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三种跨临界 ＣＯ２制冷循环的性能对比研究
龚毅，　彭锦晨，　吴学红，　张文慧

（郑州轻工业学院 机电工程学院，河南 郑州 ４５０００２）

摘要：对跨临界 ＣＯ２节流阀循环、跨临界 ＣＯ２回热器循环、跨临界 ＣＯ２膨胀机循环三种跨临界 ＣＯ２
制冷循环进行了理论分析和模拟计算，研究了三种循环的性能差异．结果表明，相同条件时，回热器
循环的制冷量最大，膨胀机循环次之，节流阀循环最小；回热器循环的功耗最大，节流阀循环次之，膨

胀机循环最小；膨胀机循环的ＣＯＰ最大，回热器循环次之，节流阀循环最小；回热器循环的压缩机排
气温度高于节流阀循环和膨胀机循环．综上可得，节流阀循环的 ＣＯＰ最小，回热器循环能够提高系
统的制冷量，但是会导致压缩机排气温度的升高，膨胀机循环能够有效地减少系统功耗，对系统

ＣＯＰ的提升更为显著，综合性能更好．
关键词：跨临界ＣＯ２制冷循环；能效比；膨胀机循环；回热器循环；节流阀循环
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０　引言
近年来，人们越来越关注由于使用人工合成制

冷剂而导致的环境破坏和温室效应等问题［１－４］，

《蒙特利尔议定书》和《京都议定书》签署以后，全世

界的制冷工作者们都在积极寻找合适的天然制冷

剂．前国际制冷学会主席 Ｇ．Ｌｏｒｅｎｔｚｅｎ［５］认为，具有
良好特性的 ＣＯ２工质有很好的应用前景．但是，较
大的压差和节流损失等原因使跨临界 ＣＯ２循环性
能系数很低［６－７］．因此，对跨临界 ＣＯ２循环的优化
迫在眉睫．对于单级跨临界 ＣＯ２循环，国内外学者
主要研究了回热器［８－１１］和膨胀机［１２］对循环的影

响，但对于各循环性能的比较研究较少．针对以上
情况，本文拟对三种跨临界 ＣＯ２循环进行理论分析
和模拟计算，对比各循环的优劣，以期为循环系统

的进一步优化和实际应用提供理论依据．

１　三种循环系统的理论分析
１．１　跨临界ＣＯ２节流阀循环

跨临界ＣＯ２节流阀循环原理（见图１）为：低温

低压的ＣＯ２蒸气进入压缩机压缩到高温高压状态
后进入气体冷却器；气态 ＣＯ２在气体冷却器中放
热，降温降压后经过节流阀节流，温度和压力进一

步降低；低温低压液态 ＣＯ２在蒸发器中发生相变，
蒸发吸热制冷；低温低压的 ＣＯ２蒸气再次进入压缩
机，完成一次制冷循环．

图１　跨临界ＣＯ２节流阀循环原理图

以熵（Ｓ）为横坐标，温度（Ｔ）为纵坐标，作出系
统在相应热力学过程中的图形，即该过程对应的ＴＳ
图．跨临界ＣＯ２节流阀循环ＴＳ图如图２所示，其基
本计算公式如下．

系统单位质量制冷量

ｑ＝ｈ１－ｈ４
压缩机比功

ｗ＝ｈ２ｓ－ｈ１／η ①
压缩机等熵压缩效率［１３］

η＝１．００３－０．１２１ｒ ②
式中，ｒ为压比．

系统能效比

ＣＯＰ＝ｑ／ｗ ③
１．２　跨临界ＣＯ２回热器循环

跨临界ＣＯ２回热器循环原理（见图３）为：低温

低压的ＣＯ２蒸气进入压缩机压缩到高温高压状态
后进入气体冷却器；气态 ＣＯ２在气体冷却器中放
热，从气体冷却器出来的气体在回热器中进一步被

回气冷却，再经过节流降压；低温低压的 ＣＯ２在蒸
发器中发生相变，蒸发吸热制冷；低温低压的 ＣＯ２
蒸气经过回热器过热后再次进入压缩机，完成一次

制冷循环．
回热器一方面可以使压缩机吸气过热，避免压

缩机液击，另一方面也可以用来提高跨临界 ＣＯ２制
冷系统的效率．跨临界 ＣＯ２回热器循环 ＴＳ图如
图４所示，其基本计算公式如下：系统单位质量制冷
量ｑ＝ｈ６－ｈ５，压缩机比功、压缩机等熵压缩效率、系
统能效比的计算方法同①—③式．
１．３　跨临界ＣＯ２膨胀机循环

跨临界ＣＯ２膨胀机循环原理（见图５）为：低温

图２　跨临界ＣＯ２节流阀循环ＴＳ图

图３　跨临界ＣＯ２回热器循环原理图
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图４　跨临界ＣＯ２回热器循环ＴＳ图

低压的ＣＯ２蒸气进入压缩机压缩到高温高压状态
后进入气体冷却器；气态 ＣＯ２在气体冷却器中放
热，降温降压后经过膨胀机，温度和压力进一步降

低；低温低压液态 ＣＯ２在蒸发器中发生相变，蒸发
吸热制冷；低温低压的 ＣＯ２蒸气再次进入压缩机，
完成一次制冷循环．

图５　跨临界ＣＯ２膨胀机循环原理图

膨胀机可以有效回收系统膨胀功，并且可以增

加单位制冷量．
跨临界ＣＯ２膨胀机循环 ＴＳ图如图６所示，其

基本计算公式如下：系统单位质量制冷量 ｑ＝ｈ１－

ｈ４ｅ，压缩机比功 ｗ＝
ｈ２ｓ－ｈ１
η

－（ｈ３－ｈ４ｅ），压缩机等

熵压缩效率、系统能效比的计算方法同②③式．

２　性能模拟结果及分析
运用ＡｓｐｅｎＰｌｕｓ软件对三种跨临界ＣＯ２系统进

行流程模拟和理论计算，可以得到三种跨临界 ＣＯ２
系统在不同工况下制冷量、功耗、ＣＯＰ及压缩机排
气温度等数据，从而分析各系统性能差异．跨临界
ＣＯ２循环Ｐｈ图见图７．

计算条件和假设：系统循环处于稳态；压缩过

程为绝热非等熵过程；换热器与环境无热交换；不

考虑管路能量损失，不考虑管路的液相积存；过热

度１０℃；蒸发温度范围－５～５℃；气体冷却器出口
温度恒定（３５℃）．

图６　跨临界ＣＯ２膨胀机循环ＴＳ图

图７　跨临界ＣＯ２循环Ｐｈ图

２．１　系统制冷量对比
图８为不同蒸发温度下制冷量随高压侧压力变

化情况对比．由图８可以看出，当气体冷却器出口温
度一定时，各个循环在不同蒸发温度下制冷量的变

化趋势是相同的，都是随着高压侧压力的增大而增

大，增加趋势为先迅速增加然后变缓．这是因为跨
临界区域中等温线的斜率绝对值是由小到大变化

的，当压力的增量相同时（Δｐ１＝Δｐ２），系统制冷量
的增加量会越来越小（Δｑ１＞Δｑ２）（见图７）．相同条
件时，回热器循环的制冷量最大，膨胀机循环次之，

节流阀循环最小．出现这种情况的原因是从气体冷
却器出来的 ＣＯ２蒸气经过回热器过冷后再经过节
流阀节流可以降低节流后 ＣＯ２气液混合物的干度，
从而提高系统的制冷量．
２．２　系统功耗对比

图９为不同蒸发温度下功耗随高压侧压力变化
情况对比（图８—图１０图注相同）．由图 ９可以看
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图８　不同蒸发温度下制冷量
随高压侧压力变化情况对比

出，当气体冷却器出口温度一定时，各个循环在不

同蒸发温度下功耗的变化趋势是相同的，都是随着

高压侧压力的增大而增大，增加趋势几乎为线性．
这是因为等熵线的斜率不变，当压力的增量相同时

（Δｐ１＝Δｐ２），系统功耗的增加量也相同（Δｗ１＝
Δｗ２）（见图７）．不同蒸发温度时，蒸发温度越低，系
统功耗越大．相同条件下，回热器循环的功耗最大，
节流阀循环次之，膨胀机循环最小，这是因为膨胀

机回收了部分膨胀功，从而使得功耗减小．
２．３　系统ＣＯＰ对比

图１０为不同蒸发温度下能效比随高压侧压力
变化情况对比．由图１０可以看出，当气体冷却器出
口温度一定时，各个循环在不同蒸发温度下的ＣＯＰ

图９　不同蒸发温度下功耗
随高压侧压力变化情况对比

图１０　不同蒸发温度下能效比
随高压侧压力变化情况对比

都随着高压侧压力的增加先增加后减小，存在一个

最大ＣＯＰ值，此时对应的高压侧压力即为最优高压
侧压力．随着高压侧压力的增加，系统的功耗线性
增加，而系统制冷量的增加则越来越少，从而导致

最大ＣＯＰ值的出现．相同条件下，膨胀机循环有效
地回收了膨胀功，其 ＣＯＰ最大；回热器循环能够在
一定程度上提高制冷量，ＣＯＰ值次之；节流阀循环
的ＣＯＰ最小．蒸发温度０℃，高压侧压力８．５ＭＰａ
时（由于各循环制冷量和功率随高压侧压力的变化

而不同，所以其最优高压侧压力也不相同，这里统

一取８．５ＭＰａ），膨胀机循环和回热器循环 ＣＯＰ分
别比节流阀循环提高了２２％和４％．
２．４　压缩机排气温度对比

图１１为不同蒸发温度下压缩机排气温度随高
压侧压力变化情况对比．由图１１可以看出，各循环
中压缩机排气温度都随着高压侧压力的增加而升

高．蒸发温度越低，压缩机排气温度越高．回热器循
环的压缩机排气温度高于节流阀循环和膨胀机循

环（膨胀机的加入不影响压缩机吸气温度，所以膨

胀机循环和节流阀循环的压缩机排气温度相同），

这是因为压缩机回气经过回热器过热后温度升高，

导致压缩机排气温度升高．

３　结论
本文通过对跨临界 ＣＯ２节流阀循环、跨临界

ＣＯ２回热器循环、跨临界 ＣＯ２膨胀机循环三种跨临
界ＣＯ２制冷循环进行理论分析和模拟计算，得出以
下结论：①三种循环都存在最优高压侧压力使得循
环ＣＯＰ达到最大值，为保证系统效率，实际应用中
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图１１　不同蒸发温度下压缩机排气温度
随高压侧压力变化情况对比

应使系统在最优高压侧压力附近运行．②蒸发温度
为０℃，高压侧压力为８．５ＭＰａ时，膨胀机循环和回
热器循环 ＣＯＰ分别比节流阀循环提高了 ２２％和
４％，膨胀机循环的性能明显优于其他两个循环．③
蒸发温度的降低会导致循环 ＣＯＰ的降低和压缩机
排气温度的升高，实际应用中应采取措施尽量避免

过低的蒸发温度．④回热器的加入会导致压缩机排
气温度的升高．在实际应用中，为了保护压缩机，应
避免压缩机排气温度长期过高．

综合以上分析可以得出：节流阀循环的ＣＯＰ最
小，回热器循环能够提高系统的制冷量，但是会导

致压缩机排气温度的升高，对压缩机的安全有一定

的威胁．膨胀机循环能够有效减少系统功耗，对系
统ＣＯＰ的提升更为显著．所以膨胀机循环有着更为
良好的综合性能．

在实际应用中，由于膨胀机循环成本较高，应

该根据具体情况作具体分析．当工况与模拟计算相
同，以一台制冷量为５ｋＷ，日工作时间１０ｈ，一年工
作３００ｄ的制冷系统为例作市场调查可知，适用于
小型制冷系统的膨胀机价格约为７０００元，回热器
价格约为６００元．节流阀价格约为１００元，居民用电
电价约为０．５元／ｋＷｈ时，在只考虑经济性的前提
下，节流阀循环适用于４．６ａ以内，回热器循环适用
于４．６～１１．２ａ，膨胀机循环适用于 １１．２ａ以上的
情况．在制冷工程中，系统设计应综合考虑以上影
响因素，以使系统设计最优化．
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