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摘要：对高温型跨临界CO2循环热泵进行热力优化，采用回热器及喷射器提高系统COPh，通过参数计算，分析回

热器效能、气体冷却器出口温度和出口压力三种因素对系统性能的影响。分析结果表明：随着回热器效能的增加，系

统COPh不断提升，当回热器效能为30%、40%和50%时，最优出口压力为14 MPa，当回热器效能为60%、70%和80%
时，最优出口压力为13 MPa；随着气体冷却器出口温度的升高，系统COPh不断降低，对应的最佳出口压力不断增加，

当气体冷却器出口温度为60 ℃时，最佳出口压力为13 MPa，COPh可达3.01；回热器效能与气体冷却器出口温度共同

影响出口压力的选择。
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Abstract：In this study，the thermodynamic optimization of the high-temperature CO2 transcritical heat pump was car-

ried out. The recuperator and ejector were used to improve the COPh. How effectiveness of recuperator，outlet temperature

of gas cooler and outlet pressure affect system performance were analyzed by parameter calculation. The analysis results

showed that with the effectiveness of recuperator increasing，the system COPh continues to increase，when the effective-

ness of recuperator is 30%，40% and 50%，the optimal outlet pressure is 14 MPa，when the effectiveness of recuperator is

60%，70% and 80%，the optimal outlet pressure is 13MPa；with the temperature of the gas cooler outlet increasing，the sys-

tem COPh continuously decreases，corresponding to the optimal outlet pressure continuously increasing. When the outlet

temperature of gas cooler is 60 ℃，the optimal outlet pressure is 13 MPa，and the COPh can reach 3.01；The effectiveness

of recuperator and the outlet temperature of gas cooler affect the choice of outlet pressure.
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0 引言

根据《蒙特利尔议定书》，CFCs类制冷剂已被禁

止使用，对于发达国家，HCFCs 类制冷剂也会在

2020年完全停用[1]。这使得自然工质特别是CO2重

新受到重视。CO2有着众多优点：ODP为0，GWP为1；
安全性和稳定性高；成本低，易于回收；不与润滑油

发生反应。与传统循环相比，跨临界CO2循环的放

热过程处于超临界状态，工质无相变，换热器是气

体冷却器而不是冷凝器，放热过程温度滑移大，压

缩比小，绝热效率以及压缩机的效率高 [2]。因此，

CO2很适合应用于热泵。

热泵技术高效节能，目前常温热泵技术已基本

成熟并且市场化 [3]。然而，有一些行业需要高温热

泵技术，如石油化工等行业有大量的余热资源可以
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利用，但同时又需要大量 80 ℃以上的热水，采用常

温热泵会造成蒸发温度过高，余热无法充分利用，

压缩机压比过大等问题 [4]。在航天领域，仪表舱内

不断产生废热，传统方案采用单相流体回路进行散

热，但随着航天器规模的增大，用于散热的辐射器

的面积与质量也相应增加，材料及燃料成本会大幅

提升 [5]。考虑到太空为真空环境，辐射器只能通过

辐射与外部换热，因此，可以通过提高辐射器的工

作温度来降低辐射器的面积与质量 [6]。在此情况

下，采用高温热泵提升辐射器的工作温度是很好的

选择。与传统的氟利昂热泵系统相比，跨临界CO2

循环热泵系统能获得更高的温度，在干燥、加热、杀

菌、散热等方面有较大潜力[7]。祝银海等[8]对出水温

度高于75 ℃的跨临界CO2热泵进行实验研究，结果

发现：当压缩机频率为85 Hz、蒸发温度为14 ℃、环

境温度为25 ℃时，系统制取95 ℃的热水，COP可以

达到 3.9。White等 [9]研究了出水温度为 65~90 ℃的

CO2热泵的系统性能，结果表明：出水温度为 90 ℃
时，系统COP可达到3。

传统的跨临界CO2循环热泵节流损失大，不可

逆损失高，为此，研究者提出通过采用回热器、喷射

器、膨胀机及双级压缩来提高系统COP[10]。对于回

热器，赵玲华等 [10]研究了回热对CO2热泵系统性能

的影响，结果表明：当压缩机频率一定时，系统最大

制热量、最大COPh，最高出水温度都对应有最优回

热率。Shariatzadeh等 [11]研究了回热器对分别采用

膨胀机与节流阀的跨临界CO2循环热泵的影响，结

果表明：在带有膨胀机的循环中采用回热器会降低

COP，但在带有节流阀的循环中采用回热器会提高

COP。对于喷射器，Lucas等[12]对比了采用膨胀阀与

喷射器的循环过程，结果表明：与采用膨胀阀相比，

采用喷射器将COP提升了 17%。Deng等 [13]研究了

喷射器及回热器对跨临界CO2循环热泵的影响，结

果表明：采用喷射器后，系统最大COP与仅采用回

热器相比增加了18.6%，与无喷射器、无回热器相比

增加了22.0%。

为了制热性能的需要，本文采用带回热器和喷

射器的跨临界CO2循环热泵研究高温型跨临界CO2

循环热泵的热力性质及优化，为实验系统设计提供

参考。

1 热泵循环及理论模型

1.1 带回热器与喷射器的跨临界CO2热泵循环

带回热器与喷射器的跨临界CO2热泵循环系统

及压焓如图 1所示，系统包括压缩机、气冷器、回热

器、喷射器、蒸发器、膨胀阀与气液分离器等。

1. 气液分离器气态出口；1′. 压缩机入口；2. 气冷器入口；3. 气

冷器出口；3′. 喷射器工作流喷嘴入口；4. 喷射器工作流喷嘴

出口；5. 喷射器引射流喷嘴入口；6.喷射器扩压室入口；7. 喷射

器出口；8. 节流阀入口；9. 蒸发器入口；2s. 压缩机理论等熵过

程对应出口状态；4s. 喷射器工作流喷嘴理论等熵过程对应出

口状态；pd. 压缩机出口压力；ps. 压缩机入口压力；pe. 蒸发压力。

图1 跨临界CO2循环热泵系统及压焓图

Fig. 1 CO2 transcritical heat pump system and p-h diagram

从喷射器流出的工质为气液混合物，在气液分

离器中分为两路：气体流向压缩机，压缩机对工质

做功，工质变为高温高压气体，在气冷器中放热，通

过管道进入回热器与进入压缩机前的气体进行换

热，最后作为工作流进入喷射器；液体流向节流阀，

在节流阀内节流降温降压，流入蒸发器并在蒸发器

内吸热，最后作为引射流进入喷射器。在喷射器

内，工作流经喷嘴不断减压增速，与引射流混合后，

扩压排出，构成循环。
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1.2 跨临界CO2循环热力学分析

对跨临界CO2循环热泵做出五方面假设[2]：（1）压
缩过程为绝热非等熵过程；（2）蒸发器及气冷器换

热为可逆过程；（3）忽略节流损失；（4）回热器无热

损失；（5）整个循环质量流量相同。对喷射器做出

四方面假设[14]：（1）不考虑喷射器内流体与外界的热

交换；（2）喷射器工作流入口、引射流入口和扩压室

出口的动能与相对应的焓值相比可以忽略不计；

（3）工作流经喷嘴后的压力与蒸发压力相同；（4）喷

射器的设计计算以一维均相流模型为基础，不考虑

流体的摩擦和黏性。

设喷射器中工作流质量流量为 1/（1+μ），引射

流的质量流量为μ/（1+μ）。
根据图1（b）可知，单位制冷量：

qc = h5 - h9 （1）
式中：qc为系统单位制冷量，kJ/kg；h5为蒸发器出口

焓值，kJ/kg；h9为蒸发器入口焓值，kJ/kg。
单位制热量：

qr = h2 - h3 （2）
式中：qr为系统单位制热量，kJ/kg；h2为气体冷却器

入口焓值，kJ/kg；h3为气体冷却器出口焓值，kJ/kg。
压缩机单位功耗：

wc = h2 - h1′ （3）
式中：wc为压缩机单位功耗，kJ/kg；h2为压缩机出口

焓值，kJ/kg；h1′为压缩机入口焓值，kJ/kg。
系统制热系数：

COPh = qr
wc

（4）
式中：COPh为系统制热系数；wc为压缩机单位功耗，

kJ/kg；qr为系统单位制热量，kJ/kg。
系统性能系数增量：

ΔCOPh = qr + Δqr
wc + Δwc

- qr
wc

= wcΔqr - Δwcqr
wc(wc + Δwc) （5）

式中：ΔCOPh为系统制热系数增量；Δwc为压缩机单位

功耗增量，kJ/kg；Δqr为系统单位制热量增量，kJ/kg。
压缩机效率[13]：

ηc = 1.003 - 0.121 × pd
ps

（6）
ηc = h2s - h1′

h2 - h1′ （7）
式中：ηc为压缩机效率；pd为压缩机出口压力，kPa；
ps为压缩机入口压力，kPa；h2s为压缩机出口理论焓

值，kJ/kg；h2为压缩机出口实际焓值，kJ/kg；h1′为压

缩机入口焓值，kJ/kg。
回热器效能[15]：

ε = {(t1′ - t1),(t3 - t3′)}max
t3 - t1 （8）

式中：ε 为回热器效能；t1′为低压侧回热器出口温

度，℃；t1为低压侧回热器入口温度，℃；t3为高压侧回

热器入口温度，℃；t3′为高压侧回热器出口温度，℃。

喷射器工作流喷嘴效率[13]：

ηn = h3′ - h4
h3′ - h4s

（9）
式中：ηn为工作流喷嘴效率；h3′为工作流喷嘴入口

焓值，kJ/kg；h4为工作流喷嘴出口实际焓值，kJ/kg；
h4s为工作流喷嘴出口理论焓值，kJ/kg。

3′点与4点能量守恒：
12u2

4 = h3′ - h4 （10）
式中：u4为工作流喷嘴出口速度，m/s；h3′为工作流喷

嘴入口焓值，kJ/kg；h4为工作流喷嘴出口实际焓值，

kJ/kg。
喷射器能量守恒：

h3′ - h4s1 + μ + h5 μ1 + μ = h7 （11）
式中：h3′为喷射器工作流入口焓值，kJ/kg；h5为喷射

器引射流入口焓值，kJ/kg；h7为喷射器出口焓值，kJ/
kg；1/（1+μ）为喷射器工作流质量流量，kg/s；μ/（1+μ）
为喷射器引射流质量流量，kg/s。

基于上述系统模型假设以及热力学分析进行

编程，研究高温型跨临界CO2循环热泵的特性，进行

跨临界热泵系统热力优化。

2 CO2跨临界热泵系统热力分析

基于上述系统模型假设，设计运行工况为：蒸

发温度Te为15 ℃，压缩机入口压力 ps为6.0 MPa，喷
射器工作流喷嘴效率ηn为0.9[16]。为保证系统正常运

行，喷射器出口干度，即喷射器喷射系数应保持在

0～1之间[14]。

2.1 气体冷却器出口温度与压力对系统性能的影响

在回热器效能为 80%的前提下，改变气体冷却

器出口温度与压力，设温度变化为 45～60 ℃，压力

变化为9～15 MPa，系统COPh随气体冷却器出口温

度的变化如图2所示。

由图2可知，系统COPh随气冷器出口温度的升

高而单调下降，当出口压力分别为 9 MPa、10 MPa
和11 MPa时，COPh下降幅度较大，随着压力继续增

大，COPh曲线下降速度减慢。系统COPh随出口压力

的增大而先增大后减小，当气冷器出口温度为45 ℃
时，最佳出口压力为 10 MPa；当气冷器出口温度为

50 ℃时，出口压力为 11 MPa对应的COPh最高；当
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气冷器出口温度为60 ℃时，出口压力为13 MPa时，

对应的COPh最高，可达到3.01。

图2 系统COPh随气体冷却器出口温度的变化

Fig. 2 Effect of the outlet temperature of gas cooler on

system COPh

图3和图4给出了系统单位制热量和压缩机单

位功耗随气冷器出口温度的变化。

图3 系统单位制热量随气冷器出口温度的变化

Fig. 3 Effect of the outlet temperature of gas cooler on

heating capacity per weighing

从图3可以看出，随着气冷器出口温度的升高，

出口压力越低，系统制热量下降得越快。随着压力

的增大，系统单位制热量也增加，但增量不断降

低。从 13 MPa开始制热量下降趋于平稳。从图 4
可以看出，随着气冷器出口温度的升高，出口压力

为 9 MPa、10 MPa和 11 MPa的压缩机单位耗功较

平稳，从 12 MPa开始，出口压力越大，压缩机单位

功耗增加得越快。根据式（5），当 wcΔqr - Δwcqr > 0 ，

即
ΔqrΔwc

> qr
wc

=COPh 时，ΔCOPh>0，系统制热性能增

加。系统性能系数的增量与系统单位制热量增量

及压缩机单位功耗增量有关，随着压力的升高，系统

单位制热量增量降低，压缩机单位功耗增量增加，

系统性能系数的增量为负数且绝对值不断降低，导

致COPh曲线下降速度降低。因此当气冷器出口温

度为60 ℃时，出口压力13 MPa对应的COPh最高。

图4 压缩机单位功耗随气冷器出口温度的变化

Fig. 4 Effect of the outlet temperature of gas cooler on power

consumption per weighing of compressor

图5给出了压缩机排气温度随气冷器出口温度

的变化。可以看出，随着气冷器出口温度升高，压

缩机排气温度单调增加。气冷器出口压力越高，压

缩机排气温度越高。但是，过高的压缩机排气温度

会对压缩机造成诸多影响，例如压缩机容积效率降

低、电机绝缘材料老化加速等。通常电动机绝缘材

料的最大允许工作温度为 105～130 ℃，因此，必须

将压缩机排气温度限制在 130 ℃以下[17]。从图 5可
发现，14 MPa及15 MPa排气温度大多超过130 ℃，

符合条件的以13 MPa排气温度为最高。

图5 压缩机出口温度随气冷器出口温度的变化

Fig. 5 Effect of the outlet temperature of gas cooler on the

outlet temperature of compressor
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2.2 回热器效能与压力对系统性能的影响

在气冷器出口温度为60 ℃的前提下，改变回热

器效能为30%～80%，气冷器出口压力为10～15 MPa
时，系统COPh随回热器效能的变化如图6所示。可

以看出，随着回热器效能的增加，系统COPh逐渐增

大，但是随着出口压力的增大而先增大后减小。当

回热器效能为 30%、40%和 50%时，系统COPh在出

口压力为14 MPa时达到最大，当回热器效能为60%、

70%和 80%时，系统COPh在出口压力为 13 MPa时
达到最大。

图6 系统COPh随回热器效能的变化

Fig. 6 Effect of the effectiveness of recuperator on system

COPh

图7和图8给出了系统单位制热量和压缩机单

位功耗随回热器效能的变化。从图 7可以看出，随

着压力的增加，系统单位制热量增量逐渐减小。从

图 8可以看出随着压力的增加，压缩机单位功耗增

量逐渐增大。根据式（5），系统性能系数的增量与

系统单位制热量增量及压缩机单位功耗增量有关，

随着压力的升高，系统单位制热量增量降低，压缩机

单位功耗增量增加，系统性能系数的增量为正数且

绝对值不断降低，导致COPh曲线上升速度降低。对

于10 MPa、11 MPa和12 MPa，系统单位制热量过低

导致系统COPh较低，而对于15 MPa，压缩机单位功

耗过高影响了系统COPh。因此，13 MPa和14 MPa
对应的系统COPh最高。

图9给出了压缩机出口温度随回热器效能的变

化。可以看出，随着回热器效能的增加，压缩机排

气温度单调升高。气冷器出口压力越高，压缩机排

气温度越高。但是，14MPa及 15MPa都会出现压缩

机出口温度超过130℃的情况，13MPa及以下的出口

温度都低于130℃。

图7 系统单位制热量随回热器效能的变化

Fig. 7 Effect of the effectiveness of recuperator on heating

capacity per weighing

图8 压缩机单位功耗随回热器效能的变化

Fig. 8 Effect of the effectiveness of recuperator on power

consumption per weighing of compressor

图9 压缩机出口温度随回热器效能的变化

Fig. 9 Effect of the effectiveness of recuperator on the outlet

temperature of compressor
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5 结论

为对高温型跨临界 CO2循环热泵进行热力优

化，本文用回热器和喷射器增加其COPh，得到以下

结论：

（1）随着气冷器出口温度的升高，系统COPh减

小。当气冷器出口温度为45 ℃时，最佳出口压力为

10 MPa；当气冷器温度为60 ℃时，出口压力13 MPa
对应的系统COPh最大，达到3.01。

（2）随着回热器效能的增加，系统COPh逐渐增

大。系统COPh随着出口压力的增大而先增大后减

小，当回热器效能为 30%、40%和 50%时，最优出口

压力为 14 MPa，当回热器效能为 60%、70%和 80%
时，最优出口压力为13 MPa。

（3）回热器效能与气体冷却器出口温度共同影

响出口压力的选择，考虑到气冷器出口温度为60 ℃
时，出口压力13 MPa对应的系统COPh最大，回热器

效能为60%～80%时，同样是出口压力13 MPa对应

的系统COPh最大。并且，13 MPa的压缩机排气温

度达到要求。因此，蒸发温度为 15 ℃，气冷器出口

温度为60 ℃时，带喷射器的回热型跨临界CO2循环

热泵存在最优压力，为13 MPa。
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