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摘要：为提高二氧化碳跨临界循环效率，解决系统节流损失大的问题，研究开发了新型的滚动活塞转子式压缩膨

胀机，来代替二氧化碳跨临界系统中的节流阀。给出了滚动活塞转子式压缩膨胀机的设计思路和设计特点。对压

缩膨胀机主轴的受力和力矩进行了分析和计算，分析结果表明在二氧化碳压缩膨胀机工作过程中，两个气缸内的

流体流动过程相反，作用于主轴上的作用力和力矩的大小、方向都不相同，选择两个偏心轮合适的相位角有利于

主轴上总力矩的平稳变化，设计时应选择最佳相位角，但同时两个偏心轮之间的主轴部分将是最薄弱的环节。 
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符号

We ——膨胀机的输出功(W)                           µs ——滑板与滑板槽间的摩擦因数  β  ——滚动活塞的转角(°) 

 hi ——入口比焓(kJ·kg–1)  W2 ——压缩机的输入功(W)  av——滑板的运动加速度(m·s–2) 

 η1 ——膨胀机绝热效率                               ho ——出口比焓(kJ·kg–1)  ω ——偏心轮的转速(rad·s–1) 

 η2 ——压缩机的绝热效率                              η3 ——膨胀机的机械传动效率  ω& ——偏心轮的角加速度(rad·s–2) 

 n ——转速(r·min–1)                                 qm ——流体质量流量(kg·s–1)      pω&——滚动活塞角加速度(rad·s–2) 

 Vs ——压缩机气缸容积(m3)                                    V2 ——压缩机的吸气容积(m3)  Fr ——滑板作用在滚动活塞的法向力(N) 

 v i ——吸气比体积(m3·kg–1)                               R ——气缸半径(m)  Fe ——偏心轮旋转惯性力(N) 

 mv——滑板的质量(kg)                         me——偏心轮的质量(kg)   Fv ——滑板惯性力(N) 

 r ——滚动活塞半径(m)                             e ——偏心距(m)  Fk ——弹簧的弹力(N) 

 rv ——滑板端部圆弧的半径(m)     l ——滚动活塞的长(m)  Fh ——滑板两侧承受的气体力(N) 

∆rv =rv(1–cosα)   ps ——吸气腔内的压力(Pa)  Ft ——滑板与滚动活塞间的摩擦力(N) 

 pe ——膨胀腔内的压力(Pa)                        bv ——滑板的宽度(m)  F ——偏心轮受力的合力(kN) 

 lo ——滑板的长度(m )             xo ——弹簧的预压长度(m)  Ip ——滚动活塞转动惯量(kg·m2 ) 

 x ——弹簧的长度(m)               µv ——滑板与滚动活塞间的摩擦因数  Ie ——偏心轮的转动惯量(kg·m2)   

 α  ——气缸中心线与偏心轮到滑板顶端中心连线的夹角(°)             Mt ——总力矩(N·m) 

 Mb——滚动活塞与气缸端面的摩擦力矩(N·m)                    Mr ——阻力矩(N·m) 

 Mj ——偏心轮轴两端轴承的阻力矩(N·m)  Mp ——动力矩(N·m) 

Mn ——滑板作用在滚动活塞上的正接触力形成的阻力矩(N·m)  Mg ——气体力力矩(N·m) 

 Mc——滚动活塞与偏心轮之间的摩擦力矩(N·m)    1 ——膨胀机(下标) 

Ma ——滚动活塞与气缸之间的摩擦力矩(N·m)   2 ——压缩机(下标) 

0  前言
1 

制冷设备中使用的传统制冷剂 CFCs (氯氟化碳
类化合物)和 HCFCs(含氢原子的氯氟化碳类的氟里

                                                 
* 高等学校博士学科专项科研基金资助项目(D0200105)。20041126收 
到初稿，20050501收到修改稿 

昂)对臭氧层有破坏作用，为保护大气臭氧层，在
1987年，国际社会缔结了《关于消耗臭氧层物质的
蒙特利尔议定书》，规定各国将逐步停止使用 CFCs
和 HCFCs。而新型替代物 HFCs(不含氯原子的氟里
昂)也存在温室效应等环境问题，在 1997 年的《京
都议定书》中，从保护全球气候变暖的角度把 HFCs
列入要限制的六种温室气体的计划中。因此制冷领

域面临前所未有的危机。20 世纪 90 年代初，在欧
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洲兴起利用大自然中存在的物质作为制冷剂即自然

工质，来解决由于人工制冷剂所带来的各种问题。

G. Lorentzen等[1~3]提倡利用二氧化碳作为制冷剂，

认为二氧化碳无毒、不燃并具有良好的热物理性质，

是非常理想的制冷剂替代物。由于二氧化碳的临界

点温度和压力较低，二氧化碳制冷循环需采用超临

界循环，即制冷剂的放热段在超临界区，而吸热段

在亚临界区。在二氧化碳制冷循环中，流体由超临

界节流到亚临界区域，导致节流损失大于常规制冷

剂的节流损失，因此二氧化碳跨临界循环效率一般

低于普通制冷剂的循环效率 [4]。为使二氧化碳跨临

界循环得以实际应用，需提高其循环的效率，为能

够根本解决节流损失大的问题，可利用膨胀机代替

节流阀。带膨胀机的二氧化碳跨临界循环更接近理

想循环，而且膨胀机回收流体膨胀功，从而提高系

统效率[5,6]。在膨胀机的研究中，膨胀功的回收也是

非常重要的，只有将回收的膨胀功有效的利用到系

统中，膨胀功回收才更有意义。如果将膨胀功作为

动力驱动压缩机完成压缩过程，使膨胀机产生的机

械功直接转化为驱动压缩机的机械功，避免了其他

膨胀功回收方式中不同能量形式之间转换而导致的

不必要的损失，可提高膨胀功的回收效率，因此研

究压缩膨胀机是非常必要的。通过对压缩膨胀机在

系统中的合理优化，还可以更大限度地提高整个系

统的效率，如图 1所示。英国 DRIVER公司[7]开发

了 Hinge-vane结构的压缩膨胀机，设备的一侧为压
缩气缸，而转到另一侧则为膨胀气缸，压缩过程的

余隙容积会对膨胀过程产生影响，同时还存在两个

过程的热传导损失。由于结构形式类似于滑片结构，

在大压差下运行，设备的内部泄漏是需要解决的关

键问题。德国的 DERESTEN大学[8]对自由活塞压缩

膨胀机进行了研究，用膨胀机驱动压缩机，但由于

膨胀腔内的活塞与压缩腔内的活塞同步运动，造成

膨胀机不能完全回收膨胀功。 

  
图 1  带压缩膨胀机的循环系统 

采用滚动活塞形式，开发压缩膨胀机，分析压

缩膨胀机的受力和力矩情况，为压缩膨胀机的进一

步开发提供理论基础。 

1  二氧化碳压缩膨胀机的设计 

1.1  二氧化碳压缩膨胀机的工作环境特点 
图 2是二氧化碳跨临界循环的温熵图，1－2为
压缩过程，2－3为超临界放热过程，3－4为膨胀过
程，4－1为亚临界吸热过程。从图 2中可以看出，
二氧化碳超临界循环的高压侧压力一般为 8～13 
MPa，低压侧压力为 3～4 MPa，则压缩膨胀机的运
行压力很高，而且压差大，但压比比普通工质压缩

机小，一般为 2左右。在膨胀过程中，流体是由超
临界流体进入过冷区域，经饱和线，进入气液两相

区，流体发生沸腾现象，有气泡产生。因此膨胀机

中膨胀过程与压缩过程不同，在膨胀机中是以液相

流体占主导的膨胀，存在液击和气蚀现象。另外二

氧化碳粘度小且比容小，在相同的吸气量的情况下，

二氧化碳压缩机和膨胀机的尺寸小于普通工质压缩

机和膨胀机。 

 
图 2  循环系统温熵图 

由于二氧化碳压缩膨胀机的工作压力高，压差

大，同时二氧化碳粘度小，泄漏和摩擦问题比普通

工质压缩机要突出。 
1.2  设计思路和特点 
根据二氧化碳跨临界循环的特点，设计二氧化

碳跨临界压缩膨胀机，主要考虑如下情况。 
(1) 采用膨胀机直接带动压缩机的开发方式，
并采用滚动活塞形式，因为滚动活塞形式具有较高

的效率，同时气缸内的零部件少，结构简单，加工

容易，如图 3所示。 
(2) 膨胀机需要设计吸入口控制装置，控制进
入膨胀腔的流体的吸入量。 

(3) 此压缩机－膨胀机可以设计为全封闭型
式，解决外泄漏问题。 

(4) 根据二氧化碳压缩膨胀机的工作环境压力
高、压差大的特点，将外壳增厚，同时整体外壳内
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压力为低压。 

 

图 3  滚动活塞形式膨胀机示意图 

(5) 为避免内泄漏，密封面之间的间隙减小。 
(6) 结构上将压缩气缸和膨胀气缸串联在同一
个轴上。该轴有两个偏心轮，因此可以通过调整两

个偏心轮的相位，减小力矩的变化，从而保持轴的

平稳运行。 
(7) 由于压缩气缸排气的温度较高，而膨胀气
缸排气的温度较低。压缩气缸的温度高于膨胀气缸

的温度，因此会造成漏热损失。为避免传热造成的

损失，在两个气缸之间应有绝热材料。 
1.3  膨胀机驱动的压缩机结构参数的确定 
膨胀机的结构参数主要是按照系统的流量确

定。由于滚动活塞压缩机的输入功率全部由膨胀机

提供，因此压缩机的结构参数是由压缩机工作的设

计工况和膨胀机提供的动力决定的。按照图 1所示
的压缩膨胀机在系统中的位置进行设计。膨胀机的

设计工况为膨胀机入口温度为 35 ℃，膨胀机入口压
力为 9 MPa，膨胀机出口温度为 5 ℃，膨胀机的设
计流量为 260 kg/h。 
膨胀机输出功等于压缩机的输入功 
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压缩机的气缸工作容积 

 2 2
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压缩机的气缸工作容积等于压缩机的所需吸气

容积 
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2  压缩膨胀机的受力特性分析 

膨胀机中流体参数随滚动活塞转动角度改变不

断变化，同时压缩机中的流体参数也会随之而改变，

则流体作用于轴的总力矩并非为常量，也是不断变

化的。为了掌握压缩膨胀机的特性，对偏心轮轴的

受力情况进行研究。 
2.1  膨胀机和压缩机轴受力分析 
在膨胀腔中，作用在滚动活塞的气体力 Fg1 及

滑板作用在滚动活塞上法向力 Fr1，另外还有偏心轮

本身的旋转惯性力 Fe1，通过滚动活塞传递到偏心轮

上，构成滚动活塞偏心轮受力合力 F。  

 2
e1 e1 1F m eω=  (8) 

 1 1
g1 1 12 ( )sin

2e sF rl p p
β α+

= −  (9) 

膨胀机滚动活塞上法向力 Fr1 必须通过滑板的

受力分析得到，则计算公式如下。 

r1 v1 1 g1 1 o1 1 v1 o1[( )( ) ( )]/k s h sF F F F x l F b lµ µ= + + − + +  

1 1 1 o1 1 1[(cos sin )( 2 sin )v s va a x l r aµ µ+ − − −  

 1 1 o1 v1 1cos )( 2 )]v s va x l b rµ µ+ + − ∆  (10) 

式中  v1 v1 v1F m a= −  

      1 o1 1( )kF K x x= −  

      1 1 1( )h e sF l x p p= −  

压缩气缸内偏心轮轴上的受力与膨胀气缸的基

本相同，只是气体力的方向相反。 

 2
e2 e2 2F m e ω=  (11) 

 2 2
g2 2 22 ( )sin

2c sF r l p p
β α+

= −  (12) 

压缩机滚动活塞上法向力 Fr2计算公式如下。 

r 2 v2 2 g2 2 o2 2 v2 o2[( )( ) ( )]/k s h sF F F F x l F b lµ µ= + + − + +  

2 2 2 o2 2 2(cos sin )( 2 sin )s s va a x l r aµ µ+ − − +  

 2 2 2 o2 v2 2(sin cos )( 2 )v s vs a a x l b rµ µ µ− + + − ∆  

  (13) 

2.2  力矩计算 
膨胀腔和压缩腔同轴，两个腔内流体的作用过

程相反，则作用于轴的力矩是不同的。 
(1) 膨胀机的模型。膨胀机的力矩包括气体力
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产生动力矩 Mg1，阻力矩包括滑板作用在滚动活塞

上的正接触力形成的阻力矩 Mn1、偏心轮轴两端轴

承的阻力矩 Mj1和滚动活塞与偏心轮之间的摩擦力

矩 Mc1。各力矩计算公式可参见参考文献[9,10]。则

膨胀机的总力矩 

 p1 g1 1 1 1( )n c jM M M M M= − + +  (14) 

(2) 压缩机的模型。压缩机的模型与膨胀机的
模型相同。只是膨胀机的气体力为动力矩，而压缩

机的所有力矩为阻力矩。公式可参见参考文献[11]。
压缩机的总力矩为 

 2 g2 2 2 2r n c jM M M M M= + + +  (15) 

轴的总力矩为 

 t p1 r2M M M= −  (16) 

膨胀机滚动活塞的运动微分方程为 

 1 1 1 1 1 1 1p p t a b cI r F M M Mω = − − + −&  (17) 

压缩机滚动活塞的运动方程为 

 p2 p2 2 2 2 2 2t a b cI r F M M Mω = − − +&  (18) 

建立压缩机－膨胀机偏心轮轴的运动微分方程 

 e tI Mω =&  (19) 

3  计算结果 

如图 4和图 5所示，膨胀机的总力矩和压缩机

的总阻力矩变化基本相同，但最大值所在角度不

同。如果膨胀机的偏心轮和压缩机的偏心轮没有相

位差，则在运转过程中膨胀功与压缩功不匹配，导

致前半程膨胀功大于压缩功，而后半程压缩功大于

膨胀功，轴在转动过程中，总力矩波动很大。为使

总力矩的变化幅度减小，使轴运行平稳，膨胀气缸

和压缩气缸的偏心轮应存在相位差。 

 

图 4  膨胀腔的动力矩与旋转角度关系 

 

图 5  压缩腔的阻力矩与旋转角度关系 

取两个偏心轮轴不同的相位，共十九个角度，

将膨胀动力矩和压缩阻力矩在不同相位差下依次叠

加，计算结果分别列于图 6～9。从图中转矩的变化 
趋势可以看出，在图 6中的 60°和 80°以及图 7中的
100°三个角度时，轴的总力矩变化平稳，而在其他
情况时则总力矩波动剧烈，不利于轴的平稳运动。

所以在给定的设计参数下，压缩膨胀机两个偏心轮

的相位角应选在此范围内。 

 
图 6   0°～80°的轴总力矩与旋转角度关系 

 
图 7  100°～180°的轴总力矩与旋转角度关系 

相位角的选取与膨胀机和压缩机设计初始参

数有关，因此在设计其他容量的压缩膨胀机时，最
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佳相位角应具体情况具体分析。 

 

图 8  200°～280°的轴总力矩与旋转角度的关系 

 

图 9  300°～360°的轴总力矩与旋转角度的关系 

图 10为两个偏心轮的相位差在 70°时的受力情
况，从图中可以看出，在 100°～180°之间膨胀腔和
压缩腔的偏心轮同时受力都很大，作用方向相反，

图 11 中表示了在相同角度范围内两个偏心轮的转
矩情况，膨胀腔与压缩腔偏心轮转矩也都很大，且

方向相反，造成在两个偏心轮之间的主轴存在很大

的剪切力，应以此时的应力设计偏心轴，避免产生

断裂。 

 

图 10  偏心轮轴的受力随滚动活塞转动角度的变化 

 
图 11  偏心轮轴的力矩随滚动活塞转动角度的变化 

4  结论 

提出了压缩膨胀机的设计思路和设计特点，实

现了机械能与机械能的转换，从而达到能量回收的

目的，避免了不同能量形式之间转换导致的能量损

失。在设计方案的基础上，对压缩机－膨胀机进行

轴的受力计算，编制程序，确定压缩腔偏心轮与膨

胀腔偏心轮的相位差，为实际设计和应用提供理论

指导。主要结论如下。 
(1) 在结构上，压缩膨胀机应设计为全封闭式
或半封闭式，以避免泄漏问题。同时为避免两个气

缸之间传热造成的损失，在两个气缸之间应设有绝

热材料。 
(2) 主轴上存在有两个偏心轮，因此可以通过
调整两个偏心轮的相位，减小总力矩的变化，从而

保证偏心轮轴的平稳运行。 
(3) 在一定的运行角度范围内作用于两个偏心
轮的力和转矩同时都很大，方向相反，则膨胀腔和

压缩腔两个偏心轮之间的轴是最薄弱的部位，需进

行强度校核，同时应选择合适的材料，进行合理的

结构设计，避免断裂的发生。   
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Abstract：The transcritical carbon dioxide rolling piston 

expressor (expander-compressor) is developed to replace the 

throttling valve in the CO2 transcritical cycle for the 

improvement of the performance efficiency of the CO2 

transcritical cycle and decreasing larger throttling losses. The 

design consideration and the feature of the rolling piston type 

expressor are presented. The torque of the shaft of this type of 

expressor are calculated and analyzed. The researches show 

that the value and direction of forces on the shaft produced by 

the fluid in two cylinders are different due to the opposite flow 

process in the expander from that in the compressor and the 

proper phase of two–rolling piston can allow the expressor to 

take over the low-vibration characteristics. So the optimum 

phase of two cranks should be taken into account in the design. 

In addition, the analytical results also show that the shaft 

between two cranks is the part that is easy to break.  
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