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［摘 要］绝热压缩空气储能技术（A-CAES）可用于可再生能源电力的调峰、调频，是实现“双碳”

目标的有效手段。为研究级数、上端差、节流阀后压力等关键参数对系统热力学效率与   

经济性的影响，实现最低度电成本，构建了基于 MATLAB 的 A-CAES 模型，并进行计算。

结果表明：在模拟工况范围内，效率随级数、上端差的增加而降低，随节流阀后压力的    

增加而增加，效率最高可达 70%以上；二级压缩、二级膨胀的度电成本最低，为 0.041 3~  

0.045 0 美元/(kW·h)；度电成本随节流阀后压力的增大而减小；当上端差大于 2.5 K 时，度

电成本随上端差的增大而增大。因此，A-CAES 可实现高效、低成本储能。 

［关 键 词］A-CAES；效率；度电成本；上端差；节流阀后压力 
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Abstract: Adiabatic compressed air energy storage technology (A-CAES) can be used for peak shaving and 

frequency regulation of renewable energy electricity, which is an effective means to achieve the goal of “Dual 

Carbon”. In order to study the influence of key parameters such as the number of stages, hot side temperature 

difference, and throttling valve pressure on thermodynamic efficiency and economy of the system, and achieve the 

lowest levelized cost of energy (LCOE), an A-CAES model based on MATLAB is constructed for calculation. 

The results show that, within the range of simulated working conditions, the efficiency decreases with the increase 

of the number of stages and the hot side temperature difference, while increases with the throttling valve pressure, 

and the highest efficiency can reach over 70%. The LCOE of the secondary compression and secondary expansion 

is the lowest, which is 0.041 3~0.045 0 dollars/(kW·h). The LCOE decreases with the increasing throttling valve 

pressure. When the hot side temperature difference is greater than 2.5 K, the LCOE increases with the hot side 

temperature difference. Therefore, the A-CAES can realize efficient and low-cost energy storage. 

Key words: A-CAES; efficiency; LCOE; hot side temperature difference; throttling valve pressure 
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根据英国石油公司（BP）的报告，2015—     

2020 年，风电和太阳能电力增加了约 800 GW，平均

每年增长 18%[1]。但风电和太阳能电力等可再生能源

具有波动性，容易对电网产生冲击[2-3]。为了促进可再

生能源的消纳，减少弃风弃光，可采用压缩空气储能

技术，将负荷低谷期的电力用于压缩空气，把高压空

气储存在地下盐穴、废旧矿井和油井、海底储气罐等

巨大密闭空间中，在负荷高峰期释放压缩空气产生电

力，实现新型电力系统的安全可靠运行[4-6]。 

绝热压缩空气储能（adiabatic compressed air 

energy storage，A-CAES）是目前最有前景的技术

之一，将空气压缩过程中产生的热量储存起来，并

在空气膨胀过程中供给热量[7-9]。常规的补燃式电站

循环效率只有 40%~50%[10-11]，而 A-CAES 可将循

环效率提高到 60%以上[12-13]，此外，无燃料的使用，

具有清洁环保的优势，及时换热可降低压缩机的工

作温度，从而降低对压缩机的耐温性能要求。 

对于级数，瑞士苏黎世联邦理工学院的 Roos

等人综述了 A-CAES 的效率解析模型，认为当储热

效率低于压缩效率时，效率随级数的增加而增加；

当储热效率高于压缩效率时，效率随级数的增加而

减小。应当开发储热效率高于压缩效率的系统，最

大限度减少级数，并以高压比运行系统，以获得高

效率[5]。中国科学院工程热物理研究所的陈海生  

等[14]认为效率随压缩级数的增加而降低。中国全球

能源互联网研究院的 Song 等人[15]研究了不同级数

下的压缩功率、膨胀功率与储气压力的关系，结果

表明，储气压力相同时，级数越多，压缩功率和膨

胀功率均越小，单级压缩单级膨胀（绝热）效率最

高，可超过 70%。 

对于换热端差，东南大学的黄恩和[16]认为效率随

换热端差的增大而减小。陈海生等[14]认为，当端差从

20 ℃降低到 5 ℃时，效率从 54%提高到 58.3%，效率

不会增加太多，但换热面积和成本可能会增加很多。 

对于节流阀，西安交通大学的 Wang 等人[17]认

为提高热交换器、燃烧室、涡轮机和压缩机的效率

极其困难，必须从节流阀和储气硐室中的能量损失

中寻求突破。陈海生[14]认为节流阀后压力越高，效

率越高，但由于释放的空气较少，能量密度较低。 

对于经济性，华中科技大学的 Yang 等人[18]对

CAES 的设备成本进行估算，采用 CEPCI 指数进行成

本换算，认为设备总成本在 4 000 万左右，其中换热器

成本最高，占比超过50%。加拿大Alberta大学的Kapila

等人[19]的研究结果表明，盐穴、多孔地层、硬质岩洞    

的A-CAES 度电成本分别为 97~112 美元/(MW·h)、96~ 

110 美元/(MW·h)、108~121 美元/(MW·h)。中国科学与

技术大学热科学和能源工程系的 Pei 等人[20]对 3~     

8 MPa 的承压储水罐进行成本估算，结果表明，储罐

内径不超过 5 000 mm 可节省钢材用量，1 MW 电站储

热时间为 6.5 h 时，承压储水罐所需 Q345R 钢材质量

为 709 t，储水罐钢材成本为 2 万元。 

目前的研究主要存在如下不足：1）主要研究

级数、换热端差、节流阀后压力对效率的影响，比

较缺乏以上参数对经济性的影响研究；2）单独考

虑压缩或者膨胀级数对效率的影响，较少考虑压

缩、膨胀级数共同变化对效率的影响；3）A-CAES

中的承压储水成本研究不足。为进一步研究压缩和

透平级数、换热端差、节流阀后压力对效率与经济

性的影响，本文建立基于 MATLAB 的 A-CAES 模

型，采用高压液态水进行储热，计算度电成本，以

期为 A-CAES 技术的进一步发展提供参考。 

1 系统构建与计算 

1.1 系统构建 

本文构建了基于 MATLAB 的二级压缩、二级

膨胀的 A-CAES 系统，具体如图 1 所示。系统分成

4 部分：1）压缩与级间冷却，采用多变压缩，压缩

与冷却交替进行，及时将压缩空气冷却，实现高压

与热量分离，有利于压缩过程的正向进行，减少压

缩空气所需的压缩功；2）储热介质储存，将被空

气加热的储热介质存储在热罐中，将被空气冷却的

储热介质存储在冷罐中，冷却器将冷罐中的储热介

质进一步冷却至常温；3）储气，将高压气体存储

在储气室中；4）级间加热与膨胀，高压气体被储

热介质加热后进入透平中膨胀做功，采用多变膨

胀，压力逐级下降。 

 

图 1 基于 MATLAB 的绝热压缩空气储能系统 

Fig.1 Schematic diagram of the adiabatic compressed air 

energy storage system based on MATLAB 
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如无特殊说明，模拟中采用的参数均按表 1 中的

默认值设置。为了突出关键参数对系统的影响，对

A-CAES 系统进行简化，设置成二级压缩、二级膨胀，

且各级压比、各级膨胀比相等，等熵效率均设置成常

用的 85%，储气压力参考德国 Huntorf 电站的数据，

设置成 6.8 MPa，空气流量设置成 108 kg/s[21]。 

表 1 A-CAES 默认参数设置 

Tab.1 Default parameter settings of the A-CAES system 

项目 默认设置 

级数 2 级压缩、2 级膨胀 

压缩、膨胀方式 各级压比相等 

压缩、膨胀等熵效率/% 85 

储气压力/MPa 6.8 

空气流量/(kg·s–1) 108 

储热介质 高压液态水 

空气入口温度/K 298.15 

空气入口压力/MPa 0.1 

空气出口压力/MPa 0.1 

节流阀后压力/MPa 4.5 

上端差/K 10.0 

下端差/K 10.0 

此外，为了进一步简化模型，作如下基本假设：

1）空气按实际气体计算；2）压缩机与膨胀机运行

稳定，性能良好；3）换热器换热充分，采用逆流

换热，压缩气体在换热过程中无压力损失；4）储

热罐和储气室密闭和绝热性能良好。 

如无特殊说明，本文均取国际制单位中的标准

单位。 

1.2 效率计算 

1.2.1 系统效率 

系统效率指的是能量输出与能量输入的比值，

计算公式为[22]： 

T

C

W
η=

W

Σ
Σ

                (1) 

T air,T air,T,in air,T,out T( )W m h h t= -       (2) 

C air,C air,C,out air,C,in C( )W m h h t= -       (3) 

式中：η为系统效率；W 为膨胀功或者压缩功，J；

mair为空气质量流量，本文取值mair, T=mair, C=108 kg/s； 

t 为一天中压缩或者膨胀时间，s；下标 in 表示入口，

out 表示出口，T 表示透平，C 表示压缩机；h 为焓

值，J/kg，根据温度、压力的不同采用 MATLAB 调

用 NIST 数据库中的焓值，此处压力单位为 kPa。

为了表述方便，本文其余部分压力单位均为 MPa。

下文中的空气、高压水的导热系数、密度、黏度、

普朗特数等基础物性参数都采用这种方法调用。 

设定 1 天输入可再生能源电量为 1 个 100 MW  

电站运行 4 h 产生的电量，即 Einput=100×103×4=4×

105 kW·h，且膨胀时间与压缩时间相等，压缩时间 tC

计算公式为： 
5

C

air,C

1

4 10 1 000 3 600
j

j

  
t

m h

× × ×
=

ΔΣ
         (4) 

式中：j 为缩级数。 

1.2.2 压缩过程 

空气一级压缩入口温度设置为 298.15 K，入口压

力设置为 0.1 MPa。实际压缩出口焓值计算公式为[23]： 

air,C,out,i air,C,in

air,C,out air,C,in

C

h h
h h

η

-
= +      (5) 

式中：ηC为压缩机的绝热效率（即等熵效率）；hair,C,out,i

为理想压缩出口焓值，理想压缩为等熵过程，可根据

出口压力和出口熵值调用理想压缩出口焓值。 

已知压缩出口压力和焓值，可调用 NIST 数据

库得到压缩出口温度 Tair,C,out。 

压缩出口压力计算公式为： 

air,C,out air,C,in Cp p ε=             (6) 

式中：p 为压力，MPa。 

1.2.3 换热过程 

压缩级间换热关系式为： 

HX HX air,HX air,HX,in air,HX,out C

water,HX water,HX,out water,HX,in C

( )

( )

Q m h h t

m h h t

η= -

= -
  (7) 

式中：QHX为换热量，J；ηHX为换热效率；下标 HX

表示换热器，water 表示水。为了使水在换热过程中

始终保持液态，水压设置成对应温度下的饱和压力。 

压缩级间换热过程中，出口水温计算公式为： 

water,HX,out air,HX,in HT T T= -Δ          (8) 

式中：ΔTH为上端差，即热流入口温度与冷流出口

温度的差值，K。 

压缩级间换热过程中，出口气温计算公式为： 

air,HX,out water,HX,in LT T T= +Δ          (9) 

式中：ΔTL为下端差，即热流出口温度与冷流入口

温度的差值，取为 10 K。 

膨胀级间换热关系式与压缩过程类似，不再

赘述。 

1.2.4 储气过程 

储气室入口气温和压缩过程的末级换热器出

口气温相等，储气过程气体温度不变，高压气体从
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储气室出来后经过节流阀 TV，采用绝热节流，节

流前后温度和压力均降低。 

正式运行过程中，储气室最大压力 pAS,max和末

级压缩机出口压力相等，储气室最小压力 pAS,min和

节流阀后压力 pTV 相等。储气室体积计算公式为[16]： 

air,C C

max min

m t
V

ρ ρ
=

-
           (10) 

式中：ρmax为储气室压力为 pAS,max时的空气密度，

kg/m3；ρmin为储气室压力为 pAS,min时的空气密度，

kg/m3。 

且满足如下关系： 

air,C C air,T Tm t m t=           (11) 

1.2.5 膨胀过程 

一级透平空气入口压力计算公式为： 

air,T1,in TVp p=            (12) 

实际膨胀出口焓值计算公式为[23]： 

air,T,out air,T,in air,T,in air,T,out,i oi( )h h h h η= - -    (13) 

式中：ηoi为透平的相对内效率（即等熵效率）；hair,T,out,i

为理想膨胀出口焓值，理想膨胀为等熵过程，可根

据出口压力和出口熵值调用理想膨胀出口焓值。 

已知膨胀出口压力和焓值，可调用 NIST 数据

库得到膨胀出口温度 Tair,T,out。 

膨胀出口压力计算公式为： 

air,T,in

air,T,out

T

p
p

ε
=           (14) 

本文设定末级透平排气压力与初级压缩入口

压力相等。 

1.3 度电成本计算 

1.3.1 换热面积计算 

换热面积计算公式为[24]： 

HX
HX

1 2

1 1
( )

Q
A

T k k

δ

λ
= + +
Δ

      (15) 

式中：ΔT 为对数平均温差，K；k1 为管内介质（空

气）表面换热系数，W/(m2·K)；δ为换热管厚度，m，

取 0.002 m；λ为管材导热系数，本文选用 20 号钢，

取 48 W/(m·K)；k2为管外介质（高压液态水）表面

换热系数，W/(m2·K)。 

对数平均温差计算公式为： 

H L

H

L

ln( )

T T
T

T

T

Δ - Δ
Δ =

Δ

Δ

           (16) 

当ΔTH=ΔTL时，ΔT=ΔTH=ΔTL。 

表面换热系数 k1计算公式为[24]： 

1

1

k Nu
d

λ
=              (17) 

式中：Nu 为努塞特数；λ1 为管内介质导热系数，

W/(m·K)；d1 为管内径，m。k2 的计算公式类似，不

再赘述。 

对于管内介质，管内强制对流的努塞特数计算

公式为[24]： 
0.80.023 nNu Re Pr=         (18) 

式中：Re 为雷诺数；Pr 为普朗特数；加热流体时，

n 为 0.4，冷却流体时，n 为 0.3。 

对于管外介质，流体横掠叉排管束的努塞特数

计算公式为[24]： 

0.2 0.6 0.36 0.251 f
f f

2 w

0.35( ) ( )
s Pr

Nu Re Pr
s Pr

=     (19) 

式中：s1为横排管间距，m；s2为纵排管间距，m，本

文取值 s1=s2；Prf为根据管外介质本身的温度确定的普

朗特数；Prw为根据壁温确定的管外介质的普朗特数；

本文中，采用换热过程中管外介质的进出口平均温度

计算Prf，采用壁面的进出口平均温度计算Prw。 

1.3.2 承压储水热罐成本计算 

Q345R 钢材是中国目前制造容器和锅炉使用

最广泛的材料[20]，采用 Q345R 钢材制造储水热罐。

热罐由 1 个圆筒状主体和 2 个半球状头部组成，厚

度 δ计算公式为： 

w i

w2

p D

p
δ

σφ
=

-
           (20) 

式中：δ 为热水罐厚度，mm；pw 为水压，MPa；Di

为热水罐内径，mm，取 4 000 mm；σ为材料的许

用应力，MPa，取 110 MPa；φ为焊接系数，取 0.8。 

热水罐所需钢材质量计算公式为： 

cy b2M M M= +          (21) 

式中：Mcy为圆柱状主体钢材质量，kg；Mb为球状

头部钢材质量，kg。 

圆柱状钢材质量 Mcy计算公式为： 
2 2 9

cy s i i(0.5 ) (0.5 ) 10M D D Lρ δ -■ ■= π + - ×■ ■  (22) 

式中：ρs 为钢材密度，kg/m3，取 7 850 kg/m3；L 为

圆筒状主体长度，m。 

圆筒状主体长度 L 计算公式为： 

3

w i

2

i

4
(0.5 )

3

(0.5 )

V D

L
D

■ ■
- π| |

■ ■
=

π
          (23) 

式中：Vw为所需热水体积，m3。 

一个半球状头部钢材质量计算公式为： 
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3 3 9

b s i i

2
(0.5 ) (0.5 ) 10

3
M D Dρ δ -■ ■= π + - ×■ ■  (24) 

热水罐成本 ZHSH计算公式为： 

HSH sZ p M=             (25) 

式中：ρs 为钢材成本，美元/kg，取 0.51 美元/kg（即

3 600 元/t）。 

1.3.3 设备购买成本计算 

各个设备的成本计算公式见表 2，考虑到通货

膨胀等因素，需要根据 CEPCI 指数将成本转化成较

近年份（本文选用 2021 年）的成本，转化公式为： 

reference

reference origin

origin

CEPCI

CEPCI
Z Z=       (26) 

式中：Zreferemce 为 2021 年的成本，美元；Zorigin为根

据成本计算公式得到的某年的成本，美元；

CEPCIreference 为 2021 年的 CEPCI 指数，取 650[25]； 

CEPCIorigin 为引用的成本计算公式所在年份的

CEPCI 指数，取值见表 2。 

设备购买成本计算公式为： 

t,2021 referenceZ Z=Σ          (27) 

表 2 设备购买成本计算公式表 

Tab.2 Equipment purchase cost calculation formula table 

设备 设备购买成本 年份 CEPCI 

压缩机[26] 
air

C C C

C

39.5
( ) ln( )
0.9

m
Z ε ε

η
=

-
 1994 368.1[27] 

透平[26] in0.036 54.4air
T T

T

266.3
( ) ln( )(1 e )
0.92

Tm
Z ε

η

-
= +

-
 1994 368.1[27] 

换热器[18] 

0.78

HX
HX 130

0.093

A
Z

■ ■
= | |

■ ■
 2005 468.2[27] 

储气室[18] 
0.506

AS AS4 042Z  V=  2013 593.1[25] 

承压储水热罐[20] 见式(25) 2017 623.5[28] 

常压储水冷罐[25] 
0.4

HSC WC1 380Z  V=  2013 593.1[25] 

 

1.3.4 度电成本计算 

假设电站运营 30 年，每年运营 300 天，每天

消纳可再生电量 Einput，计算度电成本。 

30 年发电度数计算公式为： 

output,30 input30 300E Eη= ×       (28) 

式中：Eoutput,30 为 30年发电度数，kW·h；η为A-CAES

系统效率；Einput 为一天中可再生能源电力输入，

kW·h，前文已设定取值 4×105 kW·h。 

度电成本计算为[29-30]： 

TIC O&M E,input,30

input

CRF
LCOE

30 300

Z Z Z

Eη

+ +
=

×
      (29) 

式中：ZTIC 为总投资成本，美元；CRF 为资金回收

系数；ZO&M 为运维成本，美元；ZE,input,30 为 30 年的

电力输入成本，美元。 

E,input,30 input input,30Z p E=          (30) 

式中：ρinput 为输入的可再生能源电力非峰值电价，

美元/(kW·h)，取 0.028 18 美元/(kW·h)[30]；Einput,30

为 30 年输入的可再生能源电量，kW·h，计算公式

见式(31)。 

input,30 input30 300E E= ×        (31) 

总投资成本 ZTIC 计算公式为： 

TIC TDC IC CCZ Z Z Z= + +          (32) 

TDC t,20211.35Z Z=             (33) 

IC t,20210.35Z Z=             (34) 

CC t,20210.2Z Z=             (35) 

O&M t,20210.06Z Z=           (36) 

式中：ZTDC 为总直接成本，美元；ZIC 为总间接成本，

美元；ZCC为应急资金，美元。 

资金回收系数 CRF 计算公式为： 

(1 )
CRF

(1 ) 1

n

n

i i

i

+
=

+ -
           (37) 

式中：i 为贴现率，取 15%；n 为电站服务年限，取

30 年。 

2 热力学分析 

2.1 压比分配对效率的影响 

采用二级压缩、二级膨胀的 A-CAES 系统，将

空气从 0.1 MPa 压缩至 6.8 MPa，总压比为 68，分

别研究压比分配和膨胀比分配对效率的影响。 

2.1.1 压比分配对效率的影响 

将两级透平的膨胀比设置成相等，均为

68 8.25≈ ，研究压缩压比对效率的影响，结果如
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图 2 所示。 

 

图 2 C1 压比对效率的影响 

Fig.2 The effect of C1 pressure ratio on efficiency 

由图 2 可知，随着 C1 压比的增大，效率先增

后减，最大值出现在 C1 压比为 8.65 处，效率为

72.64%。这是因为当 C1 压比为 8.65 时，热水罐中的

储水温度最高，能将进入到透平中的空气加热到最高

的温度，产生更多的膨胀功，因此效率最高。即当两

级压缩压比接近时（均约为 68 ），效率最高。 

2.1.2 透平膨胀比分配对效率的影响 

将两级压缩的压比设置成相等，均为 68 8.25≈ ，

研究两级膨胀比分配对效率的影响，结果如图 3 所

示。由图 3 可知，随着 T1 膨胀比的增大，效率降

低。这是因为 T1 膨胀比越大，T2 膨胀比越小，末

级透平排气温度越高，效率越低。 

 

图 3 T1 膨胀比对效率的影响 

Fig.3 The effect of T1 pressure ratio on efficiency 

2.2 级数对效率的影响 

采用不同的级数将空气压缩至 6.8 MPa，研究

级数对效率的影响，结果如图 4 所示。由图 4 可知，

随着级数的增加，效率降低。这是因为级数越多，

固定总压比下的各级压缩机排气温度越低，导致

热水罐中的储水温度越低，透平机入口空气被加

热的温度越低，产生的膨胀功更少，效率更低。对

比节流阀后压力 4.5 MPa、上端差 10 K，节流阀后

压力 5.5 MPa、上端差 25 K 这 2 种工况的效率，发

现四级压缩四级膨胀以前，都是端差对效率的影响

更大，四级压缩四级膨胀时，节流阀后压力对效率

的影响更大。 

 

图 4 级数对效率的影响 

Fig.4 The effect of the number of stages on efficiency 

2.3 节流阀后压力对效率的影响 

节流阀后压力对效率的影响如图 5 所示。由  

图 5 可知，节流阀可使进入透平的气压更加稳定，

节流阀后压力从 4.5 MPa 上升至 5.5 MPa，当上端

差为 10 K 时，效率从 69.93%上升至 72.63%，当上

端差为 25 K 时，效率从 65.97%上升至 68.51%。即

随着节流阀后压力的增加，效率增加，这是因为节

流阀后压力越高，透平做功压力越高，膨胀功越大，

效率越高。 

 

图 5 节流阀后压力对效率的影响 

Fig.5 The effect of throttling valve pressure on efficiency 

2.4 上端差对效率的影响 

上端差对效率的影响如图 6 所示。由图 6 可知，

随着上端差的增加，效率降低。这是因为上端差越

大，热水罐储水温度越低，空气能被水加热到的温

度越低，所做的膨胀功越少，效率越低。 
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图 6 上端差对效率的影响 

Fig.6 The effect of hot side temperature difference on 

efficiency 

3 经济性分析 

3.1 级数对经济的影响 

3.1.1 级数对设备成本的影响 

级数对设备总成本的影响主要体现在压缩机，

压缩机成本和设备总成本随级数的变化关系分别

如图 7 和图 8 所示。随着级数的增加，压缩机和设

备总成本均降低，二级、三级、四级的压缩机和   

设备总成本变化不大。总压比为 68，级数越多，各

级压比越低，各级压缩机成本的总和越小（表 2）。

图 7 为级数对压缩机成本的影响，图 8 为级数对设

备总成本的影响。由图 7 可知，4 组数据重合是    

因为节流阀后压力和上端差对压缩机成本无影响，

图 8 原因相同。 

 

图 7 级数对压缩机成本的影响 

Fig.7 The effect of the number of stages on the cost of the 

compressor 

3.1.2 级数对度电成本的影响 

度电成本是效率和成本的综合体现，级数对度

电成本的影响如图 9 所示。由图 9 可知，二级压缩

二级膨胀的度电成本最低。 

 

图 8 级数对设备总成本的影响 

Fig.8 The effect of the number of stages on the total 

equipment cost 

 

图 9 级数对度电成本的影响 

Fig.9 The effect of the number of stages on the LCOE 

3.2 节流阀后压力对经济的影响 

3.2.1 节流阀后压力对设备成本的影响 

节流阀后压力对设备成本的影响主要体现在储

气室成本和透平成本上，分别如图 10 和图 11 所示，

节流阀后压力对设备总成本的影响如图 12 所示。 

 

图 10 节流阀后压力对储气室成本的影响 

Fig.10 The effect of throttling valve pressure on the cost of 

the air storage chamber 
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图 11 节流阀后压力对透平成本的影响 

Fig.11 The effect of throttling valve pressure on the  

cost of turbine 

 

图 12 节流阀后压力对设备总成本的影响 

Fig.12 The effect of throttling valve pressure on total 

equipment cost 

节流阀后压力决定了储气室中气体的最小密

度，随着节流阀后压力的增加（式(10)），储气室   

中气体最大密度和最小密度的差值越小，储气室体

积增大，储气室成本增加。节流阀后压力越大，透

平压比越大，透平成本越高（式(29)）。图 10 中 2 组

数据重合是因为上端差对储气室成本无影响，图 11

原因相同。 

由图 12 可知，随着节流阀后压力的增加，设

备总成本增加。 

3.2.2 节流阀后压力对度电成本的影响 

节流阀后压力对度电成本的影响如图 13 所示，

随着节流阀后压力的增加，膨胀功越多，度电成本

降低。 

3.3 上端差对经济的影响 

3.3.1 上端差对设备成本的影响 

上端差对设备成本的影响主要体现在换热器、

热水罐和冷水罐，具体如图 14、图 15、图 16 所示。 

 

图 13 节流阀后压力对度电成本的影响 

Fig.13 The effect of throttling valve pressure on the LCOE 

 

图 14 上端差对换热器成本的影响 

Fig.14 The effect of hot side temperature difference on the 

cost of the heat exchanger 

 

图 15 上端差对热水罐成本的影响 

Fig.15 The effect of hot side temperature difference on the 

cost of the hot water tank 

 

图 16 上端差对冷水罐成本的影响 

Fig.16 The effect of hot side temperature difference on the 

cost of the cold water tank 
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由图 14 可知，上端差越大，换热面积越小，

换热器成本越低。由图 15 可知，压缩机排气温度

恒定时，上端差越大，压缩机级间换热器中的水出

口温度越低，导致热水罐中的储水温度越低，高压

水的饱和压力越低，热水罐的厚度越小，质量越小，

热水罐成本越低。由图 16 可知，上端差越大，冷

水罐中的储水温度越高，对应的饱和水压力越高，

水的密度越小，且膨胀级间换热器中水的质量流量

越小，因此，储水体积越小，冷水罐成本越低。 

3.3.2 上端差对度电成本的影响 

上端差对度电成本的影响如图 17 所示。由   

图 17 可知：换热端差为 0 时，换热器成本较高，

导致度电成本较高；当换热端差大于等于 2.5 K 时，

效率较低，导致度电成本逐渐增大；当上端差为  

2.5 K 时，度电成本最低。结合图 6、图 14、图 15

和图 17，以节流阀后压力 4.5 MPa 为例，当上端差

从 2.5 K 增加到 25.0 K 时，效率从 71.93%降到

65.97%，换热器成本从 11.22×106 美元降到 4.53×

106 美元，热罐成本从 2.07×106 美元降到 1.50×  

106 美元，度电成本从 0.042 24 美元/(kW·h)增加至

0.044 99 美元/(kW·h)，即此时效率降低比成本降低

对度电成本的影响更大，导致度电成本增加。 

 

图 17 上端差对度电成本的影响 

Fig.17 The effect of hot side temperature difference  

on the LCOE 

3.4 各设备成本占比分析 

选取二级压缩、二级膨胀的系统，节流阀后压

力设置为 4.5 MPa，上端差设置为 10 K，各设备成本

占比如图 18 所示。由图 18 可知：换热器设备成本最

高，达到 6.85×106美元，占比 37.76%；其次是压缩

机，设备成本 5.24×106美元，占比 28.89%；冷水

罐由于采用的是常压储水，设备成本可忽略不计。 

 

图 18 各设备成本与占比 

Fig.18 The cost of each equipment and its proportion 

4 结  论 

本文构建了基于 MATLAB 的绝热压缩空气储

能系统模型，研究了压比和膨胀比分配对效率的影

响，研究了级数、节流阀后压力、上端差对效率和

经济性的影响，结果结论如下。 

1）对于二级压缩、二级膨胀的系统，上端差

为 10 K 时，随着 C1 压比的增大，效率先增加后减

小，两级压比接近，效率最高，可达 72.64%；随着

T1 膨胀比的增大，效率一直减小。 

2）效率随着级数、上端差的增大而减小，随

着节流阀后压力的增大而增大。 

3）其他工况相同时，二级压缩、二级膨胀的

度电成本最低，为 0.041 3~0.045 0 美元/(kW·h)；度

电成本随节流阀后压力的增大而减小；当上端差大

于 2.5 K 时，度电成本随上端差的增大而增大。 

4）二级压缩、二级膨胀，节流阀后压力为

4.5 MPa，上端差为 10 K 时，换热器设备成本最高，

达到 6.85×106美元，占比 37.76%；其次是压缩机，

设备成本 5.24×106美元，占比 28.89%。 
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