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摘 要: 提出了一种新型高压再热燃气蒸汽联合循环系统，

采用 Aspen Plus 软件建立高压再热燃气蒸汽联合循环系统

模型，对该新型系统进行了热力学计算分析和变工况模拟，

深入地研究分析了系统的最高压力对循环效率的影响。结

果显示，新系统的联合循环效率达 61． 22%，比目前以 F 级

燃气轮机机组为主要设备的联合循环系统效率提高 3． 6%，

比 GT26 再热型燃机也高出近 1． 2%。新型高压再热系统输

出功率可达 816． 8 MW，较目前 F 级联合循环机组容量高

出 73%。
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引 言

燃气轮机联合循环是目前洁净能源发电领域研

究的热门。主要的研究趋势是提高燃气轮机动力系

统参数与容量，其中较为传统的解决办法是提高涡

轮机进口的燃气温度。但是由于材料方面的限制，

燃气初温的提高遇到了较大的瓶颈。提高燃气初温

会使燃气轮机处于较高的温度和应力状态。此外，

提高燃气初温对 NOx污染物的控制难度更大。而

且由于冷却介质流量的增加，排放到大气的污染物

会进一步增多［1］。
根据燃气轮机布雷顿循环，除了提高燃气初温

以外，提高循环的压缩比也是提高热效率的一种有

效的方法。目前，西门子的 SGT6 － 8000H 型燃机的

压比已 经 达 到 19． 5，GE 公 司 的 PG7251FB 型 和

107H 型燃机的压比分别为 18． 5 和 23。
因为压比增大，达到同样最高温度的吸热量会

减少，同时排气温度会因膨胀比增大而降低，热量损

失会减少，效率会提高，但因为压缩耗功增大对外输

出功率会下降。为了提高循环的平均吸热温度，提

高循环的效率，在不进一步提高燃气初温的条件下，

高压比“再热”成为先进燃气轮机采用的一种新技

术。关于燃气轮机再热技术，目前国外已经有了一

些研究和产品［2 － 5］。例如 ALSTON 生产的 GT26 再

热型燃气轮机［6］。它技术特点是，在单轴燃气轮机

中采用顺序再热燃烧技术，通过设置两个燃烧室实

现“再热”，以提高机组的比功与热效率。此外，日

本三菱有再热燃机的一个专利，称之为“机群”，实

际上是一台燃机设置了两个燃烧室，其间设置了单

级透平。除此以外，还有多种正在试验或者研制当

中的再热燃机，他们普遍的特点就是采用单轴单缸

的再热系统，压比最高可达 35 左右，比普通 F 级燃

气轮机的压比高许多［7 － 8］。

本研究提出了不同于上述联合循环的一种新型

高压再热燃气 － 蒸汽联合循环，采用多轴多单元机

组的型式，通过不同模块的耦合，实现高压比下的

“再热”技术。在这种系统中，由于设计压比的提

高，使用了两台压缩机分级压缩再加以中间冷却的

结构。中间压力、最高压力以及间冷后空气温度是

影响系统效率的关键参数，本研究对这些参数的选

择和优化进行了深入地探讨和分析。

1 高压再热系统简介

本研究针对新型高压再热循环系统是在现有燃

机联合循环系统的基础上提出的。相对于普通燃气

－ 蒸汽联合循环机组，本系统增加了高压再热部分，

并针对间冷热量的利用，在汽水系统上进行了特殊

的安排。本系统中压部分的设计与现有 F 级燃机

系统基本相同，所以中压部分在研发制造时可以参

考现有 F 级燃机联合循环系统，从而减少研发成本

及难度。
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新型高 压 再 热 系 统 的 理 想 温 熵 图 如 图 1 所

示［9 － 10］。1 － 2 为空气在一级压气机中的绝热压缩

过程; 2 － 3 为空气在间冷器中等压放热过程; 3 － 4
为空气在二级压气机中绝热压缩过程; 4 － 5 为燃气

在高压燃烧室中等压吸热过程; 5 － 6 为燃气在高压

燃气透平中绝热膨胀过程; 6 － 7 为燃气在中压燃烧

室等压吸热的再热过程; 7 － 8 为燃气在中压燃气透

平中绝热膨胀过程。

图 1 再热系统温度 T /K － 熵 s / J·K －1图

Fig． 1 Ｒeheat system T － s diagram

1． 1 系统构成

整个系统构成如图 2 所示。本系统设计是在普

通 F 级燃机基础上进行的。燃机的中压部分与现

有的普通 F 级燃机系统基本相同。由于本系统燃

机高压部分压比较高，采用了两级压缩中间冷却的

结构。间冷器中的巨大热量传给汽水系统。在本系

统中，给水采用高、中、低压 3 种给水压力，分别进入

高、中、低压汽包。本文通过理论分析和模拟验证，

最终确定了间冷器给水进入高压汽包这种效率最高

的结构，并且重新分配了高、中、低 3 种压力给水分

配比例，使效率达到最高。
1． 2 系统工作流程

燃机部分。空气经一级压气机初步压缩，然后

进入间冷器进行冷却，将空气冷却后进入二级压气

机进一步压缩，达到指定的高压。高压燃气进入高

压燃烧室与燃料混合燃烧，燃烧产生的燃气温度限

定在高温部件材料可承受的温度范围内。高温燃气

然后进入高压透平进行部分膨胀，向外做功，压力降

到 1． 54 MPa 左右。从高压透平出来的燃气进入中

压燃烧室后通过再次加入的燃料燃烧进行再热，温

度再次达到高压透平入口温度值。再热后的燃气接

下来进入中压燃气透平进行完全膨胀，膨胀到稍高

于大气压力排出。

图 2 高压再热系统结构图

Fig． 2 High pressure reheat system structure diagram
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蒸汽部分。蒸汽部分的整体结构基于三压再热

系统，并在其基础上进行了改进，以符合本系统的汽

水要求。

2 参数选取

本研究采用 Aspen Plus 软件对新型高压再热系

统进行建模并计算分析。

2． 1 组分输入

将模拟流程中的输入流中出现的所有组分分别

进行输入，包括天然气、空气中的各个组成成分。所

用天然气的气体组成成分为: 甲 烷 97． 6%，乙 烷

0． 62%，丙烷 0． 41%，丁烷 0． 21%，戊烷 0． 01%，己

烷 0． 05%，二氧化碳 0． 65%，氮气 0． 45%。H/C 比

为 3． 95，低位热值 48 686． 3 kJ /kg［11］。

反应方程式如下:

CH4 + 2 O2→CO2 + 2 H2O ( 1)

2 C2H6 + 7 O2→4 CO2 + 6 H2O ( 2)

C3H8 + 5 O2→3 CO2 + 4 H2O ( 3)

2 C4H10 + 13 O2→8 CO2 + 10 H2O ( 4)

C5H12 + 8 O2→5 CO2 + 6 H2O ( 5)

2 C6H14 + 19 O2→12 CO2 + 14 H2O ( 6)

2． 2 物性方法的选择

为了模拟不同工艺流程，Aspen 软件提供了很

多物性方程。对于发电中的燃料系统，一般选择用

ＲKS—BM、PＲ—BM 以及 PENG － ＲOB 等物性方程。

ＲKS － BM 物性方程适用于所有温度及压力下非极

性或者极性较弱的体系; PＲ—BM 物性方程适用于

所有温度及压力下非极性或者极性较弱的体系;

PENG － ＲOB 物性方程适用于所有温度及压力下的

非极性或极性较弱的混合物体系［12 － 14］。针对本系

统热力计算的实际情况，选用的是 PENG － ＲOB 物

性方程［9］。

2． 3 各部分参数输入

根据现有某型号联合循环机组估算了高压再热

系统燃机部分以及蒸汽部分的各项参数。本系统模

拟时采用 ISO 工况，即环境温度 15 ℃、大气压力

0． 101 35 MPa、大气相对湿度 60%。

表 1 为燃机部分的系统参数。表 2 为蒸汽部分

的系统参数。

表 1 燃机部分系统参数

Tab． 1 System parameters of gas turbine part

项 目 数 值

空气量 680 kg /s

空气温度 15 ℃

空气压力 0． 1 MPa

一次燃料量 15． 56 kg /s

二次燃料量 11． 84 kg /s

高压燃气温度 1 325 ℃

中压燃气温度 1 325 ℃

排烟温度 662 ℃

表 2 蒸汽部分系统参数

Tab． 2 System parameters of steam part

参 数 质量流量 /kg·s － 1 温度 /℃ 压力 /MPa

间冷水入口参数 120 30 9． 63

间冷水出口参数 120 307． 3 9． 63

给水参数 66． 45 30 0． 367

低压给水参数 29 68． 6 0． 367

中压给水参数 27． 24 68． 6 2． 16

高压给水参数 9． 97 68． 6 9． 63

高压缸进汽温度及压力 － 540 9． 63

再热温度及压力 － 540 2． 16

低压缸进汽温度及压力 － 305 0． 367

排烟温度 － 83

3 模型误差分析及计算结果分析

为验证模型建立和数值计算的准确性，也为了

避免模型的选取和计算方法对结果的影响，并可与

现有燃气 － 蒸汽联合循环系统进行对比寻优。本文

同时模拟了 9FA 级燃机联合循环系统和 GT26 联合

循环系统，并将前者作为基准系统。模拟结果如表

3、表 4 所示。
由上表可以看出，基准系统的参数及效率与实

际 9FA 系统相差不大，总输出功相对误差 0． 15%，

联合循环效率相对误差 0． 21%，综合计算误差可以

控制在 0． 5%以内，模拟结果较为准确可行。
由表 4 可以看出本高压再热系统满负荷效率高

达 61． 22%，较目前 F 级燃机联合循环机组高出 3
个百分点以上，比 GT26 再热型燃机也高出近 1． 2
个百分点。同时，新型高压再热系统输出功率可达

816． 8 MW，已经达到 80 万千瓦级别，较目前 F 级联

合循环机组功率高出 73%。
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表 3 基准系统

Tab． 3 Ｒeference system

参 数
现有 9FA 型联合

循环系统

aspen 模拟基准

系统

空气流量 638． 5 kg /s 679． 4 kg /s

天然气流量 16． 8 kg /s 16． 8 kg /s

压比 15． 4 15． 4

燃气透平进气温度 1 325 ℃ 1 325 ℃

排气温度 609 ℃ 650 ℃

排烟温度 83 ℃ 83 ℃

高压缸进汽参数 565． 5 ℃ 9． 63 MPa 565． 5 ℃ 9． 63 MPa

中压缸进汽参数( 再热) 565． 5 ℃ 2． 16 MPa 565． 5 ℃ 2． 16 MPa

低压缸进汽参数 305 ℃ 0． 367 MPa 305 ℃ 0． 367 MPa

燃机出力 301 MW 314 MW

总输出功 472 MW 471． 3 MW

燃机效率 36． 8 % 38． 36%

联合循环效率 57． 74% 57． 62%

在计算过程中，有 3 个重要参数影响本系统的

整体联合循环效率: 一级压力、最高压力以及间冷后

空气温度。通过实验设计进行参数寻优，从而找出

使效率最高的最佳值。表 5 为参数寻优的部分数据

表格。

表 4 系统参数对比

Tab． 4 System parameter comparison

参 数 基准系统 GT26 系统 高压再热系统

空气流量 / kg·s － 1 679． 4 540 680

天然气流量 / kg·s － 1 16． 8 12． 99
27． 4

( 15． 56 +11． 84)

低压压力 /MPa 1． 54 — 1． 54

低压燃气透平进气温度 /℃ 1 325 — 1 325

高压压力 /MPa — — 14

高压燃气透平进气温度 /℃ — — 1 325

排气温度 /℃ 650 605 662

高压缸进汽温度 /℃

高压缸进汽压力 /MPa

565． 5

9． 63

540

9． 63

540

9． 63
再热温度 /℃

再热温度压力 /MPa

565． 5

2． 16

540

2． 16

540

2． 16
低压缸进汽温度 /℃

低压缸进汽压力 /MPa

305

0． 367

305

0． 367

305

0． 367

排烟温度 /℃ 83 83 83

燃机出力 /MW 314 267 573

总输出功 /MW 471． 3 380 816． 8

燃机效率 /% 38． 36 42． 21 42． 96

联合循环效率 /% 57． 62 60． 09 61． 22

表 5 实验设计结果汇总

Tab． 5 Design of experiment results summary

间冷温度压力 100 ℃ 150 ℃ 200 ℃

最高压力 /MPa 一级压力 /MPa 燃机效率 /% 联合效率 /% 燃机效率 /% 联合效率 /% 燃机效率 /% 联合效率 /%

6

1． 6 41． 39 60． 20 41． 63 60． 11 41． 91 60． 05

1． 8 40． 71 59． 85 41． 01 59． 82 41． 35 59． 78

2． 0 40． 06 59． 49 40． 41 59． 55 40． 80 59． 40

9

1． 6 42． 51 60． 91 42． 46 60． 64 42． 41 60． 32

1． 8 41． 92 60． 65 41． 93 60． 43 41． 91 60． 10

2． 0 41． 35 60． 36 41． 41 60． 11 41． 50 59． 93

12

1． 6 42． 89 61． 16 42． 59 60． 75 42． 28 60． 13

1． 8 42． 36 60． 82 42． 00 60． 32 41． 85 59． 90

2． 0 41． 84 60． 63 41． 68 60． 28 41． 54 59． 86

14

1． 6 42． 96 61． 22 42． 52 60． 41 42． 05 59． 95

1． 8 42． 47 60． 94 41． 93 59． 99 41． 45 59． 87

2． 0 41． 97 60． 65 41． 69 60． 18 41． 39 59． 77

16

1． 6 42． 94 61． 21 41． 61 60． 27 41． 17 59． 61

1． 8 42． 49 61． 00 41． 22 60． 12 40． 88 59． 55

2． 0 42． 02 60． 69 40． 83 59． 86 40． 54 59． 46

18

1． 6 42． 86 61． 10 41． 47 60． 15 40． 91 59． 39

1． 8 42． 43 60． 88 41． 12 59． 98 40． 67 59． 32

2． 0 42． 00 60． 69 40． 75 59． 85 40． 34 59． 27

20

2． 0 41． 93 60． 61 41． 31 59． 94 40． 62 59． 21

2． 2 41． 53 60． 45 40． 87 59． 72 40． 36 59． 14

2． 4 41． 12 60． 24 40． 62 59． 60 40． 09 59． 08
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通过对表 5 中数据进行分析，得到了系统效率

最高时的状态参数，即当间冷温度为 100 ℃，一级压

力为 1． 6 MPa，最高压力为 14 MPa 时，燃机出力 573
MW，总输出功 816． 8 MW，燃机效率 42． 96%，联合

循环效率最高，达到 61． 22%。

由表 5 中数据，绘制出效率与第一级压力、最高

压力及间冷温度的关系云图，从图中可以更加直观

的看出各个参数变量与燃机效率以及联合循环效率

的关系，如下图 3、图 4 所示。

通过对图 3 进行分析可知: 在间冷温度和一级

压力固定的情况下，燃机效率随着最高压力的增加

先增加后减少。间冷温度越低，效率相对越高，达到

最高效率对应的最高压力也越高。在同样的最高压

力和间冷温度下，一级压力较低时效率较高。同时

我们可以发现，在最高压力较低时，采用较低的间冷

温度效率会比采用较高的间冷温度要低。这说明在

较低压力下，为了减少压气机耗功而降低间冷温度

对燃机效率提升是起副作用的。这是因为压缩空气

压力在大约 8 MPa 以下时，压力较高压空气小，此时

若进一步降低间冷温度，就会导致燃机出力减少，效

率也会降低。

图 3 燃机效率与第一级压力、

最高压力及间冷温度关系图

Fig． 3 The relationship diagram of the gas
turbine efficiency with the first-stage pressure、

maximum pressure and the middle cold temperature

针对图 4 进行分析可知: 在间冷温度和一级压

力固定的情况下，联合循环效率也是随着最高压力

的增加先增加后减少，而且间冷温度越低，效率相对

越高，达到最高效率对应的高压压比也越高。在固

定间冷温度和最高压力时，一级压力较低时效率也

越高。而与燃机效率规律不同的是间冷温度越低联

合循环效率总是越高的，不会出现在最高压力较低

时燃机效率随间冷温度变低而降低的那种情况。从

理论上进行分析可知: 对于燃机效率，间冷温度越低

时，压缩机耗功会减少，但是与此同时间冷越低带走

的热量会越多，带走的热量会使燃机做功减少。在

最高压力较低时，压缩机耗功较低，主要影响在间冷

器带走的热量上，因而在低最高压比下，并不宜较低

的间冷温度。而对于联合循环系统，由于间冷器带

走的热量会被蒸汽部分加以利用，因而总体效率是

随着间冷温度的降低而提高的。

图 4 整体联合循环效率与第一级压力、

最高压力及间冷温度关系图

Fig． 4 Ｒelationship diagram of the gas turbine
combined cycle efficiency with the first-stage

pressure，maximum pressure and the
middle cold temperature

4 可行性分析

目前单轴再热系统的压比在 35 左右，普通 F 级

燃气轮机的压比是 16 左右，而本文中的高压透平入

口的总压虽已达到 14 MPa，但是本系统不同于其他

再热系统的单轴单缸，采用的是两台分轴的压气机

分级压缩，因此压气机的设计和制造都不同于目前

的燃气轮机设备。利用系统的高压比来提高效率，

这是和目前燃气轮机发展路线不同的。本系统中压

压缩机将压力从 0． 1 MPa 提高到 1． 5 MPa，高压压

缩机将压力从 1． 5 MPa 提高到 14 MPa，压比分别为
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15 和 9． 3，高压压缩机经过间冷后实现 9． 3 的压比

是可行的，利用现有的技术和工艺完全可以实现。

5 结 论

( 1) 本研究提出了一种新型燃气轮机高压再热

联合循环发电理论模型，这种循环充分考虑了能量

的梯级利用，将间冷、再热与布雷顿循环耦合，并采

用多轴多单元机组型式，利用现有技术，降低了研发

和制造难度。
( 2) 本系统在 F 级燃气轮机燃烧初温 1 300 ℃

级别下，效率提高了 3 个百分点以上，且系统基于普

通 F 级燃机设计，可行性高。
( 3) 经过大量的热力学计算，得到了多轴多单

元 机 组 再 热 联 合 循 环 的 最 优 参 数，效 率 达 到

61． 22%，具体参数: 间冷温度 100 ℃，一级空气压缩

机压力 1． 6 MPa，二级空气压缩机出口压力 14 MPa，

燃机出力 573 MW，总输出功 816． 8 MW，燃机效率

42． 96%，联合循环效率 61． 22%。

致谢: 文中有关燃气轮机技术资料和有关计算得到

中国国电集团新能源技术研究院等和行业内其他人

员的大力支持，在此向他们表示衷心的感谢。
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tion was verified． It has been found that compared with the setting of the initial atomization characteristics being uni-

formly distributed，the variation tendency of the temperature and flow field inside the combustor calculated by using

the function model under discussion is roughly identical． The high temperature zone at a temperature of 1800 K be-

comes small by 20% along the radial direction and shifts by 0． 01 m to the downstream of the combustor． In the

meantime，the return flow zone moves by 0． 025 m to the downstream of the combustor． Key words: phase Doppler

anemometer ( PDA) ，atomization model，Gauss distribution，exponential attenuation function，dual swirling fuel oil

combustion，numerical calculation

新型燃气轮机再热联合循环系统分析与优化 =Analysis and Optimization of a Ｒeheat Combined Cycle Sys-

tem for New Type Gas Turbines［刊，汉］FU Zhong-guang，LU Ke ( National Engineering Technology Ｒesearch

Center for Thermal Power Generation，North China University of Electric Power，Beijing，China，Post Code:

102206) ，GUO Hua，YANG Tian-liang ( New Energy Source Technology Ｒesearch Institute，China National Power

Group，Beijing，China，Post Code: 102209) / / Journal of Engineering for Thermal Energy ＆ Power． － 2015，30( 6) ．

－ 865 － 872

A new type high pressure reheat gas-steam combined cycle system was proposed and a model for high pressure re-

heat gas-steam combined cycle systems was established by using the software Aspen Plus． A thermodynamic calcula-

tion and analysis，and off-design condition simulation of the system in question were performed． On this basis，the in-

fluence of the highest pressure of the system on the efficiency of the cycle was studied and analyzed in depth． It has

been found that the thermal efficiency of the system in question reaches 61． 22%，about 3． 6 percentage points high-

er than that of a combined cycle system with a currently prevailing F class gas turbine unit serving as the main e-

quipment item and also 1． 2 percentage points higher than that of a combined cycle system with a GT26 reheat type

gas turbine serving as the main equipment item． The output power of the system in question can hit 816． 8MW，73%

higher than the capacity of a current F class gas turbine combined cycle system． Key words: gas turbine，combined

cycle，thermal system，parameter optimization

微型冲动式部分进气涡轮机的流场特性及气动损失 = Flow Field Characteristics and Aerodynamic Losses

of a Miniature Impulse Type Partial Admission Turbine［刊，汉］JIANG Bin，LUO Kai ( College of Marine Nav-
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