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摘　 要:环境温度和热用户实际用热情况会影响供热回水温度,进而显著影响跨临界 CO2 热泵系统的性能。 针对

这一变工况问题,建立了跨临界 CO2热泵系统理论分析模型,采用数值仿真方法研究了常规跨临界 CO2热泵系统和

带回热器的跨临界 CO2热泵系统在不同供热回水温度下供热温度和制热性能系数 COPh等性能参数的变化规律。
结果表明:对于两种跨临界 CO2热泵系统,随着供热回水温度的升高,系统供热温度在某一特定温度范围内(压缩

机排气压力为 8 MPa 时供热回水温度约为 20 ℃ )迅速跃升,而后保持不变(常规热泵系统)或持续升高(带回热器

热泵系统);系统 COPh总体呈现下降趋势,且在较低的压缩机排气压力下,COPh降幅较大;在常规热泵系统中,最大

供热回水温度随压缩机排气压力的升高呈线性上升;与常规热泵系统相比,带回热器的热泵系统在一定程度上提

升了系统供热回水温度和 COPh,压缩机排气压力越低,提升幅度越明显,在所考察的工况中,COPh提升幅度最大可

达 97. 3% ;带回热器热泵系统在一定程度上避免了高供热回水温度下蒸发器侧无蒸发现象的发生,更适应高温

工况。
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Abstract: The ambient temperature and the actual heat demand of the user affect the heating return wa-
ter temperature, which in turn significantly impacts the performance of transcritical CO2 heat pump sys-
tems. Aiming at this problem of variable working condition, a theoretical analysis model of the transcriti-
cal CO2 heat pump system was established. The variations in heating temperature, heating coefficient of
performance (COPh), and other performance parameters of the conventional transcritical CO2 heat pump
system and the transcritical CO2 heat pump system with heat regenerator were investigated by numerical
simulation method under different heating return water temperatures. The results show that for the two
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transcritical CO2 heat pump systems, with the increase of the heating return water temperature, the heat-
ing temperature of the system jumps rapidly in a specific temperature range (about 20 ℃ when the com-
pressor exhaust pressure is 8 MPa), and then remains unchanged ( for conventional heat pump system)
or continues to increase (for heat pump system with heat regenerator) . The COPh of the system generally
shows a declining trend, with a larger decrease occurring at lower compressor discharge pressures. In
conventional heat pump system, the maximum heating return water temperature increases linearly with the
increase of compressor exhaust pressure. Compared with the conventional heat pump system, the heat
pump system with the heat regenerator increases the heating temperature and COPh of the system to a cer-
tain extent, with a larger increase occurring at lower compressor exhaust pressures. Under the investiga-
ted working conditions, the increase range of COPh can reach a maximum of 97. 3% . At the same time,
the heat pump system with heat regenerator avoids the occurrence of no evaporation on the evaporator side
under high heating return water temperature to a certain extent, and has better adaptability to high tem-
perature conditions.
Key words: transcritical CO2 heat pump, return water temperature, COPh, heat regenerator

引　 言

热泵作为一种可以将低品位热能转变为高品位

热能的节能装置,在助力中国实现“碳达峰碳中和”
目标中发挥着重要作用。 长期以来,合成制冷剂凭

借其优异性能,在市场中占据主导地位。 然而,随着

人们环境意识的增强,制冷剂的选择标准逐渐向环

境友好方向转变。 作为自然制冷剂的一种,CO2 由

于其独特的优点备受关注。 CO2无毒、不可燃,全球

变暖潜能值(GWP)仅为 1,臭氧消耗潜能值(ODP)
为零,显示出显著的环境和安全优势。 此外,超临界

CO2在放热过程中具有较大的温度滑移,能够高效

制取热水[1];低压缩比使 CO2压缩机的等熵效率更

高[2];高热容容量则使系统设计更加紧凑[3]。 然

而,CO2较低的临界温度(31. 1 ℃) [4] 一定程度上限

制了其在高温环境中的应用,高运行压力(8 MPa 以

上) [2]也对系统结构提出了更高的要求。
跨临界 CO2热泵系统因适用于低温环境以及结

构紧凑的优势,开始受到越来越多的关注。 Mansour
等人[5]采用热力学模型对集成涡流管的跨临界 CO2

热泵循环进行研究,发现系统制热 COP 相较于传统

热泵最高可提升 43. 7% 。 董丽玮等人[6] 对主循环

或辅循环带引射器的跨临界 CO2机械过冷热泵系统

进行了性能分析,与常规系统相比,COP 最大分别

提升约 26. 66%和 21. 18% ;与 CO2机械过冷系统相

比,COP 最大分别提升约 9. 53% 和 2. 62% 。 Llopis

等人[7]对具有机械过冷的跨临界 CO2制冷装置的研

究指出:蒸发温度为 - 10 ℃时,系统 COP 最大可提

升 30. 3% 。 Peng 等人[8] 通过实验对跨临界 CO2 单

级循环和中间补气循环加热性能进行比较,相同条

件下,中间补气循环热容量比单级循环高 7% ,COP
比单级循环高 4. 4% 。 Yang 等人[9] 对寒冷地区跨

临界 CO2空气源热泵热水系统进行数值分析和实验

验证,当环境温度从 0 ℃ 降至 - 15 ℃ 时,供热量、
COP 和火用 效率分别下降了 14. 47%,12. 78% 和

20. 83%。 Song 等人[10] 对采用毛细管作为膨胀装置

的跨临界 CO2 热泵进行实验研究,当室外温度由

30 ℃升高至 40 ℃时,系统制冷量和 COP 分别降低

了 22%和 24% 。
在跨临界 CO2热泵系统中,气体冷却器回水温

度的影响不容忽视。 Wang 等人[11]提出了一种集成

热能储存装置的 CO2空气源热泵系统,该系统与基

准系统相比 COP 提升了 14. 1% 。 Tao 等人[12] 对带

有内部热交换器的跨临界 CO2住宅空调系统进行了

实验研究,气体冷却器侧空气进口温度从 32. 5 ℃升

高到 37 ℃时,系统 COP 降低了约 20% 。 罗会龙等

人[13]对大功率 CO2 热泵热水系统的实验研究表明,
提高 CO2气体冷却器进口水温,系统制热量和 COP

均小幅下降。 Cui 等人[14]对跨临界 CO2热泵热水器

进行了实验研究,空气温度为 0 ℃,进水温度为 40
和 45 ℃时该系统 COP 分别最高可达 2. 4 和 2. 1。
Wang 等人[15]将散热器末端和地板辐射盘管与跨临
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界 CO2空气源热泵进行了组合,以沈阳为例,该系统

进口水温为 36 ℃ 时,系统平均 COP 为 2. 29。 Dai
等人[16]对集成机械过冷的跨临界 CO2 热泵住宅供

暖系统进行了评估,在环境温度为 - 10 ℃,供回水

温度为 45 和 40 ℃时,与常规系统相比,COP 提高了

24. 4% 。 Song 等人[17] 提出了一种耦合 R134a 过冷

装置的跨临界 CO2 热泵系统,在环境温度为 7 ℃,
供 /回水温度为 70 / 50 ℃时,该系统 COP 可达 2. 3。
王钦戎等人[18]在较高进水温度和较高环境温度下

对 CO2空气源热泵热水系统进行了实验研究,在环

境温度为 35 ℃时,进水温度由 15 ℃升高到 35 ℃,
最大 COP 由 5. 1 降低至 3. 0。 Zendehboudi[19] 对用

于供暖和制取热水的三段式气体冷却器热泵进行研

究,当进水温度由 10 ℃升高到 20 ℃时,最大 COP
降低了约 21% 。

环境温度和热用户实际用热情况会影响供热回

水温度,进而显著影响跨临界 CO2 热泵系统性能。
同时,回热器作为一种能够进一步降低气体冷却器

出口工质温度的装置,在提高热泵系统性能方面发

挥了重要作用。 在此背景下,为进一步探究常规热

泵系统的最大供热回水温度以及回热器在不同供热

回水温度下对系统性能的提升情况,本文建立了跨

临界 CO2热泵系统理论分析模型,采用数值仿真方

法研究常规跨临界 CO2热泵系统和带回热器的跨临

界 CO2热泵系统在不同供热回水温度下供热温度和

制热性能系数 COPh等性能参数的变化规律。

1　 跨临界 CO2热泵系统模型构建

1. 1　 系统模型

图 1 为跨临界 CO2 热泵系统,图 2 为跨临界

CO2热泵系统温熵图,图中循环为本文中考察的工

况,蒸发温度为 5 ℃,压缩机排气压力为 12 MPa,回
水温度为 25 ℃,压缩机等熵效率为 75% 。 跨临界

CO2热泵系统主要由蒸发器、压缩机、气体冷却器、
节流阀和回热器构成。 对于常规跨临界 CO2热泵系

统,进入蒸发器的气液两相流 CO2在蒸发器内吸热

蒸发,在蒸发器出口出处到饱和状态点 1;饱和的

CO2气体经压缩机压缩为高温高压的超临界 CO2,
对应状态点 2,其中 2 isen为压缩机等熵压缩后对应的

压缩机出口工质状态点;高温高压的超临界 CO2在

气体冷却器内与换热流体进行换热,被等压降温至

状态点 3;状态点 3 对应 CO2工质经节流阀变为气液

两相流 CO2,到达状态点 4,随后气液两相流 CO2进

入蒸发器,完成循环。 整个循环过程为 1-2-3-4-1。
对于带回热器的跨临界 CO2热泵系统,整体循环过

程有所不同,从蒸发器出来的饱和 CO2需先经回热

器被加热至状态点 1′,然后进入压缩机压缩至状态

点 2′,其中 2′isen为压缩机等熵压缩后对应的压缩机

出口工质状态点;同时,从气体冷却器出来的 CO2工

质先经回热器被冷却至状态点 3′,然后进入节流阀

节流至状态点 4′。 整个循环过程为 1-1′-2′-3-3′-
4′-1。

图 1　 跨临界 CO2热泵系统

Fig. 1 Diagram of transcritical CO2 heat

pump system

图 2　 跨临界 CO2热泵系统温熵图

Fig. 2 Diagram of temperature vs. entropy of

transcritical CO2 heat pump system
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为简化系统的理论模型,对该系统进行如下

假设:
(1)工质在系统中流动及发生状态变化时与外

界环境无热量交换;
(2)工质在气体冷却器、蒸发器、回热器及管路

中无流动损失;
(3)工质在蒸发器出口达到饱和气体状态。
计算前提条件:供热回水温度范围为 15 ~45 ℃,

压力为 0. 1 MPa;蒸发温度为 5 ℃;压缩机等熵效率

为 75% ;气体冷却器内工质与供热回水温度之间换

热窄点温差为 10 ℃;热泵系统中 CO2工质的质量流

量为 1 kg / s;回热器内换热窄点温差为 10 ℃;为保

证换热顺利进行,设定气体冷却器出口工质温度比

供热回水温度高 15 ℃。
1. 2　 数值计算

当系统内各状态点在该点有两个已知参数时,
该状态点剩余全部参数可通过 REFPRO9. 0 软件查

询进行确定。
3-4 或 3′-4′为节流过程,则有:
h3 = h4 (1)
对于带回热器的跨临界 CO2 热泵系统式(1)

变为:
h3′ = h4′ (2)

式中:h3—气体冷却器出口工质比焓,kJ / kg;h4—节

流阀出口工质比焓,kJ / kg;h3′—回热器高压侧出口

工质比焓,kJ / kg;h4′—带回热器系统节流阀出口工

质比焓,kJ / kg。
压缩机以等熵效率 75% 进行压缩,压缩机实际

出口比焓可由式(3)求得:

h2 =
h2,isen - h1

ηisen
+ h1 (3)

对于带回热器的跨临界 CO2 热泵系统式(3)
变为:

h2′ =
h2′,isen - h1′

ηisen
+ h1′ (4)

式中:ηisen—压缩机等熵效率;h1—蒸发器出口工质

比焓 kJ / kg;h1′—回热器低压侧出口工质比焓,kJ / kg;
h2—常规系统压缩机实际出口工质比焓, kJ / kg;
h2′—带回热器系统压缩机实际出口工质比焓,
kJ / kg;h2,isen—常规系统压缩机进行等熵压缩时压缩

机出口工质比焓,kJ / kg;h2′,isen—带回热器系统压缩

机进行等熵压缩时压缩机出口工质比焓,kJ / kg。
对于带回热器的跨临界 CO2热泵系统中的回热

器,高压侧与低压侧换热量相同,则有:
QH = QL (5)

QH = mCO2
(h3 - h3′) (6)

QL = mCO2
(h1′ - h1) (7)

式中:QH—回热器高压侧换热量,kW;QL—回热器

低压侧换热量,kW;mCO2
—CO2质量流量,kg / s。

常规热泵系统的制热量、压缩机耗功和制热性

能系数可由式(8) ~式(10)进行计算:
Qheat = mCO2

(h2 - h3) (8)

W = mCO2
(h2 - h1) (9)

COPh = Qh / W (10)
带回热器热泵系统的制热量、压缩机耗功和制

热性能系数可由式(11) ~式(13)进行计算:
Q′heat = mCO2

(h2′ - h3) (11)

W′ = mCO2
(h2′ - h1′) (12)

COP′h = Q′h / W′ (13)

式中:Qheat—制热量,kW;Q′heat—带回热器系统制热

量,kW;W—常规系统压缩机耗功量,kW;W′—带回

热器系统压缩机耗功量,kW;COPh—常规系统制热

性能系数;COP′h—带回热器系统制热性能系数。
气体冷却器换热量可由式(14)计算:
Qgascooler = QheatQ′heat = cpmH2O( tout - tin) (14)

式中:Qgascooler—气体冷却器换热量,kW;cp—H2O 的

比定压热容,kJ / ( kg·K);mH2O—H2O 质量流量,

kg / s;tout—冷却水出口温度,即供热温度,℃;tin—冷

却水进口温度,即供热回水温度,℃。
1. 3　 模型验证

图 3(a)为在气体冷却器出口温度为 35 ℃、排
气压力为 9. 5 MPa,过热度为 5 ℃时,常规热泵系统

制热 COP 随蒸发温度的变化,将该模拟结果与文

献[20]对应结果进行比较;图 3(b)为在气体冷却

器出口温度为 35 ℃、排气压力为 8 MPa、过热度为

5 ℃ 时,带回热器的热泵系统制冷 COP 蒸发温度的

变化,将该模拟结果与文献[21]对应结果进行了比

较。 上述对比结果表明本文所建立模型具备较高的

准确性。
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图 3　 不同蒸发温度下热泵系统模拟结果与

文献结果制热 /制冷 COP 对比

Fig. 3 Heating / cooling COP comparison diagram between

simulation result and literature result at different

evaporation temperatures

2　 结果及分析

2. 1　 供热回水温度对供热温度的影响

图 4 为常规热泵系统和带回热器的热泵系统在

不同压缩机排气压力下,供热温度随供热回水温度

的变化。 图 4(a)中虚线为最大供热回水温度线,表
示不同压缩机排气压力下,最大供热回水温度(此
时对应节流阀出口工质状态点干度为 1)对应的供

热温度。
从图 4 可以看出,在常规热泵系统中,当压缩机

排气压力保持不变时,随着供热回水温度的升高,系
统供热温度在某一供热回水温度范围内(压缩机排

气压力为 8 MPa 时供热回水温度约为 20 ℃)迅速

跃升而后基本维持不变;在带回热器的热泵系统中,
当压缩机排气压力不变时,随着供热回水温度的升

高,系统供热温度在某一供热回水温度范围内先迅

速跃升而后持续上升。 分析得知,对于常规系统,压
缩机排气压力不变时,对应压缩机排气温度也不变,
即气体冷却器进口工质温度保持恒定。 在近临界区

定压状态下,较小的温度波动会导致 CO2物性发生

较大的变化,如工质的焓值和熵值。 从温熵图可以

看出,在较低的压缩机排气压力下,随着熵值的增

大,CO2温度变化呈现出先迅速升高而后缓慢上升

之后迅速升高的趋势。 随着供热回水温度升高,设
定换热窄点温差不变,供热回水温度与气体冷却器

出口工质温度之间的温差固定,但温熵图中两流体

的换热窄点位置由开始基本不变转变为逐渐右移,
进而导致供热温度在该工况附近迅速上升;随着供

热回水温度的进一步升高,两换热流体换热温差趋

于均衡,从而后续供热温度基本保持不变。 此外,随
着压缩机排气压力的升高,温熵图中 CO2等压线逐

渐趋近于直线,供热温度的上升幅度也随之减小。
对于带回热器的热泵系统,随着供热回水温度的升

高,供热温度变化原因与常规系统类似,但在回热器

的作用下,压缩机进口温度逐渐升高,导致气体冷却

器进口工质温度逐渐升高,因此供热温度经跃升后仍

呈现逐渐上升的趋势。
在常规热泵系统中较低的压缩机排气压力下,当

供热回水温度升高到一定程度时,系统内工质经节流

后直接转变为气体,蒸发器侧未吸收热量,该工况下

热泵丧失了基本功能,故所对应数据未在图中呈现。
经对比可知,带回热器的热泵系统供热温度整

体高于常规热泵系统。 这是因为回热器利用气体冷

却器出口工质温度提升了压缩机进口温度,进而提

升了压缩机出口温度,供热温度随之升高。
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图 4　 不同压缩机排气压力下供热温度随

供热回水温度的变化

Fig. 4 Diagram of heating temperature changing with
heating return water temperature

2. 2　 供热回水温度对压缩机耗功量的影响

图 5 为常规热泵系统和带回热器的热泵系统在

不同压缩机排气压力下,压缩机耗功量随供热回水

温度的变化。

图 5　 不同压缩机排气压力下压缩机耗功量随

供热回水温度的变化

Fig. 5 Diagram of compressor power consumption
changing with heating return water temperature

图 5(a)中虚线为最大供热回水温度线,表示常

规系统中不同压缩机排气压力下,最大供热回水温

度对应的压缩机耗功量。
从图 5 可以看出,压缩机排气压力不变时,随着

供热回水温度的升高,常规热泵系统压缩机耗功量

保持不变,带回热器的压缩机耗功量逐渐上升。 这

是因为对于带回热器的热泵系统,供热回水温度的

升高提升了压缩机进口工质温度,工质密度随之下

降,比体积升高,达到相同的压缩机排气压力所需的

功增加,导致压缩机耗功量增加。
2. 3　 供热回水温度对制热量的影响

图 6 为常规热泵系统和带回热器的热泵系统在

不同压缩机排气压力下,制热量随供热回水温度的

变化。 图 6(a)中虚线为最大供热回水温度线,表示

常规系统中不同压缩机排气压力下,最大供热回水

温度对应的系统制热量。

图 6　 不同压缩机排气压力下制热量随

供热回水温度的变化

Fig. 6 Diagram of heating capacity changing with

heating return water temperature
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从图 6 可以看出,在压缩机排气压力不变时,随
着供热回水温度的升高,两种系统制热量均呈下降

趋势;当压缩机排气压力较低时,在某一供热回水温

度范围内(压缩机排气压力为 8 MPa 时供热回水温

度约为 20 ℃)制热量迅速下降。 分析可知,随着供

热回水温度的升高,气体冷却器出口工质温度也随

之升高,对应焓值也升高。 在常规热泵系统中,由于

气体冷却器进口工质焓值保持不变,而出口工质焓

值升高,气体冷却器内工质进出口焓差减小,导致系

统制热量下降;对于带回热器的热泵系统,供热回水

温度的升高也会使气体冷却器进口工质焓值升高,
但升高幅度小于出口工质焓值的升高幅度,因此制

热量仍呈下降趋势,但下降幅度有所降低。 此外,在
近临界区定压状态下,较小的温度波动导致 CO2焓

值和熵值发生较大的变化。 在较低的压缩机排气压

力下,在某一供热回水温度范围内,供热回水温度的

升高使得气体冷却器出口工质焓值迅速升高,导致

制热量迅速下降。 当压缩机排气压力逐渐升高,定
压状态下,随着温度的变化 CO2焓值和熵值的变化

趋于稳定,制热量的下降幅度也逐渐趋于稳定。
经对比可知,带回热器的热泵系统制热量整体

高于常规热泵系统。 这是因为在相同条件下,回热

器提升了压缩机进口温度,气体冷却器进口焓值升

高,进出口焓差增大,制热量增大。
2. 4　 供热回水温度对 COPh的影响

图 7 为常规热泵系统和带回热器的热泵系统在

不同压缩机排气压力下,COPh随供热回水温度的变

化。 图 7(a)中虚线为最大供热回水温度线,表示常

规系统中不同压缩机排气压力下,最大供热回水温

度对应的系统 COPh,虚线所对应 COPh约为 1。
从图 7 可以看出,两系统 COPh变化趋势基本相

同,均随着供热回水温度的升高而降低,且当压缩机

排气压力较低时,在某一供热回水温度范围内有较

大的降低幅度。 分析可知,COPh主要受制热量和压

缩机耗功量的影响,对于常规热泵系统,当压缩机排

气压力不变时,压缩机耗功量不变,制热量的变化引

起了 COPh的变化;对于带回热器的热泵系统,当压

缩机排气压力不变时,供热回水温度的升高使得压

缩机耗功量增加,但提升幅度小于制热量的降低幅

度,导致 COPh仍呈下降趋势,且变化趋势与制热量

变化趋势基本相同。

图 7　 不同压缩机排气压力下 COPh随供热回水温度的变化

Fig. 7 Diagram of COPh changing with heating return

water temperature

图 8 为不同压缩机排气压力下,相比于常规热

泵系统带回热器热泵系统 COPh提升百分比示意图。

图 8　 不同压缩机排气压力下带回热器热泵系统

COPh提升百分比示意图

Fig. 8 Diagram of COPh increase

percentage

从图 8 可以看出,在较低的供热回水温度下,带
回热器热泵系统 COPh与常规热泵系统 COPh相比略
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有降低;随着供热回水温度的升高,COPh提升百分

比也随之升高,且在较低的压缩机排气压力下,提升

幅度更为明显。 分析可知,相同条件下,带回热器的

热泵系统能够在常规热泵系统基础上进一步提升系

统制热量,压缩机耗功量也有一定提升。 当供热回

水温度较低时,制热量的提升幅度略小于压缩机耗

功量的提升幅度,故此时带回热器热泵系统 COPh略

有降低;随着供热回水温度的升高,制热量的提升幅

度大于压缩机耗功量的提升幅度,COPh提升百分比

也随之升高。 随着压缩机排气压力的降低,压缩机

耗功量的提升幅度降低,制热量的提升幅度上升,故
在较低的压缩机排气压力下 COPh有较大的提升。

综合分析可知,对于两系统,在供热回水温度较

低时,较低的压缩机排气压力可以使系统具有更高

的 COPh。 然而,随着供热回水温度的升高,压缩机

排气压力应适当升高,以减缓 COPh的下降趋势,在
一定程度上也可以提升系统供热温度。 对于带回热

器的热泵系统,在压缩机排气压力为 9 MPa,供热回

水温度为 39 ℃时,COPh可达 1. 99,COPh提升幅度

达到最大,为 97. 3% 。 此时常规系统蒸发器侧未进

行换热,已失去作为热泵的基本功能,同时,在较低

的供热回水温度下,COPh略有下降,实际应用中,较
低的供热回水温度下无需采用回热器。 此外,在较

高的供热回水温度下,回热器保证了较低压缩机排

气压力下蒸发器侧换热的正常进行,表明该系统在

应对高温工况时具备更好的适应性。
图 9 为常规热泵系统中最大供热回水温度随压

缩机排气压力的变化。

图 9　 常规热泵系统中最大供热回水温度随

压缩机排气压力的变化

Fig. 9 Diagram of maximum heating return water temperature

changing with compressor exhaust pressure

从图 9 可以看出,随着压缩机排气压力的升高,
最大供热回水温度呈线性上升趋势。 这是因为达到

最大供热回水温度时,对应的节流阀出口工质状态

点即为压缩机进口工质饱和状态点,蒸发器侧未进

行换热,同时节流阀进出口工质状态点焓值相等,随
着压缩机排气压力的升高,工质在达到相同焓值时

对应温度升高,进而导致最大供热回水温度升高。
在达到最大供热回水温度时,因蒸发器侧未进行换

热,热泵丧失了基本功能,故在实际应用中,应尽量

避免接近或超越图中曲线所对应的工况。

3　 结　 论

(1) 随着供热回水温度的升高,在某一温度范

围内(压缩机排气压力为 8 MPa 时供热回水温度约

为 20 ℃左右),两种跨临界 CO2热泵系统供热温度

均迅速跃升,压缩机排气压力越低越明显。 随着供

热回水温度的升高,两种跨临界 CO2热泵系统 COPh

均逐渐降低,且当压缩机排气压力较低时,COPh降

低幅度更明显。 同时,随着供热回水温度的升高,应
适当提高压缩机排气压力,以减缓 COPh 的下降

趋势。
(2) 常规热泵系统中,随着压缩机排气压力的

升高,最大供热回水温度呈线性上升趋势。 实际应

用中,应尽量避免接近或超越最大供热回水温度所

对应的工况。
(3) 与常规热泵系统相比,带回热器的热泵系

统在一定程度上提升了系统供热温度和 COPh,压缩

机排气压力越低,COPh 提升幅度越明显,COPh提升

幅度最大可达 97. 3% 。 同时带回热器的热泵系统

在一定程度上避免了高供热回水温度下蒸发器侧无

蒸发现象,具备更好的高温工况适应性。
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