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CO2跨临界热泵高温化途径分析
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摘 要：CO2作为一种环境友好的自然工质，以其为循环工质的跨临界热泵制热能力突出。建立CO2跨临界增压和CO2跨临界

热泵理论分析模型，研究不同增压过程对热泵系统 COP 、气冷器中水的出口温度及质量流量的影响规律。结果表明，2种热泵

高温化方案均会提升压缩机等熵效率、功耗和压缩机出口工质温度，且提升了气冷器出口水温，但 COP 和热水的质量流量有

所降低。综合来看，随气冷器出水温度的增加，增大压缩机吸气过热度的循环耗功上升幅度较小，但 COP 下降幅度较大，可在

小范围内提升热水温度；提高压缩机出口压强能获得更高的热水温度，可控范围更大，且 COP 降低幅度较小。
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0 引 言

随着中国“碳中和”事业的不断推进，终端用能将向电气

化不断演变，以传统化石燃料燃烧为代表的供热方式将逐步

被淘汰，未来供热将向以电能驱动的热泵转变。由于臭氧层

空洞等环保问题凸显，氟利昂制冷剂逐渐被淘汰和替代，CO2

等安全可靠的自然工质重新成为关注对象。CO2无毒且化学

性质稳定［1］，传热性能和流动性好，价格低廉，极具发展潜

力。在亚临界热泵循环的冷凝器中，工质存在等温放热的冷

凝过程，而载热流体一般不发生相变，因此换热过程温度匹

配性较差。而在跨临界热泵循环中，工质放热处于超临界压

强下，工质和载热流体均具有有限的比热容，换热过程温度

匹配性和高温制热能力得到大幅提升［2］。国内外许多学者对

其开展了研究。

在 CO2跨临界热泵循环节流过程中，压差大、工质密度较

低，导致节流过程能量损失较大，可采用膨胀机回收部分能

量，提高循环性能。杨军等［3］开发了一种新型膨胀机构，提高

了跨临界 CO2 循环效率；张波等［4］将膨胀机与主压缩机并联

布置，并对自由活塞式膨胀机进行设计和实验验证；Rony 等［5］

对采用膨胀机的跨临界 CO2热泵循环进行研究分析，结果表

明 CO2和水的质量流量对 COP 影响较大；祝银海等［6］对跨临

界 CO2热泵循环进行实验研究，探究了压缩机排气压力、压缩

机转速和膨胀阀开度对系统整体性能的影响。在 CO2跨临界

热泵循环中，亦可采用结构简单，成本较低的喷射器回收 CO2

膨胀功，用于降低蒸发压强，减轻压缩机负担。许多学者基

于跨临界 CO2制冷系统，建立了喷射器理论模型并进行实验

研究［7-9］。

超临界 CO2粘度较小，使用微通道换热阻力较小，且换热

效率较高，设备紧凑。Rony 等［10］基于 CO2热泵循环，分析了质

量流量和蒸发温度对微通道蒸发器性能的影响；余文芳等［11］对

应用微通道换热器的蒸发器进行实验研究，分析了换热器对

CO2循环的影响；Kashif 等［12］建立 CO2热泵热水器模型，比较

不同工质循环中换热器的尺寸；袁秋霞等［13］研究了不同形式

的套管式气冷器对 CO2水源热泵循环性能的影响；曹锋等［14］

对有回热器的跨临界 CO2热泵系统进行实验研究，结果显示

回热器的应用提高了制冷系数降低了 效率。

在“碳中和”背景下，人民生活和工业生产用热将快速由

化石燃料燃烧向可再生燃料燃烧与可再生电能驱动的产热

技术转变。进一步提升 CO2跨临界热泵的供热温度，可拓展

该热泵技术的应用温度范围，为热用户提供高效的供热技术

选择。针对 CO2跨临界热泵循环，提出 2 种热泵高温化方案，

一种是提高压缩机出口处的压强，另一种是增加压缩机进口

处的吸气过热度。建立 CO2 离心式压缩机一维热力计算模

型，研究增加出口压强和吸气过热度对叶轮进口状态、等熵

效率、功耗和出口温度的影响。进一步，针对 CO2跨临界循环

系统，结合气冷器换热模型，探究增加压缩机出口压强和吸

气过热度对 COP、气冷器中出水温度以及水的质量流量的

影响。

1 研究方法

CO2跨临界热泵系统主要由压缩机、气体冷却器、节流阀

和蒸发器组成，当需要较大的吸气过热度时会增加回热器，

如图 1a 所示。在热泵循环过程中，CO2 经过压缩机，从状态

点 a 增压到超临界状态点 b；超临界工质进入气冷器中与水



换热，温度降低到状态点 c；然后经过节流阀节流降温到状态

点 d；降温后的工质进入蒸发器中与水换热，达到饱和状态

点 e，吸热后保持一定过热度再次进入压缩机中增压，循环结

束。在有回热的 CO2跨临界热泵循环中，利用气冷器出口高

温高压工质同蒸发器出口低温低压工质换热，进而达到较高

的吸气过热度。

基于 CO2跨临界热泵循环，为探究热泵高温化途径，提出

2 种提升出水温度的方法，一种是调整压缩机的出口压强，其

循环状态点表示为 aa″b″ c″d a ，另一种是调整压缩机进口过

热度，其循环状态点表示为 aa′b′c′d′a，如图 2 所示。为简化

对系统的分析和计算，在数学模型建立的过程中，系统的散

热损失和管道的压强损失可忽略不计。
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d
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a
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图1 CO2跨临界热泵循环系统图

Fig. 1 Flow chart of CO2 transcritical heat pump cycle
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图2 CO2跨临界热泵循环温熵图

Fig. 2 Schematic diagram of CO2 transcritical heat
pump cycle

与容积式压缩机相比，CO2 离心式压缩机的外形尺寸更

小，重量轻，占地面积小，由于其可压缩的工质流量较大，在

大容量的工业领域中更具优势。基于离心式压缩过程，建立

离心式压缩机一维优化设计模型，如图 3 所示。CO2 进入压

缩机（截面 0）后，在入口段处发生膨胀过程，其温度，压强和

密度减小，速度稍有增加。工质进入叶轮后（截面 1），轴带动

叶轮转动对流体做功，叶轮出口（截面 2）处流体速度达到最

大值。工质经过叶轮与叶片扩压器之间连接的一段空隙（截

面 3），进入叶片扩压器中进一步增压（截面 4），然后在蜗壳

中汇集后流出（截面 5），工质完成增压过程。
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1

图3 离心式压缩机简图

Fig. 3 Schematic diagram of centrifugal compressor
指定如下的循环参数、离心式压缩机部分结构参数和损

失系数，如表 1 所示。出口压强和吸气过热度作为输入变量，

表1 指定的部分循环运行参数及压缩机

结构参数和损失系数

Table 1 Specified operating parameters，structure
parameters and loss coefficient

类型

循环运行参数

压缩机结构参数

压缩机损失系数

参数

m· CO2 /(kg/s)
tcooler ″/℃
tevap /℃
twater′/℃
Δtmin,regen /℃
Δtmin,cooler /℃
khub

kimpeller

kvaneless

kdiffuser

λimpeller

λdiffuser

φvolute

β2 /( °)
Δɑdiffuser /( °)
ξ0→1

ξimpeller,friction

ξimpeller,flow

ξimpeller,turn

ξ2→3

ξ3→4

ξ4→5

数值

2
25
0
15
10
7

2.25
2

1.02
1.4
0.09
1.04
0.75
50
8
0.1
0.1
0.2
0.15
0.02
0.14
0.14
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CO2的质量流量、无回热器循环的气冷器出口温度为定值，设

定蒸发温度、气冷器进水温度和气冷器及换热器中的最小传

热温差。

依据进出口速度三角形对压缩机叶轮进行设计计算，如

图 4 所示。式（1）是离心式压缩机内一维流动的连续性方

程，其内部流动损失采用式（2）进行计算。利用圆周动量矩

方程式（3）计算叶轮的加功量，绝热条件下的能量方程式（4）
计算工质焓值。压缩机的消耗功率和等熵效率分别由式（5）
和式（6）计算。

ρ1c1,rA1 = ρ2c2,rA2 （1）
W loss = ξ(c2 /2) （2）

Ws =(c2,uu2 - c1,uu1) +W loss （3）
Ws = Δh +Δc2 /2 （4）

P· s = Wsm·1000 （5）
ηisen = h5,isen - h0

h5 - h0
（6）

u1u2

c2w2
w 1

c1

图4 叶轮进出口速度三角形示意图

Fig. 4 Schematic diagram of impeller inlet and
outlet velocity triangle

进口速度三角形由圆周速度 u1 ，绝对速度 c1 ，相对速度

w1 组成，根据设计条件，叶轮的气流入口角 β1 随叶轮进口直

径变化而变化，如图 5 所示。为设计不同工况下最优的 CO2

离心式压缩机模型，当流量和转速一定时，针对进口速度三

角形进行优化设计，选取最佳叶轮进口直径，使相对速度值

最小。因为叶片通道是扩压式的，叶轮出口相对速度小于进

口相对速度，选择较小的进口相对速度可以降低叶轮流道内

的扩压程度，改善叶轮流道内的流动情况。而且选择最小的

c1

c1

c1
w1

w1

u1

β
1

β1
β
1

w1

u1u 1

图5 叶轮进口速度三角形优化示意图

Fig. 5 Schematic diagram of triangular optimization of
impeller inlet velocity

相对速度可使叶轮的气流入口角 β1（圆周速度同相对速度的

夹角）维持在一个适度值，保证了叶轮进口工质的流动状态。

利用式（1）~式（6）及优化方案，构建离心式压缩机的一

维热力计算模型，利用循环的嵌套迭代计算工质压缩过程的

具体数值。在内侧循环，压缩机各截面之间通过迭代，确定

工质在压缩机各截面处的物性参数及流速。在外侧循环，通

过对压缩机转速的迭代计算，获得理想的增压比。

根据 CO2跨临界热泵循环的理论分析模型，对循环系统

的 COP 和气冷器出水温度进行计算分析。在气冷器中，工质

压强不变，温度减小，制热量由式（7）计算，即：

q = hc - hb （7）
根据压缩机一维热力模型确定压缩机的耗功量，性能系

数由式（8）计算，即：

COP = q
Ws

（8）
在气冷器中，将 CO2同水的换热过程等熵分段，利用式（9）、

式（10）计算每段的换热量。通过式（11）、式（12）计算每段的

传热温差和每段出口水温，利用循环迭代，计算出气冷器的

最终出水温度及质量流量，计算过程由图 6 所示，压缩机计

计算压缩机内部各截面处工质的状态参数
及性能参数                      

是

是否有回热器

 计算气冷器进出口
状态点参数,获得
出水温度及水流量

计算节流阀进出口
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计算COP
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图6 CO2跨临界热泵理论分析流程图

Fig. 6 Flow chart of CO2 transcritical heat pump
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算过程如图 7 所示。在理论计算时采用的 CO2热物性参数，

由工质状态点和 REFPROP 9.0［15］查出。

压缩机进口段,计算叶轮进口
截面工质状态参数

间隙处,计算扩压器进口截面
工质状态参数

扩压器中,计算叶片扩压器出口
截面工质状态参数

蜗壳中,计算蜗壳出口截面工质状态参数

计算压缩机功率、等熵效率   

结束

计算压缩机进口截面工质状态参数

是

否

叶轮中,计算叶轮出口截面
工质状态状态参数

否

假设出口密度,计算出口绝对速度

利用能量方程和流动损失方程,
计算出口焓值与等熵焓值

利用等熵条件,查询获得新出口密度

获得出口截面工质的物性参数
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用
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khub, k impeller,kvaneless,  kdiffuser,

λ impeller,  λdiffuser,φvolute,
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图7 离心式压缩机热力设计模型

Fig. 7 Flow chart of thermodynamic design model of
centrifugal compressor

QCO2 =m· CO2·(hCO2′ - hCO2″) （9）
Qwater =m· water·cp·(Twater ″ - Twater′) （10）

QCO2 =Qwater （11）
Δtcooler = TCO2′ - Twater ″ （12）

2 研究结果及讨论

利用上述 CO2跨临界增压和 CO2跨临界热泵理论分析模

型，针对提升压缩机出口压强和吸气过热度 2 种热泵高温化

方案，对压缩机叶轮进口工质状态及液击风险情况进行分

析，研究压缩机功率、出口温度、等熵效率等参数的变化规

律，进一步给出热泵的产热温度及 COP 。

叶轮旋转会造成离心式压缩机进口段形成一个降压过

程，叶轮进口处压力最低，当压缩机进口工质过热度不足

时，工质极易在该降压过程中膨胀进入两相区，发生液击。

当压缩机进口 CO2 为饱和汽态时，叶轮进口处工质干度随

压缩机出口压强的升高而降低，如图 8a 所示。当压缩机出

口压强提高时，压缩机需要更大的叶轮转速为工质增加能

量，此时压缩机的叶轮耗功增加，且叶轮出口处工质流速加

快，由于叶轮的轮径比一定，所以叶轮进口处圆周速度同样

增加。CO2离心式压缩机模型中叶轮的气流入口角度相对稳
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a. 提高压缩机出口压强时叶轮进口CO2干度变化图
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b. 增加压缩机吸气过热度时叶轮进口CO2

干度或过热度变化图

图8 2种热泵高温化方案下，叶轮进口CO2干度或

过热度变化图

Fig. 8 Variation of CO2 dryness or superheat at impeller
inlet under two kinds of heat pump high-temperature schemes

定，根据进口速度三角形可知，当叶轮进口圆周速度增加

时，绝对速度同样增加。叶轮进口处绝对速度增加，而工质

密度几乎未改变，所以叶轮进口半径减小，叶轮整体尺寸变
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小。工质在压缩机进口段的流速增加，动能增大焓值减小，

所以干度随出口压强增加呈现下降趋势。值得注意的是，

如果干度过小，气液混合工质会影响叶轮正常运行，增加液

击发生的风险。

工质在压缩机进口保持一定过热度是有必要的。根据

上述分析，叶轮进口干度随压缩机出口压强增大而减小，将

压缩机出口压强设置为考察范围内最大出口压强 13 MPa。
随着压缩机吸气过热度的上升，叶轮进口工质干度逐渐增

大，当吸气过热度为 2.55 ℃时，CO2 工质相态达到交汇点，从

汽液两相状态变为过热状态，且随压缩机吸气过热度的增加

叶轮进口过热度同样增大，如图 8b 所示。改变压缩机吸气

过热度可以直接影响工质的进口状态点，工质焓值随进口温

度上升而增大，叶轮进口工质的相态从两相变为过热。另

外，因为工质密度随进口温度增加而减小，所以工质在叶轮

进口段流速增加。为维持一定的叶轮的气流入口角，叶轮进

口圆周速度和叶轮进口半径增加，叶轮整体尺寸增大。在理

论研究中，为保证合理的运行工况，避免发生液击影响压缩

机性能，后续分析对吸气过热度进行修改，以 5 ℃的吸气过热

度为起点进行以下分析。

随出口压强或进口过热度的增加，压缩机的等熵效率、

功率和出口温度均呈现上升趋势，如图 9 所示。因为压缩机
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b. 增加吸气过热度

图9 2种热泵高温化方案下，等熵效率、功率和

CO2出口温度变化图

Fig. 9 Variation of entropy efficiency，power and outlet
temperature under two kinds of heat pump

high-temperature schemes

的进口段及叶轮区域流速随压缩机出口压强的提升而增加，

流速增长虽然使流动损失总量增大，但损失量占比压缩机耗

功减小，等熵效率增长。为提升压缩机出口压强，叶轮需要

加速转动为工质提供更多的能量，使得压缩机功耗增加，因

为等熵效率变化量较小，压缩机出口温度随压缩机出口压强

的增长而提高。

当压缩机吸气过热度增加时，压缩机内部各状态点工质

的焓值均增大，压缩机出口温度升高，工质的体积流量增

大。因为压缩机进出口压强不变，温度上升，工质随之密度

降低，叶轮需要带动更大体积的工质转动，压缩机消耗功率

上升。同样由于工质增压过程中焓值增量占比压缩机耗功

更大，所以等熵效率增长。对比 2 种提高气冷器出水温度的

方案，在考察的计算数值范围内，增加吸气过热度对提升压

缩机出口温度作用范围有限，而提高压缩机的出口压强可获

得更高的压缩机出口温度，对后续的换热过程可能产生良好

的效果，且提升压缩机出口压强的等熵效率较大，有利于提

高热泵系统的热力完善度。但提升压缩机出口压强会使压

缩机消耗功率增加，转速增大，对离心式压缩机的设计制造

提出更高要求。

2 种热泵高温化方案均使循环的制热温度得到提高，但

随着制热温度提高，压缩机耗功增加，循环的性能系数下降，

气冷器中水的质量流量减小，如图 10 所示。在 2 种热泵高

温化方案下，由上述分析可知，压缩机功率均增加。对于循

环性能系数，提升压缩机出口压强和增加吸气过热度使气冷

器中 CO2同水的换热量增加，工质在换热过程中的焓值变化

量增大，但相比于压缩机的耗功，焓值变化量有限，所以性能

系数均下降；对于气冷器中水的质量流量，水的进口工况点

确定，随着出水温度的增加，水的质量流量逐渐减小。

对比 2 种热泵高温化方案，随着气冷器出水温度的增

加，提升压缩机出口压强的循环消耗功率直线上升，而增加

吸气过热度的消耗功率上升缓慢。进一步分析预测，达到较

高的出水温度，增加压缩机吸气过热度比提升压缩机出口压

强的耗功更少，但是评判热泵高温化方案也要充分考虑 COP

的变化。

随着气冷器出水温度增加，增加压缩机吸气过热度的

COP 反而下降幅度较大，而提升压缩机出口压强的 COP 的下

降幅度较小。在考察范围内，较低的气冷器出水温度条件

下，增加压缩机吸气过热度的 COP 略高于提升压缩机出口压

强的 COP ，但随着出口水温增加，同一出水温度下，提升压缩

机出口压强的 COP 高于增加压缩机吸气过热度的 COP ，且

差值随出口水温的增加而增大。增加吸气过热度的 COP 下

降幅度较大的原因在于，回热器的高压和低压工质两侧存在

一定的传热温差，增加吸气过热度会使回热器的低压侧出口

温度提高，工质在高压侧的进口温度随之增加，即气冷器出

口的温度增加，气冷器的制热量减小，热源增加的热量更多

进入到回热器中，所以 COP 下降幅度较大。而提高压缩机出

口压强不会对回热器高压侧的进口温度产生影响，且随着压



缩机出口压强的提升气冷器出口焓值减小，气冷器的换热量

增加，循环的性能系数相比下降幅度较小。所以当气冷器出

水温度较高时，两者差值较大。带回热器的热泵循环并未对

热泵循环的性能提高有显著影响，反而随出口水温增加循环

的制热 COP 下降速度更大，且制造成本增大。对于制热工况，

提升压缩机出口压强更可行。
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b. COP随气冷器出水温度变化图
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c. 水的质量流量随出口温度的变化

图10 2种热泵高温化方案下，压缩机功率、COP和水的质量

流量随气冷器出水温度的变化

Fig. 10 Variation of compressor power，COP and mass flow
rate of water with outlet water temperature of gas cooler under

two kinds of heat pump high-temperature schemes

对于气冷器中水的质量流量而言，随着气冷器出口水温

增加，气冷器的换热量决定了质量流量的变化趋势。增加压

缩机吸气过热度的换热量减小，所以质量流量的下降幅度较

大，而提升压缩机出口压强的换热量增加，质量流量的下降

幅度较小。在考察范围内，提高压缩机出口压强可以使气冷

器的热水出口温度达到较高温度，且循环的性能系数更高，

水流量更大。提升压缩机出口压强可以使换热过程的温度

匹配性更好，换热能力更强。且对于 CO2跨临界热泵循环系

统而言，提高压缩机出口压强的方案可调控性更强，相比于

大幅度增加吸气过热度，更容易实现。在要求出口水温较高

的领域，应考虑提高压缩机出口压强的方式，以达到高温

效果。

3 结 论

热泵的应用与发展既需要较高的制热系数来保障热泵

系统的经济性，同样需要提高气冷器出口水温以扩大热泵的

使用范围。利用 CO2跨临界增压和 CO2跨临界热泵系统理论

分析模型，对提升压缩机出口压强和吸气过热度 2 种热泵高

温化方案进行热力学分析，得到以下结论：

1）因为在压缩机进口段工质发生膨胀过程，所以压缩机

进口工况需设置一定的过热度，防止工质状态点进入两相区

进而发生液击现象。

2）提高压缩机出口压强和进口过热度均会使压缩机等

熵效率、功率和出口温度增加。在考察范围内，提升压缩机

出口压强可以获得更大范围的压缩机出口温度，对后续换热

过程产生良好的影响，但压缩机消耗功率较大。

3）提高压缩机出口压强和进口过热度均会使气冷器热

水出口温度增加，COP 和水的质量流量降低。增加压缩机进

口过热度，循环功率上升缓慢，但性能系数下降幅度较大。

虽然提升压缩机出口压强的循环功率上升较快，但是可以使

气冷器热水出口温度达到更高温度，可调控范围较大，且

COP 下降幅度较小，方案更具可行性。

符号表

A 面积，m2

COP 性能系数

P· 功率，kW
Q 换热量，J
T 温度，K
W 比功，J/kg
c 绝对速度，m/s
h 焓值，J/kg
k 半径比

m· 质量流量，kg/s
p 压力，Pa
q 热量，J/kg
u 圆周速度，m/s
w 相对速度，m/s
α 进口角，（°）
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β 气流角，（°）
λ 流道宽度比

φ 蜗壳进出口面积比

ξ 损失系数

ρ 密度，kg/m3

η 效率

下标

isen 等熵过程

loss 流动损失

r 速度的径向分量

u 速度的周向分量

s 轴

super 过热

0, 1, 2, 3, 4, 5 压缩机截面

a, b, c, d, e 循环状态点

上标

′ 入口

″ 出口
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ANALYSIS ON APPROACHES FOR INCREASING HEAT SUPPLYING
TEMPERATURE OF CO2 TRANSCRITICAL HEAT PUMP

Shi Weixiu1，Ji Xueyuan1，Pan Lisheng2，Lyu Yifan1，Wei Xiaolin2

（1. School of Environmental and Energy Engineering，Beijing University of Civil Engineering and Architecture，Beijing 100044，China；

2. State Key Laboratory of High Temperature Gas Dynamics，Institute of Mechanics，Chinese Academy of Sciences，Beijing 100190，China）

Abstract： The transcritical heat pump with CO2，an environmentally friendly natural working fluid，shows great potential in high
temperature heating. A CO2 transcritical pressurization analysis model and a CO2 transcritical heat pump analysis model have been
established. Based on them，the effects of different pressurization processes on COP ，outlet temperature and mass flow rate of water in
gas cooler are studied. The results show that both approaches can improve the isentropic efficiency，power and outlet working fluid
temperature of the compressor，and increase the outlet water temperature of the gas cooler，but decrease the COP and hot water mass
flow. In general，when increasing the outlet water temperature of gas cooler，the approach of increasing the suction superheat makes
power increases slightly，but the COP decreases greatly，which can increase hot water temperature in a small range. By increasing the
compressor outlet pressure，the hot water temperature is higher，the controllable range is larger，and COP has a smaller decline.

Keywords：carbon dioxide；heat pump system；high temperature application；centrifugal compressor
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