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储能装置不同参与方式下准二级压缩空气源热泵性能对比研究

宋春雨 1，李 勇 1, 2，穆文一 3，李凯明 4，智 楠 1，马素霞 1, 2

（1太原理工大学电气与动力工程学院，山西 太原 030024；2煤电清洁控制教育部重点实验室，

山西 太原 030024；3山西焦煤集团森源节能环保有限公司，山西 太原 030032；4青岛海尔

智能技术研发有限公司，山东 青岛 266101）

摘  要：针对寒冷地区空气源热泵低温工况下制热性能衰减、压缩机排气温度偏高、系统稳定性不足等问题，本

研究搭建准二级压缩耦合储能装置空气源热泵实验系统，设置主路制冷剂经蓄热器过冷的模式A与主路制冷剂

不经蓄热器过冷的模式B，开展两种储能参与方式的对比实验。在-25℃、-15℃、-5℃环境温度下，系统测试

制热量、COP、压缩机运行参数、制冷剂流量分配、㶲效率及变负荷稳定性。结果表明：与模式A相比，模式B

在-25℃、-15℃、-5℃工况下制热量分别提升 2.93%、2.14%、15.01%，COP 分别提升 9.39%、5.60%、

6.53%；-25℃时排气温度与排气压力分别降低28.5℃、0.24 MPa。制冷剂分配显示，模式B可将更多制冷剂分

配至经济器与蓄热器补气支路，经济器补气流量提高32.81%～49.18%，蓄热器补气支路流量提高33.84%～

38.76%，低温补气强化效果更显著。㶲分析表明，模式B总㶲损失分别降低10.31%、4.89%、3.48%，㶲效率

分别提高5.91%、1.90%、8.79%，且在-25℃变负荷条件下运行稳定。研究表明，储能装置参与方式显著影响

系统低温性能与热力学特性，取消主路过冷环节的模式B可减小流动阻力与不可逆损失，优化制冷剂分配，提

升低温适应性与综合运行性能，可为严寒地区空气源热泵系统优化设计提供实验依据与技术参考。
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Abstract: To address problems such as heating performance degradation, high compressor 

discharge temperature, and insufficient system stability in air-source heat pumps operating at 

low temperatures in cold regions, an experimental quasi-two-stage compression air-source 
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heat pump system coupled with a thermal storage unit was built. Two operation modes were 

compared: Mode A (main refrigerant subcooled by the thermal storage unit) and Mode B 

(main refrigerant not subcooled by the thermal storage unit). Experiments were conducted at 

ambient temperatures of -25℃, -15℃, and -5℃ to evaluate the heating capacity, coefficient 

of performance (COP), compressor parameters, refrigerant flow distribution, exergy efficiency, 

and variable-load stability. The results showed that, compared with Mode A, the heating 

capacity of Mode B was increased by 2.93%, 2.14%, and 15.01%, and the COP was 

increased by 9.39%, 5.60%, and 6.53% at -25℃, -15℃, and -5℃, respectively. At -25℃, the 

discharge temperature and pressure were reduced by 28.5℃ and 0.24 MPa, respectively. 

Refrigerant distribution revealed that Mode B distributed more refrigerant to the economizer 

and thermal storage unit vapor-injection branches, with flow rates increasing by 32.81%—

49.18% and 33.84%—38.76%, respectively, strengthening low-temperature vapor injection. 

Exergy analysis indicated that the total exergy loss of Mode B was reduced by 10.31%, 

4.89%, and 3.48%, and the exergy efficiency was improved by 5.91%, 1.90%, and 8.79%. 

Mode B also remained stable under variable load at -25℃ . The participation mode of the 

thermal storage unit markedly affects low-temperature and thermodynamic performance. 

Mode B, which does not subcool the main flow, reduces flow resistance and irreversible loss, 

optimizes refrigerant distribution, and improves low-temperature adaptability and overall 

performance, thereby providing experimental support and a technical reference for the optimal 

design of air-source heat pumps in severe cold regions.

Keywords: thermal storage unit; air-source heat pump; low-temperature performance; 

refrigerant distribution; exergy efficiency; variable load

随着光电、风电等清洁能源的发展，供热系统

电气化已成为重要发展方向[1]。空气源热泵因具有

高效能量转化率和良好环境效益，被广泛认为是建

筑供暖领域的重要技术之一。然而，在寒冷地区运

行时，空气源热泵仍面临制冷剂流量下降、蒸发器

结霜以及系统性能衰减等问题，限制了其在严寒环

境下的进一步推广应用。为改善空气源热泵低温运

行性能，利用储能装置对系统进行耦合强化逐渐成

为研究热点。

储能技术被认为是应用于寒冷地区辅助空气源

热泵供暖的一种极具前景的方法。Zou等[2]设计了

一种以水作为相变蓄热介质的蓄热器，相较于传统

蓄热器，从15℃加热至55℃所需的蓄热时间缩短

了 13%， 系 统 性 能 系 数 （coefficient of 

performance, COP）提高了 4.47%，说明蓄热器

的合理设计能够强化系统储放热过程并提升能效。

刘红娟等[3]引入相变蓄热单元，实现了对冷凝热的

回收利用，并验证该方案能够满足供热需求，体现

出储能装置在热量回收方面的应用潜力，为准二级

压缩与相变蓄热相结合提供了思路。Liu等[4]将蓄热

器作为辅助蒸发器与主蒸发器并联，通过回收压缩

机余热提高吸气温度，从而降低排气温度，并使系

统 COP 提高了 0.85%～4.72%，这项研究将蓄热

器作为辅助蒸发器，成功提高了准二级系统的

COP。Zhu等[5]构建了相变蓄热耦合太阳能热泵系

统的㶲分析模型，指出储能装置在系统参数匹配和

能源利用效率提升方面具有积极作用，这是相变蓄

热技术与太阳能热泵结合的成功案例。

此外，围绕相变蓄热与空气源热泵的耦合应

用，国内外学者还从系统结构优化和功能拓展角度

开展了较多研究。马素霞等[6]对相变蓄热蒸发型空

气源热泵进行了性能实验研究；谢豪等[7]在此基础

上进一步开展了性能优化研究；闫泽滨等[8]设计了

太阳能-相变蓄热蒸发型空气源热泵复合供热系统；

范文英等[9]提出空气源相变储能复合热泵系统，结

果表明该系统在低温环境下仍具有较好的运行能

力。相关研究表明，储能装置不仅能够起到热量储

存与释放作用，还可通过参与蒸发侧辅助换热、冷
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凝热回收以及多能源耦合过程，改善系统换热条件

和低温运行稳定性。

基于此，本研究围绕空气源热泵耦合储能装置

系统，针对储能装置不同参与方式开展实验研究，

重点分析不同环境温度下系统制热性能、制冷剂分

配及热力学性能的变化规律，以揭示储能装置运行

模式改变后对系统低温性能和稳定性的影响，为该

类耦合系统的优化设计与应用提供参考。

1 实验原理及方法

1.1　热泵系统原理

本研究所提出的空气源热泵聚焦于蓄热器补气

运行模式开展深入分析。图1为经济器耦合相变蓄

热器系统流程图，本实验围绕主路制冷剂是否经过

相变蓄热器进行过冷开展对比研究。

（1） 主路制冷剂经过蓄热器过冷

如图 2所示，制冷剂工作时经过相变蓄热器，

在给蓄热器蓄能的同时为压缩机补气（下文称模

式A）。

（2）主路制冷剂未经过蓄热器过冷

如图 3 所示，制冷剂工作时未经过相变蓄热

器，从经济器主路出来的制冷剂直接进行分流进入

蓄热器取热为压缩机补气（下文称模式B）。

图 4所示为系统在两种运行模式下的压焓图。

模式A的系统运行流程如下：自冷凝器出口流出的

高压液态制冷剂分流为两路。其中一路流经节流阀

降压后进入经济器，在经济器内与另一路制冷剂进

行换热，随后通过专用管路引入至压缩机的级间补

气口（对应流程路径：4-5-6-7-11-12-2）。与此同

时，另一路制冷剂在流经经济器时释放热量，从而

变为过冷度更高的液态工质，随后该股制冷剂流经

蓄热器，在蓄热器出口再次分流，一路经膨胀阀节

流后进入蓄热器吸热，随后补气到压缩机（对应路

径：7-8-13-14）；另外一路，节流后进入蒸发器吸

热最后回到压缩机（对应路径：8-9-10-1）。

模式B的系统运行流程如下：自冷凝器出口流

出的高压液态制冷剂分流为两路。其中一路流经节

流阀降压后进入经济器，在经济器内与另一路制冷

剂进行换热，随后通过专用管路引入压缩机的级间

补气口（对应流程路径：4-5-6-7-13-14-2）。与此

同时，另一路制冷剂在流经经济器时释放热量，从

而变为过冷度更高的液态工质；随后再次分流，一

路经膨胀阀节流后进入蓄热器吸热，随后补气到压

注：1—压缩机；2—四通换向阀；3—冷凝器；4—经济器；5—相变
蓄热器；6—储液罐；7—视液镜；8、13—干燥过滤器；9、11、14—

膨胀阀；10—蒸发器；12、15—气液分离器；16、17—单向阀；
MV1～MV8—电磁膨胀阀；SV1～SV4—截止阀；T1～T11—温度传

感器；P1～P11—压力传感器；G1～G3—流量传感器

图1　耦合系统工作流程图

Fig. 1　Working flow chart of the coupled system

图2　耦合补气过冷模式

Fig. 2　Coupled vapor injection and subcooling mode

图3　耦合补气未过冷模式

Fig. 3　Coupled Vapor Injection without Subcooling 
Mode
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缩机（对应路径：7-8-15-16-9）；另外一路，节流

后进入蒸发器吸热，最后回到压缩机（对应路径：

10-11-12-1）。模式A与模式B的主要区别在于耦合

补气模式下制冷剂是否经过蓄热器过冷。

模式A中主路制冷剂经相变蓄热器过冷后再进

入蒸发器，导致蒸发器入口制冷剂温度较低，从而

使压缩机吸气温度下降，吸气过热度减小。在低温

环境下，过低的吸气温度会导致压缩比进一步增

大，不利于压缩机安全稳定运行。而模式B取消主

路过冷过程，使蒸发器入口制冷剂温度相对提高，

从而提高吸气温度并维持合理的吸气过热度，有助

于降低压缩比。模式A由于部分制冷剂在蓄热器中

进行过冷，系统流动阻力增大，导致进入经济器及

补气支路的制冷剂流量相对减少，从而使中间补气

压力波动较大。相比之下，模式B减少了主路阻力

损失，使更多制冷剂进入经济器及蓄热器补气支

路，从而维持更高且稳定的补气压力水平，有利于

强化喷气增焓效果。模式B中补气支路制冷剂流量

显著增加，进入压缩机级间的补气焓值提高，增强

了中间混合气体的能量水平，从而降低主压缩过程

的负担。同时，由于喷气量增加，使压缩过程更接

近理想分级压缩过程，进一步降低压缩机排气温度

并提高系统效率。

1.2　实验平台搭建

如图5所示，本研究的实验平台是在课题组前

期已搭建空气源热泵实验系统的基础上，结合本课

题研究需求进一步完善而成。整个实验平台主要由

热泵循环系统、储能单元以及参数测量与数据采集

系统组成，可满足不同运行模式下空气源热泵系统

实验研究的需要。平台核心部件包括 ZW34KS-

TFP-582型涡旋式压缩机、冷凝器、蒸发器、经济

器、相变蓄热器、膨胀阀、干燥过滤器及气液分离

器等，各部件通过管路连接形成完整的实验回路。

其中，相变蓄热器是本研究引入的重要储能装

置，其通过与热泵系统连接，实现热量的储存与释

放，是开展储能参与条件下系统运行特性研究的重

要基础。该装置的引入使实验平台不仅具备常规空

气源热泵系统性能测试功能，同时也能够满足储能

装置参与的系统性能分析需求。为实现对系统运行

状态的实时监测，实验平台还布置了相应的测量仪

器与数据采集装置，用于采集温度、压力、流量及

功率等关键参数，为后续实验分析提供可靠的数据

支撑。相变蓄热器采用立式长方体结构，外壳为

304不锈钢，内衬50 mm厚聚氨酯保温层；外部尺

寸 650 mm×550 mm×1050 mm， 内 部 尺 寸

530 mm×430 mm×900 mm，最大容积 0.206 m³，

设计有效容积0.1558 m3。相变材料为水，相变温

度0℃，相变潜热 334 kJ/kg。

1.3　性能评价指标

对于热泵系统而言，制热量、性能系数

（COP）和㶲效率是评价其整体性能和效率的关键

指标。其理论计算公式分别为：

热泵系统的制热量：

Qk = mcpΔt (1)

式中，Qk为系统的制热量，kW；m为冷却水

的流量，kg/s；cp为水的定压比热容，J/(kg·K)；Δt

为冷却水的温升，℃。

热泵系统的能效比由式(2)计算：

COP =
Qk

W
(2)

式中，W为压缩机消耗的电功率，kW。

在设定环境温度下，能量中具有可转化为有用

功的最大份额即为该能量的㶲。㶲分析是一种比能

量分析更全面的分析方式，更能揭示能量消耗的本

质，可为减少损失、提高能量利用率指明方向。

根据定义，循环系统中状态点的㶲为[10]：

图4　系统压焓图

Fig. 4　Pressure-enthalpy diagram of the system
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Ex = qmi [ (hi - h0 ) - T0 (si - s0 ) ] (3)

式中，qmi为循环系统中制冷剂流量，kg/s；hi

为比焓，kJ/kg；si为比熵，kJ/(kg·K)；T0为环境温

度，K；下标 i为循环系统中的各个状态点。

由上式与㶲平衡公式可以推导出系统中各个部

件的㶲损，以模式B中的压缩机为例，假设压缩过

程是在绝热条件下进行的，则其㶲损为：

ΔExcom = Exw + qm1 ex1 + qm14 ex14 - qm4 ex4 (4)

ΔExcom = Exw + qm1 h1 + qm14 h14 - qm4 h4

-T0 (qm1 s1 + qm14 s14 - qm4 s4 ) (5)

其他系统部件㶲损的计算公式如表1所示（基

于模式B）。

系统输入㶲即压缩机输入㶲：

E in = W in (6)

系统输出㶲即冷凝器制热㶲：

Eout =
ΔT1

Tk

× Qk (7)

ΔT1 = Tk - T0 (8)

式中，Tk为冷凝温度，T0为环境温度。

系统㶲效率为：

ηex =
Eout

E in

(9)

2 系统性能分析

为保证不同运行模式下实验结果的可比性，实

验在相同边界条件下进行。环境温度分别设定为

-25℃、-15℃和-5℃，冷凝侧水流量（0.8 m3/h）

及进水温度恒定（36℃），压缩机运行频率不变。

实验过程中实时采集系统温度、压力、流量及功率

等参数，以保证数据的准确性与可靠性，表 2 为

-25℃运行时，模式A和模式B的详细运行参数。

图5　耦合系统实验台

Fig. 5　Experimental platform of the coupled system

表1　系统各部件的㶲损失计算公式

Table 1　Calculation formula for the exergy loss of system components

部件名称

压缩机

冷凝器

蒸发器

经济器

相变蓄热器

膨胀阀1

膨胀阀2

膨胀阀3

㶲损失

ΔExcom = Exw + qm1h1 + qm14h14 - qm4h4 - T0 (qm1s1 + qm14s14 - qm4s4 )

ΔExcon = qm4 [ (h4 - h5 ) - T0 (s9 - s2 ) ] - (ΔT1 /Tk )Qk

ΔExeva = qm10 [ (h10 - h1 ) - T0 (s10 - s1 ) ]

ΔExeco = qm13 (h13 - h14 ) - T0 (s13 - s14 ) ] + qm6 [ (h5 - h6 ) - T0 (s5 - s6 ) ]

ΔExacc = qm6 [(h6 - h7 )(1 - ΔT2 /Tk ) - T0 (s6 - s7 ) + qm8 [(h8 - h9 )(1 - ΔT3 /T0 ) - T0 (s8 - s9 ) ]

ΔExexm1 = qm13 [ h5 - h13 - T0 (s5 - s13 ) ]

ΔExexm2 = qm8 [ h7 - h8 - T0 (s7 - s8 ) ]

ΔExexm3 = qm10 [ h7 - h10 - T0 (s7 - s10 ) ]

注：ΔT2=Te-T0，Te为蒸发温度；ΔT3=Ta-T0，Ta为蓄热温度；ΔExcom、ΔExcon、ΔExeva、ΔExeco、ΔExacc、ΔExexmi分别为各部件的㶲损失；qmi为循环系

统中制冷剂流量，kg/s；hi为比焓，kJ/kg；si为比熵，kJ/(kg·K)；T0为环境温度，K；下标 i为压焓图中的各个状态点。
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2.1　两种模式下机组整体制热性能对比

图6和图7给出了两种模式在不同环境温度下

的制热量和COP变化。由实验数据可以看出，在

-25℃、-15℃和-5℃三个温度点下，模式B的制热

量均高于模式A，分别由4780 W提高至4920 W、

由 5320 W 提高至 5433.6 W、由 5930 W 提高至

6820 W， 对 应 提 升 幅 度 为 2.93%、 2.14% 和

15.01%；同时，COP也分别由2.45、2.68和2.91

提升至2.68、2.83和3.10，增幅为9.39%、5.60%

和6.53%。产生上述差异的原因主要在于，模式A

中主路制冷剂需要经过蓄热器进行过冷，这一过程

在一定程度上增加了系统流动阻力，同时也带来了

额外的换热损失，使得系统整体效率有所下降；而

模式B取消了这一过冷环节，使制冷剂流动路径更

加直接，系统压降减小，同时减少了不必要的换热

过程，有利于降低能量损失。

2.2　压缩机运行特性分析

图8和图9比较了两种模式下压缩机排气温度

和排气压力的变化规律。在-25℃工况下，模式B

的排气温度由 109.9℃降至 81.4℃，下降 28.5℃；

排 气 压 力 由 1.82 MPa 降 至 1.58 MPa， 下 降

0.24 MPa。在-15℃工况下，排气温度由 105.3℃

降 至 85.3℃ ， 排 气 压 力 由 1.85 MPa 降 至

1.75 MPa。在-5℃工况下，模式B排气温度高于

模式A，但两者差值仅为 5.3℃，且排气压力仍由

1.92 MPa降至1.84 MPa。上述结果说明，主路未

过蓄热器过冷的流路可有效改善低温下压缩机的安

全运行状态。两种运行模式在不同环境温度下排气

温度变化规律存在差异，在低温工况（如-25℃）

下，模式A中主路制冷剂经蓄热器过冷，不仅增加

了系统流动阻力和换热不可逆损失，还限制了进入

经济器及蓄热器补气支路的制冷剂流量，从而削弱

喷气增焓作用，使压缩机需承受较高压缩比，导致

排气温度升高。相比之下，模式B取消主路过冷过

程，降低系统阻力，使更多制冷剂进入补气支路，

显著增强喷气增焓效果，使压缩过程趋于分级压

缩，从而有效降低排气温度。随着环境温度升高至

-5℃，系统蒸发温度提高、整体压缩比下降，喷气

增焓对降低排气温度的作用相对减弱。在此情况

下，模式B中较高的补气流量会提高压缩机级间混

合气体的焓值，使中间温度升高，从而导致排气温

度略高于模式A。

2.3　冷凝器换热与总流量分析

从图 10可以看出，模式A在-25℃、-15℃和

-5℃工况下的冷凝器总流量分别为 113.5 kg/h、

135.6 kg/h 和 180.3 kg/h， 对 应 换 热 量 为

6889.13 W、8004.92 W和9785 W；而模式B分别

为 130.45 kg/h、156.23 kg/h 和 193.6 kg/h，以及

7956.32 W、9560.1 W和 11277.2 W。整体来看，

表2　系统详细运行参数

Table 2　Detailed operating parameters of the system

参数

排气参数

冷凝器出口

蓄热器进口

蓄热器出口

蒸发器进口

蒸发器出口

消耗功率

水流量

模式A

109.9℃/1.82 MPa

48.93℃/1.79 MPa

39.8℃/1.21 MPa

12.5℃/0.95 MPa

-27.8℃/0.26 MPa

-25.4℃/0.219 MPa

1954 W

0.8 m3/h

模式B

81.4℃/1.58 MPa

49.65℃/1.45 MPa

-26.6℃/0.28 MPa

-25.07℃/0.23 MPa

1830 W

0.8 m3/h
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图6　两种运行模式下制热量随环境温度的变化

Fig. 6　Variation in heating capacity at ambient 
temperature under two operating modes
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图7　两种运行模式下COP随环境温度的变化

Fig. 7　Variation in COP at ambient temperature 
under two operating modes
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模式B在各温度条件下的总流量和换热量均高于模

式A，并且随着环境温度的升高，两种模式之间的

差距逐渐增大。产生这一现象的主要原因在于，模

式A中主路制冷剂经过蓄热器过冷后进入后续流

程，会增加系统流动阻力并对制冷剂流动产生一定

抑制作用；而模式B取消了该过程，使主循环路径

更加顺畅，系统压降减小，从而有利于提高循环质

量流量。同时，流量的增加也直接强化了冷凝器侧

的放热过程，使换热能力进一步提升。因此，在相

同工况下，模式B能够通过提高循环流量和强化冷

凝放热能力，从而为制热量和COP的提升提供支

撑，且这一优势在较高环境温度下表现得更加

明显。

2.4　制冷剂流量分配特征

由图11～图13可知，两种模式下蒸发器支路

流量均随环境温度升高而增加，但模式A增长更明

显。模式 A 中蒸发器支路流量由 34.96 kg/h 增至

70.36 kg/h，增幅为101.26%；模式B由25.52 kg/h

增至39.30 kg/h，增幅为54.00%。在相同工况下，

模式B蒸发器支路流量始终低于模式A，分别降低

27.00%、35.95% 和 44.14%，表明模式 B 在蒸发

器支路上的制冷剂分配相对更少。

经济器支路流量在两种模式下变化幅度均较

小。模式A中经济器补气流量由18.35 kg/h小幅降

至 17.26 kg/h，整体下降 5.94%；模式 B 则由

24.37 kg/h增至 25.70 kg/h，整体增加 5.46%。在

相同温度下，模式B的经济器补气流量分别比模式

A 高 32.81%、49.18% 和 48.90%，说明模式 B 能

够维持更高且更稳定的经济器补气量，经济器支路

的分配优势更加明显。

蓄热器支路流量在两种模式下均占较大比例，

且均随环境温度升高而增加。模式A中蓄热器补气

支路流量由 60.19 kg/h 增至 92.68 kg/h，增幅为

53.98%；模式 B 由 80.56 kg/h 增至 128.60 kg/h，

增幅为 59.63%。在相同温度下，模式B分别比模

式 A 高 33.84%、38.20% 和 38.76%，说明模式 B

始终将更多制冷剂分配至蓄热器支路。此外，模式

A中蓄热器还承担主路过冷过程，而模式B则主要

表现为蓄热器补气换热，支路功能更加集中。

总体来看，模式A随环境温度升高表现出更明

显的蒸发器支路流量增长，而模式B在经济器和蓄

热器支路上始终保持更高的制冷剂分配水平，尤其

在低温工况下，这种分配特征更加有利于发挥补气

支路作用。说明模式B能够在低温环境下将更多制

冷剂有效分配至经济器和蓄热器补气支路，强化喷

气增焓效果，改善系统在严寒条件下的制冷剂分配
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图8　两种运行模式下排气温度对比

Fig. 8　Comparison of discharge temperature under 
two operating modes
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图9　两种运行模式下排气压力对比

Fig. 9　Comparison of discharge pressure under two 
operating modes
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状态，因此更有利于提升机组低温适应性和稳定运

行能力，体现出更明显的低温运行优势。

2.5　㶲效率分析

为评价不同运行模式下系统的热力学性能，对

各工况下系统总㶲损失及㶲效率进行了比较分析。

由图14可见，模式A在-25℃、-15℃和-5℃工况

下的系统总㶲损失分别为1.1402 kW、1.1086 kW

和1.0823 kW，随环境温度升高分别下降2.77%和

2.37%；对应㶲效率分别为 0.4165、 0.4424 和

0.4684，分别提高 6.22% 和 5.88%。模式 B 在

-25℃、-15℃和-5℃工况下的系统总㶲损失分别

为 1.0227 kW、 1.0544 kW 和 1.0446 kW， 由

-25℃升高至-15℃时增加3.10%，由-15℃升高至

-5℃时下降 0.93%；对应㶲效率分别为 0.4411、

0.4508和0.5096，分别提高2.20%和13.04%。总

体来看，两种模式下㶲效率均随环境温度升高而增

大，说明系统在较高环境温度下具有更好的能量利

用能力。

由图 15可知，模式B在-25℃、-15℃和-5℃

工况下的系统总㶲损失相较于模式 A 分别降低

10.31%、4.89% 和 3.48%，对应㶲效率分别提高

5.91%、1.90% 和 8.79%。其中，-25℃工况下模

式B的降损效果最明显，而-5℃工况下模式B的㶲

效率提升最为突出，说明模式B在低温及相对较高

环境温度下均表现出较好的热力学优势。

从各部件分布来看，冷凝器、蒸发器和压缩机

仍是系统主要㶲损失来源。以-25℃工况为例，模

式B相较模式A，冷凝器㶲损失降低 21.61%，蒸

发器降低19.02%，压缩机降低4.91%；在-15℃工

况下，模式 B 蒸发器㶲损失相较于模式 A 降低

12.11%，冷凝器降低10.98%；在-5℃工况下，模

式B蒸发器㶲损失相较于模式A降低 10.19%，但

冷凝器㶲损失相较于模式 A 增加 12.39%。此外，

模式A在-5℃时经济器㶲损失达到0.1930 kW，较

-25℃和-15℃分别增加 69.89% 和 54.40%，而模

式B经济器㶲损失仅在0.1190～0.1260 kW之间波

动，变化较小。相变蓄热器方面，模式B在-25℃

和-15℃下相较于模式 A 分别降低 10.09% 和

8.09%，-5℃时两种模式基本一致。模式B在3个

工况下均具有更低的总㶲损失和更高的㶲效率，表

明其不可逆损失更小，系统热力学性能更优。

2.6　变负荷工况下的稳定性分析

由图16、17可知在-25℃工况下，选择模式B

开展变水流量实验，分析系统在不同水流量条件下

的运行稳定性。原始数据表明，当水流量从

0.82 m3/h调整至0.65 m3/h和0.49 m3/h时，系统制
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Fig. 11　Comparison of evaporator flow rate under 
two operating modes

-25 -15 -5
0

10

20

30

40
 模式A

 模式B

16.17% 13.00% 9.57%

18.68% 16.83% 13.28%

经
济

器
流

量
/(k

g/
h)

环境温度 /℃

图12　两种运行模式下经济器流量对比

Fig. 12　Comparison of economizer flow rate under 
two operating modes
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热量分别为4920 W、4756 W和4869.56 W，波动

幅度较小；对应COP为2.68、2.55和2.70，未出

现明显恶化。压缩机排气温度分别为 81.4℃、

82.3℃和 80.6℃，最大温差仅 1.7℃；排气压力分

别为1.58 MPa、1.62 MPa和1.61 MPa，最大压差

仅 0.04 MPa；消耗功率分别为 1830 W、1865 W

和1796 W。说明该模式在极低温下具有良好的负

荷适应性。

3 结 论

（1）耦合装置运行模式改变后，系统整体制热

性能得到提升。与模式A相比，模式B在-25℃、

-15℃和-5℃下的制热量分别提高 2.93%、2.14%

和 15.01%， COP 分 别 提 高 9.39%、 5.60% 和

6.53%，表明取消主路制冷剂经过蓄热器过冷环节

后，有利于提升系统制热能力与能效水平。

（2）模式B在低温工况下表现出更优的压缩机

运行特性。在-25℃工况下，其排气温度和排气压

力较模式A分别降低 28.5℃和 0.24 MPa，说明运

行模式改变后能够有效减轻压缩机低温运行负担，

提高机组低温安全性与适应性。

（3）模式B能够将更多制冷剂分配至经济器和

蓄热器补气支路，其中经济器补气流量较模式A提

高 32.81%～49.18%，蓄热器补气支路流量提高

33.84%～38.76%，更有利于发挥补气强化作用，

体现出更明显的低温运行优势。

（4）模式B的总㶲损失更低、㶲效率更高，在

-25℃、-15℃和-5℃工况下总㶲损失分别降低

10.31%、 4.89% 和 3.48%， 㶲 效 率 分 别 提 高

5.91%、1.90% 和 8.79%；同时在-25℃变负荷条

件下仍保持较好的运行稳定性。综合来看，模式B

在低温性能、热力学表现和负荷适应性方面均优于

模式A，更适合作为准二级压缩耦合储能装置空气

源热泵系统的优选运行模式。

（5）从工程应用角度来看，模式B取消主路制
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Fig. 17　Compressor parameters under different 
water flow rates at -25℃
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Fig. 14　Comparison of exergy losses of heat 
exchange components under two operating modes

图15　两种运行模式下㶲效率对比

Fig. 15　Comparison of exergy efficiency under two 
operating modes
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冷剂经蓄热器过冷环节，系统结构更为简化，同时

有效降低了流动阻力及不可逆损失。在低温环境

下，该模式能够通过强化补气作用改善压缩机运行

状态，提升机组低温适应性及运行稳定性。因此，

在严寒地区空气源热泵系统设计中，可优先考虑采

用类似模式B的运行方式，以实现系统性能与可靠

性的综合优化。
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