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提取水凝固潜热的热泵供暖系统㶲分析
姜钊乐 1，2 张昌建 1，2 杨国栋 1，2 彭 磊 1，2
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【摘 要】 建立了提取水凝固潜热的热泵供暖系统㶲分析模型，从流体换热的角度对系统各换热器进行㶲分

析，并通过具体实验分析了系统各部件的㶲效率与㶲损失，结果表明：系统主要㶲损失发生在相

变换热器，㶲损率为 71.42%，同时其㶲效率最低仅有 1.13%，其次为热泵机组，㶲损率为 21.18%，

增大冷凝器出水温度可提高系统㶲效率，针对相变换热器与热泵机组提出了改进方法，指出了减

少㶲损失提高系统㶲效率的途径。
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【Abstract】 Exergic analysis model of heat pump heating system which extracted latent heat of water solidification was

established, exergic analysis of each heat exchanger in the system was carried out from the perspective of fluid heat transfer, and

exergic efficiency and exergic loss of each component of the system were analyzed through specific experiments. The results show

that: The exergic loss of the system mainly occurred in the phase change heat exchanger, where the exergic loss rate was 71.42%,

and the exergic efficiency was only 1.13% at the lowest level, followed by the heat pump unit, where the exergic loss rate was

21.18%, reducing the condenser effluent temperature can improve the exergic efficiency of the system. Improvements are proposed

for the phase change heat exchanger and heat pump unit, and ways to reduce exergic loss and improve the exergic efficiency of the

system are pointed out.
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0 引言
㶲分析是通过热力学第一定律与热力学第二

定律对能进行量和质的分析[1]，是目前衡量制冷/
供热系统性能优劣的较为科学、全面的方法。利用

冰相变吸收潜热的特性为建筑物供冷的系统称为

冰蓄冷系统，其应用已经较为成熟，对其进行的㶲

分析研究较多。张立伟[2]等人对冰蓄冷的整体系统

与热泵机组进行了㶲分析；方贵银[3]对冰蓄冷系统

的热泵机组各部件进行了㶲分析；周学丽[4]等人探

讨了冰蓄冷系统中末端散热器的㶲效率。而对于原

理与冰蓄冷类似的利用水相变成冰所释放的潜热

为建筑物供热的系统却是一种新型的供暖系统，尚
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未有人进行㶲分析。为此本文结合前者的研究经验

从换热器中流体间换热而形成㶲损失的角度，建立

了提取水凝固潜热的热泵供暖系统的㶲分析模型，

结合实验对系统各主要组成部件及系统整体进行㶲

效率、㶲损率的分析，并提出改进意见，以期实现提

取水凝固潜热的热泵供暖系统的更高效运行[5]。

1 提取水凝固潜热的热泵供暖系统简介
提取水凝固潜热的热泵供暖系统是一种新型

的利用可再生能源的供热系统，与冰蓄冷热泵系统

在运行原理上形成了鲜明的对比。后者依赖于冰融

化成水时吸收的潜热来为冷用户提供制冷效果，而

前者则通过热泵机组提取水在结冰过程中释放的

相变潜热，以此作为热源为热用户供暖。其主要由

相变换热器、热泵与热用户三个子系统组成，根据

相变换热器的工作原理不同主要可分为流态结冰[6]

与静态结冰[7]的取热供暖方式，两系统的运行原理

如图 1所示，系统开始运行时，相变换热器内的水

会经过降温和结冰两个阶段，期间将显热和潜热传

递给载冷剂，载冷剂作为中介在热泵的蒸发器内与

工质进行热交换，最后由热泵传递到热用户。两者

区别在于，使用流态结冰取热的方式时热源水是流

动的，当相变换热器内结冰厚度达到设定值时，使

用刮刀将冰刮出并通过流态水排出相变换热器。使

用静态结冰取热的方式时热源水储存在相变换热

器内，当结冰厚度达到设定值时使用取冰装置将冰

取出，运送至融冰补水池，开启补水泵进行补水后

再次进入供暖循环。

（a）流态结冰的提取水凝固潜热的热泵供暖系统

（b）静态结冰的提取水凝固潜热的热泵供暖系统

图 1 提取水凝固潜热的热泵供暖系统流程图

Fig.1 Flow chart of heat pump heating system for extracting latent heat of water solidification

2 㶲分析模型
2.1 系统的㶲计算准则

提取水凝固潜热的热泵供暖系统需要进行㶲

分析的主要设备[8]有相变换热器、压缩机、冷凝器、

膨胀阀、蒸发器和散热器。上述两种结冰方式虽运

行原理不同，但其理论原理相同，故本文建立的㶲

分析模型两系统均可使用。对系统进行㶲分析时，

必须确定系统各部位的㶲损失，建立㶲方程，其一

般形式为：输入㶲-输出㶲=㶲损。以环境状态为基

态，相变换热器与散热器内进行热交换的流体为液
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态不发生相变，进行㶲分析时应使用热量㶲与冷量

㶲的计算方法，而对于热泵系统的工质在循环时为

多变过程，为便于分析计算，忽略工质的动能与位

能变化，使用焓㶲进行计算。系统各部件㶲损率应

按式（1）计算：

x
an

An
An

 
 （1）

式中： an 为㶲损率，%； xAn 为部件㶲损失，

kJ/h； An 为系统总㶲损，kJ/h。

2.2 相变换热器与散热器的㶲平衡模型

（1）相变换热器㶲平衡模型

以相变换热器为对象进行㶲分析，其㶲平衡模

型如图 2所示，㶲平衡式为：

6 5Q Q Q phaEx Ex Ex An   （2）
式中： QEx 为热源的热量㶲，kJ/h； 6QEx 、 5QEx

为相变换热器载冷剂进、出口㶲，kJ/h； phaAn 为相

变换热器的㶲损，kJ/h。
热量㶲计算如式（3）~（6）。

01（ - ）
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T
Q ant ant TEx Q Q  （3）
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5
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56Q
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Q

Ex
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  （6）

式中： antQ 为载冷剂在蒸发器内的换热量，kJ
/h； 0

T 为环境温度，K； phaT 为水冰混合物温度，2

73.15K； 56T 为相变换热器内载冷剂平均温度，可

简单计算为 5 6( ) / 2T T ，K； 56QEx 为载冷剂获得的

热量㶲，kJ/h； antc 为载冷剂比热容，kJ/(kg·K)； antm

为载冷剂质量流量，kg/h； 5T 、 6T 为相变换热器载

冷剂出、进口温度，K； pha 为相变换热器的㶲效

率，%。

图 2 相变换热器㶲平衡模型

Fig.2 Exergic balance model of phase change heat ex

changer

（2）散热器㶲平衡模型

以散热器为对象进行㶲分析，其㶲平衡模型如

图 3所示，㶲平衡式为：

7 8Q Q Qroom radEx Ex Ex An   （7）

式中： 7QEx 、 8QEx 为散热器热水进、出口㶲，

kJ/h； QroomEx 为室内获得的热量㶲，kJ/h； radAn 为

散热器的㶲损，kJ/h。
热量㶲计算如式（8）~（11）。

0
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T
Ex c m T T

T
   （8）
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   （10）
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,
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Q

Ex
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式中： roomT 为室内温度，K； 78QEx 为热水获得

的热量㶲，kJ/h； QroomEx 为室内获得的热量㶲，kJ/h；

waterc 为水的比热容，4.2kJ/(kg·K)； waterm 为热媒水

质量流量，kg/h； 7T 、 8T 为散热器热水进、出口温

度，K；
,ex rad 为散热器的㶲效率，%。

图 3 散热器㶲平衡模型

Fig.3 Exergic balance model of radiator

2.3 热泵系统㶲平衡模型

以热泵机组为对象进行㶲分析，需要分别对其

蒸发器、冷凝器、压缩机、膨胀阀进行㶲分析，系

统运行时工质的 lgP-h 图如图 4所示。

图 4 热泵机组压焓图

Fig.4 Heat pump unit pressure enthalpy diagram
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图中：A-B-C-D-E-A为理想状态下工质的循环

过程，1-2-2'-3-3'-4-1 为实际运行时工质的循环过

程。

实际运行时工质的热损失主要由流动阻力引

起，2-2'、3-3'过程的热量变化极小且不宜测量可忽

略不计，故实际运行时工质的循环过程应简化为 1
-2-3-4-1[9]。对热泵机组各部件进行㶲分析时，不考

虑工质的动能、位能及其变化[10]将得到工质的焓

㶲。

（1）以蒸发器为对象进行㶲分析，其㶲平衡

模型如图 5所示，㶲平衡式为：

56 12Q h evaEx Ex An  （12）

式中： 12hEx 为工质在蒸发器内获得的焓㶲，kJ；

evaAn 为蒸发器的㶲损，kJ/h。

焓㶲计算如式[11]（13）、（14）。

12 1 2 0 1 2( ( ))hEx m h h T s s     （13）

2 1

antQ
m

h h



 （14）

式中：m 为工质质量流量，kg/h； 1h 、 2h 为

蒸发器工质进、出口㶲，kJ/kg； 1s 、 2s 为蒸发器

工质进、出口熵，kJ/(kg·K)。

图 5 蒸发器㶲平衡模型

Fig.5 Exergic balance model of evaporator

（2）以压缩机为对象进行㶲分析，其㶲平衡

模型如图 6所示，㶲平衡式为：

23h comW Ex An   （15）

式中：W 为压缩机的热量㶲，kJ； 23hEx 为工

质在压缩机内获得的焓㶲，kJ； comAn 为压缩机的

㶲损，kJ。
焓㶲计算如式[12]（16）、（17）。

W W  （16）

23 3 2 0 3 2( ( ))hEx m h h T s s     （17）
式中： 为压缩机效率，0.98；W 为压缩机功

率，kJ； 3h 、 2h 为压缩机工质出、进口㶲，kJ/kg；

3s 为压缩机工质出口熵，kJ/(kg·K)。

图 6 压缩机㶲平衡模型.

Fig.6 Exergic balance model of compressor

（3）以冷凝器为对象进行㶲分析，其㶲平衡

模型如图 7所示，㶲平衡式为：

34 78h Q conEx Ex An  （18）
其中：

34 3 4 0 3 4( ( ))hEx m h h T s s     （19）
式中： 34hEx 为工质在冷凝器内损失的焓㶲，kJ；

conAn 为冷凝器的㶲损，kJ； 4h 为冷凝器工质出口

㶲，kJ/kg； 4s 为冷凝器工质出口熵，kJ/（kg·K）。

图 7 冷凝器㶲平衡模型

Fig.7 Exergic balance model of condenser

以膨胀阀为对象进行㶲分析，其㶲平衡模型如

图 8所示。㶲平衡式为：

41 4 1 0 4 1（ ( )）h expEx m h h T s s An      （20）
式中： 41hEx 为工质在膨胀阀内损失的焓㶲，kJ；

conAn 为冷凝器的㶲损，kJ。

图 8 膨胀阀㶲平衡模型

Fig.8 Exergic balance model of expansion valve

热泵机组㶲效率计算式为：

78

56
,

Q
ex h p

Q

Ex
Ex W

  


（21）

系统㶲效率计算式为：

roomQ
ex

Q

Ex
Ex W

 


（22）
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式中：
,ex h p  为热泵机组㶲效率，%； ex 为系

统㶲效率，%。

3 供暖实例㶲分析
3.1 实验平台介绍

本实验使用静态结冰的供暖方式，实验平台位

于邯郸市，采用两台相变换热器串联供暖，系统实

物如图 9所示，主要设备参数如表 1所示，热泵机

组制冷工质采用 R410A，载冷剂使用体积分数 30%
的乙二醇水溶液，比热容 3. 792kJ / kg，密度

1032.62kg/m3。

图 9 系统实物图

Fig.9 Physical diagram of the system

3.2 结果与分析

实验运行环境温度为 271.15K～277.15K，设

定结冰厚度为 30mm，冷凝器出水温度 42℃，蒸发

器、冷凝器平均换热量分别为 11.36、17.26kW，压

缩机平均功率 6.06kW，统计潜热换热运行期间各

状态点数据平均值列于表 1，并按照上述㶲分析进

行计算结果列于表 2。
表 1 各状态点运行参数

Table 1 Parameters for each status point

状态点 温度/K 压力/kPa 比焓/(kJ/kg) 比熵/(kJ/kg·K)

1 263.60 586.40 290.26 1.35

2 263.68 586.40 417.91 1.82

3 356.51 2664.13 477.43 1.88

4 317.39 2664.13 285.39 1.28

5 270.99 101.33 —— ——

6 269.73 101.33 —— ——

7 314.30 253.31 —— ——

8 312.60 253.31 —— ——

表 2 系统㶲分析表

Table 2 Exergic analysis table of the system

设备 㶲损失/kW 㶲损率/% 㶲效率/%

相变换热器 11.87 71.42 1.13

蒸发器 0.02 0.12 87.01

压缩机 2.03 12.21 65.85

冷凝器 0.12 0.72 95.37

膨胀阀 1.35 8.12 ——

散热器 1.23 7.41 54.68

热泵机组 3.52 21.18 41.33

供暖系统 16.62 100.00 7.18

图 10 提取水凝固潜热的热泵供暖系统㶲损失图

Fig.10 Exergic loss map of heat pump heating system

for extracting latent heat of water solidification

由表 2 与图 10 可以看出，相变换热器的㶲损

失最大，㶲损率为 71.42%，其次为压缩机，其㶲

损率为 12.21%，蒸发器与冷凝器㶲损率均在 1%以

下可忽略不计。通过对比分析文献[2]中冰蓄冷系统

的运行参数，我们发现本系统的热泵机组㶲效率与

文献所述冰蓄冷系统中的热泵机组㶲效率仅相差

5%，这表明两者在热泵机组㶲效率层面表现相近。

然而，本系统的㶲效率为 7.18%，与冰蓄冷系统

23.1%的㶲效率相比，存在显著的差距。需要明确

的是，尽管冰蓄冷系统与本系统在运行原理上有所

类似，但前者的目的是制冷，而后者则是用于制热，

这一根本性差异导致了两者在系统运行参数上的

显著不同。为更准确地评估本系统制热时的㶲效率



·244· 制冷与空调 2025年

水平，同时参考了水源/地源热泵供暖系统的运行

参数。在制热工况下，水源/地源热泵系统的㶲效

率普遍位于 8%~16%的范围内[13,14]，即便与这一区

间相比，本系统的㶲效率也显得相对较低。

综上所述，本系统的㶲效率不仅远低于冰蓄冷

系统，即便与同样用于制热的水源/地源热泵系统

相比，也存在不足。因此，为了提升系统性能，有

必要对本系统进行进一步的改进与优化，以期提高

整体㶲效率，从而更高效地满足制热需求。

根据逆卡诺循环原理，降低制冷工质冷凝温度

将提高系统有效能效比，即节约能耗，在无法改变

冷凝温度时，可以改变冷凝器出水温度间接改变制

冷工质冷凝温度。为探究冷凝器出水温度对系统㶲

效率的影响，实验设定冷凝器出水温度分别为 38、
40、42℃，结冰厚度为 15mm，得到系统不同部件

的㶲效率与㶲损率变化如图 11、12所示。

图 11 不同冷凝器出水温度下㶲效率变化图

Fig.11 Exergic efficiency changed with different conde

nser outlet water temperatures

图 12 不同冷凝器出水温度下㶲损率变化图

Fig.12 Exergic loss rate changed with different conde

nser outlet water temperatures

由图 11、图 12可知，在系统的主要组成设备

中，散热器的㶲效率最高，而相变换热器的㶲效率

则相对较低，处于最低水平。随着冷凝器出水温度

的逐渐升高，散热器的㶲效率在 49.3%至 51.4%的

范围内波动，较为稳定；相反，相变换热器的㶲效

率则从 2.3%下降至 0.7%，呈现出明显的下降趋势。

热泵机组的㶲效率出现了较大幅度的增长，从

36.38%上升至 46.51%，成为推动系统㶲效率由

5.8%增加至 6.1%的关键因素。

散热器、热泵机组和相变换热器的㶲损率大小

及其变化趋势与㶲效率的变化呈现出相反的趋势，

相变换热器的㶲损率依然保持在 70%以上的高位，

而散热器的㶲损率则维持在大约 7%的较低水平，

这与上述的结论相吻合。尽管冷凝器出水温度的提

升导致了相变换热器㶲效率的下降，但热泵机组㶲

效率的大幅提升对系统整体效率产生了更为积极

的影响，因此系统㶲效率仍然得到了提升。在未来

的系统优化中，应重点关注提高热泵机组的效率以

及降低相变换热器的㶲损率，以进一步提升系统的

整体性能

3.3 优化措施及建议

由上述结果可知，可在实际供暖温度允许的范

围内提高冷凝器出水温度从而提升系统㶲效率。相

变换热器的㶲损率占比最大且㶲效率最低，故提高

系统整体㶲效率主要应减小相变换热器的㶲损失。

相变换热器的㶲损失首先与环境温度密切相关，㶲

分析模型以环境状态为基态[15]，系统内流体温度与

环境温度差值越大，㶲损越小，㶲效率越高，图

13 给出了系统与相变换热器的㶲效率变化以及环

境温度和载冷剂平均温度两者温差的绝对值变化

图。随着系统的运行，环境温度与载冷剂平均温度

温差的绝对值增大，由此相变换热器㶲效率增大，

系统㶲效率由 6.49%增长至 7.31%，但环境温度属

于不可抗力因素，通过改变环境温度以提高系统㶲

效率是难以实现的。

㶲效率还与相变换热器内载冷剂的进出口温

差有关，本实验载冷剂进出口平均温差为 1.17℃，

根据文献[16]的实验数据，其载冷剂进出口温差平

均为 2.6℃，使用本文提出的㶲模型计算，系统㶲

效率达到 19%，故可增大相变换热器载冷剂进出口

温差用以提高系统㶲效率，应增强相变换热器换热

效率如增加翅片以提高换热面积。热泵机组的㶲损
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失主要来自于压缩机与膨胀阀，其中压缩机的㶲损

失主要来自于与空气的热交换，故应做好压缩机的

保温，而膨胀阀的㶲损失主要来自于其不可逆的节

流过程，应采取冷凝器后液体过冷的方式，这即增

加了冷凝器的换热量又降低了工质温度，减小了与

空气交换的热量，甚至吸收环境热量，降低了㶲损

失。

图 13 㶲效率随运行时间变化图

Fig.13 Exergic efficiency changed over operating time

4 结论
本文提出了提取水凝固潜热的热泵供暖系统

的㶲分析模型并根据实验结果进行计算得到的主

要结论有：

（1）本系统㶲效率为 7.18%，与冰蓄冷系统

23.1%的系统㶲效率，以及水源 /地源热泵系统

8%~16%的系统㶲效率相比均处于较低水平，因此

需要进行优化。

（2）在设定的不同工况下运行时，本系统中

相变换热器的㶲损率均在最高值，超过 70%，而㶲

效率最低，仅在 1%左右，其次为热泵机组，其㶲

损率均在 19%以上，㶲效率为 40%左右，故系统的

主要改进设备应为相变换热器与热泵机组。

（3）相变换热器的㶲损失主要与环境温度和

载冷剂的进出口温差有关，环境温度难以人工干

预，增大载冷剂进出口温差可以减小其㶲损失。

（4）热泵机组的㶲损失主要在压缩机与膨胀

阀。应对压缩机进行保温处理减小向空气散失的热

量从而减小㶲损失，在冷凝器后对工质进行过冷处

理，弥补膨胀阀节流造成的不可逆㶲损，适当提高

冷凝器出水温度也可以提升系统的㶲效率。
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