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变冷却条件下超临界二氧化碳动力系统 

瞬态特性研究 

姜文熙，董鑫，赵远扬 
（青岛科技大学机电工程学院，山东  青岛  266061） 

［摘 要］【目的】超临界二氧化碳布雷顿循环是热力发电领域的重要技术发展方向之一，具有广泛

的热源兼容性，因此，研究循环运行过程中的动态特性具有重要意义。本文研究当冷却条

件发生变化时，该系统从波动到稳定的动态变化过程。【方法】针对压缩机和涡轮机，采

用稳态模型，对于系统换热器，在其稳态 FV 有限元模型数据的基础上构建了新的动态数

学模型。【结果】研究表明，改变预冷器的冷却流量后，系统最迟在 200 s 左右即达到稳

定状态。其中，当预冷器的冷却流量降至最小值的 50%时，主压缩机效率约下降 0.5%；增

加预冷器冷却流量可提升压缩机运行效率：当冷却流量在 25 s 线性增加至 175%，主压缩

机在 75 s 达到稳定状态时，其效率可提高 0.8%；再压缩机在 200 s 后稳定，效率可提高

0.2%；系统净输出功率在 300 s 后稳定，系统热效率降低 0.3%。【结论】因为主压缩机进

口温度（306 K）接近 CO2 的临界点，所以增加预冷器冷侧水的质量流量易引起压缩机进

口温度低于 CO2的临界温度，导致压缩机内出现工质凝结，影响压缩机的稳定运行，而降

低预冷器水侧流量则会导致系统净输出功率减小、热效率降低。 

［关 键 词］超临界二氧化碳再压缩布雷顿循环；瞬态特性；预冷器；流量变化 

［引用本文格式］（本段作者勿动）作者姓名. 中文标题[J]. 热力发电, 年, 卷(期): 起始页码-终止页码.   作者姓名. 英文

标题[J]. Thermal Power Generation, 年, 卷(期): 起始页码-终止页码. 

Transient characteristics of supercritical carbon dioxide power system under 

variable cooling conditions 

JIANG Wenxi, DONG Xin, ZHAO Yuanyang 

(College of Electromechanical Engineering, Qingdao University of Science and Technology, Qingdao 266061, China) 

Abstract: [Objective] The supercritical carbon dioxide Brayton cycle (SCBC) is an important technological 

development direction in the field of thermal power generation. The study of its dynamic process is of great 

significance to the application of this system. A dynamic analysis model of the SCBC power system is established 

to analyze the transient characteristics in this paper when the cooling condition is changed. [Methods] For 

compressors and turbines, the steady-state model is used. For heat exchangers, a dynamic model is established based 

on the steady-state finite element method model, to analyze the transient characteristics of the system when cooling 

conditions change. [Results] The research result shows that after changing the cooling flow rate of the pre-cooler, 

the system reaches a stable state at the latest within about 200 seconds. And the main compressor is highly sensitive 

to changes in the flow rate on the water side of the pre-cooler. When the flow rate of the pre-cooler drops to 50% of 

the minimum value, the efficiency of the main compressor decreases by approximately 0.5%. Increasing the flow 

rate on the water side of the precooler can improve the operating efficiency of the compressor. When the flow rate 

linearly increases by 75% within 25 seconds, the main compressor tends to stabilize after 75 seconds, and the 

efficiency increases by 0.8%. But at this point, the state of the compressor inlet was already very close to the surge 
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line. After 200 seconds, the re-compressor becomes stabilized, and its efficiency increases by 0.2%. The net output 

power of the system stabilizes after 300 seconds, and the thermal efficiency of the system decreases by 0.3%. 

[Conclusion] As the inlet temperature (306 K) of the main compressor is close to the critical temperature of CO2, 

increasing the flow rate on the cold side of the precooler can easily cause the inlet temperature of the compressor to 

be lower than the critical temperature, affecting the stable operation of the compressor. Reducing the flow rate on 

the cold side of the precooler will lead to a decrease in the net output power of the system and a reduction in thermal 

efficiency. Therefore, adjusting the flow rate in the pre-cooler can rapidly change the total power consumption of 

the compressor, thereby quickly influencing the net output power of the system. This study provides a reference for 

designing reasonable control strategies when disturbances occur in the cooling water side of pre-cooler for RCBC 

systems, aiming to reduce system response time and mitigate detrimental fluctuations.  

Key words: suipercritical recompression Brayton cycle; transient characteristics; precooler; flow rate variation 

超临界二氧化碳布雷顿循环（ supercritical 

carbon dioxide Brayton cycle，SCBC）发电系统作为

一种前沿发电技术，已引起国内、外学者的广泛关

注[1]，中国[2-3]、欧美[4-6]、日韩[7-8]等国家和地区的研

究机构均建立了超临界二氧化碳（S-CO2）布雷顿系

统的实验平台并开展了相应研究。目前，针对 S-CO2

动力系统的研究多集中在稳态设计工况或非设计

工况下的性能分析[9]、各部件特性研究、系统参数

优化、S-CO2循环的控制策略[10]等。 

S-CO2 布雷顿循环瞬态分析方法是进行系统瞬

态分析、控制策略研究、事故分析等的重要基础[11]。

有学者比较了不同 SCBC 系统的动态特性。Zhang

等人[12]通过 Matlab/Simulink 建立了预压缩（pre-

compressor，PC）、再压缩（re-compressor，RC）、

中冷（intermediate cooling，IC）和新式（RC+IC+PC）

S-CO2 布雷顿循环的动态模型，计算了在不同分流

比和温度波动下的系统稳定性。Felipe 等人[13]对带

储热系统的 SCBC 系统（该系统由模拟混合电厂全

天温度分布的传热流体间接加热）进行了瞬态过程

建模分析，发现当蓄热系统辅助热循环时，必须谨

慎使用稳态和准稳态假设。 

有学者针对 S-CO2布雷顿循环的动态策略控制

和系统启停过程进行了研究。Wang 等人[14]通过动

态模拟讨论了再压缩 SCBC 启动和关闭过程中的操

作，提出通过改变燃料供给和压缩机转速避免 CO2

的浪费性充放和压缩机发生喘振[15]。Moisseytsev 和

Sienicki等人[16]分析了 1 000 MW核钠冷快堆 S-CO2 

RCBC 系统的控制策略，使用涡轮旁通、库存控制

和涡轮节流控制等组合，将再压缩 SCBC 负荷从满

负荷以 5%/min 的速度线性降低到 0；采用预冷器

S-CO2 侧旁通控制和冷却水流量控制使 S-CO2 在主

压缩机处的进口温度维持在临界温度 304.15 K 以

上。Luu 等人[17]分析了太阳能辅助 S-CO2 再压缩

SCBC 的冷启动过程：主压缩机与透平同轴进行启

动，在此简单循环模式下，约 2 h 后透平进口温度

达到设计值 600 ℃，而循环的温度均衡还需要 1 h，

此时再压缩机才开始启动，再经过 1 h 过渡到再压

缩 SCBC 模式；因此，整个 SCBC 完整的启动需要

大约 4 h，循环较为低效。Zhang 等人[18]将 10 MW

中冷预热 S-CO2再压缩布雷顿循环和熔融盐聚光太

阳能电站进行耦合，通过 PID 控制器对预压缩机入

口、主压缩机入口、透平入口和熔盐出口 4 处进行

温度调控，利用库存控制、旁路控制及预压缩机转

速控制 3 种调控策略进行循环降低负荷的瞬态研

究，但负荷最多从 100%降低至 70%。Liese[19]对构

建的 10 MW 再压缩 SCBC 控制模型进行改进，采

用库存管理控制和滑压运行模拟从满负荷（10 

MW）开始，每分钟降低约 7.5%总负荷得到循环从

10 MW 到暖工况的瞬态模拟过程和结果。将主换热

器进口温度变化率控制在 2 ℃/min 以下可实现机

组在 30 min 内温度停止变化，45 min 内从暖机到正

负荷启动，90 min 内达到系统稳定运行的最低负荷

（4 MW）。 

有学者围绕 SCBC 对加热条件和冷却条件进行

动态研究，针对进口温度进行变工况分析，但缺乏

对预冷器和加热器部件内工质流量整体变化的深

入研究。对此，本文主要通过改变预冷器冷侧流体

的流量来研究系统的动态变化过程，分析其对系统

部件和性能的影响。 

1 系统描述 

再压缩 SCBC 动力系统的配置情况如图 1 所

示，系统 T-s 图如图 2 所示。该系统主要由主压缩

机、再压缩机、涡轮机、高温回热器（high temperature 

regenerator，HTR）、低温回热器（low temperature 

regenerator，HTR）、加热器和冷却器等设备组成[20]。 

在本研究中，2 台压缩机均选用离心式压缩机，

通过独立电机驱动，其转速可单独调节。透平保持
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恒定转速，与同步发电机直接连接至电网。 

预冷器低温端入口阀门用于控制冷却水流量，

从而控制压缩机进口温度。热源热端入口阀门用于

控制供热流体流量，从而调节系统输出功率。 

 

图 1 再压缩 SCBC 系统配置情况示意 

Fig.1 Schematic diagram of configuration of the 

recompression SCBC system 

 

图 2 SCBC 系统 T-s图 

Fig.2 T-s diagram of the SCBC system 

2 数学模型 

本文 S-CO2 压缩机模型、透平模型以及设计工

况沿用文献[21]相关模型和数据。研究主要针对动态

过程中的印刷电路板式换热器（printed circuit heat 

exchanger，PCHE）模型[22]重新进行稳态和动态建

模[[23]。 

2.1换热器稳态分析模型 

根据美国 MIT 实验室给出的换热器稳态模型

构建方法[24]建立了 8 MW 再压缩 SCBC 系统的换

热器模型，设计尺寸见表 1。 

表 1 8 MW 换热器部件设计尺寸 

Tab.1 Design dimensions of the components of an 8 MW 

heat exchanger 

参数 加热器 高温回热器 低温回热器 预冷器 

通道直径/m 0.04 0.002 0.002 0.002 

高温管数 100×160 213×90 160×70 169×98 

低温管数 100×160 213×90 160×70 169×98 

换热器长/m 1.7 4 3 1.4 

换热器宽/m 7 0.4 0.3 0.4 

换热器高/m 4.5 0.85 0.6 0.7 

换热面积/m2 2 796.16 394.14 172.04 119.18 

在系统动态运行过程中，由于换热器容积较

大，S-CO2 在其内部停留时间较长，系统从入口参

数变化到设备稳定运行的时间较长，所以在计算时

系统的时间响应特征较明显。因此，当对系统进行

动态模拟时，应建立换热器瞬态计算模型[25]。 

2.2换热器动态分析模型  

因为 S-CO2 在换热器中进行热量交换时，其变

化主要体现在温度上，所以在对换热器的动态过程

进行建模时，采用如下假设[26]简化模型： 

1）忽略管路中的压降和质量流量损失； 

2）流体在换热器管内做一维轴向流动； 

3）忽略轴向传热； 

4）金属壁热阻远小于流体换热热阻，可忽略； 

5）忽略由于黏性耗散产生的热量。 

经过上述假设，换热器的三维瞬态偏微分控制

方程被简化成一维方程，由质量守恒方程、能量守

恒方程和管壁动量守恒方程组成[27]： 
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本节动态模型依据式(1)—式(3)的能量守恒微

分方程展开：  

 
 

in in out out

h P
m h m h Q

t

 
  


 (4) 

忽略压降和质量流量损失，将式(4)简化为： 

 hout in hin out hout

h h

dH m H m H Q

dt V

 
  (5) 

 cout in cin out cout

c c

dH m H m H Q

dt V

 
  (6) 

式中：min和 mout 分别为换热器进口和出口的质量流

量，kg/s；ρh 和 ρc 为分别为换热器内部冷侧和热侧

流体的平均密度，kg/m3；Vc 和 Vh 分别为冷侧和热

侧流体的体积，m3；Hcin、Hcout 和 Hhin、Hhout 分别为

冷侧和热侧流体的进、出口焓，kJ/kg。 

式(5)、式(6)分别表示换热器热侧和冷侧的焓关

于时间的变化量，通过单位时间焓值的变化求得下

一时刻的焓（温度）。式(5)和、式(6)中的进、出口

是根据有限元体积法划分的每个微元单位体的进

口和出口。 



4  选择年份 
 

http://rlfd.cbpt.cnki.net 

换热器热侧和冷侧之间的传热计算如下： 

 Q UA T   (7) 

 
1 1 1

c hU h h




    (8) 

 
   - - -

-
ln

-

hin cout hout cin

hin cout

hin cout

T T T T
T

T T

T T

   (9) 

 (1 )
2

A N DL


   (10) 

式中：Q为换热器中的换热量，J；A为换热面积，

m2；U为总传热系数，W/(m2·K)-1；ΔT为对数平均

温差，K；δ为壁厚，mm；λ为壁导热系数，W/(m·K)-

1；Tcin、Tcout 和 Thin、Thout 分别为冷侧和热侧的进、

出口温度，K；N 为通道数；D 为等效水力直径，

mm；L为 PCHE 的管道长度，mm。 

 
2CO 4.089( 2300)Nu Re   (11) 

 
2

5000

CO

4.089
4.089 (2300 5000)

2700

Nu
Nu Re


     (12) 

 
2

d

CO 2

d 3

( )( 1000)
8 ( 5000)

1 12.7 ( 1)
8

f
Re Pr

Nu Re
f

Pr



 

 

  (13) 

 
0.69 0.66

water 0.14Nu Re Pr     (14) 

根据式(11)—(14)计算 Nu后求得热侧和冷侧的

对流换热系数 h： 

 
Nu

h
D


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根据假设 4）可忽略金属壁的热阻，将式(8)简

化为： 

 
1 1 1

c hU h h
   (16) 

在模型实际计算过程中，首先根据换热器几何

参数计算换热面积 A和流体体积 V，再根据冷侧和

热侧的入口参数计算 S-CO2 的传热系数和物性参

数，最后求解冷、热侧的微分方程（式(5)、式(6)）

得到冷侧和热侧流体的出口焓值，通过物性数据库

根据出口焓值计算得到换热器冷侧和热侧对应的

出口温度。 

由于 SCBC 系统瞬态过程的计算涉及时间，为

提高计算结果的精准程度，本文在计算时选用四阶

龙格-库塔法提高精度。 

2.3动态模型验证  

MIT实验室还进行了再压缩 SCBC系统的仿真

实验[24]，通过在 0.25 s 内将加热器的负荷骤升或骤

降 25%来观测各参数点的温度变化。按照 0.25 s 的

时间间隔，选取 6 组瞬时数据与 MIT 加热器负荷骤

降 25%时的动态数据进行对比，结果见表 2、表 3。

选取 HTR 高温侧进口温度 T7、出口温度 T8，低温

侧出口温度 T5，以及 LTR 低温侧出口温度 T3 4 个

波动较大的状态点的温度值与实验值进行对比，验

证所建立动态模型的合理性。其中温度 T8的误差最

大（2.026%），其余状态点的温度误差均在 1%以内。 

表 2 系统动态模型验证 1 

Tab.2 Validation 1 for dynamic model of the system 

表 3 系统动态模型验证 2 

Tab.3 Validation 2 for dynamic model of the system 

加热器的热负荷骤降 25%带来温度扰动，经过

高温回热器和低温回热器内部热惯性的缓冲以及

预冷器冷侧的正常冷却，主压缩机进口温度 T1、低

温回热器出口温度 T9、主压缩机出口温度 T2 和再

压缩机出口温度 T10 受到的扰动影响越来越小，温

度变动仅在 1 K 之内，与 MIT 实验室图中的时间点

趋势基本吻合。 

综上所述，本文搭建的再压缩 SCBC 系统的换

热器动态模型比较合理，可以用于瞬态特性研究。 

3 结果和分析 

为研究 SCBC 系统在冷却条件发生变化时的瞬

态过程，得到变冷却条件对设备和系统效率的影

响，考虑到过短的波动时间可能会导致部分数据突

变，不能准确体现系统变化的过程，过长的波动时

间又会导致系统变化缓慢，选择使预冷器冷侧水的

质量流量在 25 s 内线性增减 25%、50%、75%（图

时间/s 
HTR 高温侧出口温度 T8/℃ HTR 低温侧出口温度 T5/℃ 

MIT 数据 模拟值 误差 MIT 数据 模拟值 误差 

0.25 175.63 175.47 0.090 503.61 505.46 0.368 

0.50 172.95 174.56 0.928 502.65 505.15 0.497 

0.75 170.09 172.90 1.654 500.74 504.32 0.713 

1.00 167.62 170.62 2.026 499.79 503.44 0.731 

1.25 166.46 167.97 0.906 499.03 502.92 0.780 

1.50 165.51 165.27 0.143 498.57 502.63 0.816 

时间/s 
HTR 高温侧进口温度 T7/℃ LTR 低温侧出口温度 T3/℃ 

MIT 数据 模拟值 误差/% MIT 数据 模拟值 误差/% 

0.25 548.28 549.05 0.141 162.05 161.99 0.037 

0.50 545.42 544.80 0.113 161.98 161.96 0.012 

0.75 536.06 536.99 0.173 161.92 161.90 0.012 

1.00 529.57 530.78 0.229 161.88 161.84 0.023 

1.25 527.18 528.30 0.266 161.70 161.64 0.037 

1.50 526.90 527.41 0.097 161.53 161.37 0.099 
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3），从而基本覆盖包含日常功率调节的小功率变

化、中等幅度变化的负荷切换、启动/停机等情况，

进而分析 SCBC 系统的压缩机转速和效率、换热器

内部的流体热惯性以及系统热效率的变化规律。 

 

图 3 冷却条件变化 

Fig.3 Variations of the cooling condition 

讨论实际情况时不包含冷侧水质量流量降低

75%的情况（图 4）。由图 4 可知，随着预冷器冷侧

水的质量流量不断减少，系统整体温度不断上升，

而预冷器冷却水侧平均吸收的热量越来越多，最终

在 40 s 左右时，冷却水出口温度达到其常压下的蒸

发温度 100 ℃，冷却效果差。因此下文仅讨论剩余

5 种情况。 

预冷器冷侧水的质量流量虽然在线性变化 25 s

后保持稳定，但再压缩 SCBC 系统中各状态点的温

度变化趋于稳定所需的时间不同。这是因为在系统

动态运行过程中，透平和压缩机由于容积较小，S-

CO2 在其内部停留时间很短，在进行系统模拟时其

响应可认为在瞬间完成（称为速度式模型）；而热交

换器由于容积较大，S-CO2在其内部停留时间较长，

随进口温度变化，系统包含密度、换热系数、努塞

特数、雷诺数等在内的参数不断随之变化，同时换

热器的热端和冷端因为温差改变不断变化换热量，

所以设备达到稳定运行的时间较长，在进行系统计

算时时间响应特征明显（称为容积式模型）。系统整

体趋于稳定的时间约为 200 s。 

运行时，系统特性随预冷器冷侧水的质量流量

发生改变，主压缩机迅速响应，先影响低温回热器，

并辐射到再压缩机，再共同影响高温回热器、加热

器和透平，然后系统整体性能发生变化。 

 

图 4 预冷器冷侧水质量流量降低 75%时系统整体温度变化 

Fig.4 Variation of the system temperature when the flow 

rate of water at cold side of the precooler is reduced by 75% 

3.1冷却条件变化时系统的温度变化 

当冷侧水质量流量变化时，预冷器 CO2 侧出口

温度（主压缩机进口温度）T1立刻变化，在 0~40 s

内剧烈变动，在 45 s 时达到峰值，在 50~100 s 基本

稳定，如图 5 所示。随冷侧水质量流量增加，主压

缩机进口温度 T1 在降低过程中趋近 CO2 临界温度，

导致 CO2 的物性变化非常剧烈，越接近临界点 CO2

的比热容越大，当冷侧水质量流量增加 75%时 S-

CO2 温度仅降低 0.5 K；同理，T1越远离临界点 CO2

的比热容越小，温度变化幅度就越大，在减少预冷

器冷侧水 50%的质量流量时，T1最高可偏离至 310.6 

K。 

 

图 5 压缩机进、出口温度变化曲线 

Fig.5 Change curves of the temperature at the inlet and 

outlet of the compressor 

经过压缩，S-CO2在主压缩机的出口温度 T2 的

变化更明显，使得低温回热器两端的温差改变，实

时影响低温回热器高温侧出口（再压缩机进口）温

度 T9，导致 T9同样明显变化，如图 6 所示。但经过

回热器的缓冲后，T9以慢于 T1约 1~2 s 的增减趋势
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变化，在 0~50 s 内极速增减，50~100 s 后变化放缓，

在 150 s 逐渐达到峰值，并在 200 s 后趋于稳定。稳

定时 T9 温度变化幅度在-15~+20 K。 

  

图 6 再压缩机进、出口温度变化曲线 

Fig.6 Change curves of the temperature at the inlet and 

outlet of the re-compressor 

压缩机内流体的温度变化传递到透平处需要

20~30 s，如图 7 所示。透平进口温度 T6延时变化，

在 350 s 左右才趋于稳定。其变化趋势与预冷器冷

侧水质量流量的增减呈负相关，变化范围约±15 K，

变化更缓慢。这是因为冷侧水质量流量变化带来的

波动，经过高、低温回热器和加热器的缓冲后，对

透平的影响减小，导致透平出口温度 T7 变化波动

小，系统整体温度趋于稳定的时间加快。 

 

图 7 加热器进、出口温度变化曲线 

Fig.7 Change curves of the temperature at the inlet and 

outlet of the heater 

3.2冷却条件变化时压缩机、透平的性能变化 

预冷器冷侧水质量流量变化时，主压缩机和再

压缩机的转速通过实时调节保证循环压力维持稳

定（即保证压缩机出口压力稳定在 18 MPa、压比稳

定在 2.4），如图 8 所示。 

主压缩机转速在 45 s 左右趋于稳定，再压缩机

转速在 200 s 后调节完毕，这是因为 T1 近似线性变

化，出口温度 T2随后变动导致低温回热器的换热量

变化，回热器出口温度 T9再随之变化，使再压缩机

的转速变化滞后于主压缩机，但再压缩机转速和性

能变化趋势更缓和。 

 

a) 主压缩机转速 

 

b) 再压缩机转速 

图 8 压缩机转速变化曲线 

Fig.8 Change curves of the compressors’ speed 

2 个压缩机的转速和进口温度的提升均与冷却

水质量流量的降低呈指数关系，如图 9 所示。由图

9 可以看出，预冷器冷侧水质量流量降低越多，主

压缩机进口温度 T1就越高，因而压缩机进口 CO2流

体的密度减小，转速提升明显并偏离了最佳设计

值，导致压缩机效率降低。预冷器冷侧水质量流量

降低 50%时，100 s 后主压缩机效率降低约 0.4%，

300 s 后再压缩机效率降低约 0.25%。 

压缩机转速和进口温度的降低与预冷器冷侧

水质量流量的增加呈近似线性关系。再压缩机进口

温度 T9 远离临界点，因此 T9 的密度、比热容等物

性变化很小，再压缩机的等熵效率仅增加 0.2%；主
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压缩机进口温度越接近临界温度，CO2 流体的物性

越好，使得主压缩机效率提升近 1%，但过于接近临

界点导致进口状态向喘振线逼近。 

 

a) 主压缩机效率 

 

b) 再压缩机效率 

图 9 压缩机效率曲线 

Fig.9 Change curves of the compressors’ efficiency 

图 10 是主压缩机性能曲线图。根据主压缩机

进口温度，选取 305、306、307 K 时绘制压缩的喘

振线，并在喘振线 110%处设置防喘振线。预冷器冷

侧水的质量流量增加越多，主压缩机进口温度越

低，压缩机运行工况点离喘振线越近。 

 

图 10 主压缩机性能曲线 

Fig.10 Performance curve graph of the main compressor 

透平效率与其进口温度的变化非线性相关。预

冷器冷侧水质量流量的变化对透平进口温度变化

的影响在 15~20 K。图 11 为冷却条件变化时透平效

率的变化曲线。从图 11 可看出，透平效率降低的最

大值仅为 0.1%，说明冷却条件对透平性能的影响较

小，但滞后性导致透平趋于稳定的时间超过 300 s。 

 

图 11 冷却条件变化时的透平效率曲线 

Fig.11 Change curves of the turbine efficiency when the 

cooling condition is changed 

3.3冷却条件变化对换热器的影响 

预冷器冷侧水质量流量的改变对应低温回热

器低温高压侧进口温度 T2的剧烈变化。 

3.3.1 对高温回热器的影响 

高温回热器在预冷器冷侧水质量流量变化时

换热量变化值更大。当预冷器冷侧水质量流量变化

±25%~±50%时，高温回热器换热量变化±3 MW，

且换热过程更缓和，持续时间更久。换热量在 5 s 时

开始出现明显变化，在 5~100 s 增长，在 200 s 达到

峰值后趋于稳定。 
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图 12 展示了不同预冷器冷侧水质量流量时高

温回热器的换热量变化曲线。由图 12 可以看出：当

预冷器冷侧水质量流量增加时，主压缩机出口温度

T2 降低，导致高温回热器的冷端进口温度 T4 降幅较

热端进口温度 T7 降幅更大，即换热温差 ΔT增大，

因而高温回热器整体换热量增大；预冷器冷侧水质

量流量减少时高温回热器的换热趋势则相反。 

 

图 12 高温回热器换热量曲线 

Fig.12 Change curves of the heat exchange capacity of the 

HTR 

3.3.2 对低温回热器的影响 

在预冷器冷侧水流量±25%~±50%时，低温回热

器换热量为±1.8 MW，在 0~50 s 内换热量呈波浪

型曲线，300 s 左右才稳定。 

增加预冷器冷侧水的质量流量时，T9由 T2和 T7

共同影响，T2 的曲线经历快速增加—缓慢增加—稳

定 3 个阶段，所以低温回热器整体的换热量如图 13

所示，呈先增加后减小最后稳定的趋势。系统稳定

后低温回热器的换热量比初始值最多降低 20%；减

少预冷器冷侧水的质量流量时换热趋势相反。 

 

图 13 低温回热器换热量曲线 

Fig.13 Change curves of the heat exchange capacity of the 

LTR 

3.3.3 温度沿换热器长度分布 

传热稳定后，温度沿高温回热器和低温回热器

长度方向的分布如图 14 所示，其中实线代表高温

侧，虚线代表低温侧。 

当预冷器冷侧水的质量流量改变时，T2 的变化

幅度更大，此时高温回热器远离加热器的一端温度

变化范围更大，低温回热器靠近压缩机的一端温度

变化范围更大。 

 

a) 高温回热器 

 

b) 低温回热器 

图 14 冷却条件变化时温度沿高、低温回热器长度方向分

布 

Fig.14 Distributions of temperature along the longth 

direction of the HTR/LTR when the cooling condition is 

changed 

3.4冷却条件变化对系统性能的影响 

3.4.1 对系统净功率的影响 

预冷器冷侧水质量流量增减时，2 个压缩机和

透平功率的变化规律如图 15 所示。压缩机和透平

功率的计算公式为质量流量 m 乘以进出口焓差Δ

h。随着冷侧水质量流量的减少，主压缩机和再压缩

机的进、出口温度均升高，但出口温度变化更明显，
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在系统质量流量不变时，压缩机和透平的进出口焓

差增大，因此功率增加；冷侧水质量流量增加时，

压缩机和透平进出口焓差减小，功率减小。所以功

率在 150 s 后稳定时最多分别增加 11%和 24%；随

流量的增加做功最多减少 7%和 14%；而透平功率

同理，延时 50 s 开始出现增减，但浮动范围不大，

不超过 2%。 

 

a) 透平功率 

 

b) 主压缩机功率 

 

c) 再压缩机功率 

图 15 冷却条件变化时压缩机、透平功率曲线 

Fig.15 Power curves of the compressors and turbine when 

the cooling condition is changed 

虽然预冷器冷侧水质量流量增加时系统输出

净功率增加，减少时系统净功率减少，但系统净功

率由主压缩机、再压缩机和透平三者的功率变化共

同影响。系统净功率等于透平做功减去 2 个压缩机

的耗功，如图 16 所示：当预冷器冷侧水质量流量减

少时，由于运行的滞后性，当 0~50 s 压缩机功率开

始增加时，透平功率还未剧烈变化，此时系统净功

率大幅减小；50~75 s 时，虽然透平功率开始增加，

2 个压缩机的功率增加量变缓，但系统的净功率仍

然呈降低趋势并达到最小值；75~300 s 时，压缩机

功率开始稳定不再变化，而透平功率仍然在增加，

此时系统净功率开始增加，因此曲线整体呈先降低

后升高最后稳定的趋势；当预冷器冷侧水质量流量

增加时，系统净功率趋势与减少时相反。压缩机和

透平功率的变动范围均在 1 MW 以内，所以系统净

功率的最大变动约为 6.25%。 

 

图 16 冷却条件变化时系统净功率曲线 

Fig.16 Change curves of the net power of the system when 

the cooling condition is changed 

3.4.2 对系统热效率的影响 

冷却条件变化时系统供热量曲线如图 17 所示。

可以看出：当预冷器冷侧水质量流量线性变化时，

压缩机出进口温度变化的影响传递到加热器需要

35~45 s，此时加热器热侧的质量流量保持不变，系

统吸热量仅与加热器低温侧进口温度 T5 的变化相

关，所以在 50~250 s 内吸热量的变化趋势与 T5 的

变化趋势相反；当预冷器冷侧水质量流量增加时，

T5 降低，加热器进口端的温差 ΔT 增大，吸热量相

应增加；当预冷器冷侧水质量流量降低时，T5 增加，

加热器进口端温差ΔT减小，吸热量相应减少。 
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图 17 冷却条件变化时系统供热量曲线 

Fig.17 Change curves of the system heat supply when the 

cooling condition is changed 

冷却条件变化时系统热效率曲线如图 18 所示。

可以看出，预冷器冷侧水质量流量的变化对系统热

效率影响较小，当增加冷侧水质量流量时：在 0~50 

s 内由于系统净功率增加的同时吸热量变化较小，

系统热效率提高，最高增加 5%；在 50~200 s 内，

系统净功率趋于稳定，此时吸热量增加，系统热效

率开始降低；200 s 后热效率趋近初始值。冷侧水质

量流量增加越多，系统净功率的增加量越小于供热

量的增加量，使得系统热效率在系统达到稳定时越

小：在流量增加 25%时，系统热效率提高 0.2%，但

当流量增加至 75%时，系统热效率反而降低了约

0.3%。 

随着冷侧水质量流量的降低，系统热效率的变

化规律与流量增加时则相反，呈先减小后增大的趋

势：当流量降低 25%时，热效率略低于初始值，降

低了 0.4%，而流量降低至 50%时，稳定系统热效率

比初始时降低了 1.3%。 

 

图 18 冷却条件变化时系统热效率曲线 

Fig.18 Change curves of the thermal efficiency of the system 

when the cooling condition is changed 

4 结 论 

本文建立了再压缩 SCBC 系统的动态仿真模

型，研究了预冷器冷侧水质量流量变化对压缩机和

透平性能、系统各处的瞬时温度、系统净功率和热

效率的影响，得到如下结论： 

1）预冷器冷侧水流量变化时，系统净功率和热

效率趋于稳定的时间是 200 s，主压缩机在 100 s 内

达到稳定状态，但再压缩机达到稳定状态的时间稍

微长。 

2）增加预冷器冷侧水流量对压缩机效率提升

明显，在增加 75%流量时主压缩机效率提高 0.8%、

再压缩机效率提高 0.2%，系统净功率增加 3.7%，

但系统热效率降低 0.3%。 

3）压缩机进口温度的设计工况 306 K 已经接

近 CO2临界温度点，增加预冷器水流量可能会使压

缩机进口温度降低，导致压缩机内出现工质凝结；

而流量过低又可能会影响对 CO2的冷却效果，导致

压缩机进口工质温度远离其临界点，降低系统热效

率。 
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