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摘 要: 以 CO2跨临界循环冷热联供系统为研究对象，通过理论计算分析了传热窄点温差约束下系统供热温度、供
冷温度、制热系数( COPh ) 和制冷系数( COPc ) 随压缩机排气压强、气体冷却器出口工质温度和蒸发温度的变化规

律。结果表明: 供热温度随压缩机排气压强和气体冷却器出口工质温度的提高而升高，随蒸发温度的提高而降低;

供冷温度只随蒸发温度变化; COPh和 COPc随气体冷却器出口工质温度的提高而减小，随蒸发温度的提高而增大;

当气体冷却器出口工质温度为 30 ～ 40 ℃时，随压缩机排气压强的增大，COP 减小，当气体冷却器出口工质温度为

45 ℃时，COP 先增大后减小; 在考察工况下，当蒸发温度为 － 25 ℃、气体冷却器出口温度为 45 ℃时，循环系统在压

缩机排气压强为14 MPa可以达到最大供热温度 120． 65 ℃、最低供冷温度 － 15 ℃，此时系统 COP 为 2． 94。
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Abstract: This paper carries out the theoretical analysis and calculation to the CO2 transcritical cycle
combined cooling and heating system，studies the variation rules of heating temperature，cooling tempera-
ture，heating coefficient COPh and cooling coefficient COPc of system with compressor discharge pressure，

working fluid temperature at the outlet of gas cooler and vaporizer temperature under the temperature
difference restrain of heat transfer pinch point． The results show that the heating temperature increases
with the increase of the compressor discharge pressure and the working fluid temperature at the outlet of
the gas cooler，and decreases with the increase of the vaporizer temperature． And the cooling temperature
only changes with the vaporizer temperature． COPh and COPc decrease with the increase of working fluid
temperature at the outlet of gas cooler and increase with the increase of vaporizer temperature． With the
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increase of compressor discharge pressure，COP decreases when the working medium temperature at the
outlet of the gas cooler is 30 ℃ to 40 ℃，and increases first and then decreases when the working medium
temperature at the outlet of the gas cooler is 45 ℃ ． Under the investigation condition，when the vaporizer
temperature is － 25 ℃，working fluid temperature at the outlet of gas cooler is 45 ℃ and the compressor
discharge pressure is 14 MPa，the cycle system can reach the maximum heating temperature of 120． 65 ℃
and the minimum cooling temperature of － 15 ℃，and at this time，the COP of the system is 2． 94．
Key words: CO2 transcritical cycle，combined cooling and heating，COP

引 言

CO2跨临界循环冷热耦合联供系统可以同时制

热和制冷，可用于酒店、商场、大型超市、有制冰需求

的比赛场馆和不同用能温度需求的工厂等场景，满

足不同场景供热、制冷、生活用水和制冰等需求。

Yang 等人［1］对 CO2热泵进行研究，探究压缩机

转速、进水流量和进水温度对热泵出水温度的影响，

结果表明，调节进水流量对提升热泵系统出水温度

的效果最优; 同时，最优工况下，系统 COP 会随着出

水温度的提高而下降。汪坤海等人［2］对跨临界 CO2

热泵进行模拟和实验研究，结果表明，气体冷却器进

口水温对系统制热量和 COP 影响最大。杨俊兰等

人［3］对跨临界 CO2 水—水热泵进行实验研究，结果

表明，COP 随蒸发温度升高增大、随冷却水温度提

高减小; 同时，在相同工况下增加回热器可以提高系

统性能系数。祝银海等人［4］对出水温度高于 75 ℃

的 CO2热泵高温热水器进行实验研究，探究多种参

数对其性能的影响，结果表明，系统 COP 随气体冷

却器出水温度升高而减小、随蒸发温度升高先增大

后减小，在考察工况下出水温度为 95 ℃时系统最大

COP 为3． 9。胡余生等人［5］分析运行压力、气体冷

却器出口温度和回热温度对 CO2跨临界热泵系统性

能的影响，结果表明，回热器运行效果与气体冷却器

出口温度有关，会对系统 COP 产生不同影响，同时

压缩机排气压力的选择受出水温度和气体冷却器出

口温度共同影响。Sarkar 等人［6］建立了跨临界 CO2

热泵稳态仿真模型，并与实验结果进行比较，结果表

明，系统最优 COP 与压缩机转速、冷却水温度、冷冻

水温度、蒸发温度和压缩机排气压力有关。

本文以 CO2跨临界循环为研究对象，建立 CO2

跨临界循环冷热联供系统理论模型，在传热窄点约

束下进行理论分析计算，研究了不同工况下系统的

供热 温 度 ( 即 载 热 介 质 出 口 温 度 ) 和 制 热 系 数

COPh、供冷温度( 即载冷介质出口温度) 和制冷系数

COPc随压缩机排气压强、气体冷却器出口工质温度

和蒸发温度的变化规律。

1 研究方法

图 1 为 CO2跨临界循环系统图。系统主要由压

缩机、气体冷却器、节流阀和蒸发器组成。图 2 为

CO2跨临界循环示意图( 该循环为本文中考察的其

中一个工况) 。理论循环中使用载热介质作为冷

源，在气体冷却器中将超临界 CO2 工质等压冷却至

状态点 3; CO2 进入节流阀膨胀至状态点 4，节流阀

进出口处的 CO2 工质焓相等; 进入蒸发器的两相流

CO2工质与作为热源的载冷介质进行换热，在蒸发

器出口处达到饱和状态点 1; 饱和的 CO2 蒸汽进入

压缩机，升压至超临界状态点 2，随后进入气体冷却

器进行换热，完成了从超临界状态到气、液或气液混

合状态再到超临界状态的跨临界循环。整个循环过

程为 1 － 2 － 3 － 4 － 1。

图 1 CO2跨临界循环系统图

Fig． 1 System diagram of CO2 transcritical cycle

理论循环工况为: 载热介质进口温度 15 ℃，压

力 0． 1 MPa，比定压热容 4． 18 kJ / ( kg·℃ ) ; 载冷

介质进口温度 12 ℃，压力 0． 1 MPa，比定压热容
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4． 18 kJ / ( kg·℃ ) ; 压缩机排气压强变化范围 11 ～

14 MPa; 压 缩 机 功 率 14． 7 kW; 压 缩 机 等 熵 效 率

0． 75; 气体冷却器出口工质温度变化范围 30 ～ 45

℃ ; 蒸发温度变化范围 － 20 ～ 5 ℃ ; 气体冷却器窄点

温差 10 ℃。

图 2 CO2跨临界循环示意图

Fig． 2 Schematic diagram of CO2 transcritical cycle

在理论循环计算中，节流阀进出口焓值相等:

h4 = h3 ( 1)

压缩机以 75% 的效率对 CO2 工质进行等熵压

缩，压缩机出口实际焓值:

ηs =
h2，s － h1

h2 － h1
( 2)

每个状态点由该点两个已知参数确定，并通过

ＲEFPＲO9． 0 查询得出全部参数。在定压缩机功率

条件下，无论工况如何变化，压缩机均以 14． 7 kW

功率满负荷运行，当前运行工况下 CO2 工质的质量

流量为:

m· CO2 =
Wcom

h2 － h1
( 3)

式中: h1，h2，h3 和 h4—循环中 4 个状态点的焓值，

kJ /kg; h2，s—压缩机出口理论焓值，kJ /kg; ηs—压缩

机等熵效率; m· —质量流量，kg /s; Wcom—压缩机功

率，kW。

将换热流体和 CO2工质的换热过程等熵分为若

干换热微元，使用二分法将换热流体的质量流量设

为变量，窄点温差设为迭代目标:

Q·CO2 = m· CO2Δh ( 4)

Q·H2O = m·H2OcpΔt ( 5)

Q·H2O = Q·CO2 ( 6)

Δt' = tCO2 － tH2O ( 7)

式中: Q· —换热量，kW; Δh—气体冷却器、蒸发器进出

口工质比焓差，kJ /kg; cp—比定压热容，kJ / ( kg·℃ ) ;

Δt—载热介质、载冷介质进出口温差，℃ ; Δt'—工质

和 换 热 流 体 水 的 传 热 温 差，℃ ; tCO2—工 质 的 温

度，℃ ; tH2O—换热流体水的温度，℃。

在窄点温差约束下对每个换热微元进行迭代计

算，当窄点温差达到设定值时，可以得到相应工况下

换热流 体 的 质 量 流 量 和 循 环 系 统 的 供 热 或 供 冷

温度。

系统 制 热 系 数 COPh 及 制 冷 系 数 COPc 计 算

式为:

COPh =
qh
w ( 8)

COPc =
qc
w ( 9)

式中: COPh—系统制热系数; COPc—系统制冷系数;

qh，qc—制 热 量 和 制 冷 量，kW; w—压 缩 机 耗 功

量，kW。

2 结果与分析

CO2跨临界循环冷热联供系统的供热温度 ( 即

载热介质出口温度) 、供冷温度 ( 即蒸发器出水温

度) 和制热系数 COPh、制冷系数 COPc在定压缩机功

率条件下，随压缩机排气压强、气体冷却器出口工质

温度和蒸发温度而变化。

图 3 为系统性能参数在不同气体冷却器出口

工质温 度 下 随 压 缩 机 排 气 压 强 变 化 的 曲 线。如

图 3( a) 所示，蒸发温度为 － 15 ℃、气体冷却器出口

工质温度在 30 ～ 45 ℃范围时，随着压缩机排气压强

的逐渐增大，循环系统的供热温度逐渐提高。压缩

机排气压强增大 3 MPa，不同气体冷却器出口工质

温度工况下供热温度平均提高了约 25 ℃。因为气

体冷却器入口工质焓值随压缩机排气压强增大而增

大，气体冷却器出口工质温度不变使得出口工质焓

值略有减小。气体冷却器进出口工质焓差逐渐增

大，气体冷却器换热量也相应增加，当载热介质入口

温度不变时，由式( 4) ～ ( 7) 可知，系统供热温度逐

·73·
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渐提高。同时，当气体冷却器出口工质温度在 30 ～

40 ℃范围时，随着压缩机排气压强的逐渐增大，系

统 COPh逐渐减小。压缩机排气压强增大 3 MPa，不

同气体冷却器出口工质温度工况下 COPh平均减小

了约 0． 16; 当气体冷却器出口工质温度为 45℃ 时，

随着压缩机排气压强的逐渐增大，系统 COPh先逐渐

增大，在 12． 3 MPa 时达到最大值 2． 21，随后逐渐减

小。因为蒸发温度不变时，随着压缩机排气压强增

大，压缩机耗功逐渐增大，且其递增量大于气体冷却

器内换热量的递增量，由式 ( 8 ) 可知，COPh 逐渐减

小。当气体冷却器出口工质温度为 45 ℃、压缩机排

气压强小于 12． 3 MPa 时，气体冷却器内换热量的递

增量大于压缩机耗功递增量，压缩机排气压强递增

到 12． 3 MPa 后换热量递增量开始小于压缩机耗功

递增量，所以 COPh 先逐渐增大，达到峰值后逐渐

减小。

图 3 系统性能参数随压缩机排气压强的变化

Fig． 3 Variation of system performance parameter

with the compressor discharge pressure

如图 3( b) 所示，蒸发温度为 － 15 ℃、气体冷却

器出口工质温度在 30 ～ 45 ℃范围时，随着压缩机排

气压强的逐渐增大，循环系统的供冷温度保持不变。

原因是蒸发器内载冷介质和 CO2工质的换热过程存

在一个最小传热温差，换热过程中两相流工质吸收

热量达到饱和状态，温度保持不变，载冷介质放出热

量温度逐渐下降，所以传热窄点位于蒸发器出口处。

因此，在窄点温差约束下，当蒸发温度保持不变时系

统供冷温度在数值上等于蒸发温度和窄点温差的差

值，与压缩机排气压强无关。同时，当气体冷却器出

口工质温度在 30 ～ 40 ℃范围时，随着压缩机排气压

强的逐渐增大，系统 COPc 逐渐减小，气体冷却器出

口工质温度为 30 ℃时 COPc变化幅度最大为 0． 23;

当气体冷却器出口工质温度为 45 ℃时，随着压缩机

排气 压 强 的 逐 渐 增 大 系 统 COPc 先 逐 渐 增 大，在

12． 3 MPa时达到最大值 1． 21，随后逐渐减小。原因

是节流过程焓相等，所以蒸发器进口工质焓值随压

缩机排气压强增大而略有减小，当蒸发温度不变时，

蒸发器出口饱和状态点焓值保持不变，蒸发器进出

口工质焓差增大，换热量增大。同时压缩机耗功量

也增大，且其递增量大于蒸发器内换热量递增量，由

式( 9) 可知，系统 COPc逐渐减小。当气体冷却器出

口工质温度为 45 ℃时，蒸发器内换热量的递增量先

大于压缩机耗功递增量，后小于压缩机耗功递增量，

所以系统 COPc先增大后渐减小。

由于在 CO2跨临界循环冷热联供系统中，可以

同时进行气体冷却器供热和蒸发器制冷，所以系统

的总性能系数 COP 应该为制热系数 COPh和制冷系

数 COPc的和。所以，在相同工况下，冷热联供系统

的 COP 明显高于仅供热的热泵系统和仅制冷的冷

水机系统，提高了循环系统的运行效率和电能的利

用率。

由此可以推断出，在考察工况范围内，若压缩机

排气压强持续增大，系统供热温度也会随之持续递

增，但供冷温度会继续保持不变。且制热系数 COPh

和制冷系数 COPc将会持续降低，总 COP 持续减小。

相反，降低系统压缩机排气压强可以得到更高的系

统 COP。

图 4 为系统性能参数在不同压缩机排气压强下

随气 体 冷 却 器 出 口 工 质 温 度 的 变 化 曲 线。如
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图 4( a) 所示，蒸发温度为 － 15 ℃、压缩机排气压强

在 11 ～ 14 MPa 范围时，随着气体冷却器出口工质温

度的 逐 渐 增 大，系 统 的 供 热 温 度 逐 渐 提 高，系 统

COPh逐渐减小。当气体冷却器出口工质温度提高

15 ℃，不同压缩机排气压强下供热温度平均提高了

约10 ℃。同时，在考察范围内，随着气体冷却器出

口工质温度的升高，压强越小系统 COPh递减幅度越

大，在 11 和 14 MPa 压强下，COPh分别减少了 0． 61

和 0． 37。分析可知，当压缩机排气压强不变时，其

状态点的温度亦保持不变，如果载热介质入口温度

也保持不变，随着气体冷却器出口工质温度提高，

CO2工质和载热介质之间的传热温差增大，在窄点

温差的约束下载热介质质量流量减小，换热量相同

时热泵供热温度逐渐提高。同时，当蒸发温度也保

持不变时，压缩机耗功量亦保持不变，气体冷却器进

出口工质焓差随气体冷却器出口工质温度的升高逐

渐减小，换热量逐渐减小，系统 COPh逐渐减小。

图 4 系统性能参数随气体冷却器出口工质温度变化

Fig． 4 Variation of system performance parameter

with the temperature of the working fluid at

the outlet of gas cooler

如图 4( b) 所示，蒸发温度为 － 15 ℃、压缩机排

气压强在 11 ～ 14 MPa 范围时，随着气体冷却器出口

工质温度的逐渐提高，系统的供冷温度保持不变，系

统 COPc逐渐减小。在考察范围内，随着气体冷却器

出口工质温度的升高，压强越小，系统 COPc 递减幅

度越大，当压强为 11 MPa 时 COPh减小了 0． 61。在

窄点温差约束下，系统供冷温度主要与蒸发温度有

关，不随气体冷却器出口工质温度而变化。同时，由

于压缩机耗功量保持不变，且蒸发器换热量随气体

冷却器出口工质温度的升高逐渐减小，系统 COPc逐

渐减小。

由此可以推断出，在考察工况范围内，若气体冷

却器出口工质温度持续升高，系统供热温度也会随

之持续 递 增，供 冷 温 度 仍 然 不 变，但 系 统 COPh，

COPc会随之持续减小，总 COP 持续减小。相反，降

低气体 冷 却 器 出 口 工 质 温 度 可 以 得 到 更 高 的 系

统 COP。

图 5 为系统性能参数在不同压缩机排气压强下

随蒸发温度的变化曲线。如图 5( a) 所示，气体冷却

器出口工质温度为 30 ℃、压缩机排气压强在 11 ～

14 MPa 范围时，随着蒸发温度的逐渐提高系统的供

热温度逐渐减小，COPh大幅提高。当蒸发温度提高

25 ℃时，不同压缩机排气压强下供热温度平均降低

了约 15 ℃。同时，在考察范围内，随着蒸发温度的

升高压强越小，系统 COPh 递增幅度越大，在 11 和

14 MPa压强下，COPh分别增大了 1． 41 和 1． 03。分

析可知，当蒸发温度升高时，蒸发器出口处饱和 CO2

工质的熵值减小，经压缩机以 75% 效率等熵压缩

后，压缩机出口工质熵值也随之减小; 在压缩机排气

压强不变的条件下，压缩机进出口焓差减小，CO2 工

质的质量流量增大，且其递增量大于气体冷却器进

出口焓差的递减量，使得气体冷却器内换热量增大。

由于气体冷却器入口工质温度降低而载热介质入口

温度保持不变，工质和载热介质的传热温差减小，在

窄点温差约束下，载热介质质量流量增大，且其递增

量大于气体冷却器内换热量的递增量，循环系统供

热温度逐渐降低。同时，因为气体冷却器内换热量

增大，耗功量减小，系统 COPh逐渐增大。

如图 5 ( b) 所示，气体冷却器出口工质温度为

30 ℃，压缩机排气压强在 11 ～ 14 MPa 范围时，随着
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蒸发温度的逐渐提高，系统的供冷温度逐渐升高，

COPc大幅提高。且供冷温度和蒸发温度的差值保

持不变，数值上等于传热窄点温差。同时，在考察工

况范围内，随着蒸发温度的升高，压缩机排气压强越

小，系统 COPc 递增幅度越大，压强为 11 MPa 时，

COPc增大了 1． 17。同理，在窄点温差约束下，系统

供冷温度主要与蒸发温度有关，数值上等于蒸发温

度和窄点温度的差值，所以随着蒸发温度的提高，系

统供冷温度稳步上升。同时，当蒸发温度提高时，如

果压缩机排气压强不变，则压缩机耗功量减小。在

气体冷却器出口工质温度不变条件下，蒸发器内换

热量略有减小，且其递减量小于压缩机耗功递减量，

系统 COPc逐渐增大。

图 5 系统性能参数随蒸发温度变化

Fig． 5 Variation of system performance parameter

with vaporizer temperature

由此可以推断出，在考察工况范围内，若蒸发温

度持续升高，系统供热温度将持续降低，但供冷温度

将随之持续提高，COPh，COPc 将持续增大，系统总

COP 持续增大。反之，蒸发温度持续降低，循环系

统可以得到更高的供热温度和更低的供冷温度，但

COP 会随之减小。

综合图 3 ～ 图 5 可以得知，当系统在一定工况

下可以得到较高的供热温度时，该工况下对应的系

统 COP 较小。反之，当系统的 COP 较高时，该工况

下循环系统的供热温度较低。

3 结 论

通过理论计算分析 CO2 跨临界循环冷热联供

系统的性能参数随控制参数的变化规律，得出结论:

( 1) 在窄点温差约束下，系统供热温度随压缩

机排气压强和气体冷却器出口工质温度的提高而升

高，随蒸发温度的提高而降低。系统供冷温度随蒸

发温度的提高而升高，不随压缩机排气压强和气体

冷却器出口工质温度的变化而变化。当蒸发温度为

－ 25 ℃，气体冷却器出口温度为 45 ℃，循环系统在

14 MPa 可以达到最高供热温度 120． 65 ℃，最低供

冷温度 － 15 ℃，系统 COP 为 2． 94。
( 2) 在窄点温差约束下，系统 COP 随气体冷却

器出口工质温度的提高而减小，随蒸发温度的提高

而增大。随压缩机排气压强的增大，当气体冷却器

出口工质温度为 30 ～ 40 ℃ 时 COP 减小，当其温度

为 45 ℃ 时，COP 先 增 大 后 减 小。当 蒸 发 温 度 为

0 ℃，气体冷却器出口工质温度为 30 ℃，压缩机排

气压强为 11 MPa 时，系统达到最大的总 COP 为

6． 22。
( 3) 相同工况下，压缩机排气压强变化对系统

供热温度影响最大，蒸发温度变化对供冷温度、COP

影响最大。同时，系统供热温度越高，其对应的制热

系数 COPh 越小。
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