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超临界 ＣＯ２ 余热利用系统动态特性及

最优负荷控制策略研究

贾博清ꎬ曹　 越ꎬ司风琪
(东南大学 能源转换及过程测控教育部重点实验室ꎬ江苏 南京 ２１１１８９)

摘　 要:为了解决超临界二氧化碳(ＳＣＯ２)余热利用系统内参数动态耦合特性不明确ꎬ以及系统内多循环造成负荷

控制复杂的问题ꎬ建立 ＳＣＯ２余热利用系统动态特性模型ꎬ获得燃气轮机排气温度和质量流量扰动下系统热力学参

数响应特征ꎬ对比不同负荷跟随控制策略ꎬ确定 ＳＣＯ２ 余热利用系统变负荷过程中最优负荷控制策略ꎮ 结果表明:
在燃气轮机排气温度和质量流量扰动时ꎬＳＣＯ２余热利用系统对燃气轮机排气温度变化更为敏感ꎬ在燃气轮机排气

温度扰动下系统总效率是燃气轮机排气流量扰动下的 ２. ６４ 倍ꎮ 在 ＳＣＯ２余热利用系统由 １００％负荷降至 ９５％ 负荷

的过程中ꎬ超临界负荷跟随策略为最优负荷控制策略ꎬ其与跨临界负荷跟随及按比例分配策略相比ꎬ具有更好的负

荷跟随能力和更高的系统总效率ꎮ
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引　 言

面对资源短缺与环境恶化的形势ꎬ推动能源结

构整体转型、加速构建以新能源为主体的新型电力

系统成为我国可持续发展的必然选择[１]ꎮ 然而ꎬ以
太阳能和风能为主的新能源发电所带来的间歇性与

波动性给大规模并网带来了严峻的挑战[２]ꎮ 燃气

轮机具有清洁高效、启停灵活、变负荷迅速的优点ꎬ
利用燃气轮机发电可以很好地匹配可再生能源的间

歇性功率波动ꎮ ＳＣＯ２ 循环具有结构紧凑、清洁高

效、调节负荷速率快的特点ꎬ被视为未来发电的主要

方向[３ － ５]ꎮ 采用 ＳＣＯ２循环作为燃气轮机余热利用

系统ꎬ能够在提高能源利用效率的基础上进一步提

高快速变负荷能力ꎬ有利于实现电厂灵活调峰[６]ꎮ
相关研究探讨了 ＳＣＯ２循环用于余热利用时的

热力特性ꎮ Ｋｉｍ 等人[７] 采用 ＳＣＯ２循环作为底循环

回收燃气轮机排气余热ꎬ结果表明ꎬ与蒸汽朗肯循环

相比ꎬＳＣＯ２ 循环具有更高的热效率ꎬ而且结构更加

紧凑ꎮ Ｓｏｎｇ 等人[８]采用有机朗肯循环作为 ＳＣＯ２底

循环回收 ＳＣＯ２循环余热ꎬ结果表明ꎬ增加底循环可

以提升 ＳＣＯ２ 循环热效率ꎮ Ｃａｏ 等人[９] 研究了由顶

部 ＳＣＯ２循环和底部跨临界 ＣＯ２(ＴＣＯ２)循环组成的

串级 ＳＣＯ２循环进行余热利用ꎬ研究表明ꎬ由于 ＴＣＯ２

循环在回收低品位热能时优越的变工况性能ꎬ与
ＳＣＯ２布雷顿循环相比ꎬ串级 ＳＣＯ２循环具有更高的热

效率ꎮ
变负荷过程中ꎬＳＣＯ２余热利用系统需使用合适

的控制策略以保证系统安全性及实现负荷快速跟

随ꎮ Ｂｉａｎ 等人[１０]通过调节冷却水流量来控制压缩

机入口温度ꎬ以确保压缩机入口条件该温度不会下

降到亚临界状态进而损坏压缩机ꎮ 文献 [１１] 中

Ｓａｎｄｉａ 国家实验室提出分别采用冷却水状态和工质

存量对压缩机入口温度和压力进行调节ꎬ结果表明ꎬ
在此控制策略下系统具有较好的稳定性ꎮ Ｗａｎｇ 等

人[１２]介绍了几种典型的负荷控制策略:阀门控制、

热源控制、库存控制和转速控制ꎮ 其中ꎬ热源控制操

作简单但响应过程缓慢ꎬ转速控制操作较为复杂且

会增加初期成本ꎬ因此大多数研究集中于阀门控制

和库存控制ꎮ Ｃｌｅｍｅｎｔｏｎｉ 等人[１３] 建立了简单回热

ＳＣＯ２循环动态仿真模型ꎬ使用库存控制实现负荷跟

随ꎬ结果表明ꎬ在库存控制策略下系统负荷响应速度

较慢且负荷调节范围受库存罐容积限制通常较小ꎮ
因此ꎬ库存控制不太适合快速变负荷调节ꎮ Ｂｉａｎ 等

人[１４]建立了再压缩 ＳＣＯ２ 布雷顿循环动态模型ꎬ对
比了系统采用不同阀门控制时的负荷跟随能力ꎬ结
果表明ꎬ相对于透平旁通阀与高温回热器旁通阀ꎬ涡
轮节流阀在负荷跟随过程中不仅具有较快的响应速

度ꎬ并且在稳态状态下使循环具有最高的热效率ꎮ
在电网大规模消纳可再生能源电量的过程中ꎬ

电网负荷呈现波动性和瞬态性ꎬ这就要求发电机组

快速调整出力过程ꎮ 而作为燃气轮机余热利用底循

环ꎬ在负荷频繁波动过程中ꎬＳＣＯ２ 余热利用系统内

主要部件进出口参数会发生变化ꎬ进而影响 ＳＣＯ２余

热利用系统的安全运行和动态性能ꎬ但目前 ＳＣＯ２余

热利用系统的控制策略和动态响应趋势尚未得到充

分研究ꎮ 因此本文建立了 ＳＣＯ２余热利用系统动态

模型ꎬ研究模拟电网负荷指令波动情况下系统的最

优负荷控制策略ꎮ

１　 系统结构介绍

ＳＣＯ２余热利用系统采用能量梯级利用结构ꎬ如

图 １ 所示ꎬ图中 ｓ 代表超临界二氧化碳循环状态点ꎬ
ｇ 代表燃气轮机排气余热状态点ꎬｏ 代表导热油回路

状态点ꎬｔ 代表跨临界二氧化碳循环状态点ꎬｌ 代表
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液化天然气状态点ꎬｓｓ 和 ｔｔ 代表阀门后状态点ꎮ 本

系统由导热油回路 １、导热油回路 ２、 ＳＣＯ２ 循环、
ＴＣＯ２循环 ４ 个部分组成ꎮ 燃气轮机排气余热经热

回收换热器 １、热回收换热器 ２ 回收余热热量后排

向大气ꎮ 热回收换热器 １ 回收的热量通过导热油回

路 １ 中 ＳＣＯ２ 加热器对 ＣＯ２ 进行加热ꎬ进入 ＳＣＯ２ 循

环ꎬ进入 ＳＣＯ２循环的热量在 ＳＣＯ２透平中做功ꎬ剩余

热量通过 ＴＣＯ２ 加热器对 ＴＣＯ２ 进行加热进入到

ＴＣＯ２循环中ꎮ 热回收换热器 ２ 回收的余热经导热

油回路 ２ꎬ通过 ＴＣＯ２ 预热器传递给 ＴＣＯ２ 循环ꎮ
ＴＣＯ２循环中的 ＣＯ２在 ＴＣＯ２预热器和 ＴＣＯ２加热器中

被加热至超临界状态ꎬ在 ＴＣＯ２ 透平做功后进入

ＴＣＯ２冷凝器中被液化天然气(ＬＮＧ)冷却ꎬＬＮＧ 在被

加热后作为燃料送往燃气轮机ꎮ

图 １　 ＳＣＯ２余热利用系统结构图

Ｆｉｇ. １ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＳＣＯ２ ｗａｓｔｅ ｈｅａｔ

ｕｔｉｌｉｚａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

２　 系统动态仿真建模

采用模块化建模方法分别对系统内压缩机、工
质泵、透平、换热器、控制阀门等部件进行建模ꎬ根据

热力学方程设计各部件接口参数ꎬ获得 ＳＣＯ２余热利

用系统动态仿真模型ꎮ
２. １　 动态仿真模型

２. １. １　 ＳＣＯ２压缩机模型

ＳＣＯ２压缩机采用轴流式结构ꎬ与离心式压缩机

相比ꎬ轴流式压缩机进口面积大、通流能力强ꎬ可通

过增加级数的方式增加压缩比ꎮ 图 ２ 中为 ５０％ ~

１０５％转速范围下压缩机性能曲线ꎬ图中展示了

ＳＣＯ２压缩机压比 βｓꎬｃｏｍｐ、效率 ηｓꎬｃｏｍｐ与 ＳＣＯ２ 循环流

量 ｍｓ 之间的关系ꎮ 由式(１)可得 ＳＣＯ２压缩机功耗

Ｐｓꎬｃｏｍｐ为:

Ｐｓꎬｃｏｍｐ ＝ ｍｓ(ｈ２ｓꎬｉｓｅｎ － ｈ１ｓ) / ηｓꎬｃｏｍｐ (１)

式中: ｍｓ —ＳＣＯ２循环流量ꎬｋｇ / ｓꎻ ｈ１ｓ —１ｓ 状态点的

比焓ꎬｋＪ / ｋｇꎻ ｈ２ｓꎬｉｓｅｎ —等熵过程中 ２ｓ 状态点的比焓ꎬ
ｋＪ / ｋｇꎻ ηｓꎬｃｏｍｐ —ＳＣＯ２ 压缩机效率ꎻ Ｐｓꎬｃｏｍｐ —ＳＣＯ２ 压

缩机功耗ꎬｋＪꎮ

图 ２　 ＳＣＯ２压缩机性能曲线

Ｆｉｇ. ２ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ＳＣＯ２ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

２. １. ２　 工质泵模型

在 ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬ导热油泵 １、导热油

泵 ２ 和 ＴＣＯ２泵为离心泵ꎬ可通过调节泵的转速来控

制泵出口压力达到合适值ꎮ 依据相似定理ꎬＴＣＯ２泵

参数关系为:
ｍｔ / ｍ


ｔꎬｄｅｓ ＝ ｎｔꎬｐｕｍｐ / ｎｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ (２)

Ｈｔꎬｐｕｍｐ / Ｈｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ ＝ (ｎｔꎬｐｕｍｐ / ｎｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ) ２ (３)

Ｈｔꎬｐｕｍｐ ＝ ｋｍ２
ｔ (４)

式中: ｍｔ、ｍ


ｔꎬｄｅｓ —ＴＣＯ２ 循环实际流量和设计流量ꎬ
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ｋｇ / ｓꎻ ｎｔꎬｐｕｍｐ、ｎｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ —ＴＣＯ２泵实际转速和设计转

速ꎬｒ / ｍｉｎꎻ Ｈｔꎬｐｕｍｐ、Ｈｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ —ＴＣＯ２ 泵实际扬程和设

计扬程ꎬｍꎮ
ＴＣＯ２泵性能曲线如图 ３ 所示ꎬ图中描述了相对

扬程 Ｈｔꎬｐｕｍｐ / Ｈｔꎬｐｕｍｐꎬｄｅｓ、ＴＣＯ２ 泵效率 ηｔꎬｐｕｍｐ 与相对流

量 ｍｔ / ｍ


ｔꎬｄｅｓ 的关系ꎮ

图 ３　 ＴＣＯ２ 泵性能曲线

Ｆｉｇ. ３ ＴＣＯ２ ｐｕｍｐ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｃｕｒｖｅ

２. １. ３　 透平模型

在 ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬＳＣＯ２压缩机采用轴流

式压缩机ꎬ并与 ＳＣＯ２ 透平同轴布置ꎮ 当 ＳＣＯ２ 压缩

机转速发生变化时ꎬＳＣＯ２透平转速也会发生相应改

变ꎬ此时 ＳＣＯ２循环中流量的变化可以使用经过转速

修正的 Ｆｌüｇｅｌ 公式计算:

ｍｓ

ｍｓꎬｄｅｓ

＝
Ｔ３ｓꎬｄｅｓ

Ｔ３ｓ
 １ －０.４

ｎｓꎬｔｕｒｂ － ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ

ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｐ２３ｓ －ｐ２４ｓ
ｐ２３ｓꎬｄｅｓ －ｐ２４ｓꎬｄｅｓ

(５)
式中: ｎｓꎬｔｕｒｂ 、 ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ —ＳＣＯ２透平实际转速和设计

转速ꎬｒ / ｍｉｎꎻＴ３ｓ、Ｔ３ｓꎬｄｅｓ—３ｓ 状态点的实际温度和设

计温度ꎬＫꎻｐ３ｓ、ｐ３ｓꎬｄｅｓ—３ｓ 状态点的实际压力和设计

压力ꎬＭＰａꎻｐ４ｓ、ｐ４ｓꎬｄｅｓ—４ｓ 状态点的实际压力和设计

压力ꎬＭＰａꎮ
ＳＣＯ２透平的效率为:
ηｓꎬｔｕｒｂ

ηｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ
＝ １ － ０. ３ １ －

ｎｓꎬｔｕｒｂ

ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ

æ
è
ç

ö
ø
÷

２

[ ]
ｎｓꎬｔｕｒｂ

ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ


ｍｓꎬｄｅｓ

ｍｓ

２ －
ｎｓꎬｔｕｒｂ

ｎｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ

ｍｓꎬｄｅｓ

ｍｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (６)

式中: ηｓꎬｔｕｒｂ、ηｓꎬｔｕｒｂꎬｄｅｓ —ＳＣＯ２ 透平实际效率和设计

效率ꎮ

ＴＣＯ２透平与 ＴＣＯ２ 泵为异轴结构ꎬＴＣＯ２ 透平保

持转速恒定ꎬ其特性通过简化式(５)便可得到ꎮ
２. １. ４　 换热器模型

在 ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬ由于燃气轮机余热温

度较高ꎬ因此在热回收换热器 １ 和热回收换热器 ２
中使用板翅式换热器(ＰＦＨＥ)进行换热ꎬ翅片通过

破坏传热边界层达到强化传热的目的ꎮ ＴＣＯ２ 冷凝

器中换热工质的热流密度较大ꎬ使用结构简单的板

式换热器(ＰＨＥ)即可满足使用要求ꎮ ＳＣＯ２加热器、
ＳＣＯ２冷却器、ＴＣＯ２ 加热器和 ＴＣＯ２ 预热器均采用印

刷电路板式换热器(ＰＣＨＥ)进行换热ꎬ其耐高压、换
热效率高、结构紧凑的特点适合 ＳＣＯ２换热ꎮ 为了简

化建模ꎬ对各换热器均做出以下假设:
(１) 流体的温度和压力在径向分布均匀ꎬ在轴

向发生变化ꎻ
(２) 忽略金属壁热阻ꎻ
(３) 换热器总流量在 ＰＣＨＥ 各管路中均匀

分配ꎮ
在建模过程中ꎬ考虑热源、冷却水、工质和 ＬＮＧ

侧的质量守恒和能量守恒ꎮ
冷、热流体质量守恒方程为:

Ｖ ｄ ρ
ｄτ ＝ ｍｉｎ － ｍｏｕｔ (７)

热流的能量守恒方程为:

ｍｈ(Ｈｈ１ － Ｈｈ２) － Ｑ ＝ ρｈＶｈ
ｄＨ
－

ｈ

ｄτ (８)

冷流的能量守恒方程为:

ｍｃ(Ｈｃ１ － Ｈｃ２) ＋ Ｑ ＝ ρｃＶｃ
ｄＨ
－

ｃ

ｄτ (９)

式中:ｍｈ、ｍｃ—热侧与冷侧工质质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻＨｈ１、
Ｈｈ２—热侧工质进口与出口焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＨｃ１、Ｈｃ２—冷

侧工质进口与出口焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＨ
－

ｈ、Ｈ
－

ｃ—热侧及冷

侧工质平均焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻρｈ、ρｃ—热侧与冷侧工质密

度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻＶｈ、Ｖｃ—换热器热侧和冷侧体积ꎬｍ３ꎻＱ—
换热器中换热量ꎬＷꎻτ—时间ꎬｓꎮ

ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬ热回收换热器 １ 和热回

收换热器 ２ 使用 ＰＦＨＥ 进行换热ꎬ其均为单相换热ꎬ
引入无量纲表面传热系数 ｊ 因子来计算其传热系数

ｈꎬ ｊ 因子可以通过 Ｗｅｂｂ￣Ｊｏｓｈｉ 关联式[１５]计算:
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ｊ ＝

０. ５３ (Ｒｅ) －０. ５０(ｌｏｆ / ＤＰＦＨＥ) －０. １５

[ｓ / (ｈ － ｔｏｆ)] －０. １４ꎬ　 　 Ｒｅ≤Ｒｅ∗

０. ２１ (Ｒｅ) －０. ４０(ｌｏｆ / ＤＰＦＨＥ) －０. ２４(ｔｏｆ / ＤＰＦＨＥ)０. ０２ꎬ

Ｒｅ≥Ｒｅ∗ ＋１ ０００

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

(１０)

Ｒｅ∗ ＝
２５７( ｌｏｆ / ｓ) １. ２３( ｔ / ｌｏｆ) ０. ５８ＤＰＦＨＥ

ｔ ＋ １. ３２８[Ｒｅ / ( ｌｏｆＤＰＦＨＥ)] － ０. ５ (１１)

式中:Ｒｅ—雷诺数ꎻｌｏｆ—锯齿型翅片长度ꎬｍꎻＤＰＦＨＥ—
ＰＦＨＥ 的水力直径ꎬｍꎻ ｓ—翅片间距ꎬｍꎻｈ—翅片高

度ꎬｍꎻｔｏｆ—翅片厚度ꎬｍꎮ
ＴＣＯ２冷凝器采用板式换热器ꎬ换热过程中 ＣＯ２

存在单相换热及两相换热ꎮ 当换热过程为单相换

热[１６]时ꎬ努塞尔数 Ｎｕｓｐ为:

Ｎｕｓｐ ＝ ０. ７２４ (６θπ )
０. ６４６

Ｒｅ０. ５８３Ｐｒ１ / ３ (１２)

当换 热 过 程 为 两 相 换 热[１７] 时ꎬ 努 塞 尔 数

Ｎｕｔｐ为:

Ｎｕｔｐ ＝ ４. １１８Ｒｅｅｑ０. ４Ｐｒｌｑ １ / ３ (１３)
式中:Ｒｅｅｑ—当量雷诺数ꎻＰｒｌｑ—液体普朗特数ꎮ

ＴＣＯ２冷凝器冷侧流体 ＬＮＧ 入口压力设定为 ７
ＭＰａꎬ已处于超临界状态ꎬ因此ꎬＬＮＧ 的努塞尔数 Ｎｕｌ

采用修正关联式[１８]表示:

Ｎｕｌ ＝ ０. １８７Ｒｅ０. ７１Ｐｒ０. ３５ ｃ~ ｐ

ｃｐꎬｂ
æ
è
ç

ö
ø
÷

０. ５ ρｗ

ρｂ

æ
è
ç

ö
ø
÷

０. ３

(１４)

式中:ｃｐꎬｂ—流体比定压热容ꎬＪ / (ｋｇＫ)ꎻ ｃ~ ｐ—平均

比定压热容ꎬ Ｊ / ( ｋｇＫ)ꎻ ρｗ—墙壁密度ꎬ ｋｇ / ｍ３ꎻ

ρｂ—流体密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎮ
在 ＰＣＨＥ 中ꎬＣＯ２ 均处于超临界状态ꎬ使用单

相换热式计算ꎬ半圆形通道的努塞尔数 Ｎｕｇ 使用

Ｇｅｉｅｌｉｎｓｋｉ关联式[１９]计算ꎮ

Ｎｕｇ ＝

(ｆ / ８)(Ｒｅ －１ ０００)Ｐｒ
１ ＋１２. ７ ｆ / ８(Ｐｒ２ / ３ －１)

１ ＋ (
ｄｓｃ

ｌｓｃ
)

２ / ３

[ ]ꎬ

Ｒｅ ＝３ ×１０３ ~１０６

４. ３６ ＋ Ｒｅ －２ ３００
７００ (Ｎｕ３０００ －４. ３６)ꎬ

Ｒｅ ＝２. ３ ×１０３ ~３ ×１０３

４. ３６ꎬＲｅ <２ ３００

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ïï

(１５)

式中: ｆ—Ｄａｒｃｙ 阻力系数ꎻｌｓｃ—ＰＣＨＥ 中半圆型流道

单位长度ꎬ ｍꎻ ｄｓｃ—ＰＣＨＥ 中 单 个 流 道 直 径ꎬ ｍꎻ
Ｎｕ３０００—Ｒｅ 为 ３ ０００ 时 Ｎｕ 临界值ꎮ

２. １. ５　 阀门模型

在 ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬ采用透平节流阀阀门

控制ꎬ通过改变流体流经阀门时的通流面积进行流

量精细调节ꎬ从而实现对负荷指令的快速跟随ꎮ
节流阀数学模型为:

ｍ ＝ ＣｖꎬｔＬｔ ρΔｐ (１６)

式中:ｍ—工质质量流量ꎬ ｋｇ / ｓꎻＣｖꎬｔ—阀门结构系

数ꎻＬｔ—阀门开度ꎬ％ ꎻρ—阀门前工质密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ
Δｐ—阀门前、后压力差ꎬＭＰａꎮ
２. １. ６　 转轴模型

转轴是 ＳＣＯ２循环动态运行过程中的惯性模块

之一ꎬ压缩机、透平、发电机等产生的转矩作用在转

轴上ꎬ当所有作用在转轴上的转矩达到平衡时ꎬ转轴

将保持恒定转速ꎮ 转轴的状态变化为:

Ｐ ｔｕｒｂ － Ｃｃｏｍｐ － Ｃｇｅｎｅｒａｔｏｒ － Ｆｍｅ ＝ Ｊｄ(ω２ / ２)
ｄｔ (１７)

式中: Ｐ ｔｕｒｂ—透平输出功ꎬＷꎻＣｃｏｍｐ—压缩机耗功ꎬ
ＷꎻＣｇｅｎｅｒａｔｏｒ—发电机耗功ꎬＷꎻＦｍｅ—机械损失ꎬＷꎻＪ—

转轴的转动惯量ꎬｋｇｍ２ꎻω—转轴的角速度ꎬｒａｄ / ｓꎮ
２. ２　 控制策略

在 ＳＣＯ２余热利用系统中ꎬ为了保证系统在外部

扰动和内部条件改变的情况下实现稳定安全运行ꎬ
并保持最佳性能ꎬ控制系统是至关重要的ꎮ

在临界点附近 ＣＯ２物理性质变化剧烈ꎬ因此选

用 ＰＩ 控制器ꎬ通过调节冷却水质量流量和库存罐阀

门开度控制 ＳＣＯ２压缩机入口温度和入口压力ꎬ防止

压缩机入口参数由超临界下降到亚临界状态ꎮ
ＳＣＯ２压缩机入口参数控制示意图ꎬ如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 ＳＣＯ２压缩机及冷却器入口参数控制示意图

Ｆｉｇ. ４ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍｓ ｏｆ ＳＣＯ２ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

ａｎｄ ｃｏｏｌｅｒ ｉｎｌｅｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ

本文采用透平节流阀进行负荷跟随ꎬ通过调节

节流阀阀门开度控制输出功率达到目标值ꎬ阀门控
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制示意图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 阀门控制示意图

Ｆｉｇ. ５ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｖａｌｖｅ ｃｏｎｔｒｏｌ

２. ３　 模型验证

为了验证所建立的设备模型的可靠性和准确

性ꎬ本文对设备和系统模型仿真数据与实验室实验

数据进行对比验证ꎮ 与换热器相比ꎬ压缩机和透平

涡轮机械容量小、流量大ꎬ其响应时间几乎可以忽略

不计ꎬ本文采用特性曲线及式(５)和式(６)分别计算

压缩机和透平参数ꎬ构建准稳态模型并进行动态仿

真ꎮ 压缩机与透平模型相对可靠ꎬ所以系统动态模

型精度高度依赖于换热器模型的精度ꎮ
将换热器模型计算的冷、热侧工质出口动态响

应与文献[２０]中的实验数据进行对比ꎬ结果如图 ６
所示ꎮ 对比发现ꎬ温度的最大偏差小于 ３ ℃ꎬ证明了

所搭建的换热器模型的合理性ꎬ所研究的余热利用

系统动态仿真模型具有较好的精确度ꎮ

图 ６　 换热器模型动态验证结果

Ｆｉｇ. ６ Ｄｙｎａｍｉｃ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ｍｏｄｅｌ

３　 计算结果及分析

３. １　 不同热源扰动下系统动态特性

以 ＳＣＯ２余热利用系统 ８５％ 负荷工况为初始稳

定阶段ꎬ使用燃气轮机排气温度和质量流量作为

ＳＣＯ２余热利用系统的扰动参数ꎬ选用燃气轮机排气

波动的上边界(最大质量流量和最高温度)作为热

源初始设计点ꎬ设置冷却水阀门、库存罐阀门及

ＳＣＯ２透平节流阀的 ＰＩ 控制器比例系数 Ｋｐ ＝ １、积分

时间 Ｔｉ ＝ ５０ꎬ设置 ＴＣＯ２透平节流阀 ＰＩ 控制器比例

系数 Ｋｐ ＝ ０. １、积分时间 Ｔｉ ＝ ５０ꎮ 对参数扰动下的

余热利用系统动态过程进行仿真计算ꎮ 通过分析仿

真结果获得系统动态响应规律ꎬ探究负荷波动下系

统最优负荷控制策略ꎮ
３. １. １　 燃气轮机排气温度扰动

当余热利用系统 ＳＣＯ２循环和 ＴＣＯ２循环输出功

率处于 ８５％工况稳定阶段时ꎬ在热源入口施加温度

扰动ꎮ 在 ５ ｓ 时对燃气轮机排气温度施加扰动ꎬ１０ ｓ
时燃气轮机排气温度从 ７８３ Ｋ 下降至 ７４４ Ｋꎬ控制超

临界循环及跨临界循环净功率不变ꎬ采集数据并绘

制系统内各部件热力学参数变化ꎮ
图 ７ 为燃气轮机余热温度阶跃下降时ꎬ余热回

收器燃气侧出口温度的动态响应ꎮ 当燃气轮机排气

温度下降时ꎬ换热器热端入口温度下降ꎬ从而影响传

热温差及传热系数ꎬ换热量下降ꎮ 因此ꎬ余热回收换

热器 １ 和余热回收换热器 ２ 热端出口温度均呈下降

趋势ꎬ且下降幅度逐渐减小ꎮ 当燃气轮机排气温度

停止扰动后ꎬ余热回收换热器 ２ 热端出口温度稳定

时间为 １４. ９１ ｓꎬ比余热回收换热器 １ 的热端出口温

度稳定时间长 １３. ０６ ｓꎮ 这是因为余热回收换热器

２ 通过导热油回路 ２ 与跨临界循环进行换热ꎬ同时

跨临界循环还受导热油回路 １ 及超临界循环的影

响ꎬ诸多换热器及压缩机的热惯性使其响应时间变

长ꎬ从而稳定时间延长ꎮ

图 ７　 燃气轮机排气温度下降时余热回收器燃气

侧出口温度动态响应变化

Ｆｉｇ. ７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｇａｓ ｓｉｄｅ ｏｕｔｌｅｔ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｗａｓｔｅ ｈｅａｔ ｒｅｃｏｖｅｒｅｒ ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ
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图 ８ 为系统内各循环透平入口温度及质量流量

动态响应变化ꎮ ＳＣＯ２ 循环透平入口温度受热回收

换热器 １ 换热效果影响ꎬ燃气轮机排气温度下降ꎬ热

回收换热器 １ 换热量减小ꎬ换热由导热油回路 １ 传

递给 ＳＣＯ２循环的热量随之减少ꎬ使得 ＳＣＯ２ 循环回

收热量下降ꎬ超临界透平入口温度降低ꎮ 受 ＳＣＯ２循

环负荷控制作用的影响ꎬ ＳＣＯ２循环输出功率保持不

变ꎬ所以需提升 ＳＣＯ２循环质量流量以弥补透平入口

温度下降导致的做功减小的部分ꎮ 在 ＴＣＯ２循环中ꎬ

跨临界透平入口温度受 ＴＣＯ２预热器和 ＴＣＯ２加热器

的共同影响ꎬ透平入口温度降低ꎬ因 ＴＣＯ２透平入口

温度对透平做功影响较大ꎬ所以当透平入口温度降

低时ꎬ为保持跨临界循环输出功不变ꎬ需大幅提升跨

临界循环质量流量ꎮ 虽然超临界与跨临界循环透平

入口温度降低幅度相差不大ꎬ但 ＴＣＯ２循环质量流量

的提升幅度远大于 ＳＣＯ２循环的质量流量ꎮ 跨临界

循环作为余热利用系统的底循环ꎬ受顶循环诸多换

热器及压缩机等部件的影响ꎬ参数稳定时间均长于

ＳＣＯ２循环ꎮ

图 ８　 燃气轮机排气温度下降时系统关键温度及

质量流量动态响应变化

Ｆｉｇ. ８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ ｃｒｉｔｉｃａｌ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ

燃气轮机排气温度下降时系统及各循环输出功

率动态响应变化如图 ９ 所示ꎮ 由图 ９ 可知ꎬ随着燃

气轮机排气温度下降ꎬＴＣＯ２循环输出净功率略有下

降ꎮ 其原因为ꎬＴＣＯ２循环中 ＴＣＯ２透平与 ＴＣＯ２泵采

取非共轴模式ꎬ在功率控制过程中ꎬ采用透平节流阀

的调节方式仅能控制 ＴＣＯ２透平输出功率ꎬ而当燃气

轮机排气温度下降时ꎬＴＣＯ２循环质量流量上升导致

ＴＣＯ２泵耗功增大ꎬ使得 ＴＣＯ２ 循环输出功率略有下

降ꎮ ＴＣＯ２泵耗功增大导致负荷跟随偏差小于 １％ ꎬ

可以认为ꎬ调节透平节流阀开度来控制循环输出功

率可以很好地实现系统的负荷跟随ꎮ 燃气轮机排气

温度扰动后ꎬ系统总效率由 ２９. ８５％提升到 ３１. ８３％ꎬ

这是由于燃气轮机排气温度扰动时ꎬ系统输出功率

受各循环负荷控制作用保持不变ꎬ而热源功率下降

使系统回收热量下降ꎬ系统吸热量降低ꎬ因此系统总

功率呈上升趋势ꎮ

图 ９　 燃气轮机排气温度下降时系统及各循环

输出功率动态响应变化

Ｆｉｇ. ９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｏｕｔｐｕｔ ｐｏｗｅｒ

ｏｆ ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ

３. １. ２　 燃气轮机排气质量流量扰动

当余热利用系统 ＳＣＯ２循环和 ＴＣＯ２循环输出功

率处于 ８５％ 工况稳定阶段时ꎬ在 ５ ｓ 时给热源入口

施加质量流量扰动ꎬ１０ ｓ 后质量流量由 ２１. ７７ ｋｇ / ｓ

降至 ２０. ６８ ｋｇ / ｓꎮ 控制超临界循环及跨临界循环输

出功率不变ꎬ得到系统各部件热力学参数变化ꎮ

图 １０ 为降低热源质量流量后余热回收器燃气

侧出口温度动态响应变化ꎮ 与燃气轮机排气温度扰

动相比ꎬ燃气侧出口温度变化幅度较小ꎮ 这是因为

燃气轮机质量流量扰动时仅通过影响换热器的传热

８０１
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系数影响换热ꎬ对热回收换热器换热量影响程度较

小ꎬ换热量波动较为平缓ꎮ 热回收换热器 １ꎬ２ 热端

出口稳定时间分别为 １２. ５６ 和 １４. ０６ ｓꎬ但两者都小

于燃气轮机排气温度扰动下热回收换热器热端出口

稳定时间ꎬ这是因为质量流量扰动对换热效果影响

较小ꎬ系统内温度变化较为平缓且与系统功率调节

速度匹配较好ꎬ稳定时间缩短ꎮ

图 １０　 燃气轮机排气质量流量下降时余热回收器

燃气侧出口温度动态响应变化

Ｆｉｇ. １０ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｇａｓ ｓｉｄｅ

ｏｕｔｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｗａｓｔｅ ｈｅａｔ ｒｅｃｏｖｅｒｅｒ

ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ

ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ

图 １１ 为燃气轮机排气质量流量变化时余热利

用系统内各热力学参数动态响应趋势ꎮ 与燃气轮机

排气温度下降类似ꎬ燃气轮机排气质量流量下降时

换热器换热量下降ꎬ从而使超临界及跨临界透平入

口温度降低ꎬ而为保持循环功率不变ꎬ需调节各循环

质量流量上升ꎮ 燃气轮机排气质量流量下降对热回

收换热器换热效果影响较小ꎬ余热利用系统从燃气

轮机排气余热中回收的热量较少ꎬ系统回收较少的

热量ꎬ通过导热油回路传递给超临界和跨临界循环ꎬ

使系统内各温度参数变化幅度较小ꎮ 循环质量流量

上升幅度受透平入口温度下降值减小的影响也相应

减小ꎮ

燃气轮机排气质量流量下降时系统及各循环输

图 １１　 燃气轮机排气质量流量下降时系统关键温度

及质量流量动态响应变化

Ｆｉｇ. １１ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ ｃｒｉｔｉｃａｌ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ ｍａｓｓ

ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ

出功率动态响应变化如图 １２ 所示ꎮ

图 １２　 燃气轮机排气质量流量下降时系统及

各循环输出功率动态响应变化

Ｆｉｇ. １２ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｏｕｔｐｕｔ ｐｏｗｅｒ

ｏｆ ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｗｈｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ ｍａｓｓ

ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ

　 　 由图 １２ 可见ꎬＴＣＯ２循环输出净功率有下降ꎬ但

明显小于燃气轮机排气温度扰动条件下的下降幅

度ꎮ 这是因为燃气轮机排气质量流量下降对系统参

数的影响小于燃气轮机排气温度ꎬＴＣＯ２循环质量流

量上升幅度较小ꎬＴＣＯ２泵耗功较小ꎮ 燃气轮机排气

质量流量扰动时ꎬ因 ＴＣＯ２泵耗功增大导致负荷跟随

偏差小于 ０. ２％ ꎬ可以认为ꎬ调节透平节流阀开度控

制循环输出功率可以使 ＳＣＯ２余热利用系统实现负

９０１
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荷跟随ꎮ 燃气轮机排气质量流量下降时系统总效率

由 ２９. ８５％提升到 ３０ ６０％ ꎬ其增加幅度明显小于燃

气轮机排气温度波动情况ꎬ这是因为燃气轮机排气

质量流量下降 ５％ 时ꎬ其热源功率减小值小于燃气

轮机排气温度下降 ５％ 时的热源功率减小值ꎬ因此

在燃气轮机排气质量流量下降 ５％ 时ꎬ余热利用系

统回收热量更多ꎬ但各循环质量流量上升幅度减小ꎬ
透平效率提升幅度相对较低ꎬ使系统对回收热量做

功相对不充分ꎬ循环总效率提升幅度相对较小ꎮ
３. ２　 最优负荷控制策略

为应对新能源大规模并网造成的电网负荷频繁

波动ꎬ需提高发电机组负荷跟随能力ꎮ 在 ＳＣＯ２余热

利用系统中存在 ＳＣＯ２循环和 ＴＣＯ２循环ꎬ针对负荷

目标ꎬ可分别对两个循环进行负荷控制ꎮ 本文针对

系统总负荷由 １００％ 降到 ９５％ 负荷的控制目标ꎬ采
用 ３ 种负荷控制策略:ＳＣＯ２ 负荷跟随控制策略ꎬ即
维持 ＴＣＯ２循环功率不变ꎬ仅改变 ＳＣＯ２循环输出功

率ꎻＴＣＯ２负荷跟随控制策略ꎬ即维持 ＳＣＯ２循环功率

不变ꎬ仅改变 ＴＣＯ２循环输出功率ꎻ按比例分配控制

策略ꎬ即按超临界、跨临界额定工况输出功率比例进

行负荷调节ꎬ通过分析其动态特性ꎬ得到最优负荷控

制策略ꎮ
图 １３ 为负荷跟随过程中不同控制策略下余热

利用系统内各循环质量流量动态响应变化ꎮ 在跨临

界负荷跟随控制策略下ꎬＳＣＯ２ 循环输出功率恒定ꎬ
并且在负荷跟随过程中ꎬ受控制作用 ＳＣＯ２压缩机入

口参数基本保持恒定ꎬＴＣＯ２ 循环对 ＳＣＯ２ 循环的影

响可以忽略ꎬ故 ＳＣＯ２循环质量流量基本保持恒定ꎮ
在超临界负荷跟随控制策略下ꎬ对比其他两种策略ꎬ
ＴＣＯ２循环质量流量下降幅度最小ꎬ其主要原因是由

于采用超临界负荷跟随控制策略时ꎬＴＣＯ２循环功率

维持恒定无需下降ꎬ此时 ＳＣＯ２输出功率下降ꎬＳＣＯ２

透平出口温度上升使 ＴＣＯ２透平入口温度小幅上升ꎬ
因此需使 ＴＣＯ２循环质量流量小幅下降以保证 ＴＣＯ２

循环功率不变ꎮ 在按比例分配负荷控制策略下ꎬ由
于跨临界循环输出功率远大于超临界循环输出功

率ꎬ因此按比例分配负荷控制策略与跨临界负荷跟

随控制策略下 ＴＣＯ２循环目标输出功率近似ꎬ两种策

略下 ＴＣＯ２循环质量流量基本一致ꎮ

图 １３　 不同负荷控制策略下系统内各循环

质量流量动态响应变化

Ｆｉｇ. １３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ

ｒａｔｅ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｌｏａｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｉｅｓ

图 １４ ~图 １５ 为不同负荷控制策略下余热回收

器燃气侧出口温度及系统各循环透平入口温度动态

响应变化ꎮ 在跨临界负荷跟随控制策略下ꎬ跨临界

循环质量流量降低ꎬＴＣＯ２ 预热器和 ＴＣＯ２ 加热器冷

侧质量流量降低使换热器换热量减少ꎬ但质量流量

减少速度大于热量减少速度ꎬＴＣＯ２透平入口温度有

所上升ꎮ 换热量降低同时传递到热回收换热器 ２ꎬ
使热回收换热器 ２ 热端出口温度上升ꎮ 在此过程

中ꎬ超临界循环与导热油回路 １ 不受跨临界循环影

响ꎬ因此ꎬＳＣＯ２ 透平入口温度和热回收换热器 １ 热

端出口温度保持恒定ꎮ 在超临界负荷跟随控制策略

下ꎬＳＣＯ２循环质量流量降低使 ＳＣＯ２加热器及 ＴＣＯ２

加热器换热量降低ꎬ超临界 ＣＯ２循环质量流量降低

幅度远大于换热量降低幅度ꎬ因此 ＳＣＯ２透平入口温

度上升ꎮ 换热量降低同时传递给热回收换热器 １ꎬ
余热回收器燃气侧出口温度呈上升趋势ꎮ 对于跨临

界循环来说ꎬ循环回收热量受 ＴＣＯ２预热器和 ＴＣＯ２

加热器共同影响ꎬ但在跨临界循环中从 ＴＣＯ２加热器

回收热量占比更大ꎬ受 ＴＣＯ２ 加热器换热量下降影

响ꎬ冷端出口温度上升ꎬ透平入口温度上升ꎮ 采用按

比例分配的控制策略进行负荷跟随的动态过程中ꎬ
各参数响应兼具跨临界负荷跟随及超临界负荷跟随

控制特点ꎬ各温度参数变化趋势位于其余两种控制

策略之间ꎮ
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图 １４　 不同负荷控制策略下余热回收器燃气

侧出口温度动态响应变化

Ｆｉｇ. １４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｇａｓ ｓｉｄｅ

ｏｕｔｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｗａｓｔｅ ｈｅａｔ ｒｅｃｏｖｅｒｅｒ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｉｅｓ

图 １５　 不同负荷控制策略下系统各循环透平

入口温度动态响应变化

Ｆｉｇ. １５ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｔｕｒｂｉｎｅ

ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｉｅｓ

图 １６ 及表 １ 为 ３ 种不同负荷控制策略下系统

输出功率动态响应及系统总效率对比ꎮ 可以看出ꎬ３

种控制策略下ꎬ系统输出功率均能很好地匹配模拟

负荷的波动ꎬ系统输出功率稳定时间无明显差别ꎬ但

超临界负荷跟随控制策略下最终稳态系统总效率最

高为 ３３. ４５％ ꎮ 这是因为在超临界负荷跟随下ꎬ跨

临界循环输出功率远大于超临界循环输出功率ꎬ跨
临界循环对系统影响更大ꎻ而在超临界负荷跟随下ꎬ

跨临界循环质量流量下降最小ꎬ透平效率降低较小ꎬ
系统对回收热量利用得更加充分ꎮ 按比例分配控制

策略下系统总效率最低为 ３２. ９９％ ꎬ这是因为受超

临界循环负荷降低的影响ꎬ跨临界循环质量流量降

低值最大ꎬ大大影响 ＴＣＯ２透平效率ꎬ从而降低系统

总效率ꎮ

图 １６　 不同负荷控制策略下系统输出功率

动态响应变化

Ｆｉｇ. １６ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｏｕｔｐｕｔ ｐｏｗｅｒ

ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｉｅｓ

表 １　 不同负荷控制策略下系统总效率对比

Ｔａｂ. １ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｏｔａｌ ｓｙｓｔｅｍ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｉｅｓ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｉｅｓ

参　 数
超临界

负荷跟随

跨临界

负荷跟随

按比例

分配

系统总效率 / ％ ３３. ４５ ３３. ０５ ３２. ９９

４　 结　 论

(１) 在燃气轮机变工况运行过程中ꎬ通过控制

压缩机入口温度和压力ꎬ可以保持系统稳定运行ꎮ
调节透平节流阀开度来控制循环输出功率可以使

ＳＣＯ２余热利用系统很好地匹配燃气轮机余热波动

和自身负荷变动ꎮ
(２) 燃气轮机排气余热扰动时ꎬ排气温度的变

化对系统各热力学参数变化幅度的影响显著大于燃

气轮机排气流量变化ꎬ其稳定时间也大于燃气轮机

排气流量变化时的ꎬ稳定后系统总效率的提升是燃

气轮机排气流量扰动下的 ２. ６４ 倍ꎮ
(３) 在负荷降低过程中ꎬ采用不同负荷跟随控

制策略ꎬ系统均能很好地实现快速的负荷跟随ꎬ但采
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用超临界负荷跟随控制策略ꎬ系统稳定后总效率降

低幅度最小ꎬ仅为 ０. ９９％ ꎬ实现了对电网负荷指令

的快速高效跟随ꎮ
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