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　　　空气源热泵换热器与岗亭

壁体一体化供暖性能

李宗北，田琦，董旭，段兰兰，秦成君

（太原理工大学 环境科学与工程学院，山西 太原０３００２４）

摘要：　设计一种由太阳能供电、空气源热泵换热器与亭壁一体化的供暖岗亭．首先，建立一体化岗亭设备模

型，并采用 Ｍａｔｌａｂ语言编制仿真程序，对岗亭进行性能模拟；然后，选取太原某日工况，对岗亭模型进行实验

验证，并对其供暖季性能进行分析．结果表明：亭壁蒸发器吸收室内外两侧空气热量、得热量比相同条件下，常

规风冷蒸发器高３１．４１％；供暖季系统性能系数（ＣＯＰ）为３．２２～４．９６，平均ＣＯＰ值为４．１８，高于常规风冷热

泵，节能效果良好；供暖季太阳能发电量可满足岗亭热泵压缩机耗电量需求，证明岗亭可实现供暖零能耗．
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１９７６年，“零能耗建筑”概念由丹麦科技大学Ｅｓｂｅｎｓｅｎ等首次提出
［１］，是指能耗与产能达到平衡的

建筑［２］．迄今为止，零能耗建筑已成为建筑节能领域的前沿热点
［３］．零能耗建筑的设计策略为：能源需求

　收稿日期：　２０１８?０４?２０

　通信作者：　田琦（１９６６?），男，教授，博士，主要从事可再生能源利用及建筑节能新技术的研究．Ｅ?ｍａｉｌ：３４１４２８５８０１＠

ｑｑ．ｃｏｍ．

　基金项目：　国家科技支撑计划项目（２０１２ＢＡＪ０４Ｂ０２）；国家国际科技合作专项项目（２０１３ＤＦＡ６１５８０）



犺狋狋狆：∥狑狑狑．犺犱狓犫．犺狇狌．犲犱狌．犮狀

最小化，如选择高性能保温结构；可再生能源技术的利用，其中，光伏、太阳能热水及可再生能源热泵等

节能技术应用最为广泛［４］．岗亭作为一种特殊的建筑，研究人员对其能源利用研究较少．文献［５?６］分别

将冷气机、水蒸发系统应用于岗亭，改善室内环境，保证夏季岗亭舒适性，但未探讨冬季采暖问题．目前，

岗亭供暖多采用风冷热泵，风冷热泵消耗高品质能源，系统性能系数（ＣＯＰ）较低，一般采用上送风；制热

时，热气流聚集在岗亭上部，导致空调能耗增大且热分层现象严重，热舒适性不高［７］．基于此，本文提出

一种由太阳能供电的空气源热泵换热器亭壁一体化的供暖岗亭［８］，通过对一体化岗亭各设备建模及仿

真，模拟岗亭在太原地区运行特性，并给予实验验证．

１　空气源换热器亭壁一体化岗亭结构

空气源换热器亭壁一体化岗亭是一种采用太阳能光伏?空气源热泵的全新岗亭形式，主要设备包括

图１　换热器亭壁一体化结构剖面示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓｅｃｔｉｏｎａｌｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆ

ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄｈｅａｔｅｘｃｈａｎｇｅｒｋｉｏｓｋｗａｌｌ

亭壁蒸发器、压缩机、地板冷凝器、热力膨胀阀、太阳

能光伏及蓄电设备．考虑到太阳能资源的利用及太

阳一天的运行规律，太阳能光伏板宜南向布置，亭壁

蒸发器布置的最优方向为南向，其次为东向、西向及

北向．

一体化岗亭蒸发器亭壁从外到内依次是不锈钢

板、蒸发管、绝热材料、铝塑板，蒸发器铜管安装在薄

铝板凹槽内，薄铝板下采用绝热材料包敷，上面粘贴

不锈钢板，其结构剖面图，如图１所示．图１中：犠 为

相邻蒸发管管间距；犇 为蒸发管直径．亭壁蒸发器制

冷剂吸收热量，变成过热蒸汽进入压缩机．压缩机高

温排气进入敷设在地板中的冷凝管中，制冷剂放热

直接加热地板，变成高温液体流入节流装置中．

２　空气源换热器亭壁一体化岗亭数学模型

２．１　亭壁蒸发器数学模型

亭壁蒸发器是一体化岗亭的关键部件，研究其内部传热过程是一体化岗亭的整体性能研究的基础．

传统岗亭在冬季工况下，由于岗亭内外温差，热量从室内向室外传递，形成岗亭热负荷，造成热量浪费．

由于蒸发温度（θｅ）＜室外温度（θｗ）＜室内温度（θｎ），所以，亭壁蒸发器内的制冷剂同时吸收室内外空气

热量，使室内空气热量得到有效利用．

对亭壁蒸发器的传热分析建立在以下２个假设的基础上：１）亭壁内侧铝塑板和外侧不锈钢板的厚

度远小于绝热材料壁厚，且所用的金属材料导热系数大，因此，忽略其热阻；２）由于蒸发管管壁较薄，且

图２　蒸发管管段微元传热分析

Ｆｉｇ．２　Ｍｉｃｒｏｅｌｅｍｅｎｔｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒ

ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｅｖａｐｏｒａｔｉｏｎｐｉｐｅ

铜导热系数大，忽略蒸发管管壁传热热阻．

制冷剂在蒸发管内是一个沸腾换热过程，蒸发器

管段传热分析，如图２所示．图２中：狓为岗亭内外空

气向制冷剂传热方向，狔为制冷剂流动方向，两者相互

垂直；犺ｉｎ，犺ｏｕｔ分别为制冷剂流动方向上的进、出口焓

值；狇１，狇２ 分别为室外、室内空气传递到制冷剂中的热

流密度．相应的导热微分方程式为

λ

ρ犮

２
θ


２狓
＝
θ
狋
，　　狋＞０，　０＜狓＜δ． （１）

　　初始条件为

θ狘狋＝０ ＝θｅ，　　０≤狓≤δ． （２）

　　亭壁与室内、外空气的接触面的边界条件分别为
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－λ
θ
狓
狘狓＝０ ＝犺１（θｗ－θ狘狓＝０），　　狋＞０． （３）

－λ
θ
狓
狘狓＝０ ＝犺２（θｎ－θ狘狓＝δ０），　　狋＞０． （４）

式（１）～（４）中：λ为亭壁材料的导热系数；ρ为亭壁材料的密度；犮为亭壁材料的比热；θｅ 为蒸发温度；δ

为亭壁材料厚度；犺１ 为岗亭外空气与亭壁外壁面的对流换热系数；θｗ 为岗亭外空气温度；犺２ 为岗亭内

空气与亭壁内壁面的对流换热系数；θｎ为室内温度．

制冷剂微元热量平衡方程为

犿（犺ｏｕｔ－犺ｉｎ）＝∑犉（狇１＋狇２）＝∑犉
θｗ－θｏ
１

犺１
＋
１

犺ｒ

＋
θｎ－θｏ

１

犺２
＋
１

犺ｒ
＋
δ

烄

烆

烌

烎λ

． （５）

式（５）中：犿为质量流量；犉为蒸发管传热面积；θｏ为蒸发管壁温；犺ｒ为制冷剂对流换热系数．

亭壁蒸发器与常规自然对流风冷蒸发器的主要区别在于，制冷剂双向吸热．常规自然对流风冷蒸发

器制冷剂微元热量平衡方程式为

犿（犺ｏｕｔ－犺ｉｎ）＝∑犉狇１ ＝∑犉
θｗ－θｏ
１

犺
＋
１

犺

烄

烆

烌

烎ｒ

． （６）

式（６）中：犺为空气侧换热系数；犺１，犺２，犺，犺ｒ的计算方法参考文献［９?１０］．

２．２　压缩机数学模型

压缩机输入功率和质量流量采用ＡＮＳＩ／ＡＲＩ５４０提出的“三次方十系数”的拟合公式
［１１］，并对压缩

机频率进行修正，采用邵双全等［１２］提出的变频压缩机质量流量和输入功率修正公式修正，即

犳（犜ｅ，犜ｃ）＝犆１＋犆２×犜ｅ＋犆３×犜ｃ＋犆４×犜
２
ｅ＋犆５×犜ｅ×犜ｃ＋犆６×犜

２
ｃ＋

犆７×犜
２
ｅ×犜ｃ＋犆８×犜ｅ×犜

２
ｃ＋犆９×犜

３
ｃ＋犆１０×犜

３
ｅ， （７）

犕０ ＝犕０
（犳－犳

０

犳

－犳

０
）犮， （８）

犘０ ＝犘０
ｅｘｐ（犱１（犳－犳

）２＋犱２（犳－犳
））． （９）

式（７）～（９）中：犜ｃ为冷凝温度，犜ｃ＝θｃ＋２７３；犜ｅ为蒸发温度，犜ｅ＝θｅ＋２７３；犳（犜ｅ，犜ｃ）为压缩机输入功

率或质量流量；犆１～犆１０为根据具体数据拟合的系数；犕０，犘０ 为不同频率下的质量流量和输入功率；

犕
０ ，犘


０ 为根据式（７）拟合出的特定频率下的质量流量和输入功率；犳为压缩机频率；犳

０ 为基频；犳为

特定频率；犮，犱１，犱２ 为实验系数．

采用Ｄａｂｉｒｉ等
［１３］提出的一种压缩机吸气过热度修正公式，对吸气过热度进行修正，即

犕 ＝ １＋犉ｖ
ν０

ν
－（ ）［ ］１ 犕０． （１０）

犘＝ （犕／犕０）
犺ｏｕｔ，ａｃｔ－犺ｉｎ，ａｃｔ
犺ｏｕｔ－犺（ ）

ｉｎ

犘０． （１１）

式（１０），（１１）中：犕 为压缩机修正后的质量流量；ν０ 为压缩机修正前吸气比容；ν为压缩机吸气比容；犉ｖ

为容积效率修正系数，取０．７５；犺ａｃｔ为实际工况下焓值；犺为理论工况下焓值；犘为压缩机功率．

２．３　地板冷凝器数学模型

冷凝器模型，如图３所示．图３中：犔ｃ为冷凝器各区段长度；犿为制冷剂流量；犺为制冷剂焓值，θｏ为

冷凝器壁温，下角标只表示制冷剂不同状态．对地板冷凝器采用稳态分布参数法
［１４］建模，主要作如下４

图３　冷凝器模型

Ｆｉｇ．３　Ｍｏｄｅｌｏｆｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

点假设：１）制冷剂径向物性参数一致，在管内流动为一维

均相流动；２）不考虑管壁的热阻；３）地板各结构为均相材

料；４）冷凝器下的绝热材料热阻无限大，不考虑制冷剂向

下传热．

地板冷凝器的传热系数为

犓 ＝１／（
１

犺ａ
＋
１

犺ｒ
＋∑

δｉ

λｉ
）． （１２）
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　　地板冷凝器能量控制方程为

犙＝犿ｉｎ（犺ｉｎ－犺ｏｕｔ）＝ξ∑犓犉θｍ． （１３）

图４　空气源热泵系统仿真流程图

Ｆｉｇ．４　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆ

ａｉｒｓｏｕｒｃｅｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍ

式（１２），（１３）中：犺ａ为空气侧换热系数；δｉ为地板各结构层厚度；λｉ为

地板各结构层导热系数；ξ为漏热系数；θｍ 为每区段制冷剂与室内温

度的温差；制冷剂侧换热系数犺ｒ，空气侧换热系数犺ａ 的计算方法参

考文献［１０，１５?１６］．

为简化模拟过程，假定制冷剂流经热力膨胀阀的过程为绝热等

焓节流，故不对热力膨胀阀建模．

２．４　太阳能发电功率数学模型

太阳能光伏板发电功率计算式［１７］为

犠ｐ＝犌ητｇαｐ犃ｐ． （１４）

式（１４）中：犠ｐ为太阳能输出功率；犌为太阳能辐射量；η为光伏板的

光电转换率；τｇ为透射率；αｐ为光伏板吸收率；犃ｐ为太阳能光伏板有

效面积．

２．５　换热器亭壁一体化空气源热泵系统整机仿真流程

建立的整机仿真流程，如图４所示．

３　实验验证

３．１　实验概况

选取的实验岗亭位于太原市，地板面积为６．２５ｍ２，层高为２．２ｍ，蒸发管敷设在南向与东向的两面

亭壁；其他亭壁为传统亭壁，四面亭壁都有窗户，每面窗户面积尺寸为２．０ｍ×０．８ｍ．一体化岗亭围护

结构，如表１所示．在岗亭屋顶朝南方向布置３块太阳能光伏板，放置倾角为４０°，光伏板尺寸为１６５０

ｍｍ×９９１ｍｍ，额定光电转换率为１６．５１％，由太阳能光伏板供电至压缩机．

表１　一体化岗亭围护结构

Ｔａｂ．１　Ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄｂｏｏｔｈｅｎｃｌｏｓｕｒｅｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

名称 一体化岗亭围护结构材料

亭壁 １ｍｍ不锈钢＋１００ｍｍ聚苯乙烯泡沫塑料（含６ｍｍ蒸发管，２０ｍｍ管间距）＋３ｍｍ铝塑板

窗户 内张膜中空玻璃（双膜）

地板 ５ｍｍ面层＋２０ｍｍ水泥砂浆＋３０ｍｍ混凝土（含６ｍｍ冷凝管，８０ｍｍ管间距）＋４０ｍｍ绝热材料＋防水层

屋顶 保温屋面

　　岗亭内外温度采用ＥＴＨ?Ｐ型环境试验设备智能多路巡检仪进行测量，其温度误差为±０．２℃．其

中，室内温度测点设置在距离地板０．７５ｍ处；室外太阳辐射强度采用天空辐射表和辐射电流表测量，

精度为１Ｗ·ｍ－２；太阳能发电量及压缩机的耗电量均采用电子式单相表测量；在蒸发器、冷凝器制冷

图５　实验日的室外工况

Ｆｉｇ．５　Ｏｕｔｄｏｏｒｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｏｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄａｙ

剂进出口处，分别设置温度探测点，安装一对ＰＴ１０００型

热电偶温度探测器（精度为０．１℃），并在流体入口处安装

流量计．分别发送温度模拟信号及流量脉冲信号给积算

仪，积算仪根据积算公式算出热量值．热泵的运行时间为

８：００到１９：００，每隔１５ｍｉｎ自动记录统计数据．

３．２　仿真结果分析

采用有限差分法离散数学模型，对热泵系统进行模

拟．模拟过程中，设定室内温度为１８℃，蒸发温度初始值

为－２５℃，冷凝温度恒为３７℃，过热度为８℃，再冷度为

２℃．实验当天太阳辐射照度（犛）与室外温度（θｗ），如图５

所示．由图５可知：室外温度均随时间先升高再降低，太阳
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辐射照度在１２：００达到最大值４００Ｗ·ｍ－２，在１８：００时降为０；室外温度最大值出现在１５：００，为－５

℃．需要验证参数为压缩机输入功率、蒸发器吸热量、制热量、ＣＯＰ值及太阳能发电功率．

岗亭室内实际温度（θｎ）的变化情况，如图６所示．由图６可知：在８：００时，热泵开机，室内温度迅速

升温；１２０ｍｉｎ后，室温升到设定值１８℃，逐渐稳定在１８．２℃；在１５：００后，室外温度开始下降，由于岗

亭围护结构蓄热作用，室温延迟０．５ｈ开始下降；到１９：００热泵关机时，室温降为１５℃．

实验日的亭壁蒸发器得热量（犙ｅ）模拟值与实验值、常规风冷蒸发器得热量模拟值，如图７所示．由

图７可知：当室外温度升高时，蒸发器得热量增大；当室外温度降低时，得热量减小；亭壁蒸发器模拟结

果与实验结果较吻合，最大误差为９．２０％．由对亭壁蒸发器的分析可知，对于特定结构的亭壁蒸发器，

室外温度升高会导致与蒸发器制冷剂温差增大，从而蒸发器的得热量增大．

热泵开启初期，亭壁蒸发器得热量的实验值低于模拟值，且上升速率小于模拟值，因为亭壁结构的

热阻使室内外空气热量向蒸发器传热时，吸热量有一定的延迟与衰减；亭壁蒸发器得热量高于常规风冷

蒸发器得热量，这是由于亭壁蒸发器吸收室内外两侧空气热量，而常规风冷蒸发器只吸收室外空气热

量，在稳定运行阶段，亭壁蒸发器平均得热量比常规风冷蒸发器提高了３１．４１％．

　　图６　岗亭室内的实际空气温度变化　　　　　　　　图７　蒸发器得热量模拟值与实验值比较

　　　　Ｆｉｇ．６　Ｃｈａｎｇｅｓｏｆａｃｔｕａｌａｉｒ　　　　　　　　　Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｅｄｃａｌｏｒｉｆｉｃ

　　　　　ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｉｎｂｏｏｔｈ ｖａｌｕｅｏｆｅｖａｐｏｒａｔｏｒａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓ

实验日，压缩机输入功率（犘）模拟值与实验值的比较，如图８所示．由图８可知：压缩机输入功率模

拟值与实验值吻合较好，最大误差为７．４３％；热泵开启初期，压缩机高频运转，制冷剂质量流量迅速提

高，导致输入功率迅速升高；热泵运行稳定后，室外温度升高，输入功率减小，之后，随室外温度的下降而

增大．由对蒸发器得热量的分析可知：当热泵运行稳定时，室外温度升高，系统的能量输入增大，提高了

亭壁蒸发器中制冷剂的饱和压力和温度，压缩机的压缩比下降，输入功率随之减小；当室外温度开始下

降，输入功率增大．

实验日，制热量（犙ｃ）模拟值与实验值的比较，如图９所示．由图９可知：模拟数据与实验数据吻合较

好，误差最大为８．３９％；制热量与蒸发器得热量的变化趋势相同，先随室外温度升高而增大，随后随室

外温度的下降而减小；室外温度升高，系统输入能量增大，根据能量守恒定律，系统的制热量增大，反之，

图８　压缩机输入功率模拟值与实验值比较 　　　　　　　　图９　制热量模拟值与实验值比较　

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｅｄｖａｌｕｅｏｆ　　　　　　Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｅｄａｎｄ

ｐｏｗｅｒｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅ　　　　　　　　ｉｎｐｕｔｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓｏｆｈｅａｔｉｎｇ　
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系统的制热量减小．

换热器亭壁一体化的空气源热泵的ＣＯＰ值可定义为ＣＯＰ＝犙／犘．其中，犙为冷凝器单位时间制热

量，可由热量表测得；犘为压缩机输入功率，可由功率表测得．

实验日，ＣＯＰ的模拟值和实验值的变化情况，如图１０所示．由图１０可知：ＣＯＰ值模拟数据与实验

数据吻合较好，最大误差为６．２９％；在热泵开启初始时较低，ＣＯＰ值随室外温度升高而增大，之后随室

外温度下降而减小；热泵除了在预热阶段ＣＯＰ值变化很大外，在稳定运行时间里，热泵ＣＯＰ的实验值

最大值为５．６９，平均值为３．３４，高于常规风冷热泵，说明该岗亭热泵系统的节能效果较好；室外温度越

高，岗亭的节能效果越好．

太阳能发电功率模拟值与实验值的变化，如图１１所示．由图１１可知：在８：００时，太阳能发电功率

从０开始增加，在１３：００达到最大值，随后开始下降，到１８：００发电功率归零；由式（１４）可知，太阳能发

电功率与太阳辐射照度成正比；发电功率模拟值与实验值在早上及傍晚太阳辐射照度较小的时间段里，

误差较大，在９：３０相对误差最大，为９．００％，太阳辐射照度较大时，误差越小．对比图８和图１１可知：

在１０：００－１７：００内，太阳能发电量高于压缩机用电量，因此，满足系统用电的要求．将多余发电量储存

在蓄电池中，可在８：００－１０：００，１８：００－１９：００间、太阳能发电量不足的情况下，继续为热泵供电，实现

岗亭的零能耗．

　　 图１０　系统ＣＯＰ模拟值与实验值比较　　　　　　　图１１　太阳能发电功率模拟值与实验值比较

　　Ｆｉｇ．１０　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｙｓｔｅｍＣＯＰ　　　　　　Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｅｄａｎｄ

ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｖａｌｕｅｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓ　　　　　　　　　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓｏｆｓｏｌａｒｐｏｗｅｒ

由于热泵在８：００－１０：００时处于预热阶段，实验岗亭的室温迅速上升，岗亭的热舒适性不高，建议

提前开启热泵，使室内温度提前至１８℃；文中实验工况的室外温度变化较均匀，各实验参数的测定非常

理想，且在模拟过程中，模型对各参数进行修正，数据吻合较好，岗亭各项参数的模拟值与实验值的最大

误差均不超过１０％，证明岗亭数学模型的正确性，为研究一体化岗亭在太原地区整个供暖季的可行性

提供依据．

４　一体化岗亭在太原地区的性能分析

为了分析整个供暖季一体化岗亭在太原地区的性能情况，模拟一体化岗亭热泵运行ＣＯＰ值，比较

太阳能发电量与压缩机耗电量，研究热泵在太原地区的可行性．太原地区供暖季的太阳辐射量
［１８］和室

外温度变化情况，如图１２，１３所示．图１２中：犚β为太阳能日总辐射量．

通过模拟可得到供暖季ＣＯＰ值的变化曲线，如图１４所示．由图１４可知：１１月，ＣＯＰ值为３．７６～

４．９１，平均值为４．４８；１２月，ＣＯＰ值为３．５４～４．４６，平均值为３．９８；１月，ＣＯＰ值为３．８４～４．２８，平均值

为４．０６；２月，ＣＯＰ值为３．８４～３．９６，平均值为３．８９；３月，ＣＯＰ值为４．２２～４．９６，平均值为４．７５；１２月

至次年２月，由于室外温度较低，热泵系统蒸发温度较低，导致ＣＯＰ值较低，１１月与３月ＣＯＰ值较高；

整个供暖季，岗亭热泵ＣＯＰ值为３．２２～４．９６，平均ＣＯＰ值为４．１８，而风冷热泵ＣＯＰ值一般小于３，证

明岗亭热泵的热性能良好，节能效果显著．

为了对一体化岗亭进行零能耗分析，模拟整个供暖季一体化岗亭的太阳能发电量与压缩机功耗，并

对二者进行比较，结果如图１５所示．由图１５可知：整个供暖季中，太阳能发电量可满足压缩机的耗电
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图１２　供暖季太阳能日总辐射量变化　　　　　　　　　　　图１３　供暖季室外温度变化　

　Ｆｉｇ．１２　Ｔｏｔａｌｄａｉｌｙｓｏｌａｒｒａｄｉａｔｉｏｎ　　　　　　　　　　Ｆｉｇ．１３　Ｏｕｔｄｏｏｒｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｃｈａｎｇｅ

　ｉｎｈｅａｔｉｎｇｓｅａｓｏｎ ｄｕｒｉｎｇｈｅａｔｉｎｇｓｅａｓｏｎ

量．太阳能发电量充足时，将多余电量储存在蓄电池中，阴天雨雪等太阳能发电量不足的天气下，由蓄电

池为压缩机供电，以确保岗亭空调的正常运行．

１１月至次年３月，太阳能发电总量与压缩机总功耗，如表２所示．由表２可知：１１月、１２月、２月、３

月的太阳能发电总量超过压缩机耗能，多余的发电量储存在蓄电池中；１月份，室外温度低，岗亭能耗

大，压缩机耗电量增大，但太阳能发电量不足，由蓄电池为岗亭供电．整个供暖季太阳能发电量富余３９

ｋＷ·ｈ，证明零能耗岗亭在太原地区具有可行性．

　　图１４　供暖季岗亭热泵系统ＣＯＰ值变化　　　　　 图１５　供暖季太阳能发电量与压缩机功耗比较　

　Ｆｉｇ．１４　ＣｈａｎｇｅｏｆＣＯＰｖａｌｕｅｏｆｈｅａｔｐｕｍｐ　　　　Ｆｉｇ．１５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｏｌａｒｅｎｅｒｇｙｇｅｎｅｒａｔｉｏｎａｎｄ

　　　ｓｙｓｔｅｍｉｎｈｅａｔｉｎｇｓｅａｓｏｎｂｏｏｔｈ　　　　　　　ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｉｎｈｅａｔｉｎｇｓｅａｓｏｎ

表２　供暖季每月太阳能发电量与压缩机耗能比较

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｍｏｎｔｈｌｙｓｏｌａｒｐｏｗｅｒｇｅｎｅｒａｔｉｏｎａｎｄ

ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｉｎｈｅａｔｉｎｇｓｅａｓｏｎ ｋＷ·ｈ　

参数
月份

１１月 １２月 １月 ２月 ３月
总计

太阳能光伏发电量 ４７．１６ ４１．０８ ３４．３９ ２８．５２ ３８．３５ １８９．４９

压缩机耗能 ２５．０１ ３７．９１ ３８．８５ ２７．１７ ２１．５６ １５０．４９

蓄电池蓄放电量 ２２．１５（蓄） ３．１８（蓄） ４．４５（放） １．３５（蓄） １６．７９（蓄） ３９．０１（蓄）

５　结论

对一体化岗亭各设备建模，在此基础上进行性能模拟及实验验证，并对一体化岗亭在供暖季运行性

能进行分析，得出以下４点主要结论．

１）蒸发器得热量、压缩机输入功率、制热量、ＣＯＰ值、太阳能光伏发电功率的模拟数据与实验数据

的最大相对误差为９．２０％，７．４３％，５．３９％，６．２９％，９．００％，数学模型与实测结果吻合较好．

２）与常规风冷蒸发器相比，亭壁蒸发器除吸收室外空气的热量外，还能有效利用室内空气热量，使

系统输入能量增大，热泵系统稳定运行期间，平均得热量提高了３１．４１％．

５７５第４期　　　　　　　　　　李宗北，等：空气源热泵换热器与岗亭壁体一体化供暖性能
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３）一体化岗亭热泵在供暖季期间，ＣＯＰ值为３．２２～４．９６，平均ＣＯＰ值为４．１８，一般风冷热泵

ＣＯＰ值小于３，证明一体化岗亭热泵节能性优于风冷热泵．

４）一体化岗亭太阳能发电量在整个供暖季富余３９．０１ｋＷ·ｈ，由蓄电装置储存后，可满足系统在

阴天雨雪等太阳能发电量不足时的供电需求，证明供暖季零能耗岗亭在太原地区是可行的，可脱离电网

下独立运行，具有更广泛的适应性．
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