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摘　 要　 ＣＯ２热泵热电池系统由跨临界二氧化碳水源热泵与蓄冷蓄热装置组成，其在储能过程中系统的效率会逐渐降低。 本文

实验研究了 ＣＯ２热泵热电池的储能性能，分析了储冷罐、储热罐循环水体积流量、压缩机频率和电子膨胀阀开度对储能效率的影

响。 结果表明：低循环水流量既可使储能罐获得良好的温度分层，又能获得较大的换热量；压缩机频率越高，系统效率越大；同时

电子膨胀阀开度也影响系统的储能效率。 当压缩机频率为 ５０ Ｈｚ，电子膨胀阀开度为 ３３０ 脉冲，储冷罐、储热罐循环水体积流量

分别为 ０． ２ ｍ３ ／ ｈ、０． １ ｍ３ ／ ｈ 时，总体 ＣＯＰ 最大，为 ５． ４９。 同时数学拟合了系统 ＣＯＰ 与储冷罐、储热罐出水温度、控制参数的关联

式，提出了一种基于遗传算法的优化控制策略，系统总 ＣＯＰ 可达 ６． ２９。
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　 　 环境问题一直以来都是世界各国普遍关注的焦

点，全球变暖、能源匮乏和大气污染成为人们亟待解

决的问题。 ＣＯ２ 热泵热电池是由 Ｍ． Ｂ． Ｂｌａｒｋｅ 等［１］

于 ２０１２ 年提出的新概念，即在用电低谷时期将热泵

同时制冷制热的能量储存起来以满足建筑间歇性供

冷供热的需要，对电能的合理利用起到调峰填谷的作

用，可以提高间歇性可再生能源在能源系统中的利用

率。 相比一般热泵，热电池最大的优势是在制热的同

时，将冷量进行回收，热量冷量同时储存，同时考虑制

冷制热之间的相互影响。 ＣＯ２ 作为天然工质，绿色环

保，相比其他工质显示出巨大优势［２］，尤其是在热泵

应用中，如空气源热泵［３ － ４］、水源热泵［５ － ６］ 等。 因此，

近年来 ＣＯ２ 工质在热泵热水器领域发展迅速，ＣＯ２

热泵制冷制热双模式运行也成为研究的热点之一。
国外的大量研究进一步推动了 ＣＯ２ 热泵储能的

发展。 Ｊ． Ｓａｒｋａｒ 等［７ － ８］ 通过模拟提出了跨临界 ＣＯ２

热泵系统的性能与环境温度、压缩机转速和高压压力

等有关，并基于模拟研究设计了以水作为储能介质的

ＣＯ２ 热泵热电池实验台，研究系统压力、循环水体积

流量、进水温度和膨胀阀开度对系统性能的影响，结
果表明系统性能随着气体冷却器进水温度的升高而

降低。 Ｔ． Ｗａｎｇ 等［９］ 通过实验研究发现储能过程中

系统效率随着储能罐内流体温度变化瞬时变化，ＣＯＰ
从 ６ 降到 ２。 Ｌ． Ｈ． Ｊｅｎｓｅｎ 等［１０］ 通过模拟研究 ＣＯ２
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热泵热电池储能的动态过程，结果表明储能罐内流体

温度分布影响热泵性能。
国内主要是对 ＣＯ２ 热泵热水器的研究较多。 徐

洪涛等［１１］ 实验研究了 ＣＯ２ 热泵热水器的性能，与传

统热水器相比，可以节省 ７５％ 的能量。 吕静等［１２］ 实

验对比研究了水箱水温对 ＣＯ２ 热泵热水器性能的影

响，根据实验结果对热水箱结构进行改进，使气冷器

入口水温稳定在较低水平，提高系统的性能。 仇富强

等［１３］分析了冷却压力对系统制热性能系数和单位压

缩功的影响。 孙李等［１４］实验研究了电子膨胀阀开度

和压缩机频率对压缩机吸气温度和压力、排气温度和

压力、系统制热量和制热 ＣＯＰ 的影响。
目前针对 ＣＯ２ 热泵热电池系统优化设计和优

化控制方面的研究较少。 对于热泵控制方面，主要

是基于定工况下的最优排气压力控制，如宋昱龙

等［１５］模拟了气冷器对系统性能及最优排气压力的

影响，分析了气冷器换热面积及制冷剂侧质量流速

对最优排气压力的影响；Ｗ． Ｗ． Ｙａｎｇ 等［１６］ 通过模

拟和实验分析了最优压力随压缩机转速及相对容

积的变化情况。 然而，ＣＯ２ 热泵热电池储能是一个

动态的过程，气冷器的进水温度会不断上升、蒸发

器进水温度会不断下降，所以需要找出储能过程中

不同进水温度对应的最优工况。 本文通过搭建 ＣＯ２

热泵实验台，对系统进行不同工况的实验研究，分
析了冷热储能罐循环水体积流量、压缩机频率、电
子膨胀阀开度对热泵热电池储能性能的影响，并对

系统效率进行了数学拟合，提出了一种提高系统效

率的优化控制策略。

１ 实验系统

１ １ 实验装置
图 １ 所示为 ＣＯ２ 热泵热电池系统。 该系统由跨

临界 ＣＯ２ 热泵系统和储能罐两部分组成。 热泵系统

由压缩机、气体冷却器、回热器、蒸发器、电子膨胀阀

组成。 压缩机采用意大利 Ｄｏｒｉｎ 公司生产的 ＣＯ２ 跨

临界 压 缩 机， 最 大 功 率 为 ３ ｋＷ， 额 定 转 速 为

１ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ，理论排气量为 １ ４６ ｍ３ ／ ｈ；蒸发器和回

热器采用同轴套管式换热器，气体冷却器采用板式换

热器；电子膨胀阀采用三花电子膨胀阀。 储能罐部分

主要由储冷罐、储热罐、变频循环水泵、电磁流量计等

组成。 储能罐是以水作为储能介质，其中储冷罐约为

１６３ Ｌ，储热罐约为 １７６ Ｌ，为了获得更好的温度分层

效果，在储冷罐底部加入一块挡板，在储热罐内部加

入三块挡板，图中还标明了储能罐不同高度的温度测

点，以便监测罐内水沿竖直方向的温度梯度，从而分

析其对整个系统性能的影响。

图 １ ＣＯ２ 热泵热电池储能系统

Ｆｉｇ． １ Ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ＣＯ２ ｔｈｅｒｍａｌ ｂａｔｔｅｒｙ

１ ２ 测量系统
实验测量中采用 ２０ 个热电偶（其中储能罐 １４

个，热泵系统 ６ 个）、４ 个压力测点、２ 个水流量测

点、１ 个 制 冷 剂 流 量 测 点。 实 验 数 据 通 过 Ａｇｉ⁃
ｌｅｎｔ３４９７０Ａ 数据采集仪采集到电脑上，测量仪器精

度如表 １ 所示。

表 １ 测量精度

Ｔａｂ． １ Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ａｃｃｕｒａｃｙ

测量对象 测量范围 测量精度

ＣＯ２ 温度 ／ ℃ － ３０ ～ １５０ ± ０ １ ℃

循环水温度 ／ ℃ － １０ ～ １００ ± ０ １ ℃

储能罐温度 ／ ℃ － １０ ～ ８０ ± ０ １ ℃

高压压力 ／ ＭＰａ ０ ～ １５ ± ０ １％

低压压力 ／ ＭＰａ ０ ～ ９ ± ０ １％

循环水体积流量 ／ （ｍ３ ／ ｈ） ０ ２ ～ １ ± ０ ５％

ＣＯ２ 质量流量 ／ （ｋｇ ／ ｈ） ０ ～ ５００ ± ０ ２％

电功率 ／ Ｗ ０ ～ ２ ５００
± （０ ４％读数 ＋
０ １％量程）

１ ３ ＣＯＰ 误差
热泵系统 ＣＯＰ：

ＣＯＰｓｙｓ ＝
Ｑｅｖａｐ ＋ Ｑｇｃ

Ｗｃｏｍｐ ＋ Ｗｃ ＋ Ｗｈ
（１）

系统的制冷功率：

Ｑｅｖａｐ ＝
Ｖｃρ

３ ６００ｃｐ（ ｔｃ，ｏ － ｔｃ，ｉ） （２）

系统的制热功率：

Ｑｇｃ ＝
Ｖｈρ

３ ６００ｃｐ（ ｔｈ，ｉ － ｔｈ，ｏ） （３）

由于测量仪器的精度，实验结果与真实值必然存

在误差，由式（１） ～ 式（３）可知，系统 ＣＯＰ 的相对误差

取决于体积流量、温度和电功率测量误差，根据实验设

置和实验数据，利用 Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｅｑｕａｔｉｏｎ Ｓｏｌｖｅｒ（ＥＥＳ）
软件对 ＣＯＰ 误差进行计算，结果见表 ２。 可以看出，压
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缩机功率的测量误差对计算 ＣＯＰ 的误差影响较大，达
到 ３６ ６３％，其次是储冷罐的进出口温度测量，为
１５ ０１％，最后计算得，由仪器测量误差导致的 ＣＯＰ
绝对误差为 ０ ０５１ ４２，相对误差为 ０ ９６％ 。

表 ２ ＣＯＰ 误差计算

Ｔａｂ． ２ Ｅｒｒｏｒ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ＣＯＰ

　 测量项 测量值
绝对

误差

各物理量对

误差贡献比例

ｔｃ，ｏ ／ ℃ １５ ０ １ １５ ０１％

ｔｃ，ｉ ／ ℃ ４ ２９ ０ １ １５ ０１％

ｔｈ，ｉ ／ ℃ ５９ ４６ ０ １ ３ ７５％

ｔｈ，ｏ ／ ℃ ３７ ０ １ ３ ７５％

Ｖｃ ／ （ｍ３ ／ ｈ） ０ ２ ０ ００１ ４ ３０％

Ｖｈ ／ （ｍ３ ／ ｈ） ０ １ ０ ０００ ５ ９ ８９％

Ｗｃｏｍｐ ／ Ｗ １ ０６８ ６ ７７ ３６ ６３％

Ｗｃ ／ Ｗ ５２ ５ ２ ７１ ５ ８７％

Ｗｈ ／ Ｗ ４７ １ ２ ６９ ５ ７８％

ＣＯＰ 计算结果 — — ５ ３６７

ＣＯＰ 绝对误差 — — ０ ０５１ ４２

ＣＯＰ 相对误差 — — ０ ９６％

１ ４ 实验步骤
本文的所有实验中，储冷罐、储热罐的初始温

度为 ２７ ℃（ ± ０ ５ ℃ ）。 为了研究 ＣＯ２ 热泵热电池

储能效率最优的工况，实验中设置了多个控制参

数，分别通过改变储冷罐的循环水体积流量 Ｖｃ 、储
热罐的循环水体积流量 Ｖｈ 、压缩机频率 ｆ、电子膨胀

阀开度 ｎ，控制参数如表 ３，对热电池储能系统进行

不同工况的实验研究。 电子膨胀阀开度通过调节

电子膨胀阀的脉冲来实现，根据厂家提供的资料，
当脉冲为 ５２ 以下时阀体处于闭阀状态，当全开脉

冲为 ４８０ 时，阀体完全打开。 数据采集系统在系统

启动到储热罐平均温度达到 ６０ ℃的时间内，每隔 ５
ｓ 采集数据一次。

表 ３ 控制参数

Ｔａｂ． ３ Ｃｏｎｔｒｏｌｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒ

控制对象 参数

Ｖｃ ／ （ｍ
３ ／ ｈ） ０ ２、 ０ ３、 ０ ４、 ０ ５

Ｖｈ ／ （ｍ
３ ／ ｈ） ０ １、 ０ ２、 ０ ３、 ０ ４、 ０ ５

ｆ ／ Ｈｚ ３５、 ４０、 ４５、 ５０

ｎ ／脉冲 ２４０、 ２７０、 ３００、 ３３０、 ３５０

２ 实验结果与分析

２ １ 压缩机频率 ｆ 的影响
设定 Ｖｈ ＝ ０ ４ ｍ３ ／ ｈ，Ｖｃ ＝ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝ ３３０ 脉

冲，改变压缩机频率，分别进行 ３５、４０、４５、５０ Ｈｚ 四组

实验。
如图 ２ 所示，压缩机频率越高，制冷剂的质量流

量越高，原因是频率升高，压缩机转速增大，吸气量增

大。 而制冷剂的质量流量越大，制热功率、制冷功率

都会上升。 虽然降低频率可以降低压缩机功率，但会

导致系统的储能时间上升。 实验发现，５０ Ｈｚ 工况相

比 ３５ Ｈｚ 工况，系统储能耗时减少了 １ ／ ２。 图 ３ 为不

同压缩机频率下的系统总制冷 ＣＯＰ 和总制热 ＣＯＰ，
可以发现，频率越高时 ＣＯＰ 越高，所以 ５０ Ｈｚ 工况下

运行时系统效率较好。

图 ２ Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ，Ｖｈ ＝０ ４ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ 脉冲时

不同压缩机频率下的制冷剂流量

Ｆｉｇ． ２ Ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ
ｗｉｔｈ Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝０ ４ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ ｐｕｌｓｅ

图 ３ Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ，Ｖｈ ＝０ ４ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ 脉冲时

不同压缩机频率下的系统总制冷 ／制热 ＣＯＰ
Ｆｉｇ． ３ Ｔｈｅ ｏｖｅｒａｌｌ ｃｏｏｌｉｎｇ ａｎｄ ｈｅａｔｉｎｇ ＣＯＰ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ｗｉｔｈ Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ，

Ｖｈ ＝０ ４ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ ｐｕｌｓｅ

２ ２ 热水体积流量 Ｖｈ 的影响

设定 ｆ ＝ ５０ Ｈｚ，Ｖｃ ＝ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝ ３３０ 脉冲，改变

—９５—
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Ｖｎ，分别进行 ０ １、０ ２、０ ３、０ ４、０ ５ ｍ３ ／ ｈ 五组实验。
图 ４ 为不同 Ｖｈ 下制热 ＣＯＰ 的瞬时变化， 虽然在储能

前期 Ｖｈ 较大时，其瞬时制热 ＣＯＰ 较大，但随着时间

推移，制热 ＣＯＰ 下降较快，当 Ｖｈ ＝ ０ １ ｍ３ ／ ｈ 时，在储

能的前５ ０００ ｓ，制热 ＣＯＰ 基本不变。 从图 ５ 中可以

分析其原因，储热罐的出水温度与制热 ＣＯＰ 的变化

是基本同步的，即制热 ＣＯＰ 主要受储热罐出水温度

的影响，随着储热罐出水温度上升，制热 ＣＯＰ 下降。
要想保持制热 ＣＯＰ 不变，就要控制储热罐的出水温

度不变，这就需要对储热罐进行温度分层控制，一方

面从结构上来控制，如上文提到的加挡板，另一方面

就需要控制储热罐的进口流量。

图 ４ ｆ ＝５０ Ｈｚ， Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ 脉冲时不同

Ｖｈ 下制热 ＣＯＰ 的瞬时变化

Ｆｉｇ． ４ Ｔｈｅ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｈｅａｔｉｎｇ ＣＯＰ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｏｔ ｗａｔｅｒ
ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ ｗｉｔｈ ｆ ＝５０ Ｈｚ， Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ，

ｎ ＝３３０ ｐｕｌｓｅ

图 ５ ｆ ＝５０ Ｈｚ， Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝０ ３ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０

脉冲时，制热 ＣＯＰ、储热罐出水温度的瞬时变化

Ｆｉｇ． ５ Ｔｈｅ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｈｅａｔｉｎｇ ＣＯＰ ａｎｄ ｏｕｔｌｅｔ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｈｏｔ ｔａｎｋ ｗｉｔｈ ｆ ＝５０ Ｈｚ，
Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝０ ３ ｍ３ ／ ｈ， ｎ ＝３３０ ｐｕｌｓｅ

如图 ６ 所示，Ｖｈ ＝ ０ １ ｍ３ ／ ｈ 时储热罐各点温度

变化，可以看出其温度分层明显。 储热罐里的热水是

上进下出，温度点 ５ 位于储热罐上部，温度最先开始

上升至 ６０ ℃，然后温度点 ４、温度点 ３、温度点 ２、温
度点 １ 依次上升到 ６０ ℃，水温自上而下一层一层变

化。 最后在 ６ ０００ ｓ 左右，整个储热罐水温混合均匀。
由于储热罐内存在良好的温度分层，导致其出水口的

温度可以在一段时间内保持不变，这样可以保证制热

ＣＯＰ 不下降，而增大 Ｖｈ，虽然在储能前期会获得较高

的 ＣＯＰ，但会加速储热罐内水温的混合，出水温度上

升也越快，如图 ７ 所示。 再结合图 ５ 可知，出水温度

上升越快，ＣＯＰ 下降也越快。

图 ６ Ｖｈ ＝０ １ ｍ３ ／ ｈ 时储热罐各点温度变化

Ｆｉｇ． ６ Ｔｈｅ ｈｏｔ ｔａｎｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｇｒａｄｉｅｎｔｓ ａｔ Ｖｈ ＝０ １ ｍ３ ／ ｈ

图 ７ 不同 Ｖｈ 下储热罐出水温度的变化

Ｆｉｇ． ７ Ｔｈｅ ｈｏｔ ｔａｎｋ ｏｕｔｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｏｔ ｗａｔｅｒ ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ

另一方面，循环水体积流量较低时，其水泵功率

也较低；根据式（３）可知，要想增大制热量，一是增大

气体冷却器水侧进出口温差（即储热罐的进出口温

差），二是增大 Ｖｈ。 实验发现，储能前期，Ｖｈ 较小时，
储热罐的温度分层较好，其出水温度在一段时间内维

持不变，同时可以获得较大的进水温度（即气冷器出

水温度），如图 ８ 所示。 从图 ７ 中可以看出，Ｖｈ 较小

时，储热罐进出口温差也较大。 但 Ｖｈ 较大时，破坏了

储热罐的温度分层，随着储能的进行，储热罐出水温

度开始升高，同时，结合图 ７、图 ８，储热罐进出口温差

减小，制热 ＣＯＰ 开始下降。 所以在气冷器换热面积

一定的情况下，增大 Ｖｈ，储热罐进出口温差减小；减
小 Ｖｈ，储热罐进出口温差增大，制热量必定存在一个

极值，同时考虑实验的目标是将储热罐的水加热至

６０ ℃，所以需找到储热罐进水温度为 ６０ ℃时，制热

ＣＯＰ 最大情况下的热水循环体积流量。
—０６—
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图 ８ 不同 Ｖｈ 下储热罐进水温度的变化

Ｆｉｇ． ８ Ｔｈｅ ｈｏｔ ｔａｎｋ ｉｎｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｏｔ ｗａｔｅｒ ｖｕｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ

２ ３ 冷水体积流量 Ｖｃ 的影响

与储热罐相同，储冷罐内部的温度分层与冷水流

量有关，流量越小，温度分层越好。 图 ９ 为 Ｖｃ ＝ ０ ２
ｍ３ ／ ｈ 时储冷罐各点温度变化，储冷罐的冷水是下进

上出，储冷罐温度点 １ 先开始下降，然后自下而上依

次降温。 由于 Ｖｃ 较大，水在蒸发器处释放的热量较

少，导致储冷罐进水温度较高（约为１５ ℃），和储冷罐

的初始温度（２７ ℃）的温差较小，再加上低温冷水传

热到储冷罐上部存在时间延迟，所以约在 ４ ０００ ｓ 时，
储冷罐内部的水温已混合均匀，然后温度点 １ 的水温

继续下降，重复这一过程，直到储能实验结束。

图 ９ Ｖｃ ＝０ ２ ｍ３ ／ ｈ 时储冷罐各点温度变化

Ｆｉｇ． ９ Ｔｈｅ ｃｏｌｄ ｔａｎｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｇｒａｄｉｅｎｔｓ ａｔ ｃｏｌｄ
ｗａｔｅｒ ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ

当储冷罐开始第二次温度分层时，其出水温度进

一步下降，在蒸发器出水温度不变的情况下，制冷量

必然会减少，导致系统 ＣＯＰ 下降。 笔者也想过进一

步降低 Ｖｃ，使储冷罐只产生一次温度分层，但实验发

现，当 Ｖｃ ＝ ０ １ ｍ３ ／ ｈ 时，ＣＯ２ 蒸发温度为 － ３ ℃，水温

在蒸发器侧迅速下降，虽然蒸发器出水温度为 ５ ℃左

右，但是蒸发器局部水温达到冰点，进而结冰堵塞管

道，实验无法继续，所以只能从调节电子膨胀阀开度

的角度去提高制冷量。
２ ４ 电子膨胀阀开度 ｎ 的影响

设置 Ｖｃ ＝ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ 不变，进行不同 Ｖｈ（０ １、０ ２、

０ ３、０ ４、０ ５ ｍ３ ／ ｈ）和不同电子膨胀阀脉开度（２４０、
２７０、３００、３３０、３５０ 脉冲）实验，得到如图 １０ 所示，不
同 Ｖｈ 下，系统总 ＣＯＰ 随 ｎ 的变化，可以看出当 Ｖｈ ＝
０ １ ｍ３ ／ ｈ，开度处于 ３３０ ～ ３５０ 脉冲时，系统总 ＣＯＰ
较大。

图 １０ 不同 Ｖｃ、不同 ｎ 的系统总 ＣＯＰ

Ｆｉｇ． １０ Ｔｈｅ ｏｖｅｒａｌｌ ＣＯＰ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｏｔ ｗａｔｅｒ ｖｏｌｕｍｅ
ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ ａｎｄ ＥＥＶ ｏｐｅｎｉｎｇｓ

图 １１ 所示为 ｆ ＝ ５０ Ｈｚ， Ｖｃ ＝ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝

图 １１ 储热罐出水温度为 ３０ ℃时，不同 ｎ
下 ＣＯ２ 循环压焓图

Ｆｉｇ． １１ Ｔｈｅ ｐ⁃ｈ ｄｉａｇｒａｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ＥＥＶ ｏｐｅｎｉｎｇｓ ａｎｄ
ｔｈｅ ｏｕｔｌｅｔ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ３０ ℃

０ １ ｍ３ ／ ｈ，储热罐出水温度为 ３０ ℃时，不同 ｎ 下，ＣＯ２

循环的压焓图。 压焓图由六个节点连接而成，分别是

压缩机进口（１ 点）→压缩机出口（２ 点）→气冷器出

口（３ 点）→回热器高压侧出口（４ 点）→蒸发器进口

（５ 点）→蒸发器出口（６ 点）→压缩机进口（１ 点）。
使用 ＥＥＳ 软件，通过每个节点的温度和压力来计算

其焓值，其中回热器高压侧出口至蒸发器进口默认为

等焓过程。 从图中可以看出，ｎ 越小，排气压力越高，
蒸发压力越低，单位质量制冷剂的制热量与制冷量都

有所增加。 所以，当储冷罐出现第二次温度分层时，
可以调小电子膨胀阀开度，提高制冷量。

但是，当 ｎ 过小时，蒸发压力会很低，蒸发温度也

会降低，会造成水结冰堵塞蒸发器管道，所以应避免

—１６—
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ｎ 过小运行，这样系统运行比较安全。

３ 储能运行优化

前面所做的实验都是单变量实验，但是 ＣＯ２ 热

泵热电池的性能效率受多种因素影响，在前面分析出

单变量对系统 ＣＯＰ 的影响关系后，还需要确定各控

制变量对系统的共同影响。 在此基础上又继续补充

了多组实验，改变 Ｖｃ 和 Ｖｈ，得到系统总 ＣＯＰ 三维图，
如图 １２ 所示。

图 １２ 不同 Ｖｃ、Ｖｈ 下的系统总 ＣＯＰ

Ｆｉｇ． １２ Ｔｈｅ ｏｖｅｒａｌｌ ＣＯＰ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｏｔ ｗａｔｅｒ
ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ ａｎｄ ｃｏｌｄ ｗａｔｅｒ ｖｏｌｕｍｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅｓ

３ １ 优化问题的数学描述
当系统瞬时 ＣＯＰ 时刻保持最大时，其储能的总

ＣＯＰ 也最大，所以以热电池储能瞬时 ＣＯＰ 最大为目

标建立优化函数 Ｆ：

Ｆ（ＣＯＰ，ｇ） ＝ ＣＯＰ
ｇ ≤０{ （４）

式中：ＣＯＰ 为储能瞬时效率； ｇ 为约束条件。
基于之前的实验分析，ＣＯＰ 主要受储冷罐、储热

罐的出口水温的影响较大，可以对不同储冷罐、储热

罐出口水温在不同控制变量下的 ＣＯＰ 值进行数学拟

合，得到关联式如下：
Ｆ（ＣＯＰ） ＝ ９ １１３ － ０ ２１８ ８ｔｈ，ｏ － ０ ００１ ５１５ ｔ２ｈ，ｏ －

０ ２５９ ４ｔｃ，ｏ ＋ ０ ００７ ３６４ ｔ２ｃ，ｏ － ０ ３６８ ５Ｖｈ －
０ ０８５ ３１ Ｖ２

ｈ ＋ ７ ３２５Ｖｃ － ３ ３ Ｖ２
ｃ ＋

０ ０１７ ２６ｎ － ０ ０００ ０３１ ８ｎ２ （５）
图 １３ 为式（５）计算值与实际测得的 ＣＯＰ 对比

图，相关度 Ｒ２ ＝ ９６ ５５％ 。
同时，通过补充实验，得到了不同 Ｖｃ （０ ２ ～ ０ ５

ｍ３ ／ ｈ）、Ｖｈ （０ １ ～ ０ ５ ｍ３ ／ ｈ）和不同 ｎ（２４０ ～ ３５０ 脉

冲）的储能效率。 对于同一储热罐、储冷罐出水温

度，在不同的控制参数下，必定存在一个最大瞬时

ＣＯＰ。 将不同储热罐、储冷罐出水温度所能达到的最

大瞬时 ＣＯＰ 进行数学拟合，得到式（６），作为评价函

数，用来判定式（５）所求解的 ＣＯＰ 是否为最优 ＣＯＰ。

ＣＯＰｍａｘ ＝ １０ － ０ ００１ ２８７ｔｈ，ｏ － ０ ００１ ０４８ ｔ２ｈ，ｏ －
０ ３７５ ４ｔｃ，ｏ ＋ ０ ０１０ １５ ｔ２ｃ，ｏ （６）

图 １３ 预测 ＣＯＰ 与实际 ＣＯＰ 对比

Ｆｉｇ． １３ Ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｖｓ ｍｅａｓｕｒｅｄ ＣＯＰ

３ ２ 优化控制策略
遗传算法采用 ＭＡＴＬＡＢ 的遗传算法工具箱，直

接以待解的目标函数 Ｆ（ＣＯＰ）转化为适应度函数 Ｆｉｔ
（Ｆ（ＣＯＰ）），令

Ｆｉｔ（Ｆ（ＣＯＰ）） ＝ Ｆ（ＣＯＰ） （７）
给定储冷罐、储热罐的出水温度，考虑储能罐的

温度分层，带入式（５）计算种群个体的适应度 ＣＯＰ，
若大于寻优结果的初始值且等于式 （ ６ ） 所得的

ＣＯＰｍａｘ，则输出最佳个体及其代表的最优解，若小于

寻优初始值，则选择适应度高的个体组成种群，进行

变异生成新的个体，并组成新的种群，代入式（５）计

算新个体的适应度，直至满足适应度大于初始值且等

于ＣＯＰｍａｘ的准则，得到此出水温度下系统的最大瞬时

ＣＯＰ，并按照求解的冷、热水流量和电子膨胀阀开度

对系统进行调节；当储冷罐出水温度开始下降时，瞬
时 ＣＯＰ 最大值改变，利用式（５）继续求解；随着储能

的进行，储热罐出水温度开始上升，重复上述骤。
３ ３ 优化结果验证

如图 １５ 所示，对控制策略进行了实验验证，将储

冷罐、储热罐的出口水温代入式（５）优化求解，得到

ＣＯＰ ＝６ ４２，对应的实验初始控制参数为 Ｖｃ ＝ ０ ２０
ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝ ０ １３ ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝ ３３９。 实验结果显示，在 ０
～ ２ ４００ ｓ 的时间内，瞬时 ＣＯＰ 从 ６ １ 逐渐增大至

６ ４２ 左右，这是由于气冷器进口 ＣＯ２ 的温度从启动

阶段逐渐增大直至趋于稳定，导致储热罐的进口水温

在逐渐增大，换热量增加，瞬时 ＣＯＰ 逐渐增大。 在

２ １００ ｓ 时，储冷罐出口水温开始下降，由于水温从 ２６
℃下降至 １５ ℃较快，在出口水温为 ２５ ℃（Ａ 点）和 １５
℃（Ｂ 点）时分别进行调节，根据式（５）求解得 Ａ 点：
ＣＯＰ ＝６ １７， Ｖｃ ＝ ０ ２０ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝ ０ １３ ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝３４６，
Ｂ 点：ＣＯＰ ＝６ ０４， Ｖｃ ＝ ０ ２１ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝ ０ １３ ｍ３ ／ ｈ，ｎ
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＝３１９。 在 ４ ２１５ ｓ 时，储热罐 ５ 个测点平均温度达到

６０ ℃，实验结束，结果与式（５）优化求解较为吻合。

图 １４ 优化控制流程图

Ｆｉｇ． １４ Ｔｈｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｐｔｉｍｉｚｉｎｇ ｃｏｎｔｒｏｌ

图 １５ 模拟优化与实验结果对比

Ｆｉｇ． １５ Ｓｉｍｕｌａｔｉｖｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ

对于整个储能过程，固定参数运行时，系统总

ＣＯＰ 最大为 ５ ４９，其控制参数为 Ｖｃ ＝ ０ ２ ｍ３ ／ ｈ，Ｖｈ ＝
０ １ ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝ ３３０ 脉冲。 采用优化控制运行后，系统

总 ＣＯＰ 为 ６ ２９，提高了 １４ ５７％ ，同时储能耗时减少

了 ２７ ５２％ 。

４ 总结

本文用实验的方法在不同实验工况下测试了

ＣＯ２ 热泵热电池的储能效率，在变冷、热水体积流

量实验中，冷、热水体积流量一方面影响储能罐在

竖直方向的温度分层，一方面影响与换热器的换热

量，考虑到冷水温度过低时会造成蒸发器管道结冰

堵塞，在储能初期阶段，当设定 Ｖｃ ＝ ０ ２０ ｍ３ ／ ｈ、Ｖｈ

＝ ０ １３ ｍ３ ／ ｈ 时，储能效率最大；在变压缩机频率实

验中，压缩机频率越高，制冷剂流量越大，制冷功

率、制热功率越大，频率设置为 ５０ Ｈｚ 为宜；在变电

子膨胀阀开度实验中发现，电子膨胀阀开度在 ３３０
～ ３５０ 脉冲时，系统总 ＣＯＰ 较大。 当冷水出水温度

开始下降时，需要调小电子膨胀阀开度，同时增大

冷水流量；当储热罐出水温度开始上升时，进一步

调小电子膨胀阀开度，同时增大热水体积流量，减
缓储能效率的下降。

在单变量实验中， Ｖｃ ＝ ０ ２０ ｍ３ ／ ｈ， Ｖｈ ＝ ０ １
ｍ３ ／ ｈ，ｎ ＝ ３３０ 时，系统总 ＣＯＰ 最高，为 ５ ４９。 通过对

实验数据进行拟合，利用遗传算法，得出多变量优化

的控制策略，并进行实验验证，发现与实验结果较为

吻合，优化后系统总 ＣＯＰ 为 ６ ２９，相比固定控制参数

实验最大总体 ＣＯＰ 提高了 １４ ５７％ ，同时储能耗时减

少了 ２７ ５２％ 。

符号说明

　 ｆ———压缩机频率，Ｈｚ
ｃｐ ———水的比热容，取 ４ １８６ ８ Ｊ ／ （ｋｇ·℃）

Ｖｃ ———冷水体积流量，ｍ３ ／ ｈ

ρ———水的密度，取 １ ０００ ｋｇ ／ ｍ３

Ｖｈ ———热水体积流量，ｍ３ ／ ｈ
ｔｃ，ｏ ———储冷罐出口水温，℃
ｎ———电子膨胀阀开度，脉冲

ｔｃ，ｉ ———储冷罐进口水温，℃
ＣＯＰｓｙｓ———系统 ＣＯＰ

ｔｈ，ｉ ———储热罐进口水温，℃
Ｑｅｖａｐ ———制冷功率，Ｗ
ｔｈ，ｏ ———储热罐进口水温，℃
Ｑｇｃ ———制热功率，Ｗ

ＣＯＰｃ———制冷 ＣＯＰ
Ｗｃｏｍｐ ———压缩机功率，Ｗ
ＣＯＰｈ———制热 ＣＯＰ
Ｗｃ ———冷水泵功率，Ｗ
ｔｈ，ｎ ———储热罐各点温度，℃，ｎ ＝ １ ～ ５
Ｗｈ ———热水泵功率，Ｗ
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ｔｃ，ｎ ———储冷罐各点温度，℃，ｎ ＝ １ ～ ５
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