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 摘     要：    以超临界二氧化碳简单回热型布雷顿循环为研究对象，以核电站为应用背景，详细论述了系统循

环模型与关键器部件的效率模型建立方法，并利用该模型初步分析了各类工程因素对布雷顿循环效率、系统体

积的影响，分析结果表明，循环效率、系统体积对温度、压力、涡轮机械效率、回热器等参数的敏感性存在较大

差异，其中增加透平入口温度对缩减系统总体积最为有效，需要建立完善的系统分析模型以进行 S-CO2 系统的

优化设计。
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Abstract：    The  supercritical  carbon  dioxide  (S-CO2)  Brayton  cycle  is  a  new  type  of  power  generation
technology with broad application prospects.  This  paper  takes the supercritical  carbon dioxide simple Brayton cycle
with recuperation as the research object, and takes the nuclear power plant as the application background. The system
cycle model and the efficiency model of the key components is discussed in detail. Based on this model, the influence
of various engineering factors on the efficiency of the Brayton cycle and the volume of the system has been discussed.
The analysis results show that the sensitivity of cycle efficiency and system volume to parameters such as temperature,
pressure, turbomachinery efficiency and regenerator design differs obviously, and the most effective method to reduce
the system volume is increasing the turbine inlet temperature. It is necessary to establish a complete system analysis
model to optimize the design of the S-CO2 system.
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近年来，超临界二氧化碳（S-CO2）布雷顿循环正成为能源领域的研究新热点 [1]，广泛用于新型核能系统、余热

回收、光热型太阳能发电等场景 [2]。在核能领域，S-CO2 布雷顿循环具有工质价格低廉、来源广泛、化学性质稳定

且无毒的特点，这些优良的特性可与现有核电站最常用的蒸汽朗肯循环相比拟，而在转化效率、系统体积方面具

有潜在优势，在中等热源温度下即可实现较高的转化效率，大幅降低了对材料耐温性能的要求，可广泛适配各种堆

型 [3]。随着加工制造技术的进步，制约 S-CO2 布雷顿循环应用的耐高压紧凑型换热器技术、高效小型涡轮机械技

术等关键技术近年来取得了突破性进展， S-CO2 布雷顿循环的新型核能系统有望在近期走出理论设计阶段，成为

我国未来能源体系的重要组成部分。

S-CO2 布雷顿循环的高效率来自于超临界流体在临界点附近的高压缩性，可大幅降低循环的压缩功。前人的

研究表明，系统的整体循环效率主要受系统布置、热源温度、系统冷阱温度、涡轮机械效率、换热器效率、沿程阻

力损失等多种因素影响。国内目前对该问题的研究目前主要采用纯粹的热力学分析方法 [4-5]，重点关注循环效率的

热力学参数敏感性，而热力学参数背后的材料蠕变强度、抗腐蚀能力、系统总重量、转子稳定性等客观条件制约

研究尚有不足。为获得一个最优的系统设计，必须深入分析影响热电转化效率的种种实际物理因素，并建立合适

的数学模型描述上述物理因素对效率的影响。本文以简单回热型布雷顿循环为研究对象，首先介绍了系统循环效
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率、各子部件效率的计算模型，随后开展循环效率参数敏感性分析。计算使用了开源的 CoolProp库计算 S-CO2 物

性参数 [6]，使用 scipy，Ht，tespy等开源库 [7] 计算部件及循环效率。 

1    循环效率分析模型 

1.1    简单回热型布雷顿循环主要特点

简单回热型布雷顿循环的主要部件包括热源、透平、回

热器、气体冷却器、压缩机、交流发电机。理想情况下，简单

布雷顿循环的热力学变化如图 1所示 [8-9]，包括：（1 - 2′）为 S-
CO2 在压缩机的绝热压缩过程，1表示压缩机入口，2′表示理

想压缩机出口；（2′-  3 ′）工质在理想回热器中的等压回热过

程，工质被加热至回热器热侧工质的入口温度（也就是理想

透平的出口 5′）；（3′- 4）为工质在热源内部的等压吸热过程；

（4 - 5′）为工质在透平中的绝热膨胀过程；（5′- 6′）为工质在

理想回热器中的等压冷却过程，工质被冷却至回热器冷侧工

质入口温度（也就是压缩机出口温度 2′）；（6′-1）为工质在气

体冷却器内进一步冷却，并重新进入压缩机。

wturb wcomp上述理想循环中，交流发电机的发电量等于透平的输出功 减去压缩机的输入功 ，因而系统的总转化

效率

η = 1− T1

T4

T2′/T1 −1
1−T3′/T4

（1）

T1 T2′ T3′ T4

rp

式中： ， ， ， 分别表示压缩机入口、理想压缩机出口、理想回热器出口、堆芯出口的温度。由此可见，对于理

想的简单回热型布雷顿循环而言，提高回热器出口温度，也就是提高回热器的总回热量，可在冷热两端温差不变的

情况下有效提高整体热电转化效率。利用透平中的等熵过程，可以将上述公式改写为压缩机压比 的函数

η = 1− T1

T4
r

k−1
k

p （2）

作为对比，非回热型布雷顿循环的理想效率

η = 1− r
1−k

k
p （3）

由式（3）可见，压缩机压比这一参数在两种循环中对效率的最终影响截然相反：非回热型布雷顿循环的效率随

压比上升而上升；回热型布雷顿循环的效率随压比的上升而下降，当压比为 1时效率等同于卡诺循环效率。上述

规律在工程应用上体现在：回热布雷顿循环通过引入回热过程，大幅降低了对透平、压缩机压比的要求，以回热器

的体积质量、体积为代价，换来了透平、压缩机结构上的大幅简化，对透平、压缩机效率的要求也有所降低，这种

特性特别适合于对可靠性要求特别高的应用场合。

实际的布雷顿循环的转化效率，除了受冷热端温度、压缩机压比影响外，还与实际热力学过程中的各种损耗

有关，包括以下几个方面。 

1.2    非理想压缩机、透平损失

ηe压缩机内 S-CO2 的实际压缩过程可认为受等熵效率 。

由于存在损耗，压缩机的实际出口点 2处的焓、熵均大于绝

热压缩出口点 2′。计算实际出口点参数所需的输入如图 2
所示。

T1 p1

h1 ρ1 s1

首先需要已知入口温度 和压力 ，利用插值法（简称

FIT）获得入口的其他物性包括入口比焓 、密度 、熵

ρ1,h1, s1 = F (T1, p1) （4）

rp p2

h2′

式中：F 表示 FIT函数。利用压缩机压比 获得压缩机出口压力 ，然后利用 FIT的方法获得等熵压缩条件下的出

口焓，即图 1中 2′点的焓
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Fig. 1    Cycle efficiency model

图 1    循环效率模型

 

T1, p1, ṁ T2, p2

D, ω, Ψ, rp

compressor

 
Fig. 2    Compressor model

图 2    压缩机模型
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h2′ = F (s1, p2) （5）

ηc利用压缩机效率 计算压缩机的实际出口焓

h2 = h1 +
h2′ −h1

ηc
（6）

Ẇ利用能量守恒得到压缩机的实际输入功 为

Ẇ = ṁ (h2 −h1) （7）

压缩机的实际出口温度可由插值法求得。

η4与压缩机类似，透平被简化为等熵效率 恒定的膨胀过

程。由于存在损耗，透平机的实际出口点 5处的焓、熵均大

于绝热膨胀出口点 5′。计算实际出口点参数所需的输入如图 3
所示。

T4 p4

h4 ρ4 s4

首先需要已知透平入口温度 和压力 ，利用插值法获

得入口的其他物性包括比焓 、密度 、熵

ρ4,h4, s4 = F (T4, p4) （8）

rt P5 h5′利用透平压比 获得机出口压力 ，然后利用插值法获得等熵压缩条件下的出口焓

h5′ = F (s4, p5) （9）

ηt h5利用压透平效率 计算压缩机的实际出口焓 需要满足

h5 = h4 −ηt (h4 −h5′ ) （10）

利用能量守恒得到压缩机的实际输入功

Ẇ = ṁ (h4 −h5) （11）

T5压缩机的实际出口温度 可由 FIT求得

T5 = F (h5,P5) （12）
 

1.3    非理想回热器损失

通过 2.1节对理想回热型布雷顿循环的效率分析可知，提高回热器出口温度是改善效率的重要手段，最理想情

况下有

T5′ −T3′ = 0 （13）

但是对于真实的 S-CO2 回热器，其冷侧的实际出口温度一般远小于实际的透平出口温度，导致实际回热量远

低于理论最大回热量，这种现象的原因可归结于如下两方面。

cp,c cp,h

Cmin Cminx C∗

（1）超临界工质的特殊性导致回热器两侧热物性差异较大，这是限制回热器回热量的主要因素。S-CO2 的比

热容在其临界温度以上附近存在一个局部尖峰，而在回热器中，冷侧工质的入口恰处于该温度段，其平均比热容

远高于热侧的高温工质 ，导致热侧流体会比冷侧经历更大的温差，定义热侧流路为“弱”流路，冷侧流路为

“强”流路。并分别定义两侧流体质量流量与定压比热之积为 和 ，两者之比为 ，由于回热器重两侧流体

质量流量相同，有

C∗ =
c̄p,h

c̄p,c
（14）

∆Tl

S-CO2 的回热器多采用逆流型布置，当热容率最低的气流的出口温度等于另一气流的进口温度时，可以获得

最大的传热。由于传热需要温差驱动，随着温差趋近于 0，热流密度急剧降低，这种理想的换热器运行状态都对应

于一个理论上无限的换热面积。此时有冷端温差

∆Tl = T6 −T2 = 0 （15）

由能量守恒可得

T5 −T3 = (1−C∗) (T5 −T6) （16）

C∗由式（16）可见，当 不为 1时，回热器的出口温度永远小于透平出口温度，导致的能量损失与总的回热量成正

 

T4, p4, ṁ T5, p5

D, ω, Ψ, rp

turbine

 
Fig. 3    Turbine model

图 3    透平模型
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比，这说明实际回热型布雷顿循环的效率并不总随着回热量的增加而增加，适当增加压比、减小回热量有助于提

高整体转化效率。

∆Tl = 0（2）对于真实的、传热面积有限的回热器， 的假设并不成立。工程上为了保证传热器的传热效率，控制

换热器体积，各类换热器设计时都会限制冷热两侧流体的最小温差，如气体换热器一般限制冷端温差大于 5 ℃。

εr定义回热器实际换热量与理论最大换热量的比值为换热器效率

εr =
Q̇

Q̇max
=

Ch
(
Th,i −Th,o

)
Cmin

(
Th,i −Tc,i

) = T5 −T6

T5 −T2
（17）

∆Tl T2 T5由式（17）可得，回热器效率与冷端温差 、冷流体入口温度 、热流体入口温度 有如下关系

∆Tl = (1−εr) (T5 −T2) （18）

联立式（18）可得，在同时考虑工质热物性差异、换热器效率的情况下，热源入口与透平出口处的温差为

T5 −T3 = (1−εrC∗) (T5 −T6) （19）

显然，随着冷热侧热容比差异增大，增加换热器效率收益逐渐变小。 

1.4    流动压力损失

ε∆P

工质在热源、回热器、气体冷却器及中间的管道阀门中的流动会因局部形阻、摩擦等因素产生总压损失，各部

件总压效率损失可用总压损率 描述，即

ε∆p =
∆p
pmax

（20）

pmax ∆p式中： 表示循环中的最高压力，也就是压缩机出口压力， 表示压降。系统总的压力损失等于各个部件总压损

失之和

ε∆p = ε∆p,sou +ε∆p,rhot +ε∆p,gc +ε∆p,rcold +ε∆p,pipe （21）

式中：下标 sou，rhot，rcold，gc，pipe分别表示热源、回热器热侧、回热器冷侧、气体冷却器、管路。工程上一般限制

各子系统的压力损失设计不超过 0.99，对热源该限制可适当放宽。 

2    关键部件效率模型
上述循环效率分析模型中，回路的整体转化效率依赖于各部件的效率，而各个部件的效率取决于其设计与使

用工况。部件效率对整体效率的提升是边际递减的，追求任意单一部件的高效率可能会导致系统体积、重量、成

本、复杂度过高以至于不可接受。为此，需要建立各个重要部件的效率模型，并以此为基础开展系统优化设计。 

2.1    涡轮机械效率模型

ns ds循环中的压缩机、透平均属于涡轮机械，其效率特性一般利用无量纲的比转速 、比直径描述 。涡轮机械比

转速的定义为

ns =
ω
√

V̇
∆h3/4

s

（22）

ω V̇ ∆hs式中：  为涡轮机转动角速度 (弧度/秒)；  为工质体积流量，透平使用出口流量，压气机使用进口流量； 为表示

涡轮机械等熵过程所发生的焓变。

涡轮机械的比直径的定义为

ds =
D∆h1/4

s√
V̇

（23）

D式中：  为涡轮机械的叶轮的实际直径；

ψ ut ∆hs涡轮机械的另一关键设计参数为扬程系数 ，其将涡轮机械叶轮叶尖速度 与等熵焓变 联系起来，其受叶片

形状、涡轮机械类型影响，需要作为输入参数在设计前给出，即

ψ =
∆hs

u2
t

（24）

η涡轮机械运行效率 与比转速、比直径的关系已利用实验被广泛研究，O. E. Balje[10] 将压缩机、透平的设计点
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效率作为比转速和比直径的函数，生成了等高线图方便设计人员查阅，可将等高线图拟合成式（25），（26），便于程

序分析 [11]。

（1）最佳设计点曲线，即对应不同比转速，涡轮机械的最佳比直径曲线，可用以下多项式拟合

ldmax =


−0.625 3x+0.476 0, x < −1
0.369 1−0.629 6x−0.382 0x2 −1.734 9x3 −0.991 9x4 +1.071 5x5 +0.813 4x6, −1 < x < 0.065
−0.702 2x+0.371 8, x > 0.065

（25）

x x = lg (ns) ldmax ldmax = lgds,max式中： 为涡轮机械的比转速的对数， ； 为涡轮机械最佳直径的对数， ；

ηmax（2）最高效率曲线，即对应最佳设计点的涡轮机械效率

ηmax =


1.436×2.349x, x < −0.839 2
0.695 5−1.475 2x+0.052 9x2 +21.380 1x3 +59.976 7x4 +58.108 6x5 +20.880 9x6, −0.839 2 < x < 0.06
0.686 5×0.149 7x, x > 0.06

（26）

若已知涡轮机械的扬程系数、体积流量，便可以利用上述拟合的效率曲线，计算实际效率、最佳比转速、最佳

比直径。可以看出体积流量是影响透平机械的关键因素。对于低功率的 S-CO2 布雷顿循环，其最佳转速很高且最

佳直径很小，一方面会导致系统的循环效率偏低；另一方面有助于缩减系统总体积。 

2.2    换热器效率模型

t1 t2 Nc NR L

Ah Ac

S-CO2 布雷顿循环运行压力很高，传热性能不佳，对回热器、气体冷却器的紧凑程度、耐压能力要求很高，需

要采用类似于印刷电路板式换热器（PCHE）的微通道型换热器。典型的 PCHE冷却剂通道为半圆形，深度 (取决于

设计)从 0.1 mm到 2.5 mm不等，在本文的分析模型中，PCHE的冷、热侧冷却流道均被简化为直径为 d 的圆形流

道，其余关键几何参数包括壁厚 、壁厚 、冷却管列数 、热侧流体冷却管行数 、冷却通道长度 ，热流体迎风

面积 ，冷流体迎风面积 等。

Ncell

Th,i Tc,i Twh,i Twc,i

计算模型中假设回热器、气体冷却器均为逆流布置，各个流道长度相等且全部为并联关系。以其中相邻的

冷、热流道各一，建立分析模型。由于 S-CO2 的热物性会发生较大变化，需要沿流程方向将流道划分为 个子单

元， 对任意一个分析单元，利用流体温度 、 和壁面温度 、 建立如图 4所示的能量守恒关系。

q1 q1,conv q1,cond其中热通道进入口上的热通量 由对流热通量 和传导热通量 决定，即
q1 = q1,cond +q1,conv

q1,cond =
−kh1Ah

L/Ncell

(
Th,i +Th,i+1

2
− Th,i−1 +Th,i

2

)
q1,conv = hh1ṁh

（27）

q2 q2,conv q2,cond冷通道进入口上的热通量 由对流热通量 和传导热通量 决定
q2 = q2,cond +q2,conv

q2,cond =
−kh2Ah

L/Ncell

(
Th,i+1 +Th,i+2

2
− Th,i +Th,i+1

2

)
q2,conv = hh2ṁh

（28）

hh1 hh2 kh1

kh2

式中： ， 表示热通道工质入口、出口温度下的比焓， ，

表示对应温度下的热导率。传递给换热壁上的对流热通量

q3 = hh
Ah,eff

Ncell

(
Th,i +Th,i+1

2
−Twh,i

)
（29）

hh =
Nuhkh

L
（30）

Aeff hh

Nu

q5 q6

式中： 表示换热器的有效换热面积， 表示对流换热系数，

努塞尔数 的计算采用 Liao等人针对 S-CO2 水平圆管流动

换热的研究结果 [12]。冷侧管道的热流密度 ， 的分析方法

与热侧管道基本相同。

q7h q7c

由于紧凑型回热器的轴向长度普遍偏小，需要考虑轴向

传热的影响。热侧和冷侧壁面的热传导通量 ， 由下式决

 

q1 q2

q3

q4

q5

q7m q7p

q6

q7h

q7c

Th, i

Twh, i

Twc, i

Tw, i

Tc, i Tc, i+1Pcb, Tcb

Tw, iTw, i

Th, i+1Phb, i ,Thb

 
Fig. 4    Subunit energy conservation model

图 4    子单元能量守恒模型
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定 
q7m =

kwallAwall

L/Ncell

(
Twh,i +Twc,i

2
− Twh,i−1 +Twc,i−1

2

)
q7p =

kwallAwall

L/Ncell

(
Twh,i+1 +Twc,i+1

2
− Twh,i +Twc,i

2

) （31）


q7h =

kwallAh,eff

twallNcell

(
Twh,i −Twc,i

)−0.5
(
−q7p +q7m

)
q7c =

kwallAh,eff

twallNcell

(
Twh,i −Twc,i

)
+0.5

(
−q7p +q7m

) （32）

4×Ncell 4×Ncell最终的温度场包含冷热侧主流温度、冷热侧壁温共计 个未知量，可通过求解以下 个能量守恒方

程获得 
q1,i −q2,i −q3,i = 0
q3,i −q7h,i = 0
q4,i −q7c,i = 0
q4,i +q5,i −q6,i = 0

（33）

 

3    分析与讨论 

3.1    透平入口温度

透平进口温度（简称 TIT）是最重要的循环参数之一，主要影响循环效率和材料选择都有很大的影响。透平进

口温度是循环过程中的最高温度，提高透平进口温度可以改善循环效率，同时降低了材料的许用应力，增加了腐蚀

速度。图 5显示了非归一化电输出时涡轮进口温度对循环效率的影响，压缩机出口压力（COP）为 20 MPa。由图 5
可知，效率随的上升而增加，一方面这是由于潜在的卡诺循环效率的上升；另一方面，随着透平进口温度的升高，

热源两端的比焓差增加，相同热功率下质量流量显著降低，在换热器体积不变的情况下，压力损失就会显著减少，

从而提高系统整体效率；若保证压力损失不变，则可通过增加透平入口温度大幅减少换热器体积。这些特性对某

些对系统重量敏感的应用场景很重要，此时应该在材料许可的范围内尽可能提高透平入口温度，以同时保证系统

的效率、紧凑性。

图 6分析了不同压缩机出口压力下透平入口温度对效率提升的影响。由图 6可知，当透平温度超过 550 ℃
后，循环效率与透平入口温度近似成线性关系，且 COP越高，提升 TIT对效率的影响越明显。 

3.2    压缩机出口压力及压比

由于目前超临界蒸汽循环运行的压力远高于 20 MPa，工业界对高压热电转化系统的运行以积累了丰富的经

验，评估更高压缩机出口压力下的循环性能具有现实意义。不同压缩机出口压力的循环效率如图 7所示，透平入

口温度（TIT）分别假设为 500 ℃，600 ℃，700 ℃，800 ℃，压缩机进口压力均为 7.7 MPa，刚好高于 S-CO2 临界点。

图 7的计算结果表明，不同透平入口温度下，系统循环效率总随 COP的提升而提升，但提升的速度不是线性

的，而是随着压比的增加，在 20 MPa附近增速开始明显放缓，效率的增加逐渐饱和。原因如下：（1）首先，随着压比

上升，当透平入口温度不变时，透平出口温度下降，系统总回收热量的减少，由式（2）可知，这种回热量的下降会降
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Fig. 5    Cycle efficiency vs turbine inlet temperature

图 5    循环效率与  透平入口温度
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Fig. 6    Efficiency increases with increasing turbine inlet temperature

图 6    提高透平入口温度带来的效率提升
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低系统效率；（2）随着压比的上升，系统体积流量随压力增加而降低，绝对压差不变的情况下，流动阻力损失随压

力的上升而下降，导致系统效率上升。总的来说，高压降低质量流量的有利效果占主导地位，导致系统效率的上

升，但随着压力的进一步上升，工质的可压缩性减少，流阻降低带来的收益降低，转化效率的增幅放缓。

提高 COP对系统总体积、质量的影响较为复杂。利用回热器热侧的进出口焓差可以得到系统总的回热量，最

高压力为 20 MPa时循环总回热量为 1060 MWt，而当系统压力提升至 28 MPa，总的回热量减小至 660 MWt。但由

于冷热侧的温差也变小了，回热器的总体积的缩减幅度低于回热量减少量。综合考虑到效率的提升、气体冷却器

换热量的降低，换热系统总体积缩小约 30%。但由于运行压力上升了约 40%，系统总质量反而略有增加，表明通过

提高 COP可以有效缩减系统体积，但不利于减少系统总重量。 

3.3    涡轮机械效率

图 8为循环效率与涡轮机械效率的关系。计算结果表明循环效率对压缩机效率不敏感。这是由于 S-CO2 在

临界点附近的高可压性导致的低压缩功率。因此，尽管离心式压缩机的效率比轴流式低，采用离心压缩机不会造

成明显的效率损失，同时有利于系统布置。对于透平来说，由于比焓变化较大，循环效率对涡轮效率更为敏感。然

而，减少透平效率带来的性能衰退不显著，透平涡轮效率降低 5%，循环效率降低约 2%。 

3.4    回热器尺寸的影响

固定回热器管道直径为 1.5 mm，研究不同尺寸回热器对循环效率的影响。图 9表示当回热器流道长度分别为

1.6 m、1.0 m时，内部的压降分布；图 10表示当回热器流道长度分别为 1.6 m、1.0 m时，内部的温度分布。

图 9、图 10的结果表明：（1）回热器长度上升，会导致其进出口压差增大，总压效率损失增加；（2）随着回热器

长度上升，回热器热端的冷热流体温差减小，回热器效率增加，回热量增加。图 10还表明，由于 S-CO2 的热容随温

度、压力变化剧烈，回热器内部绝大多数传热都发生在热侧入口附近，当回热器长度超过一定值后，增加回热器长

度对增加回热量贡献非常微弱，而阻力导致的效率损失基本上与回热器长度线性相关，这说明回热器的总尺寸对

循环效率的影响不是线性的。对于管道直径确定的回热器，存在一个最佳长度，超过或者小于该长度，都会导致系

统效率下降，经过对比，对于 1.5 mm管道直径的直管回热器，换热通道长度取 1.6 m附近为宜。 
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Fig. 7    Efficiency increase due to increased compressor outlet pressure

图 7    提高压缩机出口压力带来的效率提升
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Fig. 8    Cycle efficiency vs turbomachinery efficiency

图 8    循环效率与涡轮机械效率的关系
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图 9    回热器中的压降分布
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4    结　论
本文以简单回热型布雷顿循环为研究对象，首先介绍了系统循环效率、各子部件效率的计算模型，随后开展

循环效率参数敏感性分析，得到如下结论：（1）超过 550 ℃ 后，循环效率与透平入口温度近似成线性关系；提高透

平入口温度可以同时提高转化效率与系统紧凑性，应在材料许可的范围内尽可能提高透平入口温度；（2）压缩机出

口压力低于 20 MPa时，循环效率与压力近似成线性关系，随着压力进一步上升，效率上升明显放缓，增加系统运行

压力可明显缩小系统总体积，但系统总质量反而略有上升；（3）压缩机效率对系统总效率的影响较之透平效率更

小；（4）对于一定管道直径的回热器，其长度有最佳设计值，高于或者低于该值都会降低转化效率。

未来在本文建立的分析模型的基础上，还需要进一步开展以下工作：（1）分析涡轮机械偏离设计转速、设计流

量对系统总转化效率的影响；（2）建立涡轮机械、换热器的质量模型，分析相同功率水平下质量最优的系统布局。
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Fig. 10    Temperature distributions in recuperator

图 10    回热器中的温度分布
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