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摘　要：某超临界６６０ＭＷ间接空冷机组在夏季高背压工况运行时，随着机组负荷的增加，主机四段抽汽驱动的小汽轮
机不能满足给水泵轴功率的需求，出现了小汽轮机高压调节阀开度大、备用冷段再热汽源排挤主机四段抽汽的问题。

通过分析运行参数和性能试验，确定了小汽轮机使用四段抽汽出力不足的原因，提出了增加３０％通流面积的改造方案。
改造实施后，小汽轮机的出力能力增加，机组夏季运行带负荷能力增强，煤耗下降了５．９４ｇ／（ｋＷ·ｈ），显著提高了机组
的经济效益和运行安全性。改造方案对间接空冷机组小汽轮机的设计和选型具有借鉴意义。
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０　引言

火力发电厂的空冷系统主要有直接空冷系统、

混凝式间接空冷系统和带表面式凝汽器的间接空冷

系统３种［１－３］。随着大量使用带表面式凝汽器的间

接空冷系统（以下简称间接空冷系统）的大容量机

组投产运行，其节水、节能、维护费少、冬季防冻简单

等优势逐步得到了行业认可。

目前，我国“三北”地区新建火电机组的冷端系

统大多都采用间接空冷系统。但采用间接空冷系统

的机组夏季背压高、背压变化范围大，小汽轮机运行

的经济性和安全性比传统湿冷机组差。本文针对某

６６０ＭＷ超临界间接空冷机组在夏季高背压工况运
行时，小汽轮机高压蒸汽调节阀（以下简称高调阀）

频繁开启、备用冷段再热汽源排挤四段抽汽的问题

进行分析，确定了主机四段抽汽压力低、小汽轮机进

汽管道压损大和小汽轮机通流面积小为主要原

因［４］，并提出了对小汽轮机进行增容改造的方案。

通过对比分析改造前、后机组运行情况，证明增容改

造有效地解决了小汽轮机在高负荷、高背压运行时

四段抽汽出力不足的问题。

１　设备系统概况

某电厂一期工程２×６００ＭＷ机组汽轮机采用
哈尔滨汽轮机有限公司生产的 ＣＬＮＪＺＫ２４．２／５６６／
５６６型超临界凝汽器式汽轮机，冷端采用间接空冷
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系统。循环水经过空冷塔的散热器与空气进行表面

换热后，再与汽轮机排汽进行二次换热，机组背压与

环境温度、风向、风速等因素有关。小汽轮机的排汽

方式通常采用与传统湿冷机组相同的设计方式，即

直接排入主机凝汽器（如图１所示）。机组热耗保
证（ＴＨＡ）工况和铭牌（ＴＲＬ）工况的设计背压分别
为１０．５ｋＰａ和２８．０ｋＰａ。给水系统配置２台５０％容
量的汽动给水泵和 １台 ３０％容量的电动给水泵。
给水泵驱动的小汽轮机为杭州小汽轮机厂（以下简

称杭汽厂）生产的 ＮＫ６３／７１型凝汽式汽轮机，工作
汽源为主机四段抽汽（中压缸排汽），ＴＨＡ工况下小
汽轮机设计进汽压力 １．００６ＭＰａ，温度为 ３７２℃，
ＴＲＬ工况下设计进汽压力为１．０７５ＭＰａ，温度为３７１
℃，低压蒸汽调节阀全开时２种工况下的输出功率
分别为１３４０５和１２２４２ｋＷ。备用汽源为冷段再热
器（以下简称冷再）蒸汽，取自高压缸排汽。

图１　带表面式凝汽器的间接空冷系统
Ｆｉｇ．１　Ｉｎｄｉｒｅｃｔａｉｒｃｏｏｌｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｓｕｒｆａｃｅｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

２　小汽轮运行异常工况

２．１　小汽轮机高压蒸汽调节阀开度大
该工程 ＃２机组于２０１１年６月２０日投入商业

运行，随着环境温度不断上升，机组背压逐渐升高，

高负荷时小汽轮机高压调节阀（以下简称高调阀）

频繁开启造成冷再备用汽源排挤主机四段抽汽。

７月１１日，＃２机组升降负荷过程中，２台小汽
轮机在不同负荷下的运行数据见表１。

由表１可知，随着机组负荷和背压的升高，＃１
小汽轮机高调阀开度不断增大，当负荷升至６５６．２
ＭＷ时（工况２），＃１小汽轮机进汽压力高于主机四
段抽汽压力，进汽温度下降、四段抽汽供小汽轮机总

流量减少，冷再备用汽源已完全排挤了主机四段抽

汽，此时 ＃２小汽轮机的低压调节阀（以下简称低调
阀）开度为８９．１％；在工况３时，＃２小汽轮机冷再
备用汽源也排挤主机四段抽汽，２台小汽轮机的汽
源全部由冷再蒸汽提供。

表１　小汽轮机运行数据
Ｔａｂ．１　Ｓｍａｌｌｓｔｅａｍｔｕｒｂｉｎｅｏｐｅｒａｔｉｎｇｄａｔａ

项目 工况１ 工况２ 工况３

负荷／ＭＷ ６２０．０ ６５６．２ ６６１．１

ＴＨＡ／ＴＲＬ设计背压／ｋＰａ １２．７／１２．８１６．０／１６．７２０．２／２０．５

四段抽汽压力／ＭＰａ ０．８３７ ０．９０７ ０．９４７

四段抽汽温度／℃ ３５２．４ ３５８．５ ３６０．２

四段抽汽供小汽轮机总

流量／（ｔ·ｈ－１）
１１０．９ ６３．６ ５．２

＃
１
小
汽
轮
机

进汽压力／ＭＰａ ０．７８７ ０．９４７ ０．９７７

进汽温度／℃ ３５１．２ ２７２．５ ２６９．１

低调阀开度／％ ９９．６ ９９．６ ９９．６

高调阀开度／％ １０．６ ５５．９ ５５．４

＃
２
小
汽
轮
机

进汽压力／ＭＰａ ０．７７７ ０．８３７ ０．９６７

进汽温度／℃ ３５２．１ ３５７．４ ２７０．１

低调阀开度／％ ８５．２ ８９．１ ９９．７

高调阀开度／％ ０．０ ２０．０ ４６．５

２．２　对机组运行安全性和经济性的影响
２台小汽轮机的汽源全部由冷再蒸汽提供，对

机组运行主要存在以下几方面的影响：（１）进入再
热器系统的蒸汽流量会引起再热器管屏严重超温，

为保证机组运行的安全性，当背压高于２０ｋＰａ时，
机组不得不降出力运行；（２）在相同的主蒸汽流量
下，进入汽轮机中、低压缸做功的蒸汽减少，汽轮机

功率降低，机组热耗增大；（３）与使用四段抽汽比
较，小汽轮机使用冷再蒸汽后进汽参数的压力升高、

温度降低，使进入小汽轮机的蒸汽容积流量减少，相

对内效率下降；（４）由于在四段抽汽和冷再蒸汽两
种不同参数的汽源间频繁切换，导致小汽轮机速关

阀滤网承受较大的交变应力，强度下降，发生了小汽

轮机速关阀滤网破碎的情况（如图２所示），并造成
了小汽轮机通流部分损坏（如图３所示）［５］，且滤网
碎片有可能进入主机凝汽器损坏凝汽器冷却管。

３　原因分析

３．１　初步原因分析
机组工况变化时，小汽轮机给水泵数字式电液

控制系统（ＭＥＨ）接受给水总指令，通过低调阀控制
进入小汽轮机的蒸汽流量，使小汽轮机输出功率与

给水泵轴功率相匹配，满足各工况下给水量和给水

压力的需求。当四段抽汽供小汽轮机的输出功率不

能满足给水泵轴功率需求时，高调阀才会开启，投入

备用冷再蒸汽以增大小汽轮机的出力。对于采用节

流调节的间接空冷系统，在调节阀全开的情况下，其

出力主要受进汽压力、温度、背压和通流能力的影

响［６］，另外，给水泵小汽轮机还应考虑给水泵性能
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图２　速关阀蒸汽滤网破碎
Ｆｉｇ．２　Ｂｒｏｋｅｎｓｔｅａｍｆｉｌｔｅｒｏｆｍａｉｎｓｔｏｐｖａｌｖｅ

图３　 叶片的出汽边损坏和围带磨损
Ｆｉｇ．３　Ｂｒｏｋｅｎｔｒａｉｌｉｎｇｅｄｇｅａｎｄｗｏｒｎ

ｓｈｒｏｕｄｏｆｂｌａｄｅｓ

能和热力系统特性的影响。

表１中工况 ３的负荷与额定负荷接近，约比

ＴＲＬ工况下的背压（负荷６６０ＭＷ，背压２８．０ｋＰａ）低

８．０ｋＰａ，四段抽汽压力为０．９４７ＭＰａ。结合热平衡

图推算，如果背压达到２８．０ｋＰａ，四段抽汽压力最大

只能达到０．９７６ＭＰａ，即使未向小汽轮机供汽，仍比

设计值（１．０７５ＭＰａ）低０．０９９ＭＰａ（９．２％），温度比

设计值低１０．８℃。

对工况１和工况２下的四段抽汽压力和小汽轮

机进汽压力比较可知：工况１，四段抽汽向２台小汽

轮机供汽时，＃１和 ＃２小汽轮机进汽管道压损分别

为６．０％和７．１％；工况２，四段抽汽只对 ＃２小汽轮

机供汽，流量为 ６３．６ｔ／ｈ，进汽管道压损为 ７．７％。

因此可以推断，在 ＴＲＬ工况下，如果四段抽汽向 ２

台小汽轮机供汽，随着进汽流量增大，进汽管道压损

会进一步增大，如按８％计算，小汽轮机进汽压力为

０．８９８ＭＰａ，比设计值（１．０７５ＭＰａ）低１６．５％。

随进汽压力变化的凝汽器汽轮机功率相对变化

量可近似为［６］

ΔＰｉ
Ｐｉ
＝ １＋ｋ－１ｋ ×

ｐＺ
ｐ( )
０

ｋ－１
ｋ

１－ ｐＺ
ｐ( )
０

ｋ－１













ｋ

Δｐ０
ｐ０
， （１）

式中：ｋ为等熵指数；ｐＺ为背压；ｐ０为初压，Δｐ０／ｐ０为
初压的相对变化量；ΔＰｉ／Ｐｉ为功率的相对变化量。

由上式可知，背压不变时，功率的相对变化量与

初压的变化量成正比。因此，若忽略进汽温度偏低

对小汽轮机功率的影响，在 ＴＲＬ工况下，仅四段抽
汽压力偏低和进汽管道压损就使小汽轮机输出功率

减少１６．５％，即在目前的进汽参数条件下，保持低
调阀全开，小汽轮机在ＴＲＬ工况下的输出功率只能
达到设计值的８３．５％。
３．２　汽动给水泵组性能试验分析

由以上的分析可知，四段抽汽压力低和进汽管

道压损对小汽轮机出力有较大的影响。但如果小汽

轮机进汽压力达到设计值，其最大输出功率是否能

满足ＴＲＬ工况给水系统需求，给水泵效率是否达到
设计值？为了核实这些问题，决定对汽动给水泵组

进行全面的性能试验。

３．２．１　给水泵性能试验
２０１１年１２月２０进行给水泵性能试验，试验工

况点负荷为６２０，５３０，４６０，４１０ＭＷ，４个工况下给水
泵转速分别为５２０４，４７４０，４３９５，３４４４ｒ／ｍｉｎ，出口流
量分别为９６６．４，８４０．７，７１３．４，６０７ｔ／ｈ，扬程分别为
３００９．７ｍ，２５９９．９ｍ，２３３６．７ｍ和２１４５．４ｍ，计算得
４个工况下的给水泵效率分别为８１．０９％，８１．８３％，
８０．７１％和７９．８３％，根据试验数据绘制换算到额定
转速下的流量效率曲线（如图４所示）［７］。由图４可
知，在ＴＲＬ工况下，流量给水为１０００ｔ／ｈ，给水泵效率
约为８０．３０％，比设计值（８４．００％）低３．７０百分点。

图４　给水泵流量与效率曲线
Ｆｉｇ．４　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｆｌｏｗａｎｄｐｏｗｅｒ

ｏｆｆｅｅｄｗａｔｅｒｐｕｍｐ

３．２．２　小汽轮机低调阀全开性能试验
２０１１年１２月２１日对 ＃２机组 ＃１小汽轮机进行

了低调阀全开性能试验。试验前强制关闭高调阀，
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全开低调阀，四段抽汽供小汽轮机运行。试验开始

工况为负荷６２０ＭＷ、背压１５．４２ｋＰａ，随后通过提高
凝汽器循环水的进水温度来提高背压值：当背压升

至２１．２５ｋＰａ时负荷降至 ６００ＭＷ；背压升至 ２８．５
ｋＰａ时，机组负荷只能维持在５１４ＭＷ。各工况试验
数据见表２。

表２　＃１小汽轮机低调阀全开试验数据
Ｔａｂ．２　Ｔｅｓｔｄａｔａｗｉｔｈｆｕｌｌｙｏｐｅｎｅｄｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｒｅｇｕｌａｔｉｎｇｖａｌｖｅｉｎＮｏ．１ｔｕｒｂｉｎｅ

试验工况 工况４ 工况５ 工况６

负荷／ＭＷ ６２０．０ ６００．０ ５１４．０

主蒸汽压力／ＭＰａ ２４．１ ２４．１ ２２．０

低调阀开度／％ ９９．０ ９９．０ ９９．０

进汽压力／ＭＰａ ０．８６６ ０．８６２ ０．７４６

进汽温度／℃ ３５３．６ ３５４．５ ３５４．１

进汽比容／（ｍ３·ｋｇ－１） ０．３２９ ０．３３１ ０．３８３

进汽质量流量／（ｔ·ｈ－１） ５９．４９ ５９．２５ ５１．６０

进汽比焓／（ｋＪ·ｋｇ－１） ３１６８．８ ３１７０．６ ３１７２．１

背压／ｋＰａ １５．４ ２１．２ ２８．５

排汽理想比焓／（ｋＪ·ｋｇ－１） ２３９８．８ ２４４５．４ ２５１１．２

理想比焓降／（ｋＪ·ｋｇ－１） ７７０．０ ７２５．２ ６６０．９

排汽比焓／（ｋＪ·ｋｇ－１） ２５６０．１ ２５８７．８ ２６４３．０

有效比焓降／（ｋＪ·ｋｇ－１） ６０８．７ ５８２．６ ５２９．１

给水泵转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） ５２３１ ５１５３ ４７７８

给水泵轴功率／ｋＷ ９９７８．７ ９５０８．９ ７５０２．０

机械损失／ｋＷ ８０ ８０ ８０

小汽轮机输出功率／ｋＷ １００５８．７ ９５８８．６ ７５８３．０

相对内效率／％ ７９．０５ ８０．３３ ８０．０５

　　由表２可知，如果忽略温度对进汽流量的影响，
小汽轮机进汽参数达到 ＴＲＬ工况的设计值时
（１．０７５ＭＰａ／３７１℃，进气比焓３２０１．４ｋＪ／ｋｇ），由费
留格尔公式［８］计算低调阀全开的进汽流量为７４．３５
ｔ／ｈ，背压２８．５ｋＰａ，此时输出功率

Ｐ＝１０００ｑｍ（ｈ０－ｈｃ）／３６００＝
１１５３２（ｋＷ）， （２）

式中：ｑｍ为进汽质量流量，７４．３５ｔ／ｈ；ｈ０为进汽比
焓，３２０１．４ｋＪ／ｋｇ；ｈｃ为排汽比焓，２６４３．０ｋＪ／ｋｇ。Ｐ
比设计功率（１２２４２ｋＷ）低５．８％。

另外，根据热平衡图计算得 ＴＲＬ工况下给水泵
轴功率为１１３９７ｋＷ，因此小汽轮机功率实际裕量＝
（１１５３２－１１３９７）／１１３９７＝１．２％。而机组实际运行
中，锅炉效率和汽轮机效率一般难以达到设计值，主

蒸汽流量会比设计值大，相应的给水流量也会偏大，

故给水泵轴功率往往高于根据平衡图的计算值。加

之为了保证给水调节的稳定性，低调阀要留有一定

的裕度，因此低调阀全开时，小汽轮机功率仅１．２％

的裕度远远不能满足运行的要求，小汽轮机的通流

能力偏小。

综上所述，四段抽汽压力偏低、进汽管道压损大

和小汽轮机通流面积小是造成小汽轮机出力不足的

主要原因，同时给水泵效率偏低也有一定的影响。

４　改造方案

通过对主机运行参数分析，认为四段抽汽压力

偏低的是由于低压缸通流面积比设计通流面积大，

而提高四段抽汽压力不太现实。曾设想引入主机三

段抽汽至小汽轮机进汽管道提高入口压力和对小汽

轮机增加独立凝汽器降低背压，提高小汽轮机的出

力，但因工程难度大而否定。最后经杭汽厂、设计

院、电厂共同研究决定对小汽轮机进行增容改造：保

留原小汽轮机内、外缸尺寸不变，由杭汽厂根据实测

ＴＨＡ工况下的主机四段抽汽参数（０．９５ＭＰａ／３５０
℃），按增加原通流面积的３０％重新设计小汽轮机
的转子和静叶栅。计算得改造后的小汽轮机在ＴＲＬ
工况下使用四段抽汽的最大输出功率为１３５００ｋＷ，
裕量为１１．８％。

５　改造后效果

５．１　高背压工况下的运行状况
改造后，机组在高背压时带额定负荷运行，高背

压工况下小汽轮机的高调阀仍有一定开度，选取

２０１２年８月２２日 ＃１小汽轮机的运行状态（截图）
进行分析，高调阀的开度变化如图５所示。

图５　＃１小汽轮机改造后的高背压运行数据
（２０１２－０８－２２）

Ｆｉｇ．５　＃１Ｏｐｅｒａｔｉｏｎｄａｔａｏｆｍｏｄｉｆｉｅｄｓｍａｌｌｓｔｅａｍｔｕｒｂｉｎｅ

ｕｎｄｅｒｈｉｇｈｂａｃｋｐｒｅｓｓｕｒｅ（２０１２－０８－２２）

　　由工况７，８下的四段抽汽供小汽轮机的蒸汽流
量和进汽压力的变化可知，高调阀开启１５．５％后，
四段抽汽流量并没有降低，说明冷再蒸汽并没有排

挤四段抽汽，只是提高了小汽轮机的进汽压力起到

了补充蒸汽流量的作用。可见，与改造前机组参数

相比（工况２：６５６．２ＭＷ／１６．０ｋＰａ），改造后小汽轮
机出力明显提高，且背压在２６．０ｋＰａ以下时使用四
段抽汽可以带满负荷运行。
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５．２　经济效益分析
以ＴＲＬ工况作为基准工况，比较完全使用冷再汽

源与完全使用四段抽汽汽源的机组经济性，见表３。
表３　小汽轮机使用冷再蒸汽和四段抽汽经济性比较
Ｔａｂ．３　Ｅｃｏｎｏｍｙｏｆｓｍａｌｌｓｔｅａｍｔｕｒｂｉｎｅｓｕｓｉｎｇｃｏｌｄ

ｒｅｈｅａｔｓｔｅａｍａｎｄｆｏｕｒｓｔａｇｅｅｘｔｒａｃｔｉｏｎ

参数
使用冷

再蒸汽

使用四

段抽汽

主蒸汽流量／（ｔ·ｈ－１） ２１００．００ ２１００．００

背压／ｋＰａ ２８．０ ２８．０

小汽轮机蒸汽流量／（ｔ·ｈ－１） １７０．００ １３４．００

小汽轮机功率／ＭＷ ２２．８ ２２．８

中压缸进汽流量／（ｔ·ｈ－１） １６０１．００ １７７１．００

中压缸有效比焓降／（ｋＪ·ｋｇ－１） ３８７．０

中压缸做功差／ＭＷ １８．３

低压缸进汽流量／（ｔ·ｈ－１） １４３６．００ １４７２．００

低压缸有效比焓降／（ｋＪ·ｋｇ－１） ６８３．０

低压缸做功差／ＭＷ ６．８

主机功率／ＭＷ ６３５．０ ６６０．０

热耗／［ｋＪ·（ｋＪ·ｈ）－１］ ８６９５ ８５２０

热耗差／［ｋＪ·（ｋＷ·ｈ）－１］ １７５

煤耗差／［ｇ·（ｋＷ·ｈ）－１］ ５．９

　　表３中数据显示，如果使用再热冷段作为小机
汽源，在相同的主蒸汽流量下，出力将减少 ２．５×
１０４ｋＷ·ｈ，按夏季（高负荷／高背压）工况运行４个
月计算，少发电量＝２．５×１０４×１２０×２４＝７．２×１０７

（ｋＷ·ｈ）。如果保证机组满出力运行，粗略估计热
耗增加 １７５ｋＪ／（ｋＷ·ｈ），标准煤耗增加 ５．９
ｇ／（ｋＷ·ｈ）。按夏季工况运行 ４个月、标准煤 ４００
元／ｔ计算，每年增加运行成本约４００×５．９×１２０×
２４×６６／１００＝４４８．５（万元）。单台机组２台小汽轮
机改造费用为６００．０万元，一年半能收回投资成本，
且机组后期运行经济效益显著。

６　结论与建议

通过对小汽轮机增容改造，该机组夏季运行带

负荷能力明显增强，运行的安全性和经济性都得到

了提高。不足的是，２台小汽轮机在高背压时全部
使用四段抽汽会导致蒸汽流量较大，进汽管道压损

比改造前增大，进汽压力不能达到改造后的设计值，

对小汽轮机出力有一定的限制。由于改造后小汽轮

机通流面积增大，低负荷低背压时低调阀开度较小，

节流损失较大，小汽轮机效率比改造前略有降低。

对间接空冷小汽轮机容量选择和供汽系统设计提出

以下建议。

（１）间接空冷机组小汽轮机选型时应留有足够
的裕度，保证能在夏季工况下能满足机组带满负荷

的要求。设计院设计主机抽汽管道供小汽轮管道

时，应该按照ＴＲＬ工况下小汽轮机的进汽流量进行
设计，确保任何工况下管道压损不超过５％。

（２）在设计小汽轮机供汽系统时可增大小汽轮
机调试用汽管道（辅汽至小汽轮机）的管径，方便电

厂在机组背压高时采用辅汽至小汽轮机管道和四抽

至小汽轮管道同时供汽，增加小汽轮机入口蒸汽

压力。
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