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干-湿冷却系统对空冷机组热经济性影响的分析 
郭民臣，纪执琴，安广然，李安生 

（华北电力大学能源动力与机械工程学院，北京 102206） 

摘要：受环境温度影响，空冷机组夏季工况的运行背压高，严重限制了机组的带负荷能力，并影响机组的热经济

性和安全性。分析了一种干-湿混合冷却系统，将汽轮机排汽分流出一部分通过循环水冷却，以降低机组夏季工况

背压。建立了干-湿混合冷却系统对机组热经济性影响的数学模型，并以某 330 MW 直接空冷机组为例揭示了机组

背压和净功率随主蒸汽流量、湿冷分流量以及环境温度的变化规律。结果表明：主蒸汽流量为 1120 t·h−1、湿冷

分流量为 175 t·h−1时，机组出力从 326.266 MW 达到 330 MW 满负荷运行，提高了 3.734 MW，背压由 46.8 kPa

下降到 31.9 kPa，机组的热耗率降低了 110.9 kJ·(kW·h)−1，发电标准煤耗率降低了 4 g·(kW·h)−1。 
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Thermal economy analysis of power unit with wet-dry hybrid cooling system  

GUO Minchen, JI Zhiqin, AN Guangran, LI Ansheng 
(School of Energy, Power and Mechanical Engineering, North China Electric Power University, Beijing 102206, China) 

 
Abstract：Air-cooling power units have high back pressures in summer due to high environment temperatures, 
reducing the power output, thermal efficiency and operation safety. In this study, a wet-dry hybrid cooling system 
is analyzed with part of exhaust steam cooling by circulating water to decrease the unit back pressure in summer. 
A mathematic model is established for the effect of wet-dry hybrid cooling system on the thermal economy. 
Variations of back pressure and net power output with the live steam flow rate, exhaust steam distribution and 
environmental temperatures are analyzed for a 330 MW direct air cooling power unit. The results show that the 
power output increases from 326.266 MW to 330 MW and the back pressure drops from 46.8 kPa to 31.9 kPa as 
the live steam flow rate increases to1120 t·h−1 and the distribution steam flow rate with wet cooling increases to 
175 t·h−1. The heat consumption rate decreases 110.9 kJ·(kW·h)−1 and generation standard coal consumption  
rate decreases 4 g·(kW·h)−1. 

Key words: air-cooling; back pressure; wet-dry hybrid cooling system; heat transfer; model; thermodynamics; 
thermal economy  
 

引  言 

空冷机组由于节水效果好，在我国“富煤缺水”

的三北地区得到了广泛应用[1-4]。与同容量的湿冷机

组相比，空冷机组冷端节水量通常可达 97%以上，

可以节约全厂用水的 2/3[5]。到 2015 年，全国空冷
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机组将达百座，总容量约为 100 GW，将占火电装

机容量的 12%[6]。 
空气温度是影响空冷机组冷却能力的重要因

素。在夏季高温时段，机组背压可高达 45～50 
kPa[7]，使机组实际出力低于设计值，并导致机组的

热经济性严重下降，甚至影响机组的运行安全，因

此在夏季工况最大程度地降低汽轮机背压是保证空

冷机组出力和降低能耗的重要手段。干-湿冷却系统

可以解决夏季空冷系统冷却容量不足的问题，按系

统结构可分为合建式的干-湿冷却塔和分建式的干-
湿冷却系统。 

针对空冷机组与干-湿冷却系统结合的问题，国

内外学者做了很多研究。金生祥等[8]提出了将尖峰

冷却器、蒸发冷却器和热泵作为辅助冷却设备与空

冷机组结合以降低夏季背压；Barigozzi 等[9]对湿冷

塔与热电联产机组相结合的系统进行了模拟，分析

了环境温度、风机负荷变化等对机组出力的影响；

Phelps[10]设计了一种干-湿联合冷却塔，分析了该塔

的节水性能；崔传涛[11]开展了干-湿冷却塔塔型的优

化计算；张炳文等[12]对干-湿冷却塔进行了设计及节

水量的计算；Rezaei 等[13]开展了干-湿冷却塔的仿真

模拟，对其可行性和节水量进行了研究。以往研究

结果表明，干-湿联合冷却既能实现节水目标，又能

明显提高机组的热经济性。 
目前关于干-湿冷却塔设计的研究较多[14-15]，而

分建式干-湿冷却系统的理论研究较少[16]，因此，本

研究针对分建式干-湿冷却系统探讨了该系统的运

行方式，建立了热经济性分析模型，并揭示了主蒸

汽流量和湿冷凝汽量对机组背压和热经济性的影响

规律。为了满足用电需求的快速增长以及“节能减

排”的目标，北方很多电厂“压小上大”建立空冷

机组，但是存在未达到废弃年限的湿冷塔，如果将

这些湿冷塔和空冷机组结合，组成干-湿冷却系统，

不仅能降低夏季运行工况背压，提高机组的出力和

热经济性，实现节水和节能的双重目标，同时也可

充分提高设备利用率。 

1  干-湿冷却系统及其运行方式 

本研究的分建式干-湿冷却系统如图 1 所示，在

直接空冷机组冷端增加一个由表面式凝汽器和湿冷

塔组成的湿冷却系统，将汽轮机排汽量 Dc分流 Dc2

进入表面式凝汽器，与湿冷系统的循环冷却水进行

换热，其余排汽 Dc1 进入直接空冷系统；空冷凝汽

器与表面式凝汽器的压力相等，两部分凝结水在热

井汇合，经凝结水泵进入末级低压加热器。由于进

入空冷塔的蒸汽量减少，机组背压降低。与完全采

用湿冷相比，该系统可以减少冷却系统耗水量；与

完全采用空冷相比，可以有效降低机组能耗，提高

出力。 
当环境温度较低时，汽轮机排汽全部进入空冷

塔冷凝，达到节水目的。对于供暖季节，还可以提

高机组背压，使部分或全部排汽进入表面式凝汽器，

 

图 1  干-湿冷却系统 

Fig.1  Schematic diagram of wet-dry hybrid cooling system 



第 1 期                       郭民臣等：干-湿冷却系统对空冷机组热经济性影响的分析 ·435·

加热循环水，循环水向热用户供热，充分利用冷

源热量用于供热，提高能源的综合利用效率和电

厂效益。 

2  计算模型 

夏季环境温度较高时，空冷机组冷却能力不

足，无法保证机组在安全背压范围内运行，机组

被迫降负荷运行，热经济性也随之降低。在干-湿
冷却系统中，通过湿冷系统冷却部分排汽补偿原

空冷系统的冷却能力，最终使空冷机组夏季能够

带满负荷运行，并提高机组的热经济性。在干-湿
冷却系统中主蒸汽流量 D0 与进入表面式凝汽器

的排汽分流量 Dc2（湿冷凝汽量）变化将影响机组

的背压和出力，因此首先确定机组运行背压与 D0

和 Dc2 的关系。 
凝结水饱和温度的确定是开展热经济性分析

的基础，视空冷凝汽器和表面式水冷凝汽器内凝结

水温度和排汽压力相等。由于空冷风机群运行工况

不变，基于η-NTU 法[2]可得空冷凝汽器中水的饱和

温度为 
( )c1 s c

c a1
a NF F

1
1 e NTU

p

D h h
t t

A cρ ν −

−
= +

−
        (1) 

空冷凝汽器的传热单元数 NTU 为 

a NF F p

AKNTU
A cρ ν

=               (2) 

湿冷系统的采用降低了汽轮机的排汽压力，

进而导致凝结水温度降低，因此压力最低一级回

热器的凝结水进口温度降低，其给水焓升和抽汽

量将发生变化，本研究视该级加热器的抽汽压力

和上端差均不变化，则最后一级低压加热器的给

水焓升为 
( ) cw 1=z zh hτ − −               (3) 

火电机组热力系统中主蒸汽量或某一级抽汽

量的变化会影响各级或相邻级的抽汽量发生变化，

为了方便计算各级抽汽量本研究采用热力系统矩阵

热平衡方程式[17] 
[A][D]+[Afz][Dfz]+[Aw][Dw]+[ΔQi]=Dfw[τ]     (4) 

当没有锅炉排污等其他汽水损失时，汽轮机的

排汽量、主蒸汽流量和各级抽汽量之间的关系为 
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其中，定义排汽分流比例为 
c2

c
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D

=                 (6) 

汽轮机的发电功率为 
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风机的耗功为 
3
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循环水泵耗功[18]为 
( )
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式中 tw1 由环境湿球温度确定，δ取 4℃。 
冷却塔蒸发水量[19]为 

mQ q k t= Δ             (12) 

式中 k 与冷却塔进塔空气干球温度有关，取

0.00155℃−1。 
机组的净功率为 

P=Pe−Pp−Pf               (13) 
汽轮机的热耗为 

( )0 0 0 fw rhQ D h h D σ= − +        (14) 

汽轮发电机组绝对电效率为 
e

e
0

3600= P
Q

η              (15) 

机组热耗为 
e

cp
b p e

3600PQ
η η η

=             (16) 

机组热耗率为 

cp
b p e

3600q
η η η

=              (17) 

发电标准煤耗率为 

cp
b p e

123b
η η η

=              (18) 

3  算例分析 

3.1  主蒸汽流量、湿冷凝汽量对机组背压和功率的

影响 
以某电厂 330 MW 直接空冷机组夏季工况为

例，分析采用干-湿联合冷却系统后的热经济性。由

于实际运行中空冷凝汽器存在积灰等问题，传热系

数低于设计值[20]，迎面风速也易受环境风和风机运

行状态影响，故夏季设计工况下机组运行背压高于

设计值，为保证机组运行安全一般采取降负荷运行。
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该 330 MW 直接空冷机组夏季工况设计参数见表

1，空冷凝汽器夏季工况参数见表 2。湿冷系统由

表面式凝汽器和自然通风冷却塔组成，循环冷却

水入口水温为 35℃，端差为 4℃，空气湿球温度

为 30℃。 

表 2  空冷凝汽器夏季工况参数 

Table 2  Operation parameters of air-cooled condenser for 
summer condition 

A/m2 νNF/ m·s−1 AF/m2 ta1/℃ k /W·(m2·K)−1

840530 1.8 6900 35.3 22.5 

 
湿冷凝气量过大将导致湿冷系统投资成本过

高，也会增大耗水量，因此只分析了湿冷凝汽量较

小时机组的热经济性。夏季工况下，该 330 MW 机

组在不同湿冷凝汽量下汽轮机背压随主蒸汽流量的

变化趋势如图 2 所示。直接空冷机组不采用干-湿冷

却系统时运行背压过高，主蒸汽流量为 1100 t·h−1

时背压高达 52 kPa；采用干-湿冷却系统后，当湿冷

凝汽量为 140 t·h−1 时机组背压可降低到 34 kPa，
降低了 18 kPa，因此采用干-湿冷却系统可以大幅降

低机组背压，保证机组安全运行。湿冷凝汽量一

定时，随着主蒸汽流量上升，机组排汽量随之增

大，由于冷却系统运行工况不变，故机组背压会

上升。主蒸汽流量一定时，随着湿冷凝汽量的增

大，机组背压下降，而且主蒸汽流量越大背压下

降的幅度越大。 

 

图 2  凝汽器压力随主蒸汽流量的变化曲线 

Fig.2  Condensation pressures for various live steam  
flow rates 

不同主蒸汽流量和湿冷凝汽量下汽轮机的发

电功率见表 3。湿冷凝汽量不变时，发电功率随主

蒸汽流量的增加基本呈线性增大趋势。湿冷凝气量

一定时，主蒸汽流量越大，机组发电功率增加越多。

当湿冷凝汽量为 100 t·h−1，主蒸汽流量为 1000 t·h−1

时汽轮机发电功率增加了 1.85 MW，主蒸汽流量为

1125 t·h−1 时汽轮机发电功率增加了 2.14 MW。 
湿冷系统中循环水泵耗功的变化如图 3 所示。

从图 3（a）中可以看出，湿冷凝汽量不变时，循环

水泵耗功随主蒸汽流量增大而降低，而且降低幅度

减小，这是因为随主蒸汽流量增大机组背压升高，

表 3  不同主蒸汽流量和湿冷凝汽量下的机组发电功率 

Table 3  Power outputs for various live steam flow rates and exhaust steam flow rates in wet cooling condenser 
Item Dc2=100 t·h−1 Dc2=120 t·h−1 Dc2=140 t·h−1 Dc2=160 t·h−1 Direct air-cooling power unit 

D0=1000 t·h−1 295.671 296.036 296.400 296.763 293.820 
D0=1025 t·h−1 302.972 303.348 303.723 304.097 301.064 
D0=1050 t·h−1 310.251 310.641 311.027 311.213 308.288 
D0=1075 t·h−1 317.516 317.915 318.315 318.712 315.495 
D0=1100 t·h−1 324.761 325.174 325.583 325.992 322.679 
D0=1125 t·h−1 331.987 332.411 332.832 333.252 329.848 

表 1  330 MW 空冷机组夏季工况设计参数 

Table 1  Designation parameters of 330 MW direct air cooling power unit for summer condition 
D0/t·h−1 t0/℃ p0/MPa h0/kJ·kg−1

 Drh/t·h−1 trh/℃ hrh/kJ·kg−1 

1120 538 16.67 3397.3 923.94 323.5 3029.9 

D1/t·h−1 D2/t·h−1 D3/t·h−1 D4/t·h−1 D5/t·h−1 D6/t·h−1 D7/t·h−1 

86.25 95.79 45.37 26.02 28.79 46.31 42.32 
h1/kJ·kg−1 h2/kJ·kg−1 h3/kJ·kg−1 h4/kJ·kg−1 h5/kJ·kg−1 h6/kJ·kg−1 h7/kJ·kg−1 

3152.3 3029.9 3322.1 3133.6 3025 2922.6 2729.9 
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循环冷却水与排汽温差增大，导致循环冷却水的流

量降低。从图 3（b）中可以看出，在主蒸汽流量不

变时，随湿冷凝汽量不断增大循环水泵耗功也逐渐

增大，而且呈大幅度上升，这是因为湿冷系统的排

汽热负荷随湿冷凝汽量增大而增大，而循环冷却水

的流量增幅越来越大，所以循环水泵的耗功增幅变

大。主蒸汽流量越大，循环水泵耗功越小，而且随

湿冷凝汽量增大降低幅度越明显。 

 

图 3  循环水泵耗功变化曲线 
Fig.3  Circulating pump power consumptions  

不同主蒸汽流量下机组采用干-湿冷却系统后

机组净功率（考虑空冷系统风机耗功和湿冷系统循

环水泵耗功）的增加量随湿冷凝汽量的变化如图 4
所示。主蒸汽流量一定时，湿冷凝汽量上升，机组

发电功率增加幅度上升，但同时带来循环水泵耗功

的增加，因此机组净功率的增加幅度逐渐减缓。随

着主蒸汽流量和湿冷凝汽量的增大，机组净功率增

加幅度上升，但是在增加机组净功率的同时也要考

虑湿冷系统的投资。 

 

图 4  机组净功率的增加量随湿冷凝汽量的变化曲线 
Fig.4  Net power output increments for various wet-cooling 

condensation steam flow rates 

主蒸汽流量为 1120 t·h−1时不同环境温度下干- 
湿冷却系统对空冷机组的影响如图 5～图 7 所示。

不同环境温度下凝汽器压力随湿冷凝汽量的变化曲

线如图 5 所示。机组背压随湿冷凝汽量增加而降低，

随环境温度升高而升高。环境温度越高，湿冷系统

对机组背压的影响越大。当湿冷排汽量从 50 t·h−1

增加到 300 t·h−1时，环境温度为 25℃，机组背压

从 28.86 kPa 降低到 12.4 kPa，降低了 16.46 kPa；环
境温度为 40℃，机组背压从 57.53 kPa 降低到 27.05 
kPa，降低了 30.48 kPa。 

 

图 5  凝汽器压力随湿冷凝汽量的变化曲线 
Fig.5  Condensation pressures for various wet-cooling 

condensation steam flow rates 

不同环境温度下循环水泵耗功随湿冷凝汽量

的变化如图 6 所示。湿冷凝汽量较小时，循环水泵

耗功基本保持不变。当湿冷凝汽量超过 200 t·h−1

时，环境温度越高，循环水泵耗功越小，湿冷凝汽

量越大，环境温度对循环水泵的耗功影响越明显。 
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图 6  循环水泵耗功随湿冷凝汽量的变化曲线 
Fig.6  Circulating pump power consumptions for various 

wet-cooling condensation steam flow rates 

 

图 7  机组功率的净增加量随湿冷凝汽量的变化曲线 
Fig.7  Net power output increments for various wet-cooling 

condensation steam flow rates 

环境温度从 45℃降低到 25℃时，湿冷凝汽量为 50 
t·h−1，循环水泵耗功从 38.4 kW 增大到 40.6 kW，

增大了 2.2 kW；湿冷凝汽量为 300 t·h−1，循环水

泵耗功从 407.3 kW 增大到 443.8 kW，增大了 36.5 
kW。因此，在环境温度不是很高时，循环水泵耗功

较大，空冷机组不应该采用干-湿冷却系统。 

不同环境温度下机组采用干-湿冷却系统后机

组净功率（考虑空冷系统风机耗功和湿冷系统循环

水泵耗功）的增加量随湿冷凝汽量的变化如图 7 所

示。湿冷凝汽量较小时，环境温度对机组净功率的

增加量影响较小。湿冷凝汽量越大，机组净功率的

增加量越大。当环境温度升高时，循环水泵耗功和

风机耗功减小，汽轮机发电功率也减小，但是循环

水泵和风机耗功的减小量小于发电功率的减小量，

导致机组净功率降低。随着环境温度的升高，机组

净功率的增加量变大。 
3.2  机组热经济性分析 

主蒸汽流量 D0=1120 t·h−1，环境温度为 35.3
℃时，330 MW 直接空冷机组采用干-湿冷却系统的

热经济性比较见表 4。湿冷凝汽量越大，机组的热

经济性越好，机组的热耗率和发电标准煤耗率呈线

性减少，但是湿冷机组的耗水量也相应增加，增加

速率变快，因此在考虑节煤的同时还应注意节水。 
当 Dc2=175 t·h−1 时，机组可达到满负荷运行，

机组的热耗率降低了 110.9 kJ·(kW·h)−1，发电标

准煤耗率降低了 4 g·(kW·h)−1。夏季环境温度高

于 25℃时启用湿冷系统，根据该机组当地气候统计

数据，按干-湿冷却系统夏季运行时间 2000 h、负荷

率 80%、标煤价格按每吨 700 元[8]计算，机组每年

可节省标煤 2006.4 t，减少燃料费用 147.848 万元。 

4  结  论 

本研究分析了一种干-湿冷却系统，可降低夏季

工况空冷机组的背压，并建立了该系统的热经济性

分析模型。分析了某 330 MW 直接空冷机组主蒸汽

流量和湿冷凝汽量对机组背压和净功率的影响，计

算了 330 MW 机组采用干-湿冷却系统后的经济性。 
（1）机组背压随湿冷凝汽量增加而降低，但降

低幅度渐缓；汽轮机发电功率和循环水泵的耗功都

随湿冷凝汽量增大而上升，循环水泵耗功上升幅度

表 4  机组热经济性对比 

Table 4  Comparison of thermal economic of power unit 
Item Direct air-cooling power unit Dc2=100 t·h−1 Dc2=200 t·h−1 Dc2=300 t·h−1 

Pc /MW 328.417 330.530 332.623 334.664 

P/MW 326.266 328.249 330.261 332.10 

pc / kPa 46.8 40.32 29.58 21.39 
q/kJ·(kW·h)−1 9530.8 9470.4 9410.8 9351.9 
b/kg·(kW·h) −1 0.326 0.324 0.322 0.320 
water-waste for wet-cooling system/ t·h−1 — 82.3 166  250.9 
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较大，因此机组净功率增加幅度逐渐变缓。 
（2）环境温度越高，湿冷系统对机组背压的影

响越大。同一湿冷凝汽量下，环境温度越高，循环

水泵耗功和风机耗功越小，机组净功率的增加量变

大。因此，空冷机组采用干-湿冷却系统，在环境温

度越高时机组的热经济性越高。 
（3）在某一主蒸汽流量下选取一个合适的湿冷

凝汽量，既能保证机组安全运行，又能提高机组的

经济性。当主蒸汽流量为 1120 t·h−1、湿冷凝汽量

为 175 t·h−1 时，分流比例为 24.5%，机组可达到

330 MW 满负荷运行，而且机组背压为 31.9 kPa，
在安全背压范围内。 

（4）与直接空冷机组相比，机组在夏季采用

干-湿冷却系统每年可减少燃料费用 147.848 万

元，表明采用干-湿冷却系统既可以发挥空冷机组

节水的能力又可以提高机组的热经济性，达到高

效节能目的。 

符  号  说  明 

A, AF
 ——分别为空冷凝汽器总传热面积、迎风面积，

m2 
c ——循环冷却水比热容，kJ·(kg·K) −1 

cp ——空气比热容，kJ·(kg·K) −1 
Dc, Dc1,Dc2 ——分别为汽轮机总排汽量、进入空冷凝汽器

凝汽量、进入湿冷凝汽器凝汽量，t·h−1

Dfw ——锅炉给水量，t·h−1 
Di ——各级抽汽量（共 z 级抽汽），t·h−1 

Drh ——再热蒸汽量，kg·h−1 
Dzf ——汽轮机轴封漏汽量，t·h−1 
D0 ——主蒸汽流量，kg·h−1 

g ——重力加速度，kg·m·s−2 
H ——循环水泵总扬程，m 
hc ——凝结水比焓，kJ·kg−1 

hfw ——给水比焓，kJ·kg−1 
hi ——第 i 级抽汽比焓，kJ·kg−1 ( i =1～z，1～ m

为再热之前的级数， m +1～z 为再热之后

的级数) 
hs ——汽轮机排汽比焓，kJ·kg−1 

hw(z−1) ——最后一级低压加热器出口给水比焓，

kJ·kg−1 
h0 ——主蒸汽比焓，kJ·kg−1 
K ——空冷凝汽器总传热系数，W·(m2·K)−1 
k ——蒸发系数，℃−1 

NTU ——空冷凝汽器传热单元数 
Pf, Pf0 ——分别为实际情况下和最大风量下风机耗

功，kW 

Pp ——循环水泵耗功，kW 
Q ——冷却塔蒸发水量, t·h−1 

qm ——循环水泵质量流量，kg·h−1 
qv, qv0 ——分别为实际风量和最大风量，m3·h−1 

ta1 ——空气入口温度，℃ 
tc ——凝结水饱和温度，℃ 

tw1 ——循环冷却水入口水温，℃ 
tw2 ——循环冷却水出口水温，℃ 
vNF ——空冷凝汽器迎面风速，m·s−1 
Wzf ——轴封漏气做功不足，kW 

x ——分流比例，% 
δ ——冷却端差，℃ 
η ——循环水泵总效率，% 

η b ——锅炉效率，% 
η g,η m ——分别为空冷风机的电机效率和机械效率，

% 
η p ——管道热效率，% 

ρa, ρa0, ρa1 ——分别为空气密度，最大风量下和实际情况

下空气密度，kg·m−3 
σ ——再热蒸汽比焓升，kJ·kg−1 
τz ——最后一级低压加热器给水焓升，kJ·kg−1

下角标  
a ——空气 
c ——凝汽器 
f ——风机 
p ——泵 
w ——水 
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