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摘要　运用当量温度概念对ＣＯ２跨临界水－水热泵供热系统进行了研究，指出根据实际

情况选择气体冷却器的出口温度和压缩机的出口压力能提高系统的运行效率，并对供热过程

中采用能量梯级利用进行了研究，结果表明对热水侧进行梯级利用可提高系统的制热性能系

数。
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①

０　引言

由于ＣＦＣｓ和ＨＣＦＣｓ人工合成制冷剂破坏大

气臭氧层，并产生温室效应，因此各国都在积极寻

找绿色环保制冷工质，人们也开始重新认识自然工

质的价值。ＣＯ２由于其臭氧破坏势犗犇犘＝０和温

室效应犌犠犘＝１，在环保、经济、实用等方面有很

大优势，成为很有发展潜力的自然制冷剂，并已应

用到汽车空调中。

由于ＣＯ２制冷剂临界温度低（３１．１℃），临界

压力高（７．３７２ＭＰａ），决定了ＣＯ２热泵系统是跨临

界运行，即循环的蒸发段在亚临界区域，而排热部

分在超临界区域。由于在放热过程中没有相变区，

因此在气体冷却器内有温度的滑移，而且运行中有

 国家自然科学基金资助项目（项目编号：５９８７６０２８），天津市自

然科学基金资助项目（项目编号：９８３６０５８１１）

最佳排气压力的存在。在换热过程中，气体冷却器

制冷剂的出口温度和运行压力影响换热效果而不

是冷凝温度［１］。因此利用ＣＯ２跨临界热泵系统供

热时，应充分考虑ＣＯ２热泵循环的特点。

１　气体冷却器出口温度与当量冷凝温度

ＣＯ２跨临界热泵循环系统（图１）有别于其他

常规制冷剂Ｒ２２和Ｒ１３４ａ热泵循环系统（图２），前

者的排热过程没有相变现象，其运行效率受气体冷

却器出口温度和最优运行压力的影响。

从图３可以看出系统的制冷能效比（犆犗犘）和
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图１　ＣＯ２跨临界制冷系统循环

图２　亚临界制冷系统循环

制热能效比（犆犗犘ｈ）随气体冷却器出口温度升高而

减小，特别是当气体冷却器出口温度超过４０℃时，

ＣＯ２跨临界系统能效比迅速下降。虽然降低气体

图３　ＣＯ２系统能效比随气体出口温度变化

冷却器出口温度可以增大能效比，但在不同的使用

条件下，气体冷却器温度太低，会使系统无法满足

使用要求［２］。由于常规制冷剂系统是在亚临界情

况下运行，因此在供热过程中，冷凝温度的高低决

定了出水温度（换热系数、流量等因素相同的情况

下），而在ＣＯ２跨临界热泵系统中，由于不存在冷

凝现象，而且在相同温度下超临界ＣＯ２ 气体的焓

随压力的升高而减小，为确定热泵的循环特性，得

到更为合理的、可靠性高的换热评价标准，引入当

量冷凝温度（ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ）概

念［３］：

犜ｅｃ＝
∫
２

１
犜ｄ狊

∫
２

１
ｄ狊
＝
∫
２

１
犮狆ｄ犜

Δ狊
（１）

式中　犜ｅｃ———当量冷凝温度，Ｋ；

犜———气体冷却器中工质的温度，Ｋ；

犮狆———比定压热容，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）；

狊———熵，ｋＪ／ｋｇ。

根据气体冷却器出口温度与当量冷凝温度的

关系，分别计算在过热度为５℃和２０℃时，不同当

量冷凝温度犜ｅｃ下的系统制热能效比犆犗犘ｈ。从图

４和图５中可以看出在相同当量冷凝温度下，增加

图４　过热度为５℃时当量冷凝温度犜ｅｃ与犆犗犘ｈ的关系

图５　过热度为２０℃时当量冷凝温度犜ｅｃ与犆犗犘ｈ的关系

压缩机入口的过热度可提高系统能效比，同时降低

运行的压力；另外在同一当量冷凝温度下出口温度

越低犆犗犘ｈ越大，但当冷凝温度较大时情况略有不

同。可见气体冷却器出口温度对ＣＯ２跨临界热泵

系统有着重要的意义，利用ＣＯ２跨临界热泵系统

时，不能单纯降低气体冷却器的温度，应根据具体

提供的水源或使用情况来选择合适的气体冷却器

的出口温度和过热度。
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２　跨临界水—水热泵供热系统

２．１　ＣＯ２跨临界水—水热泵供热系统设计

在供热系统中地板供暖要求水温最低４５℃，

空调热水供水温度为６０℃，回水为４０℃，在锅炉

供暖时供水温度为７０～９０℃，回水为５０～７０℃。

ＣＯ２跨临界热泵的气体冷却器出口温度较高，为

了能充分利用气体冷却器的换热，并同时提高整个

系统的运行效率，在利用ＣＯ２ 跨临界水—水热泵

系统供热时，应尽量选择合理的气体冷却器进水温

度；选择较低的气体冷却器出口温度时应充分利用

气体冷却器产生的一部分低温热水。

由于在现代家庭或宾馆都需要有洗澡、洗手、

洗菜等生活热水，而且生活热水不要求温度很高，

４０℃ 的低温热水基本能满足要求，当厨房、洗衣

房有洗涤要求需要６０℃以上的热水时，可以设二

次加热器提高水温。在这种情况下可以利用ＣＯ２

跨临界热泵系统将这部分热水预热，以充分利用能

量。

由于系统需要提供供暖热水和生活热水，因此

热泵供热系统的气体冷却器由两部分构成，系统如

图６所示。由气体冷却器１提供供暖热水，由气体

１蒸发器　２压缩机　３气体冷却器１　４气体冷却器２

５回热器　６电子膨胀阀　７抽水井　８回灌井　９地

下水提升泵　１０用户　１１热水循环泵　１２回水集水

器１３供水分水器　１４贮水器　１５电加热器　１６上水

１７循环泵　１８排水　１９电动控制阀　２０，２１截止阀

图６　ＣＯ２跨临界水—水热泵供热系统系统图

冷却器２提供生活预热水，从而形成热水的梯级利

用，提高了整个系统的运行效率。蒸发器利用地下

水换热，换热后的水再回灌到地下。

２．２　理论分析

以当量冷凝温度为基准，分别计算以下几个系

统带生活预热水和不带生活预热水两种情况的运

行效率。假设冬季地下水源温度为１６℃，系统蒸

发温度为５℃，过热度２０℃，且连续供应４５℃热

水。图７中３对应温度为不带生活预热水供热系

统气体冷却器出口温度，３′对应温度为此系统回热

器出口温度，４对应温度为带生活预热水供热系统

气体冷却器出口温度，４′对应温度为此系统回热器

出口温度。

图７　ＣＯ２跨临界制冷系统循环

ａ）不带生活热水供热系统（图７循环１－２′－

３－３′－５′－６－１）

犆犗犘ｈ１＝
犺２′－犺３
犺２′－犺１

（２）

狇ｈ１＝犺２′－犺３ （３）

　　ｂ）带生活热水的供热系统（图７循环１－２′－

３－４－４′－５－６－１）

犆犗犘ｈ２＝
犺２′－犺３
犺２′－犺１

＋
犺３－犺４
犺２′－犺１

＝
犺２′－犺４
犺２′－犺１

（４）

狇ｈ２＝犺３－犺４ （５）

式（２）～（５）中　犆犗犘ｈ１———不带生活热水供热系统

制热性能系数；

犆犗犘ｈ２———带生活热水供热系统制

热性能系数；

狇ｈ１———气体冷却器１的单位制

热量，ｋＪ／ｋｇ；

狇ｈ２———气体冷却器２的单位制

热量，ｋＪ／ｋｇ；

犺犻———各状态点的焓值，ｋＪ／ｋｇ。

三种情况下系统供热参数（见表１）对比说明，

充分利用低温水，选择合适的气体冷却器的出口温

度，可以降低当量冷凝温度，从而提高设备的运行

效率。

２．３　可行性研究

由于生活热水用量在一日或一周内变化相当

大，热水的需求不是稳定连续的，而热泵系统产生
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的低温水对热水量需求变化没有适应性，因此需增

表１　三种情况下系统供热参数

地板供暖

不带

生活

热水

空调供暖

不带

生活

热水

带生活热水

气体

冷却

器１

气体

冷却

器２

普通供热

不带

生活

热水

带生活热水

气体

冷却

器１

气体

冷却

器２
蒸发温度／℃ ５ ５ ５ ５ ５ ５ ５

压缩机入口过热

　度／℃

２０ ２０ ２０ ２０ ２０ ２０ ２０

当量冷凝温度／℃ ５０ ８０ ６５ ６５ ８６ ７５ ７５

出水温度（进水温

　度）／℃

４５（３０）６０（４０）６０（４０）４５（１６）７０（５０）７０（５０）４５（１６）

气体冷却器２出口

　温度／℃

３６ ５０ ３６ ３６ ５５ ３６ ３６

压缩机出口压力

　／ＭＰａ

８．５ １２．５ １１ １１ １３ １３ １３

制热能效比犆犗犘ｈ ３．９４９ ２．７１４３．６１６３．６１６２．４５１３．２８２３．２８２

狇ｈ２／狇ｈ１ ０．３８８０．３８８ ０．３８９０．３８９

加热水贮存器以适应热水量的变化［４］。热水供应

装置尺寸的确定，应以高峰负荷为准。为避免热泵

气体冷却器出水温度过高，导致系统效率下降，用

气体冷却器对生活热水进行预热，预热水进入热水

贮存器后，再利用电加热设备加热至所需温度。

以带生活预热水的空调供暖系统为例，根据人

数和用水标准［５］计算生活热水的需求量：

犠ｄ＝犖狑 （６）

犠ｈ＝
犓ｈ犖狑
狋

（７）

式中　犠ｄ———最高日热水用量，Ｌ／ｄ；

犠ｈ———最大小时热水用量，Ｌ／ｈ；

犖———需用热水人数；

狑———人员热水用水量标准，Ｌ／ｄ；

犓ｈ———热水小时变化系数；

狋———热水供应时间，全日制供应热水时

为２４ｈ。

以供暖优先的原则，设备首先满足提供供暖热

量犙１，则

犙１′＝犙１
犆犗犘ｈ２－犆犗犘ｈ１′
犆犗犘ｈ１′

（８）

式中　犙１′———设备提供的热水加热量；

犆犗犘ｈ１′———不带预热水情况，出口温度为气体

冷却器１出口温度时的能效比；

犆犗犘ｈ２———带预热水情况，出口温度为气体冷

却器２出口温度时的能效比。

中部地区某宾馆，使用面积２０００ｍ２，床位８６

个（带有淋浴），一个餐厅，一个洗衣房，全天提供热

水，根据最大小时热水用量确定热水贮存器的贮存

水量为２２００Ｌ，设空调供暖负荷狇＝７０Ｗ／ｍ２，供

暖所需热量犙１＝狇犃，计算结果见表２。

从表２中的计算结果可以看出，设备能够满足

生活预热水耗热量的要求，可根据需要进行参数设

计。

表２　计算结果

气体冷

却器２
出口温

度／℃

气体冷

却器１
出口温

度／℃

运行

压力

／ＭＰａ

犆犗犘ｈ１′犆犗犘ｈ２ 预热水

温度

／℃

气体冷却

器２的平

均热流量

／ｋＷ

将２２００Ｌ水

由１６℃加热

至４５℃所需

时间／ｍｉｎ

３６ ５０ １１ ２．６０５ ３．６１６ ４５ ５４ ８３

５５ ２．１８５ ９２ ４９

６０ １．８４２ １３３ ３４

３６ ５０ １２ ２．７１０ ３．４３４ ４５ ３８ １１８

５５ ２．３７２ ６３ ６２

６０ ２．０５１ ９４ ４５

　　当热水贮存器贮满水时，停止进水。当贮存水

水温低于预热温度时可打开控制阀１９，使水循环

加热，加热过程中气体冷却器的出口温度不断上

升，系统能效比下降，如图８所示，系统运行高压

狆ｋ保持１１ＭＰａ时，随着气体冷却器出口温度的升

高，运行效率降低，而当系统运行高压随气体冷却

图８　气体冷却器２出口温度与犆犗犘ｈ的关系

器的出口温度调整时，运行效率得到明显改善。因

此可通过调整压缩机运行压力，根据电子膨胀阀６

入口点制冷剂温度自动调节流量，达到压力调节的

目的，提高能效比。当贮存水水温达到预热温度，

循环水泵１７关断，同时电加热器开始工作。此时

热泵系统只提供供暖热水，系统压力应调整到最

佳。

当生活用热水耗热量相对于供暖热量很小时，

可采用提高运行压力或提高气体冷却器１的设计

温度，以减小气体冷却器的平均热流量。虽然达不

到气体冷却器２出口温度为３６℃对应的能效比，但
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