
　［研究·设计］ ＤＯＩ：１０．３９６９／ｊ．ｉｓｓｎ．１００５２８９５．２０２５．０６．００５

收稿日期：２０２５０７１９；修回日期：２０２５１０１３
基金项目：中国石化集团科技项目（ＹＣ２４１３）。
第一作者简介：丛岩（１９６９），男，硕士，教授级高级工程师，主要研究方向为石油化工机械。Ｅｍａｉｌ：ｃｏｎｇｙａｎ０９１０＠１６３．ｃｏｍ

跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点
分布模拟研究
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摘　要：跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器内ＣＯ２进出口温差大且无变相，这与常规冷却系统差异较大，并且传热过程复杂多
变，从而导致在传热过程中无法获取传热参数，无法确定不同压力工况下传热窄点位置与换热流体温度，为此，笔者探究

了ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点分布模拟方法。建立了跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器的数学模型，包括压缩机模型和热
泵循环模型，通过分布参数法构建了相关计算公式，刻画了气体冷却器内 ＣＯ２与冷却介质的传热过程并获得了相关参
数；在此基础上，对跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器的传热窄点发生条件与分布进行了模拟分析，先做出相关假设，再根据能
量平衡公式，结合典型传热窄点理论推导出传热窄点需满足的公式，进而在不同压力情况下得到对应工况下传热窄点位

置和换热流体温度，实现了传热窄点分布模拟。结果显示：该模型获取的ＣＯ２质量流量与实际值之间的偏差小于０１００
ｋｇ／ｓ；且在不同工作压力（６．００～１２．００ＭＰａ）下，传热窄点的分布存在显著差异，工作压力升高时传热窄点现象弱化；换
热面积为４．０～７．０ｍ２时，传热窄点温差随面积增大先升高后趋于稳定，验证了该模拟方法对工程实践具有一定的参考
价值。
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　　在“双碳”发展目标驱动下，具备低全球变暖潜能

值的工质热泵技术在换热领域得到广泛应用［１２］。跨

临界ＣＯ２热泵因具备零臭氧层破坏潜能和较好的制热

性能，成为工质热泵技术的重要发展方向。气体冷却

器作为跨临界 ＣＯ２热泵的核心换热设备，对保障跨临

界ＣＯ２热泵的运行效率和稳定性至关重要
［３４］，然而，

ＣＯ２在传热过程中会导致气体冷却器出现温度滑移和

传热窄点问题，显著降低了跨临界 ＣＯ２热泵的应用效

果。目前在相关领域内也有很多学者研究了冷却器传

热窄点分布模拟方法，如：赵路等［５］提出离散多相流

的冷却器数值模拟方法，该方法运用拉格朗日法对离

散相颗粒进行追踪，具体而言，依据牛顿第二定律来计

算颗粒在流场中所受的力以及其运动轨迹，同时，采用

欧拉法对连续相流体加以描述，通过求解连续性方程、

动量方程以及能量方程，进而获得冷却器传热窄点的

分布模拟结果，但模型假设与实际存在偏差，如相间作

用力模型的简化、颗粒碰撞和破碎等复杂物理过程的

近似处理可能导致模拟结果与实际工况存在误差；张

敏等［６］提出蒸发冷却器热质交换性能数值模拟方法，

该方法先构建蒸发冷却器的三维几何模型，同时引入

组分输运方程描述水分蒸发过程中的质量传递，结合

合适的湍流模型处理复杂流场，最后采用焓差理论模

型将空气与水之间的显热、潜热交换纳入计算，并设置

合理的边界条件，求解后便得到蒸发冷却器热质交换

性能数值模拟结果，但该方法的边界条件设定难以完

全贴合实际工况，外界环境参数波动、设备内部流场不

均匀性等因素难以精准考量，从而限制了模拟结果的

准确性与通用性；刘斌等［７］提出空气换热器模拟方

法，依照空气换热器的实际结构，搭建精确的三维几何

模型，然后设定控制方程，求解连续性方程、动量方程

和能量方程，设置不同边界条件并求解后得到空气换

热器模拟结果，但湍流模型存在简化，实际空气换热器

中的涡流、边界层分离等情况难以被精确模拟，影响了

结果准确性；李方舟等［８］提出喷雾螺旋管冷却器的传

热特性模拟方法，该方法先通过实验获取冷却器运行

时的基础数据，再运用数学分析，将螺旋管冷却器的传

热过程简化为一系列微分方程，然后通过理论推导求

解，获取传热系数、温度分布等特性参数，得到数值模

拟结果，但该方法依赖实验数据也限制了对极端工况

的模拟，且理论推导中的简化假设可能偏离实际物理

过程，导致模拟的准确性和普适性不足。面对上述方

法在实际应用中存在的缺陷，笔者研究了跨临界 ＣＯ２
热泵气体冷却器传热窄点分布模拟方法，从而为气体

冷却器的结构设计与参数优化提供参考。

１　跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器数学模型构建

跨临界 ＣＯ２热泵核心部件为气体冷却器，其中

ＣＯ２进出口温差大且无变相，使其与常规制冷系统冷

凝器差异显著［９］。笔者所研究的气体冷却器是套管

式换热器，内管为光滑紫铜管，外管是光滑无缝钢管，

水与ＣＯ２逆流换热时水在外管侧、ＣＯ２在内管侧流动，

跨临界ＣＯ２热泵结构如图１所示。

建立跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器的数学模型，该

数学模型包括压缩机模型和热泵循环模型，通过模型

获得气体冷却器内 ＣＯ２与冷却介质（如水或空气）的

传热过程、流动特性及热力学变化参数［１０］。

通过分布参数法，构建跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却

器热泵的循环模型，在循环过程中，ＣＯ２和水分别走内

管和外管通道［１１］，对于每个跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却

器的ＣＯ２和水微元来说，ＣＯ２侧的换热计算公式如下：

Ｗ１＝ｇＣ（ｈＣ，ｉｎ－ｈＣ，ｏｕｔ）。 （１）

式中：Ｗ１为 ＣＯ２侧微元换热量，ｇＣ为 ＣＯ２质量流量，
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图１　跨临界ＣＯ２热泵结构

Ｆｉｇｕｒｅ１　ＳｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｒａｎｓｃｒｉｔｉｃａｌＣＯ２ｈｅａｔｐｕｍｐ

ｈＣ，ｉｎ和ｈＣ，ｏｕｔ分别为ＣＯ２侧入口和出口焓值。

水侧的换热计算公式如下：

Ｗ２＝ｇＷ（Ｃｐ，ＷΨＷ，ｏｕｔ－Ｃｐ，ＷΨＷ，ｉｎ）。 （２）

式中：Ｗ２为水侧微元换热量，ｇＷ 为水质量流量，ΨＷ，ｉｎ
和ΨＷ，ｏｕｔ分别为水侧入口和出口温度，Ｃｐ，Ｗ为水的定压

比热容。

令Ｓｉ为内管表面积，αＷ 为水侧表面传热系数，Ｓｏ
为外管表面积，ｌ为微元段长度，计算每个微元的总传

热热阻，表达公式如下：

Ｒｔｏｔ＝
１
αＣＳｉ

＋ ｌｎ
ｄｏ
ｄ( )
ｉ
× １２πκｌ

＋ １
αＷＳｏ

。 （３）

式中：Ｒｔｏｔ为每个微元的总传热热阻，αＣ为 ＣＯ２侧表面

传热系数，ｄｉ为套管内径，ｄｏ为套管外径，κ为管壁的

导热系数。

使用关联式形式计算 ＣＯ２侧的表面传热系数，其

表达公式如下：

ＮｕＣ＝
κｗＮｕｂ＋κｗＮｕｗ

２κｂ
。 （４）

式中：ＮｕＣ为ＣＯ２侧努塞尔数，Ｎｕｂ和 Ｎｕｗ分别为主体

流努塞尔数和壁面努塞尔数，κｗ为壁面处流体导热系

数，κｂ为主体流导热系数。

计算水侧表面传热系数，其表达公式如下：

ＮｕＷ ＝０．０２３·Ｒｅ
０．８
Ｗ ·Ｐｒ

０．４
Ｗ 。 （５）

式中：ＮｕＷ为水侧努塞尔数，ＲｅＷ为水侧雷诺数，ＰｒＷ为

水侧普朗特数。

构建压缩机模型，令 ηｓ为压缩机等熵效率，其计

算公式如下：

ηｓ＝１．００３－
０．１２Ｐｏｕｔ
Ｐｉｎ

。 （６）

式中，Ｐｏｕｔ和Ｐｉｎ分别为压缩机出口和入口压力。

令ηｖ为压缩机容积效率，依据其计算ＣＯ２的质量

流量，其表达公式如下：

ｇＣ＝τρ１Ｖ０ηｖ。 （７）

式中：τ为压缩机转速，ρ１为压缩机入口 ＣＯ２的密度，

Ｖ０为压缩机工作容积。

通过上述数学方程刻画气体冷却器内ＣＯ２与冷却

介质的传热过程、流动特性及热力学变化［１２１３］，得到

ＣＯ２热泵气体冷却器传热过程、流动以及热力学变化

参数，为后续跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点分

布模拟提供参数。

２　气体冷却器传热窄点发生条件分析与分布
模拟

　　完成跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器数学模型构建

后，获取了气体冷却器内ＣＯ２与冷却介质的传热、流动

及热力学变化参数，但由于跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却

器中ＣＯ２进出口温差大且无变相，与常规制冷系统冷

凝器差异大，并且其冷却过程复杂，实际换热中可能存

在局部传热性能不佳的情况，难以保证工质与换热流

体沿整个换热流程完美温度匹配，从而出现传热窄点

导致单位面积换热量下滑，进而影响系统性能。因此，

有必要进行ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点发生条件分

析与分布模拟。

在分析跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点发生

条件时，先做出以下假设：

１）假设在换热系统中，ＣＯ２与水沿相反方向流动

（即ＣＯ２与水的流向彼此相对），且整个传热过程处于

稳定状态，即单位时间内从 ＣＯ２传递至水的热量保持

恒定，系统内各点的温度、流速等参数不随时间变化。

此时，ＣＯ２释放的热量完全被水吸收
［１４］，传热速率仅由

冷、热流体的温度差、换热面积及传热系数决定，无瞬

态热积累或损失现象。

２）在构建跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器的数学模

型时，假设在特定温度区间内进行，并假定水的物性参

数（如密度、比热容和导热系数等）不随温度变化而改
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变，将其视为恒定值处理。

３）不考虑冷却器内部因流道摩擦、管件局部阻碍

等因素导致的压力损耗，同时 ＣＯ２在冷却器内的压力

呈现稳态分布，任意截面处的压力均维持初始值，无沿

程压力衰减现象。

４）在气体冷却器的热交换分析过程中，假定不存

在漏热损失（即系统与外界无热量交换），则对于冷却

器内任意一个微元段而言，ＣＯ２释放的热量与水吸收

的热量完全相等［１５］，２者在该微元段内形成严格的热

平衡关系。

跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器内ＣＯ２冷却过程如图

２所示。

图２　气体冷却器内ＣＯ２冷却过程

Ｆｉｇｕｒｅ２　ＣＯ２ｃｏｏｌｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｉｎｓｉｄｅｇａｓｃｏｏｌｅｒ

　　在任意微元段内，ＣＯ２冷却过程中的能量平衡表

达公式如下：

Ｊｍ，Ｃ
ｄＤ
ｄ( )ｘＣ

＝Ｊｍ，ＷＣＰ，Ｗ
ｄψ
ｄ( )ｘＷ

； （８）

Ｊｍ，ＷＣＰ，Ｗ
ｄψ
ｄ( )ｘＷ

＝Ｊｍ，Ｃ
ｄＤ
ｄ( )ψ Ｐ，Ｃ

（
ｄψ
ｄｘ）Ｃ。 （９）

式中：Ｊｍ，Ｃ和 Ｊｍ，Ｗ分别为 ＣＯ２的流量和水的流量，Ｄ为

焓值，ψ为温度，ｘ为微元段到换热器进口的距离。

在理想的蒸发换热温度匹配场景里，工质与换热

流体之间，沿整个换热流程的每一处的传热温差都保

持相同，不存在局部温差的波动或差异，则有：

ｄψ
ｄ( )ｘＷ

＝ ｄψｄ( )ｘＣ
。 （１０）

将式（１０）代入到式（９）中，则式（９）可改写为：

ｄＤ
ｄ( )ψ Ｐ，Ｃ

＝
Ｊｍ，ＷＣＰ，Ｗ
Ｊｍ，Ｃ

。 （１１）

依据式（１１），若要达成完美温度匹配，工质焓值

需与温度呈线性关系。然而，在 ＣＯ２冷却过程中难以

保证这一特性，会使冷却时换热温差改变，还可能出现

传热窄点，造成单位面积换热量下滑［１６］。基于上述原

因，分析ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点形成条件，依据

典型传热窄点理论可知，出现传热窄点需要满足以下

公式：

ｄＤ
ｄ( )ψ Ｐ，Ｃ，ｉｎ

＜
Ｊｍ，ＷＣＰ，Ｗ
Ｊｍ，Ｃ

＜ ｄＤｄ( )ψ Ｐ，Ｃ，ｏｕｔ
。 （１２）

式中，下角标 ｉｎ和 ｏｕｔ分别为气体冷却器的入口和

出口。

在跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器中的ＣＯ２冷却过程

中，由于：

Ｊｍ，ＣΔＤＣ＝Ｊｍ，ＷＣＰ，ＷΔψＷ。 （１３）

则式（１２）可改写为：

ｄＤ
ｄ( )ψ Ｐ，Ｃ，ｉｎ

＜
ΔＤＣ
ΔψＷ

＜ ｄＤｄ( )ψ Ｐ，Ｃ，ｏｕｔ
。 （１４）

式中，ΔＤＣ和 ΔΨＷ 分别为 ＣＯ２焓值和水的温度的变

化量。

依据上述公式可以在不同压力情况下，得到跨临

界ＣＯ２热泵气体冷却器ＣＯ２冷却过程中对应工况下传

热窄点位置和换热流体温度，实现 ＣＯ２热泵气体冷却

器传热窄点分布模拟。

３　实验分析
以ＳＷＥＰＢ１６ＤＷ型号跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却

器为实验对象，该冷却器详细参数如表１所示。
表１　跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器参数

Ｔａｂｌｅ１　ＰａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｇａｓｃｏｏｌｅｒｆｏｒｔｒａｎｓｃｒｉｔｉｃａｌＣＯ２ｈｅａｔｐｕｍｐ

最高工作

压力／ＭＰａ

适用温度

范围／℃

工质管

管径／ｍｍ

工质管

管数

气体冷却器与

蒸发器表面积比

设计供

热量／ｋＷ

额定供热

功率／ｋＷ

水侧进口

温度ψＷ，ｉｎ／℃

水侧出口

温度ψＷ，ｏｕｔ／℃

系统性能

系数ＣＯＰ

１４．００ －２０～１３５ ７．７３ ６ １．８ ８０ ７．２ １０ ９５ ３．７

　　跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点模拟的实验

场景如图３所示。

在跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点模拟的实

验场景中，集成化实验台架以透明防护结构为依托，内

置包含压缩机、气体冷却器和蒸发器等核心部件的循

环系统，通过控制面板及显示终端可精准调控与监测
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图３　传热窄点模拟实验场景

Ｆｉｇｕｒｅ３　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｃｅｎａｒｉｏｏｆｈｅａｔ

ｔｒａｎｓｆｅｒｎａｒｒｏｗｐｏｉｎｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

ＣＯ２工质的压力、温度和流量等参数。实验过程中，借

助该台架模拟跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器实际运行工

况，利用第 ２小节公式模拟不同压力下冷却器传热

窄点。

以跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器的ＣＯ２质量流量作

为衡量指标，分析在不同压缩机转速时，笔者提出的跨

临界ＣＯ２热泵气体冷却器数学模型获取ＣＯ２质量流量

参数的能力，设置 ＣＯ２质量流量模型获得值与实际值

偏差不得超过０．１００ｋｇ／ｓ。不同压缩机转速下的 ＣＯ２
质量流量ｇＣ的实际值与模拟值如表２所示。

表２　不同压缩机转速下的ＣＯ２质量流量的

实际值与模拟值

Ｔａｂｌｅ２　ＡｃｔｕａｌｖａｌｕｅａｎｄｓｉｍｕｌａｔｅｄｖａｌｕｅｏｆＣＯ２
ｍａｓｓｆｌｏｗｒａｔｅａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓｐｅｅｄｓ

压缩机转速

τ／（ｒ·ｍｉｎ－１）

ＣＯ２质量流量ｇＣ／（ｋｇ·ｓ－１）

实际值 模拟值

１０００ ０．１２０ ０．１１８

１２００ ０．１３５ ０．１３３

１４００ ０．１５２ ０．１５０

１６００ ０．１６８ ０．１６６

１８００ ０．１８５ ０．１８３

２０００ ０．２０２ ０．２００

２２００ ０．２１９ ０．２１７

２４００ ０．２３６ ０．２３４

　　分析表 ２内数据可知：用笔者所提出的跨临界

ＣＯ２热泵气体冷却器数学模型在获取 ＣＯ２质量流量时

具备较高精度，且其获取的 ＣＯ２质量流量模拟值与实

际数值之间的偏差满足不超过 ０．１００ｋｇ／ｓ的要求。
这种高精度证明了模型对压缩机转速与ＣＯ２质量流量

之间复杂关系的准确把握。压缩机转速的增加会带动

压缩机工作容积内 ＣＯ２的循环速度加快，同时影响压
缩机入口ＣＯ２的密度，而笔者所提出的模型能够综合

考虑这些因素，通过压缩机容积效率公式准确计算出

不同转速下的ＣＯ２质量流量。其结果表明笔者所提出
的跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器数学模型具备较强的耦

合性，可以很好地捕捉到压缩机转速为１０００～２４００
ｒ／ｍｉｎ时ＣＯ２质量流量的变化趋势，能够反映出不同压
缩机转速驱动因素对跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器ＣＯ２
质量流量的影响机理，可以为气体冷却器传热窄点分

布模拟提供有效基础。

使用笔者所提出的方法模拟跨临界ＣＯ２热泵气体

冷却器在工作压力分别为６．００，８．００，１０．００和１２．００

ＭＰａ时，跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点分布情

况，结果如图４所示。

图４（ａ）中，在跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器在换热
时间为０～５０ｍｉｎ时，即换热初期，ＣＯ２温度上升缓慢，
其原因在于跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器在跨临界循环
时，该换热时间为超临界阶段，ＣＯ２的定压比热容较
大，跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器所吸收的热量主要用
于“显热升温”，因此 ＣＯ２温度变化幅度较小；在换热
时间超过５０ｍｉｎ后，ＣＯ２温度变化幅度变大，说明ＣＯ２
逐渐向“准临界区”过渡，在相同换热量下，由于接近

“准临界区”，ＣＯ２的定压比热容达到极大值后又逐渐

减小，物性的变化使得温度变化率提升，温度变化幅度

增大；而在超临界阶段前期，ＣＯ２的物性变化剧烈，定

压比热容随温度和压力的变化而显著改变，导致热量

传递过程中温度变化较为迟缓；而当接近“准临界区”

时，ＣＯ２的物性逐渐趋于稳定，热量传递效率提高，温

度变化加快。而在跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器的水

侧，在换热时间小于５０ｍｉｎ时，受水的定压比热容、导

热系数等热物性相对稳定因素影响，水的换热量和温

度变化表现为明显的线性关系，水温低于ＣＯ２温度，此
时跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器为顺流传热主导；在换
热时间大于５０ｍｉｎ时，水的温度仍低于 ＣＯ２温度，此
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图４　不同工作压力下传热窄点模拟结果

Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｎａｒｒｏｗｐｏｉｎｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

ｒｅｓｕｌｔｓｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｏｒｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

时跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器表现为逆流换热特性，

但水温和ＣＯ２温度之间始终存在温差，无较为明显的

传热窄点。

图４（ｂ）中，在跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器换热时
间小于５０ｍｉｎ时，ＣＯ２温度表现为小幅度上升并进入

“平台区”，此时跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器表现为接

近临界区相变特征，这表明在该压力和温度条件下，

ＣＯ２的物性接近临界点，发生了类似相变的热物性变

化，使得温度上升趋势变缓；在换热时间大于５０ｍｉｎ

时，ＣＯ２温度的上升幅度较大，由于 ＣＯ２与临界区距离

较远，此时跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器表现为常规超

临界流体“显热升温”特征。而在水侧，在换热时间为

０～５０ｍｉｎ时，水的温度上升缓慢，其原因为水的换热

量被ＣＯ２临界区大比热容消耗掉了，导致水的温差较

小；在换热时间约等于５０ｍｉｎ时，水的温度表现为突

然跃升状态，说明此时跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器的

传热窄点出现，但随着后续ＣＯ２温度不断上升，水的换

热量也得到提升，因此水与ＣＯ２温度的温差恢复，即传

热窄点消失。

图４（ｃ）中，ＣＯ２温度始终保持上升状态，无明显的

“临界平台区”，由于此时跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器

运行压力高于 ＣＯ２临界压力（１０．００ＭＰａ＞７．３８
ＭＰａ），此时ＣＯ２的热物性更接近于“拟液态”。这是因

为在高于临界压力时，ＣＯ２的分子间作用力和物性状

态发生了显著变化，更接近于液体的特性，使得其在吸

热过程中温度呈现较为均匀的线性提升，因此，跨临界

ＣＯ２热泵气体冷却器定压吸热时，ＣＯ２温度表现为线性

提升状态。在水侧，水的温度呈线性上升趋势更加明

显，且与ＣＯ２温度始终保持一定温差，说明在该运行压
力下，跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器的传热窄点逐渐弱

化，跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器的换热趋近于“稳态逆

流换热”。

图４（ｄ）中，在跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器运行压
力为１２．００ＭＰａ时，ＣＯ２侧全程换热量分布较为均匀，

说明在较高运行压力下，跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器

跨临界循环趋近于单相对流传热，这是由于高压使得

ＣＯ２的物性更加稳定，减少了在临界区附近的物性波
动，从而使得换热过程更加均匀。在水侧，水温与ＣＯ２
温度的差值保持相对恒定，无传热窄点出现，但跨临界
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ＣＯ２热泵气体冷却器的换热效率较高。

分析跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器在换热面积不同

时传热窄点温差变化情况，传热窄点温差与换热面积

的关系如图５所示。

图５　传热窄点温差与换热面积的关系

Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｎａｒｒｏｗ

ｐｏｉｎｔｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅａｎｄｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒａｒｅａ

分析图５可知：在跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器换

热面积为２．０～４．０ｍ２时，传热窄点温差随着换热面

积上升呈较大幅度上升趋势，其原因为在换热面积较

小时，水在ＣＯ２热泵气体冷却器内接触时间较短，其换
热不够充分，从深层次讲，换热面积小限制了水与ＣＯ２
之间的热量传递通道，使得热量无法充分交换，导致传

热窄点温差较大；而在换热面积为４．０～６．０ｍ２时，传
热窄点温差上升幅度较为平缓，在该过程中水的接触

面积增加，换热分配会更加均匀，此时传热窄点温差对

换热面积变化的敏感度降低了，跨临界 ＣＯ２热泵气体

冷却器进入准稳态换热区间内，这表明在该换热面积

范围内，系统达到了一个相对稳定的换热状态，水与

ＣＯ２之间的热量传递能够较为均匀地进行，使得传热
窄点温差的变化不再显著；在换热面积上升到６．０～

７．０ｍ２时，跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点温差
趋近于８０℃，在换热面积较大时，跨临界 ＣＯ２热泵气

体冷却器换热驱动力可以满足换热量需求，此时受水

的进口温度、流量等边界条件影响，传热窄点温差上升

受到限制，表现为“传热窄点”工况约束特征，这是因

为在换热面积足够大时，系统的换热能力已经接近饱

和，进一步增加换热面积对改善换热效果的作用有限，

而水的进口温度、流量等边界条件成为影响传热窄点

温差的主要因素，使得温差上升受到限制。

４　结论
为了解决跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器因ＣＯ２进出

口温差大且无变相而导致的无法获取传热参数、确定

传热窄点位置以及换热流体温度的问题，笔者探究了

跨临界ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点分布模拟方法，

通过构建跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器的数学模型，包

括压缩机模型和热泵循环模型，并利用分布参数法构

建相关计算公式，刻画气体冷却器内 ＣＯ２与冷却介质

的传热过程并获取相关参数，进而对传热窄点发生条

件与分布进行模拟分析。实验结果表明：所构建的数

学模型获取的ＣＯ２质量流量与实际值之间的偏差小于

０．１００ｋｇ／ｓ，具有较高精度，能准确反映不同压缩机转

速对ＣＯ２质量流量的影响，为传热窄点分布模拟提供

了有效基础；在不同工作压力下，传热窄点分布存在显

著差异，工作压力升高时传热窄点现象弱化，ＣＯ２热泵

气体冷却器换热趋近于“稳态逆流换热”；在换热面积

为４．０～７．０ｍ２时，传热窄点温差随换热面积增大先

升高后趋于稳定。

笔者在研究中未发现明显例外情况，但对于跨临

界ＣＯ２热泵气体冷却器在极端工况下的传热窄点特

性，笔者所提方法尚难以全面解释。与先前研究相比，

笔者所提方法更侧重于通过构建数学模型和模拟分

析，深入探究跨临界 ＣＯ２热泵气体冷却器传热窄点的

分布规律。笔者的研究优化了跨临界ＣＯ２热泵气体冷

却器传热窄点的分析方法，为相关理论研究提供了新

的思路，模拟方法对工程实践具有一定的参考价值，有

助于优化气体冷却器的设计和运行参数，提高系统

性能。

未来研究将考虑更多实际工况因素，如冷却器内

部因流道摩擦、管件局部阻碍等因素导致的压力损耗，

以及系统与外界的热量交换等，以提高模拟的准确性

和可靠性；同时，将开展更多实验研究，验证模拟结果

在不同条件下的适用性，为跨临界 ＣＯ２热泵技术的广

泛应用提供更坚实的理论基础和实践参考。
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