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污水源热泵系统运行性能实测与节能潜力分析
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摘　 要　 笔者对大连某原生污水源热泵供热供冷系统进行了实测，获得了该系统供暖季和供冷季的运行数据，供暖季污水温度

平均值为 １０． ４５ ℃，机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ５． ０２ 和 ３． ９３；供冷季污水温度平均值为 １８． ４３ ℃，供冷季机组和系统平均 ＣＯＰ
分别为 ６． ２６ 和 ４． ５４。 为了进一步减少污水源热泵系统的运行能耗，提高系统 ＣＯＰ，一方面对污水换热器换热系数进行测试研

究，与运行初期相比污水换热器换热系数下降了 ５０． ０８％ ，更换换热器后，机组和系统 ＣＯＰ 分别提高了 １６． ０８％和 １１． ３６％ ，说明

污水源热泵系统定期清洁和更换换热器的重要性；另一方面对污水源热泵机组变工况运行时蒸发器侧和冷凝器侧进水温度和流

量对机组性能影响进行分析，基于 ＤａｔａＦｉｔ 软件建立了机组性能随蒸发器和冷凝器进水温度和流量变化的数学模型，并基于

ＴＲＮＳＹＳ 平台对系统负荷侧水泵定频和变频工况分别进行模拟，变频运行机组和系统 ＣＯＰ 均增加，系统累计能耗减少约

１８􀆰 ５２％ 。
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　 　 收稿日期：２０１６ 年 １２ 月 １１ 日

　 　 城市污水具有水量大且稳定、在应用季节水温适

宜且相对稳定等特点，能够很好地满足水源热泵的使

用要求，用作水源热泵系统的冷 ／热源是完全可行

的［１］。 污水源热泵系统较空气源热泵系统具有更高

的节能性，并且 ＣＯ２、ＳＯｘ、ＮＯｘ、粉尘等 ４ 种污染物排

放量大大减少，对减轻大气污染具有显著的效果［２］。

８０ 年代以来，美国、日本、澳大利亚、挪威、瑞士、瑞典

等国家相继利用城市污水建立了一批大型污水热泵

系统。 如瑞士污水处理厂利用再生水为低品位热源

提供 ２ ８９３ ＧＷｈ 供热量［３］。 对挪威建筑面积 ３０ 万

ｍ２ 城市中心建筑（包括办公、居住和商业）的供能方

案进行技术经济比较分析，确定污水源热泵系统供冷
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供热为最佳方案［４］。 该系统建成运行后对其进行测

试，冬季热负荷和冷负荷分别为 ７ ７００ ｋＷ 和 ５ ２００
ｋＷ，供热和供冷水温为 ７８ ℃和 ４ ℃，系统 ＣＯＰ 为 ５；
夏季冷负荷为 ９ ５００ ｋＷ，冷水供水温度为 ２ ℃，系统

ＣＯＰ 为 ５􀆰 ２［５］。 随着我国对环境保护意识的增强，治
理大气污染措施的出台，建筑能源结构的调整，污、海
水源热泵技术在我国得到较快的发展，对现有系统进

行实测与节能分析，具有工程指导意义［６］。 大连星

海湾商务区再生水源热泵供热 ／冷工程规范建筑面积

２００ 万 ｍ２，对单机制热容量为 ８􀆰 ３ ＭＷ 的再生水源热

泵系统进行实测，系统制热和制冷 ＣＯＰ 分别为 ３􀆰 ２
和 ４􀆰 ０［７］。 北京马坊馨城污水源热泵项目总建筑面

积为 １２􀆰 ８１ 万 ｍ２，包括居住建筑和公共建筑，冷热源

站配备 ８ 台水源热泵机组，夏季提供 ７ ５２０ ｋＷ 冷量，
冬季提供 ７ ３５７ ｋＷ 热量，系统制热和制冷 ＣＯＰ 分别

为 ３􀆰 ７ 和 ２􀆰 ７［２］。 安爱明等［８］ 对北京、太原、大连和

唐山 ４ 个污水源热泵系统进行分析比较，指出热泵系

统形式、污水品质、热泵机组性能是影响热泵系统

ＣＯＰ 的关键因素，为污水源热泵系统的设计及运用

提供参考依据。 清华大学热科学与动力工程教育部

重点实验室［９］对再生水源热泵冷热联供系统特性进

行节能分析，得到再生水源热泵冷热联供系统相对于

分立方式，夏季工况下节能超过 ３０％ ，冬季工况能源

利用率高出 ４０％ ，同时可减少污染物排放，对污水厂

自身资源回收利用、实现节能减排有积极意义。 为进

一步提高热泵系统的 ＣＯＰ，一些学者做了进一步研

究。 Ｋ． Ｊ． Ｃｈｕａ 等［１０］对最新热泵的技术和应用进行

了总结，指出热泵系统和传统锅炉系统相比，ＣＯ２ 排

放量可以减少一半，并指出新技术的出现可以使系统

能耗进一步降低。 Ｊ． Ｍ． Ｃｈｏｉ［１１］ 对某热泵系统进行

实验测试，得到增加循环水流速提高供水温度比增加

压缩机频率的性能系数高。 庄兆意等［１２］ 为了减少污

水源热泵系统中水泵的耗电量，节省运行费用，采用

理论分析和实验测量的方法，确定北京某宾馆污水源

热泵系统冷热源部分水泵的变频范围和变频前后整

个夏季制冷期的耗电量，研究水泵变频调速供水的节

能效果和经济性，得到冷热源水泵采用了变频调速技

术，与不变频相比，可有效地减少耗电量，明显地节省

运行费用，可带来显著的经济效益。 刘洋等［１３］ 建立

了水源热泵机组 ＣＯＰ 与冷却水和冷冻水温的关系数

学模型，为水源热泵机组和系统的优化设计提供了一

定依据， 但是没有考虑流量的影响。 Ｊ． Ｃｅｒｖｅｒａ⁃
Ｖ􀅡ｚｑｕｅｚ 等［１４］ 用实验的方法研究热泵蒸发器和冷凝

器侧水泵变频对系统 ＣＯＰ 的影响，得供热工况冷凝

器侧水泵最佳频率为 ４０ Ｈｚ，蒸发器侧水泵最佳频率

为 ３０ Ｈｚ，供冷工况蒸发器侧水泵频率为 ３０ Ｈｚ，冷凝

器侧水泵频率为 ４０ Ｈｚ，但是没有考虑水温对机组

ＣＯＰ 的影响。 本文对大连某污水源热泵系统供冷季

和供暖季分别进行实测研究，建立了热泵机组 ＣＯＰ
随蒸发器侧水温、冷凝器侧水温以及蒸发器侧流量变

化的数学模型，并基于 ＴＲＮＳＹＳ 平台分别对系统负荷

侧水泵定频和变频工况进行模拟，研究变频对系统能

耗的影响。

１ 项目概况和实测概况

该原生污水源热泵系统供热供冷项目是国家

可再生能源示范项目。 本项目主要任务是利用城

市污水作为冷热源满足约 １􀆰 ９ 万 ｍ２ 公用及商住建

筑冬季供暖和夏季空调制冷的需求。 该热泵站有

两台热泵机组（一用一备），为单螺杆式水源热泵机

组，通过滑阀结构可实现无级调节，在 ５０％ ～ １００％
负荷内能保持较好的节能效果。 主要设备型号的

参数等列于表 １ 中，主要设备布置如图 １ 所示。 系

统主要包括为 ３ 个水循环：负荷侧水循环，包括负

荷侧水泵、热泵机组和用户风机盘管；中介水循环，
包括中介水泵和热泵机组和板式换热器；污水循

环，包括污水池、一级污水泵、防阻机、二级污水泵

和板式换热器。 本文系统能耗统计只考虑机房内

设备，没有考虑建筑室内风机盘管能耗。 该系统供

暖和供冷天数分别为 １３２ ｄ 和 １５２ ｄ。 在供暖季和

供冷季中均间歇运行：冬季供暖运行时间为 ８∶ ３０—
１７∶ ３０；夏季供冷运行时间为 ９∶ ３０—１９∶ ００。 负荷侧

水泵为变频水泵。

２ 冬夏季测试结果与分析

供暖季测试时间为 ２０１２ 年 １ 月 １５ 日至 ２ 月 １４
日，运行时间为 ８ ∶ ３０—１７ ∶ ３０。 平均供热量为 １１０７
ｋＷ，污水温度平均值为 １０􀆰 ４５ ℃，室内平均温度和湿

度分别 ２６ ℃和 ２５％ ，室内温度高于热舒适度Ⅰ级要

求（温度要求为 ２２ ～ ２４ ℃，湿度要求为 ３０％ ［１５］ ），湿
度有些偏低。 机组和系统逐时 ＣＯＰ 如图 ２ 所示，较
为稳定，机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 ０２ 和 ３􀆰 ９３；
其中 １ 月机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 １０ 和 ４􀆰 ００；
２ 月机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ４􀆰 ９１ 和 ３􀆰 ８２；因为

１ 月污水温度为 １０􀆰 ４８ ℃，污水温差为 ２􀆰 ８６ ℃，换热

器换热量为 ６６０􀆰 ３１ ｋＷ，传热温差为 ３􀆰 ８７ ℃，传热系

数为 ６８７ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）。 ２ 月污水温度为 ９􀆰 ７９ ℃，污水

温差为 ２􀆰 ７９ ℃。 换热器换热量为 ５５８􀆰 ３４ ｋＷ，传热

温差为 ５􀆰 １８ ℃，传热系数为 ４３３ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）。 ２ 月与

１ 月相比，污水温度降低，且污水换热器换热污垢增

—７６—
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多，传热系数降低。 图 ３ 为 ２＃污水换热器运行时的

传热系数变化值，可以看出随着污水换热器的使用，
污垢逐渐增多，传热系数呈线性下降，末期与初期相

比降低了 ５０􀆰 ８０％ 。 ２ 月 １１ 日（２＃污水换热器运行）

到 ２ 月 １２ 日（１＃污水换热器运行）更换了一次换热

器，从图 ４ 和图 ５ 可以看出，更换换热器后，换热器的

换热效率提高了近一倍，机组和系统 ＣＯＰ 分别提高

了 １６􀆰 ０８％和 １１􀆰 ３６％ 。

表 １ 污水源热泵系统主要设备

Ｔａｂ． １ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｅｖｉｃｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｓｅｗａｇｅ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｓｙｓｔｅｍ

设备名称 型号 ／规格 性能参数 数量 ／台

热泵机组 ＷＰＳ⁃３９０􀆰 ２Ａ ／ Ｅ３０１２ ／ Ｃ２６１２

冷媒：Ｒ２２；
冬季蒸发器 ７ ／ ３５ ℃；冷凝器 ４５ ／ ５０ ℃；

制热量 １ ２２４ ｋＷ；Ｎ ＝ ３４０ ｋＷ；制冷系数不低于 ５􀆰 ５７；
夏季蒸发器 １２ ／ ７ ℃；冷凝器 ２８ ／ ３３􀆰 ８ ℃；

制冷量 １ ２３２ ｋＷ；Ｎ ＝ ３１３ ｋＷ；制热系数不低于 ３􀆰 ８８；

２（一用一备）

负荷侧水循环泵 ＮＢＧ⁃１５０⁃１２５⁃３１５ ／ ３１７ Ｑ ＝ ２３６ ｍ３ ／ ｈ；Ｈ ＝ ３１􀆰 ４ ｍＨ２Ｏ；Ｎ ＝ ３０ ｋＷ ３（两用一备，变频）

中介水循环泵 ＮＢＧ⁃１５０⁃１２５⁃２５０ ／ ２６２ Ｑ ＝ ２４１ ｍ３ ／ ｈ；Ｈ ＝ ２１ ｍＨ２Ｏ；Ｎ ＝ ２２ ｋＷ ３（两用一备，定频）

一级污水泵 ＮＴ３１５３􀆰 １８１ Ｑ ＝ ２１５ ｍ３ ／ ｈ；Ｈ ＝ ９ ｍＨ２Ｏ；Ｎ ＝ １５ ｋＷ ３（两用一备，定频）

二级污水泵 ＮＴ３１５３􀆰 １８１ Ｑ ＝ ２１５ ｍ３ ／ ｈ；Ｈ ＝ １４ ｍＨ２Ｏ；Ｎ ＝ １５ ｋＷ ３（两用一备，定频）

污水换热器 ＸＹＷＨ⁃２５０⁃１０００
换热面积 ２５０ ｍ２；冬季污水侧水温 ７􀆰 ８ ／ ５􀆰 ６ ℃；中介水侧

水温 ７ ／ ３􀆰 ５ ℃；换热量 ３６５ ｋＷ；夏季污水侧水温

２４􀆰 ６ ／ ２９ ℃；中介水侧水温 ２８ ／ ３３􀆰 ８ ℃；换热量 ７７５ ｋＷ；
２（一用一备）

污水热泵防阻机 ＸＹＷＪ⁃Ｉ⁃Ｒ⁃２００ Ｑ ＝ ２００ ｍ３ ／ ｈ；Ｎ ＝ １５ ｋＷ ３（两用一备）

图 １ 机房设备平面布置

Ｆｉｇ． １ Ｔｈｅ ｌａｙｏｕｔ ｏｆ ｄｅｖｉｃｅｓ ｉｎ ｓｅｗａｇｅ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｓｙｓｔｅｍ

　 　 供冷季测试时间为 ２０１３ 年 ６ 月 ４ 日至 ７ 月 ３０
日，运行时间为 ９ ∶ ３０—１９ ∶ ００。 最大供冷量为 １ ６３２
ｋＷ，污水平均温度为 １８􀆰 ４３ ℃。 室内平均温度和湿

度分别 ２６ ℃和 ６０％ ，室内温、湿度满足热舒适度Ⅰ
级要求（温度要求为 ２４ ～ ２６ ℃，湿度要求为 ４０％ ～

６０％ ［１５］）。 ６ 月和 ７ 月平均污水温度分别为１７􀆰 ４０ ℃
和 １９􀆰 ４５ ℃。 图 ６ 为 ７ 月机组和系统逐时 ＣＯＰ，运行

较为稳定。 ６ 月机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ６􀆰 ９５ 和

４􀆰 ６６；７ 月机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 ５７ 和

４􀆰 ４２；６ 月换热器换热量为 １ ２１３􀆰 ２９ ｋＷ，传热温差

—８６—
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表 ２ ２０１３ 年 １ 月 ２０ 日测试数据

Ｔａｂ． ２ Ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｗａｇｅ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｓｙｓｔｅｍ ｏｎ Ｊａｎ ２０， ２０１３

时间
污水流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

反冲水

流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

污水

供水温

度 ／ ℃

污水

回水温

度 ／ ℃

中介

水流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

负荷

侧流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

蒸发器

进口温

度 ／ ℃

蒸发器

出口温

度 ／ ℃

冷凝器

进口温

度 ／ ℃

冷凝器

出口温

度 ／ ℃

供热量 ／
ｋＷ

机组

ＣＯＰ
系统

ＣＯＰ

１０∶ ４０ ３０９􀆰 ９６ ２１８􀆰 ３４ １０􀆰 ０９ ６􀆰 ８１ ２２３． ００ ２３７􀆰 ６０ ６􀆰 １７ ３􀆰 ３９ ４１􀆰 ２７ ４５􀆰 ２６ １ ５２８． ００ ５􀆰 ２３ ４􀆰 ３３

１３∶ ５０ ３１９􀆰 ２６ ２１３􀆰 ７８ １０􀆰 ３５ ６􀆰 ９６ ２２３􀆰 ５０ ２３６􀆰 ７６ ６􀆰 ２５ ２􀆰 ９４ ３６􀆰 ９１ ４１􀆰 ３８ １ ５７３． ００ ６􀆰 １２ ４􀆰 ９７

１４∶ ２５ ３２２􀆰 １４ ２１６􀆰 ８４ １０􀆰 ３５ ６􀆰 ９６ ２２１􀆰 ７６ ２４３． ００ ６􀆰 ２９ ３􀆰 ０２ ４０􀆰 ７１ ４５􀆰 ２２ １ ５４０． ００ ５􀆰 ４２ ４􀆰 ４６

１４∶ ５５ ３２２􀆰 ０８ ２１３􀆰 ９０ １０􀆰 ０５ ７􀆰 ７９ ２２５􀆰 ６０ ２３７􀆰 ７２ ７􀆰 ３８ ５􀆰 ３８ ４２􀆰 ２１ ４５􀆰 ０３ １ １６３． ００ ５􀆰 ３０ ４􀆰 １６

１５∶ １５ ３１６􀆰 ９８ ２１７􀆰 ２６ １０􀆰 ２７ ７􀆰 ８３ ２１７􀆰 ５０ ２３６􀆰 ４０ ７􀆰 ３０ ４􀆰 ９３ ４２􀆰 ０２ ４５􀆰 ５６ １ １８９． ００ ５􀆰 ２８ ４􀆰 １６

平均值 ３１８􀆰 ０８ ２１６􀆰 ０２ １０􀆰 ２２ ７􀆰 ２７ ２２２􀆰 ２７ ２３８􀆰 ３０ ６􀆰 ６８ ３􀆰 ９３ ４０􀆰 ６２ ４４􀆰 ４９ １３９８􀆰 ６０ ５􀆰 ４７ ４􀆰 ４２

图 ２ 冬季机组和系统 ＣＯＰ
Ｆｉｇ． ２ Ｕｎｉｔ ａｎｄ ｓｙｓｔｅｍ ＣＯＰ ｉｎ ｈｅａｔｉｎｇ ｓｅａｓｏｎ

图 ３ 污水换热器传热系数Ⅰ
Ｆｉｇ． ３ Ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｓｅｗａｇｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒⅠ

图 ４ 污水换热器传热系数Ⅱ
Ｆｉｇ． ４ Ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｓｅｗａｇｅ ｈｅａｔ

ｅｘｃｈａｎｇｅｒⅡ

为４􀆰 ４５ ℃，传系数为１ ０９１ Ｗ／ （ｍ２·Ｋ）。 ７ 月换热器换

热量为 １ ３６６􀆰 １７ ｋＷ，传热温差为 ９􀆰 １６ ℃，传热系数为

５９７ Ｗ／ （ｍ２·Ｋ）。 类似于供暖季，７ 月与 ６ 月相比，污

图 ５ ２ 月 １１ 日和 ２ 月 １２ 日机组和系统 ＣＯＰ
Ｆｉｇ． ５ Ｕｎｉｔ ａｎｄ ｓｙｓｔｅｍ ＣＯＰ ｏｎ Ｆｅｂ １１ ａｎｄ Ｆｅｂ １２

图 ６ 夏季机组和系统 ＣＯＰ（７ 月）
Ｆｉｇ． ６ Ｕｎｉｔ ａｎｄ ｓｙｓｔｅｍ ＣＯＰ ｉｎ ｃｏｏｌｉｎｇ ｓｅａｓｏｎ （Ｊｕｌｙ）

水温度升高，并且换热器污垢增多，换热性能降低。
表 ２ 为 ２０１３ 年 １ 月 ２０ 日测试的详细数据，平均

供热量为 １ ３９９ ｋＷ，机组和系统的 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 ４７
和 ４􀆰 ４２。 实测一级污水泵功率为 １０􀆰 ２０ ｋＷ，二级污

水泵功率为 １５􀆰 ４ ｋＷ，中介水泵功率为 １８􀆰 ６２ ｋＷ，负
荷侧水泵为 １８􀆰 ２４ ｋＷ。 污水供水温度为 １０􀆰 ２２ ℃，
污水供回水温差为 ２􀆰 ９５ ℃。 表 ３ 为 ２０１３ 年 ７ 月 ２５
日测试的详细数据，平均供冷量为 １ ２９６ ｋＷ，机组和

系统的 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 ０８ 和 ４􀆰 １１。 实测一级污水泵

功率为 １２􀆰 １ ｋＷ，二级污水泵功率为 ４􀆰 ９ ｋＷ，中介水

泵功率为 ６􀆰 ４ ｋＷ，负荷侧水泵为 １８􀆰 ３ ｋＷ。 污水供

水温度为 １９􀆰 ０ ℃，污水供回水温差为 ４􀆰 ５ ℃。

—９６—
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表 ３ ２０１３ 年 ７ 月 ２５ 日测试数据

Ｔａｂ． ３ Ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｗａｇｅ ｗａｔｅｒ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｓｙｓｔｅｍ ｏｎ Ｊｕｌ ２５， ２０１３

时间

污水

流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

反冲水

流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

污水

供水温

度 ／ ℃

污水回

水温

度 ／ ℃

中介水

流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

负荷侧

流量 ／
（ｍ３ ／ ｈ）

蒸发器

进口温

度 ／ ℃

蒸发器

出口温

度 ／ ℃

冷凝器

进口温

度 ／ ℃

冷凝器

出口温

度 ／ ℃

供冷

量 ／ ｋＷ
机组

ＣＯＰ
系统

ＣＯＰ

１０∶ ００ ３０１ １８３ １９􀆰 ４ ２３􀆰 ９ ２４７ ２２９ １７􀆰 ２ １２􀆰 ３ ３２􀆰 ６ ３７􀆰 ６ １ ３１０ ４􀆰 ９６ ３􀆰 ９０

１１∶ ００ ３００ １８５ １９􀆰 １ ２３􀆰 ６ ２４０ ２２７ １６􀆰 ２ １１􀆰 ４ ３２􀆰 ２ ３７􀆰 ２ １ ２７１ ５􀆰 ０４ ４􀆰 ０７

１３∶ ３０ ３０４ １８０ １８􀆰 ９ ２３􀆰 ４ ２４２ ２３２ １５􀆰 ７ １１． ０ ３２􀆰 ２ ３７􀆰 ２ １ ２７０ ５􀆰 ０４ ４􀆰 ０７

１４∶ ３０ ３０４ １８０ １８􀆰 ９ ２３􀆰 ４ ２４７ ２２７ １５􀆰 ７ １０􀆰 ８ ３２􀆰 ３ ３７􀆰 ３ １ ２９６ ５􀆰 １４ ４􀆰 １５

１５∶ ３０ ３０７ １７４ １８􀆰 ９ ２３􀆰 ３ ２４２ ２２６ １５􀆰 ６ １０􀆰 ７ ３２􀆰 ３ ３７􀆰 ２ １ ２９１ ５􀆰 １２ ４􀆰 １４

１６∶ ３０ ２９４ １７４ １８􀆰 ９ ２３􀆰 ３ ２５２ ２３１ １５􀆰 ６ １０􀆰 ７ ３２􀆰 ４ ３７􀆰 ３ １ ３１９ ５􀆰 ００ ４􀆰 ２３

平均值 ３０５ １８３ １９􀆰 ０ ２３􀆰 ５ ２４４ ２２９ １６． ０ １２ ３２􀆰 ３ ３７􀆰 ３ １ ３１４ ５􀆰 ２４ ４􀆰 ２２

３ ＴＲＮＳＹＳ 模拟分析

３􀆰 １ 制冷机组模型的建立
在文献［１２，１６ － １７］中，机组供热量或供冷量 Ｑ，

机组功耗 Ｎ 与蒸发器侧冷冻水进口温度 Ｔｏ 和冷凝器

侧冷却水进口温度 Ｔｋ 的关系用指数形式来表示，并
且都有很好的回归性。 但没有考虑流量 Ｇ 对机组供

热量或供冷量 Ｑ 和机组功耗 Ｎ 的影响。 基于 ＤａｔａＦｉｔ
数学软件，对供冷季机组实测数据进行方程的数据拟

合，拟合误差小于 １０％ ，分别得到机组供冷量 Ｑ 和机

组功耗 Ｎ 与蒸发器侧冷冻水进口温度 Ｔｏ 和冷凝器侧

冷却水进口温度 Ｔｋ 及蒸发器侧冷冻水流量 Ｇｏ 的关

系式。
Ｑ ＝ ｅｘｐ（ａ１Ｔｋ ＋ ｂ１Ｔｏ ＋ ｃ１Ｇｏ ＋ ｄ１） （１）
式中：Ｑ 为机组的供热量，ｋＷ；Ｔｋ 为蒸发器侧进

水温度，℃；Ｔｏ 为冷凝器侧进水温度，℃；Ｇｏ 为冷凝器

侧水流速度，ｋｇ ／ ｓ； ａ１ ～ ｄ１ 均为拟合系数，ａ１ ＝ １􀆰 １９Ｅ⁃
０３；ｂ１ ＝ １􀆰 ８８Ｅ⁃０２；ｃ１ ＝ １􀆰 １９Ｅ⁃０２；ｄ１ ＝ ５􀆰 ９７。

Ｎ ＝ ｅｘｐ（ａ２Ｔｋ ＋ ｂ２Ｔｏ ＋ ｃ２Ｇｏ ＋ ｄ２） （２）
式中：Ｎ 为机组的耗电量，ｋＷ；ａ２ ～ ｄ２ 均为拟合

系数，ａ２ ＝ － １􀆰 ３９Ｅ⁃０２；ｂ２ ＝ １􀆰 ０１Ｅ⁃０２；ｃ２ ＝ ５􀆰 ９５Ｅ⁃０３；
ｄ２ ＝ ４􀆰 ３８。
　 ＣＯＰ ＝ ｅｘｐ（ａ３Ｔｋ ＋ ｂ３Ｔｏ ＋ ｃ３Ｇｏ ＋ ｄ３） （３）

式中：ａ３ ～ ｄ３ 均为拟合系数，ａ３ ＝ － １􀆰 １９ Ｅ⁃０２；ｂ３

＝ ６􀆰 １８Ｅ⁃０３；ｃ３ ＝ ６􀆰 ２３Ｅ⁃０３；ｄ３ ＝ １􀆰 ５９。
３􀆰 ２ 模拟结果与分析

ＴＲＮＳＹＳ 是具有模块化特点的能源系统瞬态模

拟平台，基于 ＴＲＮＳＹＳ 平台对 ２０１３⁃０６⁃０４ ～ ２０１３⁃０７⁃
３０ 供冷期间系统负荷侧水泵定频工况和变频工况分

别进行模拟，水泵额定流量为 ２６５ ｍ３ ／ ｈ。 模拟结果

列于表 ４ 和图 ７，负荷侧水泵变频前后系统逐时供冷

量不变，累计供冷量为 ３９５ ９９７ ｋＷ·ｈ。应用式（４）和
式（５）计算机组平均 ＣＯＰ 和系统平均 ＣＯＰ。 负荷侧

水泵变频调节后，机组平均 ＣＯＰ 和系统平均 ＣＯＰ 均

增加，机组和系统累计功耗均减少。 系统 ＣＯＰ 增加

了 １􀆰 ０４，增加约 ２２􀆰 ８１％ ；系统累计功耗减少 １６ ０７２
ｋＷ·ｈ，减少约 １８􀆰 ５２％ 。 分析其原因是在相同的供

冷量下，减少水泵流量，运行期间的平均流量由 ２６５
ｍ３ ／ ｈ 减少为 ２１３ ｍ３ ／ ｈ，尽管流量减少影响蒸发器

换热效果，即在相同的制冷剂与冷冻水的温差下将

降低机组 ＣＯＰ，但是由于冷水流量的减少增加了回

水温度，平均回水温度从 １５􀆰 ４４ ℃升高到 １６􀆰 ６ ℃ ，
即制冷剂与冷冻水的温差增加，这又提高了蒸发器

的换热效果，使机组 ＣＯＰ 增加更多，大于流量影响

的降低值。 两者的综合影响使机组 ＣＯＰ 增加到

２０􀆰 ９７％ ，负荷侧水泵能耗的减少使系统 ＣＯＰ 进一

步增加到 ２２􀆰 ８１％ 。 定频水泵的流量按最大负荷时

所需流量来设计，但是实际运行过程中，当实际负

荷小于最大负荷时，末端水泵流量偏大，供回水温

差偏小，供水温度一定时，回水温度偏小（夏季工

况）或者偏大（冬季工况），都将减少制冷剂与负荷

侧回水的温差，从而降低机组蒸发器或冷凝器的换

热效果，影响机组和系统 ＣＯＰ。

ＣＯＰｈｐ ＝
∫ｎ
０
Ｑ（ ｔ）ｄｔ

∫ｎ
０
Ｗｈｐ（ ｔ）ｄｔ

（４）

式中： ＣＯＰｈｐ 为热泵机组 ＣＯＰ； Ｑ（ ｔ） 为 ｔ 时刻的

供冷量，ｋＷ； Ｗｈｐ（ ｔ） 为 ｔ 时刻热泵机组耗电量，ｋＷ。
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Ｖｏｌ． ３８， Ｎｏ． ６
Ｄｅｃｅｍｂｅｒ， ２０１７

　 　 ＣＯＰｓｙｓ ＝
∫ｎ
０
Ｑ（ ｔ）ｄｔ

∫ｎ
０
（Ｗｈｐ （ ｔ） ＋ Ｗｐｏ （ ｔ） ＋ Ｗｐｋ （ ｔ） ＋ Ｗｐｓ１ （ ｔ） ＋ Ｗｐｓ２ （ ｔ） ＋ Ｗｆ（ ｔ））ｄｔ

（５）

　 　 式中： ＣＯＰｓｙｓ 为系统 ＣＯＰ； Ｗｐｏ（ ｔ） 为 ｔ 时刻负荷

侧水泵功耗，ｋＷ；Ｗｐｋ（ ｔ） 为 ｔ 时刻中介水循环水泵功

耗，ｋＷ； Ｗｐｓ１（ ｔ） 为 ｔ 时刻污水一级泵功耗， ｋＷ；

Ｗｐｓ２（ ｔ） 为 ｔ 时刻污水二级泵功耗，ｋＷ； Ｗｆ（ ｔ） 为 ｔ 时
刻防阻机功耗，ｋＷ。

表 ４ 定频工况和变频工况系统的特征值

Ｔａｂ． ４ Ｔｈｅ ｅｉｇｅｎｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｕｎｄｅｒ ｆｉｘｅｄ ａｎｄ ｖａｒｉａｂｌｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｗａｔｅｒ ｐｕｍｐ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

项目 机组 ＣＯＰ 系统 ＣＯＰ 机组累计功耗 ／ （ｋＷ·ｈ） 系统累计功耗 ／ （ｋＷ·ｈ）

定频 ５􀆰 ３４ ４􀆰 ５６ ７４ １７９ ８６ ７６２

变频 ６􀆰 ４６ ５􀆰 ６０ ６１ ３４７ ７０ ６９０

优化率 ／ ％ ２０􀆰 ９７ ２２􀆰 ８１ １７􀆰 ３０ １８􀆰 ５２

项目 负荷侧水泵平均流量 ／ （ｍ３ ／ ｈ） 平均供水温度 ／ ℃ 平均回水温度 ／ ℃ 平均供回水温差 ／ ℃

定频 ２６５􀆰 ２５ １１􀆰 ３０ １５􀆰 ５０ ４􀆰 １９

变频 ２１３􀆰 ０１ １１􀆰 ３０ １６􀆰 ６０ ５􀆰 ３２

变化值 ５２􀆰 ２４ ０ １􀆰 １０ １􀆰 １３

图 ７ 系统累计耗电量

Ｆｉｇ． ７ Ｔｏｔａｌ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｆｉｘｅｄ ａｎｄ
ｖａｒｉａｂｌｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｗａｔｅｒ ｐｕｍｐ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

４ 结论

１）供暖季污水温度平均值为 １０􀆰 ４５ ℃，机组和

系统平均 ＣＯＰ 分别为 ５􀆰 ０２ 和 ３􀆰 ９３；供冷季污水温度

平均值为 １８􀆰 ４３ ℃，机组和系统平均 ＣＯＰ 分别为

６􀆰 ２６ 和 ４􀆰 ５４。 供暖季和供冷季系统运行稳定，能够

满足用户室内温湿度要求，污水温度稳定且水量充足

的情况下是理想的冷热源。 文中详尽的测试数据可

为城市原生污水源热泵系统的应用提供参考。
２）对于原生污水源热泵项目，供暖 ／冷季后期污

水换热器的污垢增多，换热性能明显下降，末期与初

期相比换热系数降低了 ５０􀆰 ８０％ ，更换清洁的换热器

后， 机 组 和 系 统 ＣＯＰ 分 别 提 高 了 １６􀆰 ０８％ 和

１１􀆰 ３６％ ，故建议根据清洗费用和系统运行费用，合理

缩短换热器清洗周期，或改善污水换热器自清洁功能

或防阻机的过滤功能，有助于污水源热泵系统的运行

性能提升。
３）负荷侧水泵定频运行时按最大负荷时所需流

量来运行，但是实际运行过程中，当实际负荷小于最

大负荷时，末端水泵流量偏大，供回水温差偏小，供水

温度一定时，回水温度偏小（夏季工况）或者偏大（冬
季工况），都将减少制冷剂与负荷侧回水的温差，从
而降低机组蒸发器或冷凝器的换热效果，影响机组和

系统 ＣＯＰ。 变频运行机组和系统 ＣＯＰ 均增加，系统

累计能耗减少约 １８􀆰 ５２％ ，减少 １６ ０７２ ｋＷ·ｈ，每天可

以节约 ３９２ ｋＷ·ｈ 电量。因此建议采用负荷侧水泵变

频工况运行。
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