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摘 要：为降低热电联产机组在集中供暖过程中的能耗，提出一种电厂循环水与热泵耦合的供暖方式，建立该采

暖模式的能效计算模型，并以某 350 MW超临界供热机组为例，计算该模式的能效指标。计算结果表明，在热泵制

热系数 4以上时，无论管网效率高低，系统供电量均增加。热泵制热系数越高，供热管网效率越低，系统供电量增加

越大，相同煤耗量时最高供电功率能够达到25 MW以上。
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0 引 言

随着中国城镇化进程的不断加快，未来在中国

很多地区将出现更多不同规模的城镇。不仅地处

北方城镇的居民在冬季需要供暖，随着人们生活水

平的不断提升，南方居民，尤其是长江流域的居民

对冬季供暖的需求也日益增加，今后南方部分地区

城镇居民生活供暖也会是一个发展趋势。所以中

国用于居民采暖的能源消耗还将进一步增加，如何

降低居民的采暖能耗是面临的一个重要课题。

目前，中国城镇居民冬季采暖主要以热电联产

机组为热量来源，以大管网集中供应为主要形式。

热电联产集中供暖模式尽管相比较纯凝发电机组

热能利用率较高，供电煤耗较低，但在系统能耗方

面主要存在 2 个问题：1）抽汽热量与居民实际采暖

热量之间的品质差异较大；2）热管网存在一定的热

损失。

大型热电机组因为供暖面积很大，其供热出水

温度较高，一级换热站出水温度一般在 120~130 ℃，

这导致汽轮机抽汽参数也较高，一般采暖抽汽压力

为 0.35~0.55 MPa。然而如果居民采用普通暖气片

采暖，大约需要 60~70 ℃热水；如果采用地暖或风机

盘管采暖，水温 40~50 ℃即可满足采暖需求。这与

电厂抽汽热能品质差异很大，所以部分电厂或者采

用吸收式热泵利用抽汽的高品位热能并通过适当

降低外供热水的温度来增加供热量或在供热量不

变的情况下减少机组的抽汽量［1~5］，或者采用低真空

（或说高背压）供暖的模式来减少这部分热品质差

异［6~10］。由于供热管网内热水与外部温差较大，尽

管行业内有标准对管网表面热损失限值有规定［11］，

但大规模供热管网的热损失仍很大，测试结果表

明，部分地区城市供热管网实际热损失甚至能够接

近 50%［12，13］。

为减少这 2 部分热损失，以居民小区等为单

位，采用大型高效压缩式热泵可能是未来供暖的一

个趋势，相比较家用空调，大型压缩式热泵是以水

源或土壤为低温热源［14~18］，其温度高于冬季的环境

大气温度且更为稳定，所以制热系数更高。但以水

源或地源热泵作为采暖热源也会存在一些较大的

问题：1）当地的水文或地质条件不一定能够满足大

型热泵的安装需求，尤其是北方缺水地区；2）热泵

长期运行会对当地的地质环境产生一些负面影响，

比如地温下降导致地源热泵制热效果下降、水源热

泵回灌水不足会导致地下水资源过度消耗，或者污

染地下水及建设成本较高等诸多问题［19~21］。

因此为提高城镇居民供暖过程中的能源利用

效率，降低城镇居民供暖整体的能源消耗量，本文

提出一种全新的电厂循环水与热泵耦合的供暖方

式，便于为今后新建不同的供暖设施提供技术

参考。
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1 系统介绍

目前已有的集中供暖模式如图 1 所示，由汽轮

机抽汽，采用表面式或混合式换热器加热供热水，

并通过管网输送给不同的热用户以满足其采暖需

求。图中 t1~tn 代表不同热用户的进水温度；t1′~tn′
代表不同热用户的出水温度；m1~mn 代表不同热用

户的进水流量。
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图1 集中供暖系统示意图

Fig. 1 Centralized heating system

为解决电厂抽汽热能品质与采暖热能品质的

差异，同时解决管网热损失较大的问题，本文提出

一种电厂循环水与热泵耦合的采暖系统，见图 2。
在图 2 中，由凝汽器出来的循环水一部分进入凉水

塔，另一部分则进入供热管网。供热管网将循环水

输送到各个热用户后，作为热泵的低温热源，由大

型高效的压缩式热泵为热用户提供采暖热水。这

些热用户可以是小区民居，也可以是商业楼、学校

或医院等单位。循环水在热泵内部放热后输送回
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图2 电厂循环水与热泵耦合供热系统

Fig. 2 Coupling heating system comprise by circulating
water and heat pump

电厂，直接进入凝汽器或与凉水塔底部的冷水混合

后进入凝汽器。由于汽轮机的一部分热量用来采

暖，所以凉水塔的散热负荷大大降低，利于减少发

电过程的水资源消耗。

在夏季，如果从凉水塔底部抽取冷水送入管

网，同时热泵反向运行作为冷水机组向用户提供冷

水，相当于管网中的循环水作为冷水机组的冷却水

使用，可提高系统的利用率。

2 系统性能计算模型

本部分计算模型仅针对系统供热模式下的能

效指标，对于如图 1 所示的大型集中供暖系统，因

为供热面积大，管网系统复杂，整个供热管路很长，

所以存在供热管网效率问题。假设以居民小区、商

业大楼、学校或医院等作为热用户，那么可定义供

暖系统的供热效率 ηh 为：

ηh =
∑
i = 1

n

mi( )hi - hi′
m( )h - h′ （1）

式中，mi ——每个热用户进出水流量，kg/s；m ——

供热站进出水总流量，kg/s；hi ——每个热用户进水

比焓，kJ/kg；hi′ ——每个热用户出水比焓，kJ/kg；
h ——供热站出水比焓，kJ/kg；h′——供热站回水

比焓，kJ/kg。
当不考虑供热管网系统水泄露时，则有：

m =∑
i = 1

n

mi （2）
输送给每个热用户的热量中的大部分被用来

采暖，另一小部分为内部热损失［22，23］，因此用热泵来

取代供热水，热泵提供给各个热用户的热量必须与

供暖热水提供的热量相同。

那么热泵需要的电功率总和为：

Wrb =∑
i = 1

n mi(hi - hi′)
εi

（3）
式中，εi ——各个热泵的制热系数。

为便于计算，以系统内热泵的平均制热系数ε
代替各个热泵的制热系数，式（3）可整理为：

Wrb = ηhm( )h - h′
ε

（4）
在额定状态下，供热机组供热时的煤耗一般要

大于纯凝状态下的煤耗。因此在供热量被热泵替

代时相当于供热机组变成纯凝机组，如果此时机组
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消耗的燃煤仍与供热状态的煤耗相同，可折算出汽

轮机能发出的电功率为：

Wzs =Wcn
Qgr
Qcn

（5）
式中，Wcn ——机组纯凝状态下的汽轮机发电功率，

kW；Qgr ——机组供热状态下锅炉的输出热量，kW；

Qcn ——机组纯凝状态下锅炉的输出热量，kW。

由于目前大部分机组为一次再热机组，在忽略

掉锅炉排污时，式（5）中的锅炉输出热量可采用式（6）
计算：

Qx =Dzq × hzq -Dgs × hgs +Dzr × hzr -Dlzr × hlzr -
Dgj × hgj -Dzj × hzj

（6）
式中，Dzq ——汽轮机主蒸汽流量，kg/s；hzq ——汽

轮机主蒸汽焓，kJ/kg；Dgs ——给水流量，kg/s；
hgs ——给水焓，kJ/kg；Dzr ——汽轮机再热蒸汽流

量，kg/s；hzr ——汽轮机再热蒸汽焓，kJ/kg；Dlzr ——

汽轮机冷再热蒸汽流量，kg/s；hlzr ——汽轮机冷再

热蒸汽焓，kJ/kg；Dgj ——过热器减温水流量，kg/s；
hgj ——过热器减温水焓，kJ/kg；Dzj ——再热器减温

水流量，kg/s；hzj ——再热器减温水焓，kJ/kg；下角

标 x 代表不同的工作状态，如为纯凝状态（cn）或供

热状态（gr）。

汽轮机由供热状态的发电功率折算成纯凝状

态的发电功率后，由于抽汽可以继续在汽轮机中做

功发电，同时供热状态比纯凝状态的多余煤耗也应

折算成纯凝发电功率，所以机组的发电功率增加

值为：

W =Wzs -Wgr （7）
式中，Wgr ——供热状态下汽轮机的发电功率，kW。

由于利用循环水将电厂与热泵连为一体，可将

其看作一个系统，该系统中发电机的功率将被热泵

消耗掉一部分，如果不考虑采暖泵功率的变化，而

认为厂用电率保持不变，因此整个系统输出电功率

变为：

ΔW = æ
è

ö
ø

1 - L100 ( )Wzs -Wgr -Wrb （8）
式中，L ——供热机组厂用电率，%。

对于常规的集中采暖系统，机组既输出电力，

又输出热量，其净效率可采用式（9）计算：

ηc = ηgl
100 ×

Wgræè
ö
ø

1 - L100 +ηhQgrl

Qgr
（9）

式中，ηgl ——锅炉效率，%；Qgrl ——机组抽汽热

量，kW。

对于新系统则需要扣除热泵的耗电量：

ηx = ηgl
100 ×

Wzsæè
ö
ø

1 - L100 -Wrb +ηhQgrl

Qgr
（10）

3 计算结果与分析

3.1 计算条件

根据某 350 MW 超临界供热机组的热平衡图，

其在纯凝 THA（turbine heat acceptance）工况及抽汽

250 t/h 工况下部分性能参数见表 1。
表1 机组部分性能参数

Table 1 Part of performance parameters of unit

参数

主蒸汽压力/MPa
主蒸汽温度/℃
主蒸汽流量/kg·s-1

过热器减温水流量/kg·s-1

过热器减温水温度/℃
再热汽压力/MPa
再热蒸汽温度/℃
再热蒸汽流量/kg·s-1

再热器减温水流量/kg·s-1

再热器减温水温度/℃
冷再热汽温度/℃
机组发电功率/MW
给水温度/℃
供热抽汽压力/MPa
供热抽汽温度/℃
供热抽汽焓/kJ·kg-1

供热抽汽流量/kg·s-1

供热抽汽凝结水温度/℃
供热抽汽凝结水焓/kJ·kg-1

汽轮机排汽压力/kPa

数值

纯凝工况

24.2
566

276.18
6.94

176.8
3.79
566

233.54
2.78

176.8
313.8

350.00
276.6

—

—

—

—

—

—

4.9

抽汽工况

24.2
566

294.44
6.94

173.3
3.95
566

245.24
2.78

173.3
317.9

321.42
280.0

0.4
255.8

2976.5
69.44

80
334.95

4.9
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3.2 系统节能量计算

假设有一新城镇需要供暖，根据表 1 中的机组

参数，既可建设常规的热水供热管网，也可建设本

文中所提出的循环水耦合热泵的供热系统。相比

较常规的热水供热管网，新的供暖系统增加的电功

率与热泵电耗计算结果见图 3，系统效率的变化见

图 4。在计算中取锅炉效率为 93%，厂用电率为

5%。图 3 中曲线的标示数字代表热泵的制热系数，

“增”代表系统增加电量，“耗”代表热泵耗电量。

在图 3 中，保持机组的输出热量为定值，即

69.44×（2976.5-334.95）=183429.2 kW，供热管网的

效率越高，热用户所得到的热量就越多，因此热泵

所需要提供的替代热量也就更多，热泵消耗的电量

也就更大，系统电功率的增加值也就越少；此外，在

给热用户提供相同的替代热量时，热泵的制热系数

越大，其所消耗的电功率也就越少，所以系统增加

的电功率也就越大。反之，如果热泵的制热系数较

低，那么在供热管网效率较高时，热泵所消耗的电

功率将大大增加，将使得系统的电功率增加值为

负，比如热泵制热系数为 3 时，在管网效率超过

75%时，汽轮机电功率的增加值小于热泵的电量消

耗，此时系统不仅没有收益，反而运行投入增加。

但当热泵制热系数超过 4 时，不论管网效率高低，

供电功率的增加值均为正。
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图3 系统供电功率增加值与热泵电耗

Fig. 3 Power supply value of the system and heat pump
power consumption

从图 4 中也可看出这一点，在热泵的制热系数

为 3 时，当管网效率超过 75%时，新系统的净效率

低于原系统净效率，但当热泵的制热系数超过 4

时，新系统净效率大于原系统，而且管网效率越低，

净效率增加值越多。
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图4 系统效率变化

Fig. 4 System efficiency changes

据目前热泵技术的发展态势，大型压缩式水源

热泵的制热系数一般均较高。表 2 给出了某厂生

产的压缩式水源热泵的部分性能参数，从中可看出

现在大型热泵的制热系数较高已接近 5，且随着制

热功率的增加，热泵制热系数也相应增加。

表2 某厂生产的热泵性能参数

Table 2 Performance parameters of a heat pump
性能参数

制热功率/kW
输入电功率/kW
热水进/出水温度/℃
冷水进/出水温度/℃
制热系数

XX-1
963
205.1

40/45
15/7

4.70

XX-2
1407
298.5

4.71

XX-3
1592
336.5

4.73

XX-4
2000
422.3

4.74
中国燃煤机组汽轮机的排汽背压设计值一般

为 4.9 kPa，对应的饱和水温度为 32.52 ℃，这样汽

轮机凝汽器冷却水的出水温度应该在 25 ℃以上。

对照表 2，电厂循环水作为压缩式热泵的热源是完

全满足要求的。而 45 ℃的热水用于家庭采暖，如果

采用地暖或风机盘管也是完全能够满足要求。

如果进一步利用锅炉烟气余热加热循环水，那

么电厂输出的循环水温度会更高，相应的热泵制热

系数也会提高，系统增加的电功率也会更大。或者

在满足热泵冷水温度需求的情况下，电厂循环水的

供应半径可以相应增加，供热面积就会大幅度增

加，这样就能够替代更多的小锅炉或散烧煤采暖，

有利于改善当地大气环境，减少雾霾频次及减轻严

重程度。



3.3 管网阻力分析

在前面计算系统的电功率增加值时，并没有考

虑采暖泵功率的变化，采暖泵功率与流量和压头均

有关系。由于循环水的温度较低，可利用温差较

小，在供热量相同时，循环水的流量要大大增加，所

以需要对管网的阻力进行分析，以计算采暖泵功率

的变化。

采暖泵克服管路阻力所消耗的功率为：

Wcnb = ΔpV
ηcnb

（11）
式中，Δp ——水泵进出口压差，Pa；V ——水泵体

积流量，m3/s；ηcnb ——采暖泵效率。

水泵体积流量为：

V = πd2u4 （12）
式中，d ——管路直径，m；u ——管路中水流速度，

m/s。
水泵进出口压差为：

Δp = ρgH （13）
式中，ρ ——水密度，kg/m3；g ——地球重力加速

度，一般取 9.81 m/s2；H ——管网的水力损失，m。

对于图 1、图 2 所示的供暖管网，其水力损失

为［24，25］：

H = æ
è
ç

ö
ø
÷∑f l

d
+∑ς u2

2g （14）
式中，f ——管路沿程阻力系数；l ——管路长度，

m；ς——管路局部阻力系数。

将式（12）~式（14）代入式（11）中可得：

Wcnb = æ
è
ç

ö
ø
÷∑f l

d5 +∑ς 1
d4

8ρV 3

ηcnbπ2 （15）
从式（15）可看出，如果管网的沿程阻力系数与

局部阻力系数不变，采暖泵功率正比于水流量的

3 次方，沿程阻力功耗与管网直径的 5 次方成反比，

局部阻力功耗与管网直径的 4 次方成反比，对于新

建的循环水供热网，随着水流量增加，只需要增加

管网直径，便可保持采暖泵功耗不变，甚至可能有

所降低。

在本算例中，如果供热管网出水温度为 130 ℃，

回水温度为 70 ℃，那么水流量为 725.93 kg/s，取进

出水管径为 1 m（水流速度约 1 m/s）。假定输送热

水管线长度为 3 km，沿程阻力系数取 0.02，弯头

局部阻力系数取 0.5，温度补偿器弯头假定共有

30 个，采暖泵效率取 0.85，可以利用式（13）计算

出采暖泵克服管线阻力的功耗为 31.43 kW，回水管

路的阻力认为与之相当，因此采暖泵总的功耗为

62.46 kW。

采用循环水提供热量时，热泵的制热系数取保

守值为 4.5（见表 2），循环水需要输送的热量为

183429.2×（1-1/4.5）=142667.16 kW。假设循环水出

水温度为 25 ℃，回水温度为 5 ℃，可计算出循环水

流量为 1709 kg/s。如果沿程阻力系数及弯头局部

阻力系数不变，管长及弯头数不变，当输水管径达

到 1.67 m 时，克服管路阻力的功耗将与热水管道

相同。

3.4 系统经济性简析

与图 1 所示的常规采暖系统相比，由于热用户

处安装了热泵，所以投资成本肯定会增加。但与目

前电厂用的吸收式热泵相比，按照目前热泵的市

场价格，吸收式热泵机组的单位投资成本为 250~
300 ¥/kW，压缩式热泵要便宜一些，为 200~250 ¥/
kW，因此相比较安装吸收式热泵，增加压缩式热泵

改造费用还要低一些。

对于管道投资（按前文计算结果），在热水管网

管径取 1 m 时，循环水管径取 1.67 m，壁厚同取

0.01 m，参考目前钢管价格 4000 ¥/t，每千米管道的

钢材投资造价将会增加 3.14×（1.67-1）×0.01×1000×
2×7.8×4000=131.28 万¥。

对于管道外保温层，一方面，假定环境平均温

度为 0 ℃，那么热水出水与环境温差为 130 ℃，回水

温差为 70 ℃，分别是循环水温差的 5.2 倍和 14 倍，

尽管循环水管的保温面积是热水管保温面积的

1.67 倍，但在同样的单位表面散热量或总散热量情

况下，循环水管的外保温材料使用量还是会极大降

低。另一方面，为降低循环水流量，还可利用锅炉

烟气余热加热凝汽器出水，以提高供暖回水温差，

提高热泵制热系数，降低管径，减少建设成本。或

者通过增加供暖面积，提高系统供热收益来抵消增

加的管道建设成本。当然，最终取循环水管径为多

大，还需要在具体的工程实施中做详细的技术经济

分析，以平衡投资与采暖泵功耗。

在文献［13］中，实测吉林市供热管网最大热损

失接近 50%；在文献［12］中，实测济南市供热管网

热损失接近 10%。因此，在估算热泵的投资回收期
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时以供热管网的热效率 90%为基准。供热管网效

率为 90%时，热用户处需要提供的热量为 0.9×
183429.2=165086.28 kW，那么热泵的设备投资成本

为 3301.73 万¥~4127.16 万¥。同样取热泵的制热系

数值为 4.5，此时系统供电功率增加值为 8.31 MW，

按照北方每年的 11 月份中旬到次年的 3 月份中旬

的供暖期和上网电价 0.4 ¥/kWh 计算，系统年收益

为 8.31×1000×0.4×4×30×24=957.15 万¥，因此热泵

的投资回收期为 3.45~4.31 a，如果加上输送距离 3 km
增加的管道费用，投资回收期为 3.86~4.72 a。如果

热泵制热系数提高到 5，则 3 km 管道及热泵总的投

资回收期仅有 2.67~3.27 a。
当然，上文的投资回收期计算显然假定了电厂

是循环水与热泵耦合供暖系统的投资主体。如果

是其他投资方投资，那么需要从电网购电，购电价

格可能较高，因此系统的收益会有所降低。这需要

国家有关部门对热泵的用电价格制定一定的优惠

措施，否则过高的电价可能会影响资本的投资积极

性。不过随着售电改革的进一步推进，热泵的用电

价格可以通过直接与发电企业协商价格而得到明

显的降低。

如果夏季将热泵的压缩机进出口互换，那么热

泵将变成冷水机组，此时系统可以向外提供 5~8 ℃
的空调用制冷水，供家用风机盘管使用，可进一

步提高系统的利用时间与设备利用率。相对于

普通的家用空调，由于热泵/冷水机组的冷却水温

度要低于环境空气温度，同时冷水换热系数远远

高于空气的换热系数，所以其制冷系数也要明显

高于普通家用空调，因此其电力消耗将小于所替

代的家用空调用电之和，进一步提高了系统的经

济性。

4 可再生能源电力消纳

因中国面临能源供应与环保压力，国家大力发

展风电太阳能等新能源与可再生能源发电产业，

图 5 给出了近年来中国风电与太阳能发电装机容

量及发电量的发展变化，从图 5 中可知中国风电与

太阳能光伏发电发展十分迅速。

图 6 给出了中国近几年新能源与可再生能源

装机容量与发电量占全国总装机容量及总发电量

的比例。从图 6 中可知近几年中国新能源与可再

生能源的发电量及在总发电量中的占比在不断增

加，2016 年已经接近中国发电总量的 30%，即如果

采用循环水与热泵耦合供暖方式，那么热泵的耗电

量中，接近 30%是由新能源与可再生能源所发出的

电量。不过，尽管新能源与可再生能源的发电量在

不断增加，中国风电光伏的弃风率与弃光率也不断

增加。
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图5 中国新能源与可再生能源装机容量及发电量

Fig. 5 Installed capacity and power generation of new
energy and renewable energy in China
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图6 中国新能源与可再生能源装机容量及发电量占比

Fig. 6 Installed capacity and power generation proportion of
new energy and renewable energy in China



根据国家能源局发布的数据，2016 年全年弃风

电量高达 497 亿 kWh，其中最严重的地区有甘肃

（弃风率 43%、弃风电量 104 亿 kWh）、新疆（弃风率

38%、弃风电量 137 亿 kWh）、吉林（弃风率 30%、弃

风电量 29 亿 kWh）、内蒙古（弃风率 21%、弃风电量

124 亿 kWh）。另外，同样在 2016 年，西部地区平

均弃光率达到 20%。风电、光伏企业的弃风与弃光

原因是多种多样的，如电源建设速度过快、当地电

力负荷较低、电网建设滞后、风能与光能不稳定以

及冬季受热电联产机组发电量的挤压等。

热电联产机组在运行中一般遵循以热定电的

方式，其发电负荷调峰性能较差，尤其是在冬季供

暖季节夜间热负荷较大而电负荷较小，矛盾更为突

出，运行的灵活性较差。如果采用循环水与热泵耦

合的供热方式的优势为：1）热电机组可实现热电解

耦，将其转变为纯凝机组，其本身调峰能力得到充

分释放。如根据本文中所列举的机组性能，在 250 t/h
抽汽流量时，考虑到汽轮机长期运行的安全性与使

用寿命，机组最低发电负荷不能低于 220 MW，即机

组的调峰能力仅有 321.42-220=101.42 MW。而在

纯凝状态时，机组的调峰能力主要取决于锅炉的最

低稳燃负荷，燃用合适的煤质时，锅炉最低稳燃负

荷可以降低至额定负荷的 40%，因此其调峰能力为

350×0.6=210 MW，调峰能力为供热状态的 2 倍以

上；2）因热泵的运行能够带来较大的电力负荷，可

极大增加当地的电力消耗，减少弃风与弃光；3）为

进一步配合可再生能源的消纳，可配套建设蓄热装

置，如图 7 所示。如采用高能量密度的相变蓄热装

置［26~28］，可有效调节热泵的运行功率及运行时段，能

够较好的缓解风电与光伏发电功率不稳定的问

题。如果风电太阳能等发电设备出力较大，可以让

热泵大负荷运行以消纳更多的风电和太阳能发电，

并将多余的热量存储起来，在风力减弱或夜里无

�
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图7 带有蓄热装置的热泵供暖系统

Fig. 7 Heat pump heating system with heat storage device

光的时候，降低热泵负荷，存储的热量用来补充

供热。

因此，采用循环水与热泵耦合供暖方式，将非

常有利于电网消纳风能、太阳能等可再生能源所发

电力。

5 结 论

采用电厂循环水与热泵耦合供暖方式，可有效

降低电厂抽汽热能品质与居民采暖热品质的巨大

差异，降低供热管网的热损失，提高机组的供电能

力最高可达 25 MW 以上；同时可极大增加电厂的经

济性，在管网效率为 90%、热泵的制热系数为 4.5 时

的系统年收益可为 957 万¥，热泵及管道的投资回

收期不足 5 a；在热泵制热系数提高至 5 时，投资回

收期不足 3.5 a。同时，由于该模式增加了机组的调

负荷能力达 1 倍以上，有利于电网消纳风能太阳能

等可再生能源发电量，值得进一步作工程应用

研究。
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ENERGY EFFICIENCY ANALYSIS OF CIRCULATING WATER OF

POWER PLANT AND HEAT PUMP COUPLING HEATING

Li Jianfeng1，Yang Gexin2，Lyu Junfu3，Leng Jie4，Ding Heng2，Tao Yan2

（1. China Electricity Council，Beijing 100761，China；2. Guizhou Huadian Bijie Thermal Power Co.，Ltd.，Bijie 551713，China；

3. Key laboratory for Thermal Science and Power Engineering of Ministry of Education，Tsinghua University，Beijing 100084，China；

4. Electric Power Research Institute of State Grid Liaoning Electric Power Co.，Ltd.，Shenyang 110006，China）

Abstract： In order to reduce the energy consumption of cogeneration unit in the process of central heating，a heating
method of comprised by circulating water and heat pump was proposed，and the energy efficiency calculation model of
the heating system was established. A 350 MW supercritical heating unit is taken as an example and the energy efficiency
of the model was calculated. The calculation results show that when the heating coefficient of the heat pump is 4 or
above，the system power supply increases regardless of the efficiency of the pipe network. The higher heat pump heating
coefficient is higher，the lower the efficiency of heating pipe network and the greater the power supply increase of the
system，in which maximum power supply can reach more than 25 MW at the same coal consumption.

Keywords：cogeneration plant；circulating water；heating；heat pump system；heating pipeline


