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基于能量梯级利用的压缩 ＣＯ２ 储能系统

热力学分析及结构优化
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摘　 要:为了解决储能系统中余热高效回收利用的问题ꎬ本文提出了一种基于能量梯级利用的压缩 ＣＯ２储能系统ꎬ
利用高压压缩余热分级存储的手段实现能量的深度利用ꎮ 建立了系统的热力学模型ꎬ对所提出系统和现有参考系

统进行了对比分析ꎮ 结果表明:改进后的系统循环效率增加了 ３. ９９％ ꎬ储能密度增加 ４. ４７ (ｋＷ􀅰ｈ) / ｍ３ꎬ换热部件

相对火用损失下降了 ６. ８０％ ꎻ提高冷却水的初始温度能有效提高循环效率ꎻ高温储热换热器中 ＣＯ２ 的出口温度对循

环效率的影响存在最优值为 ４３４ Ｋꎻ中温段换热器中 ＣＯ２的出口温度较低时ꎬ有利于循环效率和储能密度的提升ꎮ
本文所提出的系统能够为 ＣＯ２储能系统深入优化提供一种可行方案ꎮ
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引　 言

压缩 ＣＯ２储能技术是解决能源间歇性问题和电

网调峰问题的有效手段[１ － ２]ꎮ 因其较高的循环效率

和储能密度ꎬ及在降低碳排放、实现碳捕集再利用等

方面的独特优势而备受关注[３ － ４]ꎮ
在压缩 ＣＯ２储能系统中ꎬ由工质物性所致的系

统压缩余热较低及换热夹点问题是限制循环效率的

关键因素[５ － ８]ꎮ 为储能系统提供额外热能成为提高

系统循环效率的一种有效方法ꎮ Ｃｈａｅ 等人[９] 提出

利用火电厂运行中的汽轮机抽汽为压缩 ＣＯ２储能系

统进行补热ꎬ系统的储能效率虽然有所提高ꎬ但火电

厂发电效率有所降低ꎻＦｕ 等人[１０] 基于太阳能蓄热

的方式ꎬ分别建立了跨临界和超临界压缩 ＣＯ２储能

系统ꎬ循环效率比常规跨临界和超临界压缩 ＣＯ２系

统分别高出 ３０. １８％和 ２５. ８７％ ꎻＸｕ 等人[１１] 提出了

一种利用太阳能对透平入口的 ＣＯ２进行补热的压缩

ＣＯ２储能系统ꎬ研究表明ꎬ新系统循环效率提高了

５􀆰 ２０％ ꎬ火用效率提高了 ６. ９６％ ꎮ
综上所述ꎬ利用外部提供热量的储能系统对外

界环境依赖较大ꎬ容易受到地理条件和工业生产限

制ꎬ运行工况易波动起伏ꎮ 因此ꎬ通过优化储能系统

余热回收利用的方案来提高系统循环效率的研究具

有重要意义ꎮ 基于热量梯级利用的原理ꎬ结合压缩

ＣＯ２储能系统运行特性ꎬ通过提升高压余热及分级

储热方案对系统进行优化改进ꎮ

１　 系统概述

１. １　 原系统介绍

系统主要组成部件包括:压缩机(Ｃ)、换热器

(ＨＥＸ)、高压储罐、膨胀机(Ｔ)、低压储罐、储热罐、
储冷罐、蓄冷器(ＣＥＳ)、节流阀(ＴＶ)、冷却器、工质

泵(Ｐ)和预冷器等部件ꎮ
图 １ 为系统流程图ꎬ图 ２ 为系统循环温熵图ꎮ

其中原系统为系统 １ꎬ改进后的系统为系统 ２ꎮ 系统

１ 储能过程:存储在低压储罐中的液态 ＣＯ２通过节流

阀降压(１ －２)ꎬ在蓄冷器中吸热汽化后(２ － ３)ꎬ进入

压缩机 １ 加压至高温高压(３ － ４)ꎬ通过换热器 １ 冷

却(４ －５)ꎬ进入压缩机 ２ 再次加压至更高的压力和温

度(５ －６)ꎬ经过换热器 ２ 吸收余热(６ －７′)ꎬ最后通过

冷却器冷凝液化(７′ － ７)ꎬ储入高压储液罐ꎮ 换热器

１、２ 出口的水存于储热罐 １ 中ꎮ
释能过程:储存在高压储液罐中的液态 ＣＯ２进

入工质泵稳定压力(８ － ９)ꎬ经过换热器 ３ 加热气化

(９ － １０)ꎬ进入膨胀机 １ 膨胀做功(１０ － １１)ꎬ通过换

热器 ４ 再次加热(１１ － １２)ꎬ进入膨胀机 ２ 膨胀做功

(１２ －１３)ꎮ 最后ꎬＣＯ２经过预冷器冷却至常温(１３ －１４)ꎬ
在蓄冷器中放热液化(１４ － １５)ꎬ至低压液态储罐中

存储ꎮ 用于加热 ＣＯ２的热水经自然冷却至初始温度

后保存于储冷罐 １ 中ꎮ
系统中采用的低压端液化储存方式ꎬ类似制冷

循环ꎮ 给定蓄冷器足够的初始冷量ꎬ释能时ꎬ蓄冷器

作为冷凝器ꎮ 常温 ＣＯ２进入蓄冷器放热后ꎬ达到过

冷液态ꎬ于低压储罐中储存(１４ － １５)ꎮ 蓄冷器中的

冷能转换为热能储存ꎮ 储能时ꎬ低温液态 ＣＯ２经过

节流阀膨胀 (１ － ２)ꎮ 此时ꎬ蓄冷器作为蒸发器ꎮ
ＣＯ２在蓄冷器中蒸发吸热ꎬ达到过热气态(２ － ３)ꎮ
同时蓄冷器再次将冷能储存ꎮ
１. ２　 改进后系统介绍

系统 ２ 在系统 １ 的基础上提高了储冷罐 １ 中冷

水的初始温度ꎬ增加了压缩机 ２ 后换热器的数量ꎬ提
升了储热系统整体温度ꎮ 同时为了提高热量利用效

率ꎬ对中间冷却过程和再热过程中的热量依据温度

匹配进行了合理的优化布置ꎬ运行方式如图 １ 和图

２ 所示ꎮ ＣＯ２循环路线与系统 １ 基本一致ꎬ不同的是

储能过程中储热系统中的水循环由储冷罐 １ 分配到

换热器 １、３ꎬ冷却 ＣＯ２后ꎬ汇入储热罐 １ 中存储ꎮ 储

热罐 １ 中一部分热水作为换热器 ２ 的冷却水进口ꎬ
与高温段的 ＣＯ２交换热量后ꎬ以更高的温度存入储

热罐 ２ꎮ 储冷罐 ２ 提供了换热器 ４ 和预冷器的进口

冷水ꎬ出口冷水分别存入储冷罐 １ 和储热罐 ３ꎮ 释

能过程中ꎬ 储冷罐 １ 中一部分热水进入换热器 ５ 对

ＣＯ２预热ꎬ之后流回储冷罐 ２ 储存ꎮ 储热罐 １ 中的

热水通过换热器 ６、８ 对 ＣＯ２再热ꎬ之后存入储冷罐

１ꎮ 储热罐 ２ 中的热水经过换热器 ７ 再次加热 ＣＯ２

达到更高的温度ꎬ之后流回储热罐 １ 储存ꎮ

􀅰１８􀅰
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图 １　 系统流程图

Ｆｉｇ. １ Ｓｙｓｔｅｍ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔｓ

图 ２　 系统循环温熵图

Ｆｉｇ. ２ Ｓｙｓｔｅｍ ｃｙｃｌｉｃ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｅｎｔｒｏｐｙ ｄｉａｇｒａｍｓ
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２　 热力学建模

模型假设:(ａ)储释能时间为 １ ∶ １ꎻ(ｂ)运行过

程中ꎬ管道和换热器不存在压力损失ꎻ(ｃ)系统与外

界没有热量交换ꎻ(ｄ)运行过程中ꎬ气体动能和势能

未发生改变ꎮ
系统初始设计参数如表 １ 所示ꎮ

表 １　 系统初始设计参数

Ｔａｂ. １ Ｉｎｉｔｉａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ

参　 数 系统 １ 系统 ２

环境温度 / Ｋ ２９８. １５ ２９８. １５

环境压力 / ＭＰａ ０. １ ０. １

低压储罐压力 / ＭＰａ １. ５ １. ５

低压储罐温度 / ℃ － ３０ － ３０

高压储罐压力 / ＭＰａ ２０ ２０

高压储罐温度 / ℃ ３０ ３０

节流阀压降 / ＭＰａ ０. ５ ０. ５

升压泵增压 / ＭＰａ ２ ２

换热器夹点温差 / Ｋ ５ ５

储冷罐 １ 初始温度 / Ｋ ２９３. １５ ３６３. １５

储冷罐 ２ 初始温度 / Ｋ ２９３. １５ ２９３. １５

总输出功 / ＭＷ １０. ００ １０. ００

２. １　 储能系统热力学模型

第 ｉ 级压缩机单位质量 ＣＯ２储能功率:

ｗ ｉꎬＣ ＝ ｈｉꎬＣꎬｏｕｔ － ｈｉꎬＣꎬｉｎ (１)
式中:ｗ ｉꎬＣ—第 ｉ 级压缩机单位质量 ＣＯ２ 储能功率ꎬ
ｋＷ / ｋｇꎻｈｉꎬＣꎬｉｎꎬｈｉꎬＣꎬｏｕｔ—第 ｉ 级压缩机 ＣＯ２ 进出口焓

值ꎬ ｋＪ / ｋｇꎮ
储能过程总耗功:

Ｗｃｈａ ＝ ∑ｗ ｉꎬＣ􀅰ｍ􀅰ＣＯ２
􀅰ｔ (２)

式中:Ｗｃｈａ—储能过程总耗功ꎬｋＷꎻｍ􀅰ＣＯ２
—ＣＯ２ 质量

流速ꎬｋｇ / ｓꎻｔ—储能时间ꎬｓꎮ
工质泵功耗:

ＷＰ ＝ ｍ􀅰ＣＯ２
􀅰(ｈＰꎬｏｕｔ － ｈＰꎬｉｎ)􀅰ｔ (３)

式中:ＷＰ—工质泵功耗ꎬ ｋＷꎻ ｈＰꎬｉｎꎬ ｈＰꎬｏｕｔ—工质泵

ＣＯ２进出口焓值ꎬ ｋＪ / ｋｇꎮ
第 ｉ 级膨胀机单位质量 ＣＯ２释能功率:
ｗ ｉꎬＴ ＝ ｈｉꎬＴꎬｏｕｔ － ｈｉꎬＴꎬｉｎ (４)

式中:ｗ ｉꎬＴ—第 ｉ 级膨胀机单位质量 ＣＯ２ 释能功率ꎬ
ｋＷ / ｋｇꎻｈｉꎬＴꎬｉｎꎬｈｉꎬＴꎬｏｕｔ—第 ｉ 级膨胀机 ＣＯ２ 进出口焓

值ꎬｋＪ / ｋｇꎮ

释能过程总输出功 Ｗｄｃｈａ:

Ｗｄｃｈａ ＝ ∑ｗ ｉꎬＴ􀅰ｍ􀅰ＣＯ２
􀅰ｔ (５)

式中:Ｗｄｃｈａ—释能过程总输出功ꎬｋＷꎮ
换热器模型中由于 ＣＯ２在超临界状态下的比定

压热容随温度变化剧烈ꎬ故将换热器离散化ꎬ分为 ｎ
段进行计算ꎬ规定夹点温差为 ５ Ｋ[１２]ꎮ 第 ｎ 段换热

过程交换热量 Ｑ
􀅰

ｎ 为:

Ｑ
􀅰

ｎ ＝ ｍ􀅰ＣＯ２
(ｈＣＯ２ꎬｎ＋１ － ｈＣＯ２ꎬｎ) ＝ ｍ􀅰Ｈ２Ｏ(ｈＨ２Ｏꎬｎ＋１ － ｈＨ２Ｏꎬｎ)

(６)

所需水的质量流量 ｍ􀅰Ｈ２Ｏ为:

ｍ􀅰Ｈ２Ｏ ＝
∑
Ｎ

ｎ ＝ １
Ｑ
􀅰

ｎ

(ｈＨ２Ｏꎬｎ＋１ － ｈＨ２Ｏꎬ１)
(７)

式中:Ｑ
􀅰

ｎ—第 ｎ 段换热过程交换总热量ꎬｋＪꎻｍ􀅰Ｈ２Ｏ—
水的质量流速ꎬｋｇ / ｓꎻｈＣＯ２ꎬｎꎬｈＣＯ２ꎬｎ ＋ １ꎬｈＨ２ＯꎬｎꎬｈＨ２Ｏꎬｎ ＋ １—
换热器第 ｎ 段 ＣＯ２ 和水进出口焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈＨ２Ｏꎬ１ꎬ
ｈＨ２Ｏꎬｎ ＋ １—换热器进出口焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎮ

节流阀节流过程视为绝热过程ꎬ压差和焓值的

关系式为:
Δ ｐ ＝ ｐ１ － ｐ２ (８)
ｈｏｕｔ ＝ ｈｉｎ (９)

式中:Δ ｐ—节流压差ꎬＭＰａꎻｐ１、ｐ２—节流前、后压力ꎬ
ＭＰａꎻｈｉｎ、ｈｏｕｔ—节流进、出口焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎮ
２. ２　 系统性能评价指标

以循环效率和储能密度作为系统性能评价指

标ꎬ判断系统性能优劣ꎮ 循环效率为系统释能时总

输出功与储能时总耗功的比值:

ＲＴＥ ＝
Ｗｄｃｈａ

Ｗｃｈａ ＋ ＷＰ
(１０)

式中:ＲＴＥ—循环效率ꎬ％ ꎮ
储能密度为系统释能时总输出功与高低压储罐

体积的比值:

ＥＶＲ ＝
Ｗｄｃｈａ

ＶＬ ＋ ＶＨ
(１１)

式中:ＥＶＲ—储能密度ꎬｋＷ􀅰ｈ / ｍ３ꎻＶＬꎬＶＨ—高低压储

罐体积ꎬｍ３ꎮ
系统火用平衡:

Ｅ
􀅰

Ｆ ＝ Ｅ
􀅰

Ｐ ＋ ∑ Ｅ
􀅰

ＤꎬＫ ＋ Ｅ
􀅰

Ｌ (１２)

式中:Ｅ
􀅰

Ｆ—系统输入火用ꎬｋＷꎻＥ
􀅰

Ｐ—系统输出火用ꎬｋＷꎻ

Ｅ
􀅰

ＤꎬＫ—系统第 Ｋ 个部件火用损ꎬｋＷꎻＥ
􀅰

Ｌ—耗散到环境

中的火用ꎬｋＷꎮ

􀅰３８􀅰
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部件火用平衡:

Ｅ
􀅰

ＦꎬＫ ＝ Ｅ
􀅰

ＰꎬＫ ＋ Ｅ
􀅰

ＤꎬＫ (１３)

式中:Ｅ
􀅰

ＦꎬＫ—第 Ｋ 个部件的输入火用ꎬｋＷꎻＥ
􀅰

ＰꎬＫ—第 Ｋ
个部件火用产ꎬｋＷꎮ

３　 结果及讨论

首先ꎬ对系统设计工况下的性能进行了计算ꎬ同
时对系统的关键部件进行了火用分析ꎬ对比了两系统

各部件的相对火用损ꎮ 然后ꎬ从循环效率、储能密度

两个角度对比分析了两系统的压缩机 １ 的入口压

力、高压端储能压力、节流阀压差及改进后系统关键

温度参数对性能的影响ꎮ
３. １　 系统设计工况计算结果

表 ２ 列出了系统设计工况下的运行结果ꎬ系统

１ 的循环效率和储能密度分别为 ６２. ２６ ％ 和 ２０. ６３
ｋＷ􀅰ｈ / ｍ３ꎮ 系统 ２ 的循环效率和储能密度分别为

５８. ２７ ％和 １６. １６ ｋＷ􀅰ｈ / ｍ３ꎮ 改进后系统的循环

效率和储能密度分别比原系统高 ３. ９９ ％ 和 ４. ４７
ｋＷ􀅰ｈ / ｍ３ꎮ

表 ２　 系统设计工况运行结果

Ｔａｂ. ２ Ｓｙｓｔｅｍ ｄｅｓｉｇｎ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｒｅｓｕｌｔｓ

参　 数 系统 １ 系统 ２

总输出功 / ＭＷ １０. ００ １０. ００

总输入功 / ＭＷ １６. ０６ １７. １６

循环效率 / ％ ６２. ２６ ５８. ２７

储能密度 / ｋＷ􀅰ｈ􀅰ｍ － ３ ２０. ６３ １６. １６

３. ２　 系统火用分析

图 ３ 为系统部件相对火用损失率分布图ꎮ 为了

便于分析对换热器相对火用损进行了叠加ꎮ 图中其

他部分是指混流器、预热器、预冷器及耗散到环境中

的相对火用损ꎮ
由图 ３(ａ)和图 ３(ｂ)可知ꎬ在两个系统中ꎬ蓄冷

器的损失占比最大ꎬ这是因为在蓄冷器中发生了相

变过程ꎬ导致换热不可逆性增加ꎬ从而导致损失增

大ꎮ 系统 １ 机械部件中压缩机 １ 占比最高ꎬ其次是

膨胀机 ２ꎮ 而系统 ２ 机械部件中压缩机 １ 占比最

高ꎬ其次是压缩机 ２ꎬ这是由于改进后系统提高了压

缩机 ２ 入口温度ꎮ 同时ꎬ两个系统压缩机 １ 的火用损

皆小于压缩机 ２ꎬ这是因为压缩机 １ 运行范围在亚

临界状态下ꎬ而压缩机 ２ 跨越了临界点ꎬ在超临界状

态下 ＣＯ２压缩产生的火用损较小ꎬ同理ꎬ膨胀机 ２ 火用损

高于膨胀机 １ꎮ 对比系统 １ 和系统 ２ 储热部分的相

对火用损ꎬ可以看出ꎬ系统 ２ 换热器中产生的火用损比

系统 １ 降低了 ６. ８０％ ꎮ 这是因为ꎬ系统 ２ 改进了系

统 １ 中的余热回收及利用方式ꎮ 根据超临界 ＣＯ２的

比定压热容在末级压缩机不同排气压力下的变化规

律(见图 ４)ꎬ匹配换热器进出口的换热温度ꎬ并进行

了梯级利用ꎬ降低了由换热过程中比定压热容变化

剧烈产生的不可逆性ꎮ

图 ３　 系统部件相对火用损失率

Ｆｉｇ. ３ Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｘｅｒｇｙ ｌｏｓｓ ｒａｔｅ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ

图 ４　 超临界 ＣＯ２比定压热容变化规律

Ｆｉｇ. ４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｌａｗ ｏｆ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｈｅａｔ ａｔ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｏｆ ｓｕｐｅｒｃｒｉｔｉｃａｌ ＣＯ２

３. ３　 压力参数对性能的影响

图 ５ 为压缩机 １ 入口压力对系统性能的影响ꎮ
由图 ５(ａ)可知ꎬ随着压缩机 １ 入口压力升高ꎬ压缩

􀅰４８􀅰
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过程压差降低ꎬ单位质量 ＣＯ２储能功率降低ꎮ 膨胀

过程压差降低ꎬ单位质量 ＣＯ２做功减少ꎬ质量流速增

加ꎮ 当入口压力小于 １ ＭＰａ 时压比较大ꎬ单位质量

ＣＯ２储能功率较高ꎬ 此时提高压缩机 １ 入口压力单

位质量 ＣＯ２储能功率下降明显ꎮ 图 ５(ｂ)为压缩机 １
入口压力对循环效率和储能密度的影响ꎮ 压力较低

时ꎬ总耗功量由于质量流速增加而升高的部分小于

由于压差减小而降低的部分ꎬ导致储能总耗功有所

降低ꎮ 随着压力继续升高ꎬ质量流速增加迅速ꎬ总耗

功量由于质量流速增加而升高的部分大于由压差减

小而降低的部分ꎬ使储能总耗功增加ꎬ循环效率先升

高后降低ꎮ 值得注意的是ꎬ系统 ２ 循环效率对压缩

机 １ 入口压力的响应在 １. １ ＭＰａ 以上略不敏感ꎬ因
为系统 ２ 通过提高压缩余热利用和梯级换热更充分

地利用余热ꎬ从而在一定程度上保证了 ＣＯ２的做功

能力ꎮ 储能密度主要受质量流速增加的影响ꎬ随着

压缩机 １ 入口压力的升高ꎬ低压储罐中 ＣＯ２压力升

高ꎬ液化点温度升高明显ꎬＣＯ２ 密度降低ꎬ高低压储

罐体积同时增大ꎬ导致储能密度随压缩机 １ 入口压

力升高而降低ꎮ

图 ５　 压缩机 １ 入口压力对系统性能的影响

Ｆｉｇ. ５ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ １
ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 ６ 为高压端储能压力对系统性能的影响ꎮ 由

图 ６(ａ)可知ꎬ随着高压储能压力的增大ꎬ系统 １ 和

系统 ２ 的单位质量 ＣＯ２储能功率不断升高ꎮ 同时膨

胀机入口压力升高ꎬ单位质量 ＣＯ２释能功率增加ꎬ质
量流速减小ꎮ 图 ６(ｂ)反映了系统 １ 和系统 ２ 的循

环效率和储能密度随高压储罐压力变化规律ꎮ 二者

随最高储能压力升高而升高ꎮ 因质量流速减小而降

低的压缩耗功量要大于由压差增大而升高的耗功

量ꎬ储能总耗功减小ꎬ从而循环效率升高ꎮ 储能密度

升高是因为随着最高储能压力的提高ꎬ高压储罐中

ＣＯ２密度增加ꎬ同时质量流量减小ꎬ高低压储罐体积

同时减小ꎬ而总释能功率不变ꎬ所以储能密度升高ꎮ
对比系统 １ 和系统 ２ꎬ系统 １ 的循环效率受高压端

储能压力的影响更大ꎬ每提高 １ ＭＰａꎬ循环效率约上

升 ０. ３％ ꎬ但上升的趋势减缓ꎮ 系统 ２ 的循环效率

则近似线性增加ꎬ这是因为系统 １ 在高压端回收余

热品质略低ꎮ 而系统 ２ 通过余热梯级利用的手段改

善了余热品质偏低的问题ꎮ

图 ６　 高压端储能压力对系统性能的影响

Ｆｉｇ. ６ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｅｎｅｒｇｙ ｓｔｏｒａｇｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｈｉｇｈ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｓｉｄｅ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 ７ 为节流阀压差 Δｐ 对系统性能的影响ꎮ 由
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图可知ꎬ随着节流压差的增大ꎬ系统 １ 储能过程单位

质量 ＣＯ２储能功率略微降低ꎬ因为增大节流压力后ꎬ
压缩过程焓差减小ꎮ 系统 ２ 单位质量 ＣＯ２储能功率

保持不变ꎬ是因为在压缩机 １ 前加装了预热器ꎬ保证

了入口温度恒定ꎮ 两个系统释能过程单位质量 ＣＯ２

释能功率略有降低ꎬ是因为节流压差的增大ꎬ使膨胀

机出口压力升高ꎬ输出功减小ꎮ 在总释能功率不变

的情况下ꎬ质量流速增大ꎮ 如图 ７(ｂ)所示ꎬ两系统

循环效率降低ꎬ由质量流速增大而增加的储能耗功

大于因压缩机入口温度降低而减少的储能耗功ꎬ储
能总耗功增大所致ꎻ储能密度降低是因为高、低端存

储条件未发生改变ꎬ而质量流速增大使高低压储罐

体积增大所致ꎮ

图 ７　 节流阀压差 Δｐ 对系统性能的影响

Ｆｉｇ. ７ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｔｈｒｏｔｔｌｅ ｖａｌｖｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
Δｐ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

３. ４　 改进后系统温度参数对性能的影响

为了得到改进后系统储冷罐 １ 初始温度及换热

器 ２、换热器 ３、换热器 ４ 换热温度区间对系统的影

响ꎬ分析了温度参数的影响规律ꎮ 由于压缩机 ２ 出口

和换热器 ４ 中 ＣＯ２出口温度规定值ꎬ因此ꎬ对换热器 ２
出口 ＣＯ２温度及换热器 ３ 出口 ＣＯ２温度进行研究ꎮ

图 ８ 为储冷罐 １ 初始温度对系统性能的影响ꎮ
由图 ８ 可知ꎬ随着储冷罐 １ 初始温度升高ꎬ换热器 １
中 ＣＯ２出口温度升高使压缩机 ２ 耗功增大ꎬ单位质

量 ＣＯ２储能功率升高ꎮ 排气温度升高ꎬ使得释能时

ＣＯ２具有更高的温度ꎬ因此单位质量 ＣＯ２ 释能功率

升高ꎬ质量流速降低ꎮ 如图 ８(ｂ)所示ꎬ循环效率随

储冷罐 １ 初始温度升高而增加ꎬ这是因为由质量流

速降低而降低的储能耗功大于由压缩机 ２ 压缩机进

口温度升高而增加的储能耗功ꎬ储能总耗功减小ꎮ
且在储冷罐 １ 初始温度超过 ３３３ Ｋ 时ꎬ循环效率上

升趋势加快ꎮ 这是因为温度超过 ３３３ Ｋ 时ꎬ压缩机

排气温度大于 ４８３ Ｋꎮ 参考图 ４ 可知ꎬ如此时超临

界 ＣＯ２比定压热容随温度变化不大ꎬ改进后的系统

可以更好地回收利用这部分热能ꎬ从而使系统的循

环效率迅速升高ꎮ 储能密度随储冷罐 １ 的初始温度

上升逐渐增加ꎬ原因是质量流速减小ꎬ使储罐体积减

小导致ꎮ 此外ꎬ虽然提高储冷罐 １ 初始温度对系统

性能有着积极的影响ꎬ但由于系统运行条件限制ꎬ在
３８７ Ｋ 达到最大ꎮ 同时过高的温度对压缩机寿命会

产生不利影响ꎮ

图 ８　 储冷罐 １ 初始温度对系统性能的影响

Ｆｉｇ. ８ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｉｎｉｔｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｌｄ ｓｔｏｒａｇｅ
ｔａｎｋ １ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
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图 ９ 为换热器 ２ 出口 ＣＯ２温度对系统性能的影

响ꎮ 可以看出ꎬ随着出口温度增加ꎬ单位质量 ＣＯ２储

能功率保持不变ꎬ这是因为换热器 ２ 对压缩机前的

ＣＯ２气体未产生影响ꎮ 单位质量 ＣＯ２释能功率先升

高后降低ꎬ这是因为在设计工况下ꎬ进入换热器 ２ 温

度高于 ５３３ Ｋꎬ出口温度较低时ꎬＣＯ２在换热器内部

换热过程中ꎬ由比定压热容变化较大产生了较大的

不可逆性(参考图 ４)ꎬ虽然回收了较高热能ꎬ但温度

较低ꎬ不利于膨胀做功ꎮ 随着 ＣＯ２出口温度的升高ꎬ
不可逆性逐渐降低ꎬ回收的热量有所减少ꎬ但温度升

高ꎬ利于膨胀做功ꎮ 而当温度超过 ４３３ Ｋꎬ会导致换

热器 ３ 内的 ＣＯ２的比定压热容变化较大ꎬ回收热能

品质下降ꎬ单位质量 ＣＯ２释能功率降低ꎮ 如图 ９(ｂ)
所示ꎬ循环效率先升高后降低ꎬ是因为质量流速受单

位质量 ＣＯ２释能功率影响先降低后升高ꎬ而单位质

量 ＣＯ２储能功率一定ꎬ使储能过程中压缩机总耗功

先降低后升高所致ꎮ 储能密度先升高后降低是因为

高、低压端的储存条件未发生改变ꎬ受质量流速先降

低后升高ꎬ使储罐体积先减小后增大所致ꎮ

图 ９　 换热器 ２ 出口 ＣＯ２温度对系统性能的影响

Ｆｉｇ. ９ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ＣＯ２ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｔ ｏｕｔｌｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ

ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ２ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 １０ 为换热器 ３ 出口 ＣＯ２温度对系统性能的

影响ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ在设计工况下ꎬＣＯ２ 进入换热

器 ３ 的温度接近 ４３８ Ｋꎬ同时 ＣＯ２ 的比定压热容在

４５３ Ｋ 以下变化较为剧烈(参考图 ４)ꎻ出口温度较

低时ꎬ虽然换热器 ３ 中 ＣＯ２比定压热容变化较大ꎬ可
逆性较高ꎬ但可以获得更多的热量ꎬ此时温度可以满

足释能时换热器 ８ 对 ＣＯ２再热需求ꎬ所以单位质量

ＣＯ２释能功率较高ꎻ随着出口温度逐渐增大ꎬ回收的

热量降低ꎬ使换热器 ８ 中 ＣＯ２的出口温度降低ꎬ从而

使单位质量 ＣＯ２释能功率降低ꎮ 循环效率降低是因

为 ＣＯ２做功能力的下降使质量流速增加ꎬ储能总耗

功增加所致ꎮ 储能密度降低是由于高、低端存储条

件不变ꎬ随质量流速增加而高低压储罐体积变大

导致ꎮ

图 １０　 换热器 ３ 出口 ＣＯ２温度对系统性能的影响

Ｆｉｇ. １０ Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ＣＯ２ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｔ ｏｕｔｌｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ

ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ３ ｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

４　 结　 论

本文基于能量梯级利用原则结合 ＣＯ２换热特性

对压缩 ＣＯ２储能系统进行了优化和改进ꎬ对比了改

进前后系统部件的相对火用损失ꎬ并从循环效率和储
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能密度两个角度分析了不同参数对系统性能的影

响ꎬ主要结论如下:
(１) 改进后系统的压缩余热分级储存子系统的

相对火用损比原系统的储热子系统降低 ６. ８０％ ꎬ主要

是通过梯级换热的方式减小了 ＣＯ２换热过程的平均

换热温差ꎬ降低了换热过程的品质损失ꎬ提高了系统

效率ꎻ
(２) 改进后系统的循环效率和储能密度均优于

原系统ꎬ设计工况下ꎬ改进后系统的循环效率和储能

密度分别比原系统高 ３. ９９％和 ４. ４７ (ｋＷ􀅰ｈ) / ｍ３ꎻ
(３) 改进后的系统具有更宽的参数运行范围ꎮ

随着高压端储能压力的增加ꎬ两种系统循环效率和

储能密度均提高ꎬ但改进后的系统循环效率和储能

密度提高的速率要优于原系统ꎻ
(４) 提高冷水储罐 １ 的初始温度可以显著提高

系统性能ꎻ利用 ＣＯ２比定压热容随温度变化关系来

分配多级换热中的各级换热量具有一定参考价值ꎬ
但需要综合考虑各换热器端差温度匹配问题ꎬ尽量

降低换热的火用损失ꎮ
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