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二氧化碳熱泵系統程式模擬 

 

學生:林楷翔               指導教授:王啟川 

 

 

國立交通大學機械工程學系碩士班 

 

 

摘要 

 本研究即開發以二氧化碳為工作流體的冷凍循環系統程式，進行模擬測試，包

括冷媒流率、入出口溫等環境條件的改變對整體冷凍循環的動態影響，以及造成系

統效率、COP 等參數的改變程度。透過此設計程式，能夠對二氧化碳系統循環有更

深入的解析。開發本軟體的目的即是透過模擬改變環境條件，包括冷凝區水側入口

條件、蒸發區空氣側的進口條件、此二區的熱交換器幾何尺寸，以及壓縮機的型式(壓

縮效率)，去模擬該狀況下的冷凍循環參數之變化。透過此設計程式能讓研究人員能

夠了解該狀態下的冷凝熱傳、蒸發熱傳、壓縮作功與冷凍循環整體效率所呈現的趨

勢。相信對從事二氧化碳冷媒冷凍循環的研究上有相當的助益。 

 

關鍵字：二氧化碳、熱泵、冷凍循環、模擬  
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Simulation of Carbon dioxide heat pump system 

Student: Kai-Han Chang                   Advisor: Prof. Chi-ChuanWang 

Institute of Mechanical Engineering 

National Chiao Tung University 

 

Abstract 

A simulation model for the CO2 heat pump water heater was developed in this study. A 

steady state simulation model has been developed to evaluate the system performance of 

a transcritical carbon dioxide heat pump for simultaneous heating and cooling. 

Component models of the gas cooler, evaporator, compressor, and expansion valve were 

constructed with careful consideration for the heat transfer performances. The effects of 

the inlet water temperature and outside air temperature and other several environmental 

conditions on the system characteristics were discussed.  

 

 

Keywords: Carbon dioxide, heat pump, refrigeration system, simulation. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

III 

 

 

誌謝 

 

 很高興能夠就讀國立交通大學機械研究所，讓我可以享用很多資源；

研究所兩年過程中，在因緣際會下成為熱流實驗室的一員，首先要感謝

我的指導老師王啟川教授，每當我論文遇到問題時，教授總是不厭其煩

的耐心教導，使我在這兩年來受益良多。讓我能夠順利完成碩士論文，

並且學習到許多知識。 

 我們實驗室除了實驗設備齊全、資源充足之外，另一個特色就是成

員也很多，感謝學長學姐們的關懷與照顧，還有同學的友愛及憐憫，讓

我可以更專心於實驗研究上；由於大家所做的研究都不相同，不管是專

業領域上還是待人處事都可以學習到很多東西。  

 最後，更要感謝一路支持我的家人對於我的養育之恩和辛苦的栽培，

以及時常給予我很多的鼓勵和支持的朋友，使我可以順利完成碩士學位；

感謝在這段期間內給予我幫助的人，在此獻上最大的敬意和謝意。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

IV 

 

 

 

目       錄 

書名頁 ............................................................................................................ i 

中文摘要 ........................................................................................................ I 

英文摘要……………………………………………….…………………...II 

致謝………………………………………………………………………...................III 

目 錄 ........................................................................................................... IV 

圖 目 錄 ................................................................................................... VII 

表目錄………………………………………………………………………..............XI 

符號說明 ................................................................................................... XII 

一、前言 ....................................................................................................... 1 

二、文獻回顧 ............................................................................................... 6 

2.1 典型 CO2之冷凍循環 .......................................................................... 6 

2.2 CO2在臨界點附近的熱力與輸送性質 ............................................... 9 

2.3 穿臨界二氧化碳蒸氣壓縮循環 ........................................................ 13 

2.4 CO2熱傳性能研究 ............................................................................. 16 

2.5 CO2全循環系統文獻 ......................................................................... 19 



 

V 

 

三、研究方法 ............................................................................................. 21 

3.1 氣體冷卻器 ....................................................................................... 23 

     3.1.1 熱傳經驗式 ........................................................................... 26 

3.2 蒸發器 ............................................................................................... 27 

     3.2.1 濕盤管空氣側計算法 .......................................................... 27 

     3.2.2 蒸發器計算流程 .................................................................. 36 

     3.2.3 熱傳經驗式 .......................................................................... 39 

     3.2.4 空氣側出口溫度計算法 ...................................................... 41 

3.3 全循環系統程式 ................................................................................ 43 

     3.3.1 壓縮機 .................................................................................. 45 

     3.3.2 膨脹裝置 .............................................................................. 46 

     3.3.3 全循環系統 .......................................................................... 48 

四、研究成果 ............................................................................................. 51 

4.1 改變空氣溫度 .................................................................................... 51 

4.2 改變入水溫度 .................................................................................... 57 

4.3 改變壓縮機轉速 ................................................................................ 60 

4.4 改變毛細管長度 ................................................................................ 63 

4.5 改變雙套管長度 ................................................................................ 66 



 

VI 

 

五、總結 ..................................................................................................... 69 

六、參考文獻 ............................................................................................. 70 



 

VII 

 

圖     目     錄 

圖 1、典型超臨界流體 CO2的系統循環圖 ............................................... 4 

圖 2、冷凍循環主件示意圖 ........................................................................ 6 

圖 3、二氧化碳與 R134A 之冷凍循環的溫度-熵變化圖 ......................... 8 

圖 4、二氧化碳與 R134A 之冷凍循環的溫度-熵變化圖 ......................... 8 

圖 5、CO2的壓力/焓與溫度/熵關係圖 ...................................................... 9 

圖 6、CO2的焓與熵在不同壓力下的變化關係圖 .................................. 10 

圖 7、CO2的密度與定壓比熱在不同壓力下與溫度變化關係圖 .......... 10 

圖 8、CO2的輸送性質在不同壓力下與溫度變化關係圖 ...................... 12 

圖 9、穿臨界二氧化碳蒸氣壓縮循環示意圖 .......................................... 20 

圖 10、套管熱交換器示意圖 .................................................................... 20 

圖 11、氣體冷卻器套管熱交換分段計算示意圖 .................................... 22 

圖 12、濕式鰭片式鰭片熱傳示意圖 ........................................................ 25 

圖 13、飽和空氣焓值與溫度變化之關係 ................................................ 26 

圖 14、圓形鰭片效率與 M(REQ– RC)的關係圖 ........................................ 31 

圖 15、空氣飽和溫度(TS)對空氣焓值(IS)及斜率(DIS/DTS)的關係 ........ 32 



 

VIII 

 

圖 16、圓形鰭片結露模式示意圖 ............................................................ 32 

圖 17、鰭管熱交換工作流體流動型式之結構示意圖 ............................ 33 

圖 18、蒸發區 CO2操作範圍之 T-S 圖 .................................................... 36 

圖 19、程式計算分析圖，分兩相(氣、液)區和單相(氣體)區 ........... 39 

圖 20、CO2冷凍循環 P-H 圖(壓力-焓關係圖) ........................................ 40 

圖 21、流體流經毛細管過程示意圖 ........................................................ 43 

圖 22、冷凍循環路徑受環境變動影響示意圖 ........................................ 46 

圖 23、程式設計流程圖 ............................................................................ 47 

圖 24、改變外側空氣溫度(乾球)對系統冷媒質量流率的影響 ............. 48 

圖 25、改變外側空氣溫度(乾球)對系統 COP 的影響 ........................... 49 

圖 26、改變外側空氣溫度(乾球)對系統高壓與低壓的影響 ................. 49 

圖 27、改變外側空氣溫度(乾球)對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和    

壓縮機作功量的影響 ................................................................................. 50 

圖 28、改變外側空氣溫度(濕球)對系統冷媒質量流率的影響 ............. 51 

圖 29、改變外側空氣溫度(濕球)對系統 COP 的影響 ........................... 51 

圖 30、改變外側空氣溫度(濕球)對系統高壓與低壓的影響 ................. 52 

圖 31、改變外側空氣溫度(濕球)對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和    



 

IX 

 

壓縮機作功量的影響 ................................................................................. 52 

圖 32、入口水溫對系統冷媒質量流率的影響 ........................................ 54 

圖 33、入口水溫對系統 COP 的影響 ...................................................... 54 

圖 34、入口水溫對系統高壓與低壓的影響 ............................................ 55 

圖 35、入口水溫對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和壓縮機作功量的

影響 ............................................................................................................. 55 

圖 36、壓縮機轉速對系統冷媒質量流率的影響 .................................... 57 

圖 37、壓縮機轉速對系統 COP 的影響 .................................................. 57 

圖 38、壓縮機轉速對系統高壓與低壓的影響 ........................................ 58 

圖 39、壓縮機轉速對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和壓縮機作功量

的影響 ......................................................................................................... 58 

圖 40、毛細管長度對系統冷媒質量流率的影響 .................................... 60 

圖 41、毛細管長度對系統 COP 的影響 .................................................. 60 

圖 42、毛細管長度對系統高壓與低壓的影響 ........................................ 61 

圖 43、毛細管長度對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和壓縮機作功量

的影響 ......................................................................................................... 64 

圖 44、雙套管長度對系統冷媒質量流率的影響 .................................... 66 



 

X 

 

圖 45、雙套管長度對系統 COP 的影響 .................................................. 66 

圖 46、雙套管長度對系統高壓與低壓的影響 ........................................ 67 

圖 47、雙套管長度對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱傳量和壓縮機作功量

的影響 ......................................................................................................... 67 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

XI 

 

表     目     錄 

表 1、各種冷媒對環境的衝擊 .................................................................. 20 

表 2、系統程式計算設定的條件 .............................................................. 65 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

XII 

 

符  號  說  明 

A   熱傳面積 (m
2
) 

Cp  熱容積 (J kg
-1 

K
-1

) 

d    直徑 (m) 

D   水力直徑 (m) 

F    修正因子 

G    質通量(kgm
-2

) 

f   摩擦係數 

h  熱傳係數 (Wm
-2 

K
-1

) 

i    焓值(Jkg
-1

) 

k   熱傳導係數(Wm
-1

K
-1

) 

m    質量流率 (kgs
-1

) 

n     段數 

Re    Reynold number 

Nu   Nusselt number ( )hd k  

Le    Lewis number 

P   壓力 (MPa) 

q   熱通量 (Wm
-2

) 

Q   熱傳量 (Watt) 



 

XIII 

 

Tdb  乾球溫度(C) 

Twb  濕球溫度(C) 

Pr  Prandtl number  

R   熱阻抗(CW
-1

) 

T   溫度(C) 

U   總熱傳係數 (Wm
-2 

K
-1

) 

W   比濕 

X   管壁厚度 (m) 

     x   乾度  

  j   鰭片效率 

    鰭片效率 

   熱傳導係數(Wm
-1

K
-1

) 

   流體密度(kgm
-3

) 

   黏滯係數(Pa·s) 

   熱傳係數(Wm
-2 

K
-1

) 

LMTD  對數溫差 (K) 

 

下標 

  a    空氣 



 

XIV 

 

c   二氧化碳 

l    液態  

s    飽和 

t    總和 

w    水側 

lm    對數 

i      入口 

o     出口 

p     管壁 

v     氣態 

wet  濕式 

wall    壁面 

 

 

 

 

 

 

 



 

1 

 

 

一、前言 

由於人們對生活舒適性、空氣品質及食物儲存的高度需求，冷凍空調

系統已經成為生活不可或缺的重要產品，由於其高普及率、相對必須耗

費極高的能源量。同時這些系統必須使用大量的冷媒，最終並排放至大

氣中造成環境的衝擊，而臭氧層破壞及全球暖化效應等議題的產生，更

使得冷媒對環境的影響受到重視。因為不同冷媒對臭氧層破壞與溫室氣

體效應的影響程度不一樣，因此自 1992 蒙特婁公約與京都議定書就規

範了各種冷媒淘汰不能使用的時程表。冷媒為冷凍空調系統使用的工作

流體，分成 CFC,HCFC,HFC 與自然冷媒，Calm[1]針對冷媒的發展將其

分為四個階段，其發展重點隨著由第一階段及第二階段重視的可用性、

安全性及效率，演變至第三階段臭氧層的保護，目前隨著各式替代冷媒

的發展，臭氧層的破壞已受到控制(Newman et al.)[2]，此結果亦證實有效

的替代冷媒的發展可降低對環境的破壞。另由於工業化後各式溫室氣體

的排放，導致目前地球遭遇的最大問題為環境溫度不斷的提升(Rayner et 

al.)[3]，未來第四階段冷媒的發展重點將是地球暖化效應的降低。而隨著

生存環境急遽的惡化及蒙特婁議定書與京都議定書的發展，冷媒的替代

技術愈來愈受到重視，如何選用適當的冷媒並開發對應的節能設備，是

目前環境與能源方面刻不容緩的議題。 
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早在 1880 年代起，二氧化碳(CO2)就已經拿來當作壓縮式冷凍系統的

工作冷媒(Kim et al., 2004)[4]，由於其無毒且不可燃的特性，又具有成本

低及隨處可得的優點，逐漸有許多應用開始使用，在 1940 年代以前海

運載貨的冷凍系統，80%以上都使用 CO2冷媒。然而隨著一些合成冷媒

的發明與使用，諸如氨、二氧化硫等合成冷媒，CO2無可避免的和其他

天然冷媒一樣被淘汰，在 1980 年代後幾乎完全退出市場，接下來，雖

然那些合成冷媒都能達到相當高的循環效率，但卻會造成破壞臭氧層問

題與溫室效應，對於環境造成很大的衝擊，也得以讓那些天然冷媒出現

了翻身的機會，因此在 1992 年，Lorentzen and Pettersen (1992)[5]倡議重

新考慮 CO2冷媒來解決人造冷媒對環境的衝擊，表 1 顯示了各種冷媒對

環境的影響比較，至此，CO2冷媒重出江湖，而二氧化碳原先受歡迎的

優點，像是無毒性、不可燃、成本低及隨處可得就成了強而有力的賣點，

吸引了許多研究者投入其基本研究與許多公司開發相關產品，目前 CO2

冷媒的應用多集中在汽車空調、ECU(Environmental control unit, 為箱型

氣冷式空調機)與熱泵熱水器上(Groll and Kim)[6]，而近幾年來冷凍與空調

用之熱交換器（蒸發器與冷凝器）不斷地改良，朝向縮小體積與增強熱

傳方向發展，尤其是冷媒側之熱傳效率的改進，包括熱傳表面幾何形狀

的改變（例如將管子扭成波浪型或螺旋型）以及表面處理（如管內加微

鰭片）等。另外縮小熱交換器體積勢必造成熱傳面積的減少，因此以減
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小管徑來增加熱交換器的管排數，以維持熱傳面積的不變。大多數的熱

傳增強法都有不同程度提升熱傳效果，然而熱傳的增加通常伴隨著壓降

的增加，這是由於工作流體與管壁的摩擦增加，造成工作流體壓降升高，

而隨著壓降的增加將使得輸入的功（耗電量）隨之增加。如果熱傳量增

加的比例低於壓降增加的比例，會使整體系統之效率反而降低，因此一

個熱交換器的設計，不但要考慮熱傳係數的變化，同時也要考量壓降的

變化。 

 
表 1、各種冷媒對環境的衝擊 

 

CO2 冷凍循環與傳統的冷媒有相當大的差異，由於 CO2 的臨界溫度

與臨界壓力分別為 31.1C 與 78.8 Bar，因此在常溫應用上(例如外氣 35 

C)，冷媒將在臨界點以上操作，CO2冷媒無法像一般的冷凝器經由冷凝

的方式來散熱，而是以一近乎氣體單相熱傳的方式來散熱，因此習慣上

稱呼此一熱交換器為氣體冷卻器(Gas Cooler)而非冷凝器，典型的 T-S 圖

如圖 1 所示；不過如果環境溫度如果低於臨界溫度，此一 Gas cooler 的

後半段還是會有部分冷凝現象發生。 



 

4 

 

 

圖 1、典型超臨界流體 CO2的系統循環圖(溫度-熵關係圖) 

 

雖然 CO2為一老冷媒，其熱流特性(包含超臨界態、兩相蒸發與兩相

冷凝)的研究在 2000 年前並不多，2000 年後迄今有比較多的研究在探討

這個主題，但是這類研究多為基礎研究，集中在單管內的熱傳、壓降與

流譜等研究，而對於整體熱交換器上的性能所衍生的不均勻熱通量、不

均勻流量分佈與出入口效應的影響甚少提及，這些效應除反映在整體熱

交換器的影響外，也對系統效率有深遠的影響。然而目前國內並無可對

CO2熱交換器進行測試與評估的驗證系統，因此收集 CO2熱交換器的測

試數據除可分析熱交換器性能外，並可整合相關測試資料開發成設計軟

體，提昇 CO2交換器的設計與製作能力，本設計軟體針對 CO2做冷凍循

環的模擬，並同時整合相關文獻的實測資料，進行模式比對與驗證修改，

以增進學術研究的可靠性。 
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      本論文研究即開發以 CO2為工作流體的冷凍循環系統程式，進行

模擬測試，包括冷媒流率、入出口溫等環境條件的改變對整體冷凍循環

的動態影響，以及造成系統效率、COP 等參數的改變程度。透過此設計

程式，能夠對 CO2系統循環有更深入的解析。 
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二、文獻回顧 

2.1  典型 CO2之冷凍循環 

    冷凍系統，其實是一套循環裝置的機械設備，這個設備由四大主件

組成(圖 2)： 

1.壓縮機 (Compressor) 

2.冷凝器(Condenser) 

3.膨脹閥(Expansion Valve) 

4.蒸發器(Evaporator) 

    四大主件之間，利用管路相互連接，形成一個密閉迴路的循環管路

系統，並且在管路內充填著一種特殊工作物質，這種物質就是我們所謂

的冷媒。此系統藉著輸入的電能，驅動壓縮機產生機械能，令冷媒不斷

地在系統內作循環，藉以轉變冷媒的狀態，當高壓時散熱冷卻為液態，

當低壓時蒸發吸熱為氣態，作為熱交換的冷媒在冷凍系統內所進行的循

環是冷凍循環，就稱為冷凍系統或者稱為蒸氣壓縮循環系統。 

 

圖 2、冷凍循環主件示意圖 

 

四大主件，對應冷凍循環四個過程，說明如下： 
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1.壓縮機及驅動馬達：(壓縮過程)--在此過程中，壓縮機吸取在蒸發器蒸

發完後的冷媒氣體，然後把它加以壓縮，使其成為高壓的氣態冷媒。 

2.冷凝器：(凝結過程)--高壓的氣態冷媒在冷凝器中，由於周圍空氣或水

的冷卻散熱，使氣態冷媒凝結成為高壓常溫的液態冷媒，此過程稱為凝

結過程。(排熱作用：將蒸發器所吸收之空間或(物體)的熱量排放到室外

或(物體外)) 

 

3.膨脹閥：(膨脹過程)--膨脹過程是為從冷凝器出來的高壓液態冷媒，降

壓使流過的冷媒成為低壓液態冷媒，到蒸發器蒸發所必須經過的過程，

稱為膨脹過程。 

4.蒸發器：(蒸發過程)--由於冷媒在自液態轉換至汽態時所吸收之熱量為

最大，因此蒸發器也可稱為熱量轉換器，故在蒸發器內，低壓的冷媒液

從外部被冷卻空間(或物體)吸收熱量而蒸發，就稱為蒸發過程。(吸熱作

用) 

圖 3 為二氧化碳冷凍循環的 T-S 圖，1→2id 為等熵過程，2id→6 為

等壓冷凝放熱過程，此二過程均在超臨界點區工作，過程 6→7 為等焓

節流膨脹過程，過程 7→1 為等壓蒸發過程，此二過程均在次臨界點區

工作。由此可知，二氧化碳冷凍循環跨越超臨界點區與次臨界點區工作，

則稱此二氧化碳循環為穿越臨界循環(Transcritical Cycle)。因為二氧化碳
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的臨界點溫度低 (約為 31.1℃)，故在一般環境溫度下，等壓冷凝放熱過

程則會在超臨界點區工作。臨界點壓力高(約為 73.8bar)，故其操作平均

壓力約為 R134a 的 10 倍 (從圖 3 與圖 4 比較)。 

 

  圖 3-4、二氧化碳與 R134a 之冷凍循環的溫度-熵變化圖 
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2.2  CO2在臨界點附近的熱力與輸送性質 

CO2的詳細熱力性質可在 ASHRA[7]手冊中找到，圖 5 為熱力學上常

用的壓力/焓與溫度/熵關係圖，在臨界點附近操作時，焓值與熵值會隨

著壓力或溫度的改變而呈現近乎突兀的變化(如圖 6 所示)，如果與其它

冷媒比較，其蒸氣壓力與溫度間的變化更是劇烈，這點可從圖 7中看出，

因此對 CO2冷媒而言，其壓力對溫度的變化，P/T，就會遠低於其他

冷媒，舉例來說，以 0C 而言，CO2 1 kPa 的壓力變化將伴隨著 0.01 C

溫度變化，而 R-410A 與 R-134a 則分別為 0.04 C 與 0.1 C，此意味在

蒸發器中，CO2冷媒因壓降的相對影響會遠低其他合成冷媒。 

 

 

圖 5、CO2的(a)壓力/焓與(b)溫度/熵關係圖 
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圖 6、CO2的(a)焓與(b)熵在不同壓力下的變化關係圖 

 

 

圖 7、CO2的密度與定壓比熱在不同壓力下與溫度變化關係圖 

 

如所周知，熱傳性能與冷媒的物性有相當大的關聯，圖 7 為 CO2的

主要熱力性質，包含密度與定壓比熱，以氣體的密度而言，如果壓力固

定，其密度會隨著溫度上升而減少，如果是理想氣體，密度與溫度間成

反比的關係；但是當壓力靠近臨界壓力，則密度在臨界溫度附近的變化



 

11 

 

卻是非常的劇烈，從圖 7(a)中即可清楚的發現，例如在 75 大氣壓下，

在臨界溫度附近的密度變化超過 4 倍。另外，相對於一般習知的冷媒如

R-22，CO2的高蒸氣密度對兩相流動也會有相當的影響，同樣以 0 C 而

言，CO2液體密度與氣體密度的比值大約為 10 而 R-410A 與 R-134a 則

分別為 65 與 89，也就是說在兩相流動條件下，CO2會呈現比較均勻的

流動。 

由圖 6 與圖 7 可知於焓值與密度在臨界溫度附近呈現明顯的變化，

而另外一個重要的熱性質，定壓比熱，與溫度的關係則出現尖銳的極值

現象(見圖 7(b))，當壓力在臨界壓力以上時，每一個壓力都會對應這樣

的一個極值，且當壓力越靠近臨界壓力，此一極值的尖銳程度就會越明

顯；出現此一比熱極值的溫度，稱之為準臨界溫度 (pseudocritical 

temperature)，此一準臨界溫度會隨著壓力上升而增加，但定壓比熱的極

大值同時會隨著壓力增加而越來越不明顯，準臨界溫度與壓力間的關係

如式(1)： 

Tpc= –122.6 + 6.124P – 0.1657P
2
 + 0.0173P

2.5
 – 0.0005608P

3
      (1) 

其中 Tpc為C 而 P 的單位為 bar。準臨界溫度在計算熱傳性能上為非

常重要的性質。 

同樣的，圖 8 中，CO2的輸送性質，熱傳導係數與動態黏度在臨界溫

度附近同樣出現劇烈的變化，如果壓力很接近臨界壓力，熱傳導係數同

樣出現像定壓比熱的區域極值，但隨著壓力的持續增加，此一區域出現

極大值的現象則逐漸消失，在 0C 下，其液態與氣態的熱傳導係數約比

R-134a 冷媒大 20%與 60%而其液體黏度僅為 R-134a 之 40%；而氣體黏

度大約相同，從這些簡單的初步比較，如果不考慮在系統上的一些問題，

CO2冷媒的熱力與輸送性質其實還算不差。 
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圖 8、CO2的輸送性質在不同壓力下與溫度變化關係圖 
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2.3 穿臨界二氧化碳蒸氣壓縮循環 

製冷機的原理為利用輸入的功，將熱量由冷處傳遞至熱處，使得冷

處能夠維持低溫。目前在使用及研發中的製冷技術有蒸氣壓縮製冷

(Vapor Compression)、氣體壓縮製冷 (Gas Compression)、熱電製冷

(Thermoelectric)、磁熱製冷(Magnetocaloric)和熱聲(Thermoacoustic)製冷

等。其中蒸氣壓縮方法在商業應用上最為廣泛。蒸氣壓縮方法較其它製

冷的優點有： 

1. 高功率密度。 

2. 高 COP，可以達到卡諾限制的 40%。 

3. 可以產生較大的溫度範圍。 

4. 技術和其它製冷方式比較相對成熟。 

5. 價格低廉。 

 

圖 9、穿臨界二氧化碳蒸氣壓縮循環示意圖 

一般而言常規的蒸氣壓縮製冷機由壓縮機、高溫側熱交換器(冷凝器

或氣體冷卻器)、降壓元件(渦輪機或膨脹閥等)以及低溫側熱交換器(蒸發

器)所組成，如圖 9 所示。近年來，由於取代了 CFC 的新冷媒 HFC 仍有
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極大的溫室效應，在環保高漲的現代許多人開始呼讑以天然冷媒作為未

來製冷產業使用，其中二氧化碳(冷媒編號為 R744)不燃和低毒的特性，

以 CO2作為冷媒的研究文獻近年來有大幅增加的趨勢。 

CO2具有高容積比的體積冷凍能力特性，與 HCFC-22 相比較高出約

5 倍，因此在系統的尺寸上可大幅縮小。由於 CO2具有較小的表面張力

與液態黏滯度，而較小的表面張力促成氣泡的形成，因此產生較高的熱

傳係數；另外，較小的液態黏滯度將使 CO2在管道中的壓力降較小。其

它的特點包括： 

1. 不破壞臭氧層。 

2. 全球暖化潛勢（GWP）為 1。 

3. 取得容易（可從工業廢氣中取得），成本極低。 

4. 對人體健康與居住環境無短、中、長期之害處，故不需回收

或再處理。 

無毒且不會分解出刺激性物質。 

5. 不可燃（Non-Flammable）與不會爆炸（Non-Explosive）。 

極佳的熱力性質。 

6. CO2冷媒系統可使用傳統的礦物類潤滑油。 

7. CO2 系統在一般夏季外氣條件之散熱過程為穿越臨界點或超

越臨界點的過程，因無實際上的冷凝現象，故散熱用熱交換

器，稱之為氣體冷卻器。 

8. 氣體密度高，可降低使用的管路與壓縮機尺寸，而使系統重

量減輕、結構緊湊、體積小。 



 

15 

 

不過 CO2冷凍循環與傳統的冷媒有相當大的差異，由於 CO2的臨界

溫度與臨界壓力分別為 31.1C 與 78.8 Bar，因此無法在常溫應用上(例如

外氣 35 C)。 
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2.4  CO2熱傳性能研究 

在二氧化碳熱傳方面的文獻，針對氣體冷卻器(Gas Cooler)的部分所

做的研究，亦即超臨界流體的狀態下的熱傳特性，大多是以冷媒側的熱

傳係數之經驗式為主，在眾多的研究成果發表當中，Dang and Hihara[8]

以實驗方法測量 CO2超臨界狀態下的冷卻熱傳性能，針對 CO2於不同管

徑、熱通量與流量的情況下所得到的熱傳係數，並另外配合不同經驗式

與實驗的結果做比對，得到可靠的熱傳經驗式。Zhao et al.[9]以實驗方

法分析 CO2在與潤滑油混合的情況下的熱傳性能，並與不添加潤滑油的

實驗組比較，並藉此開發相關經驗式，以準確預估 CO2在添加潤滑油下

的熱傳性能。Liao and Zhao[10]也以實驗方法量測 CO2的熱傳係數，他

們主要以六組不同管徑所量測的冷媒熱傳係數與相關的經驗式做比對，

得到的誤差皆在 20%以內。Fang and Xu[11] 發表的文獻中，將所有相

關的十三個 CO2,supercritical cooling 的熱傳經驗式與實驗做比對，比對

差異性，結果發現 PetrovePopov [12] 和 Fang [13] 的經驗式有最良好的

預測結果。 

在蒸發器(Evaporator)方面，熱傳經驗式仍是主要的研究課題，許許

多多的文獻皆將研究目標集中於冷媒的經驗式開發，Yun et al.[14]用實

驗方法量測CO2的熱傳係數，並分析熱通量、質通量的改變對其測量結

果的影響，他們發現冷媒的熱傳係數會隨著熱通量或直通量的不同而產
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生變化，並發現當靠近臨界蒸氣乾度點時，熱傳係數會出現突然下降的

現象，而熱通量在臨界蒸氣乾度點之前對熱傳係數的影響是很大的，但

熱傳量在臨界蒸氣乾度點之前對熱傳係數的影響指在熱通量小於500 

kg/m2 s時會有明顯的影響。Ducoulombier et al.[15]亦從事二氧化碳在小

管徑下的蒸發熱傳研究，操作的冷媒溫度在-10℃到0℃之間，結果顯示

對流熱傳效應(convective boiling)比提升飽和溫度或增大管徑，對熱傳效

果的影響更為顯著。為此他們推測泡核沸腾(nucleate boiling)主導著冷媒

整體的熱傳效果，產生泡核沸腾對熱傳性能的提升這個猜想。在以往的

大管徑研究中，Chen[16] 的經驗式能將準確度落在20%以內計算冷媒的

熱傳係數，然而Chen所提及的經驗式在性質上無法產生吻合，並且其間

沒有更佳的、針對小管徑所作的經驗式出現，於是該篇的論文中並沒有

提及兩相之二氧化碳中的液態相(liquid phase)過渡至穩流(laminar flow)

這段區域的影響。而目前所公認最佳的熱傳經驗式是來自Hihara and 

Tanaka[17]。 

再者，針對平滑管以及微小管徑之鰭管所做的CO2冷媒熱傳研究中，

Gao and Honda[18]以實驗得到的結論與Ducoulombier et al.的量測結果

有所相似處，亦即在小鰭管(Micro-fin)中，泡核沸腾效應主導著兩相蒸

發沸騰中的熱傳性能；在小管徑下，高乾度、高質通率對其局部熱傳性

能產生的影響(提升)越顯著。此外，另一篇Zhao and Bansal [19]的文獻提
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到關於CO2冷媒在低溫下的蒸發熱傳研究，當平滑管中的冷媒介於-24.3

℃和-40.6℃，其兩相熱傳係數會依飽和溫度降低而下滑，並在3500 

Wm−2K−1 and 7500 W m−2K−1之間、隨著不同乾度而變動。這些在低

溫下所得到的熱傳係數數據會較高溫(0℃)時來的小，並且得到以下結論：

(1)熱通量的改變比質通量的改變對熱傳係數所造成的影響要大。(2)在低

乾度時，泡核沸騰主導著冷媒整體熱傳性能。 
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2.5  CO2全循環系統文獻 

二氧化碳冷凍循環系統在 1850 年首次出現，並在接下來的數年內被

廣泛的應用。然而隨著一些合成冷媒的發明與使用，諸如氨、二氧化硫

等合成冷媒，CO2無可避免的和其他天然冷媒一樣被淘汰雖然那些合成

冷媒都能達到相當高的循環效率，但卻會造成破壞臭氧層問題與溫室效

應，對於環境造成很大的衝擊，也得以讓 CO2冷媒出現了翻身的機會。 

Lorentzen and Pettersen (1993, 1994, 1995)[20-22]和 Riffat et al.(1996)[23]

等人倡議使用 CO2冷媒來解決人造冷媒對環境的衝擊，並證實 CO2的低

臨界溫度現象可透過將冷凍循環的操作控制在臨界點以上，亦即穿臨界

的冷凍循環現象，此現象即出現了以氣體冷卻器取代冷凝器的原則，而

眾多研究也著重在開發出對環境衝擊低、廉價、無燃性且無毒的冷凍循

環，使得 CO2冷凍循環能夠重出江湖。 

許多研究在改善 CO2冷凍循環的能力方面，Neksa(2002)[24]在 CO2熱

泵的功能與表現以及其應用上做了初步的研究與探討，而 Yarrall et 

al.(1999)[25]整理了 CO2穿臨界熱泵系統的實驗數據。Stene(2005)[26]在

理論與實驗上面進行了對 CO2熱泵系統於結合空間加熱以及熱水加熱

的結構上的研究。然而，由於 CO2本身穿臨界的現象，其表現機制與其

他冷媒有很大的不同，因此由一般冷媒所得到的模擬結果無法套用在

CO2本身，又由於實驗本身的耗時、昂貴等因素使得針對系統的参數、
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性能與表現所進行的程式模擬不但重要並且十分有用。基於這個原因，

越來越多研究著重在系統程式的模擬這一塊，Skaugen et al.(2002)[27]首

先開發出了 CO2穿臨界系統的模擬。Wang and hihara(2002)[28]使用模擬

的方法針對 CO2熱泵系統的性能與 R22 的熱泵系統性能做比對。Ortiz et 

al.(2002)[29]開發了 CO2與空氣做熱交換的冷凍空調，並與現有實驗數

據做比對。隨著 CO2熱傳與系統性能研究的發展，在接下來的數年間，

越來越多針對 CO2穿臨界系統的數值模擬如火如荼的展開。Pfafferott 

and Schmitz(2002)[30]展示了以空氣作為次等流體的 CO2穿臨界循環系

統的模擬。Yokoyama et al.(2007)[31] 建立了 CO2熱泵系統的模擬，並

分析改變入水溫度以及外界空氣溫度對系統性能的影響。Sarkar et 

al.(2009, 2010)[32-33]進行了針對以水為次等流體的CO2熱泵系統模擬，

並研究 CO2蒸發溫度與壓縮機出口壓力對系統整體性能的影響。

Cecchinato et al.(2005)[34]以數值模擬的方法比較 CO2熱泵系統與

R134A 熱泵系統的差異。Yamaguchi et al.(2011)[35]開發了針對 CO2熱

泵系統的模擬程式，研究外界之入口溫度對系統性能諸如 COP、氣體冷

卻器與蒸發器之熱交換量和壓縮機作功的影響，並與現有的實驗數據做

比對。Yang et al.(2010)[36]進行了穿臨界 CO2熱泵系統的模擬並分析氣

體冷卻器以及蒸發器的入水溫度以及入水量對系統整體性能的影響。 

 



 

21 

 

三、研究方法 

本研究主要是建立一套以CO2為冷媒的冷凍循環模擬程式，模擬其

間的熱交換過程，冷凍循環中的壓縮機、膨脹閥、冷凝器以及蒸發器的

部分。將此四個元件組合成一個完整之系統程式。二氧化碳的主要冷凍

循環示意如圖20，其1→2為壓縮機過程，2→3為經過冷凝器(Gas Cooler)

過程，3→4為膨脹閥區，4→1為蒸發器(Evaporator)過程。如此依循環即

為一CO2冷凍循環系統。軟件程式的設計基本也照此規範進行。 

 二氧化碳冷凍循環於加壓過程與冷凝放熱過程，均在超臨界點區工

作。膨脹過程與蒸發過程，在次臨界點區工作。由此可知， CO2冷凍循

環跨越超臨界點區與次臨界點區工作，則稱此 CO2循環為穿越臨界循環

(Transcritical Cycle)。因為 CO2的臨界點溫度低 (約為 31.1℃)，故在一

般環境溫度下，冷凝放熱過程則會在超臨界點區工作。臨界點壓力高(約

為 73.8bar)，故其操作平均壓力約為 R134a 的 10 倍。傳統冷凍系統循環

性能則採用熱傳率 UA×LMTD 來估算，冷凝器部分則分為過熱，兩相及

過冷三段計算，蒸發器則分為兩相及過熱兩段。不同的是，CO2的貫穿

臨界循環則將超臨界狀態視為單相冷卻過程處理，其餘的部分則與傳統

冷凍系統循環計算相同。 

首先，冷凍系統是一套循環裝置的機械設備，這個設備由四大主件

組成：壓縮機 (Compressor)、冷凝器(Condenser)、膨脹閥(Expansion Valve)、
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蒸發器(Evaporator)，因此在本軟體的設計上，即是以此四大主件為主，

亦即合併壓縮機、膨脹區、冷凝器、蒸發器，形成一套完整的 CO2冷凍

循環系統程式。在設計的過程中，壓縮機區屬於等熵(Entropy)過程，膨

脹閥區屬於等焓(Enthalpy)過程，而冷凝區為等壓冷凝放熱過程，使用水

冷式的氣體冷卻器(Gas Cooler)，熱交換器為套管式，在此區 CO2的操作

範圍皆在超臨界點區；蒸發區為等壓蒸發吸熱過程，屬於氣冷式的鰭管

熱交換器，在此區 CO2的操作範圍於次臨界點區。本軟體的設計流程即

是改變環境條件，包括冷凝區水側入口條件、蒸發區空氣側的進口條件、

此二區的熱交換器幾何尺寸，以及壓縮機的型式(壓縮效率)，來模擬該

狀況下的冷凍循環模式，觀察其循環路徑之動態變化。在該變化下各點

的壓力、溫度，以及所造成的冷凝熱傳、蒸發熱傳、壓縮作功也會有所

不同。 

由於系統程式由冷凝區、蒸發區、膨脹區以及壓縮區等四大元件所

組成，因此設計上必須考慮到冷凝區、蒸發區、膨脹區以及壓縮區的計

算，在此先由冷凝區(即氣體冷卻器)和蒸發區的計算來說明。 
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 3.1 氣體冷卻器 Gas Cooler： 

在冷凝區由於冷媒處於超臨界區，因此性質的變化強烈，此區的計

算必須要求精密的準確度。在冷凝區(圖20. 2→3)考慮的是水冷式熱交換

氣體冷卻器，使用的熱交換器為一套管式(double pipe)熱交換器，內管流

冷媒，外管走水，水與冷媒流動方向相反，屬逆向流(counter flow)型式(圖

10)。 

Carbon dioxide

flow direction

Water flow

 

圖 10、套管熱交換器示意圖 

於熱交換過程中，冷媒散失的熱量與水獲得的熱量相同，這點可用

熱平衡方程式來說明，由於此時 CO2處於超臨界狀態(supercritical)，屬

超臨界流體的範圍，因此預設的溫度、壓力皆在臨界點(7.38MPa、31 ℃)

以上。而冷媒側之壓降須考慮到平滑直管壓降方程式。水側壓降的變化

暫且忽略，故將水側壓力假設為一定值(1atm)。熱交換的過程中需考慮

到的是冷媒與水的各項性質皆會隨著該區段的平均溫度及壓力的改變

而變化，由於壓力的改變對水造成的影響較小，在設計的過程裡於水側

的部分僅考慮溫度的影響。在水側，各區段之水的性質皆設為該段平均

溫度的函數，例如熱傳導係數 (thermal conductivity)、熱容量(heat 

capacity)、普蘭度數(Prandtl number)、黏滯係數(viscosuty)，可分別表示
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為：k(T)、Cp(T)、Pr(T)、μ(T)。 在冷媒側，各區段之冷媒的性質皆設

為該段平均溫度與平均壓力的函數，即 k(P,T)、Cp(P,T)、Pr(P,T)、μ(P,T)。

這些性質的資料來源於 REFPROP8.0[37]。熱交換過程中水和冷媒的熱

平衡方程式如式(2)-(4)：                                                                                           

        , , , 1 , , , 1- - .i c c i c i c i w w i w i w iQ m Cp T T m Cp T T           (2) 

        .( ) ( )i i iQ UA LMTD                         (3)                               

       
, ,

ln
1 1 1

.
2

o

i

w o i wall c i i

d

d

UA h A k L h A
         (4)  

 

由於 CO2的物理性質在超臨界區會隨著溫度與壓力的改變而產生大

幅度的變化，因此在設計上將此熱交換器切割成許多區段(segment)來分

析，如圖 11，各區段的長度相等，然而每一段有二個未知參數，二個方

程式，程式的計算即利用這些方程式將所有未知數解出。 
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CO
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圖11、氣體冷卻器套管熱交換分段計算示意圖 
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3.1.1 熱傳經驗式 

熱傳經驗式方面，水側使用Gnielinski[38]之半經驗式： 

  
2

3

( R e - 1 0 0 0 ) P r
2

1 . 0 7 1 2 . 7 ( P r - 1 )
2

u

f

N
f

 
 
 


                        

(5) 

            
-2[1.58ln ln(Re ) -3.28]bf                   (6) 

 

冷媒側，使用Dang and Hihara (2004)[39]的經驗式： 

 

    ,                                         

Pr    ,                .

   ,                

b b
b

b

fbb b
b

f b f

f fb b
b

f b f

Cp
for Cp Cp

Cp
for Cp Cp and

Cp
for Cp Cp and




 
  

 
  







  



 


 (7) 

-
.

-

b wall

b wall

h h
Cp

T T
        (8) 

                     

R e .i
b

b

Gd


  (9) 

2
3

(Re-1000) Pr
8

1.07 12.7 (Pr -1)
8

u

f

N
f

 
 
 



                 (10) 

-2[1.82log log(Re ) -1.64]ff                  (11) 
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3.2  蒸發器 

此蒸發器在設計上採用鰭管式(Fin-Tube)熱交換器，鰭管熱交換器是

採用氣冷式，管內流動 CO2，鰭片間流動空氣，在設計的過程中分為空

氣側、冷媒(CO2)側，由於冷媒在熱傳過程中是由液、氣共存的兩相蒸發

為單相氣態，而空氣於鰭片的入口溫度皆在其露點溫度以下，故此鰭管

式熱交換器屬於濕盤管。 

 

3.2.1 濕盤管空氣側計算法： 

濕盤管的分析方法，主要是根據 Threlkeld[40]所提出的方法，其細

節說明如下： 

 oaiaaa iimQ ,,   （空氣側）          （12） 

 iwowwpww TTCmQ ,,,   （冷媒側）         （13） 

2

wa

avg

QQ
Q


              （14） 

又 mowoavg iFAUQ  ,             (15） 

其中 F 為修正因子， mi 為平均焓差，根據 Bump  和 Myers 所提出

逆向流 mi 定義為： 

    
   iroaoria

oriaoaia

iroa

oria

oaia

iam
iiii

iiii

ii

ii

ii
ii

,,,,

,,,,

,,

,,

,,

,

ln
























        （16） 

ia,i 、 ia,o：為空氣的進口和出口焓值 

ir,i ：相對於冷媒進口溫度下的飽和空氣焓值 

ir,o：相對於冷媒出口溫度下的飽和空氣焓值 

代入（15）式將可得出 owU 。 

接下來我們將找出總熱傳係數 owU 與各阻抗間的關係，考慮如下（圖
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12）， 

s,p,o

y w

p,iT

Tp,o

Ap,i rT
iQ

pQ

X
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
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Qt

Qf

Q = Q  + Q
f t

A f

f,m

 

圖 12、濕式鰭片式鰭片熱傳示意圖 

 

圖中鰭片厚度為f ，在鰭片外側均勻地覆蓋一層水膜(厚度為 yw)，

在下列的分析中，下標 f 代表鰭片，w 則代表水膜。s 表示飽和空氣狀

態，r 表示以冷媒側溫度來計算，p 代表管壁，i 代表管內，o 代表管

外部分，水膜厚度為 yw為一平均值。 

再來我們將引入 br、bp、bw,p與 bw,m等 4 個參數定義，其分別如

下： 

     rip

rsips

r
TT

ii
b




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,

,,,

                  

(17) 

     ipop

ipsops

p
TT

ii
b

,,

,,,,






                                       

(18) 

op

ops

pw
TT

ii
b

,

,,

,



                   (19)

 

 mf

mws

mw
TT

ii
b

,

,,

,





                   (20) 

b的的定義為is/T (見圖 13)，由於焓差驅動勢的原因，若僅使用顯

熱溫差當驅動勢，就不會產生這些參數，由 b= is/T 的定義，可以將

常用的溫差轉換成 b與焓間的關係，如此一來，就可將各個不同的阻抗
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通通換成焓差驅動勢，這時才能將各部分不同的阻抗加起來(因為阻抗的

驅動勢為焓差)。 

乾球溫度,

飽
和
空
氣
焓
值

 i

T

T

i s

s

 

圖 13、飽和空氣焓值與溫度變化之關係 

管內熱傳： 

 
ripipii TTAhQ  ,,             （21） 

 rsips

r

ipi

i ii
b

Ah
Q ,,,

,



             （22） 

 

管壁熱傳： 

 
opip

p

mpp

p TT
X

Ak
Q ,,

,
             （23） 


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其中 pX 為管壁厚度，

ip

op

ipop

mp

A

A

AA
A

,

,

,,

,

ln


        （25）

 

透過鰭片的熱傳路徑可分為兩個管道，即透過傳熱管與鰭片兩部

分： 
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其中wet,f 為濕式鰭片的鰭片效率，定義如下： 

ops
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（27） 

將變數 bw,p 的計算係以管壁外水膜平均溫度來計算，bw,m 的計算係

以鰭片外水膜平均溫度來計算，接下來我們來將各部分的阻抗予以合

成： 

   
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     （28） 

因此式（22）、（24）與（28）可改寫成： 
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在穩定狀態下時，由能量平衡 Qi = Qp = Qo = Qt = Uo,wAo(i  is,r)，因

此我們可將各部分的熱通量加總起來： 
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即 
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所以 
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將式（34）倒數後可得 
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有關鰭片效率的定義（式 27），其中鰭片水膜溫度的計算不易，故

要想知道有關的焓就相當困難，因此希望能藉由幾何形狀的關係，找出

其與鰭片效率相關性。考慮圓形鰭片（圖 16）的鰭片效率，再推衍到平

板型鰭片的鰭片效率，同樣的我們假設鰭片外部覆蓋一均勻的水膜，水

膜厚度為 yw，圓形鰭片在 r 位置的熱傳量可表達如下： 
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在 r 位置一小段位置的能量變化如下： 
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（37） 

若我們考慮濕空氣的焓值在一小段溫度的變化為線性關係，則空氣

的飽和焓值可寫成如下： 

is    a bTs             （38） 

如果將飽和溫度換成水膜的溫度，則在水膜上的空氣飽和焓為： 

iw    aw b
’
w,mTw            （39） 

所以（2-36）式可改寫為： 
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其中 aw + b
’
w,mTf這個量的單位為空氣焓值，所以我們可引入一個「虛

假」的空氣焓值 if，即 if = aw + b
’
w,m Tf，其中 aw與 b

’
w,m可由水膜溫度 Tw  

計算而得：故式（40）可寫成： 
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又由能量方程式（式 37） 
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所以可將 iw消除： 
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即： 
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這時吾人定義：
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請注意式（46）的 ho,w  為濕式熱傳係數，hc,o 為濕盤管空氣側顯熱

傳係數，cp,a 為空氣比熱，yw 為鰭片和管壁上的水膜厚度，kw 為水膜熱

傳導係數，根據 Myers 的說明，
w

w
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y
與

  h  
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b ,,
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
項兩相比較後，通常可忽

略不計。因此式（46）可簡化成： 
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有關濕式鰭片效率 fwet, 可依 Wang et al. 的推導計算如下： 
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（48） 

其中  

I0 = 零階的第一種修正 Bessel 函數 

I1 = 一階的第一種修正 Bessel 函數 

K0 = 零階的第二種修正 Bessel 函數 

K1 = 一階的第二種修正 Bessel 函數 
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rc：為熱傳管的管外半徑 

re：為包含鰭片高度的管半徑 

ff

wo

k

h
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

,2


              

（49） 

這個方程式最主要的導出量為濕盤管的鰭片效率wet,f。如果鰭片型

式為本研究之連續型鰭片而不是圓型鰭片，則可採用等效面積法 (the 

equivalent circular method) 來近似，即以 req  來取代（48）式中的 re： 


lt

eq

PP
r


               （50） 

其中 

Pt：鰭片的橫向節距(transverse tube pitch) 

Pl：鰭片的縱向節距(longitudinal tube pitch) 

式（48）的 I0、I1、K0、K1 在計算上如果要用掌上型計算機來算是

相當困難的，因此為了方便快速計算，可參考（圖 14）的圖來查詢，同

樣的，為了快速計算焓值與 b的值，則可參考（圖 15）。 

r

- r

鰭
片
效
率

r(M

cr

/rr

)c 

3.0

4.0
5.0

2.0

eq c

L

或
Leq

F 

f

eq

=1.5

 

圖14、圓形鰭片效率與M(req– rc)的關係圖 
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圖15、空氣飽和溫度(Ts)對空氣焓值(is)及斜率(dis/dTs)的關係 
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圖 16、圓形鰭片結露模式示意圖 
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3.2.2 蒸發器計算流程 

蒸發器的部分，即 5→1，採用氣冷式，及冷媒與空氣作熱交換，所

欲模擬的熱交換器為一平板型鰭管熱交換器，假設管內流體的流動方式

為交叉逆向流(counter-cross flow)或交錯流(cross flow)，管內流動 CO2冷

媒，外側為空氣。如圖 17。 

        

圖17、鰭管熱交換工作流體流動型式之結構示意圖，交錯流(左)和交叉逆向流(右)。 

 

此熱交換器是以二氧化碳為工作流體的蒸發器，二氧化碳由氣液共

存的兩相(two phase)流入，其過程與空鰭片周圍流入的空氣做熱交換，

吸收熱量轉變為單相的氣體(gas)輸出。  

    當中 CO2的操作範圍在臨界點以下，(7.38MPa , 304K)，進口壓力

與溫度皆低於這個值，蒸發過程亦低於臨界點，而後於單相區則處於亞

臨界點(sub-critical)的狀態。 如圖 18。 
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圖18、蒸發區CO2操作範圍之T-s圖，其模擬範圍設在臨界點(7.38MPa)以下。 

 

此蒸發器為交錯逆相流的形式，在設計上，蒸發器一共分成兩段：

兩相蒸發區和單相氣體加熱區(見圖 19)，於兩相區可列出熱平衡方

程式如下： 

                       1 1(1- ) ( - )c c fg a a a aoQ m i x m Cp T T                 (51) 

                           1 1 1( ) ( )cQ U A L M H D                        (52) 

單相區之熱交換平衡方程式如下： 

                       2 1( - ) ( - )c c c co s a a in aQ m Cp T T m Cp T T              (53) 

                           2 2 2( ) ( )cQ U A L M H D                        (54) 
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圖 19、程式計算分析圖，分兩相(氣、液)區和單相(氣體)區。 

 

而此時，熱交換總面積等於兩相區面積加上單相區面積： 

                           1 2totalA A A                       (55)  

用式(51) - (55)即可將未知參數解出，並求出熱傳量，單相區與雙相

區之熱交換面積所佔比例，以及冷媒出口乾度和溫度。 
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3.2.3 熱傳經驗式 

由於此鰭管熱交換器採用濕盤館的分析法計算，於是空氣側的熱傳

經驗式如下： 
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- 2 / 3Prco wet c pa ah j G C                             (58) 

 

於兩相區，冷媒側的熱傳係數計算方法，則使用 Hihara and Tanaka[41]

的兩相沸騰經驗式： 
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於單相區，冷媒側的熱傳係數則採用 Dang and Hihara[39] 

correlation：  
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                    -2[1.82log log(Re ) -1.64]ff                      (64) 
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3.2.4 空氣側出口溫度計算法： 

由前面步驟中得到濕盤管的熱傳量Q，並且知道熱交換器空器測的

出口焓值 ,a oi 。然而決定熱交換器空器側的出口狀態，除了空氣的出口焓

值外，尚需求出另外一項的值，例如乾球溫度或者比濕度(humidity ratio)，

以決定空氣出口狀態。Threlkeld(1970)[40]提出的除濕曲線方程式，用以

決定空氣出口的比濕度： 

 

                   
, ,

,

, ,

( ) ( 2501 )
s w m

g t

s w m

i idi
Le i Le

dW W W


   


                 (65) 

 

其中 i、W 分別代表空氣的焓值和比濕度， , ,s w mi 和 , ,s w mW 則是相對於水

膜平均溫度下的飽和空氣焓值和比濕度， ,g ti 為飽和水蒸氣氣體(vapor)

的焓值， Le為Lewis number。除濕曲線方程式的求解步驟如下： 

1. 將空氣的進口與出口之間，分割成 n 段，每一小段的焓差值為： 

                              , ,a o a ii i
i

n


                             (66) 

 

2. 第一段的空氣進口狀態 

    由於此時第一段的空氣進口乾球溫度已知，便可求得 ,g ti 的值，此時

比濕度 1W 、焓值 1i 亦已知。第一段區域中，相對於水膜平均溫度 ,w mT

下的飽和空氣焓值 , ,s w mi ： 
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   藉由計算出的 , ,s w mi ，反推 ,w mT 以及 , ,s w mW 。 

3. 計算第二段的空氣側狀態 

  由除濕曲線方程式計算第二段的空氣進口比濕度 2W  

                
2 1

, ,
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, ,

( ) ( 2501000 )
s w m

g t

s w m

i
W W

i i
Le i Le

W W


 
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   
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            (68) 

                          2 1i i i                                  (69) 

                  2 , , 2 2 , 2 , 2( 2 5 0 1 1 . 8 0 5 )          p a a a ai C T W T T                (70) 

   此時藉由計算出的 ,2aT ，再反推 ,g ti 的值。 

4. 重複步驟2→3，計算每一段空氣進口的焓值 i和比濕度W ，及相

對於水膜溫度下的飽和空氣焓值 , ,s w mi 和飽和比濕度 , ,s w mW ，進而求出每一

段的空氣出口溫度和比濕度及冷媒溫度。 
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3.3 全循環系統程式 

 至此，冷凝區與蒸發區的架構已算完成，接著要將膨脹閥區和壓縮

機區合併，以形成完整的冷凍循環系統，而膨脹區的過程中是等焓

(Enthalpy)的，壓縮區過程則是等熵(Entropy)，這兩點在程式的設計上是

必須考量的要素，而 CO2 冷凍循環的壓力-焓值(p-h)圖可見圖 20。在圖

20 中，4→1 為蒸發器過程，1→2 為壓縮機過程，2→3 為冷凝器過程，

3→4 為膨脹閥過程。如上所述，1→2 的冷媒熵值(Entropy)保持不變，3→4

的過程冷媒焓值(Enthalpy)保持不變。從冷凍循環的開始點(1)，冷媒由

壓縮機輸出，經過冷凝過程放熱至低溫液態(3)，經膨脹閥降低壓力至低

溫低壓的兩相(4)，再經由蒸發器吸熱至單相氣態(1)，最後進入壓縮機重

複此循環。 

p

h

T1(Pc,S)T2

P=Ps ? Q=Qe ? Ps , Tco

Qc

Step 1

1

23

4

 

圖 20、CO2冷凍循環 p-h 圖(壓力-焓關係圖) 
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 程式計算的第一步是先假設壓縮機的入口壓力、入口溫度、出口壓

力這三個值，由此算出冷媒的質量流率。  
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3.3.1 壓縮機 

 在壓縮機方面，計算過程假設為等熵絕熱過程，首先由連續方程式

和能量方程式可產生以下的方程式： 

       0,,  iror mm        (71) 

                comiriroror Whmhm  ,,,,
        (72) 

壓縮機的 isentropic efficiency isen 、以及 volumetric efficiency v 可表示

為： 

                        
iror

irisenr

isen
hh

hh

,,

,,




        (73) 

       
comcomir

ir

v
NV

m

,

,





        (74) 

 

由 Sarkar et al[33]的文獻資料可知， v 和 a 這兩者約略的值和壓縮機的

進出口壓力的比值有關，因此由壓縮機進出口壓力的比值之關係式求

得： 

          2)(0018.0)(0756.09207.0
suc

dis

suc

dis

v
P

P

P

P
       (75) 

 
432 )(0022.0)(0414.0)(2803.0)(7952.026.0

suc

dis

suc

dis

suc

dis

suc

dis

isen
P

P

P

P

P

P

P

P
   (76) 
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3.3.2 膨脹裝置 

 膨脹裝置的部分採用毛細管(capillary tube)的模式，過程假設為等焓

膨脹，即冷媒由單相液態流經一平滑管，在管內等焓降壓至兩相輸出，

如圖 21。 

 

{                    } {                    }Single phase Two phase

 

圖 21、流體流經毛細管過程示意圖 

 

由連續方程式、能量方程式和壓降方程式為主要計算條件，可推得以下

方程式： 

                       0,,  iror mm          (77) 

                        0,,,,  iriroror hmhm         (78) 

在壓降的過程中，要考慮到單相與雙相採用不同的模式去計算，這裡所

使用的公式為 McAdams et al. [42]所提出的兩相模式： 

                          
gltp

xx







11
       (79) 

 

接著使用 Agrawal et al.[43]為兩相流體管壁的摩擦與流體加速的效應考

量所建立的壓降方程： 
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                         )()( a
dL

dp
F

dL

dp

dL

dp
        (80) 

其中 F 為摩擦力，a 為加速度，由動量方程式求得。 

由式(80)可推導出下列方程式： 

                         )
2

(2

dL

dv

D

v
fG

dL

dp
tp        (81) 

使用 Lin et al.[44]的經驗式可求出兩相流之摩擦係數： 

                             )(
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v
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3.3.3 全循環系統 

 當改變環境條件，包括冷凝區水側入口條件、蒸發區空氣側的進口

條件、此二區的熱交換器幾何尺寸，以及壓縮機的型式(壓縮效率)，會

影響冷凍循環的路徑，藉由觀察其路徑的變化便可得知環境變動下所造

成的影響趨勢。圖 22 顯示改變環境狀態可能造成的不同路徑模式。而

在該變化下所行經路線的各點壓力、溫度，以及所造成的冷凝熱傳、蒸

發熱傳、壓縮作功也會有所不同。設定條件如表 2。系統的 COP 由式(86)

求得。 

                             
W

Q
COP c

       

(86) 

     

其中 cQ 為冷凝區熱傳，W 為壓縮機作功。 

 

固定條件  

蒸發器尺寸(di,do,Di,L)  

冷凝器尺寸 (di,do,Di,W,H...)  

膨脹裝置(毛細管) 尺寸(dc,Lc)  

壓縮機型式、參數 ：Vs、N  

水側入口條件 (mw、Twi)  

空氣側入口條件 (ma、Tdb、Twb)  

表 2、系統程式計算設定的條件 

 

 程式計算的第一步是先假設壓縮機的入口壓力、入口溫度、出口壓

力這三個值，由此算出冷媒的質量流率，經過 2→3 的等熵過程求得壓

縮出口溫度，亦即 gas cooler 的入口溫度，3→4 與水做熱交換後得到一
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出口溫與焓值，再經由 4→1 得等焓降壓過程得到膨脹區的出口狀態，

檢查出口的壓力是否與原先假設的壓力相同，若不符則重新假設壓縮機

的出口壓力，最後進入蒸發器 1→2 與空氣做熱交換回到原點 2，此時若

不滿足蒸發區的熱平衡方程式則從第一步開重新假設初始值。程式整體

的設計流程如圖 23。 

 

 

P

h

改變環境溫度後的路徑

原本路徑

 
圖22、冷凍循環路徑受環境變動影響示意圖 

 

 



 

50 

 

猜壓縮機入口
溫度、壓力

得到質量流率

猜冷凝區壓力

計算出口狀態

壓縮機入口

冷凝區

膨脹區 計算壓降過程

得到出口壓力

出口壓=
蒸發壓?

蒸發區熱平衡?

蒸發區

Print Out

 

圖 23、程式設計流程圖 
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四、研究成果 

 現由程式模擬不同環境條件所呈現的結果，分別改變蒸發器的空氣

側入口溫度、氣體冷卻器之水側入口溫度、壓縮機轉速、毛細管管長、

冷凝器套管長度。其結果如下： 

 

4.1 改變空氣溫度 

Dry bulb Air Temperature ( oc )
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圖 24、改變外側空氣溫度(乾球)對系統冷媒質量流率的影響 
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Dry bulb Air Temperature ( oc )
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圖 25、改變外側空氣溫度(乾球)對系統 COP 的影響 
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圖 26、改變外側空氣溫度(乾球)對系統高壓與低壓的影響 
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Dry bulb Air Temperature ( oc )
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圖 27、改變外側空氣溫度(乾球)對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

圖 24-27 的主要目的在模擬環境的條件如何影響全循環系統，由模

擬結果可得知，增加蒸發器外側空氣乾球溫度後，冷媒的質量流率明顯

上升，而系統的 COP，壓縮機出口壓(高壓)與入口壓(低壓)皆有提升的

現象，冷凝區熱傳量與蒸發區的熱傳量皆明顯提升。 

當增加空氣入口乾球溫度後，會使得冷媒的低壓也因此提升，這是

因為空氣的入口溫度主要由乾球溫度所決定，當入口溫度上升即帶動冷

媒本身的蒸發溫度的提升作用，蒸發溫度上升即是蒸發壓力提升的現象，

當低壓升高，冷媒的質量流率亦會隨密度增加而提升，流量的提升會在

毛細管處帶來更高的壓降，迫使出口壓力往更高處移動，此時冷凝區與

蒸發區的熱傳量隨著質流增加而增加，COP 也因此上升。 
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圖 28、改變外側空氣溫度(濕球)對系統冷媒質量流率的影響 
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圖 29、改變外側空氣溫度(濕球)對系統 COP 的影響 
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圖 30、改變外側空氣溫度(濕球)對系統高壓與低壓的影響 
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圖 31、改變外側空氣溫度(濕球)對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

圖 28-31 的模擬結果可得知，若乾球溫度固定，改變空氣濕球的溫
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度後，會明顯改變系統循環的整體路徑，冷媒質量流率會隨著空氣濕球

溫度增加而上升(圖 28)，此時低壓(壓縮機入口壓)與高壓(壓縮機出口壓)

會逐漸提升(圖 30)，此現象可解釋為由於濕球空氣溫度的提升所造成冷

媒在低壓區的蒸發溫度會趨近於外側空氣溫度，濕盤管中濕空氣於熱傳

的影響上扮演十分重要的角色，濕空氣所主導的空氣飽和焓值在熱交換

過程中佔據重要地位，所以當濕球空氣溫度提升後冷媒壓力亦隨之上升，

經過壓縮機後則將冷媒帶到更高的高壓區，當冷媒的低壓提升，流體密

度本身即有隨之增加的趨勢，此時冷媒質量流率的提升原因正可由流體

密度伴隨蒸發壓力的上升而增加來說明。圖 31 顯示冷凝區、蒸發區的

熱傳量變大，壓縮機作功則沒什麼顯著的變化，而系統的 COP 亦隨著

冷凝區的熱傳量增加而上升(圖 29)。 
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4.2 改變入水溫度 
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圖 32、入口水溫對系統冷媒質量流率的影響 
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圖 33、入口水溫對系統 COP 的影響 
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圖 34、入口水溫對系統高壓與低壓的影響 
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圖 35、入口水溫對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

 

圖 32-35 模擬主要分析環境的條件如何影響全循環系統，模擬結果
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可得知，增加冷凝區水側的溫度後，會改變系統循環的整體路徑，冷媒

質量流率會隨著入水溫度的增加而上升(圖 32)，但上升的幅度沒有前者

空氣的影響來的大，此時低壓(壓縮機入口壓)與高壓(壓縮機出口壓)亦會

逐漸提升(圖 34)，但低壓的提升並不顯著，此現象可解釋為由於外側空

氣溫度固定，因此低壓區的蒸發溫度並不會產生波動。而入水溫度的上

升極可能使得冷媒在冷凝區出口溫度上升、焓值提升，上升的焓值會在

毛細管處帶來更高的壓降，為了能夠將冷媒由高壓區經由毛細管降壓至

原來的低壓，便迫使冷媒往更高壓移動，於是冷媒往更高壓、更高的出

口溫度變動，此時冷凝區的熱傳量因為冷沒入出口焓差值變小而減少，

COP 也隨之下降(圖 33)。圖 35 顯示冷凝區、蒸發區的熱傳量減少，壓

縮機作功有些微提升，此現象即是造成圖 33 所產生的結果。 
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4.3 改變壓縮機轉速 
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圖 36、壓縮機轉速對系統冷媒質量流率的影響 
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圖 37、壓縮機轉速對系統 COP 的影響 
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圖 38、壓縮機轉速對系統高壓與低壓的影響 
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圖 39、壓縮機轉速對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

圖 36-39 模擬壓縮機的轉速對系統的影響，由結果得知將轉速提高後，

冷媒質量流率會明顯上升(圖 36)，結果造成高壓與低壓的差距逐漸擴大
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(圖 38)，其中的機制為高質流率的冷媒使得毛細管的壓降增加，故而使 

毛細管入出口的高低壓有所變動，造成高壓上升，低壓降低的現象，而

高低壓的擴張也使得壓縮機的作功有明顯的提升，此外冷凝區熱傳和蒸

發區熱傳亦有顯著的上升(圖 39)，而就整體而言，由於壓縮機作功增加

的倍率高於冷凝區熱傳，因此系統的 COP 是往下降的趨勢(圖 37)。 
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4.4 改變毛細管長度 
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圖 40、毛細管長度對系統冷媒質量流率的影響 
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圖 41、毛細管長度對系統 COP 的影響 
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圖 42、毛細管長度對系統高壓與低壓的影響 
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圖 43、毛細管長度對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

 

圖 40-43 顯示毛細管長度對系統整體的效應，由圖 42 可看出毛細管長度

增加會使得壓降增加，促使高低壓的差距變大，而隨著低壓的下降，冷
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媒的密度也會跟著降低，較低的密度便造成此後由壓縮機出來的冷媒流

率降低(圖 40) ，而冷凝區熱傳有上升的趨勢(圖 43)，但壓縮機作功並無

太多變化，因此 COP 上升(圖 41)。 
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4.5 改變雙套管(Gas Cooler)長度 
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圖 44、雙套管長度對系統冷媒質量流率的影響 
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圖 45、雙套管長度對系統 COP 的影響 
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圖 46、雙套管長度對系統高壓與低壓的影響 
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圖 47、雙套管長度對系統冷凝區熱傳量、蒸發區熱 

傳量和壓縮機作功量的影響 

 

 

圖 44-47 顯示雙套管長度對系統整體的效應，增加套管長度，即是將熱
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交換面積增加，熱傳量理所當然的提升，圖 47 顯示冷凝區的熱傳量明

顯隨著熱交換面積(套管長度)增加而上升，而冷媒在冷凝區的出口溫度

亦會隨著管長增加而降低，溫度越低則焓值越低，降低的焓值使得冷媒

進入毛細管後的壓降變小，由此便迫使原本高壓的冷媒往低處移動(圖

46)，而圖 44 顯示冷媒的流量也會略微下降，此現象可解釋為冷媒在低

壓表現出略微下降的趨勢(圖 46)，在冷媒的冷凝熱傳增加，壓縮作功幾

乎不變的情況下，系統 COP 上升(圖 45)。 
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五、總結 

 本論文研究以開發冷媒的全循環系統模擬程式為主，主要藉由模擬

改變環境溫度，環境條件對整體系統性能的影響。由模擬結果得知環境

條件的改變對系統整體性能有重要的影響，乾球溫度、濕球溫度、毛細

管長度、氣體冷卻器之雙套管長度的提升皆會使得CO2熱泵系統的COP

提升。而增加水側入口溫度或調高壓縮機轉速會使得 COP 下降。 
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