时，热泵存在一个最佳
HSPF，可根据此最佳 HSPF 选定相应的供热负荷系
数，再由式（3）确定机组容量，之后可根据机组性
能推算平衡点温度。由此选定平衡点，热泵在整个
供热季的运行经济性最佳。

由式（2）得，HSPF 与机组在供热季的整体运
行性能有关。而机组整体运行性能不仅受温度分布
频率的影响，还受相对湿度分布频率的影响，这是
由于相对湿度分布频率会影响机组结除霜情况。而
此方法并没有考虑相对湿度分布频率对 HSPF 的影
响，因此在此方面还需进一步优化。

             =                                                            （2）

  

图 3   各地区 HSPF 随供热负荷系数的变化

此外，还有学者从获得最少初投资和运行费用
角度出发，提出最佳经济平衡点 [11] 的概念，并给出
了不同地区的最佳经济平衡点温度，设计选型时可
根据所在地区直接选定平衡点温度。但最佳经济平
衡点温度受能源价格、机组及辅助热源价格的影响
较大，所以此种方法对不同工程的适用性较差。
1.3   冬夏两用机组的容量选择

ASHP 机组可兼顾制冷与制热。当机组用于冬
夏两季时，其容量的选择有两种方法：先根据冬季
热负荷选择机组容量，再根据夏季冷负荷进行校核；
或先根据夏季冷负荷选择机组容量，再根据冬季热
负荷进行校核。如图 4 所示，在按冬季热负荷选择
机组容量时，机组在夏季室外计算温度 TS 下的制冷
量比建筑冷负荷大 ΔQe。由此可见，按热负荷 / 冷负
荷选择机组容量，机组在另一个季节的制冷 / 热量
都会与对应的建筑负荷产生偏差，如果这种偏差过
大，就会对机组运行性能与应用效果带来不利影响。
因此，按冬季热负荷还是夏季冷负荷选择机组容量
也是 ASHP 设计选型中不可忽视的问题。

图 4   冬夏两用 ASHP 机组选型示意图

供热季节性能
系数 HSPF

供热负荷系数 HDLF=

整个供热季热泵供热量 + 整个供热季辅助热源供热量

整个供热季热泵耗电量 + 整个供热季辅助热源耗电量

供热设计负荷

热泵额定供热量
（3）
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有学者针对冬夏两用机组的容量选择问题提出
比负荷系数法 [12]，此方法利用比负荷系数 CORL 作
为依据，根据其取值范围在工程设计中选择热泵机
组和辅助冷热源。当 1 ＜ CORL ＜ 1.1 时，应按夏
季冷负荷来选用机组；当 CORL ＞ 1.1 或 0.9 ＜ CORL
＜ 1 时，应按冬季热负荷来选用机组；当 0.5 ＜ CORL
＜ 0.9 时，应按平衡点温度选用机组。

CORL =                                                              （4）

式中：Qc 为建筑夏季空调冷负荷；Qc 为建筑冬
季空调热负荷；qc 为空调室外计算温度下的单台热
泵机组的制冷量；Qh 为空为调室外计算温度下的单
台热泵机组的制热量。

比负荷系数法为解决冬夏两用机组的容量选择
问题提供了参考，说明了冬夏两用的 ASHP 机组应
按冬季热负荷还是夏季冷负荷进行选型，但应用此
方法进行设计选型时必须先确定机组型号，因此局
限性较大。
1.4   实际工程中采用的设计选型方法

在 ASHP 实际工程的设计中，设计人员为简易
有效选择 ASHP 机组并保证其制热能力实时满足建
筑负荷需求，通常采用 ASHP 名义工况下建筑负荷
与机组名义制热量的对应关系，设计选择机组容量。
以我国寒冷地区选择低环境温度 ASHP 机组的方法
为例，如图 5 所示。该方法基于低温 -12℃ 时建筑
的热负荷，来选择低温名义制热量与建筑负荷相同
的机组。

图 5   工程实际中 ASHP 机组选型示意图

由图可见，在冬季空调室外计算温度高于 -12℃
的地区，当按此方法对 ASHP 进行设计选型时，在
设计工况点上会造成机组制热量大于建筑负荷的情
况，按此选取 ASHP 机组势必会造成设计选型超配
的问题。

2   空气源热泵设计选型的实际典型案例分析
2.1   工程概况

本工程位于北京市密云区，建筑为一层平房，
建筑面积为 88.7m²，实际采暖面积为 72.3m²，层
高 3.5m，外墙厚度为 240mm，外墙未做保温，窗
户均为双层玻璃。经计算该建筑冬季设计热负荷为
4.55kW，热指标为 62.9W/m2。

本工程供暖系统冷源采用低环境温度空气源热
泵，末端采用地板采暖辐射管。热泵为直流变频机组，
采用转子式压缩机，以 R410 作为制冷剂，额定制热
量 / 功率为 10770W/4990W（干球 -12℃/ 湿球 -14℃），
制 热 量 / 功 率 范 围 3800~11800W/2400~5600W， 额
定 / 最高出水温度为 41℃/55℃。供暖系统原理图如
图 6 所示。

图 6   空气源热泵系统原理图

本 ASHP 在设计选型时根据室外温度 -12℃ 时
的建筑负荷选择 ASHP 机组容量，因此本工程存在
ASHP 设计选型超配问题。
2.2   测试系统

测试系统原理如图 7 所示，主要针对 ASHP 机
组的空气侧、制冷剂侧、水侧的运行参数进行测量，
同时实时监测机组能耗、室外换热器结霜情况，各
参数的采集周期为 1min。测量仪器参数如表 1 所示。
详细测量参数如下：

（1）空气侧：利用温湿度传感器测量室外环境
温度和湿度、经室外换热器换热后的空气温度；

（2）制冷剂侧：利用铂电阻测量压缩机的吸气
温度和排气温度、室外换热器的盘管温度；

（3）水侧：利用铂电阻测量机组的供、回水温
度，利用超声波流量计测量水流量；

（4）机组能耗：利用智能电表测量压缩机、风
机的功率及耗电量；

（5）结霜情况：利用风压差传感器测量室外换
热器进风侧与出风侧风压差。

QC×qH

QH×qC

过滤器

补水罐水泵
控制器

DN25

DN25 D
N

25
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DN25

活接
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图 7   测试系统原理图

表 1   测量仪器参数表

设备名称 型号 量程 精度 / 等级

温湿度记录仪 XJM60D -40~70℃/0~100% ±0.3℃/±5.0%

铂电阻 PT1000 -50~200℃ ±0.3℃

电子式电能表 EM21 -- ±1.0%

超声波热能表 JYSHM-25 4~95℃/0.07~7 m3/h ±0.3℃/±0.5%

风压差传感器 QBM66.201 0~100Pa ±3Pa

2.3   测试工况
测 试 期 为 2016 年 11 月 至 2017 年 2 月， 测 试

期内测试工况如图 8 和图 9 所示。图 8 为日平均室
外空气温湿度的变化。由图中可知，日平均环境温
度在测试期内呈先下降后上升的变化趋势，测试期
内室外温度平均值为 0.2℃，日平均温度最高值为
9.7℃，最低值为 -7.0℃。测试期内相对湿度平均值
为 51.1%，日平均相对湿度最高值为 84.5%，最低值
为 23.2%。由此可见，机组绝大部分时间内都在部

图 8   测试期内日平均室外温度和湿度

图 9 测试期内分区域结霜图谱
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分设计负荷下运行。
为直观获得测试期内机组不同运行工况下的结

霜情况，根据朱佳鹤 [13] 等人提出的多区域结霜图谱，
得出如图 9 所示的结霜工况分布图。由图中可知，
测试期内有 38% 的工况处于非结霜区，11% 的工况
处于结露区，51% 的工况处于结霜区，其中重霜区
占 3%，一般结霜区占 22%，轻霜区占 26%。

由此可见，在 51% 的测试时段内空气源热泵都
在结霜工况下运行，结霜对 ASHP 机组性能的影响
不可忽视。
2.4  测试结果与分析

图 10 为机组实际平均供热量与建筑热负荷的变

化曲线。其中机组实际平均供热量为机组一天中总
供热量与机组运行时间的比值，表示机组实际的制
热性能，建筑负荷曲线根据建筑在不同室外计算温
度下的负荷得到。由图可见，在北京市冬季供暖室
外计算温度 -7.6℃下，机组实际平均供热量为 7.0kW，
建筑实际热负荷 4.55kW，机组实际供热量超过建筑
负荷 1.54 倍，由此可见存在 ASHP 设计选型超配问题。

图 11 所示为典型日内 ASHP 机组运行情况。由
图可见，典型日内平均环境温度 -2.5℃，平均环境
相对湿度 52.5%，机组在一天内启停高达 53 次，每
次平均运行时间仅 17.3min。由此可见，由于设计选
型超配导致了较为严重的机组频繁启停问题。

图 10   建筑热负荷与机组实际平均供热量的变化曲线

图 11   典型日机组运行情况（12 月 28 日）
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图 12 所示为测试期内 ASHP 机组整体的运行情
况。由图可见，机组日平均启停次数高达 58 次，机
组平均单次运行时间仅 14.3min。系统 COP 随启停
次数的增多而减小，测试期内系统日平均 COP 仅为
1.68，可见由于设计选型超配导致的机组频繁启停
问题已严重影响了机组的运行性能。      
3  空气源热泵设计选型改进措施

针对 ASHP 设计选型存在的问题，本文提出准

确计算机组容量、合理选取平衡点温度、提升机组
部分负荷运行性能的三种改进措施。
3.1  准确计算机组容量

针对无法准确计算 ASHP 机组制热容量的问题，
可给出如表 2 和表 3 所示的温度修正系数与结除霜
损失修正系数推荐值。此系数可更加准确的计算机
组的性能损失，以达到合理计算机组实际容量的目
的，避免设计选型问题的发生。

图 12   机组整体运行情况

表 2   冬季室外计算干球温度修正系数 K1

冬季室外计算干球温度（℃） -20 -18 -16 -14 -12 -10 -8 -6 -4 -2

修正系数 K1 0.484 0.523 0.588 0.623 0.654 0.685 0.711 0.737 0.763 0.798

冬季室外计算干球温度（℃） 0 2 4 6 7 8 10 12 14 16

修正系数 K1 0.831 0.880 0.935 0.975 1.000 1.024 1.068 1.103 1.152 1.200
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表 3   不同使用地区的机组结除霜损失系数推荐值 K2

使用地区
累年最冷月

平均温度（℃）

累年最冷月平均

相对湿度（%）
K2

严寒 / 寒冷地区

 <-5
<50 0.95

≥50 0.93

 -5~0
<50 0.91

≥50 0.88

夏热冬冷地区

<5
<80 0.79

≥80 0.75

5~10
<80 0.86

≥80 0.81

夏热冬暖地区 ≥10
<75 0.92

≥75 0.89

温和地区
<5 — 0.70

≥5 — 0.80

3.2   合理选取平衡点温度
针对如何合理选取平衡点的问题，可从获取最

大供热季节性能系数（HSPF）角度出发，建立不同

地域温度分布频率、相对湿度分布频率、不同机组

性能特性以及不同供热负荷系数与 HSPF 之间的关

系，以此针对不同地域、不同机组形式给出最最佳

的平衡点温度。

此 外， 目 前 有 关 平 衡 点 的 研 究 主 要 集 中 在
ASHP 与电加热辅助热源的匹配上，而很少考虑
ASHP 与其它形式辅助热源的匹配。因此，还可针

对空气源热泵与其它形式辅助热源的优化匹配进行

研究，并给出相应的最佳平衡点温度。
3.3  提升机组部分负荷运行性能

合理的平衡点温度可以让系统获得最佳的季节

性能系数，而在室外温度大于平衡点温度的部分负

荷工况下对 ASHP 进行调节，则可提高其性能系数。

因此机组设计选型时应考虑建筑实际负荷的变化情

况，能够根据建筑负荷变化进行调节，达到高效利
用的目的。可通过选择制热量可调节的变频机组、
多压缩机机组或多台机组，以适应建筑负荷的变化
需求。

变频机组具有灵活的变负荷工作能力，运行过
程如图 13 所示。机组可以根据建筑热负荷需求，调
整运行频率，改变机组制热量和建筑热负荷的平衡
点位置，更好适应建筑负荷的变化需求。

定频机组选用多压缩机机组或多台机组形式，
也具有一定变负荷工作能力，如图 14 与图 15 所示。
机组根据建筑热负荷需求，可以调整压缩机或机组
运行台数，以适应建筑负荷的变化需求。
4   结论

本文针对 ASHP 设计选型问题，介绍了机组容
量的计算、平衡点温度的选取、冬夏两用机组容量
的选择等 ASHP 设计选型方法，指出了现有方法存
在对机组性能损失的修正不准确、平衡点的选取待
优化、多功能机组容量选择方法局限性大等问题。
并结合实际工程案例，揭示了 ASHP 设计选型不当
问题及其影响，测试结果表明，设计选型超配严重
影响了机组的运行性能与应用效果，造成机组频繁
启停，COP 低下。在最后，本文还针对现有设计选
型问题提出以下改进措施：

（1）准确计算机组容量：给出准确可靠的温度
修正系数与不同地区结除霜损失系数推荐值，准确
计算机组性能损失；

（2）合理选取平衡点温度：优化现有方法不足，
针对不同地域不同机组给出最佳平衡点温度值，并针
对 ASHP 与不同形式辅助热源的优化匹配进行研究；

（3）提升机组部分负荷性能：通过选择制热量
可调节的变频机组、多压缩机机组或多台机组，以
适应建筑部分热负荷需求，达到高效利用的目的。

图 13   建筑热负荷与变频机组制热量的变化曲线
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0   引言
空气源热泵供暖作为一种清洁的供暖形式 [1]，

在我国的北方，特别是京津冀地区具有良好的应用
前景 [2]。随着国家“煤改清洁能源”政策的推广，
空气源热泵逐渐在寒冷地区普及，为满足市场需求，
保证供暖系统在室外气温较低的时间段内，能够高
效稳定运行，大量低温型空气源热泵产品被研发出
来 [3-5]，并在低温工况下的性能系数方面有了很大提
高 [6]。然而，在实际应用中空气源热泵运行工况常
常偏离名义和低温工况，存在运行性能远低于铭牌
性能的实际问题 [7]。因此，若要了解空气源热泵供
暖系统在整个供暖期的运行状况，还需要大量的现
场测试数据作支撑。

随着热计量的推行，温控器逐渐应用于常规的
供暖系统 [8]，节能的同时，也保证室内环境的热舒
适性，克服了之前用户难以调控供热量，房间温度
过高的难题 [9-10]。而将温控器应用到空气源热泵供暖
系统中，温控器对空气源热泵的供暖效果、机组性
能以及节能性是否会产生影响，目前国内外没有相
关的研究。

本研究以建筑供暖为研究对象，通过室温控制
结合水力平衡措施减少室内供热量，以此降低空气
源热泵的能耗，达到节能减排的目的。通过北京某
学校建筑现场实测的数据用量化的方法对带室温控
制的空气源热泵 + 地板辐射供暖系统作供暖效果、
机组性能、节能性和环境保护分析。
1   工程概况

测试地点位于北京市顺义区，供热对象为教学
楼，建筑平面图见图 1。供暖区域分为 A、B 两区，
分别采用了一套空气源热泵 + 地板辐射供暖系统，
热源均采用某品牌喷液型低温空气源热泵，额定制
热量均为 90.0kW，两套系统彼此独立，其中，A 区
供暖原理如图 2 所示。地板辐射供暖末端的分集水
器处均安装了温控器 + 动态压差平衡型电动调节阀
（后简称调节阀）。温控器能根据温度 – 时间设计
值和室温自动控制供热阀门的开断，以达到控制室
温和节能的目的；调节阀集压差控制器与电动调节
阀为一体，对供暖末端设备进行温度控制和有持续
的自动水力平衡的作用。由于温控器的开闭作用导
致系统流量变化，因此需通过调节阀稳定各房间支

北京某教学楼空气源热泵供暖系统现场测试
傅旭辉 1，李    俊 1，周超辉 1，倪    龙 1，董重成 1，姚    杨 1，王    军 2，黄    勇 2，散俊松 2，刘    东 2

（1. 哈尔滨工业大学，哈尔滨   150090；2. 丹佛斯自动控制管理（上海）有限公司，北京   100026 ）

［摘   要］2016~2017 供暖季，对北京某教学楼空气源热泵供暖系统进行了现场测试。该教学楼分为 A、B 区，
供暖面积和热负荷接近，空气源热泵系统形式和布置相同。区别在于 A 地板辐射供暖末端的分集水器处均安装
了温控器 + 动态压差平衡型电动调节阀，供回水主干路上安装了压差旁通阀。现场测试表明，空气源热泵 + 地
板辐射供暖系统在该教学楼能达到良好的供暖效果，机组平均 COP 达 3.72。测试期间，带室温控制的空气源
热泵系统比单一空气源热泵节能 35.7%。

［关键词］空气源热泵；室温控制；地板辐射供暖；供暖效果；节能率

图 1   建筑平面图 图 2   供暖系统原理图
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路流量，其中调节阀根据设计流量设定开度。在供
回水主干路上安装了压差旁通阀，用于供热水系统
的压差旁通控制，从而保护系统的正常运行。B 区
供暖原理同图 1，但未安装温控器、调节阀以及压
差旁通阀。A 区建筑面积为 1722m2，根据围护结构
参数，计算得到热指标为 61.6W/m2，B 区建筑面积
为 1615m2，热指标为 56.9W/m2，A 区和 B 区建筑
面积和热指标接近，系统形式和布置相同，具有可
比性。

根据现场调研结果，按该教学楼教学时间设定
温控器的预设温度。该教学楼周一至周五 8:00~21:30
为教学时间，其余时间处于无人状况，综合考虑地
板辐射供暖的房间预热性，设定温控器房间温度预
设 值 为： 周 一 到 周 五 5:30~22:30 及 22:30~5:30 设
定温度分别为 21℃ 及 12℃，周末全天设定温度为
12℃。 

机组出水温度根据学校教学日历设定，设定情
况为：阶段 1（12 月 15 日至次年 1 月 23 日），教
学期间，需保证供暖需求，机组出水温度为 35℃；
阶段 2（1 月 24 日至 2 月 19 日），寒假期间，仅需
防冻，机组出水温度为 20℃；阶段 3（2 月 20 日至
3 月 15 日），教学期间，恢复供暖，机组出水温度
调回 35℃。

测试了系统的供热量、耗电量及室内外温度。
在热泵机组附近各设 1 个温度传感器，测试室外温
度波动，测试精度为 ±0.3℃；在供回水总干管处各
设 1 个 PT1000 铂电阻温度传感器，测试系统供回水
温度，测试精度为 ±0.1℃；各房间根据规范 [11] 按面
积大小分别设置 1~3 个 PT100 铂电阻温度传感器，
测试房间室内温度，测试精度为 ±0.1℃。系统供水
管处设电磁流量计，测试精度 0.5 级。电表测试精
度 1 级。测试周期均为 5mins，所有仪器事先标定，
保证测试数据的准确性和可信度，所有的温度及系
统流量和耗电量测试数据由电脑自动采集和存储，
数据采集原理见图 2。供热量和 COP 的相对误差分
别为 ±0.8% 和 ±1.8%。

2   现场测试结果分析
2.1   室温需求

图 3 显示了受测试房间 12 月 15 日至次年 3 月
15 日室内温度波动情况。106 和 107 房间属于 A 区
系统，108 和 109 房间属于 B 区系统。

阶 段 1 和 阶 段 3， 该 教 学 楼 正 常 教 学， 系 统
出 水 温 度 35℃，A 区 系 统 房 间 温 度 波 动 范 围 是
16.4~25.2℃，低温时段出现在周末，与温控器温度
预设值相吻合，而高温时段主要出现在供暖末期，
从整体上看室温以 7 天为一个周期呈周期性分布；B
区系统房间温度波动范围是 22.5~27.8℃，室温波动
性小。

阶段 2 时，学校放假，只需满足防冻需求，系
统出水温度 20℃，A 区系统室温为 12.6~21.9℃，B
区系统室温为 13.6~23.8℃，两个系统大多数时间室
温均维持在 15℃ 左右。

整体上该供暖系统的供暖效果满足我国寒冷地
区室内温度 18~24℃ 的设计要求 [12]，在温控器的调
节下，A 区系统的室温要低于 B 区系统，且更满足
室温设计要求。
2.2   供热量

图 4 为测试期间 A、B 区系统逐日供热量波动
图。整体上，日供热量与室外温度成负相关关系，
室外温度升高，供热量减少，体现了空气源热泵良
好的节能性。阶段 1 和阶段 3 的日供热量大于阶段 2，
这与机组出水温度由 35℃ 变为 20℃ 相吻合。在整
个运行阶段，A 区的供热量小于 B 区，特别是周末，
供热量下降明显，说明温控器发挥了调控供热量的
作用，能进一步发挥空气源热泵的节能性。
2.3   耗电量

在空气源热泵 + 地板辐射供暖系统上引入室温
控制措施，主要是希望达到“按需供热”的目的，
提高系统的节能性。从耗电量可以直观地看出引入
温控措施后的节能效果，为消除供暖面积和热负荷
略微差异的影响，引入单位面积耗电量。统计结果
见表 1，耗电量波动图见图 5。

图 3   测试房间室内温度波动图 图 4   机组供热量波动图
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从图 5 发现，整体上，热泵机组耗电量与室外
温度负相关，室外温度越低，耗电量越大。阶段 1
和阶段 3 与阶段 2 相比，热泵机组出水从 35℃ 降至
20℃，耗电量下降明显，阶段 2 的日耗电量约为阶
段 1 和 3 的 1/3。阶段 1 时，A 区系统的耗电量显著
低于 B 区系统；阶段 2 时，工作日 A 区系统与 B 区
系统的耗电量相差并不明显，但周末 A 区系统的耗
电量明显低于 B 区系统。

结合表 1，加入温控措施后，很好解决了之前

存在的供热过量的问题，大大降低了耗电量，阶段
1 和阶段 3，机组正常供暖，节能率为 36.8%；阶段
2，为防冻运行工况，节能率略有下降，为 28.6%。
整个测试阶段，节能率为 35.7%。
2.4   机组能效比

图 6 为测试期间 A、B 区系统日均 COP 波动图。
阶段 1 与阶段 3，A 区系统日均 COP 为 3.21~8.29，
B 区系统日均 COP 为 2.70~5.98，A 区系统的 COP
波动程度大于 B 区系统，其主要原因是周末，供热

图 5   机组耗电量波动图

图 6   日均 COP 波动图
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需求下降（房间温度预设 12℃），热泵机组运行时
间减少，热泵机组耗电量下降，但室内侧的循环水
泵仍在运行，房间与地热盘管的换热仍在持续，室
内侧热循环消耗的热量有部分来自于之前工作日剩
余热量，此时的 COP 会上升；而 B 区系统供热需求
维持不变，COP 变化幅度相应较小。但整个阶段 1
与阶段 3，平均 COP A 区系统与 B 区系统分别为 3.72
和 3.75，无明显差距，说明加入室温控制和水力平
衡调控手段后在出水温度 35℃ 下对热泵机组的性能
无显著影响。

阶段 1 与阶段 3，机组出水温度均为 35℃，但
阶段 1 的平均 COP 低于阶段 3，A 区系统分别为 3.56
和 4.25，B 区系统分别为 3.56 和 4.22。原因为阶段
1 室外温度（温度范围 -5.64~2.87℃，均温 -0.70℃）
低于阶段 3（温度范围 -1.73~13.40℃，均温 7.22℃），
在出水温度 35℃ 的情况下，室外温度的提高，有利
于蒸发器侧的换热。

阶段 2 时 A 区和 B 区系统的平均 COP 值均高
于阶段 1 和阶段 3 时，分别为 6.38 和 4.74，其中 A
区系统提升更为明显，特别周末平均 COP 超过 10。
原因为阶段 2 时，热泵机组出水 20℃，有利于冷凝
器侧的换热进行；A 区系统带有室温控制，周末大
部分温控器关闭，建筑侧耗热量的降低造成机组长
时间停机，但水泵仍继续运行，而由于室温较低（图
3 阶段 2），室内侧的换热仍持续进行，出现了日平
均 COP 高的情况。例如，1 月 28 日（周六）供热量
是 1 月 27 日（周五）的 0.59 倍，但机组负荷仅为 0.32
倍，故出现了周末日平均 COP 偏高的情况，周末的
部分热量是工作日所制得。对于 B 区系统，并无工
作日与周末的区别，负荷率变动幅度不大，故图 6
中 B 区系统日均 COP 变动幅度相对较小。
3   结论

（1）低温热泵机组在北京地区的运行性能良
好，供暖效果优。带有室温控制 A 区系统供暖效
果要优于无室温控制的 B 区系统，其室温分别为
16.4~25.2℃ 和 22.5~27.8℃，B 区系统室内环境偏热。
室温控制的空气源热泵能根据用户需求向室内提供
热量，达到“按需供热”的目的。

（2） 在 出 水 温 度 35℃ 下，A 区 系 统 和 B 区
系统的日平均 COP 分别为 3.21~8.2 和 2.70~5.98；
出水温度 20℃ 下，A 区系统和 B 区系统的日平均
COP 分别为 6.38 和 4.74。在保证供暖效果的前提下，
降低出水温度是一种有效的提升机组性能的手段。
A 区系统带有室温控制，周末负荷率低，日均 COP
提升明显，但在整个出水温度 35℃ 运行条件下，A
区系统和 B 区系统的平均 COP 分别为 3.72 和 3.75，

说明长时间段内，室温控制其实对机组 COP 并无影
响，机组 COP 主要取决于机组本身性能、室外温度
和出水温度。

（3）机组 COP 与室外环境密切相关，环境温
度低，机组 COP 下降明显，所以研究加入热存储技
术对空气源热泵供暖性能的影响是十分必要的。

（4）空气源热泵的应用策略很重要，如果利用
不好，会大大降低空气源热泵节能减排的优势。带
有室温控制的空气源热泵大大降低了耗电量，在无
人时段通过降低室内供热量来减少了空气源热泵的
运行时间。A 区系统在建筑面积和热指标略大于 B
区系统的前提下，仍比 B 区系统节能 35.7%。 
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0   引言
目前，我国城镇住宅生活热水总能耗成为继空

调系统能耗之后的第二大建筑能耗 [1]。通常采用电
或燃气来制取生活热水，这种消耗高品位能来得到
低品位能的做法不符合节能环保和可持续发展的要
求。家用生活热水温度一般都在 40℃~45℃ 左右，
而压缩机的排气温度一般都高于这个温度。因此，
可以将家用热泵空调器和热水器集成在一起，在冬
季利用热泵吸收室外空气的热量，为室内供热或加
热生活热水。

国内外已经有很多针对此技术原理的研究。国
外早期研究主要针对空调冷凝热回收装置原理的进
行可行性和经济性分析 [2-4]，随后研究深入到热回收
技术对系统性能的影响上，主要采用实验和模拟两
种研究方法。通过实验，重点研究热回收技术对系
统稳态性能的影响上，包括系统 COP、能耗及系统
匹配等 [5-7]。数值模拟主要通过建立系统主要设备的
数学模型，包括压缩机、蒸发器、冷凝器和热水箱等，
进一步对整个多功能系统性能进行模拟研究，并和
常规系统或实验数据进行对比分析等 [8-10]。在国内，
针对家用空调冷凝热回收的研究起步比较晚。华中
理工大学的吴小平设计了两种方案，利用热泵热水
器对夏季空调冷凝热进行回收 [11]。一是把热泵热水
器的冷凝器直接放在储水箱内来加热自来水，二是
水箱中的冷水通过中间介质间接吸收冷凝器的热量。
清华大学石文星等人提出了一种新型的热泵系统方
案 [12]，这种新型系统可以在夏季利用空调冷凝热加
热生活热水，并且能够全年运行。此后，各大学分
别对此展开了实验和模拟研究 [13-18]。国外对冷凝热
回收制取热水的方案研究开展较早，系统设计也比
较成熟，而且还有相关的规范指导，不过近几年关
于此方面的研究却很少，反而不如国内的多。

虽然国内外对家用空调冷凝热回收制取热水的
研究很多，但该系统仍然存在着一些问题。目前现
有的空调热水系统在冬季运行时，因为功率不足，

常常不能同时满足供热和制取热水的双重需求。且
在不需要制取热水时也无法实现优先供热，在一定
程度上增加了系统的能耗。本文基于此问题，提出
了一种新的解决方法，即采用一大一小两个压缩机
来避免冬季功率不足的问题，同时对板式换热器设
置旁通管道，用户可以通过调整旁通阀门选择优先
制热水或者优先供热。本文首先介绍了多功能空气

源热泵系统制热循环原理，之后讨论了测点的
布置和实验方案，最后对实验结果进行了分析。本
文研究工作将为优化设计多功能空气源热泵系统，
解决冬季供热兼制热水功率不足以及制热水优先或
者供热优先等问题提供有益参考。
1   实验台介绍
1.1   多功能空气源热泵系统制热循环原理

相对于传统的多功能空气源热泵系统，本系统
采用一大一小两个压缩机和旁通板式换热器。系统
在冬季供热兼制热水模式运行时，两台压缩机共同
运行，通过部分旁通板式换热器，调整制冷剂流经
板式换热器和直接进入室内机的比例，使一部分制
冷剂在板式换热器中与水换热，另一部分直接进入
室内与室内空气换热，这样可以解决冬季供热兼制
热水同时进行时功率不足的问题。同时，用户可以
通过调整板式换热器的旁通阀门来选择制热水优先
或者供热优先。其实验原理如图 1 所示。

多功能空气源热泵系统制热性能实验研究
董建锴 1，黄    顺 1，姜益强 1，姚    杨 1， 张欣然 2

（1. 哈尔滨工业大学市政环境工程学院，哈尔滨  150090；2. 中国航空规划设计研究总院有限公司，北京  100120）

［摘   要］为了对热泵空调器进行冷凝热回收，本文提出了一种新型多功能空气源热泵系统。通过实验对
该系统在供热兼制热水模式下系统性能进行分析。研究结果显示：在采取制热水优先策略的情况下，该系统平
均 COP 为 3.3；室内平均温度在 20℃ 以上，达到冬季室内供热的温度标准。本文所设计的多功能空气源热泵
系统具有广阔的市场前景。

［关键词］多功能空气源热泵系统；供热兼制热水；生活热水；实验研究

图 1   多功能空气源热泵系统制热循环原理图
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制冷剂从压缩机中流出，在板式换热器中放热，
再流经四通换向阀，在室内机继续与室内空气冷凝
放热，然后经过毛细管节流，在室外机蒸发吸热，
最后通过气液分离器回到压缩机，保证室内温度和
热水供应同时满足要求。室内外风机均开启。
1.2   测点布置及测试仪器

多功能空气源热泵系统制热性能测试实验的测
点布置如表 1 所示。   

表 1 实验测点布置表     
测试内容 序号 位置

温度

T1 压缩机总排气口

T2 板式换热器制冷剂入口

T3 板式换热器制冷剂出口

T4 室外机冷凝器进口

T5 室外机冷凝器出口

T6 毛细管前

T7 毛细管后

T8 室内机与四通阀之间

T9 压缩机总吸气口

T10 板式换热器进水口

T11 板式换热器出水口

T12 水箱出水口

T13~T15 室内机送风

T16~T18 室内机回风

T19~T21 室外机出风

T22~T24 室外机进风

压力
P1 压缩机总排气口

P2 压缩机总吸气口

水流量 L 水泵入口处

温 度 采 用 Pt1000 铂 电 阻 测 量， 其 测 温 范 围
为 -50℃~400℃，精度为 ±0.2℃。系统压力采用压
力传感器测量，其最大工作压力为 3.3MPa，操作温
度范围为 -40℃~80℃，精度为 1 级。水流量用水表
进行测量，其量程为 0~106m3，精度为 ±0.0001m3。
1.3   实验方案介绍

为了模拟空气源热泵空调冬季使用环境，并
防止室外机结霜，控制室外机所处小室环境温度为
8℃±0.5℃，湿度 20% 左右。多功能空气源热泵系统
采用 1.5 匹家用热泵型空调器，搭配 495W 的小压缩
机和 100L 储水式电热水箱，满足家庭成员洗澡需要。
制取热水时，开启一大一小两台压缩机，在制取热
水结束后关闭水泵，并改用一台大压缩机运行，系
统就从供热兼制热水模式转换成普通冬季供热模式，
实现一机多用。

本实验为尽快制取热水并验证室内供热温度是
否达到规范要求，所以采取不调整旁通阀，而是使
制冷剂全部流经板式换热器后再进入室内机继续放
热。通过对各测点进行温度或压力的测量，研究该
系统的 COP、送回风温度、热水水温、压缩机吸排
气温度及压力的变化特性，从而反映出该系统的启
动特性、运行特性及其节能性等。
2   实验数据及分析
2.1   系统 COP 

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
总 COP 随时间变化情况如图 2 所示。系统总共用
时 59.4min，平均制热水功率 3108W。启动时间约
8min。之后系统 COP 迅速上升至 3.0，且总体 COP
基本都维持在 3.2 以上，并保持平滑稳定。在 30min
后有缓慢上升的趋势，最后超过 3.5。这说明系统都
是在效率较高的情况下运行的。系统供热兼制热水

图 2   供热兼制热水模式系统总 COP 变化图 图 3   供热 COP 和制热水 COP 变化图
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平均 COP 为 3.3，相当于普通热泵空调或热泵热水
器的正常 COP。

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
供热和制热水单独 COP 随时间变化情况如图 3 所示。
在启动后开启水泵，制热水 COP 急剧上升至 2.4 左
右，并保持基本平稳，在 45min 后开始缓慢下降。
而空调制热 COP 明显低于制热水 COP，只有 1.0 左
右，不过在 45min 以后有持续上升。这是因为本实
验采用的是让制冷剂完全流过板式换热器再进入室
内机放热，而没有部分制冷剂旁通，其目的是测试
在快速制取热水的同时室内能否正常供热。
2.2   室内机送、回风温度变化

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
室内机送风温度随时间变化如图 4 所示。启动后，
送风温度逐渐升高，且上升速率逐渐加快，前 40min
只从 24.6℃ 上升到 26.0℃，而后 15min，送风温度

快速上升，到制热水结束时，送风达到 29.0℃。在
热水温度达到 36.0℃ 后，送风温度明显升高。

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
室内机回风温度随时间变化情况如图 5 所示。室内
机平均回风温度是室内机送风与室内空气经过充分
混合后的空气温度，代表了室内的平均温度。同样的，
启动后，先经过一个平缓的上升，40min 后，室内
平均温度快速上升。但是回风平均温度曲线小波动
较多，没有送风曲线平滑。这是因为送出的风要与
室内空气混合形成回风，可能存在混合不均匀形成
小波动，但总体温度是上升的趋势。而且都在 20℃
以上，达到冬季室内供热的温度标准。
2.3   压缩机吸、排气温度及水箱平均温度

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
压缩机吸、排气温度及水箱平均温度随时间变化如
图 6 所示。

图 4   供热兼制热水模式室内机送风温度变化图 图 5   供热兼制热水模式室内机回风温度变化图

图 6   压缩机吸、排气温度及水箱平均温度变化 图 7   压缩机总吸、排气压力变化图
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在启动段之后，热水温度很快上升到 30.0℃，
然后平稳上升，直到实验结束，可超过 45.0℃。压
缩机排气温度基本在 52.0℃~60.0℃ 之间，起初较高，
而吸气温度在 1.0℃~5.0℃ 之间，起初较低，后来缓
慢上升，这是由于刚开始供热兼制热水时进水温度
较低，系统负荷较大，后来水箱中水温逐渐升高，
系统只要负担供热负荷和少部分热水负荷。      
2.4   压缩机吸、排气压力

多功能空气源热泵系统在供热兼制热水模式下
压缩机总吸、排气压力如图 7 所示。排气压力基本
在 2.00MPa~2.20MPa 之间。而吸气压力基本稳定在
0.20MPa 左右，稍微低于正常热泵空调器的吸气压
力。这是因为采用了两个压缩机，使压缩比增大，
可能降低了蒸发压力，而且改造试验台时制冷剂多
次充灌，制冷剂不纯也可能导致压缩吸气压力降低。
3   实验结论

本文主要针对多功能空气源热泵系统在供热兼
制热水模式工况下采取制热水优先策略进行实验测
试并进行数据分析，得到以下结论：

该多功能空气源热泵系统实现了家用热泵空调
与热水器的一体化，一机多用，节省了空间。既可
以集成安装，也可由原来单独的家用空调和热水器
改造而成，适用于城市一般家庭中。

该系统制热水结束总共用时 59.4min，平均制热
水功率 3108W，制热兼制热水平均 COP 为 3.3，相
当于普通热泵空调或热泵热水器的正常 COP。

压缩机排气温度基本在 52.0℃~60.0℃ 之间，而
吸气温度在 1.0℃~5.0℃ 之间，略微低于普通热泵空
调器的吸气温度。

在启动段之后，送风温度逐渐升高，且上升速
率逐渐加快。室内平均温度在 20.0℃ 以上，达到冬
季室内供热的温度标准。
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0   引言
项目名称为宝鸡“石鼓 • 天玺台”、“石鼓 •

太阳市”地源热泵能源站供能系统项目，打造全国
顶级的绿色三星建筑群及地源热泵利用建筑群。

宝鸡石鼓 • 太阳市项目：为高端综合休闲娱乐
区，分为 A 区、B 区、C 区三个地块。其中：A 区（已
建成）总建筑面积 8.9 万 m2，分为天膳坊、天宝城、
个人艺术中心及酒吧街四个功能区；B 区陈仓老街
总建筑面积约 7 万 m2，为开放式生态文旅集中体验
区；C 区石鼓广场总建筑面积约 11.7 万 m2，为精品
酒店、一站式商业体验购物中心。

宝 鸡 石 鼓 • 天 玺 台 项 目 总 建 筑 面 积 约 63 万
m2，建筑业态为居民住宅，项目分四期（D1、D2、
D3、D4）建成，定位为三星级绿色建筑。采用地源
热泵提供中央空调供冷 / 供暖，营造宝鸡顶级的豪
华人居典范。

石鼓 • 天玺台、石鼓 • 太阳市项目总建筑面积
约 90 万 m2，总采暖面积约为 66.8 万 m2，其中商业
采暖面积约为 19.3 万 m2，居住建筑采暖面积约为
47.4 万 m2。项目总空调供冷面积约为 48.5 万 m2，
其中商业供冷面积约为 19.3 万 m2，居住建筑供冷面
积约为 29.2 万 m2，部分商业有生活热水需求。

项目冬季拟采用地源热泵 + 燃气锅炉的供热
方案；夏季拟采用地源热泵供冷的方案。区域总
设计空调冷负荷为 22.68MW，总设计供热负荷为
31.53MW，生活热水设计热负荷为 0.94MW。规划
建设 5 座能源站（A、C、D1、D2、D3）。
1   全绿色建筑设计

本项目居住建筑采用全绿色建筑设计，项目
一 期、 三 期 工 程 分 别 于 2014 年 6 月、2015 年 10
月获得三星级绿色建筑设计标识证书（证书编号
NO.RD32702、NO.RD32703），参评建筑面积约为
50 万 m2。项目主要创新点：

（1）室外绿化面积大，一期、三期室外透水地
面面积比均达到 70% 以上；

（2）充分利用地下空间，一期、三期工程地
下建筑面积与建筑占地面积比例分别为 271.4%、
394.7%；

（3）废弃场地利用，合理选用废弃砖厂进行建
设，节约土地资源；

（4）地源热泵技术，住户可再生能源使用率为
100%；

（5）采用雨水回渗与集蓄利用等非传统水源利
用技术；

（6）高强度钢使用，作为主筋的使用比例大于
70%；

（7）可再生循环材料使用，可再生循环材料使
用量占建筑材料总重量的比例超过 10%；

（8）采用多种成套化的装修设计方案。

宝鸡石鼓 • 天玺台、太阳市地源热泵能源站供能
系统项目分析与探讨

李    骥，李锦堂，冯晓梅，阳    春，乔    镖

（中国建筑科学研究院，北京   100013） 

［摘   要］本文对宝鸡“石鼓 • 天玺台”、“石鼓 • 太阳市”地源热泵能源站供能系统项目进行分析，对
全绿色建筑设计、地源热泵系统设计、施工工艺要点、预制冷站技术、EMC 经济模式等进行了系统、详细地
介绍。此外，对本项目地源热泵系统进行了现场测试，分析评估系统运行性能。以期为从业人员提供一定的参
考和帮助。

［关键词］ 绿色建筑；地源热泵；集成冷站；测试评估

备注：图中黑色方块表示能源站；C 地块能源站方位尚未确定。

图 1   项目地块区位示意图
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2   成孔工艺
本项目采用浅层地温能作为主要能源形式，为

区域内建筑进行供热供冷，规划打井共 6600 个，各
地块地埋管换热器打井进度如表 1 所示：

表 1   各地块地埋管换热器建设进度

地块编号 地埋管换热器数量 打井进度

A 不布置 --

B 不布置 --

C 2000 已完成

D1 1700 已完成

D2 1050 已完成

D3 1200 在建

D4 650 未建

总数 6600

2.1   现场勘察
现场勘察是施工环节的第一步。在地埋管换热

器施工之前，应对现场情况、地质资料进行准确详
实的勘察与调研。

根据现场勘察，制定施工方案。精心的规划将
会大大减少安装的时间和成本。为顺利完成地热换
热器地埋管的安装奠定基础。
2.2   钻孔设备

针对该工程地质状况和场地的大小，地埋管换
热器钻孔施工采用车载机钻水 -400 型，及与其相对
应的泥浆泵配合使用，进行钻孔施工，以加快施工
进度按期完工。
2.3   下管

等钻孔孔壁固化后，立即将焊接完毕、打压合
格并注满清水、上好管卡的 U 型管垂直的放入开钻
完成的钻孔内。

钻孔深度及孔内地下水（或泥浆）水位较浅时，
宜采用人工下管。当下管较困难时，可采用机械辅
助下管。

下管时应注意保持管道与钻孔的同心度，减少
管材、管件与钻孔的摩擦，U 型管下部端头应设保
护装置。

下管结束后，立即进行管道打压，确认无泄漏
方可进行回填。

打压合格后要对 U 型管端口采取有效的临时封
堵措施。
2.4   钻孔回填

回填是地埋管换热器施工过程中的重要的环节，
即在钻孔完毕、U 型管下管后，向钻孔中注入回填
材料。回填材料的选择以及正确的回填施工对于保
证地埋管换热器的性能有重要的意义。

2.5   水平集管连接
水平埋管地沟结构应综合考虑地上和地下障碍

物、地表坡度、沟转向半径限制、回填和复原要求
等因素。

水平集管连接分为热熔连接和电熔连接两种方
式。由于热熔连接会引起缩径现象、增加管道局部
阻力、降低管件强度；本项目 Ф≤63mm 的管材全部
采用电熔连接。
2.6   检验和验收

地埋管系统安装完成后，应按照标准规范等 [1]

要求，由专业检测机构来工地现场做试验鉴定，并
提供检验与验收报告。
3   能源总线 [2]

本项目区域内共设置 5 个能源站，分别位于 A
地块（供 A、B 分区）、C 地块（供 C 分区）、D1
地块（供 D1 分区）、D2 地块（供 D2 分区）、D3
地块（供 D3、D4 分区）。

区域内共规划布置 6600 个钻孔，分别位于 C
地块、D1 地块、D2 地块、D3 地块和 D4 地块。区
域内冷负荷完全由地埋管承担，热负荷由地埋管和
辅助燃气锅炉承担；辅助热源集中设置在 D3 能源站
内。

本项目，地埋管分区较多，通过设置地埋管侧
分集水器，不同分集水器间进行联通，实现各地块
地埋管间互联互通，进而最大可能的保证地下冷热
平衡。地埋管侧联通方案如下图所示，C 能源站、
D2 能源站、D3 能源站内均设置地源侧分集水器，A
能源站和 D1 能源站内无地源侧分集水器。

图 2   区域内地埋管侧联通方案

地埋管侧互联互通方式如下：
（1）由 C 地块地埋管向 C 机房分集水器供水；
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C 机房地源侧分集水器向 A 能源站和 C 能源站热泵
机组供冷却水。

（2）由 C 地块地埋管、D1 地块地埋管、D2 地
块地埋管向 D2 机房地源侧分集水器供水；D2 机房
分集水器向 D1 能源站、D2 能源站热泵机组供冷却
水。

（3）由 D3 地块地埋管、D4 地块地埋管向 D3
机房地源侧分集水器供水；D3 机房分集水器向 D3
能源站热泵机组供冷却水。

（4）C 机房地源侧分集水器与 D2 机房地源侧
分集水器设置联通管，实现地埋管分区互联互通。

（5）D2 机房地源侧分集水器与 D3 机房地源侧
分集水器设置联通管，实现地埋管分区互联互通。

通过上述地埋管侧互联互通方案，对整个项目
区域地下换热过程进行 10 年的逐时动态模拟计算，
得到地埋管换热器逐时进出口水温和地下岩土逐时
温度变化，如下图所示。经过 10 年的连续运行，地
下岩土温度有小幅度的下降，地下岩土冷热平衡性
较好。整个系统能够实现冬夏季稳定、高效运行。

本项目建设规模大，钻孔数目较多，通过采用
能源总线设计思想，随着项目建设进度，分期建设

能源站，并通过各能源站之间互联互通、协同调配，
能实现可再生能源的最大化利用。在后期的能源站
建设过程时，综合考虑整个项目冷热负荷情况、调
峰冷热源配置情况，通过地埋管侧互相调配，进而
实现整个区域各个能源站的地埋管侧冷热平衡，保
证了整个项目的冷热平衡。
4   集成冷站

传统冷冻站，通常是由建设单位根据设计院的
初步设计进行冷冻站主体设备的采购，然后由机电
安装公司在现场安装的暖通工程。传统冷冻站往往
存在以下问题：

（1）传统冷冻站是一项责任主体分散的工程项
目，各方只对自己工程内容负责，缺乏系统工程思想，
整体性能无法保证。

（2）传统冷冻站由于在现场施工，施工作业占
地面积较大、不同专业交叉作业时间很长、业主现
场协调管理难度很大。

（3）传统冷冻站一般采用独立、简单的控制方
式，各个主耗电设备的控制缺乏关联性，节能效果
不明显。

集成冷冻站是以高效节能的关联预测控制系统

图 3   地埋管进出水温度以及岩土温度 10 年热平衡模拟
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为核心，在设计院初步设计的基础上，开展二次深
化设计和三维仿真，对设备进行参数优化，通过工
厂预制、模块运输、现场拼装而形成的机电一体化
系统级产品。多模块集成的产品更便于拆卸、吊装
和运输。高效、节能、节省空间、操作方便、容易
控制设备在工厂进行预制生产，避免了现场施工繁
杂的困扰。

（1）从分散责任主体到系统集成商单一责任主
体；

（2）从工程项目到系统产品；
（3）从项目现场施工到工厂预制生产；
（4）从独立控制到关联控制、引入全变频控制

技术。
本项目能源站设计采用集成冷冻站技术，能源

站设计主要创新点如下：
（1）本集成冷冻站采用模块化设计技术，在制

造厂集成生产制造、安装调试合格后分模块发运，
到项目现场后模块连接、组对，现场施工周期由传
统的 5~6 个月缩短为 1 个月；

（2）集成冷冻站系统能效比高，与常规冷冻站
系统相比，可节能 30% 以上；

（3）采用台佳制冷剂侧切换专利技术，避免空
调侧和地源侧交叉污染问题；

（4）节省 10% 以上用材，节省前期投资，降低
维护管理费用；

（5）智能集成，无人值守，远程控制；
（6）控制系统按采集的数据自动计算、比较不

同运行策略，迭代计算系统运行能效，自适应调节
水流量和温差。

图 4   项目某能源站三维设计图

5   运行测试
中国建筑科学研究院国家空调设备质量监督检

验中心作为委托评估机构，对该项目 A 区能源站地
源热泵系统夏季工况运行性能进行了现场测试评估。
5.1   室外埋管水力平衡测试结果

本项目 A 机房对应的室外侧二级分集水器为
13#~24#，共 12 个。分为两组，每组 6 个并联运行
（13#~18#，19#~24#）。此外，每组二级分集水器
出口连接 10 路三级分集水器，每路三级分集水器连
接 8 个钻孔。

因此，对室外侧埋管原始运行状态以及调试后
的水力平衡情况进行测试。测试分为两方面内容：

（1）二级分集水器的水力平衡；
（2）三级分集水器的水力平衡。
由于，现场三级分集水器数目较多，难以实现

表 2    三级分集水器流量

二级分集
水器编号

测试
工况

二级分集
水器

流量 (m3/h)

三级分集水器流量 (m3/h)

1# 2# 3# 4# 5# 6# 7# 8# 9# 10# 流量不平
衡率

16#

原始 47.2 / 7.52 / 7.03 / 8.10 / 4.75 / 7.72 41.4%

调试 1 50.6 / 5.39 / 4.41 / 5.81 / 6.52 / 4.52 32.4%

调试 2 52.2 / 5.13 / 5.35 / 5.41 / 6.01 / 6.55 21.7%

18#
原始 54.1 7.17 / 7.22 / 5.55 / 6.32 / 5.94 / 23.1%

调试 / 5.70 / 5.65 / 5.50 / 6.37 / 6.10 / 13.7%

20#
原始 / 6.30 5.70 / 5.70 5.96 7.45 7.82 7.01 7.56 5.71 27.1%

调试 40.1 / / / 5.41 / / 5.78 6.03 / / 10.3%

21#
原始 / 6.15 5.83 7.60 6.07 6.05 6.03 7.40 8.20 7.60 7 28.9%

调试 33.2 / 3.54 / / / / / 3.62 3.66 / 3.3%

23# 原始 65.1 7.51 / 7.09 / 7.48 / 8.31 / 7.89 / 14.7%

备注：表中“原始”是指系统的初始运行情况；“调试”是指对某些三级分集水器支路阀门进行调试后的测试结果。
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逐一测试。本次测试抽选典型的三级分集水器进行
测试，校核其水力平衡。详见表 2。

本项目，每组二级分集水器（13#~24#）出口连
接 10 路三级分集水器，每路三级分集水器连接 8 个
钻孔，即每组二级分集水器的设计流量是相同的。
因此，二级分集水器的流量不平衡率可用下式进行
计算：

流量不平衡率 =

表 3   二级分集水器

二级分集水器

测点 13# 14# 15# 16# 17# 18#

流量 (m3/h) 55.3 53.0 47.1 52.2 48.5 54.1

流量不平衡率 14.8%

表 4   二级分集水器

二级分集水器

测点 19# 20# 21# 22# 23# 24#

流量 (m3/h)
原始 84.6 76.8 60.8 80.8 86.5 77.8

调试 74.0 65.8 69.3 68.8 67.9 76.6

流量不平衡率 14.1%

5.2   地源热泵夏季工况测试结果
A 地 块 机 房 内 共 三 台 高 效 型 地 源 热 泵 机 组

（DRSW-760-2F），由于 1# 机组处于检修状态，不
具备测试条件。因此，对 2#、3# 机组的性能进行测试。

测试期间，为保证机组负荷率，采用单一机组运行，
逐一测试的方式。

热泵机组性能测试期间，冷却水一次循环泵、
冷冻水一次循环泵与机组一一对应开启；各末端支
路冷冻水二次循环泵单台变频运行。

测试期间，地源热泵机组实际运行工况下的机
组平均性能系数为 4.93，系统平均性能系数为 3.3，
具体测试结果见下表 5.4，地源热泵机组用户侧和热
源侧的出水回水温度变化曲线见图 5.1。
表 5   某地源热泵机组实际运行工况下制冷性能测试结果

序号 测试项目 测试结果

1 机组用户侧出水温度 /℃ 7.9

2 机组用户侧回水温度 /℃ 11.0

3 机组用户侧流量 /（m3/h） 382.9

4 机组热源侧出水温度 /℃ 28.9

5 机组热源侧回水温度 /℃ 24.2

6 机组制冷量 /kW 1381.5

7 机组输入功率 /kW 280.1

8 机组制冷平均性能系数 /（kW/kW） 4.93

9 系统制冷平均性能系数 /（kW/kW） 3.3

备注：1）测试时间为 2016 年 9 月 8 日 15:00~17:30；

2）所有测试项目为测试期间的平均值；

3）机组制冷平均性能系数 =                        ；

4）系统制冷平均性能系数 =                        。

图 5   某地源热泵机组用户侧、热源侧循环介质温度变化曲线

max（流量）-min（流量）
max（流量）

机组制冷量
机组输入功率

系统制冷量
总输入功率



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 2017 2017年全国热泵学术年会论文集

 2017年第2期 | 建筑环境与能源 | 51

5.3   现场测试结论
通过对宝鸡“石鼓 • 天玺台”、“石鼓 • 太阳市”

区域供能项目地源热泵系统运行测试和分析，得到
如下结论：

（1）本系统中除 1# 热泵机组因测试期间正在
维修无法进行测试，其余设备在测试期间均运行稳
定良好；

（2）通过对所有的二级分集水器和典型的不利
的三级分集水器的测试：二级分集水器的水力平衡
均能满足《民用建筑供暖通风与空气调节设计规范》
（GB 50736—2012）[3] 的要求；80% 以上的三级分
集水器的水力平衡能够满足《民用建筑供暖通风与
空气调节设计规范》（GB 50736—2012）[3] 的要求；

（3）室外地埋管目前实施部分流量和温度均能
满足设计要求；

（4）本项目地源热泵系统在测试工况，运行合
理的情况下，抽测热泵系统的制冷性能系数约为 3.3。

需要说明的是，本次测试系统运行效果未达到
原设计目标，主要由以下几个原因引起：

（1）系统循环水泵运行不合理，水泵启停未能
根据负荷情况进行相应调节；

（2）测试期间，系统负荷率较低，设备并未处
于最佳状态。

测试后，根据发现的问题，运行方对系统进行
了系统性调试，调整、优化了系统运行策略。调试后，
经运行方反馈，根据运行数据，分析发现系统运行
效率得到了较大程度的提升，系统制冷平均性能系
数由 3.3 提升到 3.9。

地源热泵系统工程项目，由于源侧、负荷侧运
行复杂，水力平衡、地下冷热平衡等对系统运行效
果影响较大。这种工程项目施工完成后，需要进行
系统化的调试诊断，一方面保证系统的安全、稳定、
可靠运行，另一方面充分发挥系统高效性、节能性
特点。
6   模式创新

本项目能源系统工程采用合同能源管理模式。
EMC(Energy Management Contracting) 合同能源管理
是利用减少的能源费用来支付节能项目全部成本的
节能投资方式。这种模式允许用户使用未来的节能
收益为工厂和设备升级，降低目前的运行成本，提
高能源利用效率。

本项目末端用户不缴纳初装费（政府财政补
贴 20 元 /m2），非居民供暖、制冷价格均为 28 元 /
m2；居民住宅供暖价格为 22 元 /m2，居民住宅供冷
价格为 12 元 /m2。居民生活热水价格为 13.5 元 / 吨（含
税），公建生活热水价格为 16 元 / 吨（含税）。

本项目总投资为 13217.86 万元。在现有价格体
系及计算基准下，在业主提供的达产率、使用强度
和供冷热生活热水收费情况下，项目投资财务内部
收益率（税后）为 10.05%，投资回收期（税后）9.48
年。
7   结语

宝鸡“石鼓 • 天玺台”、“石鼓 • 太阳市”地
源热泵能源站供能系统项目，对本项目全绿色建筑
设计创新点、地源热泵系统设计、工艺施工要点、
地埋管侧互联互通方案、集成冷站技术、EMC 经济
模式等进行了详细、系统介绍。并通过现场测试，
分析评估本项目地源热泵系统运行性能、埋管侧水
力平衡情况。

通过分析，得出如下结论：
（1）能源总线技术方案可以实现能源站之间互

联互通、协同调配，能实现可再生能源的最大化利用，
对可再生能源的规模化应用具有重大意义；

（2）可再生能源区域供能项目，通过合理的设
计，以及后续调试及优化，能保证系统运行的高效，
实现节能减排的设计目的；

（3）结合 BIM 的集成冷冻站技术目前已经较
为成熟，可以作为未来区域能源站实施的重要技术
手段；

（4）绿色建筑高星级，区域能源站集中供能等
行业热点在合理规划和设计的前提下，在类似宝鸡
这种非一、二线城市也能得到合理的推广和应用。
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0   前言
温湿度独立控制空调系统是降低空调能耗，改

善室内环境，与能源结构匹配的有效途径。[1] 黄翔 [2][3]

等学者借鉴传统式半集中式空调系统的理念，提出
了适用于炎热干燥地区的半集中式蒸发冷却空调系
统，其作为节能、环保的温湿独立控制系统已经在
我国西北地区得到了广泛的应用。

蒸发冷却空调系统受室外气象参数影响较大，
室外气象参数变化时，直接影响系统运行模式和控
制策略。因此，本文针对研究较少的蒸发冷却系统
动态负荷分配问题，以兰州某办公建筑干式风机盘
管加新风系统为例，对夏季室外逐时气象参数分区
进行判定，并利用 TRNSYS 平台对不同分区蒸发冷
却系统的负荷分配进行研究。
1   分析方法
1.1   蒸发冷却空调系统设计分区

我国各地区的夏季室外设计参数差异很大，在
不同的夏季室外空气设计干、湿球温度下，所采用
的蒸发冷却机组的功能段是不同的。《蒸发冷却制
冷系统工程技术规程》JGJ 342-2014、全国民用建筑
工程设计技术措施 — 暖通空调动力（2009）、文献 [4]

将不同的夏季室外空气状态点在 i-d 图上划分成 5 个
区域，分析夏季室外设计状态点在不同分区内所应
选择的蒸发冷却空调的功能段形式，其中点 N 和 O
分别代表室内设计空气状态点、理想送风状态点（机
器露点）。
1.2   蒸发冷却空调运行模式

蒸发冷却空调系统受气候影响较大，不同地区
蒸发冷却空调系统形式不同。干燥地区运行模式如
图 2，中等湿度地区运行模式如图 3。该系统由蒸发
冷却空调机组、蒸发冷水机组、机械制冷机组、风

基于 TRNSYS 平台对半集中式蒸发冷却空调系统
的负荷分配

张瑞雪

（中国建筑科学研究院建筑环境与节能研究院，北京   100013）

［摘   要］室外气象参数对蒸发冷却空调系统运行模式和控制策略影响很大，从而影响系统负荷分配及系
统配置。为了研究逐时室外气象参数条件下半集中式蒸发冷却空调系统负荷分配问题，本文首先介绍了半集中
式蒸发冷却空调系统设计分区、运行模式、控制策略和负荷分配方法；然后在逐时室外气象参数条件下，以兰
州某办公建筑为例，并借助 TRNSYS 软件对蒸发冷却空调系统进行分区和负荷分配模拟计算；最后得出：蒸
发冷却空调系统可承担 25.46% 建筑负荷，对降低空调系统能耗具有重要意义。

［关键词］半集中式蒸发冷却空调系统；设计分区；运行模式；控制策略；TRNSYS；负荷分配

图 1   蒸发冷却空调系统设计分区

图 2   干燥地区蒸发冷却空调运行模式

图 3   中等湿度地区蒸发冷却空调运行模式
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机盘管几部分组成。系统运行时，冷源由蒸发冷水
机组或与机械制冷机组联合为干工况风机盘管提供
高温冷水。在蒸发冷却空调机组中，可开启间接段、
表冷段、直接段功能段对室外空气进行处理。经蒸
发冷却高温冷水机组降温处理后的冷水介于空气湿
球温度和露点温度之间，作为系统的高温冷源，在
中等湿度地区，由机械制冷辅助蒸发冷却高温冷水
机组提供高温冷源，这种系统能够有效降低高品质
能源消耗，提供系统能效。
1.3   蒸发冷却空调系统控制策略

蒸发冷却空调系统主要通过开启蒸发冷却空调
机组不同功能段、调节水温高低来实现系统运行。

（1）当夏季室外空气状态点 W 在 Ⅰ 区，即 hw ＜ ho，
dw ＜ do，蒸发冷却空调机组开启直接蒸发段处理室外

空气，空气处理焓湿图、过程如表 1（a）；
（2）当夏季室外空气状态点 W 在 Ⅱ 区，即 hw

＞ ho，dw ≤ do 时，蒸发冷却空调机组开启间接蒸发
冷却段、直接蒸发段处理室外空气，空气处理焓湿图、
过程表 1（b）；

（3）当夏季室外空气状态点 W 在 Ⅲ~Ⅴ 区，直
接利用蒸发冷却已不能满足室内空气状态，此时需
要间接段对室外空气预冷，然后开启蒸发冷却空调
机组表冷段对室外空气冷却除湿，空气处理焓湿图、
过程图表 1（c）；

新风机组通过开启不同功能段来承担室内湿负
荷和部分显热负荷，风机盘管承担室内设备、人员、
灯光、围护结构等引起的显热负荷，系统运行模式
如表 2。

表 2   半集中式蒸发冷却系统运行模式和控制策略

序号 1 2 3 4 5 6 7 8

设备 新风机组（蒸发冷却组合式空调机组） 冷源 末端

功能段 粗效过滤段 间接蒸发冷却段 表冷段 直接蒸发冷却段 加热段 冷却塔（蒸发冷水机组） 机械制冷冷水机组 显热末端

i √ √ √ √

ii √ √ √ √

iii √ √ √ √ √

iv √ √ √ √ √

v √ √ √ √ √

vi √ √ √ √ √ √

vii √ √ √ √ √

viii √ √ √ √ √

ix √ √ √ √ √ √

表 1   空气处理焓湿图、过程图

（a）直接蒸发冷却 （b）间接 + 直接两级蒸发冷却 （c）间接 + 机械制冷
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1.4   蒸发冷却空调系统负荷分配方法
常规空调设计一般采用设计室外空气计算参数，

而蒸发冷却空调系统对于不同室外气象参数需要开
启不同功能段实现系统运行策略，因此研究夏季室
外气象参数不断变化时蒸发冷却空调负荷分配非常
有意义。

利用 TRNSYS 软件建立兰州气候分区、办公建
筑负荷分配模型（如图 4），通过夏季建筑逐时负荷、
室内设计状态点参数、送风量确定送风状态点参数，
然后以室内设计状态点、送风状态点按照 1.1 蒸发
冷却系统设计分区方法确定送风状态点变化时蒸发
冷却空调系统不同功能段负荷分配，具体负荷分配
方法如下：

已知条件：
室内状态点 N：hN，kJ/kg；dN，g/kg；送风量：

qm， kg/s ； 新 风 量：qmR，kg/s； 风 机 盘 管 风 量：
qmW，kg/s；逐时负荷：Qi，kW；逐时湿负荷：Wi，
kg/s。

（1）确定送风状态点 Qi：

hoi =hN -      ； doi =dN -       ；

（2）确定新风处理状态点 Li：

dLi = doi +        (doi -dN )

① 当室外状态点处于 Ⅰ 时，空气处理过程焓湿
图如表 2（a）直接蒸发冷却，则 hLi=hW i；

② 当室外状态点处于 Ⅱ 时：空气处理过程焓湿
图如表 2（b）间接、直接蒸发冷却，经计算并咨询
设备厂家，间接蒸发冷却效率为 75%，则 dwli =dwi，
间接处理点 Wli 点焓值 hwli 由 TRNSYS 干湿表程序
输出，则 hLi =hW li；

③ 当室外状态点处于 Ⅲ~Ⅴ 时：空气处理过程
焓湿图表 2（c）间接 + 机械制冷，新风处理状态点
Li 的饱和分压力 PsLi：

PsLi =                           ；

图 4   气候分区、负荷分配模型

Qi

qm

qmR

qmW

BdLi

0.622φ+dLi φ

Wi

qm
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新风处理状态点 Li 的干球温度 ti
[5]：

PsLi = 6.11.2×10         ；

根据干球温度、含湿量由 TRNSYS 干湿表程序
输出 hLi；

（3）确定风机盘管处理状态点 Mi：

dMi =dN；hMi =hoi +        (hoi -hLi)

（4）确定新风机组间接段处理状态点 Wli：
① 当室外状态点处于 Ⅱ 时：状态点 Wli 确定过

程如第（2）第 Ⅱ 方法；
② 当室外状态点处于 Ⅲ~Ⅴ 时：空气处理过程

焓湿图表 2（c）间接 + 机械制冷，间接蒸发冷却效
率为 75%，则 twli =twi -0.75(twi -twsi)，dwli =dN，间接处
理点 Wli 点焓值 hwli 由 TRNSYS 干湿表程序输出；

（5）根据各状态点利用 TRNSYS 判定蒸发冷
却组合式新风机组运行策略，并逐时输出新风机组
直接蒸发冷却段、间接蒸发冷却段、表冷段、风机
盘管分别承担的负荷。

① 当室外状态点处于 Ⅰ 时：
直接蒸发段承担负荷：QⅠ_dec =cp×qmR×(tw -tL)；
风机盘管承担负荷：QⅠ_ fancoil =qmW×(tN -tM)。
② 当室外状态点处于 Ⅱ 时：
间接蒸发段承担负荷：QⅡ_indec =qmR×(hw -hwL)；
直接蒸发段承担负荷：QⅡ_dec =cp×qmR×(twl -tL)；
风机盘管承担负荷：QⅡ_ fancoil =qmW×(hN -hM)。

③ 当室外状态点处于 Ⅲ~Ⅴ 时：
间接蒸发段承担负荷：QⅢ~Ⅴ_indec =qmR×(hw -hwL)；
表冷段承担负荷：QⅢ~Ⅴ_ciol =qmR×(hwl-hL)；
风机盘管承担负荷：QⅢ~Ⅴ_ fancoil =qmW×(hN -hM)。

2   结果与讨论
2.1   蒸发冷却空调机组适用性判定

以兰州某一办公建筑为例，该办公建筑坐北朝
南，长 40m、宽 20m、层高 3m；该建筑共 5 层，单
层室内空调面积为 800m2，建筑空调面积 4000m2；
南北窗墙面积比为 0.4。

利用 TRNSYS 软件模拟计算空调逐时冷负荷，
如图 5。该办公建筑设计负荷为 326.00kW，设计湿
负荷为 14.17g/s，热湿比 ζ 为 23011.79kJ/ kg，送风
量为 38.82kg/s，新风量为 5.3875 kg/s，风机盘管风
量为 33.43kg/s，设计室外、室内、送风状态点如表 3。

兰州空调季为 5 月 15 日 ~9 月 30 日，整个空调
季共 3336h，图 6 焓湿图表征了兰州地区室外空气
状态点，根据蒸发冷却空调系统设计分区，将室外
逐时气象参数与设计室内空气状态点、送风状态点
参数进行比较，在焓湿图上确定室外状态点位于 Ⅰ 区、
Ⅱ 区、Ⅲ 区、Ⅳ 区、Ⅴ 区的小时数分别为 2640h、
346h、10041h、244h，占空调小时数百分比分别为
79.14%、10.37%、3.00%、1.23%、7.31%。 当 室 外
状态点位于 Ⅰ 区时，开启新风机组直接蒸发段可满
足要求；当室外状态点位于 Ⅱ 区时，开启新风机组
间接蒸发段和直接蒸发段进行两级蒸发冷却；兰州

qmW

qmR

7.45ti
235+ti

图 5   兰州某建筑逐时冷负荷
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夏季使用蒸发冷却空调机组时，蒸发冷却空调机组
可保证 89.51% 的时间新风满足室内通风要求，蒸发
冷却空调系统夏季不保证率为 10.49%。因此有必要
针对室外逐时气象参数进行分析，确定蒸发冷却不
满足时空气处理策略。

表 3   室外、室内、送风状态点参数

类型 室外状态点 W 室内状态点 N 送风状态点 O

干球温度 /℃ 31.2 26 18.05

湿球温度 /℃ 20.1 20.33 17.67

相对湿度 / % 36% 60% 95%

含湿量 /(g/kg)（干空气） 10.16 12.64 12.48

焓值 /(kJ/kg) 57.37 58.20 49.80

表 4   兰州地区室外空气状态点分区

分区 Ⅰ Ⅱ Ⅲ Ⅳ Ⅴ

小时数 /h 2640 346 100 41 244

占空调小时数百分比 /% 79.14 10.37 3.00 1.23 7.31

图 6   兰州地区室外空气状态点焓湿图表征

由图 6 可以看出：在设计室内状态、送风状态
下，夏季室外气象参数处在 Ⅰ~Ⅴ 区不同气候分区中，

蒸发冷却组合式空调机组需要开启不同功能段处理
室外空气。上述分析忽略了室外气象参数变化对建
筑负荷的影响。但是考虑建筑负荷逐时变化时，那
么送风状态点、送风量、空气处理过程等都随之变
化，为了便于分析确定新风机组直接蒸发冷却段、
间接蒸发冷却段、表冷段、风机盘管分别承担负荷，
应按照 2.4 负荷分配方法考虑定风量情况下蒸发冷
却空调负荷分配问题。
2.2   蒸发冷却空调系统负荷分配结果分析

根据 2.4 节负荷分配方法，利用逐时模拟软件
TRNSYS 对蒸发冷却组合式新风机组直接蒸发冷却
负荷、间接蒸发冷却负荷、表冷器负荷、风机盘管
负荷进行模拟输出，蒸发冷却空调系统不同分区负
荷分配如图 7~9，负荷分配结果如表 5。

由表 5 可以看出：
（1）室外状态点处于 I 区时，开启蒸发冷却空

调机组直接段处理室外新风，风机盘管对室内回风
进行处理，直接段累计承担负荷为 20023.69kW·h，
累计风机盘管负荷为 34521.43kW·h，蒸发冷却空调
机组承担负荷占总负荷的 18.65%；

（2）室外状态点处于 Ⅱ 区时，开启蒸发冷却空
调机组间接段、直接段处理室外新风，间接段与直
接段累计承担负荷为 3347.36kW·h、75.96kW·h，蒸
发冷却空调机组承担负荷占总负荷的 3.19%；

（3）室外状态点处于 Ⅲ、Ⅳ、Ⅴ 区时，间接、
直接蒸发冷却处理不能满足送风要求，需要开启空
调机组间接段、表冷段对新风进行处理，间接段累
计承担负荷为 3883.92kW·h，占总负荷的 3.62%；

（4）夏季空调季节，在室外气象参数逐时变化
的情况下，不同分区利用蒸发冷却直接蒸发、间接
蒸发承担总负荷为 25.46%。

图 7   I 区逐时负荷分配
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表 5   负荷分配统计表

分区 峰值负荷 / kW 累计负荷 / kW·h

I 区直接蒸发段
直接蒸发段 69.72 累计直接蒸发段 20023.69

风机盘管 200.57 累计风机盘管 34521.43

Ⅱ 区间接
+ 直接蒸发段

间接蒸发段 50.24 累计间接蒸发段 3347.36

直接蒸发段 17.47 累计直接蒸发段 75.96

风机盘管 233.82 累计风机盘管 15028.96

Ⅲ、Ⅳ、Ⅴ 间接
+ 表冷段

间接蒸发段 39.94 累计间接蒸发段 3883.92

表冷段 125.79 累计表冷段 13438.61

风机盘管 229.21 累计风机盘管 17024.51

合计 107344.45

3   结论
本文将兰州室外逐时气象参数划分 5 个区域，

确定了不同分区蒸发冷却空调系统运行模式及控制
策略，得到了蒸发冷却空调系统不同功能段承担的
动态负荷，并得到以下结论：

（1）兰州地区空调季节可以利用蒸发冷却处理
室外新风，蒸发冷却空调保证率为 89.51%；

（2）兰州地区某办公建筑直接蒸发蒸发冷却、
间接蒸发冷却可承担 25.46% 的总负荷，对降低空调
系统能耗具有重要意义；

（3）兰州地区比较适合蒸发冷却空调系统应用
推广。
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0   引言
热泵技术是近年来在全世界倍受关注的新能源

技术，是一种能从自然界的空气、水或土壤中获取
低位热能，经过电能做功，提供可被人们所用的高
位热能的装置。现在常见的类型主要有地源热泵、
水源热泵、空气能热泵、空气源热水器几种；其不
仅安全环保、节能高效，而且还能够一机多用，加
上国家最近对“煤改电”政策的大力推广而广泛应
用于市场。

在中国北方或其它寒冷地区，当室外环境温度
很低时，热泵机组在运行时室外机蒸发器经常结霜，
这容易降低系统运行性能系数，严重时会导致故障。
因为当外界温度很低时，蒸发温度必须很低，压缩
机的压缩比升高，系统内工质循环量减少，同时混
合在制冷剂中的润滑油的粘度降低，这都是导致机
组不能正常运行的原因，即使能够工作，其制热量
也会降低，制热 COP 很小。

Kwon O[1] 等通过单级压缩与双级压缩制热系统
性能的对比，发现双级压缩热泵系统具有更好的节
能性。Zubair S M[2] 等人通过热力学第一定律研究
了中间压力对双级压缩制冷系统的影响，通过改变
中间压力可以提高制冷循环性能。Ouadha[3] 通过热
力学第二定律研究了中间压力对双级压缩制冷系统
的影响，通过调整中间压力使系统性能系数得到提
高。盛健 [4] 等通过实验发现蒸发温度越高，系统制
热 COP 越大；在相同的蒸发温度时，系统制热 COP
会在随着中间压力的升高呈现先升高后降低的趋势，
并在一个范围内保持最大。王伟等人 [5] 通过实例分
析得出蒸发温度在 -30℃ 运行时，机组的制热 COP
仍大于 2。张华 [6] 等人指出在空调中应用两级压缩
空气源热泵机组不仅能提升制热量，而且性能系数
也高，尤其是在变工况下运行性能优势越明显。

基于国内外学者的理论研究成果，了解现在工

程常用到双级压缩制冷循环机组的缺陷，为此，应
用变频压缩机，搭建变制冷剂流量双级压缩热泵实
验台，采用一次节流中间不完全冷却循环形式，对
于不同的工况，开展变制冷剂流量双级压缩热泵系
统，验证变制冷剂流量循环的优越性。
1   双级压缩系统的工作原理
1.1   一次节流中间不完全冷却的双级压缩制冷循环

一级节流中间不完全冷却的双级压缩制冷循环
的工作过程是：从冷凝器出来的高温高压制冷剂液
体分为两部分：一部分经过节流阀节流后进入中间
冷却器“蒸发吸热”，然后与中间冷却器的制冷剂
混合；另一部分经过制冷剂液体在中间冷却器内过
冷，放出热量后经过节流阀节流降压，然后流入到
蒸发器。当制冷剂从蒸发器出来后进入低压级压缩
机进行压缩，压缩到中间压力的制冷剂过热蒸气和
从中间冷却器过来的饱和蒸气混合后进入高压级压
缩机进行二次压缩。然后高压级压缩机进行压缩并
排出过热蒸气，进入到冷凝器冷却成液体，完成一
个循环。

8–1 为工质在蒸发器中定压气化吸热，低压低
温液体变为低温低压气体。

l–2 为工质在低压级压缩机定熵压缩，由蒸发压
力压缩至中间压力。

2–3 为压缩后的过热蒸气与中间冷却器出来的
干饱和蒸气混合。

3–4 为工质在高压级压缩机定熵压缩，由中间
压力压缩至冷凝压力。

4–5 为工质在冷凝器中凝结放热，高温高压的
制冷剂蒸气凝结放热。

5–7 为高温高压的制冷剂饱和液在中间冷却器
定压过冷。

7–8 为工质由过冷液体节流至蒸发压力，节流
前后焓值不变。

变流量双级压缩空气源热泵系统
赵瑞昌，杨永安

（天津商业大学，天津市制冷技术工程中心，天津   300134）

［摘   要］单级压缩空气源热泵系统随着蒸发温度的降低，蒸发压力也在不断降低，压力比不断增大，
导致压缩机的排气温度不断升高，容积效率下降，输气量减少，制冷量不断降低。因此，在蒸发温度低
于 -20℃ 工况下，通常需要采用双级压缩制冷循环来满足实际需求。实验表明，当冷凝温度为 30℃，蒸发温
度为 -20℃~-35℃ 的变化区间，低高压级压缩机理论输气量比 ε 在 1.25~3.33 范围时，系统的制热量随着 § 的
增加逐渐减小，最大制热性能系数可比常规定流量机组（2:1）最大提高 7%，比机组耗功降低 8%，比 3:1 配组
双级压缩最大高 2.32%。此外，蒸发温度越低，最佳 COP 下的低高压压缩机理论输气量之比不断变大。

［关键词］空气源热泵；双级压缩；性能系数；制热量
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表 2   一次节流中间不完全冷却循环理论计算公式

变量 公式 单位 编号

能量平衡方程式 qmG h3 =(qmG - qmD)h9 + qmD h2 （2-11）

高压级压缩机
理论比功

WoG = h4 -h3 kJ/kg （2-12）

高压级压缩机
轴功率

PeG =             = kW （2-13）

高压级压缩机
实际输气量

qvsG =qmGv3 =                        v3 m3/s （2-14）

冷凝器热负荷 Qk=qmG(h4s-h5) kW （2-15）

理论循环
制热系数

ε=                =

=                        =
（2-16）

实际循环
制热系数

εs=                =

=
（2-17）

5–6 为部分工质节流至中间压力进入中间冷却
器。

6–3 为节流进入中间冷却器后蒸发吸热，为进
入蒸发器的制冷剂提供冷。
1.2   一次节流中间不完全冷却的双级压缩制热循环
理论计算

详见表 1、2。
2   实验分析

采用变频压缩机搭建变制冷剂流量双级压缩制
冷系统实验台，以 R410A 为制冷剂，冷凝温度，蒸

发温度，蒸发温度温差选取 5℃，本次选取一次节
流中间不完全冷却的双级压缩循环进行实验。
2.1   中间压力（中间温度）与低高压级输气量之比
的变化关系

中间压力和中间温度是双级压缩热泵系统中最
重要的控制参数，图 2 和图 3 反应的是中间压力和
中间温度随低高压级压缩机输气量之比的实验结果。
从图中可以看出，中间压力和中间温度随低高压级
压缩机输气量之比的增大而增大。对于固定的蒸发
温度，中间温度和中间压力近似与低高压压缩机输

表 1   一次节流中间不完全冷却循环理论计算公式

变量 公式 单位 编号

单位制冷量 q0=h1-h8 kJ/kg （2-1）

单位容积制冷量 qv =           = kJ/m3 （2-2）

低压级压缩机
理论比功

WoD =h2-h1 kJ/kg （2-3）

低压级压缩机
质量流量

qmD =           = kg/s （2-4）

低压级压缩机
轴功率

PeD =              = kW （2-5）

低压级压缩机
实际输气量

qvsD =qmDv1= m3/s （2-6）

低压级压缩机
理论输气量

qvhD =           = m3/s （2-7）

高压级压缩机
理论比功

WoG=h4-h3 kJ/kg （2-8）

中冷器平衡方程 qmG h5 =(qmG-qmD)h9+qmDh7 （2-9）

高、低压压缩机
质量流量之比

= （2-10）

q0
v1

QO
qO

qmDWOD
ηkD

qvsD
λD

qmG
qmD

h1-h8
v1

QO
h1-h8

QO
h1-h8

QOv1
h1-h8

QO
h1-h8

h9-h7
h9-h5

v1
λD

h2-h1
ηkD

Qk
PoG+PoD

Qk
PeG+PeD

qmG
qmD

qmGWoG
ηkG

h2 -h7
h3 -h5

h4 -h3
ηkG

h2 -h1
ηkD

qmDWoD
ηkD

h2-h7
h3-h5

qk
     woG+WoD

qk qmG
 +

h4 -h5
                   

+

h4-h5 
(h4-h3)+(h2-h1)

QO
h1-h7

QO
h1-h7

h2-h7
h3-h5

h2-h7
h3-h5

h4-h3
ηkG

qmGwoG
ηkG

qK qmG
qmGwoG+qmDwoD

   图 1   一次节流中间不完全冷却系统图和压焓图
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气量之比成线性关系。当低高压级压缩机输气量之
比一定时，随着蒸发温度的不断升高，系统的中间
温度和中间压力也不断升高。高压级压缩机频率均
匀增加，高压级吸排气量增加，制冷系统的制冷剂
流速加快，低压级压缩机保持运行频率不变，压缩
机排气量保持不变，导致中间冷却器的压力降低。
中间冷却器排出的是制冷剂饱和蒸汽，中间温度和
中间压力为固定对应参数，所以中间压力降低，导
致中间温度降低。
2.2   中间压力（中间温度）与性能系数 COP 的变化
关系             

图 4 和图 5 表示的是系统的性能系数 COP 随中
间温度和中间压力变化的关系图，由于是在气液两
相区所以温度和压力是一一对应的关系。当蒸发温
度一定时，系统的性能系数 COP 随中间温度（中间
压力）的变化呈现先增大后减小的趋势。不同蒸发
温度下的最佳 COP 值都对应着一个最佳的中间温度
（中间压力）。所以一次节流中间不完全双级压缩

热泵系统存在机组运行的最佳 COP，并非中间压力
越大越好。随着蒸发温度的不断升高，系统的最佳
COP 值也不断地增大。
2.3   性能系数 COP 与低高压压缩机输气量之比的关
系

性能系数是热泵系统的综合指标，图 6 反应的
是热泵系数性能系数 COP 与低高压级压缩机排气量
之比的变化关系。蒸发温度越低，制热系数越小，
相比与固定输气量双级压缩热泵系统的 COP 提高越
多。压缩机的排气量与电机的转数成正比，当高压
级压缩机频率从 30Hz 到 80Hz 逐渐增加时，低高压
排气量对应为 3.33 ～ 1.25，可得出蒸发温度和冷凝
温度恒定时，制冷系数 COP 随着低高压级压缩机输
气量之比的提高是先增大后减小，存在最优值。在
蒸发温度分别为 To=-20/-25/-30/-35℃ 时，最佳制冷
系 数 依 次 为 COP=3.374/3.092/2.997/2.823， 相 比 于
固定输气量之比 §=2:1 时，COP 依次提高 1.63%，
4.11%，4.43%，5.1%；相比于 §=3:1，COP 依次提

图 2   中间压力随 § 的变化 图 3   中间温度随 § 的变化
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高 1.93%,1.37%,2.99%,3.4%，可以看出蒸发温度越
低对应的 2:1 配组双级压缩制热性能系数增大越多，
而相应的对 3:1 匹配的 COP 增大在减少。
2.4   最佳 COP 下低高压压缩机输气量之比与蒸发温
度的关系

对于固定的冷凝温度和蒸发温度，随着高低压
级压缩机排气量之比的不断增大，制热系数存在最
大值，也就是说最大的 COP 存在对应的最佳低高级
压缩机排气量之比。由图 7 可以看出当冷凝温度不
变时，随着蒸发温度的降低，在该工况保持机组最
大 COP 运行时，低高压级排气量之比的变化趋势是
不断增大的。
3   总结

单级压缩热泵系统的蒸发温度降低，蒸发压力
也会在不断降低，压力比不断增大，导致压缩机的
排气温度不断升高，容积效率下降，输气量减少，
系统性能系数下降等一系列问题，为解决低温下系
统运行性能差的问题，所以采用双级压缩热泵循环
来满足实际需求。

双级压缩热泵机组的低高压级压缩机输气量比
大多为 2:1（或 3:1）的定频双级压缩热泵系统，中
间压力和高低压排气量相对固定。当系统工况或负
荷变化时，不能达到系统的最佳性能系数，与此同
时，为维持所需温度，定频双级压缩热泵系统通常

通过开停机来实现温度恒定，造成压缩机频繁启停，
耗电量增加，降低了热泵系统的寿命，所以需采用
变频双级压缩热泵系统来解决压缩机频繁启停所造
成的耗电量大的问题，并且采用变频压缩机可以实
现系统在最佳 COP 下运行。
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0   引言 
为建设资源节约型和环境友好型社会，我国鼓

励采用可再生能源利用与建筑一体化建设。可再生
能源主要包括太阳能和地热能、风能、水能、生物
质能、海洋能等非化石能源。上海市可再生能源应
用主要集中在太阳能和地热方面 [1]。国内学者对地
源热泵系统等做了很多研究和分析 [2-3]，我国也出台
了相应的国家标准 [4]，很多省市结合当地实际情况，
制订了相应的地方标准。本文以上海市某酒店地源
热泵机组及系统为研究对象，依据上海市 DG/TJ08-
2162-2015《可再生能源建筑应供测试评价标准》对
该系统制冷工况和制热工况进行了能效测试 [5]。在
实测数据的基础上，分别计算了该机组及系统在制
冷工况和制热工况下的制热性能系数及系统能效比，
进而对机组和系统进行了能效评估研究。
1   工程概况

该工程位于上海市，总建筑面积为 20000m2, 其
中酒店面积 14404.6m2。总冷负荷为 1700kW, 总热负
荷为 920kW, 单位建筑面积空调冷负荷为 85W/m2, 单
位建筑面积空调热负荷为 46W/m2。采用地埋管式地
源热泵空调系统，空调主机设于地下一层冷热源机
房内。该系统夏季制冷工况是 7/12℃ 的冷冻水通过
风机盘管对室内供冷，同时把从室内带出来的热量
通过地埋管释放到土壤中；冬季制热工况时地埋管
中的冷冻水从土壤中吸取热量，产生 45/40℃ 的热
水供应室内采暖使用。热泵空调系统主要有水冷螺
杆式冷水机组、冷冻水循环水泵和冷却水循环水泵，
设备具体参数见表 1。 

表 1 设备参数
设备名称 数量 / 台 参数

水冷螺杆式冷水机组 2 名义制冷量 983kW，名义制热量 1100kW

冷冻水循环水泵 3 额定流量 L=200m3/h，扬程 H=40H2O,
额定功率 37kW

冷却水循环水泵 3 额定流量 L=240m3/h，扬程 H=42H2O,
额定功率 45kW

2   检测和测评方案
2.1   检测和测评依据

该项目的检测测评依据有《可再生能源建筑应
用测试评价标准》 DG/TJ 08-2162—2015，《公共建
筑节能标准》DBJ -107—2007，以及该项目的各种
审批文件、竣工图纸和有关运行记录等。《可再生
能源建筑应用测试评价标准》对地源热泵的检测及
能效都做出了详细的解释，包括工程手续及资料的
完整性确认、形式检查规定、评价指标、检测条件、
检测方法、检测内容和评价方法等。
2.2   检测和测评内容

根据《可再生能源建筑应用测试评价标准》相
关规定，制定检测方案：

（1）热泵机组性能检测主要内容包括：制冷和
制热工况下，热泵机组及系统的供水温度、回水温
度、水流量；用户侧的供水温度、回水温度、水流量；
热泵机组及其他系统设备耗电量和输入功率；室内
和室外的空气温度和相对湿度。

低负荷率情况下地源热泵系统的性能测试研究
白晓清

（上海同济检测技术有限公司，上海   200092）

［摘   要］本文以上海市某酒店地源热泵机组及系统为研究对象，依据上海市 DG/TJ08-2162-2015《可再生
能源建筑应用测试评价标准》对该系统制冷工况和制热工况进行了能效测试。在实测数据的基础上，计算了该
机组及系统在制冷工况和制热工况下的制热性能系数及能效比，对机组和系统进行了能效评估。研究表明，对
于低负荷率运行的工况，地源热泵系统并不能达到所要求的能效水平，评估体系有待完善；高效节能的地源热
泵由于运行管理水平差，造成小温差大流量等严重能源浪费现象，地源热泵系统等可再生能源的后评估体系有
待进一步研究和完善。

［关键词］节能；研究

图 1   机房设备

图 2   现场检测
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（2）能效评估包括：制冷和制热工况下，热泵
机组及系统的制热性能系数和能效比。
2.3   检测和测评仪器设备

制冷和制热工况下，热泵机组及系统的参数检
测所使用的主要仪器设备见表 2，仪器设备检定校
准都在有效期内且符合准确性等级要求。

表 2 主要仪器设备一览表

序号 检测仪器名称 量程范围 检定误差
/ 不确定度

1 电能质量分析仪 电压：（20~1730）V、
电流：选配电流

1%

2 超声波流量计 （0.03~12.2） m/s 0.52%

3 安捷伦温度巡检仪 （-100~300）℃ U=0.2℃(k=2)

2.4   测试条件
依据标准，地源热泵空调系统的检测分为长期

测试和短期测试，鉴于大部分工程不具备长期监测
的条件，因此在实际评价中都采用短期测试。如果
采用短期测试，要求机组性能测试的时间不少于 2h,
并且在运行工况稳定后 1h, 要求宜在机组负荷达到
机组额定值的 80% 以上。热泵系统性能测试的时间
不少于 4d, 宜在系统供冷（供热）运行后 15d 后进行 , 
要求宜在系统负荷率达到 60% 以上进行。但是，实
际上由于种种原因，很多项目竣工后 2~3 年内都达
不到这种运行负荷状态，本项目就是其中的一例。
3   检测记录及数据分析
3.1   检测条件

本项目地源热泵空调系统的检测时，由于酒店
入住率很低，从开始营业至今开启一台热泵机组就
足以满足甚至超过实际要求，所以无法达到标准中
要求系统负荷率要达到 60% 和机组负荷达到机组额
定值的 80% 以上的要求。

3.1.1  制热工况
（1）酒店地源热泵空调系统检测日期：
2015.12.22~2015.12.25 和 2016.1.6~2015.1.8 共

计 110 小时。由于酒店入住率并不高，检测期间 1
台热泵机组运行，1 台冷冻水循环水泵，1 台冷却水
循环水泵。机组检测时长为 48 小时。

（2）室外温度：2015.12.22~2015.12.25 检测期间，
室 外 最 高 温 度 13℃， 最 低 7℃；2016.1.6~2016.1.8
检测期间，室外最高温度 9℃，最低 4℃。

（3）室内温度。
表 3   室内温度测试结果

房间编号 室内平均温度 /℃ 室内相对湿度 /%

801 20 45

901 21 42

1003 20 42

3.1.2  制冷工况
（1） 酒 店 地 源 热 泵 空 调 系 统 检 测 日 期：

2015.9.6~2015.9.10，共计 110 小时。检测期间开机
1 台冷水机组，1 台冷冻水循环水泵，1 台冷却水循
环水泵。机组检测时长为 48 小时。

（2）室外温度 
2015.9.6~2015.9.10 检 测 期 间， 室 外 最 高 温 度

31℃，最低 21℃。
（3）室内温度
酒店抽测 3 间客房的温度效果，抽测结果表明

达到设计要求。
表 4   室内温度测试结果

房间编号 室内平均温度 /℃ 室内相对湿度 /%

801 25 62

901 26 63

1001 26 62

3.2   检测结果
3.2.1  制热工况
（1）地源热泵机组
制热工况下地源热泵机组检测记录结果见表 5。

表 5   制热工况下地源热泵机组检测记录结果
序号 测试项目 检测结果

1 用户侧进口温度 /℃ 42.8

2 用户侧出口温度 /℃ 44.0

3 地源侧进口温度 /℃ 17.2

4 地源侧出口温度 /℃ 15.8

5 地源侧流量 /(m3/h) 110

6 用户侧流量 /(m3/h) 124

7 机组输入功率 /kW 78.57

8 机组制热量 /kW 171.35

9 制热性能系数 2.18

（2）地源热泵系统
制热工况下地源热泵系统检测记录结果见表 6。

表 6   制热工况下地源热泵系统检测记录结果
序号 测试项目 检测结果

1 用户侧进口温度 /℃ 43.5

2 用户侧出口温度 /℃ 44.7

3 地源侧进口温度 /℃ 17.3

4 地源侧出口温度 /℃ 16.0

6 用户侧流量 /(m3/h) 125

7 机组累计耗电量 /(kW·h) 3792

8 空调水泵累计耗电量 /(kW·h) 960

9 地源水泵累计耗电量 /(kW·h) 421

10 系统累计制热量 (kW·h) 8225

11 制热性能系数 1.59
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3.2.2  制冷工况
（1）地源热泵机组
制热工况下地源热泵机组检测记录结果见表 7。

表 7   制冷工况下地源热泵机组检测记录结果
序号 测试项目 检测结果

1 用户侧进口温度 /℃ 9.2

2 用户侧出口温度 /℃ 11.0

3 地源侧进口温度 /℃ 29.3

4 地源侧出口温度 /℃ 26.7

5 地源侧流量 /(m3/h) 181.1

6 用户侧流量 /(m3/h 148.7

7 机组输入功率 /kW 56.5

8 机组制冷量 /kW 309.3

9 机组制冷能效比 5.5

（2）地源热泵系统
制热工况下地源热泵系统检测记录结果见表8。

表 8   制冷工况下地源热泵系统检测记录结果
序号 测试项目 检测结果

1 用户侧进口温度 /℃ 9.0

2 用户侧出口温度 /℃ 10.3

3 地源侧进口温度 /℃ 27.6

4 地源侧出口温度 /℃ 25.7

6 用户侧流量 /(m3/h) 165.9

7 机组累计耗电量 /(kW·h) 5562.1

8 水泵累计耗电量 /(kW·h) 3272.5

9 系统累计制冷量 /(kW·h) 26174.5

10 系统制冷能效比 3.0

3.3   数据计算分析
3.2.1  热泵机组制冷能效比，制热性能系数

EERsys = 

COP =

Q =

式中：EER 为热泵机组的制冷能效比；COP 为
热泵机组的制热性能系数；Q 为测试期间机组的平
均制冷（热）量（kW）；Ni 为测试期间机组的平
均输入功率（kW）；V 为热泵机组用户侧平均流量
（m3/h）；Δtw 为热泵机组用户侧进出口介质平均温
差（℃）；ρ 为冷（热）介质平均密度 (kg/m3)；c
为冷（热）介质平均定压比热 (kJ/(kg℃))；

结合表 5 中检测数据，根据式（1）可以算出制
热工况下该热泵机组的能效比为 2.18；结合表 7 中
检测数据，根据式（2）制热工况下 COP 为热泵机

组的制热性能系数为 5.5.
3.2.2 热泵系统制冷能效比，制热性能系数

EERsys =

COPsys =

Qsc =Σ   qciΔTi

QSH =Σ   qhiΔTi

Q =

式 中：EERSYS 为 热 泵 系 统 的 制 冷 能 效 比；
COPSYS 为热泵系统的制热性能系数；QSC 为系统测
试期间的累计制冷量（kW·h）；QSH 为系统测试期
间的累计制热量（kW·h）；ΣNi 为系统测试期间，
热泵机组的累计消耗功率（kW·h）；ΣNj 为系统测
试期间，水泵累计消耗功率（kW·h）；QC(h)i 为热泵
机组第 i 时段平均制冷（热）量（kW·h）；Vi 为 i
时段用户侧的平均流量（m3/h）；Δti 为热泵系统第
i 时段用户侧进出口介质的平均温差（℃）；ρi 为第
i 时段冷媒介质平均密度（kg/m3）；ci 第 i 时段为冷（热）
介质平均定压比热（kJ/(kg℃)）；ΔTi 第 i 时段持续
时间（h）；n 为热泵系统测试期间采集数据组数

结合表 6 中检测数据，可以算出该热泵系统的
制冷能效比为 1.59；结合表 8 中检测数据，COP 为 3.0.
4   系统评价分析

（1）按照地源热泵标准中的评价方法，要对
地源热泵系统进行常规能源替代量计算评价环境效
益评价和经济效益评价，但是宜在系统负荷率达到
60% 以上进行，而热泵机组的性能测试宜在机组负
荷达到机组额定值的 80% 以上。实际上由于种种原
因，很多项目竣工后 2~3 年内都达不到这种运行负
荷状态，尤其是示范工程中不发这种情况存在。

（2）该项目最初设计制热性能系数 COP 为 6.3，
根据实际运行条件下的测试结果，严重偏离标准所
要求的机组测试 80% 和系统测试 60% 的负荷率的要
求。该系统无法判断是否满足要求。

（3）在该实际案例中，该项目已经竣工 3 年，
酒店入住率不高，制冷工况是在负荷率为单机容量
31.5% 的条件下进行的；制热工况是在负荷率为单
机容量的 15.8% 条件下进行的，该项目地源热泵系
统的制冷能效比为 1.59，为 3.0。

（4） 借 鉴《 公 共 建 筑 节 能 标 准》 GB-50189-
2015，基于大量调查和数据分析的基础上，冷水机
组综合部分负荷性能系数 IPLV 公式进行了更新，赋

Q
Ni

Q
Ni

VρcΔtw

3600

Qsc
∑ Nj+∑ Ni

QSH

∑ Nj+∑ Ni

Vi ρi ciΔti

3600

（1）

（4）
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（6）

（7）
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予 100% 负荷时 1.2% 权重、75% 负荷时 32.5%、权
重 50% 负荷时 39.5% 权重和 25% 负荷时 26.3% 权重。
在今后制定地源热泵等可再生能源应用相关标准中
的评价方法中，是否需要引入综合部分负荷性能系
数 IPLV 值得进一步研究。
4   结语

本文以上海市某酒店地源热泵机组及系统为研
究对象，依据上海市相关标准对该系统制冷工况和
制热工况采用短期能效测试方案进行了测试。通过
对检测数据和机组及系统在制冷工况和制热工况下
的能效比及制热性能系数分析研究，总结如下：

（1）《可再生能源建筑应用测试评价标准》
DG/TJ 08-2162-2015 要求系统性能测试宜在系统负
荷率达到 60% 以上进行、热泵机组的性能测试宜在
机组负荷达到机组额定值的 80% 以上，这些要求在
实际中不一定能够达到，在一些可再生能源示范项
目中验收验证无法评估。

（2）在该项目中，发现实际运行工况下大流量
小温差的现象不仅存在，而且十分严重。本项目检
测实例表明，无论是制冷工况还是制热工况下，温
差基本上是 1℃ 左右，和设计温差 5℃ 存在相当大
的差异。说明初始设计即使是非常节能的，如果没
有后继节能运行意识和相应的操作训练以及监督，

这些努力都是无用功。
（3）对地源热泵系统的评价体系，尚需进一步

研究。要得到更为准确全面的数据，建议对系统参
数进行长期监测，能够对系统整体运行情况进行有
效评。

参考文献
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(12):45–50.
[3] 李怀 , 徐伟 , 吴剑林 , 于震 , 肖龙 . 基于实测数据
的地源热泵系统在某近零能耗建筑中运行效果分析
[J]. 建筑科学 .2015,31(6):124–130.
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标准 [S]. 北京：中国建筑工业出版社 ,2013.
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0   引言
随着我国人民居住条件的改善，对生活热水的

需求量迅速上升。环境保护意识的增强，促进了空
气源热泵热水器的发展。这种以生产 55℃ 生活热水
为目的的产品，在我国广东、浙江一带发展很快，
并且有逐渐向北方发展的趋势。随着南方冬季采暖
问题的提出，有的厂家开始研究和生产在冬季用于
房间采暖的空气源热泵热水系统。而这一趋势，也
在影响着华北寒冷地区的冬季采暖。[1]

近几年来，我国多地遭遇严重雾霾天气，PM2.5

持续“爆表”，北京地区尤为严重。雾霾中的可吸
入颗粒物进入人体呼吸道后，可能引发人体呼吸道
和心血管疾病，严重者甚至会导致死亡。而空气源
热泵是一种高效的清洁能源，以电能驱动，可将低
品位能源转换为高品位能源，具有高效节能、绿色
环保、安全可靠等优点。[2] 北京农村“煤改电”的
工作中，空气源热泵作为一种清洁能源被大力推广。

如今“节能减排”已经成为全社会高度关注的
话题，农村地区的节能潜力很大。以农村每户为单
位来看农村住宅能耗的变化，没有明显的变化。目前，
北方农村地区普通农村住宅采暖系统大都仍采用燃
煤锅炉 + 室内暖气片或者电锅炉 + 室内暖气片的系
统形式，由一家一户的小型燃煤炉或电锅炉生产高
温热水，然后输送给室内暖气片，以满足室内温度
条件需求。目前在原有基础上进行供热系统的改造
是非常困难的。如果采用由电驱动的空气源热泵直
接取代燃煤锅炉，而且室内采暖系统不改造或只进
行尽可能少的改造，将是一个非常经济、极易推广
的北方地区燃煤锅炉供暖热源替代方案，将很好的
改善北京地区的空气问题。[3]

1   研究情况
1.1   研究对象参数

该测试农宅位于北京海淀郊区，其室外设计温
度为 -9℃，室内设计温度为 18℃，农宅的建筑平面

图如图 1 所示，此次的模拟对象以该农宅的客厅为
主，客厅的整体尺寸是 6m×4.5m×3m，北墙与室外
相连，西墙东墙与采暖房间相连。围护结构为普通
混凝土，墙面内粉刷，东西两侧为卧室，墙体厚度
约 370mm，外墙贴有约 50mm 的保温板，门窗皆采
用铝合金材料，建筑整体保温性能良好，并且在建
筑顶部装有玻璃顶棚，用空气源热泵作为热源。

图 1  农宅建筑平面图

1.2   空气源热泵的理论分析
空气源热泵热水器（机组）是运用逆卡诺循环

原理，通过热泵做功使热媒（冷媒）产生物理相变
（液态 – 气态 – 液态）利用往复循环相变过程中不
间断吸热与放热的特性，由吸热装置（蒸发器）吸
取低温热源空气中的热量，通过专用热水交换器（冷
凝器）向冷水中不断放热，使水逐渐升温，达到制
热水的目的。制热过程中的电热能量转换效率最高
可达 450% 以上。热泵只需要消耗一小部分的电能
满足空气压缩机和风机等设备做功，就可将处于低
温环境空气中的热量转移到高温环境下的热水。空
气源热泵热水器一般由压缩机、冷凝器、蒸发器、
节流装置、过滤器、储液罐、单向阀、电磁阀、冷
凝压力调节水阀、储水箱等几部分组成。[4]

北京地区空气源热泵供暖的分析
胡繁昌，胡文举，张    帅，杨    茜

（北京建筑大学，北京   100044）

［摘   要］随着环保意识的日益增强，农村冬季供暖问题逐渐成为了人们关注的对象。老式的燃煤锅炉不
仅取暖效果差，而且污染大。本文提出用空气源热泵加散热器的供暖模式来代替原有的锅炉供暖。通过理论分
析和实际测试两个方面来研究这一模式的实际操作性，测试对象为北京海淀某农宅，使用空气源热泵作为热源。
得出室外温度变化曲线、机组进出口水温变化曲线、机组 COP 变化曲线。经过分析，该模式实际上是可行的，
运行效果良好。

［关键词］供暖；空气源热泵；散热器；测试
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冬季供暖时，工质经过蒸发器，从室外空气中
吸收热量，工质蒸发后经过压缩机压缩，变成高温
高压气体，在冷凝器中向热水放出热量，经节流阀
节流后再次进行循环。制取的热水进入室内散热器
系统进行循环，不断向室内释放热量，从而对建筑
物取暖。其工作原理图见图 2。

图 2  空气源热泵供暖原理图

1.3   热源选择
该测试农宅中采用热源是的是清华同方人工环

境有限公司研发制造的分体式强热型空气源热泵机
组，型号为 HSYR-DG-15C(D)E，机组的名义制热
量为 14.2kW，机组内置１台循环水泵，额定流量为
2m3/h，额定扬程为 12m，水泵额定功率为 400W。
室内采暖的热媒仍然为热水，由于低温空气源热泵
能提供的热水不超过 50 ℃，属于低温热水。
1.4   散热器分析

由于低温空气源热泵提供的热水温度不超过
50℃，根据空气源热泵低温水的特性和用户热负荷
的需要，不改变散热器类型情况下应适当增加散热
器片数。散热器的散热量应当满足室内的热负荷需
求。[5]

Q =KF(tpj -tn)                                                    （1）

该式中，Q 为散热器散热量（W）；K 为散热
器传热系数（W/(m2·K)）；F 为散热面积（m2）；tpj

为散热器进口水的平均温度（℃）；tn 为室内温度
（℃）。

本次测试中，在六个房间、室外以及进出口水
处分别布置测点，并且安装了温度自记仪，每 10min
记录一次数据，自记仪精度为 ±0.3℃。为了研究测
试期内空气源热泵－散热器供暖系统供热性能及其
对室内环境的影响，分别采用热量表、电量测量仪
和温度传感器对系统的供热量、机组耗电量及室内
外温度进行测量。所选择热量表型号为 JYRL-25，

精度 2 级，每隔 1h 记录一次数据，可自动测量水流量、
供回水温度、瞬时热量及总热量。耗电量采用 W400
型智能电量测量仪测量，精度 ±0.4%，每隔 1h 记录
一次数据。[6]

2   测试结果及分析
2.1   室外温度变化

测试期间，该地的室外温度波动见图 3，从图 3 
中可以看出，测试时期为北京地区冬季最冷时段。
实测最高温度为 19.3℃，最低温度 -10.4℃，查询北
京市气象台提供的数据，测试期间最低温度为 -8℃，
最高温度为 12℃。并且通过比对可知二者的变化趋
势大致相同，但实测的温度普遍高于气象台提供的
数据，这可能与现场室外温度测试仪器的摆放位置
距离建筑物的远近、遮阳方式等因素有关。气象台
发布的室外温度由建于空旷场地的气象观测站测得，
使得二者之间数值不一致，故实验测试过程的数据
更高些。
2.2   机组进出口水温变化

室外温度与机组进出口水温测试结果见图 4。
从图 4 的供回水温度变化曲线图可以看出，随室外
温度的变化，供回水温度的变化很小。通过对比清
华同方人工环境有限公司在北京密云司马台新村冬
季采暖项目，供回水温度变化很小的原因是系统采
用了控制回水温度范围的控制策略，回水的温度范
围可根据住户的舒适度要求自行设定上下限，因此，
该系统通过间歇运行可以保持回水温度随室外温度
变化的波动性较小。
2.3   机组 COP 变化

室外温度与机组 COP 值测试结果见图 5。根据
图 5 可以看出，整个测试期间供回水温差基本都维
持在 1~2℃ 之间，存在着“小温差”运行的问题，
这样的运行不节能，会造成实际水流量比需要的水
量大，使水系统的电耗大大增加。出现这样的原因
一般是水泵选型不当造成的。图 5 中出现两次明显
的供水温度变化，是由于对机组回水水温进行调控
所产生的。
3   结论

本文结合北京市农宅采暖现状，提出空气源
热泵代替燃煤锅炉并增加末端散热器片数的供暖方
式，建立某农宅的建筑模型，通过理论分析和实际
测试两个方面来研究这一方案的可行性，经过分
析，该方案理论上是可行的，并且实际运行效果良
好，满足农村住宅的室内温度环境的需要。改造后
的空气源热泵－散热器供暖系统基本上能满足室内
热舒适环境的要求，房间温度大部分时间保持在
16~18℃；与传统散热器供暖系统相比，空气源热泵－
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散热器系统供回水温度低，散热器和水换热温差小，
供回水温差小，需要较大的室内换热面积，循环水
泵耗功较多；在测试期内，虽然采用水泵不间断运
行控制策略降低了供暖系统的 COP，但是经调试优
化后，系统的 COP 维持在 2.5 以上且随着室外温度
的升高而升高，比原电供暖系统具有很大的节能优
势。
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图 4  测试时间的室外温度与机组进出口水温的对比统计图

图 3   测试时间的北京地区室外温度统计图

图 5   测试时间的室外温度与机组运行 COP 统计图
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测试期间室外温度变化

0   引言
空气源热泵作为一种以空气为低温热源，通过

少量高位电能驱动，将空气中的低位热能提升成高
位热能加以利用的装置。具有高效节能，环保无污
染等特点。此外，空气源热泵热水器作为空气源热
泵的一种新兴产品，被认为是减少 CO2 排放和降低
对化石燃料依赖程度最具有发展潜力的环保产品。
随着室外气温的不断下降，室内采暖热负荷会不断
增加，同时传统空气源热泵将会产生结霜等问题 [1]。
而空气源热泵结霜对热泵运行有两个主要影响：

（1）大量霜积聚将使蒸发器传热性能减弱；
（2）结霜阻碍了室外盘管间的气体流动，风机

能量损耗增加。
因此，随着室外换热器壁而霜层的增多，室外

换热器蒸发温度下降、机组制热量减少、风机性能
衰减、输入电流增大、供热性能系数降低，严重时
压缩机会停比运行，以致机组不能正常工作。因此，
周期性除霜成为空气源热泵正常运行所必须采取的
手段。

本文主要介绍以上提及的针对寒冷地区空气源
热泵的解决方案，并做出分析比较，这对于更好地
促进空气源热泵技术的发展具有积极的意义。

1   空气源热泵的主要分类
1.1   空气一空气型空气源热泵

空气 – 空气型空气源热泵原理图见图 1。它是
在单冷型的空调器基础上发展的，一般来说，其作
为夏季空调器的功能较好，热泵功能是辅助型的。
通常是用用四通阀转换夏季空调工况和冬季供热工
况，四通阀也可兼用于冬季除霜工况 [2]。
1.2   空气一水型空气源热泵

空气 – 水型空气源热泵原理图见图 2。与空气 -
空气型热泵相同，空气一水型热泵一般也是用四通
阀转换夏季空调工况和冬季供热工况，四通阀也可
兼用于除霜工况。它们的主要区别是室内换热器，
不是风冷式而是循环水式。
2   低温空气源热泵的现状与发展

空气源热泵应用于寒冷地区冬季制热时，系统
制热量随着室外温度的降低而迅速下降。同时，随
着吸气压力的降低，压缩机压力比迅速升高，导致
排气温度急剧上升。解决空气源热泵的低温适应性，
主要应从以下几方面着手研究：增加低温工况下系
统工质循环量、控制机组排气温度、优化机组压缩
机内部的工作过程、选用适用于大工况范围的制冷
剂 [3]。针对空气源热泵在低温环境出现的弊端，众
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多学者对其进行了大量的研究，使得机组的稳定性、
制热性能和 COP 等都有了很大的提高。主要包括以
下几个方面 [4-8]:
2.1   补气增焓热泵系统

补气增烩技术能够较好地改善低温环境下压缩
制冷循环的效率，降低压缩机排气温度，提高制冷
设备的效率以达到节省能源的目的。采用喷液冷却
的压缩机、引入辅助换热器和性能优良混合工质对
单级压缩空气源热泵系统的低温适应性有了一定的
提高，但仍然无法从根本上解决压缩比大和排气温
度高的问题，系统的可靠性也没有得到本质提高，
对于补气增烩技术有待于进一步的研究。
2.2   双级压缩热泵循环系统

双级压缩式热泵循环系统通过中间压力补气方
式来提高系统低温下的性能，同时可以有效的降低
排气温度过高，压比过大等带来的一系列可靠性问
题。但对于双级压缩而言，仍存在许多急需解决的
问题 : 如注油量，油平衡及油迁移，系统的控制策略，
变频压缩低高压级的合理的输气量比，最佳中间压
力的变化等问题。
2.3   复叠式空气源热泵系统

复叠式循环是将一种中、高温制冷剂与一种低
温制冷剂相结合，以满足系统在温跨较大时，能效
比低、单台压缩机的压缩比大等要求，其最大的优
点是两种工质均在最佳的温度范围内工作。目前，
对于复叠式循环的研究，主要停留在利用热力学理
论循环方法，以制冷效率为目标，选取最佳中间冷
凝温度和其他相关设计参数，对于制热方面的研究
仍处于实验阶段，尚缺乏基础理论性以及指导方向
性的研究。
2.4   空气源热泵的除霜技术

除霜可以有很多方法实现：停机除霜，电加热
除霜、热气旁通除霜、逆循环除霜等。其中，逆循
环除霜是目前最常用的除霜方式。逆循环除霜是通
过使用四通换向阀，使制冷剂流向改变，将制热过
程转换为制冷过程。在除霜期间，压缩机排出的过
热状态制冷

剂蒸汽被送进室外盘管进行融霜。当融霜完成
后，热泵运行再次逆转，重新开始供热。这种方法
无需附加任何设备，只需在需要除霜时调节四通换
向阀即可。

逆循环除霜是一个复杂的过程，只持续几分钟
的瞬态循环可能会导致制冷剂温度、金属盘管温度、
空气温度和其他因素的变化。

逆循环融霜过程的能量主要来自于储存在室内
金属盘管的能量和对压缩机输入的功，但对于快速

除霜是不足的。在此情况下，除霜能量供给不足，
除霜时间延长，并由此带来一系列的运行问题。另
一方而，除霜过程中，对室内无热量供给，导致室
内温度降低，影响室内人员的热舒适。

尽管除霜过程本身可能会引出很多问题，如：
（1） 需 要 额 外 热 量 来 融 霜 而 降 低 了 热 泵 的

COP；
（2）除霜过程中热泵机组会中断供热，降低了

室内舒适度；
（3）由于额外辅助加热元件而增加了设备投资，

降低了设备可靠性等。但除霜可使热泵机组重新回
到额定工况运行，其利大于弊。因此，国内外许多
专家学者对此进行了深入研究。纵观国内外研究现
状，人们对空气源热泵的除霜有了很大的改进，但
是在实际运行中常规除霜性能仍难以令人满意，除
霜过程的稳定性与可靠性也远没有解决。究其原因，
所做研究在特定实验条件下，其应用是否具有广泛
性还需要进一步研究。此外，融霜机理十分复杂，
从传热传质的机理上揭示蒸发器的除霜过程有待于
进一步的深化和完善。因此，如何从根本上解决除
霜问题，成为今后研究的重点方向。
2.5   空气源热泵中新型工质的替代

由于 R22 具有对臭氧层的破坏作用及温室效
应，使全世界空调和热泵行业面临严峻的考验，研
究开发、寻找新型环保制冷剂替代传统的高 ODP、
高 GWP 值的制冷剂是一项急需研究的课题。目前对
空气源热泵研究的新型制冷工质主要有 CO2，R32，
8407C 和 R410A，8290 等。绿色环保天然工质二氧
化碳以其优良的热物性成为热泵系统中合成工质最
有潜力的替代物之一，在热水器应用方面尤为突出。

吴 华 根 等 [4,5] 认 为， 与 使 用 R22 相 比， 使 用
R134a 会 导 致 样 机 制 热 量、COP 和 功 耗 降 低。 且
R134a 属于中压制冷剂，8404 在膨胀过程中要损失
更多的蒸发比烩以冷却通过膨胀阀的液体，使制热
量受到更大的影响，两者均非 R22 的理想替代工质。
而 8407 C 与 R22 的工作范围和制热量基本相当，是
R22 比较理想的替代工质。但是，作为非共沸制冷剂，
8407 C 在传热表面上的传质阻力会增加，从而可能
造成蒸发、冷凝过程的换热效率降低。

以上研究推动了空气源热泵系统在寒冷地区的
应用，纵观国内外学者的研究，采用补气增烩技术、
双级压缩系统或复叠式制冷系统是解决空气源热泵
低温适应性的有效途径，不过尚处于理论和实验研
究阶段。同时由于系统过于复杂及成本因素，目前
尚未有真正意义上的补气增烩热泵、双级压缩式或
复叠式泵产品。因此，如何进一步提高空气源热泵
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的低温适应，利于产品的推广应用是亟待解决问题。
2.6   相变材料与热泵技术的结合

蓄热技术是提高能源利用效率和保护环境的重
要技术，可用于解决热能供给与需求失配的矛盾。
华南理工大学、哈尔滨工业大学，等在蓄热型热泵
做了大量的研究工作，蓄热型热泵经常处于满负荷
运行，有利于系统高效能运行，因此，将相变储能
技术与热泵技术相结合，充分发挥各自的优势，可
以有效地提高设备在低温环境下的性能系数。
3   空气源热泵空调系统的节能措施
3.1   选用高效率低能耗的压缩机

由空气源热泵空调系统的分析可以看出 : 压缩
机的损失占机组能耗的 20.5%，这是区为压缩机进
行的是不可逆绝热压缩过程，由于不可逆引起了损
失，从而导致转化为。由此在该系统中压缩机节能
尤为重要。这就要求在设计空气源热泵空调系统时
应选择热效率高的压缩机，如螺杆式压缩机或涡旋
式压缩机等。升压比较大时还应采用双级压缩，减
少损。双级压缩过程分两个阶段进行，来自蒸发器
的气态工质先在低级压缩机中压缩，当被压缩到中
间冷却器的中间压力时，便进入中间冷却器冷却，
然后再进入高级压缩机压缩到冷凝压力，双级压缩
由于采取了中间冷却，高压级的排气温度不致过高，
进而减小了压缩机的损失 [9]。
3.2   选用换热效率高的冷凝器

冷凝器的损失接近总能耗的 30%，这主要是由
于制冷剂与空气之间的温差较大造成的，所以应当
减小传热温差。从传热过程可知，对于一定的热负
荷而言，要减小传热温差，必须增大传热面积和传
热系数，而传热面积的增大受到冷凝器体积和质量
的限制，所以只能增大传热系数。增大传热系数可
采取如下措施：

（1）提高管内水流速；
（2）采用高翅化系数的螺纹管；
（3）减小水垢和油垢热阻，或者采用新型的板

式热交换器，以提高其传热系数和传热效率，使其
体积和质量大大减小。
3.3   对节流阀前液体采取过冷措施

由于对节流阀前液体采取过冷措施，所以节流
阀损失所占比例不到 10%。节流阀中制冷剂进行的
是不可逆绝热节流过程，采取过冷措施后，既可以
减少节流损失，又可提高热效率。
3.4   减小蒸发器换热损失

蒸发器的损失相对来讲较小 (10.32%)，主要是
载冷剂的冷量得以利用。蒸发器的损失也是制冷机
剂与冷冻水之间的温差传热引起的。减小这部分损

失也是尽量减小制冷机剂与冷冻水之间的传热温差，
提高其传热系数，或者采取新型板式换热器。
3.5   其他方面的措施

除了上述的措施外，热泵机组所处环境的通风
情况也是热泵机组能否高效运行，甚至是能否正常
运行的重要的条件。通风良好的标准是：进入热泵
的空气为环境空气，而热泵排出的气流又能及时排
走、排远，热泵机组排气与吸气不短路。为实现这
一目标应努力确保热泵与女儿墙的距离，或女儿墙
上开足够面积的进风口；其次热泵与热泵间也应有
一定的距离，一般在 3m 以上。为了美观及布置方便，
热泵机组大多对齐并列布置，为改善通风，热泵机
组可错列。
4   结论

空气源热泵作为一种高效节能、绿色环保装置，
受到越来越多的关注，但在实际推广使用的过程中，
低温环境下影响了系统可靠性和制热性能，制约了
空气源热泵的推广应用 [10]。通过从补气增焓技术、
双级压缩系统、复叠式热泵系统、空气源热泵除霜
技术、新型工质替代方面对国内外学的研究进行了
总结，分析了低温环境下系统所存在的弊端，并对
其系统的优缺点做了简要剖析。指出上述系统对空
气源热泵系统的低温适应性有一定的改善，但也存
在一些不足之处。本文总结了空气源热泵除霜过程
是实验与理论研究进展，着重介绍了延缓除霜手段
和改进空气源热泵除霜过程方法的研究现状 [11]。从
目前的研究进展可以得到以下几点结论：

（1）对于除霜的研究很多，空气源热泵除霜系
统运行特性研究与模拟方而已取得了很大成就。但
融霜过程中，室外换热器传热传质过程非常复杂，
现有的系统动态模型较为简化，还很不完善。因此，
建立全而完整的室外换热器的系统动态模型是今后
研究的一个方向。

（2）融霜过程中能量分配的研究。目前已有一
些关于能量分配的研究，但多是在特定实验条件下
得到的，没有广泛适用性。将来可以在融霜能量分
配上进行更多的实验和理论研究，提高除霜过程中
的除霜效率。

（3）延缓结霜。现有文献从室外环境、机组本
身特性来研究防比和延缓结霜的可能性。但由于受
到应用条件、效率、技术和经济等方而的制约，有
待于进一步的研究。

（4）改进空气源热泵除霜方式。尽管研究人员
提出了多种改善空气源热泵系统除霜方式，但多数
系统结构复杂，控制难度大，因此，需要继续探寻
满足经济性、有效性、实用性的除霜方式。同时，
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这些方法也为改善除霜方式提供了一些新思路。此
外，通过从新型工质替代问题，相变材料与热泵系
统的结合，新型热泵系统的开发对今后的发展提出
来展望。指出寻找高效、环保低温制冷剂尤为迫切，
相变材料与热泵系统的结合有助于解决热能供给与
需求失配的矛盾，提高空气源热泵的低温适应性。
进行了能量分析支出了压缩机和冷凝器损失最大。
因此，应该选用高效率的压缩机，应采用强化传热
措施，提高传热系数，减小传热温差来减小冷凝器
损失。同时还应注意改善热泵机组的周围环境。相
信随着对低温空气源热泵可靠性的深入研究，必将
提高其运行性能，减轻城市环境污染，为创造性地
实现我国“节能减排”目标，以及建设科研创新型
国家探索道路。
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0   引言
目前，能源问题、环境问题是国际上面临的两

大问题。要解决这两大问题除使能源有效利用外，
还应开发新型能源。因此许多国家正在积极开发清
洁能源和可重新使用能源，如太阳能、地热能、核
能、风能等等，作为世界上人口最多的发展中国家，
我国能源的开发利用面临着经济发展和环境保护的
巨大压力，能源已经成为我国可持续发展的关键。

地 源 热 泵（Groundsourceheatpump） 也 称 为 地
热热泵（Geothermalheatpump），它是以地源能（土壤、
地下水、地表水、低温地热水和污水）作为热泵夏
季制冷的冷却源、冬季供暖供热的低温热源，同时
是实现供暖、制冷和生活用水的一种系统。它用来
替代传统的用制冷机和锅炉进行空调、供暖和供热
的模式，是改善城市大气环境和节约能源的一种有
效途径，也是国内地热能利用的一个新发展方向 [1]。
近年来，地源热泵技术已经成为国内建筑节能及暖
通空调界的热门研究课题，并规模化应用于工程实
践，逐渐向市场化、产业化发展。

地源热泵技术在中国应用时间不长，但推广应
用速度非常快，几乎以每年 20% 以上的速度增长，
尤其在上海世博场馆中大面积推广，取得了很好的
节能效果。随着该技术的推广应用和深入研究，我
国已掌握了地源热泵的全套技术，并在浅层地热能
勘查评价规范、钻孔热反应测试技术、高效地下热
交换井以及太阳能与地源热泵技术的联合应用等方
面都取得了一些新进展，这些成果的取得将为实现
我国 2050 年的节能减排目标提供技术保障。
1   中国地源热泵技术应用

目前，我国每年使用地源热泵系统的项目已超
过 2000 个，建筑面积近 8000 万 m2。其中，北京市
的地源热泵项目已达 700 多个，建筑面积达 1800 万
m2；河北省达到 920 万 m2；辽宁省沈阳市达到 3400
万 m2[2]。另外，山东、天津、甘肃、江苏、内蒙古、
吉林、江西等省 ( 市、区 ) 采用地源热泵为城市建筑
供暖和制冷的面积迅速增加。资料显示，2005 年我

国地源热泵应用面积为 3000 万 m2，2007 年应用面
积达到 7000 万 m2，而地源热泵系统在城市示范工
程中的单体规模已达 80 万 m2。2008 年，我国热泵
行业的年销售额超过 50 亿元，并连续多年实现 20%
以上的持续增长，仅 2008 年我国使用该技术，实现
二氧化碳减排 1987 万吨 [3]。预计到 2020 年全国利
用地源热泵供暖和制冷面积将达到 2 亿 m2，到 2030
年预计为 4 亿 m2，到 2050 年将达到 10 亿 m2。

2010 年上海世博场馆和 2008 年的北京奥运会场
馆为我国地源热泵技术应用最成功的典型。2010 年
上海世博会主题是“城市，让生活更美好”，为体现
世博会节能环保的理念，在世博能源规划中，夏季供
冷系统优化集成了江水源热泵、水 ( 冰 ) 蓄冷技术和
地源热泵技术，冬季供热则集成了江水源热泵和天然
气锅炉的技术组合。世博场馆采用热泵技术的总建
筑面积达 86.8 万 m2，其中，世博轴采用了江水源热
泵与地源热泵技术，建筑面积为 24.8 万 m2；世博中
心采用了江水源热泵与冰 / 水蓄冷技术，建筑面积为
14 万 m2；世博演艺中心采用了江水源热泵与冰蓄冷
技术，建筑面积为 8 万 m2；浦西新能源中心采用了
江水源热泵技术，建筑面积为 40 万 m2。“世博轴”
位于黄浦江边，地下地上各 2 层，占地面积 13.6 万
m2，总建筑面积 24.8 万 m2，是世博园区最大的单体
项目和世博园区的标志性建筑之一，也是世博会的入
园主通道与核心区域。该建筑的空调系统由同济大学
和南京丰盛新能源科技股份有限公司作为技术支持和
承建单位，采用了江水源热泵结合土壤源热泵的复合
系统，实现空调冷热源 100% 采用可再生能源。该空
调系统中江水源热泵承担 2/3 负荷，土壤源热泵承担
1/3 负荷。江水源热泵系统采用 3 台 1000 冷吨的单冷
离心机组，土壤源热泵系统采用了 5 台 350 冷吨螺杆
机组，总装机容量 4750 冷吨。经过测算，每年可节
约运行费用约 530 万元，节能率约 40%，可节电约
660 万 kW·h，相当于节约煤炭 2640t，节水 26400t，
减少 5440t 二氧化碳的排放量。土壤源热泵根据项目
所在地的岩土热物性实验结果，因地制宜的利用了

地源热泵的应用及市场展望
李    赞，李德英，聂金哲

（北京建筑大学，北京   100044 ）

［摘   要］我国传统能源面临的紧缺危机越来越凸显，热泵作为一种通过消耗少量高品位能源，把低品位
热量上升为高品位热量的特殊装置而受到了人们的青睐。本文首先介绍我国地缘热泵的发展背景，并全面阐述
了地源热泵系统分类、系统技术等，从而阐述了地源热泵技术在中国发展趋势。
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6000 根建筑桩基布置土壤换热器形成能源桩，这一
技术创新性的将建筑桩基与空调系统结合起来，节省
了投资和土地，达到了运行高效节能 [4]。
2   土壤热交换器地源热泵

土壤热交换器地源热泵是利用地下岩土中热量
闭路循环的地源热泵系统。通常称之为“闭路地源
热泵”，以区别于地下水热泵系统，或直接称为“地
源热泵”。它通过循环液（水或以水为主要成分的
防冻液）在封闭地下埋管中的流动，实现系统与大
地之间的传热。地下耦合热泵系统在结构上的特点
是有一个由地下埋管组成的地热换热器。地热换热
器的设置形式主要有水平埋管和垂直埋管两种。现
场可用的地表面积是选择地热换热器形式的决定性
因素。竖直埋管的地热换热器可以比水平埋管节省
很多土地面积，因此更适合中国地少人多的国情。
管沟或竖井中的热交换器成并联连接，再通过集管
进入建筑中与建筑物内的水环路相连接。在液体温
度较低时，系统中需加入防冻液，北方地区应用时
应特别注意 [5]。
3   地下水地源热泵

地下水源热泵的热源是从水井或废弃的矿井中
抽取的地下水。经过换热的地下水可以排入地表水
系统，但对于较大的应用项目通常要求通过回灌井
把地下水回灌到原来的地下水层。水质良好的地下
水可直接进入热泵换热，之后将井水回灌地下，这
样的系统称为开式系统。由于可能导致管路阻塞，
更重要的是可能导致腐蚀发生，通常不建议在地源
热泵系统中直接应用地下水。开式系统在适当的地
下水条件和建筑物参数下是一个有吸引力的选择方
式，但必须谨慎的使用。

实际工程中更多采用闭式环路的热泵循环水系
统，即采用板式换热器把地下水和通过热泵的循环
水分隔开，以防止地下水中的泥沙和腐蚀性杂质对
热泵的影响。通常系统包括带潜水泵的取水井和回
灌井。板式热交换器采取小温差换热的方式运行，
根据温度和地下水深度的不同，可以在很大程度上
抵消开式系统在性能上的优势。由于地下水温常年
基本恒定，夏季比室外空气温度低，冬季比室外空
气温度高，且具有较大的热容量，因此地下水热泵
系统的效率比空气源热泵高，COP 值一般在 3~4.5，
并且不存在结霜等问题。最近几年地下水源热泵系
统在我国得到了迅速发展。
4   地表水地源热泵

地表水地源热泵系统由潜在水面以下、多重并
联的塑料管组成的热交换器，取代了土壤热交换器，
与土壤热交换地源热泵一样，它们被连接到建筑物

中，并且在北方地区需要进行防冻处理。
地表水热泵系统的一个热源是池塘、湖泊或河

溪中的地表水。在靠近江河湖海等大量自然水体的
地方，利用这些自然水体作为热泵的低温热源是值
得考虑的一种空调热泵型式。热泵与地表水的换热
可采用开式循环或闭路循环的形式。开式循环是用
水泵抽取地表水在换热器中与热泵的循环液换热后
再排入水体。但水质较差时在换热器中会产生污垢，
影响传热，甚至影响系统的正常运行。更常用的地
表水热泵系统采用闭路循环，即把多组塑料盘管沉
入水体中，热泵的循环液通过盘管与水体换热，可
以避免水质不良引起的污垢和腐蚀问题。在实际工
程中，有大量的应用特性可以帮助我们决定以上系
统中的哪一种形式最适宜选择。其中包括可用地下
水含量、可用地表水面积、现场土地面积、潜在热
回收能力、建筑物高度和规模、机房面积和当地规
划要求等。
5   结语

随着国家对可再生能源应用以及建筑节能的不
断重视，地源热泵这项技术必将引起政府更高层次
的重视，地源热泵的使用将保持快速增长趋势，总
量持续增长，技术含量不断提高，热源类型不断增加，
产业规模持续扩大，市场价格逐渐降低，为节能减
排的贡献率不断增加。

目前，世界各国都比以往更加关注能源、环境
与可持续发展问题，而以燃煤为主的能源结构已经
造成了极为严重的大气污染。因此，要实现经济的
可持续发展，必须尽可能多的利用清洁的可再生能
源，必须加大节能力度，所以地源热泵系统是一个
很好的选择；一方面，经过多年的研究，地源热泵
系统在技术上已经趋于成熟，而且经过示范和时间，
确认了地源热泵系统具有节能环保、自然资源再利
用、舒适安全、性能稳定、清洁、使用灵活等很多优点。
为了改变能源结构形式，实现能源及环境可持续发
展，发展地源热泵系统势在必行。
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0   引言
供热系统中，由于管段压力的损失，通常会出

现末端用户热量不足，系统水力稳定性差等问题。
常用的大流量运行方式可以解决末端供热不足的问
题，但同时也造成了很大的热量和电能浪费。通过
加装喷射泵可以在一定程度上缓解这些能源浪费的
问题。
1   传统供热系统

总体来讲，传统供热系统采用的是质量流量调
节，即在调节温度的同时，对循环流量也进行了调节。
两者共同作用，保证热用户获得所需要的热量。传
统供热系统的运行方式会使供暖系统近端用户较热，
末端较冷。同时还会产生大量的过热损失。除此之外，
由于大流量运行，会造成循环泵消耗的电功率大幅
度增加，带来不小的电能消耗。

具体来讲，传统供热系统存在以下问题：
1.1   “大流量小温差”运行模式难以改变

一方面，热用户楼内系统因设计、施工、操作、
调试及经济等方面的原因，造成水力不平衡，目前
还无有效的技术手段予以解决，为了缓解热用户楼
内冷热不均的现象，降低供热系统的热耗，传统供
热系统不得不采用“大流量小温差”运行模式，实
际供回水温差一般为 10℃~15℃。另一方面，“大
流量小温差”运行模式，系统水力稳定性差、抗干
扰能力差，不利于楼间的水力平衡，且大大增加了
循环泵的电耗。如减少流量增大温差，则浪费的热
能将大于节省的电能；反之，浪费的电能将大于节
省的热能。故在现有技术条件下，对传统供热系统
而言，采用某种程度的“大流量小温差”运行模式
是其必然的、无奈的选择。
1.2   “静态水力平衡”难以实现

静态是指供热工况（如温差、温度、压力、流量等）
不变的状态。系统试运行（未供热）时，系统可能在“静
态”下运行。

传统的供热系统，因其运行模式为“大流量小
温差”，热用户“远”、“近”差别明显，系统水
力稳定性差，热用户相互耦合、相互干扰、相互影响。
即使在“静态”下，且测试精度为 100%，经过反复、
多次、细心的调试后，也只能勉强达到“大体”水
力平衡；而且供热单位或平衡阀厂家通常不可能对
整个系统进行反复、多次、细心的调试。正是由于
其水力稳定性差、调试难度大，所以传统供热系统“静
态水力平衡”难以实现。
1.3   “动态水力平衡”难以实现

动态是指供热工况（如温差、温度、压力、流量等）
发生改变的状态。正常供热时，系统基本上都是在“动
态”下运行。

传统的水力平衡调节技术（阀门节流），因其
根植于“系统阻力不变”，然事实上，在“动态”
下，热用户楼内系统的阻力是变化的（主要是自然
循环动力变化引起的），楼间及户间的阻力比例关
系、系统供回水压线、循环泵工作点均会发生改变，
这种多层次、累计叠加的影响很大。故严寒期常常
出现近端过热而远端不热的现象，供热单位一般采
取初末寒期开小泵（少数泵或低频）、严寒期开大
泵（多数泵或高频）的措施来解决此问题，此措施
虽能解决远端不热的问题，但同时也加剧了近端的
过热度。传统水力平衡调节技术不能适应系统的“动
态”变化，抗干扰能力差，这是其先天不足造成的，
也是其本身无法逾越的技术屏障，故其只能对系统
进行“粗调节”，传统供热系统“动态水力平衡”
无法实现。
1.4   无法满足多样化热用户的不同需求

一方面，采暖方式已呈现多样化，如暖气片采
暖、地板采暖、空调暖风采暖等；另一方面，围护
结构也呈现多样化，有未节能建筑、一步节能建筑、
二步节能建筑、三步节能建筑等。在同一供热系统中，
多样化热用户同时存在，而目前传统的水力平衡调

关于供热系统加装喷射泵的节能效果研究
刘方舟

（北京建筑大学，北京   100044）

［摘   要］为满足末端用户的需要，传统的供热系统一般采用“大流量、小温差”的运行方式。然而，这
也会造成一定的水力不平衡损失。现计划喷射泵供热系统，将喷射泵安装在各支管入楼处，利用喷射泵静压与
动压的转化功能，将楼内部分供热回水引入至其供水管中进行混水，这样可以降低输入流量，同时提高供回水
温差，减少不必要的过热损失，起到节能的作用。 

［关键词］喷射泵；节热；节电
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节技术，因其无法提供不同的供水温度，故根本不能、
也无法满足多样化热用户的不同需求，故无法实现
按需供热。
1.5   无效电耗不可避免

传统供热系统采用“大流量小温差” 运行模式，
在某种程度上能自动缓解供热系统冷热不均的现象，
降低供热系统的热耗。同时，也大大增加了循环泵
的电耗，因为在系统阻力不变、电机功率因数不变
的前提下，循环泵的电耗与其流量的三次方成正比。

传统的水力平衡调节技术，阀门本身全开时就
有一定的阻力（如散热器温控阀阻力系数 ξ 达 18.0
左右，DN15 闸阀阻力系数 ξ 为 1.5），且调节时，
均不同程度地关小阀门，形成大阻力元件，造成现
有管道资源的巨大浪费，增加了循环泵的无效电耗。
2   加装喷射泵的新系统

新系统在各个热用户入楼处加装一个喷射泵，
喷射泵工作原理为：利用喷射泵静压与动压的转化
功能，将楼内部分供热回水引入至其供水管中进行
混水，达到热网干管“小流量，大温差”、楼内系
统 “ 大流量，小温差 ” 运行的状态。

这样，既减少混水换热站之前的热网压降，又
增大了热用户楼内系统压降，大大提高了供热系统
的水力稳定性，调试简单，抗干扰能力强（供热工
况变化时基本不受影响），同时能有效缓解热用户
楼内系统冷热不均的现象。该供热系统克服了传统
水力平衡调节技术的先天不足，突破了传统水力平
衡调节技术本身的技术屏障，解决了现有供热系统
存在的问题，大大降低了现有供热系统的能耗。
2.1   喷射泵系统节电原理

喷射泵供热系统，由于喷射泵本身要消耗一定
的扬程，使系统阻力系数 S 发生变化，当循环泵运
行流量是原运行流量的 1/2 时，循环泵运行扬程基
本不变，故喷射泵供热系统与传统供热系统循环泵
相比，节电率可以达到 50%。
2.2   喷射泵系统节热原理

喷射泵供热系统，水力稳定性非常高，热用户
已无“远”、“近”之分，故调试简单，基本上能
彻底解决楼间的水力不平衡问题，且能消除不必要
的过热损失，实现楼间节热；喷射泵供热系统，热

用户楼内采用“低温大流量小温差”运行模式，且
喷射泵本身具有自动调节功能和自动补偿功能，能
有效适应系统的“动态”变化，故可缓解楼内的水
力不平衡问题，实现楼内节热。
3   具体运行方案

在热用户供水干管上加装一个锁闭闸阀，喷射
泵跨接在锁闭闸阀两端，并在喷射管上加装 Y 型过
滤器；加装喷射泵的系统运行时，将与喷射泵相连
的三个球阀打开，将供水干管上的锁闭闸阀关闭；
原供热系统运行时，将与喷射泵相连的三个球阀关
闭，将供水干管上的锁闭闸阀打开。
4   喷射泵系统运行优势

（1）水力稳定性非常高，调试简单，可彻底根
除楼间不平衡问题；

（2）能有效地适应系统的“动态”变化，抗干
扰能力强，可缓解楼内垂直不平衡问题，且能兼容
散热器温控阀，实现按需供热；

（3）能提供不同的供水温度，可满足多样化热
用户的不同需求。最大限度地利用了现有的管道资
源，消除了无效电耗的消耗；

（4）可与循环泵变频技术有机结合，实现分阶
段改变流量的质调节运行模式；

（5）技改后，根除了系统的水力失调，减少了
大部分热量的无效浪费，平均了各楼宇的室温，从
而提高了用户的居住舒适度和满意度，大大降低了
供暖纠纷，提升了用户缴费的积极性；

（6）创造一定的社会价值，通过技改，减少了
石化能源的浪费，降低了污染物的排放量，减轻了
大气污染的程度，为社会做出一定的环境贡献。
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关于热泵技术在低能耗建筑中应用的探讨
冯    硕，李德英

（北京建筑大学，北京   100044）

［摘   要］随着人类社会的发展和人民生活水平的提高，环境污染和能源短缺的问题也愈发严重。具有实
现节能减排效果的热泵技术和低能耗建筑在这种大背景下备受关注。本文对低能耗建筑以及热泵技术进行简单
介绍，对空气源热泵、地源热泵和水源热泵对建筑节能的作用进行分析，并总结和分析了国内外专家学者的研
究现状，为完善热泵技术在低能耗建筑中的应用打下了坚实的基础，以期促进热泵技术的发展。

［关键词］热泵；低能耗建筑；节能减排

0   引言
我国目前是世界上经济发展最快的国家之一，

能源消耗和环境污染已成为制约国民经济发展的瓶
颈。在能源消耗的众多形式中，建筑能耗在我国能
源总消费量中所占比例逐年上升，已经从 20 世纪
70 年代末 10% 上升到现在的 27.6%，而采暖、空调、
通风的能源消耗又占其中的 60% 左右 [1]。如何降低
建筑能耗，实现节能减排，已成为建筑行业不可避
免要面对的问题。

低能耗建筑作为一种新型建筑，它可以通过最
优化的建筑节能设计，采用先进的节能材料和节能
技术使得建筑物的建筑能耗降到最低水平，再采用
可再生能源补充所需能量，以实现建筑物采暖，而
不用常规能源即“零能耗”的目标。显然，零能耗
是降低建筑能耗的理想状态。低能耗建筑设计的实
现是通过建筑物理的全系统优化设计来实现的，它
包括以下几个子系统：外墙子系统、屋面子系统、
外窗及遮阳子系统和低能耗采暖制冷及健康新风子
系统。在西方国家，低能耗建筑已经非常普遍，并
正在向零能耗住宅努力，发达国家各国政府都在致
力于这方面的工作。在欧洲，目前普遍使用的是高
舒适低能耗住宅，某些品质卓越的住宅，甚至不用
暖气和空调设施，就能让房间中保持 20℃~26℃ 的
舒适温度 [2]。

同时，热泵技术作为一种能有效降低常规能源
能耗，提高电能利用率的建筑节能新技术也备受关
注。热泵技术的本质与制冷机原理相同，其工作原
理是通过电能驱动压缩机，使工质循环反复发生物
理相变过程，分别在蒸发器中气化吸热、在冷凝器
中液化放热，使热量不断得到交换传递，并通过阀
门切换使机组实现制热或制冷功能 [3]。与其他常规
方式相比，热泵系统具有节能、环保、经济、运行
可靠的优势，其经济效益和社会效益显著，适用于
同时具有供热和制冷需求的用户，能有力地促进建

筑节能工作的开展，有效解决建筑物供热、采暖、
制冷空调等能耗问题。
1   空气源热泵
1.1   空气源热泵系统

空气源热泵，作为热泵技术的一种，有 “ 大自
然能量的搬运工 ” 的美誉，有着使用成本低、易操作、
采暖效果好、安全、干净等多重优势。以无处不在
的空气中的能量作为主要动力，通过少量电能驱动
压缩机运转，实现能量的转移，无需复杂的配置、
昂贵的取水、回灌或者土壤换热系统和专用机房，
能够逐步减少传统采暖给大气环境带来的大量污染
物排放，保证采暖功效的同时实现节能环保的目的。

空气源热泵是由电动机驱动的，利用蒸汽压缩
制冷循环工作原理，以环境空气为冷（热）源制取
冷（热）风或者冷（热）水的设备，主要零部件包
括用热侧换热设备、热源侧换热设备及压缩机等。
空气能 ( 源 ) 热泵利用空气中的热量作为低温热源，
经过传统空调器中的冷凝器或蒸发器进行热交换，
然后通过循环系统，提取或释放热能，利用机组循
环系统将能量转移到建筑物内，满足用户对生活热
水、地暖或空调等需求。 空气源热泵系统原理图如
图 1 所示。 

图 1   空气源热泵系统原理图
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1.2   空气源热泵系统的优点
（1）用途广泛、四季无忧
空气源热泵既能在冬季制热，又能在夏季制冷，

能满足冬夏两种季节需求，而其他采暖设备往往只
能冬季制热，夏季制冷时还需要加装空调设备。

（2）安全运行、保护环境
空气源热泵采用热泵加热的形式，水、电完全

分离，无需燃煤或天然气，因此可以实现一年四季
全天 24 小时安全运行，不会对环境造成污染。

（3）使用灵活、没有限制
相比太阳能、燃气、水地源热泵等形式，空气

源热泵不受夜晚、阴天、下雨及下雪等恶劣天气的
影响，也不受地质、燃气供应的限制。

（4）节能科技、省电省心
空气源热泵使用 1 份电能，同时从室外空气中

获取 2 份以上免费的空气源，能生产 3 份以上的热能，
高效环保，相比电采暖每月节省 75% 的电费，为用
户省下如此可观的电费，很快就能收回机器成本。
1.3   国内外专家学者的研究现状

颜浩 [4] 通过对空调、采暖、生活热水的需求性
分析，指出空气源热泵在运用了热回收、数码涡旋
等技术后，其节能、环保和经济性能有了显著的改善，
不仅可广泛用于长江流域，即使在我国寒冷地区也
具备了应用这种先进的节能技术和设备的可能性。
空气源热泵在建筑节能中完全是可以大有作为的。

建议适宜地区的各级政府积极宣传、推广、应用空
气源热泵，促进我国的节能减排目标早日实现。

苏海智、冯竹建 [5] 将义乌大酒店热泵暖通及热
水改造工程与其他几种常规能源的系统做了对比，
详细分析空气源热泵应用的节能效益和环保效益。
经分析研究得出：采用空气源热泵系统后，整个系
统运行费用最低，各种污染物排放量最少。热泵空
调系统应用对于推动既有建筑节能改造具有重要意
义，值得大范围推广。
2   地源热泵
2.1   地源热泵系统

地源热泵技术是一种利用地下浅层地热资源，
实现向建筑物提供采暖、制冷和生活热水的高效节
能环保型技术。其基本思路就是通过少量高品位能
源，将浅层热能转移为高位热能，在冬天供暖、夏
天制冷。

地源热泵系统主要由室外地源换热系统、热泵
机组和室内空调末端系统 3 部分组成 [6]。冬季通过
热泵把大地中的热量升高温度后对建筑供热，同时
使大地中的温度降低， 即蓄存了冷量，供夏季使用；
夏季通过热泵把建筑物中的热量传输给大地，对建
筑物降温，同时在大地中蓄存热量以供冬季使用。
这样在地源热泵系统中大地起到了蓄能器的作用，
进一步提高了系统全年的能源利用效率 [7]。

地源热泵系统原理图如图 2 所示。

图 2   地源热泵系统原理图
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2.2   地源热泵系统的优点
（1）属可再生能源利用技术
太阳能是取之不尽的可再生绿色能源，地表浅

层相当于一个巨大的太阳能集热器，它收集了 47%
的太阳能，比人类每年利用能量的 500 倍还多。地
源热泵在冬季就是利用这种储存于地表浅层的无限
的能源作为热源；在夏季则以地表浅层恒定的地能
温度作冷源，只需小功率的压缩机就可实现能量转
换的空调系统。

调研结果表明，使用地源热泵技术比风冷热泵
节能 40%，比电采暖节能 70%，比燃气炉效率提高
48%，所需制冷剂比一般空调减少 50% 是真正意义
上的高效节能 [8]。

（2）属经济可靠的节能技术
地表浅层地热资源的温度一年四季相对稳定， 

冬季比环境空气温度高， 夏季比环境空气温度低， 
是很好的热泵热源和空调冷源，这种温度特性使得
地源热泵比传统空调系统运行效率要高 40% ，同
时可以节省运行费用 40 % 左右 [7]。此外，地能温
度较恒定的特性，使得热泵机地源热泵系统一机多
用、系统紧凑，省去了锅炉房和冷却塔，节省建筑
空间，也有利于建筑物的美观。如上所述， 地源热
泵系统的另一个显著的特点是大大提高了一次能源
的利用率，地源热泵比传统空调系统运行效率要高
40%~60%。另外，地源温度有恒定的特性， 使得
热泵机组运行更可靠、稳定， 整个系统的维护费用
也较锅炉制冷机系统大大减少，保证了系统的高效
性和经济性。在建筑供热空调中采用热泵技术，可
以有效地提高一次能源利用率， 减少温室效应气体
CO2 和其他燃烧产生的污染物的排放，是一种可持
续发展的建筑节能新技。

（3）运行稳定可靠且使用寿命长
传统的空调系统不论是水冷还是风冷，换热环

境均为大气，由于它的换热器必须置于暴露的空气
中，故不可避免地受到环境条件变化的影响，降低
换热效率和使用寿命，并且影响了建筑物的外观；
而地源热泵以土壤作为热源的主要优点在于土壤温
度的相对稳定，基本不受外界环境的影响；埋管热
交换器不需要除霜，减少了结霜和除霜的能耗；热
泵系统设计简单，运动部件比常规系统少，且安装
在室内，自动控制程度高，可无人值守；系统安全
无燃烧设备，不存在爆炸、燃烧的隐患；由于系统
不暴露在风雨中，因而维护简便；地源热泵系统的
供冷、供热平稳，降低了停、开机的频率和空气过
热和过冷的峰值；把地源热泵换热器埋于地下，也
不会破坏建筑物的外观。

2.3   国内外专家学者的研究现状
涂锋华、赵军 [9] 等在提供同样供热量的情况下，

将研制成功的一种开环地源热泵系统与燃油锅炉系
统对比，由经济参数分析得出地源热泵与燃油锅炉
和燃气锅炉相比，在建筑节能和环保中的效果非常
明显，但是初投资比较高。怎样降低机组的初投资
以及怎样改进地源热泵机组的性能，将是建筑行业
需要努力的方向。

刁乃仁、方肇洪 [10] 对地源热泵的技术特征、适
用范围和经济性进行了详细的介绍，把热泵供热与
锅炉直接燃烧供热进行对比分析，得出在建筑供热
空调中采用热泵技术可以有效地提高一次能源利用
率，减少温室效应气体 CO2 和其他燃烧产生的污染
物的排放。

罗迎宾、梁路军 [11] 等通过对常州地区某办公
楼地源热泵项目的设计与运行分析，将地源热泵系
统与传统风冷热泵系统、冷水机组 + 燃气锅炉系统
2 种模式进行经济性比较，地源热泵系统初投资比
风冷热泵系统、冷水机组 + 燃气锅炉系统分别高出
20% 和 7.15%，但每年节约运行成本分别为 49.4%
和 34.5%；今后每年节约运行费用约 41 万元和 20
万元，减少折合标媒量约 180t 和 90t，相当于减少
CO2 的排放量约 472t 和 236t。因此，在建筑中使用
地源热泵系统，不仅具有极大的经济性价值，同时
还具有重大环保、减排的社会意义。
3   水源热泵
3.1   水源热泵系统

水源热泵机组是以水为热源的可进行制冷或者
制热循环的一种热泵型整体式水 – 空气式或水 – 水
式空调装置，制热时以水为热源而在制冷时以水为
排热源。其采用循环流动于共用管路中的水、从水井、
湖泊或河流中抽取的水或在地下盘管中循环流动的
水为冷（热）源，制取冷（热）风或冷（热）水的设备，
包括一个使用侧换热设备、压缩机、热源侧换热设备，
具有单制冷或制冷兼制热功能。

水源热泵技术的工作原理就是：通过输入少量
高品位能源，实现低温位热能向高温位转移。水体
分别作为冬季热泵供暖的热源和夏季空调的冷源，
即在夏季将建筑物中的热量“取”出来，释放到水
体中去，由于水源温度低，所以可以高效地带走热
量，以达到夏季给建筑物室内制冷的目的；而冬季，
则是通过水源热泵机组，从水源中 “ 提取 ” 热能，
送到建筑物中采暖 [12]。
3.2   水源热泵系统的优点

水源热泵与常规空调技术相比，有以下优点：
（1）高效节能
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水 源 热 泵 机 组 可 利 用 的 水 体 温 度 冬 季 为
12℃~22℃，水体温度比环境空气温度高，所以热泵
循环的蒸发温度提高，能效比也提高。夏季水体为
18℃~35℃，水体温度比环境空气温度低，所以制冷
的冷凝温度降低，使得冷却效果好于风冷式和冷却
塔式，机组效率提高［13］。

（2）运行稳定可靠
水体的温度一年四季相对稳定，其波动范围远

远小于空气变动，是很好的热泵热源和空调冷源，
水体温度较恒定的特性，使得热泵机组运行更可靠、
稳定，也保证了系统的高效性和经济性。不存在空
气源热泵冬季除霜等问题。

（3）环保效益显著
水源热泵机组供热时省去了燃煤、燃气、燃油

等锅炉房系统，无燃烧过程，避免了排烟、排污等
污染；供冷时省去了冷却水塔，避免了冷却塔的噪音、
霉菌污染及水耗。所以，水源热泵机组运行无任何
污染，无燃烧、无排烟，不产生废渣、废水、废气
和烟尘，不会产生城市热岛效应，对环境非常友好，
是理想的绿色环保产品。

（4）应用范围广
水源热泵系统可供暖、空调，还可供生活热水，

一机多用，一套系统可以替换原来的锅炉加空调的
两套装置或系统。特别是对于同时有供热和供冷要
求的建筑物，水源热泵有着明显的优点。不仅节省
了大量能源，而且用一套设备可以同时满足供热和
供冷的要求，减少了设备的初投资。其总投资额仅
为传统空调系统的 60%，并且安装容易，安装工作
量比传统空调系统少，安装工期短，更改安装也容易。
3.3   国内外专家学者的研究现状

白雪莲、刘宁毅［14］等以实际工程为例，研究
了地表水水源热泵空调系统设计中的具体问题。结
合工程具体情况，探讨了在应用水源热泵技术的同
时，将集中供冷供热技术、二次泵技术、变流量技
术等其他多项节能技术综合应用，不但能更有效地
发挥水源热泵技术的优点，并能大大提高空调系统
的能效。对常规空调系统形式与水源热泵空调系统
形式进行了技术经济比较，结果表明该工程水源热
泵技术与其他节能技术综合应用可减少全年运行能
耗约 46%。

郑峰［12］通过对水源热泵系统与燃气锅炉系统
进行经济比较，结果表明，水源热泵系统的设备投
资和运行费用均较低且运行良好。在实际使用过程
中，夏季蓄热水箱设定温度为 46℃，冬季和过渡季
节设定温度为 54℃，系统在制备生活热水的同时，
空调供冷或供热的运行情况良好。对于宾馆、学校、

办公楼等既需要空调又需要供应热水的场所，在具
备水源的条件下提倡使用水源热泵系统，该系统环
保、节能且无污染。
4   结语

建筑节能是解决我国今后能源紧缺问题的有效
途径之一，包括建筑本身的节能和供暖系统的节能。
建筑本身的节能要求我们必须发展低能耗建筑技术，
我国应该立足国情加以选择， 采用关键技术设备引
进， 加速我国的节能建筑产业的发展。热泵技术可
以有效地实现供暖系统的节能，在实际运用中要根
据各地的气候特点和环境条件考虑到容易取得、投
资少、无腐蚀、热容量大、热泵安装使用方便、运
行时工况稳定等条件因地制宜来选择热泵的热源并
确定热泵类型。将热泵技术应用到低能耗建筑中，
这在建筑节能领域，必将发挥越来越大的作用。

参考文献
[1] 贾洁 , 郑宝华 . 建筑节能的发展方向 —— 低能耗
建筑技术 [J]. 建筑节能 ,2006,(05):16–18.
[2] 刘静君 , 陈滨 , 王艳红 . 低能耗建筑的技术经济性
浅析 [J]. 能源技术 ,2006,(01):16–19.
[3] 范亚云 , 夏朝凤 , 兰青 , 李军凯 . 热泵技术与建筑
节能 [J]. 建设科技 ,2003,(12):40–41.
[4] 颜浩 . 空气源热泵在建筑节能中大有作为 [J]. 建
筑节能 ,2008,(11):54–60.
[5] 苏海智 , 冯竹建 . 空气源热泵工程节能案例分析
[J]. 电力需求侧管理 ,2015,(02):29–31.
[6] 王长贵 . 开发利用新能源和可再生能源的重大意
义 [J]. 太阳能 ,2000,(04):6–7.
[7] 胡柏 . 地源热泵系统与建筑节能 [A]. 中国环境科
学学会 .2008 中国环境科学学会学术年会优秀论文
集（上卷）[C]. 中国环境科学学会 ,2008:5.
[8] 仉安娜 , 唐远明 . 环保节能地源热泵技术应用研
究 [J]. 环境保护与循环经济 ,2008,(12):34–37.
[9] 涂锋华 , 赵军 , 朱强 , 马一太 , 郑宗和 , 宋佳钫 . 对
地源热泵在建筑节能和环保中的效果分析 [J]. 天津
电力技术 ,2001,(Z1):58–59+63.
[10] 刁乃仁 , 方肇洪 . 地源热泵 —— 建筑节能新技
术 [J]. 建筑热能通风空调 ,2004,(03):18–23.
[11] 罗迎宾 , 梁路军 , 季柳金 . 地源热泵在建筑节能
领域的应用 [J]. 建筑节能 ,2008,(09):56–58.
[12] 郑峰 . 水源热泵技术在节能建筑中的应用 [J]. 建
筑节能 ,2007,(06):10–12.
[13] 薛岷 . 水源热泵在建筑节能中的应用与分析 [J].
供热制冷 ,2014,(02):64–66.
[14] 白雪莲 , 刘宁毅 , 林真国 . 水源热泵综合节能技
术的工程应用分析 [J]. 制冷与空调 ,2012,(01):12–17.



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 2017 2017年全国热泵学术年会论文集

 2017年第2期 | 建筑环境与能源 | 81

0   引言
根据地热能换热形式的不同，地源热泵系统分

为地埋管地源热泵系统、地下水地源热泵系统和地
表水地源热泵系统。其中地下水地源热泵系统和地
表水地源热泵系统由于受到使用条件和环境保护的
限制很难推广，地埋管地源热泵系统则应用广泛。
地埋管换热器又分为水平式和竖直式，由于水平埋
管式占地而积大并且不能较好地利用地热能，因此
竖直埋管式得到了更为普遍的应用。国内近些年陆
续出现了一些竖直埋管式地源热泵项目，比如山东
建筑大学学术报告厅地源热泵系统采用 25 组并联的
竖直 U 形埋管组成室外换热器。虽然竖直埋管式地
源热泵系统应用的可行性己经在实际工程中得到证
明，但是缺乏对实际运行数据包括如何进行热平衡
以及系统节能性等各个方而的具体分析论证。本文
通过寒冷地区某办公楼地源热泵系统的测试，对地
源热泵系统运行的可行性和节能性进行分析，为竖
直埋管式地源热泵空调系统的设计提供理论依据。
1   工程实例
1.1   工程概况

寒冷地区（北京市）某办公楼项目占地 7469.37
m2，办公楼建筑而积 36350.07m2，其中地下 13716.73
m2，地上 22633.34m2。工程空调系统夏季冷负荷
为 1935.67kW，冬季热负荷为 1353.78kW。夏季制
冷供回水温度为 7℃ /12℃，冬季供热供回水温度为
45℃ /40℃。
1.2   系统设置

该工程中地源侧采用 100m 长竖直双 U 形地埋
管换热器 408 组。末端采用风机盘管加新风系统，
部分房间采用全空气系统。空调水系统为两管制定
流量系统。空调系统供回水压差为 0.32MPa，定压
值为 0.35MPa。

工程中设计冷热负荷相差较大，导致冬夏季循
环水流量相差也较大，故选用两套水泵系统，冬夏
季各用一套。水泵设置如表 1 所示。从中可以看出：

夏季空调侧流量为 391m³/h，电动机功率为 74kW；
地源侧流量为 468M³/h，电动机功率为 110kW。冬
季空调侧流量为 440m³/h，电动机功率为 110kW；
地源侧流量为 334.4m³/h，电动机功率为 74kW。

表 1   水泵设置

季节 单台流量 /(m3/h) 配置情况 电动机功率 /kW

空调侧 夏季 195.5 两用一备 37

冬季 220 两用一备 55

地源侧 夏季 234 两用一备 55

冬季 167.2 两用一备 37

2   浅层地热地质条件测试
地埋管地源热泵应用中非常重要的参数是土壤

温度，目前国内外许多专家、学者的研究成果表明：
地下 5m 以下的土壤温度全年基本不受外界气温影
响。

在工程建设前进行可行性和适宜性分析，确定
项目所在地的适宜埋管深度及该范围内的地层热物
性参数。钻了两个深度 100m 的地层勘探孔，采用
双 U 形埋管方式，埋管深度为 100m, 测试时间为
48h，地温测量工作具体参数见表 2。

表 2   地温测量

测量仪器 高精度温度传感器（Pt100）

布点原则 地下 20m 以内，1 个 /m；地下 20m 以下 1 个 /5m

测量点数 35

在完成现场成孔、下管、回填工作并静置 Za 后，
完成了测试孔内的地温测试工作，具体测量结果如
图 1 所示 ( 测试结束时刻为 2010-03-18T10:39，室外
温度为 2.7℃)。

从图 1 可以看出，受地而空气温度波动影响，
地表下浅层温度变化较大，深层温度不受地而空气
温度波动的影响，总体上随深度增加而升高。对图
1 中相对稳定的温度实测值 ( 深度 20~95m) 进行计
算可得，其地温梯度为 2.3℃/100m。

寒冷地区某办公楼地源热泵空调系统运行分析
王    欣，李德英

（北京建筑大学，北京   100044）

［摘   要］结合寒冷地区某办公楼地源热泵项目，介绍了浅层地热地质条件的测试结果。土壤热平衡分析
结果表明，如果地源热泵机组全年向岩土体排热量为 1. 425TJ，经过一个制冷季和一个供暖季后，岩土体温度
升高幅度为 0.30℃。运行数据分析结果表明，地源热泵冷凝器与蒸发器进出口温差在运行过程中通常小于设计
温差，造成水泵能耗偏高，建议采用定温差、水泵变频调节的控制方式。

［关键词］地源热泵 ; 空调系统 ; 热平衡 ; 定流量系统 ; 节能 ; 办公建筑
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地埋管地源热泵系统的埋管基本处于地下 2m
以下，根据上述测量的地温数据，选取 PE 管内 2m
以下的实测温度进行加权平均可得，该场地 2~100m
的原始地温可取值为 15.48℃。
3   土壤热平衡

地埋管地源热泵周期运行后土壤温度出现上升
或下降是土壤热量收支失衡的两种后果，都对系统
持续稳定运行不利。

土壤的热平衡是个复杂多变的过程，地埋管换
热器周围土壤温度的变化总是由内向外逐层传递，
任何一点的逐时温度主要由冬夏季两条周期性变化
的日平均温度波的相位和波幅叠加决定，同时受空
调间歇运行造成的多条逐时温度波变化影响，另外
还与分层地质差异、多变地下水含量与流速等诸多
微观因素有关。本文中的热平衡是指在无地下水流
动情况下的热平衡。

为了防比地源热泵热失衡问题的发生，进行了
地质热物性试验，经分析计算，该工程计算场区浅
层（100m 以内）地热静态储量为 4.75TJ/℃（岩土
体每变化 1℃ 释放或吸收的热量，数据由项目勘察
评估报告提供）。

根据工程场区所在地浅层地热地质条件，结合
地源热泵系统室外热源部分应用空间条件和系统年
排热、取热量，可按式（1）计算年度供冷、供暖季
后地层平均温度变化。

Δt =

ΔQ =Q 排 -Q 取 =t 冷 Q 冷 (1+             )-t 热 Q 热 (1-            )

式（1），（2）中 Δt 为地层平均温度变化（℃）；
ΔQ 年为系统年排热量与取热量之差，按运行时间累
计（kJ）；Qu 为温度变化 1℃ 地层能够释放的热量，
kJ/℃；Q 排为夏季向土壤排放的热量（kJ）；Q 取为
冬季取自土壤的热量（kJ）；t 冷为夏季运行时间（s）；
Q 冷为夏季设计总冷负荷（kW）；t 热为冬季运行时

间（s）；Q 热为冬季设计总热负荷（kW）；COP 冷

为设计工况下热泵机组的制冷性能系数；COP 热为设
计工况下热泵机组的供热性能系数。

地源热泵系统机组的制冷、制热性能系数分
别为 COP 冷 =5,COP 热 =4，地埋管地源热泵系统完
全承担建筑空调冬季负荷 1353.78kW 和夏季负荷
1935.67kW。若系统冬季运行时间按 120d 计，夏季
运行时间按 100d 计，且每天运行 10h，运行负荷系
数取 0.7，则运行一个供冷、供暖季后的累计热聚
集 ΔQ 年 =Q 排 -Q 取 ≈2.78×109kJ。拟建场区可利用而
积为 13671m2，浅层（100m 以内）地热静态储量为
4.75TJ，经过一个供冷、供暖季后，岩土体温度变
化 Δt ≈0.58℃。

地埋管区域岩土体温度升高将会影响地埋管地
源热泵系统的长期使用，多年以后，地源热泵系统
效率会显著降低。为了保证地源热泵系统的长期高
效运行，同时也考虑到地源热泵系统运行间隔期地
层温度恢复和大地热流作用，在不影响地源热泵系
统长期运行效率的前提下，经过一个供冷、供暖季后，
岩土体温度升高幅度不宜超过 0.30℃（数据由项目
勘察评估报告提供）。按照此种情况反推，在满足
空调冬季负荷（1353.78kW）时，岩土体冷热基本平
衡 J 隋况下，地源热泵系统可承担建筑空调夏季负
荷 1486.56kW，剩下的 449.11kW 冷负荷需要通过其
他方式承担。此时，选用的地源热泵机组全年向岩
土体排热量为 1.425TJ，经过一个供冷、供暖季后，
岩土体温度升高幅度为 0.30℃。

上述分析表明，在寒冷地区办公建筑采用地源
热泵系统时需进行热物性测试及冷热负荷与岩土温
升计算，以保证运行效果。
4   运行数据分析

该工程地源热泵空调系统于 2012 年 12 月正式
投入使用。运行时间为 08:00~18:00，运营人员每 2h
记录一次运行数据，每天有 5 组数据，包括：地源
侧流量、空调侧流量、冷凝器进水温度、蒸发器出

图 1   测试孔地温随深度变化曲线
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水温度、地源侧集分水器温度、空调侧集分水器温度、
地源侧循环泵电流以及空调侧循环泵电流等，分析
时取每天数据的算术平均值，数据截至 2014 年 7 月。
4.1   地源侧换热量与室外温度的关系

该地区冬季空调室外计算温度为 -9.9℃，笔者
收集了 2013 年 12 月室外气象参数，并对比了同期
室外最低温度与地源侧换热量的关系。

实际运行数据中有地源侧水流量以及地源侧供
回水温差，计算得到的地源侧换热量结果如图 2 所
示。从中可以看出，一般情况下地源侧换热量与室
外温度成反比，同时也与建筑使用情况有关，如 26
日与 19 日，前者室外温度较低，其地源侧换热量却
较小，原因在于前者的使用房间数减少使得热负荷
变小。

4.2   室外平均温度与地源侧进、出水温度的关系
2013 年 8 月的室外平均温度与同期地源侧进、

出水温度的对比结果如图 3 所示。从中可以看出，
一般情况下地源侧进、出水温度与室外平均气温同
步变化，且变化幅度小于室外平均气温的变化幅度，
另外也与建筑使用情况有关。

2013 年 8 月的平均室外温度为 27.26℃，而地
源侧平均水温为 22.68℃，因此夏季工况地源热泵系
统优于空气源热泵系统。

2013 年 12 月的室外平均温度与同期地源侧进、
出水温度的对比结果如图 4 所示。从中可以看出，
地源侧进、出水温度与室外平均气温同步变化，且
变化幅度小于室外平均气温的变化幅度。

2013 年 12 月平均室外温度为 0.56℃，而地源

图 3   2013 年 8 月室外平均温度与地源侧进、出水温度对比

图 2   2013 年 12 月室外温度与地源侧换热量的关系

图 4   2013 年 12 月室外平均温度与地源侧进、出水温度对比
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图 5   2013 年 12 月蒸发器与冷凝器进出水温差对比

图 6   2013 年 8 月蒸发器与冷凝器进出水温差对比

侧平均水温为 6.25℃，因此冬季工况时地源热泵系
统远远优于空气源热泵系统。
4.3   蒸发器进出水温差、冷凝器进出水温差与设计
温差的关系

图 5、6 分别显示了 2013 年 12 月和 8 月蒸发器
与冷凝器进出水温差的对比。从图 5,6 可以看出，
无论冬季还是夏季，蒸发器与冷凝器进出水温差都
同步变化，且 80% 以上时间实际温差都小于设计温
差。

2013 年 12 月蒸发器进出水平均温差为 1.64℃，
冷凝器进出水平均温差为 4.56℃，设计温差均为 5℃，
这样冷凝器水泵浪费了 8.8% 的电能，冷凝器水泵功
率为 110kW，按运行 1 个月 (31d，每天运行 10h，
电价 1 元 /(kW·h)) 进行计算，仅仅 12 月就浪费了
2728 元电费；蒸发器水泵浪费了 67% 的电能，蒸发
器水泵功率为 74kW，12 月浪费了 15370 元电费。

2013 年 8 月，冷凝器进出水平均温差为 3.5℃，
蒸发器进出水平均温差为 4.68℃，设计温差均为 5℃，
冷凝器水泵浪费了 30% 的电能，8 月浪费了 10230
元电费；蒸发器水泵浪费了 6.4% 的电能，8 月浪费
了 1468 元电费。由以上分析可以看出，在地源热泵
系统中定流量运行存在着较大的浪费，建议采取定
温差方式运行。
5   结论

（1）浅层岩土体温度受室外空气温度影响较大，
深层岩土体温度受室外空气温度影响较小，寒冷地
区冬季土壤温度维持在 15.48℃ 左右；

（2）寒冷地区办公建筑采用地源热泵系统时，
需进行冷热负荷平衡计算，必要时采取辅助冷热源
形式；

（3） 地源侧换热量随着室外温度的变化而变化，
且与建筑使用情况有关；

（4）寒冷地区地源热泵系统冬、夏季工况均优
于空气源热泵系统；

（5）地源热泵冷凝器与蒸发器进出水温差在运
行过程中通常小于设计温差，造成水泵能耗偏高。
建议采用定温差、水泵变频调节的控制方式。
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0   引言
热泵，是一种使热量从低位热源流向高位热源

的装置。通俗的来讲，热泵就是被用来将低温物体
的热能传递到高温物体中，然后高温物体来加热水
或采暖，使热量得到充分应用。由此可见，热泵运
行需要消耗一定量的高位能。不过，它所供给的热
量是远远大于消耗的能量的，二者的比值一般可以
到 2 到 5，甚至更高。所以说，热泵实质上是一种
热量提升装置。

除了节能，热泵还具有环保，冷暖联供等优势，
因而其应用十分广泛，对于人们生活所起到的作用
也越来越明显。基于上述内容，本文将围绕热泵的
优势和先进性以及他在建筑行业中发挥的巨大作用
等方面展开论述。
1   热泵的分类及各自特点
1.1   水源热泵

水源热泵是利用地球水所储藏的太阳能资源作

为冷、热源，并进行热转换的空调技术。顾名思义，
其工作原理就是在夏季将建筑物中的热量转移到水
源中；而在冬季，则从温度相对恒定的水源中提取
热量用于供暖。由此可见，水源热泵的制冷和制热
过程所利用的是清洁的可再生能源，充分做到了节
能，这是其一大优势。除此之外，在一年四季的变
化过程中，水体的温度波动范围要远远小于空气，
这也在一定程度上决定了其运行比较稳定。加之可
以做到一机多用，替代锅炉和空调两套装置，以及
自身运行过程不会造成任何污染（如图 1），水源
热泵近年来的应用范围越来越广，对老百姓生活发
挥的作用越来越大。
1.2   空气源热泵

空气源热泵是以电能驱动的，利用蒸汽压缩制
冷循环的工作原理，通过冷凝器，蒸发器，循环系
统等将空气中的热量转移到建筑物中，满足用户需
求。由于冬季北方大多仍采用传统方式供暖，所以

热泵技术发展及行业应用
韩京彤

（北京建筑大学，北京   100044）

［摘   要］将热泵技术按照冷热源的选择不同而进行分类，并对各自的运行原理加以分析，相互之间进行
比较，得到各个形式的热泵的优缺点。除此之外，通过与传统的供热和制冷方式进行各方面的比较，论述热泵
技术的先进性，并从该技术对于人类生活带来的改变的角度出发，论述其在建筑行业中的应用。最后分析了热
泵技术在工农业生产中的应用以及该技术对这些行业的发展乃至社会的进步所起到的作用。

［关键词］热泵技术；能量；太阳能供暖

图 1   （夏天 1,3,5,7 阀门关，2,4,6,8 阀门开；冬天 2,4,6,8 阀门关，1,3,5,7 阀门开）
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空气源热泵现在主要应用于夏季的制冷中。
空气源热泵的主要优势是系统的冷热源合一，

并且不需要专门的锅炉房和冷冻机房，既增加了建
筑的有效使用面积，同时也在一定程度上减少了烟
气的排放，也就减少了对环境的污染。当然，由于
一年四季的空气温度变化比较大，空气源热泵机组
的工作效率可能会随着冬季温度的降低而有所下降。
这也是空气源热泵目前存在的一大问题。
1.3   地源热泵

地源热泵是以大地为热源对建筑物进行供热制
冷的技术，冬季通过热泵将大地中的低位热能提升
对建筑物供暖，同时将冷量储存起来，以备夏季使用；
夏季则通过热泵将建筑物内的热量转移到地下对建
筑物进行降温，同时蓄存热量，以备冬季使用。

地源热泵通常采用土壤，地下水，或地表水作
为冷热源，冬季从土壤，地表水或者地下水中取热
对建筑物供暖，夏季放热起到制冷作用。除此之外，
地源热泵的运行安全可靠，费用低，环保作用也很
明显。不过其在冬夏两季向大地取热量和排热量的
不平衡性在一定程度上限制了它的发展。其流程图
如图 2。
1.4   复合型热泵

从上述的三种热泵形式可以看出，热源单一的
热泵都普遍存在着一定的局限性，而且对于低位能
量的利用也存在着缺失的情况。由此可以看出，如
果我们将几种热泵形式结合起来，就可以在一定程
度上增加能量的利用效率。在利用太阳能热源的基
础上，常用的复合型热泵有以下几种：太阳 – 空气
源热泵系统，太阳 – 水源热泵系统，空气 – 空气热
泵机组，空气 –水热泵机组，水 –空气热泵机组，水 –
水热泵机组，空气回热热泵，热电冷三联产复合热泵，
土壤 – 水源热泵系统等。[1]

1.5   其他热泵形式
喷射式热泵，吸收式热泵等热泵系统也是先进

热泵技术的体现。其中吸收式热泵是回收利用低位
热能的有效装置，具有节约能源、保护环境的双重
作用。其中以溴化锂吸收式热泵的应用最为广泛。
其机组外形图如图 3。
2   热泵技术带来的改变

随着科学技术的飞速发展，人类的生活水平也
在不断地提高。然而生活质量的提高，也伴随着对
能源的巨大消耗以及生态环境的不断恶化。而热泵
技术自身的力量虽然很小，还不能从根本上解决这
些问题，但对于环保和节能的贡献依然不可忽视。
2.1   对于环境的保护作用

传统供热方式需要通过化石燃料的燃烧产生热
量进行供暖。燃烧的过程中，也就不可避免地产生
二氧化碳，二氧化硫，以及一些粉尘等颗粒污染物。
其中，二氧化碳的大量产生更是直接导致了温室效
应的加剧，并在一定程度上加速了全球变暖的进程。

具体来讲，热力电厂排放的循环冷却水所携带
的热量对水环境热影响是很大的。因此，对其产生
的热能进行回收，既是电力行业节约能源，提高效
率的重要一环，也是保护水域环境，避免增温带来
危害的不可或缺的步骤。而热泵技术的运用恰恰是
热能回收利用的一个重要途径。以污水源热泵为例，
它是以城市污水作为提取和储存能量的冷热源，在
热泵机组内通过制冷剂的循环以及电能的消耗，向
城镇居民建筑进行供冷供热。这种技术可以在很大
程度上吸收和利用了工业废水和生活污水，并对其
加以利用，造福人类的生活。同时伴随着污水源热
泵技术的进步，二氧化碳和许多氮氧化物，硫化物
的排放都得到了抑制，可谓对于环境保护做出了巨
大的贡献。
2.2   热泵的节能作用

根据热力学第一定律以及热泵自身的运行特点，
可以发现，热泵是从外界吸收一部分有用的能量 E，
同时再从低温热源吸收能量 Qc（以汽化潜热或凝结
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图 2   地源热泵的运行流程图 图 3   溴化锂吸收式热泵机组外形图
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热的形式），然后将二者一起输送至高温热源。假
定高温热源获得的能量为 Qh，则有：

Qh=Qc+ E 

热泵的能量传递过程示意图详见图 4。
性能系数 COP 是指输出能量与输入的有用能量

之比，则有：

COP=Qh / E

一般的压缩式热泵，性能系数值都大于 1，其
数值范围普遍为 2 到 5，理论值甚至可以达到 8 以上。
也就是说，输入一份有用能，可以得到 2 到 5 倍甚
至更高的热能输出。由此可见，热泵的节能效果十
分明显。例如，电动热泵用于暖通空调，在向用户
供应相同热量情况下，与燃油锅炉比可以节省 40％
左右的燃烧，节能效果显著。[2]

2.3   从供暖和制冷效果上看热泵技术的先进性
正如论述开头提到的水源热泵及其示意图（如

图 1），目前的热泵冷热水机组往往可以通过四通
换向阀的切换，实现一机多用，既可用于制冷，也
可用于供热。当前世界环保和节能形势的严峻性，
也使得对于新型环保高效的热泵工质的研究进入了
一个重要阶段。环保高效的热泵工质蒸发潜热将非
常大，单位容积制冷量相当高，并且具有良好的输
运和传热特性。由此可见，热泵的供热和制冷效果
也会有一个明显的提升。[3]

3   热泵技术与太阳能的结合
在我国许多光照比较充足的地方，利用太阳能

进行供热的方法已经十分普遍。不过，太阳能资源
的利用也存在着一个很大的问题，那就是受天气和
气温等因素的影响，太阳能供热系统并不能保证全
天都稳定运行，并且无多建筑屋顶的空间并不充足。
而通过采用热泵热水机组作为太阳能热水器的辅助
热源，可以最大程度的解决这个问题。这是由于热
泵热水机组的节能效果显著，占地面积小。而且在
当今国家建设部和整个太阳能行业提倡太阳能与建
筑结合 , 不允许不规范安装的太阳热水器破坏城市
景观的情况下，热泵技术与太阳能利用相结合无疑
是最好的选择。这种结合既可以在充分利用太阳能
资源的基础上，达到节能和环保的效果，而且其对
于环境的适应力好，也具有很大的开发空间。[4]

4   热泵技术在工农业中的应用
随着热泵技术的不断发展，其在工业和农业发

展中也开始起到一定的作用。首先，热泵在运行过
程中能够有效地回收热湿空气中的低品位热能，并
除去热湿空气中的部分水蒸气，由此可见，热泵可
以在一定程度上起到干燥设备的作用，它的干燥效
果甚至可以在传统干燥方式的基础上有一定的提高。
现在很多木材厂便采用电驱动高效热泵干燥机来达
到工厂节能的目的。不仅是木材，许多谷物，果蔬
的干燥都应用了热泵技术。除此之外，也有许多石
化厂采用蒸汽喷射式热泵，用于回收生产过程中产
生的余热，具有不错的经济效益。[5]

5   结语
热泵技术的发展，对于整个世界的进步，人类

生活水平的提高，都起到了不可忽视的作用。不管
是在工业上，农业上，还是在与我们生活最密不可
分的建筑物上。虽然热泵还存在着性能系数 COP 受
气候影响大，机组造价高，寿命还不够长等制约其
发展的因素，但是这种技术还是存在着很大的发展
潜力的。
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0   引言
空气源热泵因良好的节能与环保特性，在我国

夏热冬冷地区应用广泛。但受限于室外空气参数，
热泵机组冬季制热运行时，室外换热器结霜会导致
换热器传热恶化，使机组供热稳定性和可靠性降低。
针对空气源热泵结霜除霜问题，国内外学者做了大
量的研究工作，如逆循环除霜 [1]、热气旁通除霜 [2]

以及蓄能除霜 [3-4] 等。逆循环除霜和热气旁通除霜均
存在除霜时能量来源不足，效率低，系统稳定性差
的缺点 [5]。蓄能除霜虽然解决了除霜能量来源不足
的问题，有效地提高了室内热舒适度 [6]，但结霜时
系统制热量衰减、除霜时不能供热的缺点依然存在。
另有学者从抑制结霜的思路出发，提出了无霜型空
气源热泵 [7-8]。其共性是利用除湿溶液或吸附材料对
进入室外换热器的空气进行除湿，降低空气露点温
度，以达到热泵运行无霜的目的。但对于除湿材料
采用的加热再生方式 [9]，会消耗机组的有效供热量。

针对以上各除霜方式的问题，文献 [10] 提出了一
种冷冻再生的溶液除霜型空气源热泵机组，采用盐
溶液喷淋的方式对热泵机组室外换热器进行除霜，
并运用冷冻方式对除霜后的稀溶液进行再生，实现
机组除霜不停机、除霜过程零能耗、简化除霜判据，
相比加热再生方式，冷冻再生基本不消耗额外热量，
可有效地提高热泵机组的制热性能与运行可靠性。
1   溶液除霜与冷冻再生原理
1.1   溶液除霜原理

化学势判据指出，在等温等压并与外界无功量
传递条件下，系统自发变化方向为某物质从化学势
较大的相流向化学势较小的相，直至该物质在两相
中的化学势相等为止 [11]。

对于稀溶液，其中溶剂 A 的化学势为：

μA(sln,T,p) = μ*A(l,T,p) + RT lnxA                      （1）

式中，μ*A(l,T,p) 为标准状态下，纯溶剂 A 的化
学势；sln 表示含有溶剂 A 的溶液；l 表示液态的溶

剂 A；T、p 分别为溶液的温度与压力；xA 为溶液中
溶剂 A 的摩尔质量分数。

设纯溶剂 A 的凝固点为 Tf，则在凝固点 Tf 时，
固液两相中溶剂 A 的化学势满足：

μA(s,Tf ,p)= μA(l,Tf ,p)                                          （2）

式中，s 表示固态的溶剂 A。由于溶液中存在溶
质，则 xA<1，RTf lnxA<0，由式（1）可知，在同温同
压下，溶液中溶剂 A 的化学势与纯溶剂 A 的化学势
存在如下关系：

μA (sln,T*
f ,p) μA< (l,T*

f ,p)=μA (s,T*
f ,p)                 （3）

即当体系处于凝固点温度且固液相压力相等时
时，溶液中溶剂 A 的化学势低于纯固相 A 的化学势。
此时如果将纯固相 A 放入含有溶剂 A 的溶液中，物
质 A 将从 μA 较大的相流向 μA 较小的相，直至化学
势相等，即固体溶剂会自发地溶解于溶液，直至系
统变为均相。

因此，对空气源热泵系统的溶液除霜过程，因
霜层（固相）中水的化学势大于盐溶液中水（液相）
的化学势，当盐溶液喷淋至换热器霜层表面时，霜
层中的水会自发地向溶液（液相）中转移，以此实
现除霜，如图 1 所示。

图 1   溶液除霜过程示意图

空气源热泵溶液除霜及冷冻再生系统的可行性研究
孙家正，杨    剑，余延顺

（南京理工大学，能源与动力工程学院，江苏  南京   210094）
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机组。分析了溶液除霜和溶液冷冻再生的原理，设计了空气源热泵溶液除霜及冷冻再生机组系统，确定了除霜
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1.2   溶液冷冻再生原理
在热力学系统中，通常将物理化学性质完全均

匀的部分称为一个相。在相平衡时，自由度数与组
分数及相数之间存在一定的关系，称为相律 [12]。对
于常压下二元水盐体系，由相律可得：

f  =3-φ                                                                （4） 

式中，f 为自由度数，φ 为相数。二元水盐体系
（温度 — 质量分数）相图如图 2 所示。

图 2   二元水盐体系相图

溶液再生前，设定其状态点为 a，为纯液相态，
体系自由度为 2，溶液状态可在曲线 AEB 以上区域

内任意变动。当溶液降温，体系温度下降，液相溶
液浓度保持不变。当温度降低至其对应凝固点温度
时，即 b 点，则开始出现新的相态（冰析出），体
系的自由度降为 1。此时若对体系继续降温，要维
持相平衡状态，则体系中溶液的状态点只能沿结冰
曲线 AE 向 E 点移动，溶液中的水不断以冰形式析出，
体系中剩余液态溶液浓度不断上升。当温度降至某
值时，停止对溶液体系的降温，则体系终了状态点
为 c，即冰和溶液两相共存状态，此时去除体系中的
冰，即可得到高浓度溶液，实现溶液的冷冻再生。
2   空气源热泵溶液除霜与冷冻再生系统
2.1   系统原理及运行模式

基于上述理论与构想，设计了基于溶液除霜与
冷冻再生空气源热泵系统，原理如图 3 所示。在热
泵机组室外换热器表面结霜后，采用较高浓度盐溶
液对室外换热器表面进行喷淋，因喷淋溶液中水的
化学势低于霜层中水的化学势，溶液与霜层接触时，
霜层中的水会自发向溶液中转移，实现融霜；除霜
后的稀溶液利用系统设置的冷冻再生换热器进行冷
冻再生；溶液冷冻再生完成后，将再生换热器切换
为过冷器，利用过冷热进行脱冰。由此实现空气源
热泵除霜不停机、不换向，连续供热运行，并实现
除霜过程零能耗。

图 3   冷冻再生型溶液除霜空气源热泵机组原理图
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该机组可实现制冷、制热、制热融霜、冷冻再生、
制热脱冰五种模式的切换：

（1）制冷模式：四通换向阀 1 切换至制冷模式， 
V2 开启，V1 关闭，热力膨胀阀 EV1 作为节流装置。
室外翅片管换热器及再生换热器作为冷凝器，水侧
板式换热器为蒸发器，为用户提供冷冻水。

（2）制热模式：四通换向阀 1 切换至制热模式， 
V2 开启，V1 关闭，热力膨胀阀 EV1 作为节流装置。
再生换热器置于翅片管换热器上游，充当蒸发器功
能，水侧板式换热器为系统的冷凝器，为用户提供
热水。

（3）制热除霜模式：对于制冷剂循环部分，其
管路连接同制热模式。当达到除霜要求时，阀门 F1
开启，F2 关闭，启动溶液循环泵，将溶液箱中的浓
溶液通过喷淋装置喷淋至室外翅片管换热器表面，
完成除霜。

（4）冷冻再生模式：溶液再生运行时，通过四
通换向阀 2 的切换，将再生换热器置于室外翅片管
换热器下游，共同作为蒸发器。开启阀门 F2、关闭
阀门 F1，启动溶液循环泵，将溶液箱内的稀溶液通
过循环泵喷淋至再生换热器表面，溶液中的水分不
断凝固析出，浓度升高，完成再生过程。

（5）制热脱冰模式：溶液冷冻再生完成后，溶
液中析出的水分以冰的形式附着于再生换热器的表
面。此时关闭 V2，开启 V1，则热力膨胀阀 EV2 作
为节流机构，将再生换热器置于冷凝侧，利用液体
制冷剂的过冷热将冰层基部融化，使冰层从换热器
表面脱落，实现脱冰。
2.2   除霜溶液及浓度范围的确定

根据系统特点，适用于该系统的除霜溶液特性
为：

（1）良好的水溶解性；
（2） 腐蚀性小；
（3）热导率高、黏度低，便于输送和再生；
（4）无挥发性、无毒；
（5）单价相对较低。
根据上述条件，尽管氯化锂、氯化钙溶液等已

经广泛用作载冷剂、除湿剂，但由于这类溶液会引
起翅片与铜管连接处的电化学腐蚀，不适用于本系

统。另外乙二醇、丙三醇溶液等有机类溶液在开放
式的环境中具有一定挥发性，对于本系统也不太适
用。G.A. Longo 等 [13-14] 通过长期研究发现，甲酸盐
溶液与氯化锂溶液或溴化锂溶液相比，其吸湿性能
较弱，但再生性能良好，且腐蚀性大大减小。综上
考虑本文选用甲酸钠溶液。

除霜溶液浓度范围确定主要考虑如下因素：
（1）停机时，溶液冰点低于环境温度，保证溶

液箱不冻结；
（2）除霜时，溶液结冰点温度低于室外翅片管

换热器表面温度，保证除霜时溶液在其表面不结冰；
（3）再生时，溶液所能达到的浓度上限受到机

组蒸发温度的限制。溶液在凝固过程中会发生过冷
现象，甲酸钠溶液浓度与冰点之间的对应关系如图
4 所示。

图 4   甲酸钠溶液浓度与冰点对应关系图

设定在结霜工况下，机组蒸发温度与环境温度
差值为 8℃，翅片管换热器表面温度与蒸发温度差
为 2℃，考虑除霜后稀溶液的冰点加上过冷度恰好
等于翅片管换热器表面的温度，之后该过冷后的稀
溶液喷淋至再生换热器表面，温度迅速恢复至无过
冷状态下的冰点温度，开始进行再生。再生过程同
样考虑再生换热器表面温度与蒸发温度差为 2℃。
根据甲酸钠溶液浓度与结冰点温度的对应关系，表
1 给出了不同环境温度下甲酸钠溶液的应用浓度范
围。

由表 1 可见，当环境温度在 -5℃~2℃ 之间时，
其应用浓度范围是 5.9%~16.7%，环境温越低，应用
溶液浓度越高。实际应用中，溶液应用浓度范围应
根据实时检测环境温度与翅片表面温度进行控制。

表 1   甲酸钠溶液的应用浓度范围
环境温度 T0

（℃）
设计蒸发温度

Te（℃）

T0 为冰点温度对应
溶液浓度（%）

蒸发器表面温度
T1（℃）

T1 为冰点温度对应溶
液浓度（%）

再生换热器表
面温度 T2（℃）

T2 为冰点温度对
应溶液浓度（%）

应用浓度范围
（%）

2 -6 — -4 5.9 -4 6.8 5.9~6.8

0 -8 — -6 7.5 -6 9.9 7.5~9.9

-2 -10 3.5 -8 9.1 -8 12.8 9.1~12.8

-5 -13 8.4 -11 11.7 -11 16.7 11.7~16.7
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3   测试结果及分析
根据图 3 所示原理搭建了基于溶液除霜与冷冻

再生技术的空气源热泵系统试验台，机组设计制热
量 9.22kW，制冷工质 R22，涡旋压缩机理论排气量
9.0m3/h，输入功率为 2.94kW；室外翅片管式换热器
共 2 片，风向管排数 3 排，迎风管排数 32 排，8 回
路并联布置，管簇正三角形叉排布置；再生换热器
采用翅片管式并加大翅片间距为 6mm，总换热面积
7.7m2，如图 5 所示。

针对样机，对其在典型工况下的性能进行了
测试，测试工况为：室外干球温度 2℃，相对湿度
85%，机组进水温度 40℃，水流量 1.6m3/h。开机运
行 115min 后，喷淋浓度为 7.8% 的甲酸钠溶液进行
除霜，除霜时长 5min，除霜结束后溶液浓度为 6.8%，
之后进行冷冻再生。冷冻再生过程中溶液浓度、温度、
机组吸、排气压力、制热量和 COP 随时间的变化关
系如图 6~10 所示。

由图 6~10 可知，溶液再生的总时长约为 50min，
其中溶液显热降温阶段时长为 15min，该时段内机组
的各项参数变化较为剧烈，在显热降温阶段，溶液温
度由最初的 1.8℃ 降至冰点温度 -4.0℃ 左右，在此
过程中再生换热器开始出现部分结冰现象。同时机组
的吸气压力由开机时的 5.33bar 快速降低至 3.25bar，
排气压力则由 5.41bar 上升至 18.88bar 而后又缓降至
17.83bar。

溶液析冰阶段时长为 35min，该时段因结冰过
程释放大量潜热，再生换热器的换热情况有所好转，

图 6   冷冻再生过程中溶液温度变化 图 7   冷冻再生过程中溶液浓度变化

图 8   冷冻再生过程压缩机吸、排气压力变化

图 9    冷冻再生过程机组制热量变化 图 10   冷冻再生过程中机组 COP 变化
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机组各项性能参数变化趋于平缓。根据相平衡理论，
此时溶液的温度应该等于溶液在该浓度下的冰点温
度，但由于溶液箱内的温度分布的不均匀性以及过
冷现象的存在，结冰现象发生后溶液的温度并不严
格等于其冰点温度，但从总体趋势上也随着结冰过
程的进行而缓慢下降，而由于溶液温度的缓慢下降，
机组的吸排气压力在该阶段也缓慢降低。机组制热
量和 COP 的变化规律基本一致，在前 10min 内，制
热量迅速升至 8745W 后又降至 6698W，之后由于机
组吸气压力的逐渐下降，机组的制热量逐渐降低至
5768W，机组 COP 的变化趋势基本与其一致，由开
机阶段的最高值 2.56 逐渐衰减至 1.95。

在该实验工况下，在一个结 / 除霜周期内，机
组采用溶液除霜及冷冻再生法时，各阶段的制热量、
输入电量及机组的平均能效如表 2 所示，其中输入
电量包括机组压缩机、风机及溶液泵的输入电量。

表 2   溶液除霜及冷冻再生热泵系统周期内性能统计表

工况 运行时间
（min） 总制热量（kJ） 总输入电量

（kJ）
平均能效

COPe

结霜 115 5.79×104 2.10×104

      2.54
溶液除霜 5 2.52×103 1.03×103

冷冻再生 50 1.86×104 9.03×103

脱冰 10 4.26×103 1.80×103

表 3   热泵机组逆循环除霜周期内性能统计表

工况
运行时间
（min）

总制热量（kJ）
总输入电量

（kJ）
平均能效

COPe

结霜 115 5.79×104 2.10×104

      2.39
除霜 15 -3.75×103 1.69×103

而 针 对 本 机 组， 采 用 逆 循 环 除 霜 法 时， 在
2℃/85% 的环境条件下，其在一个完整的结霜 / 除霜
周期内的平均 COP 为 2.39，如表 3。从平均能效比
的角度来看，在一个完整的结霜 / 除霜周期内，采
用溶液除霜并进行冷冻再生的方式较逆循环除霜法
综合能效提升约 6.3%，制热量。
5   结论

空气源热泵溶液除霜及冷冻再生机组系统克服
了现有除霜方法不能连续供热，除霜效率低、能耗
高等缺点，实现连续供热，且稀溶液采用冷冻再生法，
再生能耗大大降低，实现了空气源热泵机组高效连
续地供热运行。今后尚需研究热泵样机的全工况性
能参数，结合不同地区的气象参数以及需求侧的负
荷特征，探究机组的最佳控制运行策略，从而指导
该机组系统在实际工程应用时能够实现安全可靠地
运行。
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0   引言
上海西郊国际农产品批发市场有多台 7500（长）

×7400（宽）×4000（高）肉类冷库需改建，根据业
主要求，我司设计方案是采用铝排管作为蒸发器和
热泵机组作为热氟融霜风冷压缩冷凝机组。由于采
用热泵技术，使冷库排管融霜处于最佳节能状态。
1   热氟融霜风冷热泵压缩冷凝机组制冷系统图

肉类冷库温度控制范围 -20℃~-16℃，根据冷
库的面积选用 15 匹低温压缩机，对应在冷凝温度
40℃，蒸发温度 -26℃，其制冷量 14kW。由于采用
热泵技术进行热氟融霜对风冷压缩冷凝机组增加了

以下器件：
 （1）由于采用铝排管作为蒸发器，为了保证系

统正常的运行，对系统的气液分离器容积进行了加
大，采用 70L 的气液分离器。

（2）由于采用铝排管作为蒸发器，考虑到铝排
管回油比较慢的特性，对系统中加装了 18L 的储油
罐。并且为保证压缩机曲轴箱的冷冻油油位处于正
常值（油镜 1/3~2/3），加装了机械式油位平衡阀。

（3）考虑到冬季压缩冷凝机组运行，冷凝压力
过低，引起制冷量减少，并且耗电。对机组的冷凝
风机采用两个高压控制器来控制冷凝风机的开停，

铝排管冷库融霜热泵技术应用
仇鑫明，罗小星

（上海佳江机电工程有限公司，上海   201901）

［摘   要］本文主要介绍了铝排管作为蒸发器，通过采用热泵技术，使冷库排管融霜处于最佳节能状态的
技术介绍。

［关键词］热泵；制冷；融霜；节能
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保证冷凝压力≥ 1.0 兆帕（表压），使机组的运行
处于最大的 COP 值。

（4）考虑到风冷压缩冷凝机组处于热泵循环，
加大了储液器的容积（60L），以保证处于不同的工
况下制冷剂能正常的供液。

（5）由于采用热泵技术，对铝排管气密性试验
的压力为 2.5 兆帕（表压）。

（6）考虑到热泵融霜过程中风冷热泵压缩冷凝
机组，室外换热器其低压会低于 0 兆帕（表压），
故在电路上设计当风冷热泵压缩冷凝机组运行时机
组的低压控制器短接，以保证机组处于热氟融霜运
行正常运行中。
2   铝排管制作图

排管制作技术要求（见图 2）：
 （1）采用 Φ32×2 铝管翅片钝化铝合金材料制作。

（2） 固定丝杆采用 M14 丝杆和 M14 螺帽，固
定铝管不得有毛刺。

（3）U 型管铝管焊接光滑、美观。
（4） 排管制作完成必须进行气密性试验，气密

性试验压力 2.5MPa, 保压 24 小时不漏。
（5）每片铝排管蒸发面积 27.51 平方米。

3   制冷系统安装立面图
整个冷库系统采用 6 片 6550×912 的铝排管组成

蒸发器（每片铝排管蒸发表面积 27.51m2），每片铝
排管采用一个热力膨胀阀供液（一般讲每路供液不
应超过 80m），为了保证供液以及回气的平衡均匀，
加大供液集管管径，液集管管径为 φ28 的铜管，加
大吸气集管管径，吸气集管管径尺寸为 φ67 的铜管。
（图 3）

由于风冷热泵压缩冷凝机组安装高于铝排管，

图 2   铝排管制作图
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图 3   制冷系统安装立面图
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故在每路铝排管回气安装了集油管，以保证铝排管
的回油。
4   风冷热泵压缩冷凝机组控制图

详见图 4。
5   热氟融霜冷库控制图

详见图 5。
6   结论

从 2016 年 9 月 30 号 7 套 冷 库 采 用 热 氟 融
霜 热 泵 风 冷 机 组 运 行 至 今， 冷 库 库 内 温 度 恒 定

在 -18℃±1℃，平均每个月化霜两次（手动），化
霜时间在 30min。节能明显，并且方便。下一步工
作考虑自动融霜，其思路如下在室内盘管上安装
两个位置相差温度传感器检测霜层厚度，当达到
10mm 以上霜层，就自动化霜。或者报警人为化霜，
保证库内盘管传热系数处于最大值，制冷量也大，
用电量下降，提高了机组 COP 值，使冷库运行处于
最佳节能。

图 5   热氟融霜冷库控制图

图 4   风冷热泵压缩冷凝机组控制图  
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0   引言
随着经济不断发展与人民生活水平的日益提高，

人们对建筑热环境的舒适性要求不断提高，冬季供
暖需求不断增大。传统热源在应用中存在冬季制热
效率低、水土资源限制等问题，能源塔结合热泵系
统能较好规避传统热源存在的问题，并显现出了巨
大的节能潜力 [1,2]，被广泛应用于实际工程中。能源
塔实现节能的关键问题是吸热效率的提高，其吸热
过程的实质是塔内波纹填料间液相降膜与气相逆流
接触并进行热质交换过程。吴加胜、文先太 [3-8] 等人
针对能源塔热质交换过程进行的模拟研究均以能源
塔整体作为研究对象，简化气液两相流动过程，忽
略了两相流内部的传热传质过程。事实上，发生在
填料间的液相降膜与气相接触发生热质交换的过程
在多种设备中均有应用，杨新飞 [9]、王世政 [10]、程
友良 [11]、许媛媛 [12]、王维 [13] 等对降膜蒸发器、电厂
冷却塔、精馏塔等设备内气液相流动与热质交换过
程进行了模拟研究，发现流动与热质交换过程存在
耦合关系，填料结构以及入口参数对两相流动产生
影响并间接影响热质交换过程。为深入研究能源塔
内气液两相热质交换的性能，本文利用 FLUENT 软
件，采用 VOF 模型对能源塔内波纹填料间气液两相
逆流热质交换过程进行了数值模拟，分析了两相入
口参数对热质交换性能的影响，研究结果可为提高
能源塔吸热性能提供理论指导。
1   气液两相传热传质模型建立与求解
1.1   物理模型

能源塔内波纹填料间液相降膜与气相逆流接
触热质交换过程物理模型如图 1 所示，以能源塔内
两片波纹填料间的气液两相作为研究对象，假设流
体在填料宽度方向上均匀分布，将实际上的三维流
动简化为以两侧填料壁面和填料顶部底部进出口
为边界二维模型。两侧填料为波纹形，高度 H 为
1200mm，两片填料间距 D 为 20mm，填料结构局部
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放大如图 2，填料壁面近似为正弦波形，波高为 A，
波长为 W。两片填料间溶液从填料顶端流入沿着两
侧填料壁面以液膜的形式向下流动，空气逆向从填
料底部流入在两侧液膜间向上流动，填料顶部气液
相进出口如图 3 所示。沿着两侧填料壁面向下流动
的液膜与逆流的热湿空气在直接接触过程中由于温
差、水蒸气分压力差产生气液两相间以及气液相内
部传热传质。
1.2   数学模型

由于气液相界面未知，采用 VOF 模型对气液相
界面进行求解追踪，引入参数 αi 表示网格单元中的
相体积分数，本文以填料间气液两相为模拟研究对
象，分别以 αL、αG 表示网格单元内液相体积分数和
气相体积分数，网格单元的密度 ρ 和粘度 μ 由气液
两相共同决定。
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ρ =ρLαL+ρG αG ；μ =μLαL+μG αG                                 （1）

基于 VOF 模型，针对能源塔内波纹填料间液相
降膜与气相逆流接触的热质交换过程，建立非稳态
层流热质交换流模型，控制方程如下：
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相体积分数连续性方程：
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水蒸气输运方程：
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式（7）中，ρ、μ 为平均密度与平均粘度；ke

为平均导热系数，Dv 为水蒸气扩散系数，w 为湿空
气中水蒸气质量分数，Fx、Fy 分别为动量源项，Sm 
为质量源项，SQ 为能量源项。

对于波纹填料间液相降膜与气相逆流接触流动
过程中界面处相间剪应力、填料壁面粘附力、表面
张力和重力产生的作用，以动量源项 F 的形式在控
制方程中予以体现，动量源项包括重力源项、气液
剪应力源项和表面张力源项三部分。

以压降模型表示气液剪应力源项，如式（8）：

FLG =      =αe fLG ρG(uG - uL)|uG - uL|                  
（8）

式（8）中，fLG 为曳力系数。

壁面粘附力作用实质是由于表面张力而产生的
固液间作用力，可以表面张力的形式表示为动量源
项，以固液接触角修正固体壁面附近液面曲面法向
量，如式（10）。

n = nwcosγw+twsinγw                                                                       （10）

式（10）中，nw、tw 分别为壁面处液面的单位
法向量和单位切向量；γw 为固液接触角。

对于液膜表面的蒸发或凝结过程引起的相间传
质，以质量源项的形式在水蒸气输运方程和相体积
分数连续性方程中表示。以液膜表面饱和蒸气压和
湿空气水蒸气分压力差作为传质动力，根据水蒸气
质量分数与水蒸气分压力间的关系，以水蒸气质量
分数差值表示质量源项。

Sm =sign(αL ) ρG Dv( ws-w)/Δx                                           （11）

式（11）中，w 为微元气相水蒸气质量分数，
ws 为液膜表面饱和蒸气压对应的水蒸气质量分数。

由于蒸发或凝结过程引起的相间潜热传热以能
量源项的形式在能量平衡方程中表示。

SQ =-Sm× rw                                                                                          （12）

式（12）中，rw 为水的汽化潜热值，忽略温度
的影响，取常数 2501kJ/kg。
1.3   模型求解

如图 1 和图 3 所示，计算区域边界包括上下边
界和两侧壁面边界。通过控制液相进口厚度将上边
界划分为液相进口边界和气相出口边界，液相进口
边界边界定义为速度入口边界，气相出口边界定义
为压力出口边界；由于液膜出口厚度未知，下边界
即气相进口边界定义为压力入口边界；两侧壁面边
界定义为无滑移绝热壁面边界。

本文采用 FLUENT 流体力学软件进行模拟计
算，根据本模型壁面形状特点，保证计算精度同时
又能提高计算速度，采用了非均匀结构化贴体网格。
控制方程中源项通过 UDF 用户自定义函数编程实
现，离散求解过程，时间格式采用隐式格式离散，
动量方程的对流项釆用一阶迎风格式离散；压力项
采用 PRESTO 算法求解，压力速度耦合方式采用
PISO 算法。模拟计算中对气液相界面釆用 Geo-Re-
construct 界面重构法进行追踪。
2   模拟结果与分析

基于建立的数学模型，采用 10% 浓度的氯化钙
溶液作为液相流体，模拟了不同入口参数下溶液与
空气逆向流动接触的热质交换过程。气液两相入口
参数如表 1 所示。

∂ρ
∂τ

∂P
∂x

∂P
∂y

∂P
∂x

dP
dy

∂(ρu)
∂x

∂(ρv)
∂y

∂(ρuv)
∂y

∂(ρvv)
∂y

∂(ρu)
∂τ

∂(ρv)
∂τ

∂(ρE)
∂τ

∂(ρLαL)
∂τ

∂(ρGαGw)
∂τ

∂(ρGαGwu)
∂x

∂(ρGαGwv)
∂y

∂(ρLαLu)
∂x

∂(ρLαLv)
∂y

∂(ρuu)
∂x

∂(ρvu)
∂x

∂(ρEu)
∂x

∂(ρEv)
∂y

∂2u
∂x2

∂2v
∂x2

∂2u
∂y2

∂2v
∂y2

ˇ

ˇ

ˇ

ˇ

ˇ



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 20172017年全国热泵学术年会论文集

| 建筑环境与能源 | 2017年第2期98

表 1   case1 气液两相入口参数

算例
液相入口 气相入口

流量 /(kg/s) 温度 /℃ 流量 /(kg/s) 温度 /℃ 水蒸气质量分数 /%

case1 0.0587 0 0.0922 7 0.4926

2.1   气液相热质交换过程及特点
表 1 工况下气液两相流动及热质交换过程稳定

时，气液两相温度分布与气相水蒸气质量分数分布
如图 4 所示。低温溶液由填料顶部贴填料两侧壁面
以液膜形式向下流动，温度较高的湿空气从填料底
部流入与低温溶液直接接触进行热质交换，由填料
顶部流出。湿空气的温度与水蒸气质量分数沿流动
方向不断减小；同一高度截面上，两片填料间距中
心的湿空气温度与水蒸气质量分数较大，越贴近两
侧填料壁面，湿空气的温度与水蒸气质量分数越小。
分析温度场模拟结果还可知，由气液两相界面往两
侧壁面液相温度逐渐降低。

由于填料表面溶液液膜厚度较小，液相温度分
布难以在图 4 显示，气液两相温度随填料高度变化
曲线如图 5 所示。任一高度上，以壁面节点温度表
示液相温度，以两片填料间距中心节点温度表示气
相温度，可以看出，液相以较低的入口温度从高度
为 1.2m 的填料顶部流入，随着填料高度减小液相温
度不断上升；温度较高的气相从高度为 0m 的填料
底部流入，在入口段保持温度不变，之后随着填料
高度增大气相温度不断减小。

模拟结果显示，填料底部气液两相温差较大，
随填料高度增大气液两相温差不断减小。低温液相

从填料顶部流入，与经过完全热质交换后温度降低
的热湿空气接触，两相温差较小，随着壁面向下流
动气液两相温差不断增大，气液两相显热传热作用
不断增强。由于气液两相潜热传热随填料高度的下
降不断增大，因此液相在自上而下的流动过程中气
液两相传热量不断增大，液相温度上升速度不断增
加。气相在至下而上的流动过程中，气液两相传热
量不断减小，温度的下降速度不断减小。
2.2   气、液相入口流量对热质交换的影响分析

图 6 所示，气液两相换热总量与冷凝水量都随
液相流量增加而增大，但增长速度逐渐减小。当液
相入口流量从 0.0352kg/s 增大到 0.0822kg/s 时，流
量增大了 130%，气液两相换热总量增大了 9.2%，
冷凝水量增大了 10.5%，但显热比稳定地保持在
30% 左右。

传热传质量及潜热比随液相入口流量的变化表
明，当液相进口流量增大时，气液两相直接接触热
质交换过程中换热量一定时，液相温升减小，气液
两相温差变大，以气液两相温差为动力的显热传热
增大。液相温升减小，温度较低的液相表面水蒸气
分压力较小，传质动力水蒸气分压力差增大，气液
两相间传质量和潜热传热量增大。因此气相两相间
传热传质量增大，气相温度以及水蒸气质量分数减
小。随着液相进口流量增大，其对液相温升的影响
减小，因此气相两相间传热传质量增大速度减小，
气相温度以及水蒸气质量分数下降幅度减小。

图 7 所示，气相入口流量在 0.0459kg/s~0.1044kg/s

图 4   两相温度分布与气相水蒸气质量分数分布 图 5   气液两相温度变化曲线

图 6   传热传质量和潜热比随液相入口流量的变化 图 7   传热传质量和潜热比随气相入口流量的变化
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范围内变化时，气液两相换热总量与冷凝水量随气
相相流量增加而增大，但增长速度逐渐减小。当气
相入口流量从 0.0459kg/s 增大到 0.1044kg/s 时，流量
增大了 127%，换热总量增大了 73%，冷凝水量增大
了 60%，潜热比随着气相流量增大从 31.8% 降低至
29.3%。

传热传质量及潜热比随气相入口流量的变化表
明，当气相进口流量增大时，气液两相直接接触热
质交换过程中气相温降减小，与气相流量较小时相
比气相温度较高，在液相入口温度一定时，气液两
相温差增大，以气液两相温差为动力的显热传热增
大。同样气相进口流量增大时，气相水蒸气质量分
数降幅减小，且由于气相温降减小，气相水蒸气分
压力较气相进口小流量时高，气液相水蒸气分压力
差、气液两相间传质量以及潜热传热量增大。随着
气相进口流量不断增大，气相温降和水蒸气质量分
数降幅减小的速度变缓，显热与潜热传热量增幅减
小。由于气相中水蒸气处于非饱和状态，随着气相
流量增大，水蒸气分压力增幅小于气相温度的增幅，
在液相入口状态不变时，相间水蒸气分压力差增幅
小于两相温差增幅，因此潜热传热量增幅小于显热
传热量增幅，且潜热比随气相流量增大而不断减小。
2.3   气、液相入口温度对热质交换的影响分析

图 8 所示，气液两相间总换热量与冷凝水量随
液相入口温度上升而减小，液相入口温度每升高 1℃，
总换热量下降约 15%，且潜热比随液相入口温度上
升而减小。

由气液相间传热传质量与潜热比随液相入口温
度的变化趋势可看出，相对于液相入口流量的变化，
液相入口温度的变化对填料表面气液两相间传热传
质的影响较为显著。气相入口参数不变时，液相入
口温度升高，气液间温差减小，以温差作为动力的
显热传热量减小，同时随着液相入口温度升高，液
膜表面水蒸气分压力增大，气液两相水蒸气分压力
差减小，以水蒸气分压力差作为动力的传质量与潜

图 8   传热传质量和潜热比随液相入口温度的变化 图 9   传热传质量和潜热比随气相入口温度的变化

热传热量减小，显热传热与潜热传热共同作用导致
气液两相间传热量明显减小。

图 9 所示，维持相对湿度 80%，随着气相入口
温度增大，气液两相换热总量与冷凝水量都随之增
大，且增长速度逐渐增大。当气相入口温度从从 4℃
上升到 10℃ 时，气液两相换热总量增大了 214%，
冷 凝 水 量 增 大 了 459%， 潜 热 比 从 20.0% 增 大 到
35.6%，气相入口温度较小时潜热比增速较大，随着
气相入口温度上升，潜热比增速减小。

由传热传质量与潜热比随气相入口温度的变化
可以看出，气相入口温度上升时气液两相间传热传
质量明显增大，气相入口温度的变化对填料表面气
液两相间传热传质有着较大影响。气相入口温度上
升时，由于入口保持 80% 的相对湿度，因此气相入
口水蒸气质量分数也同步增大，液相入口参数不变
时，气液两相间温差以及水蒸气分压力差增大，以
温差作为动力的显热传热量与以水蒸气分压力差作
为动力的传质和潜热交换量增大，因此两相间传热
传质量随气相入口温度上升显著增大。随着两相间
水蒸气分压力差较大，水蒸气分压力差增速减小，
潜热比增速减缓。因此潜热比随气相入口温度上升
而增大，但潜热比增大速度随气相入口温度上升而
减缓。
2.4   气相入口相对湿度对热质交换的影响分析

图 10 所 示， 相 对 湿 度 在 60%~100% 范 围 变
化，对应气相入口水蒸气质量分数的变化范围为
0.37%~0.62%，随着气相入口水蒸气质量分数增大，
气液两相换热总量与冷凝水量都随之增大。当气相
入 口 水 蒸 气 质 量 分 数 从 0.37% 上 升 到 0.62% 时，
气液两相换热总量从 0.50kW 增大到 0.94kW，冷凝
水量从 -5.7×10-6kg/s 增大到 1.88×10-4kg/s，潜热比
从 -2.9% 增大到 50.0%，但潜热比增大速度减缓。

当气相入口水蒸气质量分数小于液相出口液膜
表面水蒸气质量分数时，随着湿空气向上流动，气
液相界面先发生蒸发过程随后发生水蒸气冷凝过程，
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但整个气液两相传质过程的传质方向取决于气相入
口水蒸气质量分数与液相入口液膜表面水蒸气质量
分数的大小，当相对湿度为 60% 时，水蒸气质量分
数为 0.37%，冷凝水量与潜热传热量均为负值，气
液相间总换热量小于忽略传质过程时气液两相间的
总换热量。

随着气相入口相对湿度增大，水蒸气质量分数
增大，传质驱动力水蒸气分压力差增大，气液相间
传质量即冷凝水量与潜热传热量不断增大，气液相
间总换热量增大，液相出口温度上升。但随着液相
出口温度升高，气液相间显热传热驱动力两相温差
减小，两相间显热传热量减小，气相温降减小，气
相出口温度上升。但潜热传热量增大的幅度大于显
热传热量减小的幅度，因此随气相入口水蒸气质量
分数增大，气液两相间总换热量增大，潜热比增大。
3   小结

本文对能源塔波纹填料间气液两相逆流直接接
触热质交换过程进行了模拟研究，分析了气液两相
入口参数对两相间传热传质量及潜热比的影响，探
究了各因素对气液两相热质交换过程的影响机制，
主要结论如下：

（1）液相入口流量变化通过降低热质交换液相
温升间接的对热质交换性能有着较小的影响，相比
之下，液相入口温度变化产生的影响较为明显，随
着液相入口温度减小，气液相间总传热量与潜热传
热量及潜热比明显增大。

（2）与液相入口流量变化产生的影响相比，气
相入口流量增大对提高气液两相间传热传质量效果
较显著，且随气相入口流量增大，两相热质交换潜
热比减小。

（3）保持气相入口 80% 的相对湿度，提高气相
入口温度；或保持气相入口温度不变，提高气相入
口相对湿度，对提高两相间换热量效果显著，但潜
热比也明显增大，甚至牺牲了部分显热传热量。

（4）从提高能源塔气液两相传热量以及减缓溶
液稀释的角度出发，增大气相入口流量是提高能源
塔性能的较好方法。
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图 10   传热传质量和潜热比随气相入口相对湿度的变化
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0   引言
中国是世界上能源需求增长最快的国家，仅次

于美国。我国建筑能耗目前已占到全社会一次能源
消耗总量的 30% 左右，建筑能耗已经是必须引起高
度重视的领域。与同等气候条件的西欧或北美等发
达国家相比，建筑能耗要高 2~3 倍。因此，大力推
进建筑节能改造是实现节能减排的重要举措之一。

地源热泵是一种利用浅层地热资源（地下水、
土壤或地表水等）的既可供热又可制冷的高效节能
空调系统，是一种高效利用可再生能源的建筑节能
技术。

冷凝器、蒸发器是热泵的重要组成部分，其换
热效率将会直接影响到热泵的热交换效率。本文将
从气体和杂质两个着眼点出发，探讨一下空调系统
中气体和杂质对热泵热效率的影响以及解决办法。
1   空气成分分析及其对热泵的危害

空气问题主要表现为两种形式：
一种是空气中的部分气体能够以游离状态或溶

解状态存在于系统中，对系统内各种管路材质等造
成腐蚀，常见于氧气。另一种是其在水中的溶解度
超过其限制，在水中聚积后以气泡气团形式参与系
统介质循环，常见于氮气。

空气按重量百分比来分，主要是由 75.5% 氮气、
23.3% 的氧气、1.3% 氩气、0.046%~0.40% 二氧化碳

组成，此外还有 0.01% 左右的惰性气体。
其中氧气是铁质材料腐蚀的主要原因。实际测

量显示（见图 1）在铁质材料使用比例较高的系统中，
几乎所有的氧含量测量值（也包括开式循环系统）
都低于市政自来水的氧自然浓度的 11mg/L, 而理论
控制的极限值应为 0.1mg/L。可见氧气的化学性质
非常活泼。在空调闭式循环系统中，由于腐蚀反应，
氧气几乎完全消耗掉了。而在开放式的循环水系统
中，因为腐蚀反应，使系统中氧含量降低成为不饱
和状态，空气中的氧就会不断溶入水系统中以补充
水中的溶解氧，因此系统腐蚀会不断加剧。空调系
统中如果存在气体会对热泵本体、管网及各部位造
成不同的腐蚀，特别是在疏松的污垢下、水渣聚积
处、缝隙处以及应力不平衡点发生腐蚀，造成点蚀。
对金属强度的损坏十分严重，是影响系统安全及寿
命的重要因素，影响系统运行的安全稳定性。

为了避免或减少氧气进入空调或暖通系统中，
最好且最本质的做法就是采用封闭式循环系统，将
系统循环水与大气完全隔绝。

氮气 —— 作为空气的另一主要成分之一，与氧
气相反，是化学性质很稳定的气体，不会因为腐蚀
反应而消耗。在供热系统中氮气的聚集浓度最高可
达 50mg/L，这相当于市政自来水的氮气自然浓度的
280%。故在此浓度下，氮气早已达到饱和溶解度，

热泵系统换热效率降低应对方法浅析
陈雷昕，张婷婷

（上海翱途流体科技有限公司，上海   201100）

［摘   要］本文从气体和杂质两个着眼点出发，分析了空调系统中气体和污垢杂质的成因以及对热泵换热
效率的影响，并提供了相应的解决办法。

［关键词］效率；节能；排气；除污

图 1   不同系统循环水中氧含量测量值
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不能完全溶解在水中。系统管道中存在的大量这些
气体随水流动时，因管道坡度、管壁粗糙度变化以
及管路的复杂程度不断分散聚合，会引起气体两端
压差发生变化，体积变大形成气团，这些气团不止
会造成气堵、气塞、阻碍系统介质循环，引起循环
中断，还会造成气鸣、引起水锤效应，加速系统设备、
阀门等的磨损，严重者会引起管道爆裂。水泵内部
有气体会引起水泵气蚀，导致损坏。

除了氮气以外，其余气体如惰性气体等对循环
水系统的影响与氮气类似，只是其含量较之氮气要
低得多，所以可以并称为氮气问题。

此外，由于空气的导热系数非常低（见表 1），
管道、热泵、热交换器、盘管内存在气体会使热交
换器或系统局部区域不热，影响换热效率、增加能耗、
降低空调或暖通系统运行的热经济性。

表 1  不同材料的导热系数

　 导热系数 W/(m·K)

碳钢 40~70

铜 370~420

干空气 2.552

2   相应的排气方法及措施
（1）在首次充水阶段，应考虑尽可能地使系统

内的气液两相流保持在层状流或波状流而非段塞流
或团状流，以便于使气体能够从管道内排空。可行
的方法是在充水阶段时采取小流量充水，在充水后
维持系统低流速运行一段时间，帮助排气。还可以
选择特殊结构的微泡排气装置，利用内部的特殊的
螺旋结构改变流经排气装置的流态，将进入装置内
部的段塞流和团状流转变为层状流或波状流，使气
体快速排出。

（2）采用密闭式循环系统，使循环水与大气完
全隔绝，避免了因不断的复氧引起的系统设备、管
路等各部件腐蚀不断加剧。

（3）在日常运行阶段，考虑到更多的是溶解在
水中的气体，可采用真空排气装置。根据亨利定律
中气体的溶解度与压力的关系，在真空环境下，气
体的溶解度为零。真空排气装置可大幅减少系统中
游离气体和溶解气体，目前在很多循环系统中大量
使用。

（4）针对运行管理方面，应加强管理，尽量避
免需要紧急停泵和关闭阀门的情况出现。加强对于
定压设备的现场管理，避免气压罐氮气压力不足、
罐内液位过低、甚至隔膜破裂的现象。
3   结垢对热泵换热效率的影响

垢分为水垢和污垢。水垢系指水中的难溶盐类

经浓缩后浓度升高，超过其饱和度而析出的沉积物，
如碳酸钙等。污垢系指水中的污泥、颗粒物、腐蚀
铁锈产物、生物黏泥等，同样也会换热壁上沉积。
污垢杂质主要是通过以下途径进入系统的：

（1）补充水中泥沙、颗粒杂质等；
（2）空气中的灰尘、沙土等；
（3）腐蚀产物；
（4）微生物新陈代谢产生的生物黏泥；
（5）化学作用，如采用含磷药剂可能会生成磷

酸盐水垢。
因腐蚀产生的锈渣和微生物黏泥等很容易堵塞

换热管，使机组运行效果下降，同时腐蚀的存在又
使设备使用寿命大大降低。沉积于换热管壁的水垢
会使热泵的换热效率降低，同时会使日常运行时的
用电量增大。系统管路中的污垢杂质也会大大增加
能源消耗。水垢的导热系数非常低（见表 2）

表 2   不同垢类组成的导热系数

　 导热系数 W/(m·K)

碳钢 40~70

铜 370~420

碳酸盐类水垢 0.4~0.7

硅酸盐类水垢 0.2~0.5

磷酸盐类水垢 0.6~0.8

生物黏泥（水分占 90% 左右） 0.08~0.1

三氧化二铁（腐蚀产物） 3~7

四氧化三铁（腐蚀产物） 1~2

4   相应的除污手段
（1）在热泵前端增加相应除污措施，可选择特

殊结构的微米级除污装置，利用其内部特殊的螺旋
结构改变流经除污装置的流态，将进入装置内部的
段塞流和团状流转变为层状流或波状流，快速分离
水中杂质，使杂质在除污装置底部沉积，不增加系
统沿程阻力。最小可去除 5μm 颗粒杂质。

（2）在热泵前后加装自动在线胶球清洗除污装
置，通过发球装置将胶球投放到循环系统中，胶球
经过换热管，擦洗掉换热管内壁的污垢，而后在出
口处通过收球装置进行回收，回到发球装置中。此
为一次收发循环，通过装置程序可设定收发的频次，
定期收发以保证换热管内壁清洁，使热泵始终处于
很高的换热效率。
5   结语

空调系统中对气体和污垢杂质的去除对提高一
次能源利用率，节约能源消耗，实现节能减排意义
重大。
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0   引言
跨季节蓄热的太阳能技术已相对成熟，但仍然

存在着许多问题，在跨季节蓄热的太阳能系统中，
存在着集热器和水箱不匹配的问题，造成了能量不
能合理有效的得到利用。传统的计算集热器面积与
水箱体积的方法是先收集几个月的热量，按照规范
提供的容积选择范围来选择集热器的采光面积 [1]，
为 1400~2100L/m2。这种方法会使得蓄热水箱的体
积与集热器的面积过度的不匹配，从而导致许多故
障。同时会改变水箱内的蓄热状态 [2]，在水箱体积
过小的情况下，会使得水箱内水温高于 85℃ 而汽化，
严重影响蓄热效果。若水箱体积过大，水温过低，
无法满足直供水温的条件，就会增加辅助热源的用
量，造成能量的浪费。

国内外有许多学者就集热器面积和水箱体积方
面给出了一定的优化。Mo. Chung 等人利用 Trnsys 
模拟 [3]，研究出了最佳水箱容积、集热器面积和太
阳能保证率之间的关系；张时聪、姜益强等人对哈
尔滨一栋示范楼做数值模拟 [4]，得到了在哈尔滨地
区与 100m2 的集热器相匹配的地下水池半径推荐值；
王选设计了太阳能蓄热供热系统优化设计软件 [5]，
通过输入相关的条件，从而给出推荐蓄热水箱蓄集
热比。他们从不同的角度研究了集热器面积与蓄热
体体积之间的关系，对跨季节太阳能蓄热技术的完
善有重要的意义。

本文主要研究建筑的供暖面积、集热器面积、
蓄热水箱体积之间的具体关系，就寒冷地区济南的
气象条件为基础，以济南某小学建筑作为一个结构
单元，通过计算比较，给出了集热器面积与蓄热水
箱体积之间关系的一种计算方法，避免了由于传统
的计算方法造成的集热器面积与水箱体积过度不匹
配，而造成的能量浪费。同时，从蓄热水箱的保温
层厚度方面出发，给出了三者之间的关系。为集热

器面积、蓄热体体积的选择提供了一种方法。
1   系统的组成及工作原理

设计的系统由太阳能集热器、蓄热装置、辅助
热源、末端等几部分组成。工作原理为在非供暖季，
建筑不需供热，集热器只需把太阳能收集起来，储
存在蓄热装置中；在供暖季，太阳能集热器一方面
收集太阳能供给建筑，同时，将蓄热装置中的热量
也供给建筑。若此时还不能满足建筑的热负荷，就
需要借助辅助热源来满足建筑的供暖需求。图 1 是
跨季节太阳能供暖系统的工作流程图。

;

图 1   跨季节太阳能供暖系统运行的工作流程图

2   热负荷、集热器面积、蓄热体体积三者的关系
2.1   热负荷分析

建筑热负荷的消耗与建筑的围护结构、当地的
气候条件有密切关系。济南地区属于寒冷地区，冬
季的供暖期为 120 天，即 11 月 15 号至 3 月 15 号。
根据《供暖通风设计手册》济南地区小学建筑的采
暖热指标为 58W/m2。

本设计通过利用标准建筑模型来分析跨季节
太阳能系统的集热器面积和蓄热体体积之间的匹配
关系和系统的经济性，下面选取标准建筑进行热负
荷的估算。以建筑面积为 500m2 的建筑为标准单
元结构，分别选定采暖面积为 1000m2、1500m2、
2000m2、2500m2、3000m2 的建筑为研究对象，分析
跨季节太阳能供暖系统在对不同供暖面积下，最佳
蓄热体积与集热器面积之间数量关系。不同供暖面
积下的建筑冬季供暖所需总的热量如下表 1 所示。

基于跨季节蓄热的太阳能供暖系统的优化
王莲莲，刘学来，李永安

（山东建筑大学，山东  济南   250101）

［摘   要］本文以济南寒冷地区的典型气象参数为依据，通过建立标准的建筑模型，对供暖面积与太阳能
集热器面积、蓄热水箱体积之间的匹配进行了分析。随后 , 从保温层厚度方面出发，研究了三者之间的数量关系。
研究结果表明 , 选择合适的保温层厚度，不仅会减少蓄热水箱的全年热损失，而且会使集热器面积与蓄热水箱
之间的匹配达到最优。绘制出了供暖面积与集热器面积、蓄热水箱体积之间的拟合曲线图，为研究在相同保温
层厚度下的供暖面积提供了一种有参考价值的方法。

［关键词］跨季节蓄热的太阳能 ; 供暖面积 ; 蓄热体体积 ; 集热器面积 ;  优化匹配
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表 1   不同面积的建筑冬季供暖所需总热量

序号 1 2 3 4 5

采暖面积 (m2) 1000 1500 2000 2500 3000

采暖季总需
热量（GJ）

601.344 902.016 1202.688 1503.360 1804.032

2.2   蓄热体体积的设计计算
跨季节太阳能蓄热系统根据蓄热介质可分为显

热蓄热、潜热蓄热和化学蓄热。在实际工程中，应
用最多还是显热蓄热。显热蓄热分为四种：热水蓄热、
砾石 – 水蓄热、埋管蓄热、含水层蓄热 [6]。选择哪
种蓄热方式，应该因地制宜，根据当地的气候条件，
系统形式等因素来决定。在这四种蓄热方式中，用
的较多的蓄热介质是水、土壤、砂砾。由于水资源
的匮乏和初投资比较大等问题，所以蓄热介质中最
常用的是土壤和砂砾。

根据济南地区的实际情况，选择土壤和砾石的
混合介质作为本系统的蓄热介质（土壤具有传热、
隔热、储热的功能，是良好的传热材料和储热材料）。
该蓄热体的热容量约为水的 0.65 倍，（每立方米蓄
热介质的热容量为 2800kJ/m³℃）[7]。蓄热体的温度
范围为 15℃~65℃。若采暖季所需总热量全部由蓄
热装置提供，则不同供暖面积所需蓄热介质总体积
（暂不考虑蓄热体的蓄热损失），详见表 2。

表 2   提供全部热量时蓄热体总体积

序号 1 2 3 4 5

采暖面积 /m2 1000 1500 2000 2500 3000

采暖季总需
热量 /GJ

601.344 902.016 1202.688 1503.360 1804.032

蓄热体总
体积 /m³

4295.31 6442.97   8590.63 10738.29 12885.94

在冬季供暖期，建筑供暖所需热负荷大部分由
太阳能集热器直接供给，只有不足部分的热量由蓄
热体提供，所以蓄热体的体积可以进一步得到优化。
2.3   集热器面积的设计计算

集热器是系统的主要热源，不仅在供暖季直接
给建筑供热，而且在非供暖季，向蓄热体提供热量，
合理的计算集热器面积对整个系统是至关重要的。

济南地区属于太阳能丰富的三类地区，该小学
在夏季最炎热时期放两个月的暑假，而冬季的寒假
时间则比较短，显而易见，供暖时间远大于供冷时
间，可以将夏季多余的热量存储起来以供冬季使用，
所以采用跨季节蓄热的太阳能系统是正确的选择。

根据济南地区典型气象年的数据可以得到倾角
等于当地纬度倾斜面上的太阳辐射的月总辐射量（图
2 根据国家气象中心气象信息中心气象资料室提供
的数据资料绘制）。

图 2  济南地区纬度倾斜面上的太阳辐射的月总辐射量

在 4 至 10 月份为非采暖季，太阳的月总辐射量
500MJ/m2 以上，而在采暖季的 11 月至 3 月，太阳
的月总辐射量约为 264.41MJ/m2。此系统主要是将非
采暖季的太阳辐射量通过蓄热体蓄存起来。在采暖
季，太阳辐射不能满足采暖需求时，可将蓄热体中
的热量加以利用。

11 月至 3 月的太阳能月总辐射量为 1322.04MJ/
m2，4 月至 10 月的太阳能月总辐射量为 3525.28MJ/
m2。在不考虑系统热损失的情况下，假定太阳能集
热器的集热效率为 50%，根据建筑的总需热量得出
不同采暖面积下的太阳能集热器的面积，如下表 3。

 表 3   太阳能集热器的面积

序号 1 2 3 4 5

采暖面积 /m2 1000 1500 2000 2500 3000

采暖季总需
热量 /GJ 601.344 902.016 1202.688 1503.360 1804.032

所需集热器
面积 /m2 252 380 507 633 760

根据以上数据分析，建筑的采暖面积、蓄热体
体积、集热器的面积之间关系约为 4:17:1，这是在
不考虑系统的热损失的情况下得出的。但是在实际
的工程中，要考虑到的内容要比这复杂的多。不仅
要考虑到管道热损失，还要考虑蓄热体的保温层厚
度，蓄热体的保温层厚度不同也会直接影响到蓄热
体体积和集热器的面积的变化。
3   保温层厚度的选择

蓄热体周围要做保温措施，合理的保温措施
会减少热量的损失，保证系统的高效性。保温措施
包括保温材料的选择、厚度的选择。这里重点介绍
在不同的保温层厚度下，热负荷、集热器面积、蓄
热体体积之间的关系。本实验选择的保温材料为建
筑保温材料岩棉板，岩棉板的导热系数为 0.036W/
(m·℃)，蓄热体内部的平均温度为 40℃，蓄热体外
表面土壤的平均温度为 15℃[7]。保温层的厚度选择
为 50mm、100mm、200mm，相对应的 50mm 厚的

济南地区纬度倾斜面上的太阳辐射的月总辐射量
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保温材料单位面积上的热损失为 18W/m2，100mm
厚的保温材料单位面积上的热损失为 9W/m2，而
200mm 厚的保温材料单位面积上的热损失为 4.6W/
m2。
3.1   保温层的厚度为 50mm

假设采暖期总的供热量为 Q，集热器的集热面
积为 A，蓄热体的长宽高均为 b，根据前面的分析可
得出，采暖期总的供热量等于采暖季集热器的直接
供热量乘以集热器的面积与蓄热体单位体积的蓄热
量乘以蓄热体体积的和：

Q =661.02MJ/m2·A +140MJ/m3·b3

集热器在非采暖季蓄存的热量等于蓄热体在非
采暖季蓄存的热量和蓄热体的全年热损失之和：

1762.64MJ/m2·A
=140MJ/m3·b3+3405.9MJ/m2·b2

661.02MJ/m2 为集热器在供暖季单位面积上的
吸热量；140MJ/m³ 为蓄热体单位体积上的蓄热量；
1762.64MJ/m2 为集热器在非供暖季单位面积上的吸
热量；3405.9MJ/m2 为保温层厚度为 50mm 的全年热
损失之和（蓄热体的热损失只跟蓄热体的外表面积
有关）。

根据上述两式，可以得出不同采暖面积下，热
负荷、蓄热体体积、集热器面积之间的关系。（考
虑到管道的热损失，可以将集热气的面积附加 5%）
如下表 4 所示。

       表 4   跨季节太阳能蓄热系统评价        

序号
采暖面积

(m2)
采暖季总需热

量（GJ）
蓄热体总体积

（m³）
集热器面积

（m2）

1 1000 601.344 2021 506

2 1500 902.016 3032 759

3 2000 1202.688 4043 1011

4 2500 1503.360 5053 1264

5 3000 1804.032 6064 1517

根据上表分析可得，蓄热体的热损失比较大，
损失的热量约为蓄热量的二倍，为了较少系统的热
损失，就需要增加保温层的厚度。同时，我们也可
以得出，采暖面积、蓄热体体积、集热器面积之间
的关系约为 2:4:1。详见图 3。

由所得的建筑采暖面积、集热器面积、蓄热体
体积的各对应数值，将三者进行拟合，如图 3 所示，
得到采暖面积与蓄热体体积之间的拟合曲线为：

Y=-3×10-0.7×x2+2.0225x-1.2

采暖面积与集热器面积之间的拟合曲线为：

Z=3×10-0.7×x2+0.5043x+1.6

有这两条拟合曲线，可以求出当保温层厚度为
50mm 时，其他面积下各自对应的集热器面积、蓄热
体体积。
3.2   保温层厚度为 100mm

当保温层的厚度为 100mm 时，前述的两个公式
改为：

图 3   保温层 50mm 时采暖面积、蓄热体体积、集热器面积之间的拟合曲线
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G=661.02MJ/m2·A +140MJ/m³·b3

1762.64MJ/m2·A
=140MJ/m³·b3+1778.16MJ/m2·b2

根据这两个公式，可以得出不同供暖面积下的
蓄热体体积、集热器面积。如下表 5 所示。

      表 5   跨季节太阳能蓄热系统评价 

序号
采暖面积

(m2)
采暖季总需热量

（GJ）
蓄热体总体积

（m³）
集热器面积

（m2）

1 1000 601.344 2470 406

2 1500 902.016 3705 609

3 2000 1202.688 4940 812

4 2500 1503.360 6176 1015

5 3000 1804.032 7411 1218

从 图 表 中 可 以 计 算 出， 当 保 温 层 的 厚 度 为
100mm 时，蓄热体的全年热损失约等于蓄热体在非
供暖季蓄存的热量，相比于保温层的厚度为 50mm
时，蓄热体的热损失和集热器面积都减少了，而蓄
热体体积增大了，提高了蓄热系统的热效率。详见
图 4。

当保温层厚度为 100mm 时，由不同的采暖面积，
得到三者之间的拟合曲线图，见图 4，采暖面积与
蓄热体体积之间的拟合曲线为：

Y=3×10-0.7×x2+2.4695x+0.2

采暖面积与集热器面积之间的拟合曲线为：

Z=-1×10-0.6×x2+0.4098x-2.8

有这两条拟合曲线，可以求出当保温层厚度为
100mm 时，其他面积下各自对应的集热器面积、蓄
热体体积。
3.3   保温层厚度为 200mm

当保温层的厚度为 200mm 时，相对应的公式改
为：

G=661.02MJ/m2·A +140MJ/m³·b3

1762.64MJ/m2·A
=140MJ/m³·b3+876.33MJ/m2·b2

由上述两式可以得出不同采暖面积下的集热器
面积的值，如下表 6 所示。

      表 6    跨季节太阳能蓄热系统评价

序号
采暖面积

(m2)
采暖季总需热量

（GJ）
蓄热体总体积

（m³）
集热器面积

（㎡）

1 1000 601.344 2776 338

2 1500 902.016 4163 507

3 2000 1202.688 5551 676

4 2500 1503.360 6939 845

5 3000 1804.032 8327 1014

从图表中可以看出，当保温层的厚度为 200mm
时，会使得蓄热体的热损失进一步减少，相应的集
热器面积也减少，但是蓄热体的体积会继续增大。
若保温层厚度过大，会使得系统的初投资大大增加，
综合考虑，保温层的厚度不宜过大。根据实际情况
选择合适的保温层厚度，不仅可以减少系统的热损
失，而且会使得初投资比较小，增加系统整体的效

图 4   保温层 100mm 时采暖面积、蓄热体体积、集热器面积之间的拟合曲线
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图 5   保温层 200mm 时采暖面积、蓄热体体积、集热器面积之间的拟合曲线

益性。详见图 5。
当保温层厚度为 200mm 时，由不同的采暖面积，

得到三者之间的拟合曲线图，见图 5，采暖面积与
蓄热体体积之间的拟合曲线为

Y=6×10-0.7×x2+2.7733x+2

采暖面积与集热器面积之间的拟合曲线为：

Z=-1×10-0.6×x2+0.3418x-2.8

有这两条拟合曲线，可以求出当保温层厚度为
200mm 时，其他面积下各自对应的集热器面积、蓄
热体体积。
4   结论

通过以上对跨季节太阳能蓄热系统的供暖面积、
热负荷、蓄热体体积、集热器面积的计算分析可得
如下结论：

（1）在太阳能比较丰富的地区，如济南地区，
非供暖季的太阳能月总辐射量为 3525.28MJ/m2，若
不能充分利用，则会被浪费。将非供暖季的太阳能
热量通过集热器、蓄热体等装置得到充分的利用，
来满足冬季供热量的不足，这既有经济效益，又具
有一定的环保效益。

（2）根据当地的实际状况来选择合适的保温层
厚度，在不同的保温层厚度下，相同的供暖面积对
应不同的集热器面积，蓄热体体积。同时，在保温
层厚度为 50mm、100mm、200mm 时，分别对应的
热 损 失 为 3405.9MJ/m2、1778.16MJ/m2、876.33MJ/
m2。蓄热体的热损失不同，会直接影响到系统的整

体经济性。
（3）通过给出保温层厚度为 50mm、100mm、

200mm 下供暖面积、集热器面积、蓄热体体积三者
之间拟合曲线图，在相应的保温层厚度下，不仅可
以合理的匹配三者之间的数量关系，而且也给在其
他的保温层厚度下，匹配三者之间的关系，提供了
一种方法。
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0   引言
由于浅层地层温度常年基本稳定，接近当地气

象年平均温度，冬季浅层地层温度比室外环境空气
温度高，夏季浅层地层温度比室外环境温度低。理
论上，地源热泵机组的能效应高于空气源热泵。此外，
地源热泵机组加装冷凝热回收装置后可实现一机多
用，既可夏季供冷、冬季供热、全年供应生活热水，
在需要时还可同时供冷、供热、供生活热水，做到
能量总体平衡 [1-2]。作为空调冷热源的地源热泵系统，
消耗电能，利用部分浅层地层的蓄热能（可再生能
源的一种）给空调系统提供热水和冷冻水。系统的
节能效果应体现在最终的一次能源总消耗量上。

为了说明问题，我们从一次能耗的角度，将地
源热泵系统与冷水机组加锅炉、风冷热泵三种空调
冷热源作对比节能性分析。
1   制冷工况节能性分析

制冷工况时，耗电可分为三部分：

（1）向系统外散热装置的耗电；
（2）冷却水循环系统的耗电；
（3）制冷系统制冷机的耗电。
由这三部分耗电总量分摊到单位制冷量，就可

计算得到整个冷源的综合制冷性能系数（SCOP）。
在 新 修 订 的《 公 共 建 筑 节 能 设 计 标 准》（GB 
50189—2015）中，明确了各类冷源的综合制冷性能
系数（SCOP）限值，详见表 1。

对于地源热泵系统来讲，由于冷却水循环系统
的耗电比传统的冷却塔冷却水系统的耗电要高，并
且地源热泵机组制冷工况时的单机 COP 也低于水冷
冷水机组的 COP。因此该系统的综合制冷性能系数
也较水冷冷水机组低。在《可再生能源建筑应用工
程评价标准》GB/T 50801 中地源热泵系统性能级别
划分详见表 2[4]。

综上分析，在夏热冬冷地区冷源的综合制冷性
能系数汇总详见表 3。

夏热冬冷地区地源热泵系统节能性分析
严    伟 1，赵先明 2

（1. 杭州大湛机电科技有限公司，杭州   310019；2. 杭州清稞节能环保科技有限公司，杭州   310019）

［摘   要］当下，地源热泵技术作为一项可再生能源技术在夏热冬冷地区大力推进。本文针对夏热冬冷地
区的气候特点，从一次能耗的角度，对比分析了地源热泵系统与冷水机组加锅炉、风冷热泵三种空调冷热源的
节能效果，可为夏热冬地区合理应用地源热泵技术提供参考。

［关键词］ 建筑节能；地源热泵；夏热冬冷；设计方法；一次能耗分析

表 1   冷源的综合制冷性能系数（SCOP）限值 [3]

类型 额定制冷量（kW）
综合制冷性能系数（W/W）

严寒 A、B 区 严寒 C 区 温和地区 寒冷地区 夏热冬冷地区 夏热冬暖地区

水冷

活塞式 / 涡旋式 ＜ 528 3.3 3.3 3.3 3.3 3.4 3.6

螺杆式

＜ 528 3.6 3.6 3.6 3.6 3.6 3.7

528~1163 4 4 4 4 4.1 4.1

≥ 1163 4 4.1 4.2 4.4 4.4 4.4

离心式

＜ 1163 4 4 4 4.1 4.1 4.2

1163~2110 4.1 4.2 4.2 4.4 4.4 4.5

≥ 2110 4.5 4.5 4.5 4.5 4.6 4.6

风冷或
蒸发冷却

活塞式 / 涡旋式
≤ 50 2.60 2.60 2.60 2.60 2.70 2.80

＞ 50 2.80 2.80 2.80 2.80 2.90 3.00

螺杆式
≤ 50 2.70 2.70 2.70 2.80 2.90 2.90

＞ 50 2.90 2.90 2.90 3.00 3.00 3.00

[ 基金项目 ] 浙江清华长三角研究院杭州分院“绿色人居环境研究中心”产学研一体化平台搭建 。
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2   制热工况节能性分析
制热工况时，锅炉耗用燃料、热泵耗用电耗均

折算成标煤进行比较。燃料热值按低位发热量计算，
电耗以 0.33kgce/kW·h 推算（发电效率 37.23%）。

锅炉作为热源时，其效率规定为 88%，则热源
的制热性能系数为 0.88；热泵的 COP 均乘以 0.3723
计入 [5]。

综上分析，热源的制热性能系数汇总详见表 4。
综合制冷工况和制热工况的对比分析结果，可

知：
（1）地源热泵系统优于空气源热泵系统，相比

之下节能明显。
（2）地源热泵系统在制热工况时由于吸收了浅

层地层中的低温热，系统的制热性能系数最高，是
锅炉供热系统的 1.27~1.48 倍。在制冷工况时，由于
对系统外散热部分的冷媒输配耗能大，地源热泵系
统的电耗比水冷式冷水机组制冷系统的要大。因此，
对于具体工程要作全年负荷变化计算和一次能耗分
析后再做定论。
3   结论及建议

本文针对夏热冬冷地区的气候特点，从一次能
耗的角度，将地源热泵系统与冷水机组加锅炉、风
冷热泵三种空调冷热源作对比节能性分析，主要结

论和建议如下：
（1）地源热泵系统优于空气源热泵系统，其全

年运行能耗较低、节能量明显。
（2）在制热工况时，地源热泵系统与锅炉供热

系统相比一次能耗低，节能显著；而在制冷工况时，
地源热泵系统综合制冷性能系数低于常规的水冷冷
水机组。因此，具体工程应根据负荷分布特性，进
而作一次能耗分析计算后取优。

参考文献
[1] 徐伟 , 邹瑜 , 徐宏庆等 . 《民用建筑供暖通风与空
气调节设计规范技术指南》[M]. 北京 : 中国建筑工
业出版社 , 2012: 468–474.
[2] 唐峰 , 胡吉士 . 浙江地区地源热泵系统适应性研
究和设计方法 [J]. 建筑节能 , 2014,12(4):25–30.
[3] 中华人民共和国住房和城乡建设部 . 《公共建筑
节能设计标准》（GB 50189-2015）[S]. 北京 : 2016.
[4] 中华人民共和国住房和城乡建设部 . 《可再生能
源建筑应用工程评价标准》（GB/T 50801—2013）[S]. 
北京 : 中国建筑工业出版社 , 2012.
[5] 中华人民共和国建设部 .《地源热泵系统工程技
术规范》GB 50366—2005（2009 版）[S]. 北京 : 中
国建筑工业出版社 , 2009.

表 2   地源热泵系统性能级别划分 [4]

工况 1 级 2 级 3 级

制冷能效比 EER ≥ 3.9 3.9 ＞ EER ≥ 3.4 3.4 ＞ EER ≥ 3.0

表 3   夏热冬冷地区冷源的综合制冷性能系数汇总

冷源形式 综合制冷性能系数

水冷螺杆式

3.6 制冷量＜ 528kW

4.1 制冷量 528~1163kW

4.4 制冷量≥ 1163kW

水冷离心式

4.1 制冷量＜ 1163kW

4.4 制冷量 1163~2110kW

4.6 制冷量≥ 2110kW

风冷热泵制冷工况
2.90 活塞式、制冷量大于 50kW

3.00 螺杆式、制冷量大于 50kW

地源热泵制冷工况 3.9~3.4 取 2 级

表 4   热源制热性能系数汇总表

热源型式 制热性能系数

锅炉 0.88

风冷热泵 以电计取 2.9~3.0，折算为标煤计为 1.08~1.12

地源热泵 取 2 级，以电计取 3.0~3.5，折算为标煤计为 1.12~1.30
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0   引言
在风冷热泵系统中，常采用节流阀与分液头配

合作为制冷剂节流与分配机构，虽然节流阀具有较
好的流量调节特性，并通过分液头使节流后低压气
液两相工质分配至蒸发器各并联支路，但受分液头
结构及布置方式、蒸发盘管阻力特性、蒸发器布风
均匀性（或蒸发盘管换热均匀性）[2] 等因素的影响，
使蒸发器各并联支路气液两相工质分配不均，造成
蒸发盘管面积未能得到充分利用，严重影响蒸发器
的 换 热 性 能。Yang Zou 等 [1]，Martin Ryhl 等 [2,8] 指
出，热泵系统中因蒸发器两相冷媒分配不均可能导
致制冷（热）能力衰减达到 30%~50%，COP 衰减可
达 13%~43%；另一方面，采用节流阀节流后工质为
气液两相流，液态制冷剂在蒸发盘管内依次出现气
泡流、层状流、层状波纹流、块状流、环状流、雾
状流和过渡流，各阶段的换热效率存在较明显的差
异 [3,4]。不同的蒸发换热机理及不佳的流型也使换热
强度受到影响。

鉴于此，本文首次提出采用雾化喷嘴替代传统
节流阀的雾化节流方案 , 即通过雾化喷嘴对冷凝器
冷凝后的高压液体制冷剂进行节流并雾化为低压微
小液滴，直接分配至蒸发器各并联换热支路，通过
雾化的气液两相微小液滴分配，以期改善热泵系统
制冷剂分配不均的问题，同时采用雾化液滴在蒸发
盘管内沸腾换热，达到强化制冷剂侧蒸发换热的目
的。基于上述构想，本文采用 CFD 方法对制冷剂雾
化的节流和分液特性进行了模拟，分析了蒸发温度、
冷凝温度、过冷度等参数对雾化喷嘴流量、轴向速
度及分液均匀性的影响，以期为雾化喷嘴的应用提
供理论借鉴。

1  制冷剂雾化节流特性的数值模拟
工质雾化的机制在于喷射表面波的发展和气体

的扰动作用，分初级（一次）雾化和次级（二次）
雾化，一次雾化为连续射流液体表面开始形成液滴
与液丝的过程，是控制液体向气体的初始弥散；二
次雾化则为受加热或气动力作用发生在弥散液滴和
液丝上的雾化 [9-11]。本文中采用雾化喷嘴替代节流机
构，如图 1，对冷凝后的高压过冷液体雾化并节流，
节流雾化后的制冷剂进入雾化腔，呈弥散态雾状微
小液滴进入蒸发器吸热气化，实现均匀分配并改善
管内蒸发换热性能。由于雾化喷嘴的流量和雾化流
场的轴向速度对分液机构设计和分液效果至关重要，
所以本文对其分析来考察制冷剂雾化节流的特性。

图 1   雾化节流机构结构示意图

制冷剂雾化的节流及分液特性探讨
陈    杰 , 余延顺

（南京理工大学能源与动力工程学院，江苏  南京   210094）

［摘   要］为解决制冷系统蒸发器液相冷媒分配不均并提高蒸发器内液体制冷剂的换热性能，本文创新
性地提出采用雾化喷嘴代替节流阀的雾化节流的方案，并采用 CFD 方法分析了系统蒸发、冷凝温度、阀前
过冷度对制冷剂雾化的节流和分液特性的影响。结果表明，所论节流雾化喷嘴在蒸发温度 5~15℃、冷凝温度
45~55℃、过冷度 0~8K 范围内喷嘴出口流量在 4.125 至 5.230g/s 之间波动，整个节流特性受冷凝温度影响较大；
蒸发、冷凝温度和过冷度均会对制冷剂液滴流量和速度及气流扰动等因素产生较大影响进而导致分液特性的较
大波动，其中蒸发温度和过冷度的升高能在很大程度上促进分液均匀，均匀性最佳能提高 93%，最大流量偏差
最高下降 95%；冷凝温度升高过多使得雾化流场速度衰减减弱，破碎长度增加达 40%，并且气流扰动加剧，导
致分液均匀性急剧恶化而影响蒸发盘管换热。

［关键词］分配不均；雾化；节流特性；分液特性
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1.1   仿真模型
基于上述构想，为采用 CFD 技术对雾化喷嘴的

节流特性进行模拟，对模型做如下简化：
（1）因液态冷媒流经喷孔时间极短，忽略喷嘴

内部因空化现象产生的微量闪发蒸汽，假设液态冷
媒流经喷孔为单相流动；

（2）在喷嘴出口瞬间，速度迅速增大，雾束周
围制冷剂气体不断被卷入，导致喷嘴出口压力进一
步降低，液体迅速破裂，在液滴与液滴及与环境之
间的相互作用使液滴进一步碎裂形成最终雾化 [10,11]，
假设冷媒在喷孔出口雾化过程迅速闪发，达到节流
后两相状态。

在上述简化条件下，建立如下单个喷嘴中制冷
节流雾化过程的数学模型。

① 连续性方程

         + Δ

(ρu)=0            

② 动量守恒方程

          + Δ

(ρuu)=

Δ

(η

Δ

u)-         +S

③ 体积分数方程

             + Δ
(al ρlu )=-

Δ
(al ρlul)+S

其中源项 S 中包含制冷剂闪发过程的描述。

④ 边界条件
喷嘴进出口边界为压力边界，并与冷凝和蒸发

压力对应，雾化腔进出口边界分别为速度及压力边
界，并将单个喷嘴整个雾化过程简化为轴对称模型
进行计算，如图 2（a）和 2（b）所示，并根据文献 [7,11]

将模型 2（a）所计算出的喷嘴出口速度分布拟合为
五次多项式作为模型 2（b）雾化腔进口速度。

基于上述模型，采用 CFD 仿真技术对单个雾化
喷嘴的节流特性进行了模拟计算，分析了蒸发温度、
冷凝温度、过冷度等对雾化喷嘴节流特性的影响。
1.2   喷嘴雾化节流特性分析

本文通过分析雾化喷嘴出口流量和雾化流场轴
向速度来考察制冷剂雾化的节流特性，为分析蒸发
温度、冷凝温度及过冷度的影响，计算了单个喷嘴
的雾化节流特性，计算条件为：制冷工质为 R22，
喷嘴孔径 4mm，长径比为 1.25。蒸发温度 5~15℃、
冷凝温度 45~55℃、过冷度 0~8K。

1.2.1  雾化喷嘴出口速度及流量
在雾化喷嘴结构一定条件下，蒸发温度、冷凝

温度是影响喷嘴出口速度及流量的重要因素，并且
喷嘴出口速度和流量对整个雾化节流机构的设计至
关重要，为此，本文计算了雾化喷嘴在上述计算条
件下，雾化喷嘴出口最高速度（出口截面中心速度）[7]

及流量随蒸发温度和冷凝温度的变化规律，结果如

图 3  蒸发（冷凝）温度对喷嘴出口流量和最高速度的影响

a 蒸发温度和冷凝温度对喷嘴出口流量的影响 b 蒸发温度和冷凝温度对喷嘴出口最高速度的影响

图 2  计算模型和边界条件
a 喷嘴计算模型和边界条件 b雾化腔计算模型和边界条件
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图 3 所示，计算结果表明过冷度影响较小，所以忽
略该因素影响。

图 3（a）为蒸发温度及冷凝温度对喷嘴出口
流量的影响。由图可见，喷嘴出口流量随蒸发温度
的降低及冷凝温度的升高近似呈线性增加，并且冷
凝温度升高导致的线性增长率是蒸发温度降低的两
倍，显然冷凝温度对流量的影响显著大于蒸发温度。
在计算范围内，喷嘴流量在 4.125~5.230g/s 之间变
化；图 4（b）为不同蒸发及冷凝温度下喷嘴出口最
高速度。喷嘴出口最高速度受蒸发温度及冷凝温度
的影响与图 4（a）类似，速度变化受冷凝温度的影
响较大，在计算范围内最高速度变化范围为 39.25m/
s~52.95m/s。由此表明，对于结构一定喷嘴，冷凝温
度相较于蒸发温度对喷嘴雾化的节流特性具有较大
的影响。

1.2.2  雾化流场轴向速度
射流雾化的外流场可以分为初始段，基本段和

扩散段，这三阶段内，流体流束变宽，流速急速衰减，
形成锥形区域，完成气液两相相互掺杂并形成雾化
[7,10-13]。模拟表明，计算范围内均能保证雾化外流场
中 90% 左右的两相冷媒处于低于 3m/s 的低速段，
说明模拟运行工况下均能够雾化完全。为了减少离
散相液滴碰壁对分液效果的影响，并设计合理雾化
腔尺寸，本文考察了节流特性中流场中另一要素：
轴向速度，如图 4~6 所述。

由图 4 可见，喷雾轴向速度随轴向长度近似呈
指数规律降低，在轴向 0.05m 长度之内衰减至低速
稳定区域（速度低于 3m/s），雾化完全；并在冷凝
温度 50℃，过冷度 4℃，蒸发温度在 5℃ 到 15℃ 的
变化范围内，随蒸发温度升高，速度衰减加快，如图 5。
在蒸发温度 10℃，过冷度 4℃ 时，冷凝温度在 45℃
到 55℃ 的计算范围内，随冷凝温度升高，速度衰减
减缓，当冷凝温度 55℃ 时，速度衰减至 3m/s 以内，
需要 0.07m 左右的轴向长度，增加了 40%，很显然
速度衰减减弱，容易产生液滴速度过快而冲击壁面

的现象。图 6 为冷凝温度 50℃，蒸发温度 10℃ 时，
过冷度对喷雾轴向速度影响的计算结果，不难发现，
相较于蒸发温度和冷凝温度，不同过冷度情况下轴
向速度衰减曲线变化很小，说明过冷度对轴向速度
的影响基本可以忽略。不难发现冷凝温度对流量及
轴向速度衰减的影响相较于蒸发温度和过冷度要更
大，而轴向速度变化导致的制冷剂雾化破碎长度的
改变与雾化腔的尺寸和雾化的分液特性密切相关，
下文进一步分析。
2   雾化节流后分液特性的数值模拟
2.1   仿真模型

模拟选取 KF-18GW 型房间空调器，其额定制
冷量 1800W，制冷剂为 R22[6]，蒸发温度 10℃，冷
凝温度 50℃ 时流量为 11.43g/s，根据节流特性中流
量的计算，选用三个喷嘴进行节流能够匹配流量，
将节流机构初步设计为图 1 所示结构，制冷剂经过
图 1 所示的三个喷嘴进入长 0.1m 的雾化腔雾化后，
分为四支路进入蒸发盘管蒸发换热。

根据节流特性中轴向速度分析结果，雾束经过
0.07m 左右的发展，所有雾滴均已处于低速稳定状态，
表明已经雾化完成。为了简化物理模型用于模拟计
算，所以本文假设经过轴向距离喷嘴出口 0.07m 径
向截面的均为节流闪发的冷媒气体和雾化后的稠密
离散相雾滴的均匀混合物。因此，本文简化物理模
型，取雾化腔轴向距离喷嘴出口 0.07m 之后的部分
进行模拟计算，并分区进行结构化网格划分，如图 7，
采用欧拉两相流和稠密离散相模型 (DDPM)[15] 进行
计算，同时假设气液两相冷媒分液过程和外界是绝
热的。在上述条件下，建立分液过程的数学模型。

两相冷媒分液过程中，其中两相流连续性方程
与式（1）~（3）相同，冷媒液滴的运动轨迹通过拉
格朗日法计算，进出口边界条件分别设为流量入口
和压力出口，其他边界条件设为绝热壁面边界条件。
2.2   雾化节流后分液特性分析

为了分析蒸发温度、冷凝温度、过冷度对制冷

图 4  蒸发温度对喷雾轴向速度的影响 图 5  冷凝温度对喷雾轴向速度的影响 图 6  过冷度对喷雾轴向速度的影响
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剂分液特性的影响，同样选取计算范围为蒸发温度
5~15℃、冷凝温度 45~55℃、过冷度 0~8K，选取两
个指标来评判分液特性，其一为各支路的最大离散
相浓度（流量）偏差 |Ci /Ca-1|max，其中：

 Ci /Ca=

其中，Ci 是分液器第 i 支路出口离散相浓度，
Ca 为出口平均离散相浓度，|Ci/Ca-1|max 越小，表示
所有支管的最大离散相流量偏差越小。  

另一指标是各出口离散相浓度（流量）的标准
差 STD，它能够很好反映所有支路离散相流量与平
均流量的偏离程度，也就是分液均匀性。         

冷 凝 温 度 50℃， 过 冷 度 4℃ 时，Ci /Ca 和 STD
随蒸发温度的变化情况如图 8，蒸发温度升高时，一
方面由于速度衰减加快，直接冲击壁面的液滴数量减
小，另一方面节流后两相冷媒干度减小，气相扰动减
弱，使得分液均匀性稳步提升，计算范围内，STD 由

0.30 降至 0.02，减小了 93%；同时 |Ci /Ca-1|max 从 0.24
下降至 0.01，最大离散相流量偏离程度显著减小。但
也不难看出，蒸发温度较低时，升高蒸发温度对分液
均匀性影响复杂，可能引起分液均匀性的波动或是提
升效果不佳。蒸发温度 10℃，过冷度 4℃ 时，冷凝
温度对冷媒分液特性的影响如图 9，冷凝温度升高，
轴向衰减变缓，可能发生雾化液滴速度过快而部分直
接冲击雾化腔底面的情况，导致出口总离散相浓度下
降，同时气流扰动加剧，出口不均匀性也迅速恶化，
随着冷凝温度升高，|Ci /Ca-1|max 由 0.11 增加至 0.22，
最大离散相流量偏差出现一定增加，但 STD 不断加
速增大，从 0.19 增加至 0.40，表明冷凝温度升高对
出口分液均匀性影响巨大，各支管流量偏差均产生较
大波动。

图 10 是蒸发温度 10℃，冷凝温度 50℃ 时，过
冷度对分液特性的影响，过冷度升高，STD 由于节
流后干度减小，液相流量增加，出现了一定幅度降低，
几乎线性下降了 70%，|Ci /Ca-1|max 也从 0.16 下降至

图 7  网格划分 图 8  蒸发温度对冷媒分液性能的影响

图 9  冷凝温度对冷媒分液性能的影响 图 10  过冷度对冷媒分液性能的影响
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0.04，下降明显。
根据文献 [15] 实验结果，4℃ 蒸发温度左右时，

使用 R410A 的压降式分液头分液最大流量偏差一般
为 0.13~0.142，离心式分液头一般为 0.195~0.216，
储液式分液头一般为 0.017~0.09。模拟结果显示，
未进行结构优化的情况下，雾化节流的分液均匀性
在大部分模拟运行工况下达到了压降式分液头的水
准，甚至在某些运行工况下能达到储液式分液头的
水平，显示了雾化节流在分液方面具有的较大潜力，
但雾化节流后的分液过程中，蒸发、冷凝温度和过
冷度均会对液滴速度及气流扰动等因素会产生较大
影响，从而导致分液特性波动较大。
3  结论

为改善蒸发器供液分配的均匀性并提高蒸发盘
管内制冷剂蒸发换热性能，本文提出了一种喷嘴雾
化节流的新型节流方式，文中首先对雾化的节流特
性进行分析，再利用雾化节流特性分析结果对制冷
剂雾化分液模型进行简化，最终计算得出如下结论： 

（1）在模拟的空调运行范围内，制冷剂雾化均
能保证 90% 左右的两相流体处于 3m/s 以下的低速
区域，并且节流特性受冷凝温度的影响相比蒸发温
度要大，而过冷度的影响几乎可以忽略，具体表现为：
雾化喷嘴出口流量及最高流速与蒸发温度、冷凝温
度近似呈线性关系，但冷凝温度变化引起的线性变
化率约为蒸发温度的 2 倍左右；降低冷凝温度比提
高蒸发温度更能促使轴向速度衰减变慢，使得破碎
长度增加，最大可达 40%。

（2）本文初步设计的制冷剂雾化节流机构在模
拟的工况范围内出口离散相浓度标准差和最大离散
相流量偏差最小可达 0.02 和 0.01，达到了储液式分
液头的分液水平；最大可达 0.4 和 0.24 左右，波动
较大并且分液效果不理想。模拟显示大部分运行工
况下雾化节流机构分液特性均能达到压降式和离心
式分液头的分液水平，显示出雾化节流在分液均匀
性上的巨大潜力，但雾化节流后的分液过程中，蒸
发、冷凝温度和过冷度均会对液滴流量和速度及气
流扰动等因素产生较大影响进而影响分液特性，蒸
发温度和过冷度升高，分液均匀性最多提升 93% 和
70%，而冷凝温度升高则使均匀性加剧恶化，表明
需要后续对该分液结构进一步优化。
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0   引言
我国大部分地区属于严寒及寒冷区域，冬季采

暖是必需的生活方式。长期以来一直依靠燃煤、燃油、
燃气等传统石化能源采暖，随着经济的发展，城市
规模的扩大，这些传统的采暖方式的不足越来越突
出，已不能适应可持续发展的要求。据统计，燃煤
采暖已经成为冬季城市雾霾形成的罪魁祸首。2016
年 12 月，习近平总书记围绕百姓关切的６件民生大
事发表重要讲话，其中特别强调了“推进北方地区
冬季清洁取暖，关系北方地区广大群众温暖过冬，
关系雾霾天能不能减少，是能源生产和消费革命、
农村生活方式革命的重要内容”。在《地热能开发
利用“十三五”规划》及国务院《大气污染防治行
动计划》等政策中，不断要求加快调整能源结构，
增加清洁能源供应，大力推进地热能、空气能、太
阳能等可再生能源技术采暖供冷。

在我国严寒地区及寒冷地区，“推进清洁采暖，
减少雾霾天气”的任务重大，然而现有的采暖空调
技术都具备各自的技术优势，也存在一些技术限制
和使用瓶颈，比如，水源热泵系统投资小、运行稳定，
但在水资源匮乏地区，取水或打井均不被允许；而
土壤源热泵系统存在成本高、占地面积大、容易造
成冷堆积、换热量衰减等问题；相比之下空气源热
泵供暖运用更加广泛，但其低温环境能效低、高压

缩比运行故障率高，为满足最大热负荷要求而配置
容量大造成投资大、闲置率高，发展受到一定制约。

探索可持续发展的清洁采暖技术具有非常现实
且重要的意义，也成为各界普遍关注的热点问题。
蓄能互联热泵系统，利用空气能和相变蓄能技术耦
合水水热泵系统，打造“不打井、不埋管”的清洁
采暖系统，能够实现暖气片供暖，蓄能平台使压缩
机的压缩比降低近一半，有效解决了极端寒冷天气
压缩机容易故障损毁的难题，蓄能互联热泵系统运
行更加稳定可靠、大大节省维护费用、运行节能，
还可利用峰谷电价差节约电费。蓄能互联热泵系统
是政府禁止打井、地埋管成本高、空气源热泵不稳
定的不利条件下，开创了“清洁采暖、节能降霾”
的新思路。
1  系统概述

蓄能互联热泵系统，将空气源热泵、水源热泵
的优势通过相变蓄能模块有效组合，是成熟的蓄能
技术和热泵技术的综合利用！通过蓄能模块的介入，
拓展了水源热泵和空气源热泵的使用条件，克服各
自的限制和性能弱点，最大限度利用自然能源（昼
夜气温的变化）、“峰谷”电价差以及其它无偿能
源等各种有利外界因素，实现多能互补、综合利用，
构建可靠稳定、节能省钱的采暖 / 供冷系统。系统
原理如图 1 所示。

蓄能互联热泵系统的理论研究与实践
陈建平，白    杨，余承霖 

（法凯涞玛冷暖设备（杭州）有限公司，杭州   311118）

［摘   要］本文针对寒冷区域水地源热泵和空气源热泵采暖的一些使用条件限制和技术限制，阐述了蓄能
互联热泵系统的原理、系统构成和技术特性、节能运行策略、工程应用效果。通过相变蓄能技术的介入，扩展
了水源热泵和空气源热泵的使用范围和条件，并最大限度的利用昼夜气温的变化、“峰谷”电价差以及其它无
偿能源等各种有利因素，实现多种可再生能源综合利用，构建可靠稳定、节能省钱的采暖 / 供冷系统。

［关键词］蓄能互联热泵系统；清洁采暖；节能降霾；空气源动力模块；水水热泵；相变蓄能；节能优化
控制

图 1   蓄能互联热泵系统原理图
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蓄能模块不仅可提升空气源热泵动力模块的运
行效率、运行可靠性和寿命，还提供利用各种其它
免费能源的可能性，如太阳能、废气、废水等，做
到多能互补、综合利用，最大限度的实现低成本环保。
在峰谷电价差显著的地区，蓄能模块在冬季制热工
况下，起到均流调节作用，有效保障极端天气状况
的热负荷需求；在夏季制冷工况下实现夜间谷电蓄
冷、白天高峰时段放冷，降低系统的运行费用。

蓄能互联热泵系统突破了水地源热泵的使用限
制，解决了水资源匮乏、政府禁止取水打井、地埋
管系统成本高占地大且冷堆积的弊病！
2  系统构成及性能特点

蓄能互联热泵系统由一次侧空气源动力模块、
二次侧变工况水水热泵和相变蓄能模块组成，通过
一次侧空气源动力模块和相变蓄能的技术耦合，实
现空气中所蕴含的低品位热能的采集和储存，为二
次侧水水热泵系统提供有效热源。相变蓄能模块充
分发挥了相变蓄能、冷热均流和调节蓄放的功能，
采 用 高 密 度 相 变 储 能 溶 液（Phase Change Material 
PCM）灌装的蓄能球，相变温度为 5℃，单位体积
储能密度高达 69.1kW·h/m3，相变蓄能球采用超声波
熔焊密封，预留空腔吸收相变膨胀，全面确保系统
的稳定性和耐久性。相变蓄能材料由固态转变成液
态过程中吸收相变融化潜热，进行逆过程时释放相
变凝固潜热。

在环境温度过低时，一次侧空气源动力模块处

于全面自我保护、无法运行的状态下，蓄能模块为
水水热泵系统提供相变热能，二次侧水水热泵主机
具备变工况恒定水温输出的适应调节能力，源侧热
源温度在 0℃ 至 25℃ 之间变化时设备保持稳定运行。

经过实测和对比，蓄能互联热泵相较常规的空
气源热泵供暖空调系统，投资最高可减少 32%、相
应的配电功率减少 29%、运行能耗节电 21%。与土
壤源地埋管热泵系统初投资相比减少 54%。具备经
济上“可行”和技术上“可靠”的推广运用条件，
系统不仅一次投资省、配电省、运行费用省、维护
费用省，而且可靠性提升、压缩机寿命提高、能解
决极端天气供暖问题、能实现温度高、温差大、流
量小的传统暖气片方式的供暖！
3   技术分析
3.1   一次侧空气源动力模块技术分析

常规空气源热泵系统在环境温度 0℃ 以上时供
热良好，但当环境温度低于 0℃ 时制热能力随环境
温度变化而迅速衰减，造成效率降低。低温环境运
行时，空气侧换热器容易结霜，霜层增加了导热热阻，
降低了换热器的传热系数，使流过换热器的空气流
量降低，随着霜层的增厚，将出现蒸发温度下降，
制热量下降，风机性能衰减，影响制热效率，严重
时出现停机，使机组不能正常工作。不同出水温度
和环境温度条件下 压缩机的制热量 / 制冷量如下表
1 和表 2（美国谷轮压缩机性能参数）所示。

普通空气源热泵尤其是在低温、超低温环境运

表 1   制热工况性能参数

环境
温度

-20℃ -15℃ -10℃ -5℃ 0℃ 7℃ 10℃

出水
温度

热量 功率 热量 功率 热量 功率 热量 功率 热量 功率 热量 功率 热量 功率

(kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW)

10℃ 38.94 8.84 46.3 8.9 53.6 9 60.54 9.14 67.08 9.28 74.9 9.5 77.6 9.6

15℃ 36.66 10.06 44.12 10.12 51.6 10.2 58.9 10.32 65.8 10.46 74.68 10.68 77.76 10.76

20℃ 35.28 11.38 42.72 11.42 50.3 11.5 57.8 11.6 65.32 11.72 74.9 11.9 78.58 11.98

25℃ 34.66 12.86 41.98 12.88 49.52 12.92 57.22 13.02 65.12 13.12 75.66 13.26 79.72 13.32

35℃ 35.3 16.52 41.8 16.48 49 16.46 56.88 16.48 65.1 16.52 77.4 16.58 83 16.6

40℃ 36.5 18.84 42.44 18.74 49 18.7 56.58 18.68 64.8 18.66 77.6 18.66 83.66 18.66

45℃ 38.18 21.5 43.2 21.4 49.2 21.3 56 21.2 64 21.2 76.9 21 83.3 21.1

50℃ — — — — — — — — — — 74.6 24 80.9 23.9

55℃ — — — — — — — — — — — — 76.4 27.2

表 2   制冷工况性能参数

环境温度 20℃ 25℃ 30℃ 35℃ 40℃

出水温度
冷量 功率 冷量 功率 冷量 功率 冷量 功率 冷量 功率

(kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW) (kW)

7℃ 76.4 13.2 72.4 14.58 68.6 16.08 64.6 17.76 60.2 19.62
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行时，系统蒸发温度降低，压缩机的吸气比容增大，
而压缩机理论输气量不变的，进入压缩机制冷剂的
体积流量减少。蒸发温度过低，为生产较高温度热水，
冷凝温度及冷凝压力几乎不变，压缩机高低压比差
继续增大，必然引起排气温度过高，甚至超出压缩
机本身允许的工作温度范围（见图 2 所示的普通涡
旋压缩机运行包络线示意图），此时压缩机压比增大，
导致输气系数下降，压缩机制冷剂的循环流量减少，
压缩机的耗功增大，制热量降低，性能系数降低。
另外，蒸发温度过低时，压缩机压缩比增大引起排
气温度快速升高，使润滑油黏度急剧下降，影响压
缩机润滑，系统还会出现回液、回油不正常，内泄
露问题显现。低温环境运行导致压缩机频繁起停，
系统无法正常工作，严重时会烧毁压缩机。

相比普通空气源热泵，现有超低温空气源热泵，
采用补气增焓技术，采用增气补焓压缩机、过冷却
器及电子膨胀阀形成的经济器，增加了冷凝器中的
制冷剂流量，加大了主循环回路的焓差，从而扩大
了压缩机的使用边界（见图 3 所示的增汽补焓涡旋
压缩机运行包络线示意图）。即便如此，超低温空
气源热泵在 45℃ 出水工况下，压缩机仍处在临界点
运行（如图 3 蓝色工况点），环温低于 -7℃ 时，压
缩机在临界点运行，故障率增高，控制不当容易烧
毁压缩机，增加维修风险。

在蓄能互联热泵系统中，一次侧空气源动力模
块，在低温环境中只需向相变蓄能模块提供不高于
25℃ 的低品位热能，当极端天气状况，相变蓄能材
料放热凝固后，在避过几小时低于 -20℃ 的极端气温，
一次侧动力模块就可为蓄能模块的补充能量，溶解
凝固潜热进行储能。在蓄能互联热泵系统中，即便
是普通空气源热泵在 15℃ 的出水工况下，压缩机也
始终处在安全、高效、稳定的运行区间（见图 4 普
通涡旋压缩机运行包络线红色工况点）。

在蓄能互联热泵系统中，以 R22 为例，空气源
热泵压缩机吸排气压力在不同的环境温度、出水温
度条件下，其对应的压缩比的变化见图 5。

显然可见，蓄能互联热泵系统在 -20℃ 低温环
境运行时，其压缩比仅为 12.625，与常规空气源热
泵压缩机压缩比 28.391 相比，降低 55.5%，使得设
备可靠性大幅提升，故障率降低，后期维修费用极低。
3.2   相变蓄能模块的技术指标

相变蓄能模块利用载冷剂的显热和相变储能材
料的潜热储存和释放能量，其最大的优势是高蓄能
密度，并且能够在恒定相变温度下储能与释能，5℃
相变材料在蓄能互联热泵系统中的温度变化规律见
图 6。

图 3 增汽补焓涡旋压缩机运行包络线示意图

图 2   普通涡旋压缩机运行包络线示意图

图 4   普通涡旋压缩机低温环境稳定运行包络线示意图

图 5 涡旋压缩机压缩比变化图
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相变蓄能模块由蓄能球（见图 7）、蓄能罐（见
图 8）、载冷剂组成。   

蓄能球具有全国独家配方和原装生产工艺，使
用 1.5mm 厚高密度聚合烯烃材料（HDPE）球壳，
直径 98mm，内注高密度相变储能溶液，单位体积
储能密度高达 69.1kW·h/m3，预留空腔用于吸收相变
膨胀，超声波熔焊密封，预留空腔吸收相变膨胀，
球状体换热面积大、表面光滑不易结垢或附着杂物。
技术参数见表 3。

蓄能罐中充填蓄能球及载冷剂，罐体可设计为
卧式、立式或方形，可根据场地条件设计，可在现
场焊制，在室外、室内或地埋安装。罐体可采用普
通 Q235B 钢，内表面用环氧树脂处理，整体式发泡
保温。决定蓄能模块技术性能的主要因素还有布水
器和系统流程。不同形式的蓄能罐都设计有专用的

布水器，使载冷剂沿着容器分层均匀流动，载冷剂
进口为底部扩散器，以保证罐内自然分层，并且保
障通过蓄能罐的压降为 0.025Mpa（相当于需要 2.5
米水柱的压降），采用方槽必须为常压。
3.3   二次侧变工况水水热泵模块的选型计算

通过一次侧空气源动力模块或其它低品位可利
用热能与相变蓄能模块的技术耦合，创造了一个可
靠稳定、可再生、可循环利用的人工热源，温度介
于 0℃ 至 25℃ 之间。二次侧水水热泵主机从人工热
源提取低品位热能，工质在蒸发器吸收热量成为温
低压制冷剂蒸气，压缩机吸气并做功，将高温高压
蒸气排入冷凝器释放热量，温度降低并凝结成液体，
从冷凝器排出的高压制冷剂液体经过节流阀，成为
低温低压下的湿蒸气，再次进入蒸发器吸收载冷剂
的热量而气化，往复循环，其卡诺循环示意如图 9。

图 6   储能与释能温度变化曲线

图 7   相变蓄能球 图 8   卧式蓄能罐    

表 3   AC.05 型蓄能球技术参数表

型号
相变温度

℃
潜热 Ql 
kW·h/m3

固态显热 Qss
kW·h/℃

液态显热 Qsl
kW·h/℃

凝固速度 Kvcr
kW/℃

熔解速度 Kvfu
kW/℃

重量
g

毒性 LD50 值
in mg/kg a

温度限制
℃

AC.05 5 48,4 0,7 1,1 1,6 2,2 558 85.000 +60℃

时间 时间

温度温度

10℃

9℃

8℃

7℃

6℃

5℃

4℃

3℃

2℃

1℃

0℃

10℃

9℃

8℃

7℃

6℃

5℃

4℃

3℃

2℃

1℃
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图 9   蓄能互联热泵系统卡诺循环示意图

以水水热泵（压缩机为汉钟 RC2-580A-H 制冷
剂为 R134a ）COP 值为参考示例进行蓄能互联热泵
系统的能效计算。水水热泵：15℃ 进水 /45℃ 出水，
COP 为 4.69； 常 规 空 气 源 热 泵：-20℃ 环 境 温 度
/45℃ 出水，输入功率 21.5kW，制热量 38.18kW，
COP 为 1.78。

蓄能互联热泵（COP）计算如下：
如果需要提供 38.18kW 的热量，二次侧变工况

水水热泵模块输入功率 P2=38.18kW÷4.69=8.14kW，
则在环温 -20℃ 时，蓄能互联热泵系统需要由空
气源动力模块提供热量（温度 15℃）Q=38.18kW-
8.14kW=30.04kW。一次侧空气源热泵模块输入功率
为 P1=30.04÷3.63=8.27kW。

一次侧动力模块和二次侧热泵模块共计输入功
率 P= P1+ P2=8.27kW+8.14kW =16.41kW，则蓄能互
联热泵 COP=Q÷P=38.18kW÷16.41kW=2.33。

在同等条件下（环温 -20℃），空气源热泵即
使可以正常工作，其 COP 也仅为 1.78，也就是蓄能
互联热泵在 -20℃ 的环温条件下，制热效率提升了
30.9%。

（注：上述按昼夜温差 10℃ 计算，提升的蒸发
温度将导致设备效率增加 30%，未考虑蓄能互联热
泵昼夜温差的蓄放调节；在系统中两台循环水泵功
耗一般占水水热泵主机功耗的 18%，由于计算篇幅
过长，在此做简单平衡抵消处理，将另文分析）
3.4   节能优化控制

蓄能互联热泵供暖供冷系统，采用空气能或自
然界其他免费的低品位热能实现冷热源的配置。从
节能和降低系统运行费用的角度出发，设计与“多
能利用”相适应的运行策略，做好季节环境温度和
末端负荷波动变化情况下的互补调节，实现系统最
优运行。

基于对节能运行策略的模拟研究，正在研究开
发节能诊断监控平台，最终能实现系统各设备运行
数据的采集、分析、远程数据交互等功能，能进行
供能系统的节能诊断分析，通过控制管理实现最大
化节能优化。系统平台还可以兼具远程控制设备起
停、参数设置、报警提示等功能，全面保障系统供
暖供冷稳定运行，达到无人值守、自动控制的目的。
4   实际应用 —— 技术的可靠性和经济性验证

首例蓄能互联热泵系统项目 —— 国家电网兰州
供电公司建西 110KV 变电站家属楼暖气片供暖改造
项目（见图 10），建筑面积约为 2000m2，为 5 层老
式建筑，共有住户 30 家。采暖方式为老式铸铁暖气
片，部分住户自行安装新款暖气片。2016 年由于无
法继续采用锅炉供暖且无法接入市政热网、又不具
备打井取水和地埋管敷设条件，决定试用法凯涞玛
蓄能互联热泵系统（见图 11）。2016 年 10 月 24 号，
该项目投入使用（见图 12、图 13、图 14、图 15、
图 16、图 17）。经过一个采暖季的实践表明：系统
运转良好，用户非常满意，并得到了相关领导的高
度认可。

图 14  二次侧高温热泵机组 图 15  供水温度 60℃ 图 16  暖气片表面温度 54.7℃  图 17  节能诊断数据采集仪

图 10  项目所在地  图 11  蓄能互联热泵机房   图 12  一次侧空气源动力模块 图 13  相变蓄能模块
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运 行 能 耗 及 费 用 情 况（ 见 图 18）：12 月 运
行 电 耗 18629kW·h， 电 费 8363 元，1 月 份 运 行
电 耗 21070kWh， 电 费 9176 元，2 月 份 运 行 电 耗
19908kW·h， 电 费 8619 元。 以 此 计 算， 月 均 采 暖
费用为 4.35 元 /m2，采暖季按 5 个月计算，采暖费
21.79 元 /m2，相比原来锅炉热力管网收费 25 元 /
m2，暖气片采暖费减少 13%。 

兰州供电公司家属楼暖气片改造项目的成功实
施，实践验证了蓄能互联热泵系统的可行性、经济性，
能够在旧暖气片供暖系统的改造中提供 60℃ 热水且
稳定运行。
5   结论

我国北方供暖方式中，城市主城区集中供热（城
市供热管网）占主导地位，“污染程度”最高的燃
煤小锅炉和散烧煤遍及广大周边城镇及农村地区，
天然气锅炉等占小幅比例，电锅炉、热泵等电采暖
占有率仍然不高。燃煤取暖，不仅大量消耗煤炭资源，
还排放大量废气、废物，污染空气和环境。近年来，
一到冬季采暖时期，雾霾指数、天数就会爆表。在
“铁腕治霾”的背景下，“十三五”时期将不断加
强节能减排和大气污染治理，强化建筑节能、推进
农业农村节能、加强公共机构节能，重点污染地区
燃煤小锅炉淘汰力度将加大，提倡“煤改电”空气
能热泵采暖、大力开发地热能等清洁供暖替代燃煤
锅炉，已成为治理雾霾和调整能源结构的主要措施。
现有的各种采暖技术都存在各自的适用范围和条件，
政府低电价补贴等方式对空气能采暖的扶持不可能
长期持续，也不能切实保障低环温可靠采暖。蓄能

互联热泵系统，通过综合技术创新有效地突破了单
一技术运用的客观限制，使得常规空气源热泵的使
用边界扩大、稳定性增强、投资减少、故障率降低，
使北方寒冷地区因水资源匮乏或政府禁止打井取水
或“成本高、占地大、冷堆积严重”而无法使用水
地源热泵、地埋管热泵系统的项目有了新的技术选
择。相信蓄能互联热泵系统必将为习主席提倡的“清
洁采暖、减少雾霾”的要求做出贡献。
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图 18   电量及电费月结清单（2016 年 12 月、2017 年 1 月）
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0   引言
能源是经济进步、社会发展和提高广大人民生

活质量的重要物质基础，空调是人类生活和工作环
境不可或缺的重要组成部分 [1]。据文献记载，全球
平均建筑能耗占到总能耗的 37% 左右，我国建筑能
耗约为总能耗的 40%[2]，且呈现刚性增长趋势 [3]。在
建筑总能耗中，空调系统耗能所占比重最大。据不
完全统计，我国民用建筑暖通空调的能耗占到建筑
能耗的 55% 以上 [4]。对于我国，能源本身储量很有
限，人均能源很少，不合理的能源利用对环境造成
的污染也越来越严重。因此，节能与减排已成为我
国转变经济模式和实现可持续发展的共识。中国作
为一个负责任的大国，承诺到 2020 年单位 GDP 减
排 40%~45%[5]。

近年来，针对提高制冷和制热能效的研究很多。
过冷技术被广泛地运用在中低温领域的蒸汽压缩制

冷系统里 [6]。过冷方法大致有以下几种：环境冷却
过冷、吸气管道过冷以及使用外部机械过冷 [7]。也
得到了一些重要的成果，达到了节约能源的效果。
制冷空调技术为人类提供了舒适的生产、生活环境，
但同时也带来了能源消耗的增加、温室效应等危害。
面对传统制冷工质淘汰期限日益临近，我国依据国
情提出采用 R32 的制冷剂替代方案。本文针对以Ｒ
32 为制冷工质的热泵系统，引入过冷 / 过热器进行
了理论分析和实验研究。
1   系统的工作原理

系统的工作原理如图 1 所示。
与单级不同之处是增加过冷或过热装置。不管

是过冷运行还是过热运行，其冷源均来自低温端。
当过冷运行时，从低温端引入一部分冷源对液体过
冷，当过热运行时，从低温端引入部分冷源进行蒸
发器过热。  

自然冷源过冷 / 过热对热泵系统性能影响
的实验研究

黄成达，许树学，崔增艳，姜明健

（北京工业大学环境与能源工程学院，北京   100124）

［摘   要］提高空调系统的能效水平对于节能减排和实现可持续发展具有重要意义。本文建立了一种利用
自然冷源实现过冷 / 过热的热泵系统，搭建了试验台。对以 R32 为工质的蒸气压缩式制冷热泵实验台进行了实验，
研究在过冷，过热，及普通工况下，排气温度，制热量、制热 COP 等性能的变化规律。

［关键词］热泵；过冷度；过热度；COP

图 1   过冷 / 过热循环原理图和 lgp-h 图
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图 2 所示为利用自然冷源过冷 / 过热的热泵系
统实验装置图。

系统包括：1- 涡旋压缩机，2- 油分离器，3- 温度 -
压力表，4~7- 过热 - 过冷器，5- 蒸发器，6- 节流阀，
8- 干燥过滤器，9- 视液镜，10- 冷凝器，12- 冷却水
流量计，13- 冷却水循环泵，14- 冷却水箱，15- 电
加热器，16- 冷冻水箱，17- 冷冻水循环泵，18- 冷
冻水流量计。

系统运行时，从冷冻水端引入一部分冷冻水冷
却制冷剂液体，以此实现过冷循环；当从冷冻水端
引入一部分冷源对蒸发器出口的制冷剂进行再热时，
即可实现自然冷源的过热循环。
2   计算模型

计算过程条件： 
（1）系统在稳态条件下运行； 
（2）冷凝温度取值范围从 40~55℃，蒸发温度

取值范围从 -10~5℃； 
（3）忽略制冷剂在管路及换热器内的流动损失

和热损失； 
（4）压缩机效率设为 0.8；吸气过热度 5℃；
① 无过冷 / 过热的热泵循环
单位质量制冷量：

q0=h1-h5=h1-h4

单位容积制冷量：

qzv=(h1-h5)/v1=q0/v1

理论比功：

W0=h2-h1

指示比功：  

Wi=W0 /ηi

冷凝器单位热负荷： 

qk=h2-h4

制冷循环的性能系数：
理论值：

COP0=           =

指示值：

COPi=

制热量 Qheat：

Qheat=cmΔt =cρvΔt 

式中：c 为水的比热容，J/(kg·K)；ρ 为水的密度，

图 2   实验装置示意图
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kg/m3；v 为水单位时间内的体积流量，m3/s。
Δt 为冷却水进出口温差为：

Δt =tm-out-tm-in

式中：tm-in 为冷却水进口平均温度，℃；tm-out

为冷却水出口平均温度，℃。
制热 COPheat 循环的性能系数

COPheat =

② 带过冷的热泵循环
单位质量制冷量：

qsub=h1-h5′=h1-h4′

单位容积制冷量：

qzv =(h1-h5′)/v1=q0 /v1

理论比功：

Wsub =W0=h2-h1

指示比功：

Wi =W0 /ηi

冷凝器单位热负荷：

qk =h2-h4′ =(h2-h4)+(h4-h4′)

过冷器单位热负荷：

qg1 =(h4-h4′)

循环的性能系数
理论值：

COPsub=          =            =COP0+

指示值：

COPi =qsub /Wi

与无过冷的制冷循环相比，过冷循环的制冷量
增加了 m0(h5-h5′)

COP 提高：
制热量 Qheat：

Qheat=cmΔt =cρvΔt 

制热 COPheat 循环的性能系数：

COPheat=

③ 带过热的热泵循环
单位质量制冷量：

COPheat =(h1′ -h5)=(h1-h5)+(h1′ -h1)

单位容积制冷量：

qzv =(h1′ -h5)/v1′ =q0 /v1′

理论比功：

Wsup heat =h2′ -h1′

指示比功：

Wi =Wsupheat /ηi

冷凝器单位热负荷：

qk=(h2′ -h4)

过热器单位热负荷：

qgr =(h1′ -h1)

循环的性能系数：
理论值制冷 COPsupheat：

COPsupheat=               =

指示值：

COP = qsupheat /Wi

制热量 Qheat：

Qheat =cmΔt =cρvΔt

制热 COPsupheat 循环的性能系数：

COPsupheat =

3   实验结果与分析
以 R32 为工质进行实验研究，分析比较单级模

式、带过冷模式及过热模式的性能。为了更好的评
价样机系统的性能，本实验对仪表仪器进行了标定。
开机过程如下：首先接通控电柜电源，启动并调整
冷却水系统，待水系统调试好后开启压缩机，同时
开启数据采集系统。实验过程中，待工况稳定一段
时间后，先做单级压缩循环实验。待机组在实验设
定工况下稳定运行一段时间后，再分别开启过冷或
过热。需直接测量的参数包括：吸气温度、压力、
排气温度、压力、冷凝器进出口温度及压力、冷却
水进出口温度、冷却水流量、过冷温度及压力、压
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缩机功率。需间接测量的量为：冷却水进出口温差
Δt、制热量 Q、制热 COP。

图 3 所示为排气温度随蒸发温度的变化。由图
3 可以看出蒸发温度越低排气温度越高，在蒸发温
度 -5℃ 和 0℃ 时候，过冷的排气温度分别降低 4.5%
和 5.6%。在蒸发温度 -5℃ 时，过热的排气温度降
低 2~3℃，但在蒸发温度 0℃ 过热的排气温度增高
7℃。

图 4 所示为压缩机功率随蒸发温度的变化。从
图 4 可看出，在蒸发温度 -5℃ 和 0℃ 时候，过冷的
压缩机功率比单级压缩机降 1.4% 和 4.1%，过热的
压缩机功率增加 2.41% 和 0.9%。

图 5 所示为制热量随蒸发温度的变化。由图 5
可看出，过冷后制热量降低比较大，在蒸发温度 -5℃
和 0℃ 过冷的制热量分别降低 32.44% 和 42.36%；
但在蒸发温度 0℃ 时，过热的制热量降低了 8.61%，
在蒸发温度 -5℃ 时，制热量提高了 11.31%。

图 6 所示为制热 COP 随蒸发温度的变化。由
图 6 可 看 出， 过 冷 的 制 热 COP 度 降 低 31.41 ％ 和
39.8％，过热的时候制热 COP 在蒸发温度为 -5℃
时提高约 9.9%，在蒸发温度为 0℃ 时相对降低约
9.4%。
4   结论

本文实验研究了自然冷源过冷 / 过热对热泵系
统性能影响，得出的结论如下：

（1）过冷对系统排气温度降低较明显，非常适
合比如 R32 这种排气温度较高的制冷剂在制热运行

的场合。
（2）过冷后的制热量会降低，压缩机功率也会

降低，但制热 COP 降低的更加明显。
（3）过热提高或降低制热量，也会产生对制热

COP 的提升或降低。
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0   引言
热泵 (Heat Pump) 是一种以消耗少量电能或燃

料能为代价将大量低温热能变为高温热能的一种装
置，按照热泵的工作原理可分为蒸汽压缩式热泵、
吸收式热泵和吸附式热泵等，其中蒸汽压缩式热泵
是目前的主流技术 [1]。热泵消耗 1kW 的电能或燃料
热能，可得到数 kW 的高温热能，而电加热器和锅
炉消耗 1kW 的电能或燃料热能只能得到小于 1kW
的高温热能，而且热泵在夏季还可反向运行实现制
冷，电加热器和锅炉都无法实现制冷。因此热泵作
为一种建筑和工业节能技术已在全世界得到了广泛
的关注和应用。

热泵可实现冬季供暖，夏季空调和全年提供生
活热水，是一种高效节能环保的建筑供能装置。国
家和地方均把热泵做为“十一五”、“十二五”的
建筑节能技术进行示范和推广，并出台了相应的激
励政策。到 2014 年年底，全国已有 3.6 亿 m2 建筑
使用了水源热泵供暖空调系统 [2]，空气源热泵热水
器的销售额已达 73.9 亿元。目前雾霾频发，是节能
减排事业首要解决的问题。传统采暖方式造成了巨
大的环境污染和巨大的能源浪费。实现供暖技术的
创新，是破解上述难题的路径。采用热泵取代燃煤
锅炉进行供暖和提供生活热水，将成为推进冬季供
暖模式革命性变革，解决雾霾问题的一项主要技术
途径 [3]。

制冷压缩机是蒸汽压缩热泵的心脏，被称为热
泵的主机，是热泵的核心关键技术 [4]。户用小型热
泵用的滚动转子压缩机已在美的、格力、庆安制冷

等公司实现了大批量生产，目前市场上销售的户用
热泵的压缩机基本上都是国产的，而大中型热泵使
用的涡旋压缩机、双螺杆压缩机、单螺杆压缩机和
离心式压缩机基本上都依靠进口。我国的大中型热
泵机组制造厂有数十至上百家，压缩机都是采用谷
轮公司的涡旋压缩机、德国比泽尔的双螺杆压缩机
等。

单螺杆制冷压缩机具有结构简单、运动部件少、
受力平衡、寿命长、振动噪音低、压比高等一系列
优点，被公认是制冷压缩机的高端技术 [5-7]。北京工
业大学传热强化与过程节能教育部重点实验室经过
二十余年的研究，攻克了单螺杆制冷压缩机螺杆和
星轮关键部件的加工技术，研制了两种规格的专用
机床，实现了从 1kW 到 2000kW 制热量单螺杆制冷
压缩机关键部件螺杆和星轮的大批量高精度低成本
加工技术，并且成功研制了六种型号的单螺杆制冷
压缩机。本文将系统介绍北京工业大学在单螺杆热
泵压缩机的研发进展。
1   单螺杆热泵压缩机的原理及优势
1.1   技术原理

单螺杆热泵压缩机采用半封闭结构（如图 1 所
示），一个螺杆和两个对称配置的平面星轮组成啮
合副（如图 2 所示），螺杆和电机同轴连接，螺杆、
星轮和电机共同封装在一个壳体内。螺杆的螺旋槽、
壳体内壁和星轮齿侧和齿顶构成封闭容积。星轮的
作用相当于活塞式压缩机的活塞，带螺旋槽的螺杆
相当于活塞式压缩机的缸体。单螺杆压缩机的工作
原理是电机通电驱动螺杆转动，然后由螺杆带动星
轮旋转，气体由吸气腔进入螺旋槽内，随着星轮旋转，
封闭容积逐渐减少，气体受到压缩，压缩终了的气
体通过排气口和排气腔排出 [7]。

单螺杆热泵压缩机的研发
吴玉庭，雷    标，郭志宇，智瑞平，王伟鹏，王    伟，马重芳 

（北京工业大学传热强化与过程节能教育部重点实验室及传热与能源利用北京市重点实验室，北京   100124）

［摘   要］本文介绍了单螺杆制冷压缩机的工作原理及技术优势，并介绍了北京工业大学在单螺杆制冷压
缩机技术上的突破。北京工业大学研发了两种型号 5 级精度机床，可实现 42~500mm 的螺杆低成本高精度批量
加工。提出了注塑加工及切削加工两种星轮加工工艺，完成了模具动模芯和定模芯的设计，并以单螺杆作为刀
具实现星轮齿面的二次包络加工，在此基础上，研制了星轮专用加工机床。研发了螺杆直径只有 42mm 的世界
最小单螺杆制冷压缩机，最大 COP 达到了 2.4，开发了 147mm 和 200mm 的单螺杆水源热泵压缩机，制热 COP
达到 4.2 以上，实现了螺杆直径 117mm 的空气源热泵用单螺杆压缩机和螺杆直径 90mm 的汽车热泵用单螺杆
制冷压缩机制造，完成了 117 复合滑阀补气型单螺杆空气源热泵压缩机的设计。

［关键词］单螺杆热泵压缩机；螺杆星轮；加工技术；样机研发

[ 基金项目 ] 国家重点研发计划项目（2016YFC0700403） 。
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图 1   单螺杆热泵压缩机的基本构成图

图 2   单螺杆热泵压缩机的关键部件 

1.2   技术优势
单螺杆压缩机是容积式压缩机的顶级产品，具

有容积效率高、噪音低、振动低，寿命长，可靠性
高的优点，代表了压缩机的最高水平，是双螺杆压
缩机升级换代的理想产品。单螺杆压缩机具有以下
优点：

（1）结构简单，运动部件少。单螺杆压缩机与
活塞式压缩机相比结构非常简单，只有三个运动部
件，即转子、星轮和滑阀。与双螺杆相比，单螺杆
压缩机使用的金属材料少，降低了成本。

（2）受力平衡，易于维修。单螺杆压缩机的主
轴的运行处于完全平衡的状态（如图 3 所示），既
无轴向力又无径向力，因而大大提高了可靠性。相
比之下，双螺杆压缩机螺杆存在巨大的轴向力和径
向力，工作条件十分苛刻。

（3）容积效率高。单螺杆压缩机没有双螺杆
压缩机的三角泄露区（如图 3 所示），具有比其它
机型更高的容积效率，最高可达到 96%。而双螺杆
压缩机存在三角泄漏区，其容积效率最高只能达到
88%。

（4）摩擦副合理。螺杆星轮受力平衡，可以分
别以金属和特殊非金属材料形成合理的摩擦副，使
工作更加可靠，振动噪音进一步降低，同时也降低
了对润滑性的要求，甚至可以以水带油作为润滑剂。

（5）使用寿命长。具有比其它机型更长的使用
寿命，比双螺杆高出一倍以上，可达 10 万小时，使
用寿命 20 年。

（6）运转平稳，噪音低。单螺杆压缩机运转时，
几乎感觉不到振动。而活塞式压缩机在运转时会产
生大幅度的低频振动，双螺杆式压缩机则会产生小
幅度的高频振动。在同样的电机输出功率及同样负
荷情况下 , 噪音比双螺杆机型低 10~15 分贝。

（7）可靠性高，维护费用低。由于其合理的主
机结构，单螺杆技术比活塞式或双螺杆及涡旋式压
缩机具有更高的可靠性。十年期内单螺杆压缩机的
维护费用只是双螺杆压缩机的 30%，十五年期内单
螺杆是双螺杆的 50%。

（8）部分负荷下的效率高。在 75% 负荷下单螺
杆比双螺杆节省 5% 的能耗，在 50% 负荷下单螺杆
比双螺杆节省 10% 的能耗，在 25% 负荷下单螺杆比
双螺杆节省 20% 的能耗。 
2   单螺杆热泵压缩机螺杆和星轮核心加工技术的突破

螺杆和星轮是单螺杆压缩机和膨胀机的关键部
件。螺杆和星轮的三维啮合表面的设计和加工是单
螺杆的技术难点，不可能用常规机床制造螺杆和星
轮，不可能用常规的三维坐标仪测量螺杆和星轮的
复杂三维曲面。由于该项产品的核心加工工艺具有
巨大的难度，国际上只有可数的几家公司拥有生产
该项产品的成熟技术，并对其核心技术严密封锁。

北京工业大学智瑞平博士通过对单螺杆与星轮
片的空间啮合运动关系的深入分析，基于齿轮啮合
原理，建立了 CP 型、PP 型、CC 型和 PC 型单螺杆
转子螺槽和星轮齿面的型线数学模型。此数学模型
可以促进单螺杆能量转换装置的三维模型设计，可
以用来研究单螺杆转子和星轮的加工方法，有助于
缩短设计和加工周期。

基于 CP 型单螺杆转子与星轮片的相对运动关
系，基于啮合原理，将啮合副的运动关系转化为车
刀与单螺杆的啮合运动关系，提出了利用简单星轮
单齿作为刀具实现单螺杆一次包络的加工方法，这
种方法确保了螺槽的分度误差，保证了啮合副的精
度。在此基础上成功研制了两种型号的螺杆加工专
用机床，包括 1 台 5 级高精度 I 型专用机床，该机
床可加工的螺杆和星轮范围 φ42~200mm，加工的单
螺杆压缩机的排气量在 0.1~6.8m3/min 之间，具备了
年产 3000 套单螺杆关键部件的生产能力； 1 台 5 级图 3   单螺杆和双螺杆的比较
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高精度 II 型专用机床，该机床可加工的螺杆和星轮
范围 φ200~500mm，加工的单螺杆压缩机的排气量
在 6.8~60m3/min 之间，具备了年产 2000 套单螺杆关
键部件的生产能力。利用两种型号专用机床可实现
42~500mm 螺杆的低成本高精度批量加工，加工的
各种直径螺杆见图 4。北京工业大学可加工螺杆和
星轮的直径范围在国际单螺杆企业中是最宽的，特
别是可以加工 Φ42~147mm 的螺杆和星轮，突破了
国内外没有直径 150 毫米以下单螺杆技术产品的局
面。

图 4   利用两种型号的专用机床加工的各种直径的螺杆

基于 CP 型单螺杆与星轮齿面的相对运动关系，
提出了星轮批量加工的两种工艺。一是注塑工艺，
基于 CP 型星轮齿面的数学模型模型和由点到线、
再由线到面的原理，利用三维软件 Pro/E 建立了二
次包络齿面的星轮片三维模型，从而完成模具动模
芯和定模芯的设计，利用注塑机即可完成星轮片的
批量加工，如图 5 所示。二是切削加工工艺，依据
啮合原理，提出了利用单螺杆作为刀具实现星轮齿
面的二次包络加工方法，保证了每一转角上都有一
条接触线与螺杆齿面接触，确保了良好的气密性；
消除了星轮齿的分度误差，保证了啮合副的精度。
在此基础上，研制了星轮加工专用机床。

基于 PP 型型线数学模型，通过对原有 CP 型专
用机床的改进，在国际上上首次成功试制了左旋和
右旋对称布置的 PP 型单螺杆转子。
3   单螺杆热泵压缩机的研发

建立了 CP 型、PP 型、CC 型和 PC 型单螺杆螺
槽容积的数学模型，给出了决定单螺杆能量转换装
置进气口和排气口位置的展开螺旋线公式。基于螺

槽容积数学模型，分析了星轮齿倾斜角、星轮齿宽、
啮合中心距和星轮齿长对螺槽容积和内容积比的变
化规律。提出了复合滑阀的单螺杆热泵压缩机的变
工况调节机构，实现了单螺杆热泵压缩机容量和内
容积比的同时调节。

成功研制了螺杆直径只有 42mm 的世界最小单
螺杆热泵压缩机，转速高达 8000 转 / 分，最大制冷
量达到了 2.25kW，最大 COP 达到了 2.4。成功研发
了螺杆直径 147mm 和 200mm 的单螺杆水源热泵压
缩机，通过了清华同方人工环境公司和美国艾默生
环境优化公司的单螺杆压缩机性能测定，制热 COP
达到了 4.2 以上，147mm 单螺杆压缩机已经生产了
10 余台样机。成功研发了螺杆直径为 117mm 的空
气源热泵用单螺杆压缩机和螺杆直径 90mm 的汽车
热泵用单螺杆制冷压缩机，完成了 117 复合滑阀补
气型单螺杆空气源热泵压缩机的设计。研制的各种
单螺杆热泵压缩机样机如图 7 所示。
4   结论 

（1）单螺杆热泵压缩机是容积式压缩机的顶级
产品，具有容积效率高、噪音低、振动小、寿命长、
可靠性高等优点，代表了压缩机的最高水平，是双
螺杆压缩机升级换代的理想产品。

（2）北京工业大学在单螺杆热泵压缩机螺杆与
星轮核心加工技术上取得了突破，基于齿轮啮合原
理，建立了 CP 型、PP 型、CC 型和 PC 型单螺杆转
子螺槽和星轮齿面的型线数学模型。提出了利用简
单星轮单齿作为刀具实现单螺杆一次包络的加工方
法，这种方法确保了螺槽的分度误差，保证了啮合
副的精度。研制成功了 5 级高精度 Ⅰ 型、Ⅱ 型两种
型号的螺杆加工专用机床，可实现 42~500mm 螺杆
低成本高精度批量加工，并突破了国内外没有直径
150mm 以下单螺杆技术的局面。并在国际上成功试
制了左旋和右旋对称布置的 PP 型单螺杆转子。提出
了星轮批量加工的两种工艺，一是注塑工艺，并完
成了模具动模芯和定模芯的设计，二是切削加工工
艺，提出了利用单螺杆作为刀具实现星轮齿面的二
次包络加工方法，在此基础上研制了星轮专用加工
机床。

图 5   CP 型星轮星轮片注塑工艺 图 6   PP 型螺杆三维模型及加工制造的 pp 型螺杆

凹模 凸模
星轮片模型

整体
模芯

定模
模芯

动模
模芯
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（3）北京工业大学已成功研发螺杆直径只有
42mm 的世界最小单螺杆热泵压缩机，转速高达
8000 转 / 分，最大制冷量达到了 2.25kW，最大 COP
达到了 2.4。成功研发了螺杆直径 147mm 和 200mm
的单螺杆水源热泵压缩机，制热 COP 达到了 4.2 以
上。提出了复合滑阀单螺杆热泵压缩机的变工况调
节机构，实现了单螺杆热泵压缩机容量和内容击比
的同时调节。成功研发了螺杆直径为 117mm 的空气
源热泵压缩机和螺杆直径 90mm 的汽车热泵用单螺
杆制冷压缩机，完成了 117 复合滑阀补气型单螺杆
空气源热泵压缩机的设计。
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图 7   研制的各种单螺杆热泵压缩机样机

Φ42mm 螺杆的单螺杆热泵压缩机 Φ90mm 螺杆的汽车热泵单螺杆制冷压缩机样机

Φ147mm 螺杆水源热泵单螺杆制冷压缩机样机 Φ200mm 螺杆的水源热泵单螺杆制冷压缩机

Φ117mm 螺杆空气源热泵单螺杆制冷压缩机 复合滑阀补气型 117mm 单螺杆空气源热泵压缩机三维设计图

补气孔
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0   引言
以燃煤为基础的供暖方式会造成严重的环境污

染与能源浪费。空气源热泵按照逆卡诺循环原理，
以周围环境为低温热源，吸收环境中的热能，将之
输送到室内环境中，具有节能、环保等优点，已成
为热泵诸多形式中应用最为广泛的一种。但是空气
源热泵的应用却受到气候环境条件的约束，一方面
在低温工况下，环境的温度、湿度等波动较大，导
致蒸发压力随环境温度变化而变化，进而导致压缩
机工况变化十分剧烈，如果压缩机的内容积比按照
某一特定的工况设计时，当实际工况偏离设计工况
时，会引起明显的过压缩或欠压缩损失，因此需要
适当的调节机构对其进行调节。另一方面在较低的
环境温度下，空气源热泵系统蒸发压力低，系统吸
气量下降，并且压缩机压比增大，排气温度迅速升高，
制热量和 COP 都衰减严重。

针对以上局限性，国内外专家、学者提出了不
同的解决方案，包括：带中间冷却器或经济器的二
级压缩热泵系统；以提高润滑油流量来冷却压缩机
的热泵系统；采用变频技术、辅助加热器、复叠式
蒸汽压缩热泵系统以及双级耦合热泵系统等 [1]。其
中补气增焓技术是提高空气源热泵低温性能的一个
重要技术途径，而补气型压缩机是补气增焓系统的
关键设备之一，近年来，国内外众多学者针对补气
增焓技术，对补气型活塞压缩机 [2]，补气型滚动转
子压缩机 [3-5]，补气型涡旋压缩机 [6-7]，补气型双螺
杆压缩机 [8-10] 等方面做了大量的研究工作，研究结
果表明，采用补气增焓技术能有效提高空气源热泵
的低温制热性能。为提高压缩机对变工况的适应性，

一些研究者将采用了滑阀调节机构的单螺杆或双螺
杆压缩机引入水源冷热水机组进行研究，取得了良
好的效果 [11]，但将可调内容积比压缩机引入空气源
热泵的研究尚未见公开文献，而空气源热泵急需合
适的调节机构对压缩机的内容积比进行调节，以适
应剧烈变化的工况需求。

目前市场上采用补气增焓的涡旋压缩机技术已
经非常成熟，但其仅适用于 20 匹以下的空气源热泵
系统，20 匹以上的涡旋压缩机空气源热泵系统多采
用模块机组，但其系统复杂，因此，急需开发适用
于大中型空气源热泵系统的压缩机。

针对以上提出的问题，本文利用单螺杆压缩机
本身的技术优势，创新性的将补气型单螺杆压缩机
应用到空气源热泵中，对补气型单螺杆压缩机空气
源热泵技术开展理论及实验研究工作，分析提高空
气源热泵低温制热性能。针对环境温度变化较大的
弊端，本文提出一种复合滑阀结构，能够同时对容
量和压缩机内容积比进行调节，能够有效的提高空
气源热泵的变工况适应性。
1   单螺杆压缩机的原理及优势

制冷压缩机是空气源热泵的心脏，是热泵的核
心技术。单螺杆压缩机由一个螺杆和两个对称布置
的平面星轮组成啮合副，安装在压缩机壳体内。当
动力传送到螺杆上，由螺杆带动星轮旋转，气体由
吸气腔进入螺旋槽内，随着星轮旋转，封闭容积逐
渐减少，气体压缩，压缩终了的气体通过排气口排出，
其结构和原理如图 1-1 所示。

其中两个星轮和一个螺杆相啮合并对称布置，
使得单螺杆压缩机的主轴运行完全处于平衡状态，
如图 1-2 所示。 

补气型复合滑阀单螺杆空气源热泵压缩机
的计算分析与设计

刘闪威，鹿院卫，雷    标，智瑞平，吴玉庭，马重芳

（北京工业大学环境与能源工程学院传热强化与过程节能教育部重点实验室及传热与能源利用北京市重

点实验室，北京   100124）

［摘   要］空气源热泵以其电热转换效率高、环保、系统简单和投资小的优势，被认为是北方煤改电供暖
的主要技术途径之一。但低温下空气源热泵工况变动较大，热泵的制热量和 COP 都衰减严重，限制了空气源
热泵技术的发展与应用。本文提出以补气增焓和复合滑阀耦合的空气源热泵单螺杆压缩机技术方案，可解决空
气源热泵低温性能差和变工况产生过压缩或欠压缩损失等技术问题。计算分析了单螺杆压缩机的最佳补气位置
及内容积比和容量百分比随复合滑阀位移的定量关系，在此基础上做了空气源热泵单螺杆压缩机的整机设计，
为 20 匹至 500 匹空气源热泵系统设计提供了解决方案，对促进中型空气源热泵技术的大规模应用具有重要意义。

［关键词］ 单螺杆压缩机；空气源热泵；补气增焓；复合滑阀 
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该结构既无轴向力又无径向力，具有结构简单、
受力平衡、寿命长、振动噪音低及容积效率高等一
系列优点，尤其单螺杆压缩机具有单级压比高的优
点，使其更适用于低温空气源热泵系统中。
2   补气型空气源热泵单螺杆压缩机的优势及其补气
位置分析
2.1   补气增焓技术原理

补气增焓技术是指以补气增焓压缩机为基础，
通过中间压力吸气孔吸入一部分中间压力的气体，
与经部分压缩的冷媒混合后再压缩，实现以单台压
缩机实现两级压缩，增加了冷凝器中的制冷剂流量，
加大了主循环回路的焓差，从而大大提高压缩机的
效率，同时有效的降低了排气温度，提高了热泵系
统的制热量和 COP。由于压缩过程为准二级压缩压
比增大，更有利于低温工况的运行。使用补气增焓
技术的空气源热泵系统的主要形式有带经济器的热
泵系统和带闪发器的热泵系统。

以带经济器的热泵系统为例，其系统原理及压
焓图如图 2 所示。经蒸发器出来的制冷剂气体 1 进
入压缩机，在被压缩到状态 2′ 时，开始与过冷器出

来的状态 6 的补气气体混合，进而被混合压缩到状
态 2，而后制冷剂被压缩到状态 3 排出压缩机进入
冷凝器，经冷凝器出来的气体一路经过冷器进入膨
胀阀及蒸发器，另一路经膨胀阀及过冷器进入压缩
机，完成整个循环过程。整个压缩过程可分为三个
阶段。

（1）一级内压缩过程。来自蒸发器压力为 P1，
比容为 ν1 的制冷剂气体进入容积为 V1 的转子齿槽，
被绝热压缩到容积为 V2，的中间补气点，压力上升
到 P2′，其内压缩比为 ε1=V1/V2′。

（2）中间补气过程。来自中间经济器来压力为
P6 的补气气体与 2′ 点的气体在压缩机内混合，使齿
槽内的压力瞬时升到 P2。如图 2-1 所示，容积为 V2

之后，压缩齿槽与补气孔口脱离，完成补气过程。
该过程具有绝热充气和旋转压缩的综合过程，其补
气压差，补气孔口面积，补气质量流率以及齿间工
质数量等状态参数都在不断变化。

（3）二级压缩过程。当补气过程结束后，状态
为 P2、V2 的气体被继续压缩到容积为 P3、V3 的状态，
内压缩比为 ε2=V2/V3。

图 1-1   单螺杆压缩机基本结构原理 图 1-2   单螺杆压缩机受力平衡

图 2   带经济器的补气增焓热泵系统原理图（a）和压焓图（b）
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2.2   补气增焓技术分析
由于在高转速下补气过程很短，因此可假定补

气过程为等容绝热混合过程，则根据变质量热力学
第一定律可导出方程（1）：

h6(m2-m2′)=m2u2-m2′u2′                                                                 （1）

式（1）中，m2、m2′ 为状态点 2, 2′点压缩齿
槽内的气体质量（kg）；u2、u2′ 为相应状态点的气
体内能（J/mol）。

定义 a2 为从经济器处获得的相对于蒸发器单位
质量的补气量，则有：

a2 =                                                                      （2）

根据质量守恒定律、能量守恒定律以及非稳态
流热力学系统的气体微分状态方程，经积分推导可
得到中间补气过程的比压缩功表达式：

W2′-2 =                            ×100-                          （3）

热泵系统主要性能指标 COP 为：

COP =                                                               （4）

制热量为：

Qk = qmk(h3-h4)                                                   （5）

压缩功耗为：

W =qmk (h3-h2)+qm0(h2′ -h1)+qm0w2′-2                  （6）

式（6）中，qmk 为蒸发器的制冷剂流量（kg/s）；
qm0 为冷凝器的制冷剂流量（kg/s）；v2 为 2 点的制
冷剂比容（m3/kg）；R为制冷剂的气体常数（kJ/(kg·K)）；
k 为制冷剂的等熵指数；T 为制冷剂温度（K）；P

为制冷剂压力（kPa）；a 为相对补气量（单位时间
补气量与蒸发器中主路制冷剂流量的比值）；h 为制
冷剂焓值（kJ/kg）。
2.3   结果分析

（1）补气型空气源热泵单螺杆压缩机的优势
分析

本文以空气源热泵用螺杆直径为 117mm 的单螺
杆压缩机为例，对补气型单螺杆压缩机进行相关分
析计算。单螺杆压缩机螺杆和星轮常用组合为螺杆
头数，Z1=6，星轮齿数，Z2=11；螺杆直径与星轮直
径相等，d1=d2=117mm；中心距 A=0.8d1，相关概念
及参数可参阅文献 [12]。制冷剂为 R22，取定压缩机
运行工况参数：冷凝温度为 45℃，过冷度 5℃，蒸
发温度在 -25℃~0℃ 之间，过热度 10℃。绝热效率
为 75%，压缩机的容积效率为 80%。通过计算得到
补气型与未补气型单螺杆压缩机热泵系统的制热量
及 COP 的对比关系，如图 3 和图 4 所示。

空气源热泵系统在相同蒸发温度下，带补气增
焓系统的制热量及 COP 值都比未补气系统有明显的
提高。且在较低蒸发温度下补气系统的制热量比未
补气系统提高幅度较大，当蒸发温度提高时，补气
性能减弱，随着蒸发温度的升高制热量和 COP 都逐
渐升高。这说明低温条件下补气增焓系统可有效提
高空气源热泵的性能。

（2）补气型空气源热泵单螺杆压缩机补气位置
分析

同样以螺杆直径为 117mm 的单螺杆压缩机为
例，取定压缩机运行工况参数：冷凝温度 tc=50℃，
蒸发温度分别为 te=-25℃ 与 te=-10℃，冷凝器出口
过冷度 5℃，对其分析计算。

由图 2 可知，一级内压缩终了时，补气孔与螺

h4-h5

h6-h4

P2v2(1+a)-P2′v2′

k-1
kRaT2

k-1

Qk

W

图 3   补气系统与未补气系统的制热量对比 图 4   补气系统与未补气系统的 COP 对比
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槽相通，此时开始补气，而补气位置的不同，所需
要的补气量以及补气压差等状态参数也会不同，通
过分析计算可得单螺杆压缩机空气源热泵系统主要
性能参数随补气位置的变化关系。图 5 为补气孔与
星轮齿前、后螺旋线位置关系，图中是以星轮平面
上对称布置的两个星轮圆心连线所在的直线为 X 轴，
以螺杆外缘与星轮面交线的轴线方向为 Y 轴的平面
坐标，图中所示补气孔位置为螺槽刚封闭时，即开
始补气。由图 6 为制热量随补气位置压比 P2’/P1 的变
化关系，得出若蒸发温度相同，则随着补气位置压
比增加，系统的制热量小幅减小，而在相同补气位
置处蒸发温度升高，系统制热量有明显的提高。

图 7 为 COP 随补气位置压比的变化关系，得出
蒸发温度相同，则随着补气位置压比 P2’/P1 的增加，
系统的 COP 逐渐减小，在相同补气位置处蒸发温度
升高，系统 COP 有明显的提高。图 8 为经济器处产
生的相对补气量随补气位置压比的变化曲线，可以
看出相同蒸发温度下，相对补气量会随补气压比的

增加而逐渐减小，同时相同补气位置处蒸发温度越
低，则相对补气量会越多。

由以上分析可得出，对于单螺杆压缩机，在螺
槽制冷剂被压缩过程中，应尽早补气，因此其最佳
补气位置应在单螺杆压缩机螺槽刚封闭时开设补气
孔，可有效提高系统制热量。
3   单螺杆压缩机复合滑阀的设计与调节特性计算 
3.1   复合滑阀结构及工作原理

传统的单螺杆制冷压缩机，水冷机组一般设置
内容积比为 2.2；风冷或热泵机组一般设置内容积比
为 3.0，当机组运行工况改变时，压缩机外压比将发
生变化，此时若内容积比不变的话，压缩机将产生
过压缩或欠压缩，运行效率降低，由于环境的变化，
也要经常需要对压缩机进行容量调节使其处于部分
负荷下运行，以减小能源消耗。利用滑阀调节机构
可对压缩机的容量和内容积比进行调节，以适应变
工况的需求。常见的容量调节滑阀及内容积比调节
滑阀如下图 9、10 所示。

图 7   COP 随补气位置压比的变化    图 8   相对补气量随补气位置压比的变化

图 5   补气孔与螺杆螺旋线关系     图 6   制热量随补气位置压比的变化
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若同时对容量和内容积比进行调节，需安装内
容积比调节滑阀和容量调节滑阀，典型的双滑阀机
构如图 11 所示，该双滑阀机构由二套滑阀平行安装，
分别由两套不同的机械机构来驱动，保证两滑阀移
动时互不相互干扰，但其系统复杂，内泄露增加，
整机可靠性降低。为了利用单滑阀结构同时进行容
量和内容积比调节，可利用复合滑阀结构，该复合
滑阀结构如图 12 所示，该图中，复合滑阀系统由滑
块 1 和滑块 2 组成。当复合滑阀作为内容积比调节
滑阀使用时，滑块 2 在某种机械装置（如弹簧）作
用下，和滑块 1 紧密贴合，二者在驱动装置带动下
整体轴向移动，单滑块 1 右端面始终位于螺杆右侧，
这时复合滑阀的结构、功能和内容积比调节滑阀一
致。可实现内容积比调节滑阀的全部功能。如果滑
阀作为容量调节滑阀使用时，滑块 1 和滑块 2 分离，
驱动装置仅带动滑块 1 移动，滑块 1 和滑块 2 之间
空隙为螺槽内气体旁通通道，螺槽内气体可从旁通
通道流出，滑块 1 在驱动装置带动下轴向移动时，
压缩过程开始时螺杆转角随之改变，从而实现容量
调节。
3.2   空气源热泵单螺杆压缩机复合滑阀调节特性及
计算结果分析

低温空气源热泵在夏季和冬季的运行工况范围
较大，无论是欠压缩还是过压缩，都会使系统功耗
增加。该复合滑阀安装在气缸壁上的半圆型槽孔内，
在单螺杆压缩机内为对称布置。当滑阀向排气端移
动过程中，排气三角口逐渐减小，对应的内容积比

逐渐增大。通过理论计算可得内容积比和基元容积
以及容量等参数随滑阀位移的关系。

本文以螺杆直径 117mm 的单螺杆压缩机进行分
析计算。图 13 及图 14 中滑阀位移坐标参看图 3 中
的 Y 坐标，Y 坐标方向即是滑阀移动方向，其中 Y
坐标正方向即是压缩机排气端方向。图 13 可以看出，
压缩机基元容积随滑阀向排气端移动过程中逐渐减
小，而内容积比随滑阀向排气端移动过程逐渐增大。
图 14 得出，当出现旁通口时，随着滑阀向排气端移
动其容量百分比逐渐减小。因此该复合滑阀结构引
入空气源热泵单螺杆压缩机，可同时对容量及内容
积比进行调节，能够满足空气源热泵变工况的需求。
4   复合滑阀与补气耦合的空气源热泵单螺杆压缩机
设计

目前，北京工业大学教育部重点实验室，已设
计出螺杆直径 117mm, 驱动功率 27kW，适用于空
气源热泵的单螺杆压缩机。该压缩机复合滑阀与补
气耦合，主要结构如图 15 和图 16 所示。考虑到加
工及与星轮轴的干涉等方面原因，滑阀弧度选取为
11.1 度。滑阀移动过程中综合考虑环境工况，内容
积比调节范围定为 14，根据图 13 和 14 计算，滑块
1 底端两端控制点长度定为 36.5mm，滑块 2 底端两
端控制点长度为 28mm，滑阀总长为 64.5mm。该耦
合设计下，复合滑阀在低温变工况下可作内容积比
进行调节，同时不同工况下补气量可由补气系统中
的膨胀阀控制，当在部分负荷下滑块 1、2 分离，负
荷滑阀作为容量调节使用。

图 9   容量调节滑阀 图 10   内容积比调节滑阀

图 11   典型的双滑阀结构 图 12   可同时对容量及内容积进行调节的复合滑阀结构
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5   结论
将补气型单螺杆压缩机应用到空气源热泵中，

可有效提高空气源热泵的低温性能。对补气型单螺
杆压缩机进行分析计算，得到了系统制热量、COP
及相对补气量随补气位置的变化关系，计算表明单
螺杆压缩机的补气位置应在单螺杆压缩机螺槽刚封
闭时开设补气孔，此时可以有效提高系统制热量。
复合滑阀结构可同时对压缩机容量和内容积比进行
调节，使空气源热泵同时适用于冬季中低温供热以
及夏季制冷。
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0   引言
“节能、环保”是当今世界的主流，节能型建

筑体系是今后建筑发展的重要方向。当下我国面临
着巨大的能源压力。一方面，要保持较高速度的经
济增长；另一方面，又必须考虑环保和可持续发展
问题。因此必须提高能源利用率和调整能源结构。
我国目前建筑采暖方式多数是分散的燃煤锅炉供热，
造成了巨大的环境污染和能源浪费，水源热泵技术
正好可以弥补传统供热方式的不足，与常规空调相
比，水源热泵空调节能大约 50%[1]。

水源热泵工作依据逆卡诺循环原理，采用电能
驱动，通过制冷剂把地下水、湖水、江水、城市污水、
海水和工业废水等低品位热能予以吸收，提升为可
用的高品位热能对水进行加热，达到节约部分高位
能的目的 [2]。其包括地下水源热泵和地表水源热泵。
水源热泵技术是一种介于中央空调和分散空调之间
的优化空调能源方式，具有中央空调合理利用能源，
设备能效系数高，运行成本低、环保、安全和可靠
等优点。又具有分散空调调节灵活 , 方便，便于管
理和收费等优点 [3]。

制冷压缩机作为蒸汽压缩式热泵机组的核心部
件，具有极为重要的作用。而单螺杆制冷压缩机又
以理想的力平衡性、运行平稳、单机容量大等特点，
广泛应用在制冷、空调行业 [4]。压缩机能效的高低
直接影响到整个机组的工作性能。目前国内大中型
热泵中使用的单螺杆制冷压缩机基本上都依靠进口，
实现自主产品的突破具有十分重要的意义。
1   单螺杆压缩机工作原理及优势
1.1   工作原理

单螺杆压缩机由一个螺杆和两个对称配置的平
面星轮组成啮合副，安装在压缩机机壳中。螺杆的
螺旋槽、星轮齿侧、机壳内壁和齿顶构成封闭容积。
星轮的作用相当于活塞式压缩机的活塞，带螺旋槽

的螺杆相当于活塞式压缩机的缸体。单螺杆压缩机
工作时，动力通过电机传输到螺杆上，螺杆带动星
轮旋转，气体由吸气腔进入螺旋槽内，随着星轮的
旋转，封闭容积逐渐减小，气体受到压缩，温度压
力逐渐升高，最终通过排气口和排气腔排出压缩机
[5]。气体压缩过程中，喷入一定量的润滑油，以达到
密封、冷却和润滑的目的。如图 1 为单螺杆压缩机
的基本构成图。

图 1 单螺杆压缩机基本构成图

1.2   技术优势
单螺杆压缩机除具有良好的力平衡性、运行平

稳及单机容量大等特点，还有如下优点：
（1）结构简单。单螺杆压缩机与活塞式压缩机

相比结构非常简单，只有螺杆、星轮及滑阀三个运
动部件，较之双螺杆，金属材料用量少，降低了成本。

（2）容积效率高。单螺杆压缩机没有双螺杆压
缩机的三角泄漏区，相比于其它种类的压缩机具有
更高的容积效率，最高可达 96%。而双螺杆压缩机
存在三角泄漏区，其容积效率最高只能达到 88%。

（3）摩擦副合理。 螺杆和星轮受力平衡，可以
分别以金属和特殊非金属材料形成合理的摩擦副，
提高了工作可靠性，降低了噪音，同时也降低了对
润滑性的要求。

（4）可靠性高。由于其合理的主机结构，单螺
杆技术比活塞式或双螺杆及涡旋式压缩机具有更高

水源热泵用单螺杆压缩机的研发与性能试验
吴玉庭，王伟棚，雷    标，刘闪威，郭志宇，智瑞平，马重芳

（北京工业大学传热强化与过程节能教育部重点实验室及传热与能源利用北京市重点实验室，100124）

［摘   要］本实验室研制出第一代水源热泵用单螺杆制冷压缩机，并对其进行了国家标准热泵系统性能试验，
得出其名义工况制冷性能系数为 4.08，名义工况制热性能系数为 3.17。并单独进行了压缩机性能测试，得出其
最佳工作压比为 2.3-2.5，等熵效率可达 58%（总效率，包括变频器功率损失），具有较好的工作性能。针对第
一台样机存在的问题，对第二代样机进行了结构优化，此台样机采用本实验室自主创新的复合滑阀能量调节机
构，准备进行压缩机性能测试。

［关键词］水源热泵；单螺杆压缩机；性能试验
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的可靠性。十年期内单螺杆压缩机的维护费用只是
双螺杆压缩机的 30%，十五年期内的单螺杆是双螺
杆的 50%。

本实验室经过多年科技攻关成功研发出单螺杆
转子和星轮的展成加工工艺，使转子与星轮形成共
轭曲面，达到最佳啮合，彻底解决转子和星轮的精
度要求，达到长期稳定啮合关系。同时研制出了转
子和星轮片的专用检测设备，使转子与星轮片啮合
尺寸精度可直接测量，攻克了转子与星轮片测量方
面的瓶颈。在此基础上本实验室掌握了单螺杆转子
和星轮展成加工的五级高精度专用机床的设计制造
技术。
2   第一代 147 单螺杆制冷压缩机的研制与性能测试
2.1   第一代 147 单螺杆制冷压缩机的研制

2.1.1  进气端法兰设计
单螺杆压缩机进气端采用轴向进气方式，如图

2 所示，进气方向为图中箭头指示方向，气体经进
气滤网 2 过滤后吹向电机，经电机腔进入吸气腔。
与径向进气相比，减少了进气的阻力。并且，轴向
进气可以充分利用进气冷却电机，带走电机线圈的
发热量，使电机运行在正常温度范围内，确保电机
安全稳定运行。

为了便于进气口与进气管道连接，进气端盖 3
设计为标准法兰盘底座形式，将法兰盘标准件与管
道焊接后，直接对接到压缩机进气口端盖上，用螺
栓拧紧即可，不仅减少了加工件数量，同时增加了
零部件的互换性。

2.1.2   润滑及油气分离系统设计
压缩机设置了润滑系统，向压缩机摩擦副（螺

杆与星轮啮合副）供油，起到减少摩擦、带走磨屑
及密封压缩腔的作用。采用压差供油方式，利用排
气压力与压缩腔内的压差实现对压缩腔的供油，同
时在压缩机内部设置了油分系统。如图 3 为单螺杆
压缩机主机剖面图，主机左侧（排气侧）底部为润
滑油池。油过滤器 1 浸润在油池中，经过滤后的润
滑油经气缸盘 5 中设置的油道进入中间壳体壁面上
设置的油道，然后经喷油口喷入压缩腔。

压缩腔内的油气混合物，经压缩后通过排气三
角口进入气缸盘 5，经过几次折流后从气缸盘的上
方排出，然后油气混合物经一次滤网 4 和二次滤网
2 两次过滤后，绕过折流板 3 经排气口排出。

此设计对供油与油气分离系统进行了整合，减
小了压缩机的体积。主轴轴承副不单独设置油道，
主轴平衡孔的设置使得主轴轴承所处空间充满了油
气混合物，实现轴承润滑。

2.1.3   螺杆排气侧密封方式设计
螺杆排气侧迷宫密封如图 4 所示。由于螺杆 3

为旋转部件，轴承座 1 与壳体 2 为静止件，为保证
螺杆正常转动，运动件与定件之间需留有一定间隙，
这样就形成了排气侧泄露通道，压缩腔内高压气体
沿图中箭头所示方向泄漏，为了避免气体泄露过多，
在螺杆 3 排气侧及轴承座 1 处设 Ⅰ、Ⅱ 两道迷宫密封，
即第一道 ( 径向 ) 迷宫密封和第二道 ( 轴向 ) 迷宫密封，
利用制冷剂气体流经环形密封齿的一系列节流间隙
与膨胀空腔时，产生节流效应而达到阻止高压气体
泄漏的目的。

图 2   压缩机进气示意图

1- 法兰盘盖板；2- 进气滤网；3- 进气端盖； 
4- 电机转子；5- 电机定子

图 3   单螺杆压缩机剖面图

1- 油过滤器；2- 二次滤网；3- 折流板；4- 一次滤网；5- 气缸盘
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图 4    螺杆排气侧迷宫密封

1- 轴承座 ；2- 壳体；3- 螺杆； 

Ⅰ - 径向迷宫密封；Ⅱ - 轴向迷宫密封

2.2   压缩机初步性能测试
本实验室所研制的水源热泵用单螺杆制冷压缩

机第一代样机如图 5 所示，其螺杆直径为 147mm，
理论排气量为 168m3/h。

图 5   所测试第一代单螺杆制冷压缩机样机

根据最新的水源热泵机组标准 GB/T 19409—
2013 中规定的冷热水性机组测试工况（表 1）进行
测试，选择地下水式工况对标准制冷和标准制热进
行测试。

表 1   冷热水型机组的试验工况

试验条件
使用测出水温度 / 单位
制冷（热）量水流量

进水温度 / 单位制冷 ( 热）量水流量

水环式 地下水式 地埋管式 地表水

名义制冷 7/0.172 30/0.215 18/0.103 25/0.215 25/0.215

名义制热 45/—a 20/—a 15/—a 10/—a 10/—a

注：1.a 采用名义制冷工况确定的单位制冷（热）量水流量。
2. 单位制冷（热）量单位为 m3/(h·kW)，温度单位为 ℃

由于试验条件原因，表 2 是满负荷条件下标准
制冷和标准制热的测试结果。

表 2   样机测试结果

项目 标准制冷工况 标准制热工况

制冷量 / 制热量（kW） 135 152

功耗（含变频器、控制系统（kW）） 33.1 48.1

COP 4.08 3.17

压缩机容积效率 83.9% 76.6%

由第一代样机测试结果可知，其标准制冷工况
和制热工况性能系数仍有待提高，分析推测有以下
原因：样机安装间隙过小，达到 0.03~0.04mm, 螺杆
受热变形以致摩擦损失大大增加，降低了压缩机的
效率；随着压比增加，压缩机容积效率逐渐下降，
说明泄漏仍是影响压缩机性能的重要因素；防止死
压缩串气尺寸过小，导致排气困难，影响效率；本
台压缩机是借用其它热泵系统进行机组性能测试，
压缩机与系统的不匹配性比较严重，使得机组效率
下降；本台压缩机设计内容积比为 2.6，制冷和制热
工况可能出现过压缩和欠压缩损失。同时，本台样
机加工精度较低，这可能是影响压缩机效率的重要
原因。

同时，我方委托艾默生制冷有限公司对第一代
样机进行了性能测试，测试结果如图 6 所示，其中
等熵效率已包括变频器耗功损失，电动机损耗，机
械摩擦损耗以及压缩过程中其它不可逆损失。由图
6 可知，本样机最佳工作压比为 2.3~2.5，其等熵效
率可达 58%，具有较好的工作性能。

图 6   等熵效率与压比关系曲线图

3   第二代 147 单螺杆制冷压缩机的研制
3.1   气量调节机构改进设计

压缩机经改进设计将原先的单滑阀能量调节机
构改为复合滑阀能量调节机构。针对不同的环境工
况，单滑阀能量调节机构无法同时满足制冷和制热
工况下的内容积比要求，排气会出现过压缩和欠压
缩的状况，使得压缩机效率下降。而复合滑阀可同
时实现容量和内容积比调节。

图 7 为复合滑阀的工作原理简图，（a）为压缩
机处于满负荷时的状态，滑块 1 和滑块 2 在机械装
置的作用下紧密贴合（此处以弹簧为例），通过驱
动装置拉动滑阀整体轴向移动实现内容积比的调节。
如果需要压缩机在部分负荷下工作，驱动装置继续
向排气端拉动滑阀，直到滑块 1 与滑块 2 分离，此
时压缩机进气封闭时间推迟，实现容量调节。



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 20172017年全国热泵学术年会论文集

| 建筑环境与能源 | 2017年第2期138

3.2   油过滤器改进设计
将内置油过滤器改为外置油过滤器，如图 8 所

示，以便于对油过滤器的更换，油过滤器浸润在油
池当中，过滤之后的润滑油经气缸盘中的油道进入
中间壳体内油道，然后经喷油口喷入压缩腔。

同时，针对第一代样机所存在的问题，我们对
第二代样机进行了其它方面的优化。调整了螺杆与
机壳之间的间隙，提高了压缩机各部件的加工精度。
现已完成第二代样机的加工，如图 9 所示，准备采
用实验室刚搭建完成的标准压缩机性能试验台进行
测试。
4   结论

本文主要介绍了本实验室的两代水源热泵用单
螺杆制冷压缩机的研制工作。对第一代单螺杆制冷
压缩机样机进行了国家标准的热泵系统性能测试，
得出其名义制冷性能系数为 4.08，名义制热性能系
数为 3.17。并委托艾默生制冷有限公司进行了压缩

机性能测试，得出其最佳工作压比为 2.3~2.5，此压
比范围内，总效率可达 58%，其中包括变频器功率
损失，可知其具有较好的工作性能。针对第一代样
机所存在的问题，进行了相应的优化设计，并完成
了第二代样机的加工，即将进行性能测试。

参考文献
[1] 刘永强 , 宋元坤 . 水源热泵技术发展现状与趋
势 — 节能、环保、经济、舒适的中央空调系统 [J]. 
民营科技 , 2009(5):2–2.
[2] 王生软 . 水源热泵应用现状及技术分析 [J]. 河南
科技 , 2016(15):57–58.
[3] 曹振华 . 浅析水源热泵技术的特点及发展前景 [J]. 
洁净与空调技术 , 2012(1):69–70.
[4] 周雷 , 林强 , 金光熹 , 等 . 单螺杆制冷压缩机气量
调节装置的经济性分析 [J]. 流体机械 , 1998(10):49–53.
[5] 郁永章 , 姜培正 , 孙嗣莹 . 压缩机工程手册 [M]. 
中国石化出版社 , 2012.

（a）满负荷                                                                         （b）部分负荷
图 7   复合滑阀工作原理简图

图 8   外置油过滤器示意图 图 9   第二代单螺杆制冷压缩机样机
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0   引言
随着我国城镇化的不断发展，建筑能耗大幅增

长，目前已占到社会总能耗的 30%~40%，而其中
40% 左右为冬季供暖能耗。随着南方供暖的不断推
进，其所占比例还将继续增大 [1]。在我国秦岭淮河
以南冬季有供暖需求但无集中供暖的广大地区，空
气源热泵将是一种经济有效的供暖方式 [2]。而常规
空气源热泵供暖过程中恶化的室内热环境问题，已
经成为制约其进一步推广应用的瓶颈。

为了改善常规空气源热泵供暖过程中恶化的室
内热环境问题，国内外学者对几种常见供暖系统进
行了深入研究。常规空气源热泵供暖时室内舒适性
方面存在较大问题 [3]，其中重要原因是供暖房间的
垂直温度梯度过大和房间壁面辐射温度过低 [4]。张
继刚 [5] 模拟研究了壁挂式空调房间冬季供暖过程中
室内温度场分布，分析了送风角度、送风速度等因
素对室内温度场的影响。曹必腾 [6] 对比分析了落地
式和壁挂式空调器制热工况下室内温度变化，结果
显示送风量和送风温度相同情况下，送风口尺寸越
大，室内温度越高。王思慧 [7] 对重庆大学学生宿舍
的热泵供暖效果进行调查得知，随着送风角度的改
变，最大垂直温差波动范围在 10.8℃ 到 17.0℃ 之间，
并且室内风场不均匀，靠近空调位置处具有明显的
吹风感。徐帮耀 [8] 实验和模拟研究了低温热水墙面
辐射供暖系统性能的影响因素，并分析了墙面板布
置位置及管间距等因素对室内热舒适和能耗的影响，
为系统优化提供了参考。Chae [9] 模拟研究了地板辐
射采暖系统中盘管参数对辐射板换热性能的影响，
通过优化盘管结构可以改善液体循环，从而有效提
高系统的换热量。Miriel[10] 实验和模拟研究了金属

辐射板的制热性能、热舒适性及能耗，为金属辐射
板推广应用提供了有益参考。Myhren[11] 实验和模拟
研究了不同进口水温下墙面辐射板换热性能变化，
以及辐射板与冷气流共同作用对室内热环境的影响。
Fonseca[12] 实验研究了吊顶辐射供暖系统中，开启通
风设置时系统的换热效率能得到有效提高。曾章传 [13]

实验研究了直膨式空气源热泵地板辐射采暖的室内
热舒适性和系统能效，得出该采暖方式具

有热舒适性高、节能效果好的优点。Sattari[14]

模拟分析了管径、管材、管数、地板层材料、地板
层厚度等因素对冷剂式地板辐射供暖系统制热性能
的影响，得出地板层材料和地板层厚度对冷剂式地
板辐射供暖系统制热性能的影响最大。

虽然国内外对几种常见供暖方式均进行了一定
的研究，取得了一定的效果，但在实际运行过程中
都会存在一些不足：常规空气源热泵供暖热舒适问
题未能得到有效解决；热水辐射供暖系统虽然有着
热舒适较高的优点，但换热损失和输送损失较大，
系统能效较低；以制冷剂为媒介的辐射供暖系统目
前集中在地板辐射方式，容易造成制冷剂泄露，以
及维修管理不便等问题。此外，虽然辐射供暖能有
效提高人体热舒适性，但制热速率较常规空气源热
泵强制对流换热速率慢，需要较长时间使室内温度
达到供热要求。基于此问题，本文提出了一种新型
供暖系统 — 直膨式空气源热泵墙面板辐射供暖系
统，该系统保留了常规空气源热泵供暖系统与辐射
供暖系统的的优点。本文首先介绍直膨式空气源热
泵墙面板供暖系统制热原理，之后讨论了测点的布
置和实验方案，然后介绍了墙面辐射板的设计，最
后对实验结果进行了分析。本文的研究工作将为优
化设计直膨式空气源热泵墙面板供暖系统、改善常
规空气源热泵供暖室内热环境等问题提供有益参考。

直膨式空气源热泵墙面板供暖系统
制热性能实验研究
董建锴，黄    顺，姜益强，姚    杨

（哈尔滨工业大学热泵空调技术研究所，哈尔滨   150090）

［摘   要］为了改善常规空气源热泵供暖过程中恶化的室内热环境问题，本文提出一种直膨式空气源热泵
墙面板供暖系统。通过实验对该系统在供热模式下的性能进行分析。研究结果显示：在整个供热周期内，系统
制热量趋于稳定至 2982.0~3040.4W 之间，系统 COP 稳定至 2.90~3.02 之间。本文所设计的直膨式空气源热泵
墙面板供暖系统具有广阔的市场前景。

［关键词］空气源热泵；辐射板；强制对流换热；辐射换热；实验研究
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1   实验台介绍
1.1   直膨式空气源热泵墙面板系统制热原理

本系统是在常规空气源热泵供暖系统的基础上
进行改装，将室内机换成与原系统相匹配的墙面辐
射板，该辐射板能同时保证强制对流换热和辐射换
热。设计和制作出墙面辐射板，其实验原理如图 1
所示。

该系统以 R410A 作为制冷剂，主要由墙面辐射
板、室外机、压缩机、四通换向阀、热力膨胀阀、
质量流量计、球阀等构成，通过对球阀的开关，既
能实现常规供热、常规除霜、常规制冷等模式的转变，
也能保证仪器的单向流通性。本文主要研究该系统
的常规供热特性，相应的打开球阀 1、球阀 4、球阀
5，关闭球阀 2、球阀 3、球阀 6、球阀 7。

图 1   直膨式空气源热泵墙面板供暖系统原理图

1.2   测点布置及测试仪器
直膨式空气源热泵墙面板供暖系统性能测试实

验的测点布置如表 1 所示。   
温 度 采 用 Pt1000 铂 电 阻 测 量， 其 测 温 范 围

为 -50~400 ℃，精度为 ±0.1 ℃。压力采用压力传
感器测量，其测量范围为 0~6MPa，工作温度范围
为 -40~80 ℃，精度为 1 级。湿度用 Hygroflex3 湿度
传感器测量，其测量范围为 0~100%，工作温度范围
为 -40~60 ℃，精度为 ±1.5%RH。功率用功率变送
器进行测量，其量程为 0~1100W，精度为 0.2 级。
流量用质量流量计进行测量，其量程为 0~200kg/h，
精度为 0.2 级。
1.3   实验方案介绍

根据国家标准 [15]，室内外环境保证标准的额定
制热工况，即室外机进风干湿球温度为 7.0/6.0℃，
辐射板进风干球温度为 20.0℃。通过控制模拟室外
环境小室中的暖风机、加湿器、制冷设备控制室外
环境干球温度为 7.0±0.3℃，湿球温度为 6.0±0.3℃；
开启测试小室外的制冷系统、供热系统以及送风系
统，调节送风温度，控制室内辐射板进风干球温度
为 20.0±0.3℃，辐射板送风量为 551m3/h。通过对各
测点进行温度、压力、功率、流量等参数的测量，

研究该压缩机吸排压力、测试小室壁面温度和辐射
板表面温度、辐射板进出风温度、系统制热量、压
缩机功率、系统 COP 的变化特性。

表 1 实验测点布置表

测试内容 序号 位置

温度

T1、T2 室外机制冷剂进出口

T3、T4 压缩机吸、排气口

T5、T6 辐射板制冷剂进出口

T7、T8 辐射板进风口

T9、T10 辐射板出风口

T11~T13 辐射板三个环路进口

T14~T16 辐射板三个环路出口

T17~T40 辐射板表面

T41、T42 室外机进风口

T43、T44 室外机出风口

T45~T50 测试小室内表面中心

T51~T63 测试小室垂直方向上

压力

P1、P2 室外机制冷剂进出口

P3、P4 压缩机吸、排气口

P5、P6 辐射板制冷剂进出口

湿度 H1、H2 室外机进出风口

功率 P 设备供电入口

流量 G 辐射板制冷剂进口

2   实验数据及分析
2.1   墙面辐射板的设计

根据以热水为热媒的墙面辐射板和常规空调冷
凝器的结构设计形式，设计出适合本文的强化对流
和辐射复合换热的墙面辐射板。该辐射板的正面为
紫铜板，背面为翅片 + 铜管的形式。翅片管的后面
做一层保温层，避免辐射板向后面传热。铜板、翅
片管以及保温层之间形成一个风道，通过送风达到
强制对流换热的效果，铜板表面通过辐射和自然对
流来达到换热的目的，调整风量的大小可以改变辐
射板辐射换热和对流换热的比例。

该系统在 0min 室内外环境均达到标准的额定制
热工况，并在该工况下连续运行 90min，期间系统
各特性参数变化情况分析如下：
2.2   压缩机吸、排气压力

图 2 给出了压缩机吸气压力和排气压力的变
化。系统启动时刻压缩机吸气压力和排气压力均
为 1.29MPa。随着温湿度控制器控制室外环境达到
7℃/6℃，压缩机吸气温度经过启动阶段的波动之后
基本稳定在 0.69~0.73MPa 之间。压缩机排气压力自
系统启动之后一直呈现上升的趋势，至 20min 上升
至 2.80MPa。20~90min，压缩机排气压力基本稳定

室外机

压缩机

气液分离器
热力膨胀阀

视液镜
球阀 6

球阀 1

球阀 2

球阀 3

球阀 4 风机

干燥
过滤器

质量
流量计

四通换向阀
墙面辐射板

储液罐

球阀 5

球阀 7
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在 2.80~2.84MPa 之间。整个额定工况制热期内：
压缩机平均吸气压力为 0.72MPa，最低吸气压力为
0.69MPa，最高吸气压力为 0.73MPa；压缩机平均排
气压力为 2.79MPa，最低排气压力为 2.38MPa，最
高排气压力为 2.84MPa。
2.3   测试小室壁面温度和辐射板表面温度

图 3 给出了辐射板表面温度和测试小室壁面温
度的变化。系统启动后，辐射板表面温度迅速上升，
一方面是由于系统启动前期辐射板的风机未打开，
制冷剂主要给辐射板加热，另一方面是由于压缩机
排气温度逐渐升高，辐射板制冷剂进口温度也跟着
升高，因此辐射板表面温度也随着升高，至 20min
上升至 40.4℃，之后基本稳定在 40.4~41.2℃ 之间。
壁面温度前期基本稳定在 14.3~14.6℃ 之间。随着
室内电加热器的关闭，冷源对壁面冷却作用大于热
源对壁面加热作用，壁面温度开始降低，至 25min
下降至 12.1℃，之后随着辐射板制热效果的增加，
测试小室内外冷热源再次达到一个平衡状态，壁面
温度基本稳定在 11.7~12.1℃ 之间。整个额定工况
制热期内：辐射板表面平均温度为 40.3℃，最低温
度为 33.3℃，最高温度为 41.2℃；壁面平均温度为
12.2℃，最低温度为 11.7℃，最高温度为 14.4℃。

2.4   辐射板进、出风温度
图 4 给出了辐射板进出风温度和送风温差的变

化。系统开启后 2min，辐射板进风温度高于出风温度，
进出风温差为负值，主要是由于辐射板的风机未开
启，室内空气通过自然对流进行换热，热空气上
浮，而进风口也处在出风口的上端，从而导致进风
温度高于出风温度。室内风机开启之后，随着供热
的进行，辐射板进出风温度和进出风温差均随着升
高：进风温度在 0min 上升至 19.7℃，之后基本稳定
在 20℃±0.3℃；出风温度在 30min 上升至 32.1℃，
之后基本稳定在 32.0~32.5℃ 之间；进出风温差整
体变化趋势与出风温度相一致，先上升至 11.7℃，
之后基本稳定在 11.7~12.9℃ 之间。整个额定工况制
热期内：辐射板出风平均温度为 31.8℃，最低温度
为 26.7℃，最高温度为 32.5℃；进出风平均温差为
11.8℃，最低温差为 7.0℃，最高温差为 12.9℃。
2.5   辐射板制冷剂进出口焓差及质量流量

图 5 给出了辐射板制冷剂进出口焓差和质量流
量的变化。辐射板制冷剂进出口焓差经过启动阶段
的 波 动 之 后， 在 0min 时 达 到 176.4kJ/kg， 之 后 呈
现上升的趋势，至 25min 时上升至 195.4kJ/kg，之
后基本稳定在 195.4~197.0 kJ/kg 之间。制冷剂的质
量流量经过启动阶段的波动之后，在 0min 时达到

图 2   压缩机吸排气压力 图 3   辐射板表面温度和测试小室壁面温度

图 4   辐射板进出风温度 图 5   辐射板制冷剂进出口焓差和质量流量



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 20172017年全国热泵学术年会论文集

| 建筑环境与能源 | 2017年第2期142

54.4kg/h，之后呈现微小的上升趋势，至 6min 时上
升至 55.1 kg/h，之后基本稳定在 54.6~55.8 kg/h 之间。
整个额定工况制热期内：辐射板制冷剂进出口焓差
平均值为 194.6kJ/kg，最低值为 176.4 kJ/kg，最高值
为 197.0 kJ/kg；制冷剂质量流量平均值为 55.2kg/h，
最低值为 54.3kg/h，最高值为 55.8kg/h。
2.6   系统制热量

图 6 给出了系统制热量的变化。该制热量是通
过辐射板制冷剂侧的焓差法计算得出。系统制热量
经过启动阶段的波动之后开始下降，从 2848.9W 降
至 2598.3W。在 0min 前，系统制热量维持比较高
的水平，主要是由于模拟室外环境小室温度比较
高，测试小室温度较低，特别是辐射板表面温度较
低，导致系统蒸发温度较高、冷凝温度较低，由压
焓图分析可知系统制热量较高。随着温湿度控制器
控制室内外环境达到标准的额定工况，室外环境温
度降低，室内环境温度升高，系统的制热量也相应
地降低。室内外环境温度达到标准的额定工况后，
随着压缩机的排气温度逐渐升高，系统制热量也
跟着上升，至 25min 时上升至 3016.7W。之后因压
缩机排气温度基本稳定，系统制热量基本稳定在
2982.0~3040.4W 之间。整个额定工况制热期内：系
统制热量平均值为 2984.5W，最小值为 2665.9W，
最大值为 3040.4W。
2.7   辐射板空气侧换热量

图 7 给出了辐射板空气侧制热量、强制对流换
热量、辐射换热量、自然对流换热量和辐射板蓄热
量的变化，其中辐射板空气侧制热量为强制对流换
热量、辐射换热量、自然对流换热量和辐射板蓄热
量之和。开启室内风机后，强制对流换热量逐渐上
升，在 25min 时上升至 2319.2W，之后基本稳定在
2319.2~2562.6W 之 间， 整 体 变 化 趋 势 与 图 4 中 进

出风温差的变化趋势相一致。辐射换热量主要受辐
射板表面温度和壁面温度的影响，系统启动之后，
随着辐射板表面温度的升高以及壁面温度的降低，
辐射换热量迅速升高，从系统启动时的 71.1W 上升
至 20min 时的 523.8W。之后，因辐射板表面温度
和测试小室壁面温度趋于稳定，辐射板的辐射换热
量基本稳定在 523.8~558.8W 之间。辐射板自然对
流换热量主要受辐射板表面温度和室内空气温度的
影响，前期由于辐射板表面温度升高的幅度大于室
内空气温度升高的幅度，自然对流换热量呈现上升
的趋势，从室内风机开启时的 97.0W 上升至 20min
时的 346.2W。之后，因辐射板表面温度和室内空
气温度趋于稳定，辐射板自然对流换热量基本稳定
在 346.2~371.5W 之间。辐射板蓄热量主要受辐射
板表面温度和辐射板制冷剂进出口温度变化率的影
响，随着两者温度变化率的减小，辐射板蓄热量呈
现下降的趋势，从 0min 时的 346.6W 下降至 20min
时的 15.8W。之后，因辐射板表面温度和辐射板制
冷剂进出口温度趋于稳定，辐射板蓄热量基本稳定
在 0W 左右。辐射板空气侧制热量主要受辐射板强
制对流换热量、辐射换热量、自然对流换热量及其
蓄热量的影响，0min 时为 2296.7W，之后呈现上升
的趋势，至 25min 时上升至 3267.4W，之后基本稳
定 3175.9W ~3357.7W 之间。当辐射板制冷剂侧制
热量和空气侧制热量趋于稳定值，两者的相对误差
范围在  5.2%~16.8% 之间，说明辐射板制热量符合
实验精度要求。整个额定工况制热期内：强制对流
换热量平均值为 2345.1W，最小值为 1390.4W，最
大值为 2562.6W；辐射换热量平均值为 525.3W，
最小值为 357.6W，最大值为 558.8W；自然对流换
热量平均值为 348.3W，最小值为 189.4W，最大值
为 371.5W；辐射板蓄热量平均值为 31.5W，最小

图 6   辐射板制冷剂侧制热量 图 7   辐射板空气侧换热量
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值 为 -97.4W， 最 大 值 为 381.1W； 系 统 制 热 量 平
均 值 为 3249.8W， 最 小 值 为 2238.8W， 最 大 值 为
3518.4W；辐射板制冷剂侧制热量和空气侧制热量
相对误差平均值为 10%，最小值为 0%，最大值为
16.9%。
2.8   压缩机功率和系统 COP

图 8 给出了压缩机功率和系统 COP 的变化。
随着压缩机排气压力逐渐升高，压缩机的功率从系
统启动时的 461.5W 逐渐升高，至 20min 时上升至
837.6W。之后因压缩机的吸气压力和排气压力趋于
稳定，压缩机的功率也基本稳定在 831.6~854.3W 之
间。由于风机功率基本保持不变，系统 COP 主要
受制热量和压缩机功率影响。系统 COP 经过启动
阶段的波动之后开始下降，从 -4min 时的 3.39 降
低至 0min 时的 2.95，之后基本稳定在 2.90~3.02 之
间。整个额定工况制热期内：压缩机功率平均值为
836.7W，最小值为 730.1W，最大值为 854.3W；系
统 COP 平均值为 2.97，最小值为 2.90，最大值为 3.02。
一般来说，COP 大于 2.8~3.0 时，热泵供暖比集中
供暖节能，该系统在额定工况下 COP 最小值为 2.90，
平均值为 2.97，均大于 2.8，因此该热泵系统供暖相
比集中供暖更加节能。
3   结论

本文主要针对直膨式空气源热泵墙面板供暖系
统在额定工况下的制热性能进行了实验测试并进行
了数据分析，得到以下结论：

（1）压缩机排气压力稳定在 2.80~2.84MPa 之间，
吸气压力稳定在 0.69~0.73MPa 之间；

（2）辐射板表面温度稳定在 40.4~41.2℃ 之间，
出风温度稳定在 32.0~32.5℃ 之间；

（3）辐射板制冷剂侧制热量稳定在2982.0~3040.4W
之间，空气侧制热量稳定在 3175.9W~3357.7W 之间，两

图 8   压缩机功率和系统 COP 

者相对误差在 5.2%~16.8% 之间，满足实验精度要求；
（4）压缩机功率稳定在 831.6~854.3W 之间，

系统 COP 稳定在 2.90~3.02 之间 , 相比集中供暖系
统更加节能。
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国标准出版社 , 2004.
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0   引言
为贯彻落实国家能源结构调整和大气环境治理

的相关政策，推广普及可再生能源取暖技术，实现
清洁能源电能替代，提高可再生能源在区域能源消
费中的比重，在摒弃蜂窝煤、土暖气等传统的低效
采暖模式的同时，应大力发展空气源热泵、地源热泵、
蓄热电锅炉、碳晶供暖等电驱动采暖模式。而空气
源热泵直膨式辐射供暖技术以其系统简单、节能高
效、舒适度高、适用范围广等优势，可作为推动清
洁取暖工作的首选技术。
1   系统特点

空气源热泵直膨式辐射供暖系统是以电能驱动、
空气源热泵提供热源、冷剂直接通过敷设于地面（或
墙面和顶板）的盘管散热进行供暖的高效采暖系统。
系统工作时，冷剂通过空气源热泵（以下简称热源
机），降压蒸发吸收低品位热能（空气热能），经
压缩机压缩为过热气体，进入末端盘管进行冷凝放
热并液化，液化后的低温冷剂进入膨胀阀降压，并

进入蒸发器继续吸收低品位热能，如此循环工作。
（1）简单
由图 1 可以看出，整个空气源热泵直膨式辐射

供暖系统构造简单，整个毛细盘管末端及附件可看
作冷凝器，高压高温的气态制冷剂进入末端系统，
液化放热进行供暖。系统减少了常规空调系统中冷
凝器与末端的二次换热装置及附件，运行维护简单。

（2）低温
根据空气源热泵直膨式辐射供暖系统的实际工

程经验及毛细盘管地板辐射的传热计算结果，供暖
工况下，热泵的冷凝温度为 35~40℃，为低温供暖；
常规的风冷式机组的冷凝温度为 50℃，水冷式机组
的冷凝温度则在 45℃左右，以风机盘管为末端的空
调系统冷凝温度则高达 60℃。

当使用空气源热泵与不同的末端系统组合时，
在蒸发温度相同的条件下，冷凝温度越低，机组运行
效率越高，因此以空气源热泵直膨式辐射供暖系统为
代表的低温供暖是一项值得推广的清洁取暖技术。

清洁取暖—空气源热泵直膨式辐射供暖技术
李    杰，杜永恒

（河南省建筑科学研究院有限公司，河南  郑州   450000）

［摘   要］持续严重的雾霾污染、越来越不容忽视的空气污染治理以及“宜电则电”、“宜气则气”的指示，
使得空气源热泵直膨式辐射供暖这种清洁取暖技术以其高效、节能、环保、舒适的特点获得更广阔的发展空间。
在各方努力下，该技术将不断趋于成熟、节能效果更加显著、使用方式更加灵活、应用范围更加广泛，将对全
社会节能减排工作做出更大贡献。

［关键词］清洁取暖；空气源热泵；辐射供暖；以电代煤

1- 压缩机；2- 四通阀；3- 过滤器；4- 截止阀；5- 膨胀阀；6- 换热器；7- 电机及风扇；8- 输气连接管；9- 输液连接管；
10- 分集气器；11- 分集液器；12- 输配液管；13- 输配气管；14- 分检修盒；15- 毛细盘管；16- 主检修盒

图 1   空气源热泵直膨式辐射供暖系统
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（3）舒适
空气源热泵直膨式辐射供暖系统的末端采用地

板辐射供暖，热量主要以辐射形式进行传递，热量
散发均匀，且自下而上传递，供暖区域形成一个下
暖上凉的温度场，热量主要集中在人体活动的区域，
符合人体生理需求曲线；而普通的采暖方式，通常
为通过对流换热，气流掠过人体，带走皮肤水分，
同时降低功能区空气湿度，给人干热的不舒适感。
山东建筑大学的李永斌等人使用 COMSOL 软件对使
用空气源热泵直膨式辐射供暖系统的某功能区进行
了舒适性分析，结果显示：在室外温度为 0℃，室
内设计温度为 18℃，地面温度为 26℃ 的设定条件下，
房间温度在 19~21℃ 范围内 [2]，且房间空气流速低
至 0.1m/s，完全符合要求，可见使用空气源热泵直
膨式辐射供暖系统能够满足人们冬季采暖需求的舒
适性。

（4）供冷
由空气源热泵直膨式辐射供暖系统的工作原理

可知，通过调整四通换向阀，该系统亦可以进行夏
季供冷，可结合新风系统或除湿系统同时使用，原
理见图 2；也可以使用空调室内机作为末端，通过
制冷剂换向器进行夏季供冷，原理见图 3。
2   与其他系统比较

（1）节能
由空气源热泵直膨式辐射供暖系统的工作原理

可知，只需少量电能驱动压缩器、膨胀阀、电机和
风扇等，系统即可开机运行，相较于其他采暖系统

经济性较好。以寒冷地区总建筑面积为 207.4m2 的
某农村两层住宅为例，对初投资费用、采暖季运行
费用、费用年值等将空气源热泵直膨式辐射供暖系
统、区域燃煤锅炉供热的地板辐射供暖、空气源热
泵低温热水地板辐射供暖、空气源热泵风机盘管送
风供暖等几种采暖方式进行对比 [1]，详见表 1。

表 1  几种采暖方式经济性比较

采暖方式
空气源热泵直
膨式辐射供暖

系统

区域燃煤锅炉
供热的地板辐

射供暖系统

空气源热泵低
温热水地板辐

射供暖系统

空气源热泵风
机盘管送风供

暖系统

初投资
（元 /m2）

124.95 139.92 142.5 187.4

采暖季运行费
用（元 /m2）

13.88 10.22 18.59 18.87

费用年值
（元 /m2）

27.65 24.33 34.39 49.37

由表 1 可以看出，几种采暖方式中空气源热泵
直膨式辐射供暖系统的初投资费用最小，区域燃煤
锅炉供热的地板辐射供暖系统的运行费用及费用年
值最小。综合比较单位面积初投资和运行费用，经
济性最好的是区域燃煤锅炉供热的地板辐射供暖系
统，其次为空气源热泵直膨式辐射供暖系统。但是
单独比较不同供暖方式的经济性并不能全面评价最
佳供暖方式，可结合单位供暖面积所需煤耗量来综
合评价节能性最好的供暖方式，详见表 2。

表 2   几种采暖方式的折合耗标煤量比较

采暖方式
空气源热泵
直膨式辐射

供暖系统

区域燃煤锅炉
供热的地板辐

射供暖系统

空气源热泵低
温热水地板辐

射供暖系统

空气源热泵
风机盘管送
风供暖系统

折合标准煤
（kg·ce/m2）

2.64 8.9 3.7 3.88

1- 压缩机；2- 四通阀；3- 过滤器；4- 截止阀；5- 膨胀阀；6- 换热器；7- 电机及风扇；8- 输气连接管；9- 输液连接管；
10- 分集气器；11- 分集液器；12- 输配液管；13- 输配气管；14- 检修盒；15- 毛细盘管；16- 除湿机或新风机；17- 送风管；

18- 送风口；19- 回风口；20- 回风管；21- 检修盒；
图 2   直膨式辐射供暖供冷系统原理图
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1- 压缩机；2- 四通阀；3- 过滤器；4- 截止阀；5- 膨胀阀；6- 换热器；7- 电机及风扇；8- 输气连接管；9- 输液连接管；
10- 制冷剂换向器；11- 分集气器；12- 分集液器；13- 输配气管；14- 输配液管；15、16- 检修盒； 17- 毛细盘管；

18- 空调室内机
图 3   直膨式辐射供暖空调供冷系统原理图

由表 2 可以看出，经济性最好的区域燃煤锅炉
供热的地板辐射供暖系统标准煤耗量较大，使用过程
中会产生较多的环境污染物，因此从环保效益角度出
发，不推荐该系统的使用。几种采暖方式中，空气源
热泵直膨式辐射供暖系统不仅有较好的经济性，而且
使用可持续清洁能源来提供热源，发展前景很好。

（2）环保
空气源热泵直膨式辐射供暖系统在使用过程中，

只需投入部分电力驱动热泵机组即可，无需电力增
容，也不产生任何污染物排放；此外，由于该系统
换热效率高，在相同的热负荷需求下，标准煤耗量
最少。数据显示，空气源热泵直膨式辐射供暖系统
与燃煤供暖系统相比较，每个采暖季单位供暖面积
能减少排放 CO2  33.8kg、减少排放 SO2  274g，减少
排放粉尘 137g，减少排放 NOx 20g。按照中国农村
能源行业协会的调研数据，我国 1.6 亿农户中，共
有 6600 万户使用散煤供暖，炉具保有量为 1.2 亿台，
以每户面积 80m2，10% 的用户改用该系统，总的减
排量见表 3。

表 3   空气源热泵直膨式辐射供暖较燃煤供暖的减排量

排放类型 单位面积减排量 /kg 总减排量 /t

CO2 33.8 17846400

SO2 0.274 144672

粉尘 0.137 72336

NOx 0.02 10560

由表 3 可以看出，10% 的散煤供暖用户改用空
气源热泵直膨式辐射供暖系统供暖的污染物减排量

非常可观，这对改善空气质量、减少雾霾扬尘天气
意义重大。
3   总结

空气源热泵直膨式辐射供暖技术是一项高效利
用可再生能源的方法，是实现国家“以电代煤”、“清
洁取暖”，实现节能减排目标，改善环境污染，提
高空气品质的重要技术途径。具有节能环保、能源
利用率高、经济性较好、符合人体热舒适度等优势，
可以在市政热网没有覆盖的城区、县市、乡镇和农
村等地区积极推广该技术。
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0   引言
地源热泵是以浅层大地土壤为冷热源，对建筑

进行供暖或制冷的高效节能空调系统，被国际上公
认为最具发展潜力的采暖空调技术之一。地源热泵
技术在我国也得到了快速的发展，并被国家列为可
再生能源利用专项技术支持与资助的重点领域之一。

长期以来，地源热泵的研究主要以解析法为主，
目前为止，已经提出的地埋管换热器的传热模型有
30 余种 [1]。而采用解析法的传热模型主要有：Inger-
soll 模型、Kavanaugh 模型、IGSHPA 模型、Hart 模型、
Couvillion 模型和 V.C.Mei 模型。近年来，由于计算
机的快速发展，数值解法得到了广泛使用。V-C.Mei 
和 Emerso[2] 提出了垂直 U 型地埋管的二维瞬态热平
衡模型，考虑了系统周期性运停及埋管周围土壤冻
结对埋管与土壤之间传热的影响。Cenk, Yavuzturk 
等人在极坐标系下建立了二维瞬态热平衡模型 [3]，
将 U 型埋管的两根圆管分别采用非圆管近似代替对
模拟区域进行网格划分。T-K.Lei 在双柱坐标系下建
立了单 U 型地埋管的二维瞬态热平衡传热模型 [4]，
仅考虑在径向的传热过程，忽略轴向热传导。近年
来一些学者建立了 U 型地埋管瞬态三维传热模型，
直接用有限元法或有限体积法对热量平衡建立节点
离散方程进行数值计算。在国内，刁乃仁 [5-7] 等人讨
论了钻孔内部传热问题，抛弃不符实际的假设，对
以往一维、二维模型进行改进，采用准三维模型，
在已知传热量、孔壁温度和钻孔内热阻时，可确定
埋管进出口温度。东南大学的施明恒、陈振乾等建
立了垂直 U 型埋管换热器与土壤之间准三维热渗耦
合模型，探讨研究了地下水渗流对地埋管换热器与
土壤间换热特性的影响 [8]。陈晓春、王蕊等在管群

换热模拟法的基础上，提出了新的模拟方法 - 土壤
内热源法，分析了地埋管换热器在长期运行工况下
土壤温度场的变化 [9]。张永等分析了不同管井水平
间距、系统冬夏季不同的运行天数、热泵系统长期
和短期运行、不同埋管类型等不同工况对埋管换热
器周围土壤温度场的影响 , 以提供冬、夏季节的运
行时间分配和管井水平间距等方面的基础数据 [10]。
华北电力大学的高元建立了地下 U 型埋管的三维模
型，对不同运行工况、埋管管群不同布置形式和不
同土壤热物性参数等因素进行研究，提出了优化 U
型管换热的方法 [11]。

从文献调研可知，目前国内外对地源热泵系统
的研究中，将建筑负荷、热泵机组和地埋管换热器
结合起来进行动态计算和分析的较少，且对于地下
土壤部分的模拟研究太过于简化，忽略了地下土壤
分层的影响。本文以哈尔滨某典型建筑为对象，通
过编译 UDF 程序，同时利用 ICEM CFD 建立高度还
原的地下三维管群模型，分析地源热泵系统的全年
运行性能。
1   系统数理模型模型建立
1.1   机组变工况性能模型

由于热泵机组的能效比受冷凝器（蒸发器）进
出口水温影响，所以有必要引入机组的动态能效比
来进行地下换热器的仿真计算，使得计算结果更加
准确。

通过 DeST 模拟结果分析得出，某哈尔滨典型
建筑的最大热负荷为 51.4kW，为满足该最大热负荷，
本文选择格力的 SSD580DWT 地源热泵机组，额定
制冷量为：60kW，制冷输入功率：11.7kW，额定制
热量为：53kW，制热功率为：15.5kW。

地源热泵机组为常规的水 / 水热泵机组，在流
量不变的条件下，其性能主要受蒸发器和冷凝器侧

土壤分层条件下地埋管地源热泵系统
动态运行性能研究
胡洪昊，韩宗伟，李    彪，白晨光

（东北大学冶金学院，辽宁  沈阳   110819）

［摘   要］建立了土壤分层条件下的三维管群换热模型，编制程序将地上热泵机组的动态运行性能和地下
土壤换热动态性能进行耦合。研究了土壤分层条件下地源热泵系统的动态运行性能，研究结果表明：分层土壤
第一年供暖季系统平均 COP 为 2.75，第二年为 2.68，引入太阳能补热，第二年供暖季系统平均 COP 提高至 2.79；
第一年供冷季运行结束之后，补热情况比无补热情况土壤平均温度高出 0.7K，第二年，补热情况比无补热高出
0.9K，有效的提高了系统性能。并且土壤各层温度场对系统 COP 的影响将随运行时间变长而增大。

［关键词］地源热泵；管群换热；动态耦合；土壤分层；土壤热失衡
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流体进口温度影响。计算过程中假定在供暖工况下
冷凝器进水温度 Tci 为 40℃，在供冷工况下蒸发器进
水温度 Tei 为 12℃。

qh = qhd ·(a1Tei +b1)                                               （1）

Ph =Phd ·(c1Tei +d1)                                              （2）

qc = qcd ·(a2Tci +b2)                                               （3）

Pc =Pcd ·(c2Tci +d2)                                              （4）

式中：qh 为机组制热量（kW）；qc 为机组制冷
量（kW）；qhd 为额定制热量（kW）；qcd 为额定制
冷量（kW）；Ph、Pc 为耗电量（kW）；Phd、Pcd 为
额定耗电量（kW）；Tei、Tci：埋管出口温度（℃）。 

据能量守恒原理，供冷工况下，热泵机组的埋
管入口温度可按下式计算：

Tin,c =Tout,c +                                                         （5）

式中：Tin,c、Tout,c 为埋管进出口温度（K）；c 为
流体比热容（kJ/(kg·K)）；ρ 为流体密度（kg/m3）；
S 为埋管总横截面积（m2）；v 为管内流速（m/s）。

制热工况下，热泵机组的埋管入口温度可按下
式计算：

Tin,h =Tout,h +                                                         （6）

式中：Tin,h、Tout,h 为埋管进出口温度（K）。
1.2   管群模型的建立

夏季地埋管循环总流量，可按下式确定：

G1 =                =                                                  （7）

式中：G1 为夏季地埋管系统总流量（m3/h）；
Qg 为夏季地埋管换热器总放热量（kW）；Qc 为土
壤源热泵机组夏季总制冷量（kW）；N 为夏季土壤
源热泵系统机组总耗功率（kW）；ρ 为循环介质的
密度（kg/m3）；c 为循环介质的比热容（kJ/(kg·℃)）；
ΔT 为热泵机组冷凝器进出口温差（℃）。

冬季地埋管循环总流量，可按下式确定：

G2 =                =                                                  （8）

计算可得
G1=7.769m3/h，G2=7.825m3/h；依据经验，地埋

管换热系统的总流量一般取 G1 和 G2 中的较大者，
此处取 7.825m3/h。

钻孔数量可由下式确定：

A =                                                                     （9）

A =                                                （8）

式中：A 为埋管断面面积（m2）；n 为地埋管
换热器钻孔个数（个）；di 为埋管内径（mm）。

计算可得：n=8.719，取整 n=9。
所以建立了 3×3 的三维顺排管群模型，采用垂

直单 U 型地下埋管换热器，管群共有 9 个钻孔，钻
孔深度为 50m，钻孔外边界间距为 4m，钻孔直径为
0.3m，埋管换热器采用直径为 32mm 的 PE 管，管内
介质流速为 0.31m/s，埋管两支管管心间距为 0.11m。

管群布置示意图如下。

图 1   管群水平面示意图

图 2   三维管群模型网格划分图

整个模型计算域为一个 16.9m×16.9m×50m 的长
方体，在 ICEM CFD 中构建了全结构化地下三维管
群模型，总网格数约 414 万，网格划分情况如图 2
所示。

地下埋管参数和土壤物性见表 1。
表 1 地下埋管参数和土壤物性

名称 参数 名称 参数

钻孔数量 9 埋管深度 /m 50

管径 /m 0.032 地埋管管材 PE

支管管心距离 /m 0.11 管内换热介质 氯化钙水溶液

钻孔直径 /m 0.3 分层土壤类型 黏土（0-10m）

钻孔间距 /m 4.3 砂土（10-25m）

管入口流体流速 /m·s-1 0.31 砂岩（25-50m）

2   土壤分层条件下地源热泵运行特性
2.1   土壤温度场分析

本文选取了几个具有代表性的位置，分别选取
深度为 8m、20m、40m 的土壤水平切面来分析不同
深度土壤间的温度场差异。在每个深度剖面上，选

qc+ pc

cρSv

qh+ ph

cρSv

3600Qg

ρcΔT
3600(Qc+N )

ρcΔT

3600Q′g
ρcΔT

G2

3600v

4A
πd2

i

3600(Qh -N )
ρcΔT



Proceedings of National Academic Biennial Conference on Heat Pump, 2017 2017年全国热泵学术年会论文集

 2017年第2期 | 建筑环境与能源 | 149

取如下图所示的三个监测点，来分析同一深度下不
同位置的温度场差异。

如图 3 所示，点 1 为 #1 和 #2 的中点，点 2 为
#2 和 #5 的中点，点 3 为 #5 和 #1 的中点。

图 4 给出了 40m 深度上的三个监测点在第一个
运行周期的温度变化情况，当系统开始供冷时，点
2 温度最先上升且上升幅度最大，点 1 温度随后上升，
点 3 温度最后上升。这是因为点 2 与点 1 距离热源
较近，最先感受到温度变化，点 3 距离热源较远，
温度在土壤中的传递出现了延迟。

图 5 给出了第一个运行周期内不同深度点 2 温
度变化曲线，由图可知，40m 深度的点 2 温度最先
上升，且最大值最大，在 156d 达到 282.6K；20m
深度的点 2 温度随后上升，在 164d 温度最大值为
282.4K；8m 深度的点 2 温度最后上升，在 190d 为
282.3K。这是因为第三层土壤导热系数最大，热扩
散率最大，热量可以很快的从埋管周围传递出去。
所以 40m 深的点 2 最先感受到温度变化，且上升幅
度最大，其他深度的点 2 同理。

第一年结束时，8m 深点 2 温度为 276.8K，20m
深点 2 温度为 276.0K，40m 深点 2 温度为 275.6K。
可见，8m 深偏离土壤初始温度最小，这主要是因为
第一层土壤导热性能最差，热量传到点 2 难度最大。
而第三层土壤传热性能最好，所以 40m 深点 2 受埋

管温度影响最明显。由埋管结构易知，供冷季时管
内流体温度随着深度增加而减小，但由于本文土壤
导热性能随着深度增加而增大，两个影响因素中，
土壤导热性能更加影响温度的传递效果。

图 6 记录了均匀土壤和分层运行两个周期的土
壤温度场平均温度变化，容易得到，第一年分层土
壤温度最高值达到 281.8K，第二年分层土壤温度最
高达到 280.5K，降低了 1.3K；第一年结束时分层
土壤整体温度为 277.8K，相比土壤初始温度降低了
2.5K，第二年结束时分层土壤整体温度为 277.3K，
相比土壤初始温度降低了 3.0K。这主要是由于哈尔
滨地区冷热负荷不平衡，从土壤中的取热量远大于
排热量，导致运行结束时土壤整体温度降低。可以
预见，长时间运行后，土壤温度场将严重失衡，进
而导致热泵系统运行性能极差。

第一年结束时，分层土壤平均温度较均匀土壤
温度高 0.16K，第二年结束时，分层土壤平均温度较
均匀土壤温度高 0.13K，在供冷季中期和供暖季中期
两种模型下的土壤温差最大，第一年供冷季最大温
差为 0.16K，供暖季最大温差为 0.24K。这主要是因
为当负荷较低时，埋管吸收或排出的热量，能在土
壤中及时传递，但当负荷较大时，分层土壤中不同
层的土壤导热能力不同，导热系数小的层中，热量
或冷量在埋管周围集聚，使温度场在轴向分布上产

图 3   监测点位置示意图 图 4   不同位置监测点的温度变化

图 5   不同深度中监测点的温度变化 图 6 土壤区域整体温度随时间变化
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生较大差异。可以预见，在本文的土壤物性设置前
提下，该系统运行若干年后，分层土壤的地下温度
场更加适宜土壤源热泵的运行。
2.2   机组运行特性分析

图 7 给出了两个运行周期内地埋管换热器的进
出口流体日平均温度变化曲线，可以看出，在供冷
阶段，由于负荷不是很连续，导致进出口温度不是
很平稳；在供暖阶段，除了在个别时间出现较大变化，
无论是上升阶段还是下降阶段，其整体变化均比较
平稳。此外，第二年的进出口温度相较第一年都出
现不同程度的减小，第一年供冷季进口最高温度为
292.0K，第二年最高温度为 289.8K，降低了 2.2K；
第一年供暖季进口最低温度为 264.0K，第二年最低
温度为 263.2K，降低了 0.8K。

图 8 给出了分层土壤下第一年供暖期土壤源热
泵机组的 COP 变化曲线，可以看出，当热负荷增大
时，机组 COP 相应减少。热负荷减小时，机组 COP
相应增大。供暖中期热负荷最大，机组 COP 较低，
最小值为 2.786，在供暖初期和末期热负荷较小时，
机组 COP 较高，最大值 3.834。这主要是由于供暖
初期，土壤温度较高，埋管换热器换热性能好，随
着埋管取热的进行，土壤温度下降，埋管周围逐渐
出现冷量堆积，温度梯度变大，埋管从土壤中继续
取得较大热量的难度变大，埋管的换热性能随之下

降。此外，供暖初期的机组 COP 大于供暖末期的性
能系数，这是因为在供暖末期，虽然室内热负荷较小，
但经过一个供暖季之后，土壤的整体温度相较于供
暖季初期，还是有所下降，供暖末期的土壤温度低
于供暖初期土壤温度。

图 9 给出了分层土壤和均匀土壤的供暖期土壤
源热泵系统 COP 变化情况，可以看出，供暖中期，
室内负荷需求较大且稳定，埋管周围土壤温度持续
降低，导致系统 COP 在这个时期处于较低水平，分
层土壤第一年供暖季系统平均 COP 为 2.75，第二年
供暖季系统平均 COP 为 2.68，第二年的供暖季系统
COP 整体比第一年低，这主要是由于哈尔滨地区冷
热负荷不均，系统从土壤中吸取的热量比排入的多，
随着运行年限的增长，在供暖季土壤温度持续下降，
进而影响埋管换热器换热效果，使系统 COP 降低。
均匀土壤第一年供暖季系统平均 COP 为 2.75，与分
层土壤差异很小，这主要是因为均匀土壤的导热系
数是分层土壤的加权平均，并且系统模拟运行年限
较短，差异没有在系统平均 COP 上显现出来。

表 2   供暖季系统 COP 最值

土壤类型
第一年供暖季
最小系统 COP

第二年供暖季
最小系统 COP

分层土壤 2.34 2.24

均匀土壤 2.32 2.22

图 7 两个运行周期的进出口温度 图 8 供暖期机组的 COP 变化曲线

图 9 两个供暖期系统的 COP 变化曲线 图 10 有无补热土壤区域整体温度对比
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2.3   补热对土壤热平衡的影响
由上文可知，由于哈尔滨地区冬夏负荷严重不

平衡，当系统运行年限增长时，土壤温度场将严重
失衡，埋管换热效果会越来越差，系统运行性能降低，
为了缓解或解决这种问题的出现，本文在供冷季加
入太阳能补热。为考察在分层土壤模型下，进行太
阳能补热后，地下温度场和机组的运行情况，将太
阳能蓄热与建筑的冷负荷进行叠加，对分层土壤的
补热情况进行了模拟。

从图 10 得到，第一年供冷季运行结束之后，补
热比无补热高出 0.7K，第二年供冷季运行结束之后，
补热比无补热高出 0.9K；第一年运行结束之后，补
热比无补热高出 0.28K，第二年运行结束之后，补热
比无补热高出 0.33K。可见，由于在夏季加入了太
阳能补热，有效减缓了土壤温度下降速度，但由于
只在夏季补热，并且选用的太阳能集热板面积偏小，
导热补热后对土壤温度场的改善也很有限，土壤温
度依然呈逐年降低趋势。

图 11   有无补热供暖期土壤源热泵机组的 COP 变化曲线

图 11 给出了分层土壤在有无补热供暖期土壤源
热泵机组的 COP 变化曲线，分析得到，经过夏季太
阳能补热后，土壤源热泵机组的 COP 得到显著提升，
无补热情况供暖季系统平均 COP 为 2.75，补热情况
下暖季系统平均 COP 为 2.79。
3   结论

本文建立了考虑室内负荷变化和机组性能变化
的地下土壤分层地源热泵三维模型，通过编译程序
将地上机组部分和地下埋管换热器耦合，进而实现
了地源热泵系统的动态仿真分析。分析了土壤分层
情况下地源热泵的运行状况，得到了以下结论：

（1）第一年运行结束时，分层土壤整体平均温
度较均匀土壤温度高 0.16K，第二年运行结束时，分
层土壤整体平均温度较均匀土壤温度高 0.13K；分

层土壤第一年供暖季系统平均 COP 为 2.75，第二年
供暖季系统平均 COP 为 2.68。不同层之间的土壤导
热能力不同，对土壤温度场和埋管换热能力都有较
大影响。在地质结构复杂且运行时间较长时，均匀
土壤换热模型存在较大误差，应采用分层换热模型，
提高模拟精度。

（2）引入太阳能补热，第一年供冷季运行结束
之后，补热情况比无补热土壤平均温度高出 0.7K，
第二年供冷季运行结束之后，补热比无补热高出
0.9K。无补热情况供暖季系统平均 COP 为 2.75，补
热情况下暖季系统平均 COP 为 2.79，系统平均 COP
得到很大的提高。
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0   引言
随着全球经济的迅猛发展，建筑总量和人们对

舒适度的要求也持续升高，所以为住宅和公共建筑
提供供热空调服务就成了一项必不可少的措施，其
消耗的能源总量也持续增加。据统计在发达国家，
供热空调能耗约占社会总能耗的 25%~30%，而且仍
在以 4%~5% 的速度增长 [1]。在我国，建筑能耗占社
会总能耗的 25% 左右 [2]。在我国北方一些严寒地区，
冬季温度低，供暖期长，其供暖能耗占建筑总能耗
的比例更大，因此，用性能更好的可再生能源热泵
来代替传统的供热机组能起到明显的节能减排效果。

针对严寒地区热泵供暖空调系统应用技术，国
内外研究人员进行了大量研究工作。这些研究主要
针对以下两个问题：（1）空气源热泵系统的低温适
应性问题；（2）严寒地区地源热泵系统热平衡问题。

首先，为了提高空气源热泵的低温适应性，各
国学者从“设备”层面做了大量的研究工作，主要有：

（1）改进制冷循环部件性能（如采用变频压缩机 [3,4]、
增加室外换热器面积 [5,6]、改进换热器结构 [7] 等）；
（2）热泵循环的改进与优化控制（如采用补气增焓
技术 [8-10]、双级压缩技术 [11-13]、复叠式循环 [14,15] 等）；
（3）采用新型制冷剂 [16,17]；（4）采用先进控霜技
术 [18-20]，上述研究使得空气源热泵低温制热性能及
可靠性得到较大程度的改善，但受热源属性限制，
空气源热泵系统的负荷匹配性和低温适应性仍无法
满足供暖需求。为此，一些学者从系统集成方面做
了大量研究。马最良等提出了将空气 / 水热泵和水 /
水热泵通过中间水环路藕合的双级藕合热泵系统，
该系统可根据室外温度实现单、双级交替运行，改
善了机组的运行工况 [21,22]。由于在现有技术条件下，
进一步提升单一空气源热泵系统低温制热性能困难
较大，一些学者尝试将空气与其它热源进行藕合作
为热泵系统低温热源。周光辉等在水冷套管式蒸发

器上增加翅片，实现了太阳能和环境空气热能的综
合利用，通过实验测试可知，复合热源热泵的冬季
低温供热性能明显优于单一空气源热泵 [23,24]。陈雁
等利用太阳能空气集热器改善空气源热泵低温适应
性，并对该系统进行了模拟分析，结果表明提高低
温热源 ( 空气侧 ) 的温度比降低供水温度对提升空气
源热泵的节能性更有效 [25]。上述研究表明，将太阳
能与环境空气热能藕合作为热泵的热源，可以有效
改善单一空气源热泵性能，但研究中采用太阳能短
期蓄热或未采用蓄热措施，而且环境空气热源与太
阳能在时间分布上存在同向性，所以实际中太阳能
很难改善空气源热泵的运行性能。

近年来，在保持地源热泵土壤热平衡方面，采
用太阳能季节性蓄热的地源热泵系统逐渐得到重视，
毕月虹进行了太阳能热泵和土壤源热泵交替运行供
暖的性能实验研究，结果表明太阳能热泵和土壤源
热泵交替运行中，二者可相辅相成 [26]。V Trillat-Ber-
dal 等利用太阳能辅助土壤源热泵对建筑面积为 180 
m2 的住宅进行了供热实验研究，结果表明，该热
泵系统有助于保证土壤热平衡，运行期间平均供暖
COP 为 3.75[27]。Onder Ozgener 研究了太阳能与土壤
源热泵系统联合运行的性能，结果表明这种组合可
降低土壤源热泵系统的设计容量，提高了热泵性能
系数 [28] 。Farzin M. Rad 等对太阳能复合地埋管地源
热泵系统在加拿大寒冷地区应用进行了可行性研究，
研究表明相比单一地源热泵系统，可减少的地埋管
长度与集热器面积的比例为 7.64m/m2，复合系统的
经济性优于单一地源热泵系统 [29]。上述研究表明，
太阳能与地源热泵的结合提高了系统的运行性能和
可靠性。但是由于太阳能流密度低，单纯通过太阳
能蓄热解决严寒地区地源热泵热平衡问题，需要较
大的集热面积，由于集热器价格较高，使其应用价
值大大降低。

基于上述背景，本文在充分考虑严寒地区建筑
空调负荷全年分布特性以及空气、太阳能、土壤热
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源的能量输出特性基础上，提出了基于季节性蓄热
的多热源藕合热泵系统。通过建立数学模型对系统
的全年动态运行性能进行分析，研究结果对于在严
寒地区构建高效热泵系统、开发高效热泵制热机组
提供一定参考。
1   多热源耦合热泵系统原理说明

图 1 为多热源耦合热泵系统的系统原理图，如
图所示，该系统主要由地源热泵机组、双热源蒸气
压缩复合分离式热管热水机组、地埋管换热器、空
调末端装置、循环泵及管路附件等组成，其中双热
源复合制热机组由集热 / 蒸发器、水冷冷凝器、压
缩机、节流装置、气液分离器、闪发器等部件构成，
可根据需要在蒸气压缩式热泵循环和分离式热管自
然循环之间任意切换，其中双热源复合热泵采用中
间补气的准双级压缩热泵循环提高其低温制热性能。
在分离式热管自然循环模式下，集热 / 蒸发器内制
冷剂吸热气化后，气态制冷剂由上升管进入水冷冷
凝器，被冷凝成液体后靠重力的作用流回风冷蒸发

器完成热管自然循环。系统在运行时可以实现六种
不同的运行模式，各模式运行原理如表 1 所示：

（1）双热源复合热泵供暖模式
在供暖期，当温度较高或太阳辐射较强的时候，

系统以双热源（太阳能和空气能）复合热泵供暖模
式运行。此时由于太阳能与空气能互为补充，使系
统更易于满足供暖需求，同时也改善了空气源热泵
系统存在的低温适应性差的问题。

（2）地源热泵供暖模式
在供暖期，当环境温度低且太阳辐射强度又很

弱的时候，系统以地源热泵供热模式运行。此时双
热源复合热泵机组无法高效运行，由于地源热泵避
免了空气源热泵结霜的问题具有很好的低温适应性，
是优良的冬季供暖方式，所以利用热泵技术将土壤
中储存的大量热能合理利用为建筑供暖。

（3）双热源复合热泵联合地源热泵供暖模式
在供暖期，当双热源复合热泵机组可以高效运

行，但是提供的热负荷无法满足供暖需求时，系统

1- 水冷冷凝器 2- 电磁阀 3- 集热 / 蒸发器 4- 气液分离器 5- 压缩机 6- 四通换向阀 7- 一级节流阀 8- 经济器 9- 二级节流阀 10-
电磁阀 11- 地源热泵机组 12- 空调末端装置 13- 蓄热系列土壤换热器 14- 供冷系列土壤换热器 f1~f17- 转换阀 R1~R5- 循环泵

图 1   多热源耦合热泵供暖空调系统示意图
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以双热源复合热泵联合地源热泵供暖模式运行。这
样既能保证双热源复合热泵机组高效运行，又能减
少从土壤中的吸热量，有助于保持土壤热平衡。

（4）分离式热管土壤蓄热模式
在过渡期，建筑无供暖和供冷需求，当环境温

度较高或太阳辐射较强时，系统以分离式热管土壤
蓄热模式运行。此时系统可以将空气能和太阳能转
化并储存在土壤中，整个过程由两个循环泵和风机
驱动，耗功少，但对保持土壤的热平衡有着重要的
作用，有助于系统的长期高效运行。

（5）土壤直接供冷 - 分离式热管土壤蓄热模式
在严寒地区，由于系统在供暖期从土壤中吸热

量较大，土壤的温度较低，所以在供冷期，当所需
冷负荷较小时，系统以土壤直接供冷 - 分离式热管
土壤蓄热模式运行。此时，系统用土壤中储存的冷
量来为建筑供冷，减少了压缩机的工作时间，代之
以循环泵来驱动机组工作，减小了系统的功耗。同

时利用分离式热管吸收空气能和太阳能为土壤蓄热，
有利于保持土壤的热平衡。

（6）地源热泵供冷 - 分离式热管土壤蓄热模式
在供冷期，当所需冷负荷较大，且利用土壤直

接供冷的方式无法满足供冷需求时，系统以地源热
泵供冷 – 分离式热管土壤蓄热模式运行。此时系统
在利用地源热泵为建筑室内供冷的同时，其自身和
分离式热管都通过地埋管换热器实现了为土壤蓄热
的功能。
2   模拟运行结果分析

为了考察多热源耦合热泵系统在严寒地区的
运行性能，本文借助已建立的数学模型，对其进行
了数值模拟分析。其中双热源复合热泵的关闭温度
为 -20℃ 时，选择分离式热管的开启温差为 12℃ 。

以典型严寒地区哈尔滨的一栋办公建筑为对
象，利用 DeST 计算软件对该建筑的全年冷、热负
荷进行了计算，得出该建筑供暖期的最大热负荷为

表 1   不同模式阀门开启情况

模式 f1 f2 f3 f4 f5 f6 f7 f8 f9 f10 f11 f12

1 √ √ √ × × × × × × × × ×

2 × × × × × √ √ √ √ √ √ √

3 √ √ √ × × √ √ √ √ √ √ √

4 × × × √ √ × √ × √ × × ×

5 × × × √ √ × √ √ √ √ × ×

6 × × × √ √ × √ √ √ √ × √

模式 f13 f14 f15 f16 f17 R1 R2 R3 R4 R5 2 10

1 × × × × × × × × × √ × ×

2 √ √ √ × × √ √ √ √ √ × ×

3 √ √ √ × × √ √ √ √ √ × ×

4 × × × × × √ × √ × × √ √

5 × × × √ √ √ √ √ √ √ √ √

6 √ √ √ × × √ √ √ √ √ √ √

图 2 建筑室内全年逐时负荷变化情况 图 3 系统全年运行模式变化情况
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92.8kW，累计热负荷为 283.4GJ，供冷期的最大冷
负荷为 46.8kW，累计冷负荷为 70.1GJ。

图 2 为目标建筑室内全年逐时冷热负荷变化情
况，从图中可以看出，严寒地区全年冷热负荷差距
很大，出现严重的不平衡现象。 

图 3 为多热源耦合热泵系统的全年运行模式变
化情况，从图中可以看出，在过渡期，系统以模式
4 运行，运行时间为 2290h；在供冷期，两种供冷模
式（模式 5、6）交替运行，供冷初末期，冷负荷较小，
此时系统主要以模式 5 运行，供冷中期，冷负荷增
加，模式 5 无法满足供冷需求，于是系统主要以模
式 6 运行，在整个供冷期，模式 5 运行 472h，模式
6 运行 201h；在供暖期，三种供暖模式（模式 1、2、
3）交替运行，供暖初末期，环境温度较高，热负荷
较小，系统先以模式 1 运行，随着热负荷的增加，
模式 1 难以满足建筑的供暖需求，此时系统主要以
模式 3 运行，当环境温度下降到一定程度，以至于

双热源复合热泵系统难以高效运行时，系统主要以
模式 2 运行，在整个供暖期，模式 1 运行 1135h，模
式 2 运行 190h，模式 3 运行 731h。

从图 4（a）可知，利用该系统建筑室内温度在
冬季维持在 18~22℃ 之间，在夏季维持在 24~28℃
之间，可以满足室内环境的舒适性要求。又从图 4
（b）系统日平均 COP 变化情况中可以看出，由于
夏季使用了土壤直接供冷，无压缩机耗功，所以该
系统夏季的 COP 值最大可达 17.5，最小为 4.06，平
均值为 6.7，冬季系统的平均 COP 值为 2.9，其中日
平均 COP 等于日供暖（冷）量与日供暖（冷）量和
蓄热耗电量总和的比值。   

图 5（a）、（b）和图 6（a）、（b）分别为系
统蓄热系列和供冷系列在距离地面 40m 深内部、外
部埋管换热器周围土壤温度场的变化情况。从图中
可以看出，埋管换热器周围土壤温度场的各个位置
在运行一年后基本恢复，均能维持土壤的热平衡。

（a）建筑物全年室内温度 （b）系统平均 COP 变化情况

（a）供冷系列内部埋管土壤温度场全年变化情况 （b）蓄热系列内部埋管土壤温度场全年变化情况

图 4

图 5
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表 2 为多热源耦合热泵供暖空调系统全年运行
的模拟结果，系统平均供暖 COP 为 2.92，平均供冷
COP 为 9.20，平均蓄热 COP 为 9.92，全年综合 COP
为 3.19，土壤不平衡率为 0.71%。
3   结论

文本提出了一种将太阳能、空气能、土壤能三
种可再生能源互补利用的多热源耦合热泵系统，并
结合系统图对其进行了原理说明。此外，以哈尔滨
地区某建筑为对象对该系统进行了全年的模拟运行
计算，结果显示：该系统夏季的 COP 值变化幅度较
大，其中最大值为 17.5，最小值为 4.06，平均值为
6.7；冬季系统的 COP 值变化幅度较小，主要集中在
3.0 左右，平均值为 2.9；蓄热平均 COP 为 9.92，全
年综合 COP 为 3.19，土壤的热不平衡率为 0.71%。
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0   引言
空气源热泵由于其节约能源、无污染、安装和

使用灵活便捷等优点 [1]，得到广泛的应用。然而空
气源热泵在冬季供暖时，室外换热器表面易结霜，
对其制热性能造成很大的影响。室外的气象条件（包
括温度、相对湿度等）对空气源热泵的结霜现象有
重要的影响，不同地域以及不同时间其气象条件存
在明显差异，从而导致结霜现象在不同地域、不同
时间亦存在差异性。结霜的差异性导致同一型号的
机组在不同地区以及不同时期应用时，要求其除霜
频率、除霜控制策略等都有所不同，而现有机组并
未考虑结霜地域性和时间分布的不同，使空气源热
泵机组在实际应用时易造成误除霜事故。王伟 [2] 等
对我国 18 个城市空气源热泵的结霜区域进行研究，
分析了空气源热泵在我国不同地区应用的结霜程度，
而川西藏区并不在研究范围内。同时，相关文献并
没有研究同一地区不同时期空气源热泵结霜的差异
性。川西藏区以典型的低温高湿高海拔气候著称，
但其海拔范围大，地域广，空气的温湿度条件存在
很大差异，且其不同县、市的供暖期天数也不尽相同，
从而在川西藏区不同县、市以及供暖的不同时期，
空气源热泵的结霜量以及结霜速率均存在很大的差
异。因此研究川西藏区结霜的空间分布和时间分布，
对提出有针对性的抑霜策略，研发适于川西藏区不
同地区和不同时期的空气源热泵机组，减少误除霜
率有重要意义。

为研究川西藏区空气源热泵结霜的时间和空间
分布特征，以结霜总量为划分指标将川西藏区各县
市划分为五类地区，以红原县为例并以室外温度为
指标将供暖周期划分为三个时期，并分析五类地区
和三个时期内空气源热泵的结霜分布特征。

1   川西藏区气象分布特性
川西藏区涵盖 3 个自治州，35 个县，海拔高度

跨度大，从海拔最低的石棉县到海拔最高的石渠县，
跨度达 3000 米。不同地区的温湿度条件差异明显，
选取海拔高度不同的六个地区：宝兴（1010m）、
茂县（1590m）、金川（2169m）、马尔康（2664m）、
九龙（2925m）、红原（3492m），其供暖期的平均
温湿度参数分布见图 1。

从图 1 可以看出高海拔的红原县低温高湿的气
候特征明显，平均相对湿度与理塘相比，高出 30%
左右，平均干球温度与较温和的九龙相比，将近下
降 4℃。随着海拔高度的下降，气候特征逐渐由低
温高湿转变为温和高湿和温和中湿，而不同的气象
特征对霜层形成的影响是十分巨大的。

图 1   不同地区供暖期的平均温湿度分布

2   结霜时空划分
川西藏区不同地区、不同时间环境参数差异明

显，导致在不同地区、不同时间应用空气源热泵结
霜具有差异性，因此需对川西藏区结霜进行时间和
空间划分。
2.1   空间划分

2.1.1  区划指标
空间划分以各行政市、县为划分基本单元，每

个基本单元结霜速率和结霜时间可由供暖期结霜总
量来表征，因此以各单元供暖季结霜总量为区划指
标，对川西藏区结霜分布进行空间划分。

川西藏区结霜时空频率分布特征
 刘优优，王智伟，赵    健，魏    鹏，孙婷婷

（西安建筑科技大学，陕西   西安   710055）

［摘   要］针对川西藏区地域跨度大、供暖周期长，空气源热泵结霜频率在时间和空间分布差异性大的特点，
以结霜总量为划分指标将川西藏区各县市划分为五类地区，以室外日平均温度为依据将供暖周期划分为三个时
期。划分结果表明：川西藏区不同地区结霜严重性差异明显，结霜现象由南往北依次加重；同一地区以时间为
序列，结霜呈两头严重中间轻的“U”型分布，此分布特点表明结霜严重的气候条件为温和、高湿；以日为周期，
呈现夜晚结霜严重，白天结霜较轻的分布特征。

［关键词］川西藏区；空气源热泵；结霜的时空分布   

[ 基金项目 ] “十三五”国家重点研发计划课题 (2016YFC0700403)；
国家青年基金项目（51408457） 。
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2.1.2   区划方法
首先，将川西藏区无供暖期的地区划分为第 V

类地区。
其次，计算川西藏区其余各地区供暖期的环境

参数在分区域结霜图谱 [3] 中重霜区、一般结霜区、
轻霜区的小时数，分别记为 h1、h2、h3。对于有典
型气象年数据的地区，根据该地区的典型气象年数
据 [4] 进行统计；对于无典型气象年数据的地区，需
先利用五日滑动平均法 [4]，根据 1981~2010 年的累
年日平均温度，计算该地区的供暖期日数 d 及供暖
期起止日期；再根据测试数据统计其在各结霜区域
的小时数。具体方法为，根据 2017 年 1 月 15 日 ~5
月 7 日的测试数据统计该地区采暖期在结霜图谱重
霜区、一般结霜区、轻霜区所占百分比 x1、x2、x3，
则各地区供暖期的环境参数各结霜区域小时数分别
h1=24×d×x1、h2=24×d×x2、h3 =24×d×x3。

第三，通过结霜图谱获得各基本单元供暖期环
境参数在重霜区、一般结霜区、轻霜区的平均结霜
速率，分别记为 v1、v2、v3。在结霜图谱上，筛选落
在不同结霜区域的环境工况点，并计算该区域内所
有工况点的温、湿度平均值，然后利用冷平板结霜
特性预测模型 [5] 得出该区域平均温度、平均相对湿
度条件下的结霜速率，作为该区域平均结霜速率。

第四，利用公式（1）计算川西藏区各地区供暖
期的结霜总量。

H1=h1×v1+h2×v1+h3×v3                                                      （1）                                                          

第五，利用 k-mean 聚类，将川西藏区除第 V
类地区外的各地区按结霜量由大到小划分为 I、II、
III、IV 类。
2.2   时期划分

2.2.1  划分依据
供暖期的计算，是以日平均温度为计算基本单

位进行的，可以认为日平均温度可衡量一段时期的
冷暖水平，因此以日平均温度为结霜时期划分的依
据。

2.2.2  划分方法
根据五日滑动平均法 [4] ，川西藏区所有地区

供暖中，任意连续五日的日平均温度平均值都大
于 -13℃，故将区间 (-13,5] 等分为三个小区间，
则 -7℃、-1℃ 作为时期划分的临界点。供暖期时期
划分具体方法如下：

（1）该地区采暖期中任意连续五日的日平均温
度的平均值等于或低于 -7℃ 的最长一段时期为时期
一。

（2）该地区任意连续五日的日平均温度的平均

值等于或低于 -1℃ 的最长一段时期除去时期一的剩
余时间为时期二。其中离供暖期开始时间较近的时
期为前时期二，离供暖期结束较近的时期为后时期
二。

（3）最终供暖期中剩余的时间期为时期三，其
中供暖期开始的时期为前时期三，供暖期结束的时
期为后时期三。 

以红原县为例，整个供暖期的时期划分如图 2。
图 2 表明，时期的划分在结构上呈现准对称分布，
其中温和高湿的时期三所占比例最大，约为整个采
暖季的 43%。

图 2   采暖期的时期划分

2.3   时刻划分
日周期不同时刻的室外温度、相对湿度差异大，

呈现白天温度高、相对湿度低而夜晚温度低、相对
湿度高的此消彼长的特点。不同时刻温、湿度的差
异造成昼夜结霜频率差异，因此分别研究三个时期
的结霜时刻分布特征。
3   结霜时空分布特征
3.1   空间分布特征

以不同地区供暖期的结霜总量为区划指标，对
川西藏区所有县市进行区域划分，划分结果分为五
类，空间位置上的区划结果见图 3。图 3 显示，空
间分布上川西藏区由北向南结霜严重性逐渐减小，
结霜最严重的地区主要集中在高海拔的北部和相对
湿度较大的康定地区，中西部地区的大部分城市结
霜相对较轻，在川西藏区的最南端，由于空气的平
均温度较高，日平均温度小于等于 5℃ 的天数为 0，
不需要供暖。

具体的区划结果见表 1。从表 1 可以看出，I~IV
类地区供暖期结霜总量平均值分别达到 L3500mm、
L2000mm、L1000mm、L200mm。其中 III 类地区包
含的县 / 市几乎占了整个川西藏区的一半，不同种
类的地区在数量上也呈现出 “ 两头小，中间大 ” 的
分布特征。
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图 3   结霜总量指标川西藏区区划

表 1   以结霜总量为指标的地区分类

地区分类 地区 结霜量区间 /mm 平均值 /mm

I 红原、康定、若尔盖 [3096，3942] 3524

II 茂县、色达、阿坝、石渠、松潘 [1870，2625] 2129

III
壤塘、甘孜、理县、理塘、道孚、
九寨沟、马尔康、九龙、炉霍、
新龙、白玉、德格、汶川、宝兴

[657，1460] 984

IV 金川、稻城、小金、丹巴、乡城、
雅江

[0，389] 178

V 得荣、泸定、冕宁、木里、石棉 — —

3.2   时期分布特征
川西藏区平均温度水平低，供暖期涵盖时间跨

度大，因此温湿度变化十分明显，以红原县为例，
不同时期的平均温湿度水平见表 2。

表 2   红原县不同时期平均温湿度水平

时期名称 平均温度 /℃ 平均相对湿度 /%

时期一 -7.2 60.6

时期二 -3.4 63.4

时期三 2.8 74.0

表 2 表明，三个时期日平均温度和日平均相对
湿度平均值为时期三 > 时期二 > 时期一，时期一的
主要气候特点是“低温高湿”，该时期主要分布在
供暖季的中部，而时期三的“温和高湿”特点最为
显著，主要分布在供暖期的初期和末期。分别计算
不同时期、不同气候特点下的平均结霜速率，按供
暖期时间序列，不同时期的平均结霜速率分布见图 4。

图 4 表明，按供暖期时间序列，不同时期空气
源热泵的平均结霜速率近似呈对称“U”型分布，结
霜的严重性先由重变轻，再由轻变重。属于“温和
高湿”气候特征的时期三结霜速率明显偏高，因此，
结霜真正严重的气候特点并不是所谓的“低温高湿”，
而是“温和高湿”。根据结霜时期的“U”型分布特征，
应重点防范供暖期初期和末期的结霜现象。

图 4   红原县不同时期的平均结霜速率分布
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3.3   时刻分布特征
川西藏区海拔高，空气稀薄，昼夜温差较大，

以红原地区为例，统计其各个时期在一天 24 小时中，
在各结霜区域的分布小时数，统计的结果见图 5。

由图 5 可知，结霜频率随时刻的变化近似呈正
态型分布，白天无结霜频率占主导，结霜逐时分布
近似正态型分布；夜间结霜频率较高占主导，结霜
严重的时间段主要集中在两端。特别是在时期三，
夜晚的重霜区比列急剧增大。
4   结论

（1）川西藏区按结霜程度由强到弱划分为 I、
II、III、IV 类地区，空间分布规律呈现为由北往
南结霜依次减弱。I~IV 类地区供暖期总结霜量平
均 值 依 次 达 到 L3500mm、L2000mm、L1000mm、
L200mm。

（2）以日平均温度为依据，可将供暖期划分为
时期一、前后时期二和前后时期三。结霜时期分布
按时间序列呈现重、较重、轻、较重、重的 “U” 型
分布特征，开始供暖和结束供暖时的时期三结霜相
对较重，处于供暖期中间的时期一结霜相对较轻。
结霜严重的环境条件为温和、高湿，而不是低温、
高湿。

（3）按供暖日时间为序列，白天无结霜频率占
主导，结霜逐时分布近似正态型分布；夜间结霜频
率较高占主导，结霜严重的时间段主要集中在两端。
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图 5   红原县温和、过渡、低温时期各时刻温湿度参数在

结霜图谱各区域中所占小时数
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0   引言
移动空调由于其可移动性、一体性和使用方便

等特点近年来得到了广泛的应用，特别是户外等一
些特殊环境 [1]。随着对移动空调的需求越来越高，
制热也成为移动空调一项基本的功能，移动空调的
制热主要分为热泵和电加热，其中热泵技术充分利
用了空气中的低温热能，通过提供少量的电能可以
得到几倍的高温热能，具有很大的节能性和高效性
[2]，研究热泵技术在移动空调上的应用具有十分重要
的意义。
1   电加热技术

空调辅助电加热技术是一种直接采用电能转化
为热能的技术，主要通过对电加热装置进行直接通
电产生热能从而对流动的空气、液体等介质进行加
热和升温。一般采用风机等装置均匀的带走电热装
置所产生的热量从而对室内进行升温，其加热效率
高、速度快，在空调上一般作为辅助加热方式。

移动空调的电加热采用的是 PTC 半导体发热陶
瓷，其电阻值会随着室内温度的降低而减小，从而
使得制热量增加。图 1 是移动空调上的电加热装置，
一般安装于换热器的表面，直接通电启动电加热模
式便可进行电加热制热，满足用户需求。

图 1   移动空调上电加热装置

2   热泵技术
热泵技术是一种从自然界中的水、空气或者土

壤中获取到低位热能转化成室内的高位热能的一种
节能技术，通过对低位热源中热能的转移来提供可
以被人们利用的高品位热能。

移动空调的热泵制热技术是通过安装四通阀装
置将普通的制冷过程转变为制热过程，其主要由压
缩机、冷凝器、节流阀和蒸发器组成，其工作原理
是压缩机将低温低压的制冷剂进行压缩成高温高压
的制冷剂气体在冷凝器中进行散热后节流经过蒸发
器降温回到压缩机，完成一个制冷循环，其中冷凝
器中通过风机进行散热完成了对室内的升温制热过
程，相当于把室外侧的低温热能转化成室内侧的高
温热能。

图 2 是热泵移动空调制热原理，与普通的单冷
移动空调相比较主要多了一个四通阀装置，并且在
设计中加入了辅助毛细管。

图 2   移动空调热泵技术原理

3   电加热和热泵技术的比较分析
3.1   移动空调制热实验

为了更好的对热泵技术和电加热技术在移动空
调上进行制热比较，本文取国内某知名厂家生产的
带电加热的热泵移动空调进行制热实验，实验对象
如图 3 所示。

热泵技术在移动空调上的应用研究
魏子栋， 周    祥，王智超

（广东美的制冷设备有限公司，广东   528311）

［摘   要］针对于移动空调在制热方面的需求，本文对热泵技术在移动空调上的应用进行了研究，从制热
效果和制热能效上对移动空调的两种制热技术电加热技术和热泵技术进行对比分析，得出热泵技术相对于电加
热技术制热的节能性和优越性，最后对热泵技术在移动空调上的化霜方法进行了探究。

［关键词］热泵技术；移动空调；电加热；化霜方法

四通阀

高压

低压

压缩机
蒸发器

毛细管

冷凝器
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图 3  热泵移动空调

制热实验采用欧洲标准工况室内干湿球温度为
20/12℃，测试方法采用空气焓差法进行测试，实验
条件如表 1 所示。

表 1   移动空调制热实验相关参数

实验条件 具体参数

干球温度 /℃ 20

湿球温度 /℃ 12

实验电源 230/50

实验方法 空气焓差法

风量 /(m3/h) 400

冷媒种类 R410A

3.2   实验比较
表 2 是该移动空调制热过程中的制热能力和功

率参数，其中电加热制热实验采用不同热阻段的电
阻丝进行实验，热泵制热采用不同能力段的移动空
调进行实验，电加热技术和热泵技术采用同样的系
统和风量参数，其中移动空调热泵制热通过毛细管
和冷媒微调使得系统最优。

由表可知，移动空调两种制热方法中电加热直
接采用电能进行转换，平均能效只有 0.95，而热泵

技术平均能效能够达到 2.62，是电加热技术的 2.8 倍，
具有高能效、高制热量的优点。
4   热泵技术结霜的解决措施

移动空调进行制热时，蒸发器温度较低容易出
现结霜现象影响制热效果，移动空调常见的除霜方
法如下：

（1）四通阀化霜
四通阀化霜是指在蒸发器表面出现结霜时，四

通阀工作，使得冷媒直接进入结霜的蒸发器对其进
行升温化霜，从而达到化霜的目的，优点在于化霜
过程中压缩机无需停机，且冷媒化霜，化霜干净且
速度快。

（2）风机化霜
风机化霜时压缩机进行停机，风机继续运行，

通过空气流通对结霜的蒸发器进行自然化霜，化霜
完成后，压机启动继续制热，优点在于化霜装置简单，
成本低，但是化霜速度较四通阀化霜慢，压缩机频
繁启动有损害。
5   结论

本文对热泵在移动空调上的应用进行了研究，
得出以下结论：

（1）对移动空调的两种制热技术电加热技术和
热泵技术进行试验研究，得出热泵技术平均能效能
够达到 2.62，是电加热技术的 2.8 倍，具有高能效、
高制热量的优点。

（2）移动空调热泵化霜主要有四通阀化霜和风
机化霜两种化霜方法，四通阀化霜效率高，压缩机
不用停机，风机化霜装置简单，成本低。
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表 2  移动空调制热实验

制热实验 出风温度 /℃ 制热量 功率 /W 能效

电加热 1# 38.5 915 950 0.96

电加热 2# 41.2 1239 1300 0.95

电加热 3# 40.8 1375 1500 0.92

电加热 4# 42.0 1766 1800 0.98

热泵 1# 43.6 2841 1072 2.65

热泵 2# 42.1 3246 1278 2.54

热泵 3# 43.5 3321 1225 2.71

热泵 4# 44.1 3512 1356 2.59
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0   引言
北方冬季过于寒冷，供暖是老百姓的生活必需

品，供暖效果的保证是国计民生问题。而现有农村
仍大量采用燃煤炉烧煤自采暖，效率低、污染严重、
安全性不好、容易煤气中毒，且房间灰尘较大。这
种落后的燃烧供暖方式带来了能源问题和环境危机，
特别是北方冬季雾霾天气频发的危害，深深影响了
百姓的生活。

烧 1 吨散煤的大气污染物排放量是电煤的 10 倍
以上，是同等工业燃煤排放的数十倍，其“威力”
不容忽视。北京城乡结合部和农村每个采暖烧近 400
万吨散煤，这些散煤的排放相当于全市依然有 30 个
大型燃煤电厂在运转。2016 年，北京已经把治理农
村散煤列为了大气污染治理三大战役之首！

除了北京，2014 年河北省民用散煤消耗量高达
2800 万吨，其中农村地区占 75%，主要用于家庭取
暖和养殖种植保温。一个取暖季，仅河北就有如此
规模的散煤燃烧，扩大到京津冀区域，乃至整个北
方地区，数量就更为惊人。

2016 年 12 月 21 日举行的中央财经领导小组第
十四次会议上习近平总书记强调，推进北方地区冬
季清洁取暖，关系北方地区广大群众温暖过冬，关
系雾霾天能不能减少，是能源生产和消费革命、农
村生活方式革命的重要内容。李克强总理在 2017 年
的两会政府工作报告中提出，坚决打好蓝天保卫战，
将全面实施散煤综合治理，推进北方地区冬季清洁
取暖。完成以电代煤、以气代煤 300 万户以上，全
部淘汰地级以上城市建成区燃煤小锅炉。加大燃煤
电厂超低排放和节能改造力度，东中部地区要分别
于今明两年完成，西部地区于 2020 年完成。

农村地区建筑替散煤急需清洁、安全、使用方便、
经济的供暖产品！
1   地能热宝介绍

地能热宝是一种末端设备为小功率、可分间配
置和电计量的地能（浅层地热能简称）热泵系统简
称，设备研发和系统集成融入供暖理念，是热有保
证、冷兼有、生活热水可选配的特种供暖热泵系统。
通常消耗 1kW·h 的能量，用户可以得到 4kW·h 以上
的热量或冷量，是地能无燃烧为建筑物智慧供暖的
电高效替煤自采暖系统。为农村农户供暖、制冷及
提供日常生活热水，提高百姓生活品质。
2   与其它供暖方式相比较

相当于农村农户自采暖的“地能热宝”，是继
承了中国“省着用”的节俭传统，利用地能无燃烧为
建筑物智慧供暖的电高效替煤自采暖系统（采暖兼有

地能热宝——
为农村农户服务的电高效替煤自采暖产品

刘宝红

（恒有源科技发展集团有限公司，北京   100093）

［摘   要］地能热宝是一种末端设备为小功率、可分间配置和电计量的地能热泵系统简称，是地能无燃烧
为建筑物智慧供暖的电高效替煤自采暖系统。为农村农户供暖、制冷及提供日常生活热水，提高百姓生活品质。
在“推进北方地区冬季清洁取暖”和“坚决打好蓝天保卫战、全面实施散煤综合治理”的紧迫任务下，本文从
地能热宝与其他系统的工作原理、能源利用效率、系统电配置、系统投资与运行费用以及 2016 年 11 个项目监
测数据出发，分析地能热宝是最适合为农村农户服务的电高效替煤自采暖产品。

［关键词］地能热宝；地能热泵；自采暖；电高效替煤；煤改电；清洁取暖；供暖；制冷；生活热水
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图 1   地能暖村项目示意图 

制冷）。其特点是源头控制、重点保证、独立计量、
谁省归谁。在供热总量保证的前提下可简单复制，操
作简便，有利于行为节能下的差异化使用，最大限度
满足农村农户的个性化需求 , 减少运行成本。

（1）系统工作原理及目前可实施情况对比
目前，全国供暖能耗占全国总能耗 10% 以上，

如果全国供暖利用浅层地能，全国供暖耗能 6% 以
上是可再生地能，详见表 1。

（2）系统电容量配置对比（以 260m2 户型为例，
详见表 2）

（3）系统建设初投资对比（以 260m2 户型为例，
详见表 3）

表 1   系统工作原理及目前可实施情况对比

比较项目

以可再生浅层地能
替代能源为主方式供暖

以电能二次能源直热（蓄能）
和节能电方式供暖

以煤、气等一次化石能源
燃烧换热方式供暖

地能无燃烧为建筑物智慧供暖 电暖器 空气能热泵 + 电辅热 天然气锅炉 散煤燃烧

消耗的主要能源及
能源利用效率

可再生低品位浅层地能，建筑物供
暖能耗60%以上是可再生浅层地能，
二次能源效率高于 300%，一次能源
效率高于 111%。

高品位电能，二次能源
效率低于 100%，一次
能源效率低于 40%。

低品位的空气能 + 高品
位电能，二次能源效率
低于 200%，一次能源
效率低于 80%。

一次矿物质化
石能源天然气，
一次能源效率
低于 60%。

一次矿物质化
石能源煤炭，
一次能源效率
低于 50%。

系统工作原理
1 份花钱的电能可以搬运 3 份以上浅
层地能。供暖兼有制冷。

电能直接转换成热能。
单供暖。

在国家规定的供暖区 1
份花钱的电能可以平均
搬运空气中 2 份的低品
位的空气能。

天然气燃烧
散煤
燃烧

目前可实施情况
地能采集温度恒定，不受室外气温
影响，保证供暖且效率高。

电网扩容量大，配电无
法保证供热总量。

最恶劣气候时，不能满
足国家要求的最基本温
度保证。必须保证电辅
热足够的配电容量。

天然气管网覆
盖难度大，属
高品位战略能
源，需注意用
气安全及低空
排放。

淘汰

表 2   系统建设初投资对比

比较项目 系统供热量 /kW 配电功率 /kW

地能热宝 28 9

电暖器 28 48~67

空气能热泵
+ 室内末端设备

28 14（不含电辅热）

天然气锅炉 24 9（分体空调）

表 3   系统建设初投资对比

比较项目
电网（天燃气）扩
容改造（元 / 户）

户内设备及电
气（元 / 户）

建设初投资合计
（元 / 户）

地能热宝 20000 80100 100100

电暖器 35000 40050~80100 75050~115100

空气能热泵
+ 室内末端设备

35000 69420 104420

天然气锅炉 30500~90500 17381 47881~107881

单井循环换热地能采集器

地能换热输送站

电高效替煤建立农村自采暖基础设施

单井循环换热地能热宝系统

地能暖村项目示意图

地能输送管网
地能输送管网

地能热宝终端设备

电线杆

户电表箱

电表箱 地
能

输
送

管
网地能输送管网

地能输送管网

地能输送管网

电网线

电
网

线
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（4）自采暖系统运行费用对比（以 260m2 户型
为例，详见表 4）

（5）系统折合一次能源对比（以 260m2 户型为
例，详见表 5）

地能热宝是对原有电网新需求最低、初装费用
最低、运行费用最低、总体耗能最低、受环境影响
最低、使用区域零排放的“五低一零”技术。
3   地能热宝与空气源热泵暖村工程跟踪监测

在北京 2016 年电替煤工程中，调研持续跟进监
测 6 个地能热宝供暖项目和 5 个空气源热泵供暖项
目。

（1）地能温度、空气源机组的空气能温度监测
2016 年七王坟村项目温度监测图详见图 2。
图 2 中监测 2016 年 1 月 24 日启动地能热宝为

七王坟新建房子供暖，1 月 25 日时室内温度满足供

暖温度 18℃ 需求，同时监测了地能供给温度、室外
空气能温度、室内多个房间温度的平均温度。监测
数据表明地能供给温度稳定在 14℃ 左右提供热源，
室外空气能温度在 -15~2℃ 区间随天气因素等影响
提供热源为变化状态，室内供暖温度在 18~23℃ 区
间能满足要求。地能供给温度与室内供暖温度（20℃）
温差约 6℃，空气能与室内供暖温度（20℃）温差
为 18~35℃ 区间变动，最大到 35℃ 差值。说明空气
源的热源温度是变化的，室外温度越低温差越大也
越难提取出相同的热量。因此，工程地最低室外温
度应是空气源热泵的选型配置工况点，否则严寒天
气会有供热衰减不能满足供暖温度需求的隐患。

（2）暖村工程用户电费及峰谷电量监测
2016 年北京四区县地能热宝供暖监测电费图详

见图 3。

表 4   自采暖系统运行费用对比

比较项目
用户自己支付费用

（元 / 采暖季）
政府补助

（元 / 采暖季）
运行费用合计

（元 / 采暖季）

地能热宝
2150~5864 0（低谷电 0.3 元）

2150~5864
1764~4810 1054（低谷电 0.1 元）

电暖器 10680 2000 12680

空气能热泵 + 室内末端设备 8900 2000 10900

天然气锅炉 7476 1870 9346

以往散煤 7200 0 7200

优质燃煤替代后 8120 3200 11320

表 5   自采暖系统运行费用对比

比较项目 年耗电量（kW·h） 年耗气量（m3） 折合一次能源（吨标煤）

地能热宝 14029 - 4.91

电采暖 36026 - 12.6

低温空气能热泵 + 地板采暖 21314 - 7.46

天然气壁挂炉 + 地板采暖 - 4739 6.3

燃煤 - - 5.73

图 2   2016 年七王坟村项目温度监测图
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2016 年北京五区县空气源热泵供暖监测电费图 
详见图 4。

2016 年北京四区县地能热宝耗电峰谷电量份额
详见图 5。

监测数据小结：
地能热宝系统供暖费用平均 11.02 元 / 平米 · 采

暖季，对应耗电量 39.34kW·h/ 平米 · 采暖季；
空气源热泵系统供暖费用平均 15.7 元 / 平米 · 采

暖季，对应耗电量 50.2kW·h/ 平米 · 采暖季；
空气源热泵较地能热宝系统耗电高 21.7%；
李家坟白永福家为费用最低用户，家庭为老 2

口常住，常开 2 间房地能热宝末端设备（2 卧室），
白天外出时还关闭机组，为典型人在哪屋开哪屋设
备使用者，人离开时关闭设备省着用，符合农户“省
着用”的优良美德；

监测 20 户用户中，15 户谷电量与峰电量比值
>0.6，利于电网的平衡。
4   结语

地能热宝供暖能源为温度相对恒定的浅层地能，
不受寒冷天气影响强供暖有保证。设备为小功率配
置而且配电需求最低利于电网的投资和平衡。末端
为暖风形式供暖，升温快、可“省着用”更适合农
村建筑围护结构差、可差异化供暖的特殊需求，供
暖费用较燃煤费用低能“用得起”。产品为暖保证、
冷兼有生活热水可选配，能有效解决农村农户冬不
暖夏不凉没有生活热水的难题。

从能源温度品位和工程实践应用的角度来说，
能证明地能热宝是最适合为农村农户服务的电高效
替煤自采暖产品。

 图 3   2016 年北京四区县地能热宝供暖监测电费图  图 4   2016 年北京五区县空气源热泵供暖监测电费图 

图 5   2016 年北京四区县地能热宝耗电峰谷电量份额
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0   引言
闭式热源塔热泵技术可以很好地适应我国南方

地区夏季冬季温度、湿度偏高的气候特点，是针对
我国南方地区的气候特征而设计的新型热泵技术 [1]。
热源塔按照空气与载热流体接触方式，分为开式热
源塔和闭式热源塔。由于开式热源塔在应用中不仅
存在作为系统防冻液的盐溶液的漂失，而且对开式
热源塔的金属及周边环境腐蚀严重，在实际工程中，
闭式热源塔逐渐取代开式热源塔。

闭式热源塔引入中间载热流体，降低空气与翅
片管冷壁面的温差，因此减小了结霜的概率。同时，
采用的低温宽带换热器是翅片管式结构，所谓宽带，
有两层含义：其一，增加了铝箔翅片的间距，可抑
制其冬季运行时结霜现象；其二，增加了铝箔翅片
的单片宽度，保证了与空气之间的换热面积。

闭式热源塔的换热过程涉及传热、传质和气液
两相流，其性能受工艺和结构参数的影响太多，如
管内溶液流量、空气质量流量、盘管的尺寸、管型、
管间距等。目前对于热源塔吸热性能的研究主要是
通过数值模拟，黄从健 [2] 用经典 4 阶 Runge-Kutta
方法，计算得到顺流式下，热源塔底部换热强度大
且随热源塔高度升高而减小，逆流式下，随热源塔
高度变化换热强度几乎不变；载热流体出口温度随
翅片间距减小而减小，随管径和风速增加而增加，
但增加幅度逐渐减小。潘科 [3] 通过数值模拟，对上
海冬季工况下闭式热源塔的吸热能力进行了模拟。
研究表明：在冬季工况下，上海地区闭式热源塔的
换热能力主要受湿球温度的影响。当相对湿度低于
50% 时，闭式热源塔以干工况运行，理论防霜区时
间占整个供暖期的 67%。贺志明 [4] 通过模拟方法得
到了喷淋工况下的闭式热源塔内喷淋溶液、载热流
体、空气焓值的分布，结果表明：塔内空气焓值呈
线性分布，翅片换热器上半部分换热效果比下半部

分好，塔的中部位置附近最先出现结霜现象，空气
干球温度高于 5.1℃，相对湿度高于 75%，闭式热源
塔热泵系统没有结霜风险。李念平 [5] 从运行稳定、
投资、年综合运行费用方面，对比分析了闭式热源
塔热泵与空气源热泵作为冷热源方案的经济性，结
果表明适于南方冬季低温高湿地区推广使用。

除理论研究外，已有相关文献报道了热源塔技
术在南方地区的成功应用 [1]。热源塔热泵机组虽然
能够很好地适应南方冬季的气候，但未见在北方气
候条件下的实际应用情况，只有苏占航 [7]、张文征 [8]

对开式热源塔在北方工况下的运行进行了实验研究。
为了研究闭式热源塔热泵对寒冷气候条件的适应情
况，研究其在低温工况下的结霜特性及运行特性，
在天津滨海地区建立了闭式热源塔热泵供暖示范系
统，并在 2016 年 12 月 22 日至少 2017 年 3 月 2 日
之间对机组性能进行了测试。
1   系统介绍

闭式热源塔按闭式结构工作，通过宽带翅片管
换热器内的载热流体与换热器外的空气进行间接热
交换，吸收空气中的热量，与空气源热泵系统冬季
工况下工作原理的不同的是，闭式热源塔热泵系统
采用了二级循环，降低了与空气直接接触的换热盘
管的表面温度，从而降低了盘管表面结霜的几率，
提高了系统运行的效率。

闭式热源塔热泵机组如图 1 所示，该热泵机组
在 -12℃ 时的额度制热功率 80kW，载热流体选用
40% 浓度的乙二醇溶液。测试工况内包括了雨、雪、
雾、霾等恶劣条件，2017 年 1 月 23 日出现测试期
最低温度为 -8.7℃。为了能够在低温工况下测量空
气的湿度，本研究中采用露点仪测量干球温度在 0℃
以下工况的露点温度，以此来计算空气相对湿度。

空气在翅片管表面结露或者结霜的情况下，空
气流量发生改变，同时空气的潜热放热量难以准确

闭式热源塔热泵应用于北方冬季工况的实验研究
李    浩 1，梁兆惠 2，李敏霞 1，赵    军 1，赵    力 1

（1. 中低温热能高效利用教育部重点实验室（天津大学），天津   300192；2. 北京航天石化技术装备工程

有限公司，北京   102600）

［摘   要］近年来，北方地区“煤改电”的政策促进空气源热泵的普及，但始终没能有效的解决实际运行
中抑霜和除霜的问题。热源塔热泵能够在一定程度上抑制霜的生成，并在我国南方地区成功应用，但是否适用
于在北方寒冷气候条件下的运行亟待验证。本研究关注北方寒冷气候下的空气取热技术，在天津地区建设了一
套闭式热源塔供热系统，并在 2016-2017 供暖季进行了实际运行测试，对比了结霜与非结霜工况下系统的运行
性能。对促进热源塔在寒冷地区的应用具有一定的指导意义。

［关键词］热源塔热泵；结霜；低温；实验研究
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测量，因此采用测量非结霜工况下热源塔内空气侧
放热量与载热流体的吸热量来计算热平衡，使用热
线风速仪测量空气流量，在热源塔顶部出口处延直
径方向测量 11 个点的风速，如图 3 所示，计算环形
面积内的风量，测三组取平均值，得到非结霜工况
下空气流量为 17.77 kg/s。热平衡的计算结果如图 4
所示，空气放热量与载热流体的吸热量之间的偏差
不超过 9%。
2   测试结果
2.1   结霜与非结霜工况下热源塔内空气与载热流体
温度变化对比

已有相关成果研究了闭式热源塔在供热季的运
行特性，但极少在测试中观测到结霜工况，原因是
在南方冬季运行中，空气温度较高，结霜工况较少。
本研究测试期内观测到闭式热源塔出现严重结霜，

图 1   热源塔热泵机组现场图片

1. 压缩机； 2. 冷凝器；3. 膨胀阀；4. 蒸发器；5. 溶液泵； 6. 负荷泵；7. 膨胀罐；8. 闭式热源塔；9. 溶液浓缩装置

图 2   热源塔空气进口温度测点布置图   图 3   热源塔空气出口温度测点及流量测点布置图

图 4   闭式热源塔热平衡计算结果
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对比非结霜工况与结霜工况下热源塔内空气与载热
流体温度变化。

如图 5 所示为载热流体吸热过程中空气与溶液
的温度变化。图 5a 为非结霜工况，在空气与溶液进
口温度恒定的情况下，热源塔出口的温度到基本维
持恒定。如图 5b 所示，在结霜工况下，空气出口温
度随着运行时间逐渐降低，随着霜层增厚，空气流
道变窄，空气流量降低，使得空气进出口温差逐渐
增大。此外，载热流体进出口温差降低反映了随着
霜层的增厚，吸热量逐渐减小。图 6 为运行过程中
最外层翅片管霜层逐渐增厚，但是在运行结束的时
候，霜层并未完全阻塞空气流道，这也保证了在结
霜工况下的吸热量。
2.2 结霜与非结霜工况下载热流体吸热量与系统 COP
变化对比

2016 年 12 月 27 日与 2017 年 1 月 4 日两天测
试时间内，空气干球温度基本相同，相对湿度相
差较大，12 月 27 日由于雾霾的影响，相对湿度为

100%，闭式热源塔出现了较为严重的结霜。在冷却
水流量、载热流体流量基本相同的工况下，对比结
霜与非结霜工况下载热流体的吸热量与系统 COP。

表 1   测试的运行工况

测试时间 2016.12.27 2017.01.14

天气 雾霾 晴

干球温度 /℃ -3.9 ~ -5.0 -3.8~ -4.7

露点温度 /℃ -3.9 ~ -5.0 -12.57~ -15.11

相对湿度 /% 100% 36.8~47.4%

冷却水流量 /(kg/s) 20.0 20.0

载热流体流量 /(kg/s) 25.31~26.32 25.35~25.95

结霜工况下，随着热泵的运行，热源塔翅片管
表面霜层逐渐增厚，热源塔热泵系统 COP 逐渐降低，
在实验末期 COP 降低到 2.05，如图 7 所示。热泵系
统 COP 的降低，一方面是由于冷凝温度的升高，另
一方面则是由于霜层增厚导致的载热流体吸热量减
少，如图 8 所示。

（a） 非结霜工况 （b） 结霜工况

图 5   热源塔内温度变化

图 6    运行过程中结霜状况 (2017.01.02)
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比较非结霜工况下的运行结果，如图 9 所示，
随着冷却水温度的升高至 42.5℃，热源塔热泵 COP
降低但是仍然可以维持在 2.5，非结霜工况下空气进
出口温差基本维持恒定，如图 10 所示，载热流体吸
热量在实验后半阶段降低，主要是由于制热量不变
而输入电量增大。

测试结果显示，非结霜工况下，随着冷却水温
度温度升高，热泵系统 COP 有所下降，但基本可以
维持稳定。因此，在结霜工况下，COP 的持续降低
是由于霜层的厚度增加引起的吸热量减少造成的。
3   结论

本研究关注北方寒冷气候下的空气取热技术，
在天津地区建设了一套闭式热源塔供热系统，并在
2016-2017 供暖季进行了实际运行测试，对比了结
霜与非结霜工况下系统的运行性能。实际运行的结
果表明：

（1）闭式热源塔宽翅片间距的设计能够确保在
结霜工况下一定的空气流量流过热源塔，从而保证
载热流体的吸热量，延长热泵在无需除霜操作的情
况下的运行时间。

（2）热源塔中采用中间载热流体从空气中吸热，
并没有提高热泵系统在非结霜工况下的性能，但是
能够降低翅片管结霜的概率。

（3）随着霜层厚度的增加，热泵系统 COP 逐
渐降低至 2.05。
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图 9   非结霜工况冷却水温度对热泵 COP 的影响 图 10   非结霜工况空气侧温差与吸热量的变化

图 7   结霜工况冷凝水温度对热泵 COP 的影响 图 8   结霜工况空气侧温差与吸热量的变化
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1   项目概况
1.1   用地概况

本项目位于武汉市汉阳区四新片区，总占地面
积 33800m2，包含一栋写字楼和一栋配套体育馆，
其中写字楼用地面积 12500m2，体育馆用地面积
5500m2，车道用地面积 5800m2，室外雨水回收区用
地面积 5000m2，剩余室外绿化面积约 5000m2，各功
能区分布详图 1 所示。
1.2   建筑物概况

写字楼总建筑面积 95120m2，其中地上 21 层，
建筑面积 70000m2，地下 2 层建筑面积 25120m2，建
筑高度 88. 2 米，1~3 为裙房，4~21 层为塔楼。地下
室主要为车库和设备用房，一层为餐厅和展示厅，
二层为中庭、展厅和多功能大会议厅，三层为会议室，
四层为图书馆和监控室，五层为档案室，6~21 层为
办公室（包含少数会议室）。 

体育馆建筑面积 8330m2，共三层，其中地下二
层，主要为游泳馆、羽毛球室和健身房，地上一层
为接待室。
2   地源热泵系统设计
2.1   冷热负荷

采用集中空调的区域为写字楼，冷热负荷计算
结果如表 1 所示，修正后的空调冷负荷 [1] 计算值为
6375kW，空调热负荷计算值为 3599kW。
2.2   冷热源

经过前期勘察调研和方案比较，结合写字楼的
定位，本项目采用集中空调系统，冷热源采用地源
热泵 + 常规冷水机组，按照冬季热负荷配置地源热
泵系统，夏季不足的冷负荷由常规离心机组 + 冷却
塔进行补充。

（1）集中空调系统冷热源采用 1 台单机制冷
量为 3135kW 的离心式冷水机组、3 台单机制冷量
1116kW/ 制热量 1316kW 的螺杆式地源热泵机组，
共同负担写字楼空调末端的冷热负荷。冷热源机房
设置在写字楼地下二层东北角处。

（2）离心式冷水机组配置 3 台单台处理水量
300m³/h 的方型横流超低噪声冷却塔，冷却塔设置在
写字楼北面的绿化带中。

（3） 空调水系统为一次泵变流量系统，夏季
空调供回水温度为 7/12℃，冬季空调供回水温度为
45/40℃。

（4）地埋管水系统按一次泵变流量系统设计，
其地埋管水系统设一组泵，对应地源热泵机组，冷
却水系统配置一组泵，对应离心机组 + 冷却塔系统。
2.3   土壤换热器

土壤换热器设计是按冬季从土壤中的吸热量进
行 [2]，为保证土壤热平衡，地埋管换热器在夏季不
足部分由冷却塔来补充散热，根据设计中埋设的土
壤换热器温度传感器监测的温度变化情况确定冷却
塔的运行策略。

武汉某写字楼地源热泵系统设计与实施
胡先芳，雷建平，周敏锐，陈焰华

（中信建筑设计研究总院有限公司，武汉   430014）

［摘   要］地源热泵工程实施的重点和难点是地下埋管换热器的设计和施工，本文通过对武汉某写字楼地
源热泵系统实施与设计的差异及产生差异的原因进行了剖析，对施工阶段出现的主要问题进行了分析和总结，
对地源热泵系统设计和施工中三类常见问题给出了相应的实施建议，对同类工程项目的设计和施工具有一定的
参考意义。

［关键词］地源热泵；实施偏差；交叉施工；水力平衡；预制检查井

表 1   负荷计算

负荷类型
空调区
冷负荷

总冷负荷系数
W/m2/℃

昼夜
温差 /℃

单位面积附加
系数 /(W/m2)

建筑
面积 /m2

附加
负荷 /kW

水泵
功耗 /kW

末端及
其他 /kW

总负荷
/kW

单位面积指标
/(W/m2)

冷负荷 5548 2.84 2.4 6.82 70000 477 175 175 6375 91.07

热负荷 3599 – – – – – – –　 3599 51.41

图 1   项目概况
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换热器设计冬季最大吸热量为 3380kW，由于
场地限制 ( 如图 1 所示 )，本工程土壤换热器采用工
程桩内埋管及垂直钻孔埋管相结合的方式，采用水
为循环介质。

工 程 桩 为 泥 浆 护 壁 钻 孔 灌 注 桩， 桩 径 为
800mm，写字楼有效桩长约为 40 米（可埋管长度
38.5 米），西侧的体育馆有效桩长约为 30 米（可埋
管长度 28.5 米），在可利用的桩内设“双 U 型”埋
管，每两根桩内的“双 U”串联为一个独立的环路，
共 549 根桩（281 个环路），工程桩内埋管冬季单
位桩长设计吸热量 65W/m，最大吸热量 1241kW（夏
季设计最大排热量 1718kW，90W/m），施工单位进
场完成工程桩内埋管施工后，应取不少于两个环路
作桩埋管的换热量测试，并提交测试数据。

垂直埋管群布置在写字楼、体育馆地下室结构
板下，其型式为双 U 型管，设计有效深度为 90m，
钻孔间距为 5m×5m，钻孔直径为 150mm，依据”热
物性测试报告”，单位井深冬季吸热量按 45W/m 设
计（夏季排热量按 60W/m 设计 )。管群分布于写字
楼以及体育馆结构板下，共分写字楼地下室北区、
写字楼地下室南区、体育馆地下室 3 个埋管区，设
计总钻孔数初定为 530 孔，其中写字楼地下室北区
120 孔、写字楼地下室南区 150 孔、体育馆地下室
260 孔，项目各分区钻孔及换热量如下表 2 所示。
2.4   地源侧水系统形式

各类埋管按单孔、桩的形式与各类二级分集水
器相连，桩埋管二级分集水器侧按异程式系统设计，

二级分集水器位置按区域就近布置。
图 2 是写字楼地下室埋管区施工分区示意图，A、

B 施工分区为写字楼地下室埋管北区，C、D 施工分
区为写字楼地下室埋管南区，为了保证各区地埋管
换热器之间水力平衡，地埋管二级分集水器侧采用
同程式系统设计，二级分集水器位置分别位于写字
楼和体育馆两侧，其中左侧为分水器，冷却水从分
水器流经地埋管换热器后，汇集至右侧的集水器，
然后流入地源热泵机组。

图 2   设计阶段地埋管换热器施工分区

3    系统实施与设计的偏差
3.1   地质状况引起的偏差

3.1.1   钻孔深度与钻孔数
项目在实施的过程中，由于部分区域地下出现

溶洞，平均钻孔深度只有 68.5 米（有效埋管深度 67

表 2   设计阶段钻孔及换热量统计

区域 铺设位置 钻孔形式 孔数 孔深 /m 延米取热量 W/m 延米散热量 W/m 取热量 /kW 散热量 /kW

1 写字楼底部桩基 桩埋 W 形 345 38.5 65 90 863 1195

2 体育馆底部桩基 桩埋 W 形 204 28.5 65 90 378 523

3 写字楼地下室北区 地埋双 U 150 90 45 60 608 810

4 写字楼地下室南区 地埋双 U 120 90 45 60 486 648

5 体育馆地下室 地埋双 U 260 90 45 60 1053 1404

合计 桩 549/ 地 530 – – – 3388 4581

表 3   实施阶段钻孔及换热量统计

区域 铺设位置 钻孔形式 孔数 孔深 /m 延米取热量 W/m 延米散热量 W/m 取热量 /kW 散热量 /kW

1 写字楼底部桩基 桩埋 W 形 345 38.5 65 90 863 1195

2 体育馆底部桩基 桩埋 W 形 204 28.5 65 90 378 523

3 写字楼地下室北区 地埋双 U 116 67 45 60 350 466

4 写字楼地下室南区 地埋双 U 144 67 45 60 434 579

5 体育馆地下室 地埋双 U 252 67 45 60 760 1013

6 室外绿化带 地埋双 U 198 67 45 60 597 796

合计 桩 549/ 地 710 – – – 3382 4573
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米），达不到设计深度 90 米，为了保证地埋管换热
量，需增加钻孔数量，经现场考察，写字楼南侧现
为施工材料堆放区，规划设计为广场（绿化带），
面积约为 5000m2，在此区域新增钻孔 198 个，平均
钻孔间距约 5 米。

3.1.2   检查井结构
图 3 是地源热泵二级分集水器检查井现场实施

环境，可以看出检查井所处地层以黏土为主，因为
施工时间赶上梅雨季节，土质较松软，而且现场操
作空间狭小，使得后期采用大型机械夯实垫层土壤
变得十分困难，为了防止检查井后期发生浮升或是
沉降，通过与结构专业进行论证计算，在检查井底
部增加 500mm 厚的钢渣混凝土配重，同原始设计相
比，检查井的深度增加了 500mm。

  

图 3   地源热泵检查井现场实施场景

3.2   施工条件引起的偏差
3.2.1 交叉施工引起的偏差

（1）由于地质情况较为复杂，前期施工对地埋
管换热器钻孔难度估算不足，换热器施工工期拉长，
为了确保整体工程按时完工，地下室结构底板和位
于结构底板下的地埋管换热器需要同时施工，因此
将施工分区调整为图 4 所示，同图 2 相比，地埋管
二级分集水器侧由设计阶段的同程式系统变更为实
施阶段的异程式系统，为了维持水力平衡，通过调

整换热器连接二级分集水器之间的水平埋管管径，
尽量使各环路之间的水力不平衡率控制在可调范围
类（小于 15%），图 5 是 D1 区和 D2 区水平埋管管
径分区，钻孔内垂直埋管管径为 De25, 连接垂直埋
管的水平埋管供、回水管径在 De32 和 De40 之间调
整，最利环路和最不利环路阻力详表 4 和表 5 所示，
可以看出，各环路之间的不平衡率基本控制在 ±15%
范围内，对于少数超过 15% 的环路，将其连接在不
同的二级分集水器上，通过调整设置于二级分集水
器与一级分集水水平连管上的静态平衡阀来达到水
力平衡 [3]。    

（2）连接二级分集水器与一级分集水之间的水
平干管采用直埋管，管线主要集中在写字楼北边的
消防车道下，车道宽 7 米，给排水室外管线也主要
集中于此，在直埋管敷设阶段，写字楼地下室同步
施工，由于车道边线离规划红线距离较近，项目大
基坑支护占据了一部分车道宽度，造成直埋管敷设
宽度变窄，管线敷设形式从设计阶段的单层敷设、
供回并行，调整为实施阶段的双层敷设，上层供水，
下层回水的形式，上下层之间错开一定距离，便于
后期下层管线检修。

3.2.2    施工场地引起的偏差
通过第 2.4 节的描述可知，体育馆地下室底板

下的地埋管换热器二级集水器位于体育馆西侧，从
图 1 可以看出，体育馆地下室西侧边线离规划红线
距离较小，设计宽度为 3 米，而检查井与体育馆地
下室同步施工，现场实测地下室外墙支护距离西侧
边坡支护距离仅为 1.9 米，检查井宽度为 1.8 米，如
果采用现场支模现浇的方式，现场不具备实施条件，
通过调研论证，将检查井由设计阶段的现浇方式调
整为采用预制水泥管，如图 6 所示，预制水泥管检
查井的使用不仅保证了施工进度，而且有效降低了
现场施工难度，比较适用于施工场地狭小的埋管区
域。

图 4   实施阶段地埋管换热器施工分区 图 5   D1 和 D2 区水平分集管管径分区
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图 6   预制水泥管检查井现场实施场景

4   结语
地源热泵系统的设计和实施是一项复杂的系统

工程，地质状况的多样性、交叉施工的复杂性、施
工场地的局限性、施工时段气候的不可测性等都会
对项目的实施造成不可预料的影响，本文对武汉地
区某写字楼地源热泵系统实施与设计的差异、产生
差异的原因进行了分析，对施工阶段出现的主要问
题进行了分析总结，对工程实施中三类常见问题给
出如下建议：

（1）地源热泵系统在设计阶段应充分考虑施工
工序、交叉施工对系统设计的影响，对于埋管面积
狭小的区域，土建结构和地埋管换热器同步施工所

产生的矛盾尤为突出，在设计之初就应提出相应解
决方案，避免后期系统埋管形式变更；

（2）地埋管二级分集水器侧环路在无法使用同
程式系统时，可以通过调整换热器连接二级分集水
器之间的水平埋管管径，使各环路之间的水力不平
衡率控制在可调范围类；

（3）对于地源热泵二级分集水器检查井施工场
地比较狭小的空间，可以采用预制水泥管检查井或
装配式混凝土检查井 [4]，不仅可以加快施工进度，
而且有利于效降低现场施工难度。

参考文献
[1] 林坤平 , 徐宏庆 . 办公建筑间歇冷负荷系数的简
化计算方法 [J]. 暖通空调 ,2008,38(9):20–25．
[2] 陆耀庆．实用空调设计手册（第二版）[M]．北京：
中国建筑工业出版社，2008, 2394–2406．
[3] 秦继恒，安爱明．空调水系统水力平衡调节 [J]. 
暖通空调，2012, 42(9):100–104．
[4] 金斐斐 . 装配式混凝土检查井钻孔埋管施工技术
应 用 [J]. 工 程 技 术（ 文 摘 版），2017,18(3):00052–
00052．

表 4   D1 区各环路不平衡率核算

分区
环路阻力（kPa）
不平衡率（%）

D1-1 D1-2 D1-3 D1-4

最短 最长 最短 最长 最短 最长 最短 最长

26.99 33.36 29.82 34.11 29.21 30.94 29.73 32.51

D1-1
最短环路 26.99 0.00% 　 　 　 　 　 　 　

最长环路 33.36 23.59% 0.00% 　 　 　 　 　 　

D1-2
最短环路 29.82 10.50% -10.59% 0.00% 　 　 　 　 　

最长环路 34.11 26.38% 2.25% 14.37% 0.00% 　 　 　 　

D1-3
最短环路 29.21 8.22% -12.44% -2.06% -14.37% 0.00% 　 　 　

最长环路 30.94 14.64% -7.24% 3.75% -9.29% 5.93% 0.00% 　 　

D1-4
最短环路 29.73 10.16% -10.86% -0.30% -12.83% 1.80% -3.91% 0.00% 　

最长环路 32.51 20.44% -2.55% 9.00% -4.70% 11.29% 5.06% 9.33% 0.00%

表 5  D2 区各环路不平衡率核算

分区
环路阻力（kPa）
不平衡率（%）

D2-1 D2-2 D2-3 D2-4 D2-5

最短 最长 最短 最长 最短 最长 最短 最长 最短 最长

27.12 31.87 28.81 31.99 31.99 35.39 29.27 31.46 29.69 33.02

D2-1
最短环路 27.12 0.00% 　 　 　 　 　 　 　 　 　

最长环路 31.87 17.48% 0.00% 　 　 　 　 　 　 　 　

D2-2
最短环路 28.81 6.20% -9.60% 0.00% 　 　 　 　 　 　 　

最长环路 31.99 17.93% 0.38% 11.04% 0.00% 　 　 　 　 　 　

D2-3
最短环路 31.99 17.93% 0.38% 11.04% 0.00% 0.00% 　 　 　 　 　

最长环路 35.39 30.48% 11.07% 22.86% 10.65% 10.65% 0.00% 　 　 　 　

D2-4
最短环路 29.27 7.89% -8.16% 1.59% -8.51% -8.51% -17.31% 0.00% 　 　 　

最长环路 31.46 15.99% -1.27% 9.21% -1.64% -1.64% -11.11% 7.50% 0.00% 　 　

D2-5
最短环路 29.69 9.47% -6.82% 3.07% -7.17% -7.17% -16.11% 1.46% -5.62% 0.00% 　

最长环路 33.02 21.74% 3.63% 14.63% 3.23% 3.23% -6.70% 12.83% 4.96% 11.21% 0.00%
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0   引言
地下水地源热泵以其水温相对恒定、运行稳定

和节能环保的优势，已成为可再生能源利用的主要
技术之一。依托地下含水层，构筑抽水、回灌井群
提取地下水中的冷热量，通过热泵主机解决冬季供
暖、夏季制冷的需求。目前，国内外对热泵制冷制
热性能的研究和开发利用已达到较为成熟的水平，
研究焦点逐渐转向地下水资源科学利用，但大多集
中在同井及对井抽灌系统 [1]。在实际工程中，常涉
及到群井的抽灌系统，井群附近的热量迁移和水动
力循环更加活跃，含水层热流变也更加复杂，导致
热泵运行期间发生热贯通现象，降低了运行效果，
影响运行稳定性 [2]。

群井之间的间距大小是直接影响着地下水地源
热泵热贯通程度的重要因素，应合理确定抽、灌井
间的井距，调整抽、灌井间的相对位置，以利于地
下水地源热泵节能安全运行。本文通过建立地下水
渗流和热迁移耦合的数学模型，针对武汉市第四系
全新统孔隙承压水含水层的水文地质条件，在其他
条件相同的情况下变换抽灌井数比和不同布井方式，
对在制冷期内的不同热源井布局进行运行模拟，分
析不同井间距时抽水井温度变化结果以获取地下水
源热泵较为合适的最小井间距范围值，为相关的工
程应用提供理论参考依据。
1   地下水热运移模型
1.1   数学模型

地下水地源热泵供冷供热用地下水抽灌过程是
水在多孔介质中的流动和传热过程。根据典型单元
体内流体和多孔介质的能量守恒定律，主要考虑固、
液体、两相介质中热传导、热对流和热弥散过程以
及源项的作用，推导出地下水渗流和热迁移耦合数
学模型 [3]。

对于地下水渗流过程：

nρ0 βP        +nρ0 βT        + ρab  

= Δ

[      (

Δ

P + ρg)]+qρ*                                     （1）

对于热迁移过程：

nρ0 βPcf T       +nρ0 βT cf T       + ρabcf T        +nρcf 

-ρscsTab        + (1-n) ρf cf       

= Δ

[(nλf +(1-nλs )I 

Δ

T ]+

Δ

[(nDH

Δ

T ]    

-

Δ

(nρcf vT ) +qH + qρ*cf T *                                （2）

式中，P 为流体压力（Pa）；T 为流体温度（℃）；
t 为时间（s）；ρ0 为参考压力和温度下的流体密度（kg/
m3；ρ 为流体密度（kg/m3）；ρ* 为流体源项密度，
kg/m3；k 为多孔介质的渗透张量（m2）；μ 为动力
粘度系数（kg/m·s）；n 为孔隙率；qH 为热源强度（W/
m3）；其他参数详见文献 [3]。
1.2   模拟对象条件

根据武汉地区水文地质条件和地形地貌，模拟
区设定为规则的矩形水文地质单元，为松散岩类孔
隙承压水，且含水层水平无限均匀延展。假设模拟
区内地下水径流对地下水地源热泵运行过程中的影
响可以忽略，存在抽水和回灌两种方式，抽出的水
全部回灌到含水层中。根据岩性及水文地质条件，上、
下边界均为隔水边界，无越流；四周边界为定水头
及定温度边界。模拟范围为 1000m×1000m，根据实
际计算能力，将模型在平面上进行密度较高的等距
网格划分，垂向上划分 10 层，共划分约为 13 万个
节点。

地下水群井抽灌井间距取值分析
於仲义，陈焰华，雷建平，胡    磊

（中信建筑设计研究总院有限公司，湖北   430014）

［摘   要］基于武汉市第四系全新统孔隙承压水含水层的水文地质条件，利用建立的地下水渗流和热迁移
耦合数学模型，在保持抽水井之间的间距不变的情况下，变换抽灌井数比和不同布井方式，对在制冷期内的不
同热源井布局进行运行模拟，分析不同抽灌井之间的井间距时抽水井温度变化规律，获取地下水源热泵抽水井
周围存在多口能直接影响抽水的回灌井时存在 33m~66m 的最小井间距值，为相关的实际工程应用提供设计参
考和优化依据。

［关键词］孔隙承压水含水层；地下水渗流；热迁移；布井方式；抽灌井间距
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1.3   基本参数
根据武汉地区水文地质勘察、抽水试验及回

灌试验的经验数据，确定含水层的厚度为 35 米，
取水井深 53m（粉砂层厚度 12m，中粗砂层厚度
23m），井半径为 300mm，花管长 23m，位置为地
表面下 -26m~-3m，含水层渗透系数为 15.3m/d，
影响半径取最大值为 170m，进行边界条件设置 [4]。
在模拟中选择丰水期（仅考虑制冷工况）初始水头
为 20m，初始温度均为 18.5℃，制冷期回灌水温为
25℃，运行时间均在 10 小时以内。
2   不同抽灌方案的地下水温度变化
2.1   地下水抽灌方案

地下水抽灌井总体平面布局方式如图 1 所示，
抽水井之间的间距保持为 60m，回灌井和抽水井之
间的间距可调。

图 1   地下水抽灌井总体平面布局

根据不同抽灌井数量选取不同的抽灌井量和布
局方式，制定不同抽灌方案（表 1 所示），并通过
不断调整抽灌井间的距离，在 7 月、8 月、9 月的制
冷工况下获取抽水温度与最小间距之间的关系变化
曲线，以此确定井间距的范围。

表 1   不同回灌比和布井方式的模拟方案

方案 抽灌井数 布井方式
单井抽
/ 灌量

（m3/d）

Case1 一抽二灌
A W1、W2 灌，W3 抽

800/400
B W1、W5 灌，W3 抽

Case2 二抽三灌
A W4、W5、W6 灌，W2、W8 抽

800/535
B W2、W5、W6 灌，W4、W8 抽

Case3 二抽四灌

A W1、W2、W4、W5 灌，W3、W6 抽

800/400B W2、W3、W4、W5 灌，W1、W6 抽

C W1、W3、W4、W5 灌，W2、W6 抽

Case4 三抽五灌
A W2、W7、W9、W10、W11 灌，

W1、W3、W8 抽
800/480

B W7、W8、W9、W10、W11 灌，
W1、W2、W3 抽

2.2   抽灌井布置方式和井间距对抽水温度变化影响
2.2.1   Case1 工况
图 2 为 Case1 工况下抽水井最小井间距在对应

抽水温度下的变化规律。在给定的抽水温度变化幅
度范围内方式 B 对最小井间距的需求值要高于方式
A。抽水井温度变化在 0.5~2.0℃ 的前提下，方式 A
的井间距范围为 55~35m，方式 B 的井间距范围为
43~60m。依据此种方式，方式 A 场地井间连线长度
最少需要 70m，对于场地规模较小的条件来说，一
般较难达到需求；方式 B 仅需要 43m 的距离即可满
足要求，考虑到热贯通而对抽水井出水温度的影响
程度明显增大，最小井间距的范围应尽量放大，一
般不能低于 45m。  

2.2.2   Case2 工况
图 3 为 Case2 工况下抽水井在满足抽水温度要

求时所需要的最小井间距。由于热源井的抽水回灌
井布置均匀，在方式 A 和方式 B 的情况下各个抽水

图 2    Case1 工况下抽水温度对井间距要求   图 3    Case2 工况下抽水温度对井间距要求
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井的最小井间距要求变化是一样的，均是随着抽水
温度的增加而减小。在井间距小于 50m 时，井水温
度变化幅度非常明显，原因在于两抽水井间存在相
互的干扰，导致抽水井与回灌井间水力梯度增大，
流速加快，使回灌水在较短时间内即进入抽水井，
影响抽水井出水温度。方式 A 抽水井温度变化在
0.5~2.0℃ 之间时最小井间距范围为 57~42m，方式
B 抽水井温度变化在 0.5~2.0℃ 之间时最小井间距范
围为 36~57m，方式 B 的最小井间距要求基本上要
小于方式 A，说明 Case2 工况的 B 方式热源井布局
更优化。

2.2.3   Case3 工况
图 4 为 Case3 工况下抽水井最小井间距在对应

抽水温度下的变化规律。
从图 4 中可以看出，方式 A 和方式 B 由于抽水

井的布局对称，2 个抽水井的出水温度受影响的程
度一致，而方式 C 由于抽水回灌井的不对称设置，
W2 和 W6 位置对最小井间距要求不一致，其中 W2

由于处在各热源井中间，受影响的程度较大，出
水温度相对上升较大，需要更大的井间距。方式 A
抽水井温度在 0.5~2.0℃ 内变化时，井间距范围为
63~42m，要略高于方式 B 的最小井间距 63~39m 的
要求。方式 C 由于 W2 抽水井受周围 W1、W3、Ｗ
5 三口回灌井的影响，温度变化较快，抽水井温度在
0.5~2.0℃ 之间变化的最小井间距范围为 64~47m，
而影响 W6 的只有 W3 和 W5 两口回灌井，受影响
程度略低，相应的最小井间距范围为 63~39m。随着
井间距范围增大到接近于抽水井的热影响半径，两
井的受影响程度趋于一致。因此，若采用此布井方式，
其 W2 与周围井的间距应该根据场地条件适当的加
大，以减小在运行过程中回灌水对抽水井的影响。

2.2.4   Case4 工况
图 5 为 Case4 工况下抽水井在满足抽水温度要

求时所需要的最小井间距。 
从图中可以看出，最小井间距最随着抽水温度

的降低而增大，直至增大到热源井的热影响半径。

（a）方式 A 和 B                                                                                                （b）方式 C
图 4   Case3 工况下抽水温度对井间距要求

（a）方式 A                                                                                                （b）方式 B
图 5   Case4 工况下抽水温度对井间距要求
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方式 A 和方式 B 中的 W1、W3 位置布局对称，最
小井间距的要求变化一致，方式 A 中的抽水井 W8
对最小井间距的要求高于抽水井 W1、W3，方式 B
中抽水井 W2 对最小井间距的要求也要高于抽水井
W1、W3。对于方式 A，由于 W8 抽水井受周围回
灌井 W7、W9、W10 和 W11 的影响，温度变化较
快，抽水井温度在 0.5~2.0℃ 范围内最小井间距范
围为 62~52m，而 W1 和 W3 两口抽水井最小井间距
范围为 61~47m。对于方式 B，由于 W2 抽水井受周
围 W10、W11 回灌井的直接影响，在出水温度变化
幅度为 0.5~2.0℃ 时最小井间距范围为 66~52m，而
W1 和 W3 抽水井的最小井间距范围为 62~41m。三
口抽水井都在受到回灌井影响的同时也受到旁边抽
水井的影响，且抽水井周围直接影响抽水井的回灌
井数相对较少，所以温度变化趋势比上一种布井方
式均明显减缓。随着最小井间距范围增大到接近于
回灌井的热影响半径，3 口抽水井受影响的程度趋于
一致。因此，若采用此布井方式，方式 A 中 W8、
方式 B 中 W2 与周围井的间距应根据场地条件考虑
适当加大。
3   结语

抽水井周围存在两口或两口以上能直接影响抽

水的回灌井时，均存在最小间距值。抽水、回灌井
的间距取值小于此数值会出现抽水井出水温度变化
幅度突然加快的现象，导致地源热泵系统运行效率
降低。综合以上几个不同的群井布置方案的模拟运
行分析，可知最小间距值为 35m，合理的井间距范
围在 35~66m。考虑到在实际工程中常存在地下水径
流，在此范围下更有利于取水回灌，可根据水文地
质条件和场地使用条件的限制，具体问题具体分析，
以使群井的布置合理和优化。
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1   工程概况
该项目位于武汉市汉阳四新组团，其中 1 号能

源站的供能范围为：博览中心 23.7 万 m2 展厅区、2.55
万 m2 商业区及“二期工程”国际会议中心（8.34 万
m2）。展馆建筑层数为 2 层，一层包括为展馆服务
的车库、商业、人行快速通道、设备用房：外环 1
区 ~6 区、7 区 ~12 区为车库 , 内环 13~19 区为商业
用房，二层为 12 个展厅及其登录厅。国际会议中心
建筑层数为 6 层，由 33 个会议厅和 1 个大宴会厅构
成。包含会议厅、宴会厅、休息厅（含走道）、接待室、
门厅在内的空调区域建筑面积为 5.5 万平方米。1 号
能源站为集中空调系统提供冷源、并同时为商业区
及国际会议中心的集中空调系统提供热源。会议中
心按绿色三星标准设计，1 号能源站采用地埋管的
地源热泵系统，通过地源热泵供热、地源热泵与全
变频高压离心机同时供冷。

图 1   武汉国际博览中心核心区鸟瞰效果图

2 空调负荷计算分析及设计装机容量
对能源站供能区域的建筑进行了空调冷负荷的

逐项逐时计算，总冷负荷为 55900kW，计算总热负
荷为 6160kW。结果如下表 1 所示。考虑到展馆的同
时使用系数，及展览高峰时段一般在不太炎热的五、
六月份及九、十月份，而五月份空调系统的峰值冷
负荷约为最炎热七月份的 49%、十月份空调系统的
峰值冷负荷约为最炎热七月份的 42%。综合考虑展
馆使用功能及长期发展的需求，空调系统冷负荷按
计算总冷负荷的 60% 确定，能满足展览高峰期时所
有 12 个展馆同时使用的需求，按此原则确定的空调
系统冷量可满足在最炎热的七月份能同时投入 7 个
展馆布展。考虑到展馆区与国际会议中心的冷热源
中心公用合建为 1 号能源站，国际会议中心的集中
空调冷热源装机容量按 70% 的同时使用系数确定。

按照上述原则确定的 1 号能源站的设计装机冷
负荷为 35510kW，装机热负荷为 6160kW。
3   号能源站冷热源系统设计
3.1   能源站主机配置设计

1 号能源站设在展馆 7 区的一层冷冻机房处，
根据业主要求，展厅部分按单冷式系统设计，商业
区及国际会议中心按冷暖双制式系统设计。热源由
地埋管地源热泵机组提供，冷源由地源热泵机组及
水冷离心式冷水机组共同提供。

通过冷热源方案比选 [1] 能源站内设 4 台 10kV
高 电 压 离 心 式 冷 水 机 组 , 单 台 制 冷 量 为 7384kW 
(2100RT)，同时预留了一台机组的安装机位；机房

武汉某项目地源热泵复合式全变频能源站设计
马利英，雷建平，於仲义

（中信建筑设计研究总院有限公司，武汉   430014）

［摘   要］通过对武汉某项目一期空调负荷计算及系统用能特点的分析，提出了一种地埋管地源热泵与高
电压冷水机组复合式集成能源站系统，既能满足实际需求又可减少污染物排放。介绍了高电压离心式冷水机组
及地源热泵配置、全变频控制系统的特点、用户侧二级泵水系统的设计、埋管区设计，并对土壤换热器热平衡
进行了计算及模拟分析。

［关键词］土壤源热泵； 高电压离心式冷水机组；复合式系统；全变频集成能源站；二级泵系统

表 1   空调负荷及装机容量表

序号 空调区域 空调区建筑面积 / 万 m2 计算冷负荷 /kW 计算热负荷 /kW 同时使用系数 装机冷负荷 /kW 装机热负荷 /kW

1 展厅 23.7 42800 0.6 25680 –

2 商业 2.55 2200 1160 1 2200 1160

3 会议中心 8.34 10900 5000 0.7（冷）
1（热）

7630 5000

4 合计 34.59 55900 6160 35510 6160
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内另设 2 台离心式地源热泵机组 (380V)，单台制冷
量为 2989kW(850RT), 制热量为 3080kW, 制冷装机总
容量为 35514kW，制热装机总容量为 6160kW。

冷热源机房内设一台板式换热器，与地埋管系
统和热泵机组的蒸发器形成并联环路，在热泵机组
冬季供热时，关闭部分地埋管环路，以蒸发器的低
温出水为一次冷冻水，通过板式换热器交换，产生
免费的二次冷冻水为国际会议中心的内区制冷提供
冷源。
3.2   空调水系统设计

空调水系统采用二级泵变流量系统，一级泵系
统按冷水机组与热泵机组分别设置，为两个并联的
系统，其中热泵机组的一次泵冬夏兼用；二次泵系
统共分 8 个环路，1~3 号展厅、4~6 号展厅、13~16
区的办公及商业、16~19 区的办公及商业、7~9 号展
厅、10~12 号展厅、国际会议中心外区和内区各为一
个环路，其中国际会议中心和展馆 13~19 区 4 个环
路的二次泵兼作冬季供热的空调热水泵。夏季供回
水温度为 6/13℃, 冬季空调供回水温度为 40/45℃。

地埋管水系统按一级泵变流量系统设计；地埋
管水系统设电刷式自清洗过滤器，同时设两台真空
脱气机。

离心式冷水机组配超低噪音横流式冷却塔，按
4 组设计，经与业主协商，冷却塔群设在冷冻机房
附近的 7 米高架平台上。与热泵机组配套的地埋管
换热器共分 4 个回路。热泵机组同时配超低噪音横
流式冷却塔，按 2 组设计，其容量按热泵机组制冷
时的散热量确定，夏季制冷季节，冷却塔与地埋管
换热器交替运行，控制机组向土壤的排热量，保证
土壤温度场的平衡。

图 3   集成能源站 BIM 模型图

图 2   冷热源机房平面布置图
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4   室外地埋管换热系统设计
4.1   土壤热平衡

武汉地处夏热冬冷的建筑气候分区，夏季和冬
季的空调冷热负荷相差较大，根据详细负荷计算结
果，峰值冷热负荷相差 4960kW。这种全年空调冷、
热负荷平衡严重失调，如果仅使用地埋管地源热泵
系统提供冷热量，排入到土壤中的冷热量会相差更
大，应采用设置辅助冷却源（冷却塔）的复合式地
源热泵空调系统，来维持土壤温度在正常波动范围
内 。

本项目设计的埋管长度按冬季工况确定，为保
证地下土壤的热平衡，确保空调系统长年有效地运

行，地源热泵设置辅助冷却塔。
4.2   地埋管换热系统设计

地埋管换热系统设计埋管长度按冬季空调负
荷确定，根据地埋管换热器的换热能力，换热器设
计冬季最大吸热量为 5000kW, 采用垂直钻孔埋管的
方式，以水为循环介质。垂直埋管井群布置在展馆
中心庭院下，其型式为双 U 型，设计有效深度为
100m，钻孔间距为 5m×5m, 钻孔直径为 150mm；管
群分为 4 个埋管区，设计总钻孔数为 1196 孔，各区
钻孔数分别为 A 区 388 孔、B 区 210 孔、C 区 388 孔、
D 区 210 孔；总有效井深为 119600m。双 U 埋管对
应的夏季设计总换热能力为 6480kW。

图 4   埋管分区布置图
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4.3   土壤换热器热平衡计算模拟分析
诸多工程实践表明，短时间运行对地埋管换热

能力影响较小，能够满足设计要求，而长时间的运
行则由于土壤温度的变化会导致地埋管换热能力衰
减，甚至能够完全丧失换热能力 [2,3]。因此，需要根
据各分区钻井布置情况和地源热泵系统实际的运行
情况对地埋管长时间运行换热能力变化规律进行分
析。将表 1 中的典型负荷作为设计工况，对于设计
负荷条件下，地源热泵系统的地埋管能否实现稳定
运行取决于土壤温度累积效应或恢复情况。因此，
需要对地源热泵系统地下埋管换热器的设计负荷进
行基本的匹配性检验，即通过长期模拟计算观测土
壤温度的变化情况。

在地埋管冷热负荷不平衡率为 10% 情况下，5
年中土壤平均温度年变化曲线如图 5 所示。从图中
可以看出，土壤每一年终温是呈上升趋势，但总体
上升幅度不大，5 年运行期满后，土壤平均温度升
高了约 0.88℃，地埋管换热效率受到的影响较小，
基本可以达到设计要求。
5   全变频能源站控制系统

冷热源系统采用 “ 全变频集成式冷冻站 ” 设计，
空调水采用二级泵变流量系统，冷却水采用一级泵
变流量系统。

冷热源系统控制：本项目全变频自控系统运用
智能的数学模型和算法 [4]，实时协调冷冻站内各子
设备的运行模式，调整其运行频率，实现全自动化
操作：控制系统的电脑芯片中保存了冷水机组、水
泵和冷却塔风机的“最高效率运行曲线”，随着系
统负荷的变化而主动调整系统的供冷量，并实时比
较系统的总综合效率线是否接近“最高效率运行曲
线 ”，并向冷水机组、水泵和冷却塔风机发出控制指
令，使整个系统的部分负荷时的性能系数值最大化。

控制系统对冷却塔风机和冷却水泵的转速调节
采用按 " 系统冷量需求 " 来控制，系统给冷冻机提
供一个用以控制其运行的冷冻水输出温度设定点，
冷水机组、冷却塔风机的转速和水泵转速根据 " 相
等边际性能原则 " 来改变，使整个系统的能耗最低。

冷却塔与地埋管复合式系统运行控制策略：
（1）设定热泵主机冷凝器进（出）口温度超过

设定值时开启冷却塔；
（2）热泵冷凝器进（出）口流体温度与室外湿

球温度之差超过设定值时开启冷却塔。
（2）制冷季初终期优先使用冷却塔、检测年土

壤温度升高率确定冷却塔使用频率。
6   结语

项目经过 5 年的运行期，节能效果显著，本项
目根据负荷特点及周边资源情况，采用可再生能源
及常规电制冷复合式全变频集成能源站系统，提高
了系统运行效率，降低了初投资，减少了碳排放。
考虑到项目间歇使用附加负荷大，高大空间供热预
热时间长所造成的能源浪费，1 号能源站预留了同 2
号能源站联络的通道，通过与 2 号能源站的联通达
到资源共享、节能减排的目标。
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一、年会介绍
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业等单位的相关人士积极参加并踊跃投稿。
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●煤改电供暖应用技术   ●煤改气供暖应用技术
●供暖优化设计技术   ●供热系统控制与运行
●供暖设备与系统节能   ●燃煤热电厂低排放改造技术
●新能源供暖设计及应用案例等。
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3. 请作者注明通讯地址、邮编、联系电话、传真、电子邮箱；
4. 截止日期：2017 年 6 月 30 日；
5. 论文将由《建筑环境与能源》出版会议论文集。
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1. 会议时间：2017 年 8 月    会议地点：天津市
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