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热泵蒸汽系统准两级压缩联合过冷器循环的性能分析及优化 
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摘要：为了克服高压比的运行工况对能效系数（COP）、排气温度等热泵系统循环、安全性能的影响，将准两级

压缩联合过冷器的循环方式引入经典的热泵蒸汽系统，在低温热源水输入温度固定为 65℃、冷凝温度变化区间

为 115～135℃的工况下，以 R245fa 为工质，对经典系统及改进系统进行理论循环性能对比，并以取得更高 COP

为目标对改进系统的补气参数（补气率 B）和过冷器参数（热源水过冷率 A）进行优化。结果表明：在所考察的

冷凝温度区间内，采用准两级压缩联合过冷器的循环方式下的改进系统取得了更好的循环与安全性能，当 B 和 A

的典型值分别取为 0.4 和 0.2 时，改进系统 COP 较经典系统平均提高了 13.5%，排气温度与压缩比平均降低了

1.72℃与 19.2%，采用优化过的补气率和过冷率参数后，改进系统的 COP 可平均提高 32.36%。 
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Performance analysis and optimization of a coupling sub-cooler heat 

pump steam system in a quasi two-stage compression cycle  
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Abstract：A sub-cooler and quasi two-stage compression cycle were introduced for classical heat pump 

steam system to overcome the negative effects on coefficient of performance（COP）and exhaust 

temperature of high compression ratio. Simple and revised systems were conducted in a comparative 

study on their theoretical cycle performance，at the fixed input heat source temperature of 65℃ and 

condensing temperature range of 115—135℃，using R245fa as working fluid. Then the parameters of 

economizer（supplement rate of gas，expressed as B）and sub-cooler（sub-cooling rate of heat source 

water，expressed as A）were optimized to achieve higher COP. The result showed that，the revised 

system presents better cycle and safety performances，when adopting 0.4 and 0.2 as the typical value 

for B and A respectively，increasing COP value by 13.5%，cutting exhaust temperature and compression 

ratio by 1.72℃ and 19.2%，on average. The revised system using optimized parameters of economizer 

and sub-cooler can achieve a mean increase on COP of 32.36%. 

Key words：heat pump steam system；cofficient of performance（COP）；quasi two-stage compression；

sub-cooler 
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热泵的高温化首先是蒸发温度的高温化，可使

热泵进一步回收工业余热，而它们其中的大部分都

无法被常温热泵所利用；另一方面是冷凝温度的高

温化，可使热泵产出的热量直接应用于工业加热

中。由于我国拥有丰富的工业余热资源且用能需求

巨大，因此高温热泵技术的发展更具有明显的经济

效益和社会效益[1]，也在国内外受到了极大的关  

注[2-6]。如进一步提高高温热泵的冷凝温度，使其产

出高温蒸汽，则大多数工业用户的用热需求都可被

满足。相比于传统用锅炉生产蒸汽的方式，如采用

此种高温热泵生产蒸汽，且在需要大量蒸汽又有余

热可以利用的行业，如化工、皮革制品、陶瓷工业、

食品烟草等率先推广，可期有广阔的市场前景[7]。 

由于市场上已经存在利用拉伐尔喷管的吸收

作用将高压蒸汽与喷管所吸收的低压余热蒸汽经

充分混合、扩压后输出生产工艺用蒸汽的喷射式工

业锅炉蒸汽热泵系统[8]，为了与之区别，将本文所

要研究的高温热泵的衍生形式称为热泵蒸汽系统，

其经典系统原理如图 1 所示，主要由螺杆压缩机、

蒸发器、冷凝器、闪蒸器、膨胀阀、各路管道部件

和相关控制部件组成。 

 

图 1  经典热泵蒸汽系统原理图 

根据之前本文作者对经典热泵蒸汽系统理论

循环计算的结果[10]，热泵蒸汽系统在运行工况即冷

凝温度为 125℃、蒸发温度为 55℃时，循环温升已

达 70℃，压缩机的理论压缩比高达 5.3，这在实际

应用中容易导致系统 COP 值过低以及压缩机排气

温度过高的问题，对于螺杆式压缩机，还会出现压

缩机的容积效率下降、欠压缩、噪声增大等不利因  

素[9]。另一方面，现有电子膨胀阀的合理使用工况

在 80℃以下，温度太高会影响其正常工作，造成工

质泄露或者流量控制失效。因此，图 1 中单级压缩

的经典系统形式显然难以满足系统安全、稳定、高

效运行的要求。 

本文首先对经典的单级压缩热泵蒸汽系统进

行改进设计，以综合性质优良的 R245fa 为工质，采

用带有中间补气口的半封闭准两级螺杆式压缩机，

在冷凝温度为 115～135℃、循环温升为 60～80℃的

工况范围内，重点考察准两级压缩联合过冷器的循

环方式对于经典的单级压缩热泵蒸汽系统的 COP、

压缩机压缩比等参数随冷凝温度变化的改进情况，

然后对改进系统进行优化。通过对系统形式的改进

研究，可使理论模拟更加贴近实际应用情况，为热

泵蒸汽系统的机组研制提供一定依据。 

1  经典热泵蒸汽系统的改进设计 

低温热泵在环境温度较低时，会遇到因压缩比

过大而导致的排气温度过高及压缩机容积效率偏

低的问题，对此学者较为常用、高效的改善方案为

采用准两级压缩循环（即中间补气循环）[11-12]，且

在制热能力的提高及排气温度的下降方面取得了

良好的实验效果。类似地，中高温热泵在应对循环

温升较大而导致的压缩比过大问题时，刘昭云等[13]

从改进循环性能及兼顾系统经济性上考虑，重点考

察两级循环方式，并分析了 4 种两级循环方式下中

高温热泵的理论循环性能，认为两级循环方式在中

高温热泵中具有应用潜力。借鉴上述学者的研究思

路，首先考虑将两级压缩的循环方式引入热泵蒸汽

系统，以期达到降低排气温度、提高 COP 的改善  

效果。 

1.1  螺杆式热泵系统中的两级压缩循环 
对于采用往复式压缩机的热泵系统，两级压缩

循环按照节流方式，一般可分为一级节流循环与两

级节流循环，主要区别在于制冷剂液体是否直接由

冷凝压力节流至蒸发压力[14]，可通过系统中增设的

中间容器（也称为经济器）进行直接区分，两种循

环方式中的经济器分别为闪发蒸汽分离器（闪蒸

器）与中间冷却器。此外，根据压缩机高压级压缩

进气是否为饱和状态，一级节流与二级节流的循环

方式还可各分为完全中间冷却与不完全中间冷却

两种方式，主要区别在于压缩机低压级的排气在进

入高压级前是否进入经济器。往复式热泵系统的 4

种两级压缩循环的示意图见图 2[15]。 

对采用螺杆式压缩机的热泵系统来说，由于螺

杆式压缩机具有吸气、压缩、排气单向进行的特点，

可在机壳或者端盖的适当位置开设补气口，使得在

压缩过程的某一转角范围内转子基元容积可与补

气口相通，经济器内产生的气态工质通过补气口进

入基元容积中，如此一来单级螺杆压缩机便可按两 
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图 2  往复式热泵系统两级压缩示意图 

级压缩循环进行，实现准两级压缩[16]。 

类似地，准双级压缩的螺杆热泵系统也有一级

节流与两级节流两种形式，见图 3。它们的区别在 

 

图 3  螺杆式热泵系统的准两级压缩循环方式 

A—螺杆压缩机；B—油分离器；C—满液式冷凝器；D—经济器[其中在

图 3(a)中称为闪发器，在图 3(b)中称为中间冷却器]；E—蒸发器； 
F1,F2—膨胀阀；G—油冷却器 

于两级节流循环中进入蒸发器的制冷剂经过了两

次节流，且离开经济器时与进入补气口的制冷剂气

体无传热温差。经济器的形式也不相同，在两级节

流循环中为闪发蒸汽分离器，一级节流循环为中间

冷却器。由于螺杆机的结构不易实现完全冷却的循

环方式，故这里只表示不完全冷却的压缩形式。 

1.2  改进的热泵蒸汽系统 
考虑到 R245fa 在较高的冷凝温度下为干工质，

即其在 T-S 图上饱和汽线的斜率 dS/dT 为正，需要

足够的过热度来避免出现湿压缩过程[17]，并且压缩

机排气温度还可以通过油冷、喷液的手段进行降

低，另一方面，两级节流循环方式下的系统管道走

向比较复杂，使得管道阻力较大[18]。综上分析，采

用一级节流中间不完全冷却的两级压缩循环方式

作为热泵蒸汽系统的准两级压缩形式。同时，为了

适应供液管路上电子膨胀阀的工况条件，在改进系

统中增设过冷器，冷却源即为热泵蒸汽系统的低品

位热源水，增设过冷器对膨胀阀前温度的降低及对

系统 COP 的提高效果也将在下文予以讨论。图 4

即为改进后准两级压缩带过冷器的热泵蒸汽系统

原理图。
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图 4  改进热泵蒸汽系统原理图 

1～16—状态点 

同经典热泵蒸汽系统一样，改进后的热泵蒸汽

系统仍然是由闪蒸子系统与热泵子系统两部分组 

成[10]。不同的是在热泵子系统中，从冷凝器出来的

高温高压过冷工质（主路）首先进入经济器，被来

自主膨胀阀前分出的一路经过节流降压的工质冷却

而过冷，接着主路的工质进入过冷器被热源水冷却

而进一步过冷，然后主路分为两路，一部分被主膨

胀阀节流降压降温进入到蒸发器中，另一路则进入

到经济器中的分路，这路工质吸热后变成饱和气态

被送入螺杆压缩机的补气口中，与已经被压缩的工

质气体混合为过热气体后被继续压缩，即为补气循

环。图 5、图 6 所示分别为热泵子系统和闪蒸子系统

的 T-S 图，图中各状态点（1～16）与原理图相对应。 

2  改进系统的热力学计算与循环性

能分析 
2.1  模型假设与计算式 

为了便于计算，对改进的热泵蒸汽系统的热力 

   

图 5  热泵子系统 T-S 图    
1～9—状态点 

 

  图 6  闪蒸子系统 T-S 图 

10～16—状态点 

学模型作如下假定。 

（1）只分析系统的稳态情况，忽略系统与环

境之间的散热损失； 

（2）忽略流体的动能和势能及因管路引起的

压力变化； 

（3）认为进入闪蒸器的水为饱和态，闪蒸为

绝热、无功量交换的过程，并忽略闪蒸子系统中的

水泵功耗； 

（4）将蒸发器与冷凝器的端部传热温差、出

口过热度都取 5℃，补充水温度取 30℃，闪蒸温度

取 100℃； 

（5）指定低温热源水的流量为 4.017kg/s，输

入温度为 65℃，且在蒸发器、过冷器的进出口温差

均为 5℃，其中过冷器冷侧热源水的进出口水温分

别为 65℃和 70℃； 

（6）两级压缩机的等熵效率都取为 0.68； 

（7）认为补气过程对于压缩机的吸气量没有

影响，并指定其数值为 0.05m3/s； 
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（8）认为补气过程为等容混合、绝热压缩过

程，且补气入口处的工质为饱和气态并忽略工质在

补气口的压力损失，同时由于系统内压比较大，将 

补气口位置取为 in outP P [19]； 

（9）过冷器与经济器均以逆流形式换热，且

换热充分； 

（10）补气率和热源水过冷率的典型值分别取

为 0.4 和 0.2。 

系统中各热力过程及循环评价指标由式(1)～

式(17)进行计算。 

热泵子系统 

54cond ref ( )Q m h h  ， evap 1 8ref ( )Q m h h     (1) 

mid mid 2

2 ' 2

2 1 4 2'ref ref ref) )

( ) (2)

( ( ) ( ) (m m

P P

W m h h m h h m  


    

mid 3 ref mid 2 2 '( )m h m m h h                (3) 

               2 ' 2 3 2 P( )P P P P                  (4) 

 2
2 ' 1

v
v

B



                    (5) 

2 1 s2 1( ) /h h h h    ， 4 2' s4 2'( ) /h h h h      (6) 

so' so,70 so,65 ref 6 7( ) ( )m h h m h h               (7) 

so' so,70 so so' so,65 so so,in( )m h m m h m h              (8) 

ref 5 6 mid 3 9( ) ( )m h h m h h                  (9) 

闪蒸子系统 

11 12h h ， 12 13 14(1 )h h x h x               (10) 

water 16 water 15 water 13(1 )h m xh m x hm            (11) 

系统评价指标 

14
waterCOP

h
m x

W
                (12) 

2
1

1

P

P
  ， 4

2
2 '

P

P
  ， 1 2        (13) 

ex 4T T                (14) 

water3600m m x            (15) 

补气率 B 和热源水过冷率 A 由式(16)、式(17)

来定义，分别指压缩机吸入单位质量流量工质时从

经济器进入补气口的工质质量流量，以及流经过冷

器的热源水质量流量与热源水总流量之比。 

mid

ref mid

m
B
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
             (16) 
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so

m
A

m
                (17) 

式(4)中的 ζp 为压力损失系数，根据经验取为

0.38[16]，其他符号见符号说明。 

2.2 改进系统与经典系统的对比 
接下来讨论经典热泵蒸汽系统（经典系统）、

准两级压缩不带过冷器的热泵蒸汽系统（改进 1 系

统）及准两级压缩带过冷器的热泵蒸汽系统（称为

改进 2 系统）在相同的假设条件下，COP、功量、

冷凝换热量、排气温度等循环性能参数随冷凝温度

的变化情况，冷凝温度的变化范围为 115～135℃。 

2.2.1  COP、功率、冷凝换热量和产蒸汽量的对比 

前文提到，在压缩比增大的情况下，系统的

COP 会急剧降低，这在图 7 中得以直观体现：经典

的单级压缩热泵蒸汽系统的 COP 从冷凝温度为

115℃时的 3.634 降到 135℃时的 2.402，下降幅度为

33.9%，原因可以从图 8 看出，随着冷凝温度增加，

压缩机耗功增加了 21.8%，而冷凝换热量则减小了

19.4%，故 COP 急剧减小。同理，改进 1 系统及改

进 2 系统的 COP 变化趋势也相同，COP 平均下降

幅度分别达到了 35.0%和 35.5%。 

采用补气循环（补气率取为 0.2）的改进 1 系

统的压缩机耗功较经典系统平均提高 7.21%，且冷

凝温度越高，提高幅度增大，而冷凝换热量则平均

提高 17.14%。因此 COP 较经典系统平均提高了

9.27%，且提高幅度随着冷凝温度增加而减小。 

增加过冷器循环（热源水的过冷率取为 0.4）

后，改进 2 系统相比经典系统的 COP、功率和冷凝 

 

图 7  各系统 COP 随冷凝温度的变化 

 

图 8  各系统压缩机功耗与冷凝换热量随冷凝温度的变化 
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换热量均进一步提高，平均增长率分别为 13.5%、

9.34%和 24.08%，这主要是因为热源水在吸收过冷

器中工质的热量后温度升高，从而使得蒸发温度提

高了 2℃，压缩机吸气比容降低，故增加了进入压

缩机的工质质量流量，这一方面使得耗功量相比改

进 1 系统平均增加了 2%，另一方面也平均增加了

5.9%的冷凝换热量，因此增设过冷器的改进 2 系统

取得了相比改进 1 系统更佳的节能效果，且冷凝温

度越低，节能效果越明显。 

同时，由模型计算式(10)、式(11)可知，当闪蒸

温度与冷凝温度为定值时，冷凝换热量与蒸汽量为

一一对应关系，故改进 2 系统相比经典系统在提高

COP 的同时，也平均增加了 24.08%的蒸汽产量，

且冷凝温度越低提高幅度越大。 

2.2.2 排气温度和压缩比的对比 

由图 9 可以看出，经典单级压缩系统的排气温

度、压缩比在所分析冷凝温度区间内均是 3 个系统

中最高的，其中在运行工况下排气温度达到

128.7℃，即排气过热 3.7℃，压缩比为 5.33。 

排气过热度方面，采用中间补气的改进 1 系统

相比经典系统平均降低了 1.72℃（45.5%）的排气

过热度，且降低幅度随着冷凝温度的增高而减小，

而增设了过冷器的改进 2 系统对排气过热度并无明

显改进。 

压缩比方面，改进 1 系统通过中间补气将单级压

缩系统的大压比分化成了两级压缩的两个小压缩比，

这两个小压缩比的乘积（称为综合压缩比）相比经典

系统平均减小了 14.32%。得益于吸气压力的提高，

改进 2 系统在改进 1 系统的基础上降低了 5.67%的综

合压缩比，进一步增加了系统的运行安全性。 

2.3  改进系统的优化 
本质上来说，经济器之所以能取得良好的 COP

提升效果，是因为由冷凝器出来的工质在经过经济 

 

图 9  各系统排气过热度、压缩比随冷凝温度的变化 

器的过冷后，释放出的热量被工质直接回收，如此

一来不仅能够减少工质流体因经过膨胀阀产生的

无益气化增加有效制冷量，同时还可以回收一部分

膨胀功，并且冷凝器中工质的质量流量增加。同理，

从经济器出来的工质在经过过冷器的过冷后，释放

出的热量被低温热源水回收，接着通过蒸发器的换

热这部分热量又被工质回收，且冷凝器中工质的质

量流量增加，故也能取得 COP 提升效果。因此为了

实现对改进系统的优化，可以首先分析经济器、过

冷器中取得的工质过冷度大小分别对系统 COP 的

影响。 

工质在经济器中所能达到的过冷度受到经济

器热侧入口工质温度的限制（即 T3不能高于 T5），

而在过冷器中受到过冷器冷侧进出口热源水温度

的限制（即 T7 大于 65℃，T6 大于 70℃）。由图 10、

图 11 可以看出，各冷凝温度下系统 COP 均随着工

质的过冷度增加而增大。同时随着冷凝温度的提

高，经济器中取得的最大过冷度增加，过冷器则反

之。在经济器取得最大过冷度时，系统 COP 平均

增加 28.61%，即平均每 1℃可以取得 0.83%的提升，

而在过冷器取得最大过冷度时，系统 COP 平均增加

9.56%，平均每 1℃可以取得 0.22%的提升，故采用 

 

图 10  不同冷凝温度下 COP 随经济器中过冷度的变化情况 

 

图 11  不同冷凝温度下 COP 随过冷器中过冷度的变化情况 
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经济器中间补气循环可取得比单独采用过冷器循

环更佳的改进效果。 

为取得更高的 COP 值，达到最佳的优化效果，

应该在增加工质过冷度的同时，增加经济器过冷度

的比重。为了验证上述优化原则，以 125℃冷凝温

度工况为例，此时系统在冷凝器出口至膨胀阀入口

的工质过冷度（即 T5～T7）所能达到的最大值为

55℃，图 12 为经济器中的过冷度与过冷器中的过

冷度之和为 55℃时，随着经济器中过冷度的变化， 

系统 COP 与过冷器过冷度的变化情况。 

 

图 12  125℃冷凝温度下改进系统的优化 

 

由图 12 可知，125℃的冷凝温度工况下，当工质

总过冷度最大且保持一定时，系统的 COP 随着经济

器过冷度比重增加而增加，当经济器过冷度为

39.68℃、过冷器过冷度为 15.32℃时，系统取得最大

的 COP 值 3.912，相比经典的热泵蒸汽系统提高

32.34%，此时补气率 B、过冷率 A 的值分别为 0.4679

和 0.4449。同理得出其他工况下的优化结果，见表 1。 

3 结论 

（1）将准两级压缩和过冷器引入经典单级

压缩热泵蒸汽系统可取得良好的系统循环性能改

进效果，在所考察的 115～135℃冷凝温度区间内，

COP 可平均提高 13.5%，冷凝换热量及产蒸汽量可 

 
表 1 各冷凝温度下改进系统的优化结果 

冷凝温度 

工况/℃ 
A 

过冷器 

过冷度/℃ 
B 

经济器 

过冷度/℃ 
COP 

COP 相比经典

系统提升/%

115 0.2892 10.89 0.3766 34.11 4.59 26.31 

120 0.361 13.01 0.4215 36.99 4.233 29.25 

125 0.4449 15.32 0.4679 39.68 3.912 32.34 

130 0.5443 17.86 0.5157 42.14 3.615 35.55 

135 0.6795 21.25 0.5554 43.75 3.323 38.34 

平均提高 24.08%。 

（2）准两级压缩联合过冷器循环的热泵蒸汽

系统在运行的安全性方面也取得了好的改进效果，

在 115～135℃冷凝温度区间内，可平均降低 1.72℃

的排气温度与 19.2%的综合压缩比。 

（3）采用经济器中间补气循环可取得比单独

采用过冷器循环更佳的循环性能改进效果，在经济

器中平均每 1℃工质过冷度可以取得 0.83%的 COP

提升，而采用过冷器时这一值为 0.22%。 

（4）为取得更高的 COP 值，达到最佳的优化

效果，应该在增加冷凝器出口处至膨胀阀入口处工

质过冷度的同时，增加经济器过冷度的比重。根据

这个原则，可得 115℃、120℃、125℃、130℃、135℃

冷凝温度下改进系统的最佳补气率B 和过冷率 A分

别为 B=0.3766、A=0.2892，B=0.4215、A=0.361，

B=0.4679 、 A=0.4449 ， B=0.5157 、 A=0.5443 和

B=0.5554、A=0.6795，相比经典系统的 COP 分别提

升为 26.31%、29.25%、32.34%、35.55%和 38.34%。 

符号说明 

COP—— 系统能效系数，量纲为 1 

h1
—— 压缩机低压级入口处工质的焓，kJ/kg 

h2
—— 压缩机高压级入口处工质的焓，kJ/kg 

h2′—— 压缩机低压级出口处工质的焓，kJ/kg 

h3
—— 经济器冷侧出口处工质的焓，kJ/kg 

h4
—— 压缩机高压级出口处工质的焓，kJ/kg 

h5
—— 冷凝器出口处工质的焓，kJ/kg 

h6
—— 经济器热侧出口工质的焓，kJ/kg 

h7
—— 过冷器热侧出口工质的焓，kJ/kg 

h8
—— 蒸发器入口处工质的焓，kJ/kg 

h9
—— 经济器冷侧入口处工质的焓，kJ/kg 

h11
—— 闪蒸罐入口处水的焓，kJ/kg 

h12
—— 闪蒸后的等效状态点处水的焓，kJ/kg 

h13
—— 闪蒸后得到的尾水的焓，kJ/kg 

h14
—— 闪蒸后得到的饱和水蒸气的焓，kJ/kg 

h15
—— 补水的焓，kJ/kg 

h16
—— 闪蒸尾水与补水混合后水的焓，kJ/kg 

hs2 —— 压缩机等熵压缩时低压级出口处工质的

焓，kJ/kg 

hs4
—— 压缩机等熵压缩时高压级出口处工质的

焓，kJ/kg 

hso,65
—— 65℃热源水的焓，kJ/kg 

hso,70
—— 70℃热源水的焓，kJ/kg 

hso,in
—— 进入蒸发器的热源水的焓，kJ/kg 

mmid
—— 中间补气的工质流量，kg/s 

mref
—— 热泵工质的流量，kg/s 

mso
—— 热源水的总流量，kg/s 
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m′so —— 进入过冷器中热源水的流量，kg/s 

mwater —— 闪蒸循环水的流量，kg/s 

P2 —— 压缩机低压级出口处工质的压力，kPa 

P2′ —— 压缩机高压级入口处工质的压力，kPa 

P3 —— 补气压力，kPa 

Qcond —— 冷凝器换热功率，kW 

Qevap —— 蒸发器换热功率，kW 

Tex —— 压缩机排气温度，℃ 

ν2 —— 压缩机低压级出口处工质的比容，m3/kg 

ν2′ —— 压缩机高压级入口处工质的比容，m3/kg。

W —— 压缩机输入功率，kW 

x —— 闪蒸气化率，量纲为 1 

ε1、ε2、ε —— 分别为低压级、高压级和综合压缩比，量

纲为 1 

η —— 压缩机等熵效率，量纲为 1 
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