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地热驱动的R-DPORC系统动态仿真及
控制策略研究

杨新乐，李娇荣，卢胜东，于　宁，卜淑娟，戴文智
（辽宁工程技术大学机械工程学院，阜新 123000）

摘　要：对于地热源再热双压有机朗肯循环（R-DPORC）系统因冷/热源瞬态波动变化所造成的运行不稳定问题，有针对性地

提出恒定负荷和变负荷控制两种策略。利用 Matlab/Simscape 建立 R-DPORC 系统动态仿真模型，对冷/热源及负荷变化条件下

系统的动态响应特性进行分析，研究系统效率、过热度、压力和质量流量的变化规律。结果表明，调节工质泵的流量是实现 R-

DPORC 系统动态控制的关键手段，根据具体的工作场景可灵活组合不同的运行模式，通过控制调节能使系统逐步实现新的稳

定状态并达到输出要求。优化后的控制策略可显著提高系统在复杂工况下的动态适应性，可保障系统长期稳定运行和更高的

能效输出。
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0　引　言

在“双碳”战略目标指引下，传统工业与新能源领域正积

极推进中低温地热能的高效开发与利用［1］，有机朗肯循环

（organic Rankine cycle，ORC）因其高效的热能转换能力，在低

品位能源利用领域具有显著优势［2］，成为开发中低温地热的

重要手段［3］。但在实际工程应用中，地热流体参数受复杂地

质条件影响，存在显著的间歇性与波动性特征，直接影响系

统运行稳定性，易引发工质超温分解、膨胀机部件损伤等问

题［4］。因此，学者们开始关注相关动态特性及控制方法，研究

证实转速梯度的增加可提升 ORC 系统性能［5］；灵活调节冷却

水泵可有效调节冷却系统［6］；双模快速动态矩阵控制算法更

有效、更迅速［7］；多模型预测控制器使系统在热源剧烈变化的

情况下仍可提高净电能产量［8］。

目前，对满足工程应用需求的系统动态特性研究不足且

多集中于基础 ORC 系统，复杂 ORC 系统（如具有出色的能源

转 换 效 率 和 对 环 境 变 化 的 适 应 能 力 的 双 压 有 机 朗 肯 循 环

（dual-pressure organic Rankine cycle，DPORC）系统）的动态特

性的研究相对匮乏，复杂外部扰动及负荷动态变化下的控制

策略仍有待进一步研究［9］。基于此，本文在 Matlab/Simscape
中 对 地 热 源 再 热 双 压 有 机 朗 肯 循 环（reheat dual-pressure 

organic Rankine cycle，R-DPORC）系统进行建模，对恒定负荷

和变负荷控制策略进行仿真模拟以适应不同工况变化场景。

通 过 研 究 冷/热 源 及 负 载 阶 跃 变 化 时 各 种 控 制 策 略 下 R-

DPORC 系统的动态运行特性，以确保系统长时间运行的稳定

性和高效性，研究阐明系统各部分的瞬态特性及动态匹配规

律，以期为实际运行机组的优化控制提供理论依据与技术支

撑，并为其他热力循环系统的动态分析和控制提供参考。

1　R-DPORC系统建模

1.1　工作原理介绍

R-DPORC 系统的主要热力过程：冷凝器出口的饱和工质

经工质泵增压（1—2）后进入回热器（2—3），与高压膨胀机部

分乏汽换热实现工质预热。随后工质进入蒸发器吸收热量

（3—4）并产生高压蒸气，驱动高压膨胀机做功（4—5）。部分

高压乏汽流经再热器加热（5—6）后进入低压膨胀机继续做

功（6—7），其余部分通过回热器（8—9）预热工质泵出口工

质。最后，两股乏汽汇合（10），进入冷凝器被冷却至饱和液

（10—1），完成一个循环。R-DPORC 系统原理如图 1 所示，图 2
为 系 统 T-s 图 。 相 比 于 基 础 有 机 朗 肯 循 环（basic organic 
Rankine cycle，BORC）系统，R-DPORC 系统通过双级膨胀、再

热和回热功能可对地热能资源实现高效利用。其中，低压膨
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胀机提升了能量利用率，再热过程继续利用蒸发器出口地热

的部分热量，而回热器进一步回收高压膨胀机乏汽余热，提

升整体效率，使 R-DPORC 系统在低品位热源应用中更具优

势，尽管系统复杂性增加，但能有效提高能效和降低成本，从

长远来看，这一技术的应用会带来经济上的回报。其关键工

况参数如表 1 所示。
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图 1　R-DPORC 系统原理

Fig. 1　Schematic diagram of R-DPORC system
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图 2　R-DPORC 系统 T-s 图

Fig. 2　T-s diagram of R-DPORC system
表1　R-DPORC系统关键参数［10］

Table 1　R-DPORC system key parameters［10］

参数

高压蒸发压力/MPa
低压蒸发压力/MPa
冷凝压力/MPa
热源温度/K
工质

数值

1.28
0.7

0.287
433.15
R245fa

参数

冷却水温度/K
工质泵等熵效率/%
膨胀机机械效率/%
膨胀机等熵效率/%

数值

288.15
75
95
85

1.2　仿真系统建模

1.2.1　换热器设计与动态建模

换热器动态建模主要采用移动边界模型和离散模型。

相比之下，移动边界模型由于其连续追踪流体界面的优势，

比离散模型更适合模拟流体流动和热交换的动态变化，且移

动边界模型阶次低、计算速度快，适合控制系统设计中对运

行趋势的准确预测［11］。基于此，采用移动边界模型对换热器

动态建模，如图 3 所示。建模过程中假设：

1）换热管内工质一维流动，压力场在流动方向上保持均

匀，且忽略压力损失；

2）不考虑重力对传热的影响及流体与管壁间的轴向热

传导；

3）管壁四周的径向热流密度假定均匀；

4）忽略换热器内流体与外界的热交换。
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图 3　换热器移动边界模型

Fig. 3　Moving boundary model of heat exchanger

各相区的动态边界模型由莱布尼茨公式与各相区守恒

方程联立求解并简化推导得到，下文详细描述预热区守恒方

程，其他相区方程结构与预热区类似。

质量守恒方程：

AL1( )1
2 · |

|
|
||
|∂ρL∂hL p

dh fdp
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|
||
|∂ρL∂p
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dt
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          12 AL1
|
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|
||
|∂ρL∂hL p

dh indt
= m in - m f

（1）

式 中 ：A—— 管 道 横 截 面 积 ，m2；L1—— 预 热 区 的 长 度 ，m；

ρL——工质的平均密度，kg/m3；hL——工质的平均比焓，J/kg。

能量守恒方程：
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|
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hL

- 1 dp
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+

               12 AL1( )ρL + hL
|

|
|
||
|∂ρL∂hL p
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+ m f h f - m in h in =

               αe1U ( )Tw1 - TL1 L1

（2）
式中：U——管道润湿周长，m；αe1——工质与管壁的对流传

热系数，W/（m2·K）；Tw1——管壁平均温度，K；TL1——工质平
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均温度，K；下标 f——预热区出口工质。

壁面能量守恒方程：

cw ρw L1
dTw1dt

= αew (Ths - Tw1 )+ αe1 (TL1 - Tw1 ) （3）
式中：cw——管片比热容，J/（kg·K）；ρw——管壁密度，kg/m3；

αew——热源与管壁之间的对流传热系数，W/（m2·K）；Ths——

管外热源温度，K。

采用 D-B 公式［12］对蒸发器管内工质的液相与气相对流

换热系数进行计算：

α = 0.023Re0.8 Pr0.4( )k/de （4）
式中：α——换热系数，W/（m2·K）；Re——雷诺数；Pr——普朗

特数；k——导热率，W/（m·K）；de——水力直径，m。

Gungor-Winterton 模型［13］用于确定工质两相区域的表面

传热系数：

α tp = EhL + Shnp （5）
αL = 0.023Re0.8L Pr0.4L ( )kL /de （6）

αnp = 55Pr0.12( )-0.4343 ln Pr -0.55 M 0.5Q0.67 （7）
式中：α tp——两相工质表面传热系数，W/（m2·K）；αL——液相

工质表面传热系数，W/（m2·K）；αnp——气相工质表面传热系

数，W/（m2·K）；M——分子量；Q——热流量，W/m2。

在管壳式换热器设计中，地热水在壳体内部流动，换热

效率通过应用 Kern 公式［13］估算，Kern 公式专门用于计算带

折流板的管外强制对流情况：

α1 = 0.23λ/de( )deuo ρ/μ 0.6
Pr

1
3 ( )μ/μw

0.14
（8）

式中：α1——热源表面传热系数，W/（m2·K）；λ——导热系数，

W/（m·K）；uo—— 流 动 速 度 ，m/s；μ—— 动 力 黏 度 ，N·s/m2；

μw——管壁的动力黏度，N·s/m2。

冷凝器内冷却水走管程，其传热系数由式（4）确定，工质

走壳程，式（8）用于计算单相工质流动换热系数，式（9）用于

求解两相工质传热系数。

α0 = 0.725 é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
úλ3L ρL( )ρL - ρV gγ

μL( )Ts - TW d

1
4

（9）
式 中 ：α0—— 冷 源 表 面 传 热 系 数 ，W/（m2·K）；下 标 L—— 液

态；V——气态；γ——汽化潜热，J/kg。

1.2.2　膨胀机设计与动态建模

膨胀机用于实现工质热能向机械能的高效转换。在初

始条件下 R-DPORC 系统机械功率 58.991 kW。

膨胀机产生的输出功为：

Wexp = mwf (h4 - h5 + h6 - h7 ) （10）
式中：Wexp——高低压膨胀机总输出功，kW；mwf——工质泵入

口工质的质量流量，kg/s；h——膨胀机进出口焓值，kJ/kg。

针对轴流式膨胀机的变工况运行特性，采用经典 Stodola

椭圆方法［14］进行性能的计算：

φ = m in T in /p in （11）
Yd = ( )p2in,d - p2out,d / ( )p2in,d φ2d （12）
p in,od = m2in,odT in,odYd + p2out,od （13）

式中：φ——流量系数；p——膨胀机进出口压力，kPa；Yd——

Stodola 常数。

1.2.3　工质泵设计与动态建模

在有机朗肯循环中，工质泵通过提升工质压力，确保工

质在系统中的流动，进而增强热量的吸收和转化效率，从而

优化整个系统的性能和效率。

工质泵中产生的泵功为：

Wp = mwf (h2 - h1 )= mwf (h2s - h1 )/ηp （14）
式 中 ：Wp—— 泵 功 ，kW；h1、h2—— 泵 进 出 口 焓 值 ，kJ/kg；

h2s——泵理想出口焓值，kJ/kg；ηp——工质泵等熵效率。

依据泵性能相似换算理论，泵不同转速下的性能特性可

通过式（15）、式（16）获取：

q = ( )n/n0 q0 （15）
H = ( )n/n0

2
H0 （16）

式中：q——泵流量，m3/s；n——泵转速，r/min；H——泵的扬

程，m。

1.2.4　热力性能指标

负荷为膨胀机输出的机械功率，是衡量膨胀机性能的重

要指标，反映系统每秒钟产生或消耗的机械能量。

W ( )t = dWexp
dt

（17）
式中：W ( )t ——随时间变化的机械功率，kW。

系统效率定义为循环热效率，即系统净功输出与热量输

入的比值，计算公式为：

η th( )t = W ( )t
Qe( )t + Q re( )t = dWexp

dQe + dQ re
（18）

dQe = ( )h4( )t - h3( )t dt （19）
dQ re = x ( )t [ ]h6( )t - h5( )t dt （20）

式中：η th——系统效率；Qe——蒸发器吸热量，kJ；Q re——再

热器吸热量，kJ，蒸发器与再热器的吸热量均随时间变化。

1.2.5　仿真系统建模

在 Simscape 环境中建立 R-DPORC 动态仿真模型。先建

立系统各部件的动态仿真模型，如附录图 A1~图 A4 所示，基

于各部件参数传递关系耦合连接，构建系统动态模型（图 4）。

冷热源温度及工质泵流量是系统主要输入参数，输出参数为

各部件进出口参数及各项性能指标。图 5 为仿真计算的程

序框图。
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图 4　R-DPORC 的动态仿真模型

Fig. 4　Dynamic simulation model of R-DPORC
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图 5　仿真计算的程序框图

Fig. 5　Block diagram of program for simulation calculation

1.2.6　模型验证

为确保 R-DPORC 系统动态仿真模型的准确性和可靠

性，本文依据文献［10］提供的原始参数对模型的 BORC 部分

（附录图 A5）进行仿真模拟，表 2 为仿真计算条件。图 6 为模

拟与文献比较结果。由图 6 可知，过热度、输出功率的动态

变化与文献［10］结果具有良好的一致性，稳态值最大偏差

（为 0.6%），证 实 了 动 态 仿 真 模 型 及 其 求 解 策 略 的 准 确 与

可靠。

表2　模型验证的计算条件

Table 2　Calculation conditions for model validation
参数

阶跃间隔/s
仿真时间/s
工质

求解器

冷却水温度/K
膨胀机额定功率/kW
膨胀机转速/(r/min)
工质流量/(kg/s)

热源阶跃值/K

数值

5000
15000
R245fa

ODE23T
288.15
919.54
3000
43.8

428.15/
433.15/
438.15

参数

蒸发压力/MPa
冷凝压力/MPa
蒸发器内径/m
蒸发器管长/m
总换热面积/m2

冷凝器内径/m
冷凝器管长/m
总换热面积/m2

碳钢管尺寸/
（mm×mm）

数值

1.28
0.287
1.575

6
1184
1.350

6
606
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b. 输出功率

图 6　过热度及输出功率对比图的响应

Fig. 6　Response of overheat and output power



2　结果与分析

受地热源温度与环境温度固有波动性影响，R-DPORC 系

统运行中热源及冷源温度易产生瞬态波动，对系统稳定性和

安全性造成了极大影响［15］。因此，本文提出恒定负荷运行和

变负荷运行两种控制策略以实现 R-DPORC 系统的稳定运

行，并进一步探究外部参数变化对 R-DPORC 系统性能的影

响规律。其中，恒定负荷运行包括变热源温度和变冷却水温

度两种工况，通过调节工质泵流量使高低压膨胀机保持稳定

的功率输出。

2.1　恒定负荷运行

在模拟过程中，为了评估这些控制策略的有效性，上述

外部参数分别在 10000、20000、30000 s 进行 3 次连续阶跃变

化，量化不同控制策略在维持系统稳定性和提高能效方面的

性能表现。

2.1.1　变热源温度下恒定负荷运行

变热源温度下恒定负荷运行是指在热源温度阶跃变化

下，通过调节工质泵质量流量使 R-DPORC 系统高压膨胀机

与低压膨胀机的机械功率之和输出 40 kW。图 7 为该模式下

系统效率与质量流量的动态响应。热源温度由 413.15 K 阶

跃升至 423.15 和 433.15 K，热源侧对流传热系数提升显著增

强换热强度，蒸发器换热温差增大，换热量增加，促使蒸气过

热度增大，蒸发压力升高，驱动更多工质进入膨胀机，增加了

输出功率。当系统检测到输出功率超出目标值时，系统控制

器调节工质泵质量流量，如图 7b 所示，通过减少工质泵流量

来降低流入膨胀机工质质量，从而减小膨胀机功率输出，最

终将系统功率降回设定值 40 kW。

第一次温升泵入口质量流量 687 s 陡降至 1.103 kg/s 之

后缓升并稳定在 1.217 kg/s，较阶跃前降低 1.9%。第二次温

升泵入口质量流量 648 s 陡降至 1.056 kg/s 之后缓升并稳定

在 1.197 kg/s，较阶跃前降低 0.020 kg/s，有效抑制了系统功率

的过冲，确保系统快速恢复稳定。效率响应在阶跃节点处出

现过冲现象 ，随后在控制系统调节下重新稳定在 12.97%、

12.84%。在 30000 s 处热源温度下降 20 K，蒸发器内的热量

输入减少，膨胀机输出机械功率无法达到 40 kW，为了维持负

1 2 3 430

32

34

36

38

40

42

44

�
�
�



/k
W


�/�104 s�

���


400

420

440

460

480

500

520
����

�
�
�
�

/K

0

5

10

15

20

25

30
�


�



/%

a. 效率

1 2 3 41.1

1.2

1.3
1.1

1.2

1.3
1.0
1.2
1.4
1.6


�/�104 s�

 ������	�







/(k
g/

s)

 ������	

 ��	

b. 质量流量

图 7　变热源温度恒定负荷运行时效率及质量流量的

动态响应

Fig. 7　Dynamic response of efficiency and mass flow rate during 
variable heat source temperature and constant load operation

荷，需增加流量来提高蒸发器与再热器的吸热量，从而提高

膨胀机机械功的输出。工质泵流量在控制作用下迅速升高

由 582 s 升至 1.532 kg/s，之后缓降稳定在 1.241 kg/s。系统平

衡时效率稳定在 13.07%，较 433.15 K 时增加了 1.79%。

图 8 为变热源温度恒定负荷运行时系统过热度与压力

的动态响应。工质温度上升导致压力升高，使换热器吸热能

力增强、放热能力减弱，系统原有热平衡被打破，威胁系统稳

定性。当热源温度发生阶跃变化时，系统各部分迅速做出反

应，第一次温升高压蒸发压力由 1.247 MPa 增至 1.546 MPa，

工质吸热增强使高压过热度 52 s 内升至 7.712 K，驱动膨胀

机输出功率增加。系统随即减少工质流量抑制负荷超调，高

压过热度缓降至 6.016 K 并趋于稳定，同时低压蒸发压力由

0.741 MPa 微降至 0.736 MPa。高压蒸发压力升高导致再热

器入口温度上升，低压过热度同步增大。20000 s 同幅度扰动

下响应规律一致。30000 s 热源骤降 20 K 时，高压蒸发压力

由 1.899 MPa 跌至 1.248 MPa，过热度呈“降-升-稳”趋势；低

压蒸发压力由 0.732 MPa 升至 0.741 MPa，过热度缓降后稳

定，系统通过流量提升补偿功率损失。热源温度升高引发蒸

发器换热量激增，冷凝器换热尚未适应这一变化，导致乏汽

堆积、工质焓值上升，压力从 0.1178 MPa 升高 0.1179 MPa。
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b. 压力

图 8　变热源温度恒定负荷运行时过热度及

压力的动态响应

Fig. 8　Dynamic response of overheat and pressure of variable 
heat source temperature with constant load operation

随着温差的增大，冷凝侧换热效率得到提升，冷凝器压力下

降 44 Pa，并恢复平衡。30000 s 时热源温度骤降，冷凝器压力

反向波动。系统通过动态调节工质流量重新分配能量来保

持稳定运行。

2.1.2　变冷源温度下恒定负荷运行

变冷源温度下恒定负荷运行是指在冷源温度在 288.15、

298.15、308.15、288.15 K 阶跃变化下，调节工质泵质量流量来

维持系统总负荷在 40 kW 输出。在设计工况 298.15 K 附近

取值，进行冷却水温的阶跃变化仿真，图 9a 为系统恒定负荷

运行时效率的动态响应。冷源温升减弱了冷凝器的冷凝效

果，导致蒸发器入口工质温度升高，换热温差缩小，换热量锐

减，工质蒸发量不足，导致系统效率降低。系统的机械功率

降低，通过动态调节工质流量维持系统的负荷恒定，质量流

量的响应如图 9b 所示，各部分质量流量在控制下同步增加，

冷源第一次温升，泵入口质量流量 901 s 升至 1.424 kg/s 后缓

降并稳定在 1.376 kg/s，较阶跃前增加 13.15%。第二次温升
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b. 质量流量

图 9　变冷却水温度恒定负荷运行时效率及质量流量及

质量流量的动态响应

Fig. 9　Dynamic response of efficiency and mass flow rate under 
condition of variable cooling cooling water temperature and 

constant load 
泵入口质量流量 800 s 升至 1.636 kg/s 之后稳定在 1.593 kg/s，
较阶跃前增加 0.217 kg/s（15.8%）。此外，系统在响应温度变

化时存在滞后性，不同区域对温度变化敏感性差异导致流量

需经动态调整达到新平衡，确保系统在变冷源温度下输出负

荷的稳定性。在 30000 s 时，冷却水温度降至 288.15 K，降低

冷却系统的负担，泵入口流量经 873 s 陡降至 1.101 kg/s，后

缓升并稳定在 1.195 kg/s，恢复初始值，通过降低质量流量来

优化系统内的工质循环与能量分配，适应冷却水温降低后的

工况变化，降低系统负荷输出来满足恒定负荷需求，系统效

率逐渐回升并稳定在 12.57%。

图 10 为该模式下过热度以及压力的动态响应。冷源温

度升使冷凝器内部工质与冷却水之间传热温差缩小，导致冷

凝效率下降，冷凝压力与温度同步升高。冷源温度从 288.15 K
连续两次上升 10 K，冷凝压力从 0.118 MPa 上升至 0.174 MPa，

后继续上升 43.1%（0.249 MPa），进而影响蒸发器的热量分

配，高压段热能供应减少，在热源温度恒定情况下，蒸发器入

口工质温度升高，同等条件下所需加热量减少，从而增加高

压过热度，308.15 K 时高压过热度稳定后为 5.84 K。冷凝压

力升高导致冷凝温度升高，进而使回热器入口温度提高，为

保持系统整体压力平衡，高压蒸发压力下降，从 1.901 MPa 降

至 1.773 MPa 后继续降至 1.640 MPa，由于工质初始温度升高

且高压蒸发压力下降，工质在蒸发器内吸收相同热量后的温

度提升幅度更大，从而增加了高压过热度，308.15 K 时高压过

热度稳定后为 5.84 K。冷凝温度升高使回热器入口温度提

升，提高抽汽压力，抽汽量下降，系统需要调整以维持低压段

蒸发所需的压力，从而导致低压蒸发压力提高，从 0.733 MPa
升至 0.842 MPa，后继续上升至 0.974 MPa。但热源温度未同

步升高，导致低压过热度明显降低，从 29.38 K 降至 23.84 K
再降为 18.04 K。30000 s 冷却水温度回落，各参数恢复初始

平衡数值，验证系统在环境变化中的热平衡调节能力，确保



稳定运行，优化冷却水温度控制策略对维持系统稳定性具有

重要研究意义。
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b. 压力

图 10　变冷却水温度恒定负荷运行时过热度及

压力的动态响应

Fig. 10　Dynamic response of overheat and pressure under 
condition of variable cooling water temperature and constant load

2.2　变负荷运行

每 10000 秒系统机械功率进行一次阶跃，依次为 60、50、

40、60 kW，模 型 中 保 持 其 余 参 数 不 变 ，如 热 源 温 度 设 置 为

433.15 K、冷却水温度为 288.15 K。图 11a 为变负荷模式下

系统效率的动态响应，仿真结果表明机械功率能快速跟随设

定值阶跃变化，系统效率在负荷变化瞬间波动明显。负荷降

低，控制系统通过减少流进膨胀机的工质流量来减少做功

量，由于系统无法维持原有能量转换效率，效率 237 s 降至

11.69%，随后通过参数调整和循环优化，使得效率缓慢回升

并 最 终 稳 定 在 13.27%；负 荷 继 续 下 降 ，效 率 变 为 12.59%；

30000 s 负荷从 40 kW 升至 60 kW，系统膨胀机需大幅增长做

功量，控制系统通过提升工质流量，响应负荷输出需求，更多

工质参与循环，短期内使单位时间能量转换量系统效率急剧

上升，之后随着系统稳定效率缓慢下降稳定在 13.77%。

图 11b 为变负荷模式下系统质量流量的动态响应。当

负荷降低时，工质泵入口流量随之减少以匹配降低的负荷，

初始快速降流至 1.342 kg/s 抑制功率超调，随后微调回升至

1.425 kg/s 以平衡蒸发压力与过热度，负荷继续下降 10 kW，

流量降至 1.077 kg/s 后回升至 1.182 kg/s。系统负荷变化到

达到新的平衡状态的过程中，工质泵未完全调整到与降低负

荷相匹配的流量，而膨胀机由于惯性以及控制系统的响应延

迟，仍以较高的流量运行，膨胀机流量在一定时间内持续超

过工质泵流量。这种不平衡导致蒸发器出口流量超过了入

口 流 量 ，进 而 触 发 系 统 内 部 的 热 量 重 新 分 配 ，系 统 逐 步 调

整，直至泵进出口流量达到新的平衡状态。30000 s 负荷变

回 60 kW，为满足膨胀机做功需求，需要更多的工质参与能量

转换过程，工质泵增加入口流量 770 s 升至 1.860 kg/s 之后缓

慢下降至 1.682 kg/s 稳定。在这个过程中，系统的热量分配

和流量动态响应相互影响，最终使系统调整至一个新的平衡

点，以适应负荷的变化。
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b. 质量流量

图 11　变负荷运行时效率及质量流量的动态响应

Fig. 11　Dynamic response of efficiency and mass flow rate during 
variable load operation

图 12 为负荷变化时系统过热度和压力的响应。当负荷

减少，系统所需工质流量减少，热源温度不变的情况下，热能

输入减少，蒸发器内单位工质的热负荷相对增加，导致高压

蒸发压力上升，负荷连续降低，压力从 1.388 MPa 升至 1.628 
MPa 后继续上升 0.273 MPa（16.7%），蒸发温度随之升高，最

终过热度下降 0.5 K。蒸发器利用热能变少，导致再热器接收

了更多热量，并且较低的低压蒸发压力意味着低压侧的沸点

降低，工质更容易达到过热状态，低压蒸发压力从 0.992 MPa
降至 0.864 MPa，后继续降至 0.733 MPa。低压过热度呈现较

大幅升高，负荷每降 10 kW，低压过热度上升 7 K。30000 s 负

 6 期 杨新乐等：地热驱动的 R-DPORC 系统动态仿真及控制策略研究  529 



 530 太  阳  能  学  报 47 卷 
荷恢复 60 kW，流量增加加速了工质流动，蒸发器热负荷分

散，使高压蒸发压力回落至 1.388 MPa，低压膨胀机入口质量

流量提升强化低压蒸发过程，低压蒸发压力回升至 0.992 MPa，

各参数重新回到初始状态。
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b. 压力

图 12　变负荷运行时过热度及压力的动态响应

Fig. 12　Dynamic response of overheat and pressure during 
variable load operation

3　结　论

本文根据地热源工作条件，建立了 R-DPORC 系统动态

模型并针对 R-DPORC 系统工作过程中所面临热源瞬态波动

导致的系统运行不稳定问题，提出恒定负荷控制以及变负荷

控制两种控制策略。通过调节工质质量流量，对 R-DPORC
系统在冷热源温度以及负荷阶跃下的动态特性进行了研究，

所得主要结论如下：

1）恒定 负 荷 控 制 策 略 下 ，控 制 工 质 泵 流 量 使 系 统 在

±10 K 的冷热源扰动下输出功率稳定在 40 kW±0.5，变热源效

率 12.84%~13.07%，变冷源效率波动≤1.5%。单侧温度扰动

对同侧换热器影响显著，对侧影响较小，机组参数会出现过

冲现象。

2）冷热源温度稳定时，系统负荷从 60 kW 降至 50 kW，

工质泵入口流量降至 1.425 kg/s，系统效率降低 0.50%；系统

负荷从 40 kW 升至 60 kW，工质泵入口流量由 770 s 升至 1.860 
kg/s，系统效率上升 1.18%。

3）工质流量增加提升了机组的输出功率与热效率。当

热源温度从 413 K 升至 433 K 时，系统通过将工质泵流量减

少 0.020 kg/s 来维持 40 kW 的负荷，效率仅下降 0.13%；冷源

温度从 288 K 升至 308 K，冷凝压力从 0.118 MPa 升至 0.249 
MPa，流量增加 17.6% 来维持负荷，系统效率下降 2.4%。
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DYNAMIC SIMULATION AND CONTROL STRATEGY STUDY ON 

GEOTHERMAL-DRIVEN R-DPORC SYSTEM

Yang Xinle，Li Jiaorong，Lu Shengdong，Yu Ning，Bu Shujuan，Dai Wenzhi
（School of Mechanical Engineering， Liaoning Technical University， Fuxin 123000， China）

Abstract：To address the operational instability of the geothermal reheated dual-pressure organic Rankine cycle （R-DPORC） system 
caused by transient fluctuations in cold/heat sources， this study proposes two targeted control strategies： constant-load control and 
variable-load control. A dynamic simulation model of the R-DPORC system has been developed using Matlab/Simscape to analyze its 
dynamic response characteristics under varying cold/heat source conditions and load changes. The variations in system efficiency， 
degree of superheat， pressure， and mass flow rate are investigated. Results indicate that regulating the flow rate of working fluid pump is 
a critical method for achieving dynamic control of the R-DPORC system. Depending on specific operational scenarios， different 
operating modes can be flexibly combined. Through adjustments， the system can gradually achieve a new stable state and meet output 
requirements. Moreover， the optimized control strategy significantly improves the dynamic adaptability of the system under complex 
operating conditions， ensuring long-term stable operation and higher energy efficiency.

Keywords：geothermal energy； organic Rankine cycle； dynamic simulation； control strategies； mechanical power； mass flow rate
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图 A1　蒸发器动态模型

Fig. A1　Evaporator dynamic model
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图 A2　再热器动态模型

Fig. A2　Dynamic model of reheater
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图 A3　回热器动态模型

Fig. A3　Regenerator dynamic model

A B

Z
H

A

B H

L

1

4
	�

	��

1
��

B  A AB

�
��
��

2
�
�
���	

�
���	

	��

S13

S14

S15
3

�
���	

�
���

图 A4　冷凝器动态模型

Fig. A4　Condenser dynamic model
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图 A5　基础有机朗肯循环动态模型

Fig. A5　Basic organic Rankine cycle dynamic model


