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［摘 要］针对地热能利用，根据地热井口条件通过热力学计算和设备选型设计了对应的 ORC 机组，

并对该机组动态特性进行了仿真；研究了热源温度和流量、冷却水温度以及工质流量 4 种

参数变化对 ORC 机组关键运行参数和性能的影响规律。结果表明：机组输出性能对冷却

水温度变化最为敏感，冷热源温度增大 10 ℃，轴功分别减小 16%和增大 7%；热源温度和

流量增大都会使过热度、蒸发压力和轴功显著升高，热效率略有下降，但其对机组冷端传

热的影响有限，对热端传热的影响很小，过热度和蒸发压力几乎不变；相比冷热源参数的

变化，工质流量变化时机组关键参数的波动最小，机组能很快恢复稳定。 

［关 键 词］有机朗肯循环；地热源；动态仿真；系统输出功；热效率 
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Design and dynamic simulation of a geothermal organic Rankine cycle system 
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(1.China Electric Power Planning & Engineering Institute, Beijing 100120, China;  

2.Beijing Key Laboratory of Multi-phase Flow and Heat Transfer of Low-grade Energy, North China Electric Power University, Beijing 102206, China) 

Abstract: An organic Rankine cycle (ORC) unit is designed through thermodynamic analysis and equipment type 

selection under geothermal conditions. Then, this unit is simulated to study its dynamic operating characteristics 

and investigate the influences of four parameters, such as heat source temperature, mass flow rate, cooling water 

temperature and working fluid mass flow rate, on key operating parameters and performance of the ORC unit. The 

results show that, the output performance of the unit is primarily affected by the cooling water temperature. An 

increase of 10 ℃ in the heat and cold source temperatures results in a decrease of 16% and an increase of 7% in 

the output power, respectively. The increased heat source temperature and mass flow rate will make the degree of 

superheat, evaporating pressure and shaft work increase significantly, and the system thermal efficiency decrease 

slightly. However, the effect of increasing heat source temperature and mass flow rate on the heat transfer of the 

cold side is limited, that on the hot side heat transfer is also neglectable, so the vapor superheat and evaporating 

pressure remains constant. Compared with the change of cold and heat source parameters, the change of working 

fluid mass flow rate has the lowest overshoot of parameters during dynamic operation of the unit, and the unit can 

reach the next steady state rapidly. 

Key words: organic Rankine cycle; geothermal source; dynamic simulation; system output power; thermal 

efficiency 

在“碳达峰碳中和”的目标下，无论是在传统

工业过程中还是在新能源中，中低热能的高效利用

都被认为是未来能源格局的重要组成部分。有机朗

肯循环（organic Rankine cycle，ORC）是实现这   

一目标的可行方法，它结构简单，可靠性高，并   

且能相对高效地将热量转化为有用功[1-2]，在地热发
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电[3]、工业余热回收[4]、太阳能热发电[5]、生物质   

燃烧发电[6]、发动机废热回收[7-8]等领域均表现出较

强的应用潜力。为了提高有机朗肯循环的系统效

率，许多学者进行了广泛研究，主要集中在工质筛

选[9-10]、热力学分析[11-12]和系统优化[13-14]等领域。

在实际应用场景中，热源流体参数往往表现出明显

的间歇性波动，使得 ORC 系统运行不稳定，偏离

设计工况，从而导致工质高温击穿[15]、膨胀机损  

坏[16]、膨胀机效率下降[14]等相关问题。因此，为保

证 ORC 系统在不同热源条件下的高效安全运行，

必须考虑其动态特性。 

然而，由于设备容量、实验条件和安全问题等

各方面的限制，很难对系统所有特性进行全面实验

测试。因此，许多学者建立了 ORC 动态模型，研

究 ORC 系统各部分之间的瞬态特性和匹配机制。

Wei 等人[17]采用移动边界法建立了动态模型，并与

离散化技术进行了比较，发现 2 种模型都具有较高

精度，且移动边界模型在控制应用中速度更快。Fu

等人[18]研究发现，提高热源温度可以增强预热器内

的换热，从而线性提高系统输出功率和热效率。

Chen 等人[19]构建了具有共沸混合物的 ORC 动态模

型，研究表明在热源温度或流量突然变化时，蒸发

器比冷凝器表现更加敏感。因此，在动态过程中可

以忽略冷凝器。Feng 等人[20]研究了小型 ORC 系统

的动态特性，发现增加工质流量，提高膨胀机进口

温度以及降低膨胀机出口温度，可以提高输出功。

Wang 等人[21]研究了用于回收低温烟气余热的 ORC

系统的瞬态行为，结果表明，工质流动的动态反应

时间最短，而膨胀机入口温度的动态反应时间最

长，泵对膨胀机以及整个系统的效率都有相当大影

响。Badescu 等人[22]搭建了包含柴油机和热回收

ORC 系统的原型机，发现在瞬态运行过程中湿蒸气

可以进入膨胀机。Feng 等人[23]研究了当热源温度在

110~140 ℃变化时 ORC 系统的动态特性，结果表

明，随着热源温度的升高，泵、膨胀机、蒸发器和

冷凝器的整体性能均有所提高，而膨胀机的等熵效

率略有下降。Du 等人[24]比较了 2 种 ORC 系统（单

压蒸发和双压蒸发）的非设计性能，结果表明，当

热源流量从设计点降低 30%时，净输出功率降低了

23%，当热源温度从 118 ℃降到 102 ℃时，净输出

功率降低了 39%。综上所述，冷热源参数变化对

ORC 系统的运行具有重要影响，因此有必要深入研

究其动态特性，以确保 ORC 系统高效和安全运行。 

地热资源是人类能够开发利用的地球内部热

资源，目前技术条件下通常是从地壳层提取的一种

天然清洁能源。因此，可以采用地热作为 ORC 系

统的热源。本文基于徐闻地区的干热岩地热井口 

条件，进行地热能 ORC 发电系统的热力学设计。

井口地热水温度为 150~160 ℃，热水流量为 50~  

100 t/h。对应该井口条件，设计参考点选择为：热

水温度 160 ℃，流量 100 t/h，冷却水温度取环境温

度 25 ℃。本文首先在设计工况下对 ORC 系统及其

部件进行设计和选型，之后将在 Simulink 软件中对

ORC 系统的各部件进行建模仿真，研究冷热源参数

和工质流量变化时系统的动态特性以及对机组性

能的影响。 

1 ORC 系统介绍及热力学设计 

1.1 ORC 系统 

ORC 地热发电系统利用地下热水来加热有机工

质，使液态有机工质变为蒸气，推动膨胀机做功，由

膨胀机带动发电机发电。与常规火力发电相比，ORC

地热发电系统构成简单，布置紧凑。ORC 地热发电

系统主要设备包括蒸发器、膨胀机、冷凝器及工质

泵等，设备如图 1a)所示。由图 1a)可见，地热水作

为热源，在蒸发器中与工质换热（9—10），开始循

环时，工质通过工质泵加压输送到蒸发器（5—6），

在蒸发器中通过加热转化为高温高压蒸气（6—1），

进入膨胀机中产生机械功(1—2)，之后，排出的蒸

气冷凝为液态工质（2—5）重新进入工质泵完成整

个循环，冷却水在冷凝器内与工质换热（11—12）。 

1.2 ORC 系统热力学设计 

ORC 系统热力学设计主要基于热力学第一定

律的分析，以机组的输出功率和热效率为主要参 

考指标。图 1b)为 ORC 系统 T-s 图，图 1b)中数字与

图 1a)设备进出口数字对应。其中，7 和 8 点为蒸发

器内工质的泡点和露点，3 和 4 点为冷凝器内工质

的露点和泡点。对应图 1 中状态点标号，地热水在

蒸发器中与工质换热，根据能量守恒计算蒸发器中

的换热量为： 

hs wf 1 6 hs 9 10( ) ( )Q m h h m h h           (1) 

式中：m 为工质质量流量；h 为工质比焓。 

工质在膨胀机中膨胀做功后排出，考虑膨胀过

程损失，工质做功过程为非等熵过程，计算中取等

熵效率为 80%。膨胀机输出功为： 

exp wf 1 2 exp wf 1 2s( ) η ( )W m h h m h h         (2) 

式中：ηexp 为膨胀机等熵效率。 



第 4 期 饶建业 等 地热能有机朗肯循环系统设计与动态仿真 21  

http://rlfd.cbpt.cnki.net 

 

 

图 1 ORC 示意 

Fig.1 Schematic diagram of the ORC system 

工质泵压缩过程也为非等熵过程，取泵效率为

75%，计算工质泵耗功为： 

wf 6s 5

pump wf 6 5

pump

( )
( )

m h h
W m h h




         (3) 

式中：ηpump 为工质泵效率。 

对应膨胀机输出功和工质泵耗功得出循环净功： 

net exp pumpW W W             (4) 

式中：W 为功率，下标 net 为循环净功。 

继而计算循环热效率为： 

net

hs

W

Q
                  (5) 

式中：η为循环效率。 

基于温度为 160 ℃、流量为 100 t/h 的地热水，

冷却水温度取环境温度 25 ℃。ORC 系统的热力学

设计以机组的输出功率和热效率为主要参考指标。

文献[25]对 ORC 系统工质筛选的研究表明，工质临

界温度和热源入口温度的关系对循环性能有显著

影响，工质临界温度可以作为工质初选准则[25]。本

文筛选了能使临界温度形成一定跨度的 7 种工质，

见表 1。在换热器夹点温差（10 ℃）限制下，通过

热力学计算构成热力循环，得到符合热源温度范围

的适宜工质。热力学计算表明，热源出口温度为

80 ℃时，ORC 系统可输出最大功，此时工质 R600a

和 R245fa 展示出相对优越的性能。R600a 对应输出

功 984.03 kW，热效率为 10.42%。但考虑到 R600a

属于易爆工质，故可采用 R245fa，其输出功可达

919.54 kW，热效率为 9.74%。具体循环参数见表 2，

以此循环参数进行系统设备设计。 

表 1 工质循环性能参数 

Tab.1 Cycle performance parameters of the working fluid 

工质 
临界温度/ 

K 

蒸发压力/ 

MPa 

净输出功/ 

kW 

热效率/ 

% 

泵功/ 

kW 

R600a 407.81 2.48 984.03 10.42 121.04 

R600 425.13 1.53 911.54 9.65 61.34 

R245fa 427.16 1.28 919.54 9.74 45.12 

R123 456.83 0.65 842.95 8.93 22.03 

R601a 460.35 0.66 879.76 9.32 25.05 

R601 469.70 0.51 865.16 9.16 18.59 

R141b 477.50 0.50 794.01 8.41 14.93 

表 2 ORC 系统主要状态点参数 

Tab.2 Parameters of main state points of the ORC system 

状态点位置 温度/℃ 压力/kPa 焓/(kJ·kg–1) 流量/(t·h–1) 

膨胀机入口 100.47 1 280 474.53 158 

膨胀机出口 59.65 287 452.57 158 

泵出口 44.20 1 280 259.33 158 

热源入口 160.00 1 000 675.70 100 

热源出口 80.00 1 000 335.80 100 

冷却水入口 25.00 500 105.30 734 

冷却水出口 35.00 500 147.10 734 

 

2 ORC 系统设备设计及动态建模 

根据热力学计算结果中各设备的容量和对应

进出口参数，对 ORC 系统主要设备，包括蒸发器、

冷凝器、膨胀机和工质泵，进行设计选型，并建立

其对应的动态模型。动态模型主要是基于质量守恒

和能量守恒关系式，对部件中的过程进行描述。由

于工质泵和膨胀机的热力过程比换热器的换热过

程快得多，因此可以采用稳态模型代替，换热器的

动态模型则采用移动边界模型建立。 

2.1 蒸发器和冷凝器设计及动态模型 

ORC 机组中常用的蒸发器为管壳式蒸发器，其

结构简单、运行稳定、安装维护方便，并且对介质

的适应能力强，因此本文的蒸发器均采用管壳式蒸

发器。基于热力学计算对应的蒸发器进出口参数和

热负荷作为蒸发器的设计条件进行计算，得到蒸发

器结构和换热面积。经计算，蒸发器采用逆流布置

的管壳式蒸发器，具体见表 3。 
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表 3 蒸发器、冷凝器参数 

Tab.3 Parameters of evaporator and condenser 

状态点位置 内径/m 长度/m 总换热面积/m2 材料 

蒸发器 1.575 6.000 1 184 
19 mm×2 mm 

碳钢管 

冷凝器 1.350 6.000 606 
19 mm×2 mm 

碳钢管 

移动边界模型是热交换器动态建模的经典方法，

具有计算速度快、精度高的优点，特别适用于换热

器组成系统的动态建模[26]。蒸发器和冷凝器的动态

仿真模型采用移动边界模型，模型示意如图 2 所示。

将蒸发器分为过冷区、两相区和过热区 3 部分，建

立蒸发器的动态数学模型，每部分均采用集总参数

法。在动态仿真过程中，每个相位区域的长度随时

间变化。为满足系统仿真快速计算，要求各部件、

各环节的计算量尽可能小。为此，本文建立的换热

器模型进行以下假设： 

1）工质在换热管内作一维流动； 

2）忽略压降对蒸发温度的影响，认为换热器

内压力沿管长保持均匀相等； 

3）忽略流体与金属管壁的轴向热传导，假设

流体与管壁之间仅存在径向传热； 

4）忽略重力对传热的影响。 

 

图 2 移动边界模型示意 

Fig.2 Schematic diagram of the moving boundary model 

每个相区对应管壁的守恒方程为： 

质量守恒方程 

( )
0

v

t z

  
 

 
            (6) 

能量守恒方程 

i W

i

( ) ( ) 4
( )

h p vh
a T T

t z D

   
  

 
   (7) 

式中：ρ和 h 分别为对应相区内工质平均密度与平均

比焓；Di为换热管直径；Tw为对应相区的管壁温度。 

管壁能量守恒方程 

W

W W W i i i W o o o W

d
( ) ( )

d

T
c A L a A T T a A T T

t
       (8) 

式中：cw 为管片的比热容；ρw 为金属管壁密度； 

Aw 为管壁换热面积；L 为管道长度；αo为热源与管

壁的对流换热系数；To为管道外侧热源温度。 

移动边界法的特点在于利用莱布尼兹公式简

化偏微分方程，对守恒方程进行适当化简，可得到

不同相区的移动边界模型。 

蒸发器中，工质在管内流动换热，液相和气相

两部分的单相对流换热系数可以采用 D-B 公式[27]

计算： 

0.8 0.4

L

e

0.023
k

h Re Pr
d

 
  

 
          (9) 

式中：h 为换热系数；Re 为雷诺数；Pr 为普朗特数；

de 为水力直径。 

工质在换热管内沸腾过程的表面换热系数通

过 Gungor-Winterton 模型[28]计算获得： 

tp L nph Eh Sh              (10) 

0.8 0.4 L

L L L

e

0.023
k

h Re Pr
d

 
  

 
       (11) 

0.12 0.55 0.5 0.67

np r r55 ( 0.434 3In )h p p M q      (12) 

管壳式换热器中，地热水在壳程流动，其换热

系数可通过管外带折流板管束的强制对流 Kern 公

式[29]计算： 
0.140.6 1

e 0 3
0

e W

λ
0.23

d u
h Pr

d

 

 

  
   

   
    (13) 

式中：λ为导热系数；μ为动力黏度；uo 为流动速度。 

在冷凝器中冷却水在管内流动换热，其换热系

数可以通过式(9)计算。工质在管程流动换热，液相

和气相2部分单相对流换热系数可通过式(13)计算，

而管外的冷凝过程采用傅里叶公式计算： 
1

3 4
L L L V

L s W

( )
0.725

( )

g
h

T T d

    



 
  

 
        (14) 

式中：λ为导热系数；ρ为密度；μ为动力黏度。 

2.2 膨胀机设计选型及模型 

有机朗肯循环中膨胀机是系统循环中能量转化

的关键设备，将工质吸收的热能转化为机械能。根据

热力学计算结果，ORC 系统功率可达 919.54 kW，属

于大型 ORC 系统，应选择轴流式膨胀机。该类型

膨胀机转速范围大，且具有较高的等熵效率，寿命

长，性价比高。膨胀机主要设计参数见表 4。 

膨胀机输出功为： 

exp wf 1 2( )W m h h            (15) 

轴流式膨胀机变工况运行可应用经典变工况

模型 Stodola 椭圆法[30]计算： 

in

in

in

T
m

p
               (16) 
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2 2

in,d out,d

d 2 2

in,d d

p p
Y

p 


             (17) 

2 2

in,od in,od in,od d out,odp m T Y p         (18) 

式中：pin与 pout 分别为膨胀机进、出口压力。 

表 4 膨胀机设计参数 

Tab.4 Design parameters of the expander 

参数 数值 

进汽压力/kPa 1 280.00 

进汽温度/℃ 100.47 

进汽流量/(t·h–1) 158.00 

排汽压力/kPa 287.00 

排汽温度/℃ 59.65 

排汽流量/(t·h–1) 158.00 

额定功率/kW 919.54 

转速/(r·min–1) 3 000.00 

2.3 工质泵设计选型及模型 

工质泵是 ORC 系统的增压设备，选择合适的工

质泵可以降低其耗能，增大系统净输出功。根据热

力学计算结果选用卧式离心泵，其结构简单、紧凑，

可高速运行，输出量可任意调节。该工质泵配备变

频电机，设计压力 1 500 kPa，工质流量 200 m3/h，

等熵效率 75%。 

工质泵产生的泵功： 

pump wf 6 5( )W m h h            (19) 

参考商用水泵性能曲线，可拟合得到工质泵压

头和效率曲线，其表达式如下： 

0

0

n
q q

n
               (20) 

2

0

0

n
H H

n

 
  
 

            (21) 

式中：q 为泵流量；n 为泵转速；H 为泵的扬程。 

2.4 ORC 系统动态模型 

整个 ORC 发电系统包括蒸发器、冷凝器、膨

胀机以及工质泵 4 个主要部件，在 Simulink 软件环

境中分别建立其仿真模型。根据系统不同部件间的

参数传递与相互作用关系，将各部件模型组合成系

统动态仿真模型，ORC 系统动态模型如图 3 所示。

对于整个 ORC 发电系统而言，输入参数包括地热

水的进口温度与流量、冷却水进口温度与流量以及

工质泵的流量；输出参数包括各部件的进出口参数

和系统性能随时间的变化。 

 

图 3 ORC 系统动态模型截图 

Fig.3 Transient model of the ORC system 

3 结果与分析 

目前，文献中缺乏兆瓦级 ORC 机组的测试数

据，本文所建立动态模型的可靠性通过千瓦级小机

组的校核来保证。作者[31]搭建了千瓦级 ORC 实验

平台，同时也建立了 ORC 系统的仿真模型并与实

验数据进行了对比验证，证明了仿真模型的准确

性。本文设计的兆瓦级 ORC 机组是对小机组的容

量放大，模型框架和设备模型的机理均一致。 

由于大部分低温热源和环境温度不稳定，所以

ORC 系统在运行过程中热源的温度和流量以及冷却

水的温度都会发生瞬态变化。为探究外部参数变化

对 ORC 机组性能的影响，本文对上述外部参数以及

工质质量流量分别在模拟过程中进行连续 2 次阶跃

后机组的动态特性和输出性能进行研究。 

3.1 热源温度变化对机组性能的影响 

机组设计点的热源温度为 160 ℃，本研究在设

计点附近对热源温度进行阶跃，研究 ORC 系统的

动态特性。系统主要参数随热源温度变化如图 4 所

示。在仿真进行到 5 000 s 和 10 000 s 时，保持其余

参数不变，使热源温度从 155 ℃阶跃至 160 ℃和

165 ℃。由图 4 可见，热源温度升高，使得蒸发器

换热温差增大，热源侧换热能力迅速增强，蒸发器

的换热量增加，蒸气过热度迅速增大，且过热度增

加量大于热源温度阶跃值，表明蒸发器换热面积足

够大，出口蒸汽温度趋近于热源温度。由图 4b)可

见，蒸发器换热温差增大带来更大的系统㶲损失，

蒸发压力经历快速升高和迅速回落趋稳过程。这是

由于蒸发器的逆流布置使得热源温度的变化直接

作用于出口处的工质，温度升高，由于流量不变，

压力被迫升高；在经历小幅过冲后，随着压力的平

衡，逐渐回落到稳定值。而对于冷凝器压力，热源

温度阶跃后，升温的工质经过膨胀机迅速作用于冷
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凝器，使得冷凝器入口温度快速上升，继而工质在

冷凝器中累计，冷凝压力升高，在经历小幅过冲后，

随着换热量平衡逐渐趋于稳定，冷凝压力略有增

大。由图 4c)可见，工质泵流量不变，膨胀机流量

随蒸发器压力变化而变化，同时也能通过与工质泵

的流量差反馈调节蒸发器压力，膨胀机流量直接影

响输出功率，因此两者变化趋势相同。系统平衡时，

膨胀机输出功率较之前增大了 78 kW（约 7%）。由

图 4 可见，系统热效率在热源温度升高后略有下降，

这是由于膨胀机输出功率增大的同时，蒸发器换热

负荷也在增大，并且换热负荷增加更为迅速。该机

组的运行需要在较高温度下提高工质流量以避免

过高的过热度，充分利用蒸发器面积并提高膨胀机

输出功。在系统稳定之后，系统效率略有减小。 

 

 

 

图 4 系统主要参数随热源温度变化 

Fig.4 Variations of main system parameters with heat 

source temperature 

热源温度阶跃后会瞬间影响换热器的换热性能，

机组参数出现过冲，由于存在热惯性，系统经历大

约 600 s 后才能恢复稳定。系统平衡后蒸气过热度、

蒸发压力、冷凝压力和轴功都有不同程度的增加，

其中过热度变化最为显著，从 10 ℃增至约 27 ℃，

冷凝压力最不敏感，仅增大不到 10 kPa。 

3.2 热源流量变化对机组性能的影响 

机组设计点的热源流量为 100 t/h，在其附近对

热源流量进行阶跃，系统主要参数随热源流量的变

化如图 5 所示。 

 

 

 

图 5 系统主要参数随热源流量的变化 

Fig.5 Variations of main system parameters with heat 

source flow 

在仿真进行到 5 000 s 和 10 000 s 时，保持其  

余参数不变，热源流量从 90 t/h 阶跃至 100 t/h 和 

110 t/h。由图 5a)可见，热源流量增加，热水侧换热
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能力迅速增强，蒸发器的换热量增加，过热度迅速

升高。由图 5b)、图 5c)可见，蒸发压力快速升高，

从而在膨胀机进口产生较大的推动力，推动更多工

质通过膨胀机，由于膨胀机流量在一段时间内始终

大于工质泵流量，使得蒸发器工质出口流量大于进

口流量，蒸发器内的工质量减小，蒸发压力随之略

有减小，直至进出口流量平衡。而对于冷凝器压力，

阶跃发生时，工质在蒸发器中的换热量迅速增加，

与冷凝器的换热量还未发生变化，但通过膨胀机快

速进入冷凝器的乏汽在冷凝器积累，使得冷凝器中

工质的焓值增大，冷凝器压力快速升高，之后由于

温差增大，冷侧换热增强，冷凝器压力逐渐回落直

至系统平衡。输出功率变化与膨胀机流量变化趋势

相同。系统平衡时，膨胀机输出功率较之前增大了

65 kW，约 6%；在系统稳定之后，系统效率减小约

0.7 个百分点，其原因与热源温度上升一致。 

热源流量变化后的动态特性与温度变化相同，

其过热度变化也最为显著，从 20 ℃增至 40 ℃附近，

而冷凝压力仅增大不到 15 kPa。 

3.3 冷却水温度变化对机组性能的影响 

机组设计点的冷却水温度为 25 ℃，本研究在

设计点附近对冷却水温度进行阶跃。图 6 为系统主

要参数随冷却水温度的变化。在仿真进行到 5 000 s

和 10 000 s 时，保持其他参数不变，使冷却水温度

从 20 ℃阶跃至 25 ℃和 30 ℃。由图 6b)可见，冷却

水温度增大使得其与工质的换热温差减小，单位面

积的换热量减小，工质的冷凝压力快速升高并趋于

稳定。同时，由于冷却水温度升高也增大了进入蒸

发器的工质温度，使得蒸发器换热过程温差减小，

换热量突降，工质蒸发量不足，从而蒸发压力突降。

由图 6c)可见，蒸发压力和冷凝压力的变化减小了

工质通过膨胀机的驱动压差，导致膨胀机工质流量

突降。由于工质泵流量和膨胀机流量的不匹配，使

得工质在蒸发器中累积，表现为蒸发压力突降后的

迅速回升和小量过冲，继而逐渐趋稳。膨胀机流量

随蒸发器压力变化而变化，最终与工质泵流量平衡。

由于蒸发器压力在扰动时会迅速降低，使得过热段

减小，过热度也随之减小，之后随着系统平衡过热

度逐渐增大，但与阶跃前相比，过热度没有明显变

化。可见，冷却水温度的变化对蒸气过热度影响很

小。膨胀机阶跃前后压力和通流工质流量的变化，

使得其输出功率出现突降而后迅速反弹，但最终稳

定功率相对于冷却水温度调整前下降了 200 kW，约

16%。热效率也表现出与输出功率类似的趋势，在

系统稳定之后，相对于冷却水温度变化前系统效率

约降低 1.7 个百分点。冷却水温度升高对热源侧的

蒸发压力和过热度影响很小，但对冷凝压力影响极

大，2 次阶跃使冷凝压力从 200 kPa 增至约 270 kPa。

冷凝压力的增大对机组的输出性能产生消极影响，

输出功率和热效率都明显的下降。 

 

 

 

图 6 系统主要参数随冷却水温度的变化 

Fig.6 Variations of main system parameters with cooling 

water temperature 

3.4 工质流量变化对机组性能的影响 

机组设计点工质流量为 158 t/h，在其附近进行

阶跃，系统主要参数随工质流量的变化如图 7 所示。

在仿真进行到 5 000、10 000 s 时，保持其余参数   

不变，使工质泵流量从 138 t/h 阶跃至 148 t/h 和  

158 t/h。由图 7 可见，工质流量变化可快速调节蒸

发器出口工质的过热度，在 2 次阶跃中，过热度从
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31 ℃快速减至 7 ℃。这是由于工质流量的增大，更

多工质在蒸发器累积，蒸发压力迅速增大（图 7b)），

对应的蒸发温度升高，而出口受热源温度限制，过

热度迅速减小。工质流量的增大对冷凝器侧换热也

具有强化作用，在冷凝器换热面积充分的情况下，

工质流量变化对冷凝压力影响很小，冷凝压力稳定。

如图 7c)所示，工质流量增大导致的蒸发压力升高对

膨胀机产生更大驱动力，其输出功率明显升高，增

大了 100 kW。对于干工质而言，低过热度对机组运

行有利，系统热效率增大 1.3%。综上，工质流量变

化时机组的性能曲线变化较为简单，膨胀机流量跟

随工质泵流量变化，其他参数没有出现明显的过冲，

而且在经历 300 s 后即可恢复稳定。因此，工质流量

调节通常作为机组运行状态调节的主要手段。 

 

 

 

图 7 系统主要参数随工质流量的变化 

Fig.7 Variations of main system parameters with flow rate 

of the working mass 

4 结  论 

本文根据干热岩地热进口条件，设计了对应的

ORC机组并对其动态特性进行了仿真，为大型ORC

机组的设计与动态运行提供了指导。本文主要研究

了热源温度和流量、冷却水温度以及工质流量变化

对 ORC 机组性能的影响规律，得到如下结果。 

1）冷热源参数发生阶跃后，会瞬间影响其所

在换热器的换热性能，机组参数往往会出现过冲，

但对另一侧换热器影响很小。此外，由于存在热惯

性，系统经历大约 600 s 后才能恢复稳定。 

2）机组输出性能对冷却水温度变化最为敏感。

冷却水温度增大 10 ℃，输出功率减小了 200 kW，

约 16%。而热源温度增大 10 ℃，输出功率增大了

78 kW，约 7%。 

3）热源温度和流量增大都会使过热度、蒸发

压力和轴功显著升高，热效率略有下降。冷却水温

度的升高则会减小换热温差，使机组背压明显升

高，输出功率因此大幅减小。 

4）工质流量增大明显提高了机组的输出性能，

输出功率和热效率都有所提升，但其也受过热度的

限制。相比冷热源参数的变化，工质流量变化时机

组的过冲最小，且在经历 300 s 后即可恢复稳定。 
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