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摘 要 为减少温室气体的排放并提升供热水系统性能,提出了双排气梯级加热空气源热泵系统(DCS),

构建其热力学模型,以系统COP值为函数,对中间水温进行优化,并对DCS系统的性能进行分析,在5种

低GWP值工质条件下与传统热泵系统进行了比较。结果表明:从系统COP值以及能源效率来看,DCS系

统性能优于传统热泵系统,在最优中间水温下得到最大 COP值,采用 R1234ze(Z)的最优中间水温为

32.5℃,系统最大COP值为4.50;相对传统热泵系统,采用DCS系统COP值最高提升22.57%;所研究的

5种工质中,DCS系统的最优中间水温均随环境温度升高而升高,其中最大升高 10.31 ℃,最小升高

4.72℃;当环境温度为10℃时,采用R1234ze(Z)的DCS系统一、二级压缩比分别比传统热泵系统降低了

42.43%、69.94%;与传统热泵系统相比,DCS系统一、二级压缩机单位容积制热量分别最高提升6.07%、

259.10%。
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ABSTRACT Inordertoreducegreenhousegasemissionsandimprovetheperformanceof
hotwatersupplysystem,adualdischargevaporcascadeheatingairsourceheatpumpsys-
tem(DCS)isproposed.Thethermodynamicmodelisconstructed,andtheintermediate
watertemperatureisoptimizedasafunctionofsystemCOP.Thentheperformanceofthe
DCSsystemisanalyzed,andtheperformanceoftheDCSsystemiscomparedwiththetra-
ditionalheatpumpsystemunderfivelowGWPworkingfluidconditions.Theresultsshow
thatfromtheperspectiveofsystemCOPvalueandenergyefficiency,theperformanceof
DCSsystemisbetterthanthatoftraditionalheatpumpsystem.ThemaximumCOPvalue
isobtainedundertheoptimalintermediatewatertemperature,andtheoptimalintermedi-
atewatertemperaturewithR1234ze(Z)is32.5℃,andthemaximumCOPvalueofthe
systemis4.50.Theenergyefficiencyofthesystemcanbesignificantlyimprovedby
22.57%comparedwiththetraditionalheatpumpsystem.Amongthefiveworkingfluids
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studied,theoptimalintermediatewatertemperatureoftheDCSsystemincreasedwiththe
increaseofambienttemperature,withamaximumincreaseof10.31℃andaminimumin-
creaseof4.72℃.Whentheambienttemperaturewas10℃,thecompressionratiosofthe
firstandsecondstagesoftheDCSsystemusingR1234ze(Z)werereducedby42.43%and
69.94%respectivelycomparedwiththetraditionalheatpumpsystem.Comparedwiththe
traditionalheatpumpsystem,theheatingcapacityperunitvolumeofthefirstandsecond
stagecompressorsoftheDCSsystemisincreasedbyupto6.07%and259.10%respective-
ly.
KEYWORDS dualdischargevapor;cascadeheating;airsourceheatpump;systemopti-
mization;COP

  大规模使用化石燃料导致温室气体排放过

量,使温室效应不断增强,控制碳排放以减缓全球

气候变暖已成为全球共识。2019年1月1日生效

的《<蒙特利尔议定书>基加利修正案》[1]宣布,到

2045年,中国氢氟碳化物的产量和消费量应降至

基线水平的20%。因此,在热泵领域为了减少污

染物的排放,需开发高能效系统,并采用具有低全

球变暖潜能值(GWP)的制冷剂。
热泵可以通过消耗电能从低品位的热源(如

工业废热、环境热能、地热能等)提取热量,将其提

升为高品位的热能,满足供暖、卫生热水、工业用

热等不同用热场景的需求。因此,热泵技术在能

源利用效率和环保方面有着明显的优势[2]。对于

实际应用或市场上使用的热泵系统,单级系统是

主要的系统配置[3]。然而,由于单级热泵系统在

大温升的情况下压缩机的压比超过5,不利于单

级系统压缩机的稳定运行[4]。为了降低压比,提
高系统的能效,研究人员在单级系统的基础上提

出了许多改进的配置,如两级、梯级和多级循环

技术。

LEE等[7]对比了单级和两级热泵,结果显示

两级喷射热泵系统在季节性能方面具有更高的表

现,与单级系统相比,季节COP值提高了1.4%。

HU等[8]对一种多级压缩高温高压热泵系统进行

了仿真研究和 分析,结果表明二级和三级压缩系

统的COP值分别提高了6.9%和11.8%。ZHANG
等[9]研究了以R134a/CO2 为工质的梯级热泵系统,
发现该系统在环境空气温度分别为5℃和45℃时,

COP值高达3.07和1.60。MOTA-BABILONI等[10]

提出了一种具有内部热交换器的梯级热泵系统,研
究发现相比于 R245fa/R134a,使用戊烷/丁 烷 的

COP值可提高13%。

制冷剂的选择直接影响热泵的系统性能。传

统制冷剂的特点是GWP值较高,对环境有负面影

响。因此,寻找低GWP值的制冷剂替代品至关重

要。BROWN等[11]发现R1234ze(Z)可作为高温

热泵的合适制冷剂。ARPAGAUS等[5]比较了适

用于高温高压的各种 低 GWP值 制 冷 剂,得 出

R600、R1224yd(Z)、R1234ze(Z)和R1233zd(E)是
较有应用潜力的高温热泵(HTHP)工质。WU
等[12]研究了以水为制冷剂的高温热泵性能。结果

表明冷凝温度最高可达150℃,COP值为1.96。

YAN等[13]对以R1234ze(E)为制冷剂的水源热泵

进行了模拟、搭建和试验,发现COP值可达3.5。

FUKUDA等[14]采用2种低GWP值制冷剂R123
4ze(Z)和 R1234ze(E),结果显示 R1234ze(Z)比

R1234ze(E)更合适。ZHANG 等[15]也得出采用

R1234ze(Z)更适合高温热泵的结论。
由上述总结发现采用绿色环保工质的高效热

泵系统是未来热泵技术的重要发展方向。因此,
文章提出了采用低GWP值工质的双排气压缩梯

级加热热泵系统,热水顺次流经低温和高温级冷

凝器吸热升温,可显著减小热水加热过程中的不

可逆损失。通过构建双排气压缩梯级加热热泵系

统的热力学模型,并对系统性能进行优化和分析,
可为热泵系统的优化设计提供理论参考。

1 模型建立

1.1 系统介绍

图1(a)为传统空气源热泵系统。工质被压缩

机吸入并压缩,进入冷凝器中加热热水,随后通过

节流阀节流降压进入蒸发器,吸收空气中的热量

变为饱和气并被压缩机吸入,完成循环。
图1(b)为双排气压缩梯级加热空气源热泵系

统(DCS)。相比传统系统,该系统增加了1个冷凝
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器和1个节流阀。DCS系统的压缩机采用双排气

压缩机,该压缩机有2个排气孔,分别为中压排气

孔和高压排气孔。类比于常规补气增焓热泵系

统,文章称DCS系统的压缩过程也为“准二级压

缩”。从蒸发器流出的过热工质进入双排气压缩

机吸气口,一级压缩后的一部分中压气体通过中

压排气孔流入低温冷凝器与进水进行初次换热,
另一部分中压气体经过二级压缩变成高压气体通

过高压排气孔进入高温冷凝器,与已被初次加热

的温水进行换热,使其温度达到要求,随后从高温

冷凝器流出的液态工质经过节流后与低温冷凝器

流出的工质混合,再次节流后流入蒸发器吸收环

境空气中的热量,循环结束。

图1 空气源热泵系统图

图2为空气源热泵系统温-焓图,进口水温度

(tw,in)为15℃,出口水温度(tw,out)为55℃,进口

空气温度(tAir,in)为15℃,出口空气温度(tAir,out)为
10℃。与传统热泵系统相比,DCS系统的压缩过

程为准二级压缩,使得系统压缩比更小,从而提高

压缩机等熵效率,减少压缩机功耗,同时热水在冷

凝器加热过程的换热温差相较于传统热泵系统也

有所降低,换热不可逆损失降低。

图2 空气源热泵系统温-焓图

1.2 系统模型

1.2.1 工质选择

文章选用4种低GWP值工质进行分析,包括

碳氢化合物R290和3种氢氟烯烃,并且选用目前

广泛适用的R134a工质进行对比。所选用工质的

物理、安全和环保特性按标准沸点由低到高排序

如表1所示。

1.2.2 假设条件

系统建模基于以下假设:
1)热泵系统在稳定工况下运行;

2)忽略工质在换热器和管道中的热量损失和

压降[16];

3)各换热器窄点温差为5℃;

4)蒸发器出口工质为饱和气态;

5)高、低温冷凝器和蒸发器均为逆流式换

热器[17]。

1.2.3 热力性能计算模型

设定用户热负荷需求(Qh)为100kW,循环中

各部件的质量流量以及高、低温级冷凝器的换热
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表1 备选工质的物理性质、安全特性与环保特性

工质
物理性质 安全特性 环保特性

分子量 Tb/℃ Tc/℃ pc/MPa LEL/% 安全等级 大气寿命 ODP值 GWP值

R290 44.10 -42.11 96.74 4.25 2.1 A3 0.041a 0 3.3
R1234yf 114.04 -29.49 94.70 3.38 — A2L 11d 0 4.0

R134a 102.03 -26.07 101.06 4.06 无 A1 14.000a 0 1430.0
R1234ze(E) 114.04 -19.00 109.40 3.64 7.6 — — 0 <6.0

R1234ze(Z) 114.04 9.73 150.12 3.97 — — — 0 <6.0

量的计算见式(1)~式(6)。

m
·

w=
Q
·

h

hw,out-hw,in
(1)

Q
·

Cond,2=m
·

w·(hw,out-hw,im) (2)

m
·

Cond,2=
Q
·

Cond,2

h5-h6
(3)

Q
·

Cond,1=m
·

w·(hw,im-hw,in) (4)

m
·

Cond,1=
Q
·

Cond,1

h2-h3
(5)

m
·

Comp,1=m
·

Cond,1+m
·

Comp,2 (6)
式(1)~(6)中:下标Cond、Comp、Evap分别表示

冷凝器、压缩机和蒸发器,in、im、out分别表示水

的进口、中间、出口状态,Cond,HT、Cond,LT分

别表示高温冷凝器、低温冷凝器;2、3、5、6表示系

统中制冷剂的状态点,分别是低温、高温冷凝器入

口、出口。
一级压缩等熵效率(ηs,1)为

ηs,1=
h2,s-h1

h2-h1
(7)

二级压缩等熵效率(ηs,2)为

ηs,2=
h5,s-h2

h5-h2
(8)

系统性能系数(COP)为

COP=
Q
·

l

W
·

Comp,1+W
·

Comp,2

(9)

其中,压缩机一级压缩过程功耗为

W
·

Comp,1=m
·

Comp,1·(h2-h1) (10)
压缩机二级压缩过程功耗为

W
·

Comp,2=m
·

Comp,2·(h5-h2) (11)
式(7)~式(11)中:下标2,s、5,s分别表示一级、二
级压缩的等熵压缩状态;Comp,1、Comp,2分别表

示压缩机一级压缩过程、二级压缩过程;1、2、5表

示系统中制冷剂的状态点,分别表示压缩机进口、
一级压缩出口、二级压缩出口状态。

2 系统性能分析

当采用R1234ze(Z)时,DCS系统的压缩机能

耗、制热量、系统COP值等关键参数随中间水温

变化如 图 3 所 示。可 以 发 现 在 系 统 总 制 热 量

(Qh,Tot)为 100kW 不变的情况下,DCS系统的

COP值随中间水温的升高先增大后减小,在最优

中间水温为32.5℃时取得最大COP值为4.50,与
之相对,压缩机的总功耗(WComp,Tot)呈现先减小后

增大的趋势。这是由于随着中间水温的升高,中
压排气压力增加,导致压缩机一级压缩功耗增大,
同时工质的质量流量减小,压缩机二级压缩功耗

减小,最终使得压缩机总功耗先减小后增大。因

此,文章基于黄金分割法,以COP值为目标函数,
对中间水温进行优化。以下内容均基于最优中间

水温工况下的结果进行分析。

图3 DCS系统的热力学关键参数随中间水温的变化

图4为DCS系统与传统热泵系统在出水温度

为50~70℃时使用不同工质时的COP值。可以

观察到DCS系统的COP值高于传统热泵系统,提
升率为16.15%~22.57%,且随着出水温度的升高

COP值 提 升 率 增 大。所 使 用 的 5 种 工 质 中,

R1234ze(Z)的提升率最大,R290的提升率最小。
当热水出口温度为70℃使用R1234ze(Z)时,DCS
系统相对传统热泵系统的COP值提升率最大,此
时DCS系统COP值为3.65,比传统热泵系统提升

22.57%。



 第9期 管海清 等:双排气梯级加热空气源热泵系统性能理论分析 ·47   · 

图4 DCS和传统热泵系统COP值随出水温度变化

图5为使用5种不同工质时,DCS系统的最

优中间水温随环境温度的变化情况,可以看出随

着环境温度的升高,最优中间水温逐渐上升。环

境温度在-10~30℃变化时,5种工质中,最优中

间水温变化最大的是R1234ze(Z),从24.18℃上

升至34.31℃,共升高了10.31℃,而变化最小的

是R1234yf,从30.12℃上升至34.84℃,仅升高了

4.72℃。
图6为使用5种不同工质时,传统热泵系统与

DCS系统双排气压缩机的压缩比随环境温度的变

化情况。可以发现随着环境温度的升高,压缩机

的压缩比呈逐渐减小的趋势。DCS系统的一、二
级压缩比与传统热泵系统相比均大幅降低。环境

温度在-10~30℃变化时,DCS系统的一级压缩

比 为1.56~7.14,二级压缩比为1.53~2.18。当环

图5 DCS系统最优中间水温随环境温度变化

境温度为10℃时,采用R1234ze(Z)的传统热泵系

统压缩比为 6.31,而 DCS系统的一级压缩比为

3.63,二级压缩比为1.90,分别比传统热泵系统降

低了42.43%、69.94%。
图7为使用5种不同工质时,压缩机单位容积

制热量随环境温度的变化情况。由于传统热泵系

统和DCS系统低压侧吸气压力均较小,密度较低,
导致压缩机单位容积制热量较小。而DCS系统的

压缩机中压吸气密度较大,因此单位容积制热量

较大。以 R290工质为例,当环境温度在 -10~
30℃时,DCS系统压缩机的一、二级压缩过程的

单位容 积 制 热 量 分 别 比 传 统 热 泵 系 统 提 升 了

0.24%~6.07%、48.89%~259.10%。同时可以发

现,随着环境温度的升高,传统热泵系统和DCS系

统一级压缩过程的单位容积制热量逐渐增大,而
DCS系统二级压缩过程的单位容积制热量变化不

显著。

图6 压缩机压缩比随环境温度的变化
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图7 单位容积制热量随环境温度的变化

3 结论

文章提出了双排气梯级加热空气源热泵系统

(DCS),并分析和比较了采用不同低GWP值工质

时,DCS系统与传统热泵系统的性能,得出结论:

1)DCS系统存在最优中间水温使系统取得最

大COP值,相对传统热泵系统,采用DCS系统可

显著提升系统能效,最高提升22.57%。

2)DCS系统的最优中间水温随环境温度升高

而升高,5种工质中最大升高10.31℃,最小升高

4.72℃。

3)与传统热泵系统相比,DCS系统的一、二级

压缩比均大幅降低。采用R1234ze(Z)的DCS系

统一级压缩比为3.63,二级压缩比为1.90,分别比

传统热泵系统(6.31)降低了42.43%、69.94%。

4)采用 DCS系统可提升单位容积制热量。
与传统热泵系统相比,DCS系统一、二级压缩的单

位容积制热量分别最高提升6.07%、259.10%。
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