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［摘 要］针对通过热力循环实现余热利用的系统，解决循环热效率与热源利用率之间的相互制约问

题是构建高效余热吸收系统的关键。以超临界二氧化碳循环为例，为拓宽余热吸收温区从

而提高余热利用效率，构建了新型循环即部分膨胀循环，耦合燃气轮机排气后，余热利用

系统的发电效率为 28.62%，循环热效率 34.03%，热源利用率 84.11%。为论证部分膨胀循

环的优势，进一步构建了基于单回热布雷顿循环与再压缩布雷顿循环的余热利用系统，并

对 3 种循环进行对比，通过热力学第一定律、第二定律计算分析，发现部分膨胀循环的发

电效率均高于其他 2 种经典循环；通过分析循环流程，揭示了部分膨胀循环效率较高的原

因，即部分膨胀结构拓宽了吸热温区，使得热源利用率大幅升高，从而提高了发电效率。 

［关 键 词］余热利用；超临界二氧化碳循环；部分膨胀；热源利用率 
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Abstract: In the system realizing waste heat utilization through thermal cycle, there is a mutual restriction 

relationship between the cycle thermal efficiency and the utilization rate of heat source, solving this problem is the 

key to build an efficient waste heat utilization system. Taking supercritical carbon dioxide cycle as an example, 

this paper constructs a new cycle, namely the partial expansion cycle, to broaden the waste heat absorption 

temperature range, so as to enhance the waste heat utilization rate. After coupling gas turbine exhaust, the waste 

heat utilization system’s power generation efficiency reaches 28.62%, the cycle thermal efficiency reaches 

34.03%, and the heat source utilization rate reaches 84.11%. Moreover, to demonstrate the advantages of the 

partial expansion cycle, a waste heat utilization system is constructed based on the single regenerative Brayton 

cycle and the recompressed Brayton cycle. Furthermore, the three cycles are compared. Through calculation using 

the first and second law of thermodynamics, it is found that the power generation efficiency of the partial 

expansion cycle is higher than that of the other two classical cycles. Via analyzing the circulation process, it is 

found that the reason for the high efficiency of the partial expansion cycle is that the partial expansion structure 
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broadens the endotherm temperature zone, makes the heat source utilization rate increase greatly, and thus 

improves the power generation efficiency. 

Key words: waste heat utilization; supercritical carbon dioxide cycle; partial expansion; heat source utilization rate 

燃气轮机被广泛用作发电、船舶等领域的主发

动机，其排烟温度较高，大量余热需要被底循环吸

收[1-4]。超临界二氧化碳（S-CO2）布雷顿循环具有

循环效率高、部件小巧、系统紧凑的特点，可与燃

气轮机构成复合循环，提高系统性能[5-6]。然而，燃

气轮机余热温区较宽，如何改进 S-CO2循环结构实

现高效余热吸收，是该领域的研究重点。 

虽然传统循环的余热回收大大提高了原有系

统的效率，但仍有较多的余热没有得到充分利用，

这是因为 CO2 在底循环的回热器中被预热，导致吸

热温区变窄。当前余热吸收领域的 S-CO2 循环构  

建多基于典型循环及其改进循环，例如：Sharma

等人[7]对船用燃气轮机和再压缩循环的耦合系统进

行能量和㶲分析，发现该系统较原燃气轮机系统的

热效率提高了 10%，净功率增加了 25%；Zhou 等

人[8]研究了以再压缩循环为循环主体的系统，发现

再压缩循环的冷却器的部分余热被跨临界二氧化

碳（T-CO2）底循环吸收，因此循环效率提高，然

而在余热利用领域，再压缩循环普遍被认为不适合

作为底循环[9-12]。 

现阶段围绕单回热循环进行系统构建的研究

较多：Uusitalo 等人[13]研究了利用单回热循环吸收

高温烟气余热的系统特性，发现单回热循环最大输

出功率提高了 9.6%左右，能够有效提高余热利用效

率；Hou 等人[14]围绕单回热循环构建了燃气轮机余

热系统，为了进一步吸收热源余热，在热源低温段

耦合了有机朗肯循环（organic Rankine cycle，

ORC），结果表明该系统的㶲经济系数、最佳㶲效

率分别达到 31.88%、62.23%；Song 等人[15]基于单

回热循环回收柴油发动机废气和水套冷却水中的

废热，研究发现改进循环的功率输出比原系统高

7.4%；Kim 等人[16]比较了 9 种 S-CO2 底循环，发现

具有较高循环热效率的再压缩循环不适合作为底

循环，而单回热循环具有较高的净功且结构更简

单，具备应用潜力；Kim 等人[17]评估了用于余热回

收的传统、级联和部分加热 CO2循环的热性能，指

出单回热循环系统效率最高；Cao 等人 [18]基于

S-CO2 基本循环进行系统构建，由于透平排气温度

较高，因此增加了 1 个换热器，排气余热通过 T-CO2

循环吸收，该燃气轮机级联 CO2循环的效率比无余

热利用的燃气轮机循环提高了 17.03%以上；

Manente 等人[19]比较了不同循环流程在主气参数

600 ℃时利用高温余热的性能，循环将压缩机出口

的工质进行分流，一部分进入热源吸热，进而在高

温透平膨胀，另一部分进入高温回热器吸热，再进

入低温透平膨胀，与单回热循环的系统相比，新提

出的双膨胀单流分流循环功率提高了 3%。 

以上循环多集中于单回热循环及复合的级联

循环，然而，单回热循环效率较低而复合的级联循

环结构较复杂，因此需要构建结构简单且高效的循

环。受分流膨胀思路的启发，本文从循环膨胀做功

角度对循环进行结构优化，构建部分膨胀循环，该

循环拓宽了系统的吸热温区，可更好地平衡循环热

效率与热源利用率之间的制约关系。 

1 系统描述 

1.1 约束条件 

对本文系统进行如下假设：1）热力学计算在

整个系统稳定运行的前提下进行；2）循环中各部

件能量守恒；3）计算软件由 Fortran 语言开发，CO2

的物理性质取自 REFPROP(9.1)[20]。系统主要设计

参数取值见表 1[21-22]。 

烟气参数选自某典型 F级天然气燃气轮机的排

气参数，详细的烟气成分、流量、压力及温度等参

数见表 2[23]。 

表 1 S-CO2 部分膨胀循环余热利用系统主要设计参数 

Tab.1 Main design parameters of the waste heat utilization 

system applying S-CO2 partial expansion cycle 

参数 数值 

透平入口温度 T6/℃ 517.6 

透平入口压力 P6/MPa 24 

压缩机 C1 入口温度 T1/℃ 32 

压缩机 C1 入口压力 P1/MPa 8 

透平等熵效率 ηT,s/% 90 

压缩机等熵效率 ηC,s/% 85 

回热器压降 ΔP/MPa 0.1 

回热器夹点温度 ΔTpin/℃ 10 

环境温度 T0/℃ 25 

环境压力 P0/kPa 101.325 
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表 2 某典型 F 级燃气轮机的排气参数 

Tab.2 Parameters of the exhaust from a typical F-class  

gas turbine 

参数 数值 

烟气各成分摩尔分数 

Ar 0.008 9 

CO2 0.040 4 

H2O 0.086 7 

N2 0.743 2 

O2 0.120 8 

温度/℃ 629.00 

压力/MPa 0.11 

质量流量/(kg·s–1) 448.70 

本文涉及的不同循环在部件层面的计算均可采

用经典的热力学方法，以单回热布雷顿循环为例，

其流程图与 T-s 图如图 1 所示。单回热布雷顿循环是

最典型的 S-CO2 循环，由压缩机、透平、回热器、

冷却器、加热器 1、加热器 2 构成。CO2工质进入压

缩机等熵压缩后，一股（点 2）经过分流进入加热器

1 加热，一股进入回热器预热，两股工质在点 3 汇流，

共同进入加热器 2，加热后进入透平内等熵膨胀做

功，后进入回热器、冷却器冷却。x1 为点 2 分流进

入加热器 1 的分流比，x1=(h8－h9)×mgas/[(h3－h2)×

m(CO2)]，h 为各点焓值，m(CO2)为底循环中 CO2的

质量流量，kg/s。单回热布雷顿循环各状态点参数见

表 3。 

 

 

图 1 单回热布雷顿循环流程图与 T-s 图 

Fig.1 Flow chart and T-s diagram of the single regenerative 

Brayton cycle 

表 3 单回热布雷顿循环各状态点参数 

Tab.3 Parameters of each state point of the single 

regenerative Brayton cycle 

状态点 温度/℃ 压力/MPa 状态点 温度/℃ 压力/ MPa 

1 32.00 8.00 6 72.97 8.10 

2 62.97 24.20 7 629.00 0.11 

3 382.95 24.10 8 392.95 0.11 

4 517.60 24.00 9 211.94 0.11 

5 392.95 8.20    

ηth,1=36.79%，ηre=70.41%，ηe=25.91%，We=78.23 kW， 

x1=0.243 9，m(CO2)=733.24 kg/s 

将本文模型与文献[20-21]中的单回热布雷顿循

环进行对比，结果表明误差均控制在 0.5%~1.0%内。 

压缩机出口（点 2）状态参数由压缩机进口  

（点 1）状态参数和压缩机等熵效率 ηC,s确定： 

2,s 1

C,s

2 1

h h

h h






               (1) 

式中：h1、h2 和 h2,s 分别为压缩机的入口焓、出口

焓和等熵出口焓，kJ/(kg·s)。 

压缩机耗功 WC 为： 

C 2 12( )( )COW h hm            (2) 

透平出口（点 5）状态参数由透平入口（点 4）

状态参数和透平等熵效率 ηT,s确定： 

4 5

T,s

4 5,s

h h

h h






            (3) 

式中：h4、h5 和 h5,s 分别为透平的入口焓、出口焓

和等熵出口焓，kJ/(kg·s)。 

透平输出功 WT为： 

2T 4 5( )( )  CO hmW h            (4) 

回热器低压侧出口温度 T6 由压缩机出口温度

T2 和回热器端差 ΔTR确定，回热器高压侧出口焓 h3

由回热器热平衡确定： 

6 2 R
T T T               (5) 

回热器换热量 QR为： 

R 3 2 5 612 2( )( )(1 ) ( )( )CO COQ h h x h hm m      (6) 

式中：h2、h3 和 h5、h6分别为回热器冷流股进、出

口焓与热流股进、出口焓，kJ/(kg·s)。 

加热器 1 中能量守恒方程为： 

Heater1 3 2 8 91 g2 as( )( ) ( )COQ h h x m h hm      (7) 

式中：QHeater1 为加热器 1 中的换热量，kJ。 

加热器 2 中能量守恒方程为： 

Heater2 4 3 7 8g s2 a( )( ) ( )COQ h h m h hm         (8) 
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式中：h7、h8、h9 分别为加热器 2 进口焓、加热器 2

出口焓、加热器 1 出口焓，kJ/(kg·s)；mgas 为烟气流

量，kg/s；QHeater1、QHeater2 分别为加热器 1、加热器

2 中的换热量，kJ。 

加热器中理论最大吸热量 QH,max为： 

H,max gas 7 gas,0
( )Q m h h             (9) 

式中：hgas,0 为烟气在环境温度下的焓，kJ/(kg·s)。 

冷却器中能量守恒方程为： 

pc 2 12( )( )COQ h hm            (10) 

式中：Qpc 为冷却器中的的换热量，kJ。 

单回热布雷顿循环的热效率（热力学第一定律

效率）ηth,1 为： 

T C

th,1

H

W W

Q



               (11) 

式中：QH为吸热热量，kJ。 

循环的输出净功 Wnet 为： 

net T C
W W W              (12) 

燃气轮机热源的热回收效率 ηre可定义为： 

gas 7 9H

re

H,max gas 7 gas,0

( )

( )

m h hQ

Q m h h



 


       (13) 

式中：Qgas 为烟气放热量，kJ。 

系统净发电效率 ηe 可定义为： 

net T C

e th,1 re

H,max gas 7 gas,0
( )

W W W

Q m h h
  


   


   (14) 

㶲作为评价系统能量价值的参数，从“量”与

“质”的结合上规定了能量的“价值”。在余热吸

收系统中使用㶲分析法可深度分析循环系统对热

量利用的程度，清晰揭示系统内各部件中能量利用

的“质量”与损失。其中流体的㶲可表示为： 

 0 0 0
( )E me m h h T s s           (15) 

式中：h0 为计算环境条件下的焓值，kJ/(kg·s)；T0

为温度，K；s0 为熵值，kJ/(kg·K)；m 为流体的质

量流量，kg/s；e、h、s 分别为计算环境条件下流体

的比㶲、比焓和比熵，kJ/s。 

图 1 中单回热布雷顿循环各部件的㶲损方程见

表 4。 

热力学第二定律效率可定义为： 

T C

II

H,gas

E E

E



            (16) 

式中：ET、EC 和 EH,gas 分别为透平做功、压缩机耗

功和烟气输入㶲，kJ/(kg·s)。 

表 4 单回热布雷顿循环各部件㶲损方程 

Tab.4 Exergic loss equation of each component in the single 

regenerative Brayton cycle 

部件 㶲损方程 

压缩机 C C 2 12( )C )O (L E e em  
 

透平 
T 4 5 T2( )(CO )L Em e e  

 

回热器 62R 5 3 22( ) ( )( ) ( )CO COL em me e e   
 

加热器 2 2H2 gas 7 8 4 3( )( ) ( )COL m e e e em   
 

加热器 1 1H1 gas 8 9 32 2( )C( ) [ ( ]O )L m e e x e em   
 

预冷器 2PC 6 1( )( )CO emL e 
 

 

1.2 部分膨胀循环的模型建立 

构建部分膨胀循环如图 2 所示，该循环可视为

2 个单回热循环的耦合，由压缩机、加热器 1、加

热器 2、透平 1、透平 2、低温回热器、回热器 1、

回热器 2、回热器 3 与冷却器构成。CO2 工质进入

压缩机等熵压缩后，一股经过分流（点 2）进入加

热器 1 加热，一股进入回热器 3、回热器 1 预热，

两股工质同时在点 4 汇流，共同进入加热器 2，将

主流温度提升至 516.7 ℃后进入透平 1 内等熵膨胀

做功。膨胀后的工质在点 6 分流，一股经过回热   

器 2 供给工质加热（点 10—11），一股经过回热    

器 3 给点 3—4 工质回热，后在点 8 汇流，最后经

过冷却器冷却。从主压缩机中间压力为 15.2 MPa

时进行抽气进入底循环，经过低温回热器、换热  

器 2 后进入分级透平，膨胀后的工质经过低温换热

器后于点 8 汇合。烟气从点 14 进入，将热量释放

给 CO2 循环侧后从点 16 流出。为最大程度上减少

㶲损，控制各夹点温差均为 10 ℃，如点 7 与点 10、

点 6 与点 11，通过能量守恒计算得出各分流比 x1、

x3、x4，其中 x1 为点 2 分流进入加热器 1 的分流比，

x3 为点 6 进入回热器 1 的分流比，x4为从压缩机抽

气（点 9）进入低温回热器的分流比，表 5 为部分

膨胀循环各状态点参数。 
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图 2 部分膨胀循环流程图与 T-s 图 

Fig.2 Flow chart and T-s diagram of the partial  

expansion cycle 

表 5 部分膨胀循环各状态点参数 

Tab.5 Parameters of each state point of the partial 

expansion cycle 

状态点 温度/℃ 
压力/ 

MPa 
状态点 温度/℃ 

压力/ 

MPa 

1 32.00 8.00 9 48.50 15.20 

2 63.12 24.30 10 192.16 15.10 

3 192.16 24.20 11 384.24 15.00 

4 384.24 24.10 12 320.18 8.20 

5 517.60 24.00 13 73.12 8.10 

6 394.24 8.30 14 629.00 0.11 

7 202.16 8.20 15 394.24 0.11 

8 73.12 8.10 16 126.01 0.11 

ηth,1=34.03%，ηre=84.11%，ηe=28.62%，We=86.43 kW，m(CO2)=913.10 kg/s，

x1=0.287，x3=0.599，x4=0.194 

 

为了更清晰地解释部分膨胀循环的构建流程，

对该循环进行了拆分[24-26]，如图 3 所示。从图 3 可

看出，将拆分后的部分膨胀循环分为顶循环 SC1 与

底循环 SC2，原顶循环（点 5—6）的膨胀过程叠加

了底循环（点 11—12）的膨胀过程，拉长了整个膨

胀过程。 

 

 

 

图 3 部分膨胀循环的拆分图 

Fig.3 The split chart of the partial expansion cycle 

2 个循环共用 1 个压缩机与冷却器，因此拆分

后的顶循环 SC1 拥有 MC(a)、冷却器(a)，底循环

SC2 拥有 MC(b)、冷却器(b)，因控制了（点 8）的

温度与低温回热器的热侧出口温度（点 13）相同，

即 TR3 与 LTR 的热侧温度相同，所以可视为底循

环 SC2 对顶循环 SC1 削弱了回热，导致吸热温区增

宽，吸热量增大，因此热源利用率提高。 

2 结果与讨论 

2.1 部分膨胀循环的变参数分析 

选择主气压力与热源入口温度 2 种参数，观察

其对循环效率的影响，结果如图 4 所示。 

由图 4a)可以看出：提高主气压力使循环压比

增大，拉长了膨胀区间，使得系统做功能力增强，

循环热效率升高；同时，随主气压力增大，系统回

热程度增大，工质对热源吸收能力降低，吸热量减

小，因此热源利用率降低；因主气压力从 16 MPa

增至 30 MPa时，循环热效率从 29.44%增至 35.92%，

热源利用率从 89.08%降至 80.26%，循环热效率升

高趋势大于热源利用率降低趋势，因此发电效率随

主气压力升高而提高（从 26.96%增至 28.82%）。 

由图 4b)可以看出：随着热源废气入口温度升

高，循环主气参数与设计夹点均未发生变化，因此

循环热效率不变；随着热源入口温度升高，换热量
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增大，CO2 侧设计夹点温度不变，因此流量增大；

而烟气侧流量不变，温差增大，使得排烟侧温区增

宽，排烟温度降低，随着热源入口温度从 550 ℃升

至 650 ℃，热源利用率从 64.20%增至 88.56%，循环

热效率不变，所以发电效率从 21.85%增至 30.14%。 

 

 

图 4 部分膨胀循环的变参数分析 

Fig.4 Variable parameter analysis for the partial  

expansion cycle 

2.2 部分膨胀循环与单回热布雷顿循环、再压缩布

雷顿循环的对比 

再压缩布雷顿循环的流程图与 T-s 图如图 5 所

示。再压缩循环是太阳能、核能等领域最常用的循

环，CO2 工质在冷却器之前被分成两股，一股进入

再压缩机（RC），从而减少了排放到环境中的热量，

另一股通过冷却器进入主压缩机。进入低温回热器

的工质与另一股工质具有相同的压力和温度，避免

了混合损失。该循环由于低温回热器高压侧的质量

流量较低，有效避免了夹点问题，使得循环回热程

度升高，因此系统的循环热效率提高，但当该循环

应用于余热吸收领域时，热源吸热的温差较小，排

烟温度较高，热源利用率较低。x1为点 2 分流进入

加热器 1 的分流比，x2 为点 8 进入再压缩机的分流

比，再压缩布雷顿循环各状态点参数见表 6。 

 

 

图 5 再压缩布雷顿循环流程图与 T-s 图 

Fig.5 Flow chart and T-s diagram of the  

recompression cycle 

表 6 再压缩布雷顿循环各状态点参数 

Tab.6 Parameters of each state point of the recompression 

Brayton cycle 

状态点 温度/℃ 压力/MPa 状态点 温度/℃ 压力/MPa 

1 32.00 8.00 7 199.56 8.20 

2 62.97 24.30 8 72.97 8.10 

3 189.56 24.20 9 629.00 0.11 

4 382.95 24.10 10 392.95 0.11 

5 517.60 24.00 11 211.94 0.11 

6 392.95 8.30    

ηth,1=40.04%，ηre=57.92%，ηe=23.19%，We=70.02 kW，x1=0.142， 

x2=0.224，m(CO2)=736.41 kg/s 

将单回热循环、部分膨胀循环、再压缩循环分

别记作 SC、PEC、RC，对 3 种循环进行热力学第

一定律计算并分析，结果如图 6 所示。由于部分膨

胀循环的底循环削弱了回热，使得其循环热效率低

于单回热循环，而再压缩循环的回热量最高，因此

循环热效率最高。由于部分膨胀循环的吸热温区较

宽，因此热源利用率最高，由于发电效率为循环热

效率与热源利用率的乘积，即使部分膨胀循环的循

环热效率较低为 34.03%，但热源利用率高达

84.11%，远高于其余 2 种循环，因此发电效率最

高，达到 28.62%，发电量为 86.43 kW。 
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图 6 3 种循环的热力学第一定律计算结果 

Fig.6 Calculation results of the first law of thermodynamics for the three cycles 

对部分膨胀循环、单回热循环、再压缩循环进

行热力学第二定律计算，结果如图 7 所示。从图 7

可看出：部分膨胀循环与单回热循环的㶲损多集中

于回热器与加热器，因此，提高㶲效率的关键在于

降低部分膨胀循环中的回热器㶲损，可通过控制夹

点温差、控制流量等方式降低 4 个回热器的㶲损；

而再压缩循环的㶲损多集中于 2 个加热器而并非回

热器，这是由于再压缩循环的一部分回热量用于再

压缩过程，降低了回热器的㶲损。 

对于这 3 种循环，提高 2 个加热器与 CO2    

工质换热温度的匹配性可以降低 2 个加热器中  

的㶲损。 

     

图 7 3 种循环的热力学第二定律计算结果 

Fig.7 Calculation results of the second law of thermodynamics for the three cycles 

3 结  论 

1）从系统膨胀做功角度出发构建了部分膨胀

循环，并利用拆分揭示了部分膨胀循环的结构对热

源吸收的影响：拉长了整个膨胀过程，提高了做功

量，拓宽了吸热温区，提高了热源利用率从而提升

了发电效率。系统的发电效率达到 28.62%，循环热

效率为 34.03%，热源利用率为 84.11%。 

2）对部分膨胀循环的变参数分析结果表明：

随着主气压力的增大，系统做功能力增强，循环热

效率升高；由于回热能力增强，工质对热源吸收能

力降低，吸热量减小，因此热源利用率降低。循环

热效率增长趋势大于热源利用率降低趋势，因此发

电效率随着主气压力的增大而提高。 

3）通过对单回热布雷顿循环、再压缩布雷顿
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循环、部分膨胀循环进行热力学第一定律和第二定

律分析可知，部分膨胀循环的循环热效率虽较低，

但热源利用率远高于其余 2 种循环，因此发电效率

最高。部分膨胀循环与单回热循环的㶲损多集中于

回热器与加热器，再压缩循环的㶲损多集中于 2 个

加热器。降低㶲损较大的各部件的夹点以及提高换

热器的温度匹配性是提高㶲效率的关键。 
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