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P R А С E N A U K O W E  P O L I T E C U N I К I W A R S Z A W S K I E J
z. 60 Inżynieria Środowiska 2012

Maciej Chaczykowski
Wydział Inżynierii Środowiska Politechniki Warszawskiej

PROCESY CIEPLNE W STACJI PRZETŁOCZNEJ  
ZWIĘKSZAJĄCE EFEKTYWNOŚĆ  

TRANSPORTU GAZU

Rękopis dostarczono 19.01.2012 r.

Praca stanowi próbę scharakteryzowania procesów cieplnych zwiększających efektywność 
transportu gazu ziemnego rurociągami. Analizowane procesy cieplne obejm ują chłodzenie gazu na 
wyjściu stacji przetlocznej oraz skojarzone wytwarzanie pracy napędowej sprężarek gazu i energii 
elektrycznej w układzie gazowo-parowym w stacji przetłocznej. Uwagę skupiono na ocenie wpły­
wu ww. procesów na efektywność energetyczną całego procesu transportu gazu.

Rozważania szczegółowe na temat chłodzenia gazu poprzedzono analizą termodynam iczną sys­
temu przesyłowego. Na analizę termodynamiczną składa się sformułowanie uproszczonych modeli 
matematycznych sprężarki gazu i jej napędu, chłodnicy gazu oraz gazociągu. Podjęto również pró­
bę sklasyfikowania procesów nieodwracalnych towarzyszących przesyłowi gazu opartą na analizie 
bilansu egzergii. kładąc nacisk na przypisanie źródeł strat egzergii poszczególnym elementom sys­
temu. Z punktu widzenia efektywności energetycznej przyjęcie takiej metodyki umożliwiło jedno­
lite spojrzenie na wszystkie elementy w systemie przesyłowym. Dostępna literatura z zakresu stacji 
przetlocznych wskazuje turbosprężarki jako aktualnie preferowaną technologię sprężania gazu. dla­
tego w pracy rozwinięto analizę efektywności przesyłu gazu przy założeniu, że stosowane są tego 
typu maszyny. W pracy przeprowadzono ocenę ilościową przyczyn niedoskonałości termodyna­
micznej i na przykładzie typowego systemu przesyłowego pokazano wzajemne relacje niodwracal- 
ności procesów cieplno-przeplywowych w turbinie, sprężarce, chłodnicy i gazociągu.

W analizie wpływu chłodzenia gazu rozważano tylko model chłodnicy powietrznej. Powodem 
była powszechność stosowania tego typu chłodnic w systemach przesyłu gazu. Model chłodnicy po­
zwolił na określenie wydajności chłodniczej oraz energii napędowej wymaganej do oceny wpływu 
chłodzenia gazu na efektywność energetyczną jego przesyłu. Wpływ mocy chłodnic na sprawność 
egzergetyczną systemu przesyłu gazu zilustrowano na przykładzie polskiego odcinka gazociągu Ja- 
mal-Europa.

W zakresie analizy skojarzonego wytwarzania pracy napędowej sprężarek i energii elektrycznej, 
z wykorzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej, przeprowadzono analizę termodynamiczną si­
łowni parowej, realizującej obieg Rankine'a z organicznym czynnikiem roboczym (ORC). Powodem 
były pewne zalet)' predestynujące silnik cieplny realizujący ten obieg do zastosowań w stacjach prze­
tlocznych, o czym świadczy względna dostępność w literaturze przedmiotu przykładów zastosowa­
nia tej technologii. W pracy podjęto dyskusję nad otrzymanymi wcześniej wynikami i uzupełniono je
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o rozważania autorskie, obejmujące analizę różnych konfiguracji obiegu oraz czynników roboczych. 
Formułując model matematyczny siłowni ORC, zamierzeniem autora było prowadzenie rozważań 
na możliwie wysokim stopniu ogólności, tak aby pokazać potencjalne możliwości produkcji energii 
elektrycznej z wykorzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej, nie przesłaniając ich szczegółowy­
mi rozwiązaniami elementów instalacji. Rozważania ogólne zostały następnie zilustrowane przykła­
dem z wykorzystaniem danych dla zespołu turbokompresora w stacji przetłocznej zlokalizowanej na 
omawianym w pierwszej części pracy gazociągu Jamał-Europa.

Słowa kluczowe: efektywność energetyczna, analiza egzergetyczna, system przesyłowy gazu. 
przetłocznia gazu, chłodzenie gazu, organiczny obieg Rankine’a (ORC)

STOSOWANE OZNACZENIA

A -  powierzchnia
В -  drugi współczynnik wirialny
С  -  trzeci współczynnik wirialny / strumień pojemności cieplnej
с -  stosunek strumieni pojemności cieplnej
с — ciepło właściwe przy stałym ciśnieniu
с -c ie p ło  właściwe przy stałej objętości
D -ś red n ica
E — egzergia
Ё  -  strumień egzergii
e — egzergia właściwa
g  -  przyspieszenie grawitacyjne
h -  entalpia właściwa
к -  chropowatość powierzchni wewnętrznej gazociągu
L — długość
m -  strumień masy
N -  prędkość obrotowa
P -  moc
p  —ciśnienie
Q -  strumień ciepła
R -  indywidualna stała gazowa / oporność cieplna
s -  entropia właściwa
T -  temperatura
U — współczynnik przenikania ciepła
V -  strumień objętości
v — objętość właściwa
W -  moc mechaniczna
w -  prędkość / praca właściwa 
Wd— wartość opałowa
x  — zmienna przestrzenna / udział molowy lub masowy
z -  wysokość / współczynnik ściśliwości



Stosowane oznaczenia 5

Symbole greckie

a  -  współczynnik przejmowania ciepła, nachylenie w kierunku x  
8 -  sprawność chłodnicy / wymiennika ciepła 
ę  -  współczynnik oporów miejscowych 
ri -  sprawność
X -  współczynnik oporów hydraulicznych Darcy’ego 
p -  gęstość
cp -  wilgotność względna 

Indeksy

0 -w arunk i otoczenia (ciśnienie 101,325 Pa, temperatura 288,15 K)
CP -ch łodn ica powietrzna 
CR -  czynnik roboczy 
f  -  ciecz nasycona 
G -  gazociąg 
GP - g a z  paliwowy 
is -  izentropa 
К -  kocioł / parownik 
n -  wartość nominalna
N -  warunki normalne (ciśnienie 101,325 Pa, temperatura 273,15 K)
OT -  olej termalny 
P -  pompa 
p -  wartość projektowa 
Q -c ie p ło
ref -  warunki odniesienia 
S -  skraplacz 
SG -  sprężarka gazu 
T - tu rb in a  (parowa)
TG -  turbina gazowa
SPG -  system przesyłowy gazu
W -  praca

Akronimy

GA -  algorytm genetyczny
ORC -  obieg Rankine’a z organicznym czynnikiem roboczym (Organie Rankine 

Cycle)
PP -p u n k t pincli (minimalna różnica temperatury między nośnikiem ciepła 

a wytwarzanym czynnikiem)
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1. WSTĘP

Wysokie i wciąż rosnące ceny gazu ziemnego oraz możliwość ograniczenia 
jego dostępności powodują wzrost zainteresowania z jednej strony wysoce spraw­
nymi technologiami użytkowania gazu jako surowca i paliwa, z drugiej zaś efek­
tywnymi technologiami przesyłu i dystrybucji gazu. Jednocześnie rosnące ceny 
energii elektrycznej powodujążywe zainteresowanie niewykorzystanymi dotych­
czas źródłami energii.

Efektywność energetyczna technologii przesyłu gazu rurociągami stopniowo 
rośnie, głównie za sprawą rozwoju dyscyplin naukowych, takich jak inżynieria 
komputerowa i materiałowa. Rozwój metod numerycznych w mechanice pły­
nów i przepływie ciepła (elementy skończone), umożliwiający m.in. optyma­
lizację kształtu w procesie projektowania maszyn przepływowych, a także do­
konujący się postęp w dziedzinie inżynierii materiałowej, umożliwiły znaczące 
zwiększenie sprawności sprężarek i ich napędów. Jednocześnie dzięki rozwojo­
wi metod numerycznych i malejącym kosztom mocy obliczeniowej otworzyły 
się nowe możliwości dokładniejszego modelowania procesów przepływowych 
w systemach gazowniczych. Obecnie, pakiety oprogramowania wykorzystują­
ce algorytmy symulacji i optymalizacji sieci należą do podstawowych narzędzi 
wspomagających podejmowanie decyzji odnośnie do sposobu prowadzenia ru­
chu sieci i pozwalają na znaczące obniżenie kosztów transportu gazu.

Wiele procesów przemysłowych, które były rozwijane w okresie łatwo do­
stępnej i taniej energii posiada niską sprawność energetyczną, co powoduje, 
że w wielu krajach są one objęte programami oszczędności energii. Programy 
te dotyczą najbardziej energochłonnych gałęzi przemysłu, takich jak  przemysł 
hutniczy, cementowy, chemiczny, petrochemiczny, papierniczy, przetwórstwa 
spożywczego. Przykładowo, w pracy Schroedera i Lesliego (2010) oszacowano, 
że w gospodarce USA ciepło odpadowe o temperaturze w zakresie ( I49-^538°C) 
pozwala na wyprodukowanie 63 GW energii elektrycznej. Gazownictwo jest 
sektorem energetyki, w którym również emitowane są duże ilości ciepła odpa­
dowego. W raporcie Hedmana (2008) stwierdzono, że w przemyśle gazowni­
czym USA istnieje 90^100 stacji przetłocznych wyposażonych w turbiny gazo­
we o mocy powyżej 11 MW i wskaźniku obciążenia powyżej 60% (5250 h/rok), 
które pozwalają na potencjalne wytworzenie 500^600 MW energii elektrycznej 
z ciepła odpadowego i spełniają warunki konieczne dla uzyskania pozytywnych 
wyników oceny opłacalności inwestycji. Dla porównania, aktualnie na terenie 
Polski znajduje się dziewięć stacji przetłocznych gazu wyposażonych w turbo­
sprężarki: cztery stacje w krajowym systemie przesyłowym (Hołowczyce, Jele- 
niów, Krzywa, Kotowo), przy czym w budowie jest kolejna stacja w Goleniowie,
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oraz pięć stacji należących do systemu gazociągów tranzytowych (Kondratki. 
Zambrów, Ciechanów, Włocławek, Szamotuły). Przykładowo, w każdej z pię­
ciu stacji przetłocznych należących do systemu gazociągów tranzytowych znaj­
duje się od trzech do czterech turbin gazowych o mocy 25,4 MW i sprawności 
35,1%. Są to zatem obiekty charakteryzujące się dużą ilością dostępnego cie­
pła odpadowego.

Niniejsza praca jest poświęcona zagadnieniom efektywności energetycznej 
w procesie transportu gazu rurociągami, w szczególności dwóm procesom ciepl­
nym w stacji przetłocznej umożliwiającym zwiększenie efektywności przesyłu: 
chłodzeniu gazu na wyjściu stacji oraz konwersji ciepła odpadowego z turbiny 
gazowej na energię elektryczną. Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetłocznej 
ogranicza niepożądane skutki zjawisk nieodwracalnych przy przepływie gazu 
w gazociągu i jest od kilkunastu lat stosowane w polskim przemyśle gazow­
niczym, natomiast produkcja energii elektrycznej w stacji przetłocznej z wy­
korzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej jest rozwiązaniem dotychczas 
nie analizowanym i nie stosowanym w warunkach polskich. Aktualnie, spaliny 
z silników cieplnych w stacjach przetłocznych, zarówno gazociągu tranzytowe­
go, jak i krajowego systemu przesyłowego, są bezużytecznie odprowadzane do 
atmosfery. Celem pracy jest przedstawienie możliwości obniżenia energochłon­
ności procesu transportu gazu poprzez:

określenie źródeł strat termodynamicznych, w tym ilości rozpraszanej energii 
w systemie przesyłowym; z dostępnych danych literaturowych nie wynika ile 
energii ulega dyssypacji w elementach systemu,
analizę wpływu mocy chłodniczej w stacji przetłocznej na efektywność ener­
getyczną transportu gazu,

-  analizę silnika realizującego obieg cieplny Rankine’a z wykorzystaniem ener­
gii odpadowej zawartej w spalinach z turbiny gazowej, z punktu widzenia 
możliwości dodatkowego wytwarzania energii elektrycznej w stacji przetłocz­
nej, w tym wskazanie odpowiednich do tego celu konfiguracji obiegu oraz wy­
typowanie odpowiednich czynników roboczych.

Rozważania ogólne, w tym sformułowanie modelu matematycznego syste­
mu przesyłowego, zilustrowano przykładem dotyczącym systemu gazociągów 
tranzytowych Jam ał-Europa, który jest systemem przesyłowym o nominalnej 
średnicy DN 1400 oraz maksymalnym ciśnieniu roboczym 8,4 MPa. System ma 
680 km długości i został zbudowany na terenie Polski w 1999 r., docelowo na 
potrzeby dostarczania gazu ziemnego pochodzącego ze złóż rosyjskich na pół­
wyspie Jamał do Europy Zachodniej. Nominalna przepustowość gazociągu wy­
nosi 90.1 min metrów sześciennych gazu dziennie. Gaz jest sprężany w 5 sta­
cjach przetłocznych, wyposażonych w 3-4  równolegle połączone dwustopnio­
we sprężarki, każda napędzana przez turbinę gazową o mocy 25,4 MW.
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Praca jest podzielona na dwie części. Pierwsza część jest poświęcona analizie 
termodynamicznej systemu przesyłowego w aspekcie chłodzenia gazu na wyjściu 
stacji przetłocznej. W części drugiej skoncentrowano się na analizie procesu skoja­
rzonego wytwarzania pracy napędowej i energii elektrycznej w stacji przetłocznej.

W rozdziale 2 omówiono stacje przetłoczne i stosowane w nich rozwiązania 
technologiczne, jako elementy systemu przesyłu gazu.

Rozdział 3 zawiera sformułowanie uproszczonych modeli matematycznych 
sprężarki gazu, turbiny gazowej i gazociągu. Rozdział ten zawiera również ana­
lizę egzergetyczną systemu przesyłu gazu w celu oceny stopnia niedoskonałości 
termodynamicznej procesów towarzyszących transportowi rurociągowemu. Zde­
finiowano pojęcia efektywności transportu gazu i przedyskutowano różne wskaź­
niki służące do jej określania. Pozostałą część rozdziału poświęcono analizie pro­
cesu chłodzenia gazu na wyjściu stacji przetłocznej. Sformułowano uproszczony 
model chłodnicy powietrznej. Do określenia wydajności chłodnicy wykorzystano 
model oparty na pojęciu współczynnika sprawności.

Model matematyczny silnika cieplnego realizującego obieg Rankine’a został 
przedstawiony w rozdziale 4, zawierającym analizę trzech wariantów obiegu oraz 
dyskusję właściwości termodynamicznych kilkunastu potencjalnych czynników 
roboczych, z uwzględnieniem ograniczeń wynikających z ochrony środowiska. 
Przedstawiono możliwości aplikacyjne układu kogeneracyjnego na przykładzie 
przetłoczni gazociągu tranzytowego Jamał-Europa.

Pracę zamyka rozdział 5, stanowiący podsumowanie i próbę określenia dal­
szych kierunków badań.

Wyniki omawiane w pracy były częściowo prezentowane w wybranych publi­
kacjach autora (Chaczykowski, 2009a), (Chaczykowski i in., 2011). Uzupełnio­
no je  o elementy oryginalne, na które składają się przede wszystkim rozdział 4 
oraz fragmenty rozdziału 3 w części poświęconej uproszczonym modelom mate­
matycznym elementów systemu. Wyniki symulacji komputerowych uzyskano na 
podstawie oprogramowania własnego autorstwa.

2. STACJE PRZETŁOCZNE

Stacja przetłoczna jest jednym z podstawowych obiektów w systemie przesy­
łu gazu. Zadaniem stacji przetłocznych jest sprężanie gazu w celu pokonania opo­
rów hydraulicznych spowodowanych siłami tarcia przy przepływie gazu i utrzy­
mania wymaganych wartości ciśnienia lub natężenia przepływu gazu w systemie. 
Systemy przesyłowe gazu posiadają od kilku do kilkudziesięciu stacji przetłocz­
nych rozmieszczonych со 100-H40 km wzdłuż gazociągów.
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2.1. ELEMENTY STACJI PRZETŁOCZNYCH

Głównymi elementami stacji przetłocznej (rys. 2.1) są sprężarki gazu i ich na­
pędy, chłodnice gazu, filtry i odwadniacze gazu, orurowanie, armatura zaporowa.

Rys. 2.1. Widok stacji przetłocznej gazu: I -budynki turbokompresorów, 2 -  chłodnice gazu, 3 -  fil­
try i odwadniacze gazu, 4 -  układy zaporowe; źródło: Gerwatowski (2006)

Fig. 2 .1. View o f a gas compressor station; from: Gerwatowski (2006)

W stacjach przetłocznych gazu ziemnego zazwyczaj stosowane są dwa typy 
sprężarek: tłokowe i odśrodkowe. Sprężarki tłokowe zwykle są napędzane silni­
kami elektrycznymi lub silnikami tłokowymi, natomiast sprężarki odśrodkowe są 
napędzane turbinami gazowymi lub silnikami elektrycznymi. W pracy Mokhata- 
ba i in. (2007) wymieniono podstawowe kryteria wyboru rodzaju sprężarek:
-  wysoka sprawność, w dostatecznie szerokim zakresie zmian przepływu,
-  niskie koszty eksploatacji,
-  akceptowalne nakłady inwestycyjne,
-  wysoka niezawodność maszyn.

Przy wyborze odpowiedniego typu maszyny przeprowadza się analizę hydrau­
liczną systemu przesyłowego dla najbardziej prawdopodobnego lub najczęściej 
występującego punktu pracy, biorąc pod uwagę zakres ciśnienia roboczego gazo­
ciągów po stronie ssania i tłoczenia oraz wymaganą przepustowość maszyny. Do­
bór konkretnej maszyny wymaga uwzględnienia odpowiedniego zakresu zmian 
prędkości obrotowej.

Na rys. 2.2 zostały przedstawione zakresy ciśnienia tłoczenia oraz przepły­
wu (strumień objętości gazu w warunkach ciśnienia i temperatury na ssaniu) dla 
różnych typów sprężarek, na podstawie danych zawartych w raporcie INGAA
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(2010). Widocznym jest, że typowy zakres przepustowości gazociągów przesy­
łowych gazu ziemnego należy do zakresu wydajności wielostopniowych spręża­
rek odśrodkowych. W rozważaniach prowadzonych w niniejszej pracy przyjęto 
w związku z tym założenie, że proces sprężania gazu odbywa się w sprężarkach 
odśrodkowych.
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Fig. 2.2. Compressor selection chart (based on: INGAA, 2010)

Argumentami za wyborem silników elektrycznych zamiast turbin gazowych 
do napędu sprężarek jest większa przepustowość systemu przesyłowego o wartość 
strumienia gazu paliwowego oraz wysokie koszty przeglądów wykonywanych po 
każdych 30^40 tys. godzin pracy turbiny, które zwiększają koszty eksploatacji ma­
szyn. Z kolei w przypadku turbin gazowych, istotnym elementem przemawiającym 
za ich wyborem jest kwestia dostępności i pewności zasilania w energię elektrycz­
ną. Wiąże się to m.in. z ryzykiem przerw w dostawach energii elektrycznej. W wa­
runkach polskich, wszystkie budowane bądź modernizowane w ostatnich latach sta­
cje przetłoczne posiadają napędy sprężarek w postaci silników tłokowych lub turbin 
gazowych. Należy pamiętać, że w Polsce, podobnie jak w innych krajach Euro­
py Środkowo-Wschodniej, będzie w najbliższych latach wysokie prawdopodobień­
stwo krótkotrwałych spadków napięcia w sieci oraz przerw w dostawach energii 
elektrycznej spowodowanych awariami w systemie energetycznym (popularnie 
określanych zapożyczeniami brownout i blackout). W perspektywie do 2020 roku 
konieczna jest szeroka modernizacja infrastruktury przesyłowej oraz źródeł wytwa­
rzania (Bank Światowy, 2010). W związku z powyższym, w niniejszej pracy elek­
tryczny napęd sprężarek w stacjach przetłocznych nie jest rozważany i przyjęto za­
łożenie, że do napędu sprężarek wykorzystywane są turbiny gazowe.

Moc turbin gazowych stosowanych jako maszyny napędowe sprężarek gazu 
jest około jeden rząd wielkości m niejsza w porównaniu do mocy turbin stoso­
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wanych w elektroenergetyce. Ponadto, praktycznie wszystkie turbiny są kon­
strukcjami dwuwałowymi, pozwalającymi na pracę przy zmiennej prędkości 
obrotowej sprężarki (w zakresie 60-H05% wartości projektowej). Na rys. 2.3 
przedstawiona została ewolucja technologii turbin gazowych w zastosowa­
niach do napędu mechanicznego na podstawie danych zawartych w opracowa­
niu 1NGAA (2010). Obserwowany jest stały wzrost sprawności energetycznej 
turbin, która w przypadku maszyn o mocy powyżej 15 MW aktualnie osiągnę­
ła wartość 40%.

Ważnym elementem stacji przetłocznej jest chłodnica gazu. Chłodnice gazu 
mogą być zainstalowane na wejściu stacji lub jako chłodnice międzystopniowe 
(pomiędzy szeregowo połączonymi sprężarkami) w celu zmniejszenia wyma­
ganej mocy sprężarek i niedopuszczenia do przekroczenia maksymalnej tem pe­
ratury gazu podczas sprężania. Najczęściej jednak chłodnice są instalowane na 
wyjściu stacji przetłocznej w celu obniżenia temperatury gazu poniżej maksy­
malnej dopuszczalnej wartości około 65°C, ze względu na ryzyko zniszczenia 
zewnętrznej izolacji gazociągu w przypadku wysokiej temperatury gazu. Ważną 
zaletą usytuowania chłodnic na wyjściu stacji przetłocznej jest możliwość jed ­
noczesnego zmniejszenia spadku ciśnienia w gazociągu incydentnym do tłocz­
ni po stronie wyjściowej. Niższa temperatura gazu powoduje mniejszy strumień 
objętości gazu w warunkach rzeczywistych, przez co m niejszą prędkość prze­
pływu gazu i mniejszy spadek ciśnienia w gazociągu. Te czynniki powodują 
zmniejszenie wymaganej mocy sprężarki i zmniejszenie zużycia paliwa.

Rok produkcji

Rys. 2.3. Wzrost sprawności turbin gazowych w zastosowaniach do napędu mechanicznego; źró­
dło: ING A A. 2010

Fig. 2.3. Gas turbine efficiency improvements in mechanical drive applications; from: 1NGAA. 2010
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Z uwagi na czynnik chłodniczy w przemyśle gazowniczym stosowane są dwa 
typy chłodnicy gazu: powietrzna i wodna. W analizie procesu chłodzenia przepro­
wadzonej w niniejszej pracy nie porównywano obu typów chłodnicy pod wzglę­
dem ekonomicznym, jednak jako regułę przyjmuje się, że koszty eksploatacji 
chłodnic wodnych są znacznie wyższe w porównaniu z kosztami eksploatacyjny­
mi chłodnic powietrznych. Mohitpour i in. (2003) konkludują, że jeśli pozwala na 
to temperatura powietrza, w systemach gazowniczych stosuje się chłodnice po­
wietrzne. W polskim systemie przesyłowym wszystkie chłodnice w stacjach prze- 
tłocznych są chłodnicami powietrznymi i takie założenie przyjęto również w tej 
pracy na potrzeby analizy termodynamicznej systemu przesyłowego.

Chłodnice powietrzne stosowane w stacjach przetłocznych mają kompakto­
wą budowę, charakteryzującą się dużym udziałem powierzchni wymiany ciepła 
w stosunku do powierzchni zabudowy. Typowym rozwiązaniem są poziome kon­
strukcje krzyżowych wymienników ciepła, w których powietrze przepływa w po­
przek pęku ożebrowanych rur, w których płynie gaz. Przepływ powietrza jest 
wymuszany za pomocą wentylatorów o zmiennej lub stałej prędkości obrotowej. 
Stosowane są trzy rozwiązania jeśli chodzi o regulację mocy chłodnic: zmiana 
liczby wentylatorów, zmiana kąta nachylenia łopatek wentylatorów lub zmiana 
prędkości obrotowej wentylatora.

Wszystkie turbiny gazowe pracujące w stacjach przetłocznych w Polsce dzia­
łają w układach otwartych, w których spaliny odprowadzane bezpośrednio do at­
mosfery są źródłem znacznych strat egzergii. Na przykład, temperatura i stru­
mień spalin z turbiny gazowej zainstalowanej w przetłoczni gazociągu tranzyto­
wego Jamał-Europa wynoszą w warunkach ISO odpowiednio 543°C i 80,4 kg/s. 
Rzeczywiste wartości temperatury i strumienia spalin zmieniają się w zależności 
od parametrów powietrza oraz chwilowego punktu pracy turbiny, wynikającego 
z obciążenia sprężarki. Niezależnie od tego, sprężanie gazu w stacji przetłocznej 
jest procesem, w którym mamy do czynienia z dużą ilością ciepła przekazywane­
go do otoczenia (ciepła odpadowego), przy czym parametry źródła ciepła świad­
czą o dostatecznie wysokim potencjale z punktu widzenia konwersji energii.

W ostatnim czasie wzrosło na świecie zainteresowanie instalacjami umożli­
wiającymi wykorzystanie ciepła odpadowego w stacjach przetłocznych. W pracy 
Hedmana (2009) stwierdzono, że w 2009 r. w stacjach przetłocznych na terenie 
USA i Kanady znajdowało się piętnaście systemów opartych na silniku cieplnym 
realizującym obieg Rankine’a z organicznym czynnikiem roboczym (ORC), przy 
czym dziewięć z nich zostało oddanych do użytku w ciągu ostatnich dwóch lat. 
Ponadto, ogłoszonych zostało dziesięć dodatkowycli projektów z przewidywany­
mi terminami uruchomienia w ciągu dwóch lat. Federalna Komisja ds. Energetyki 
w USA przyjęła strategiczny plan przeprowadzenia studiów wykonalności syste­
mów odzysku ciepła odpadowego dla wszystkich gazociągów międzystanowych 
podlegających działalności regulacyjnej Komisji do roku 2014 (Murrell, 2010).
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W artykule Gutierreza i Lópeza (2009) podano, że pierwsza instalacja w Europie 
rozpoczęła funkcjonowanie w 2009 w Almendralejo (Hiszpania). Wszystkie wy­
żej wymienione systemy wykorzystują gaz ziemny jako paliwo do skojarzonego 
wytwarzania pracy napędowej sprężarki gazu i energii elektrycznej, która jest do­
starczana do sieci elektroenergetycznej.

2.2. STACJE PRZETŁOCZNE JAKO OBIEKT BADAŃ NAUKOWYCH

Stacje przetłoczne umieszcza się najczęściej w kontekście nurtu badawczego 
związanego z modelowaniem, symulacją i optymalizacją sieci gazowych. W za­
kresie modelowania, istotną kwestią jest poszukiwanie sposobów uwzględnienia 
równań opisujących parametry pracy stacji przetłocznej w algorytmach symula­
cji i optymalizacji sieci gazowych, umożliwiających ich efektywne rozwiązanie. 
W przypadku symulacji w stanach ustalonych, modelowaniu stacji przetłocznych, 
jako elementu systemu przesyłu gazu, poświęcone są publikacje (Osiadacz, 1987), 
(Letniowski, 1993), (Wu i in., 2000) (Woldeyohannes i Majid, 2011). W przypad­
ku symulacji w stanach nieustalonych, równania algebraiczne opisujące parame­
try pracy stacji przetłocznej stanowią jedne z warunków brzegowych w zagadnie­
niach granicznych dla układów równań różniczkowych cząstkowych opisujących 
przepływy w gazociągach (Osiadacz, 1987), (Herty, 2007). W zakresie symulacji 
stacji przetłocznych można wymienić prace (Botros i in., 1991), (Botros, 1994), 
(Kurz i Ohanian, 2003). Dziedzina optymalizacji obejmuje głównie minimalizację 
kosztów paliwa w stacjach przetłocznych za pomocą zadań programowania nie­
liniowego (NLP) (Osiadacz. 1980), (Abbaspour i in., 2005, 2007), programowa­
nia mieszanego (M1NLP) (Tabkhi i in.. 2009), a także algorytmów genetycznych 
(Goldberg, 1989), (Sun i in.. 2000), (Nguyen i Chan, 2006).

Drugim kierunkiem badawczym jest analizowane w tej pracy zagadnienie wyko­
rzystania ciepła odpadowego w stacji przetłocznej do produkcji energii elektrycznej. 
Obecnie, ten kierunek jest coraz intensywniej rozwijany, o czym świadczą niedawne 
publikacje (Leslie i in., 2009), (Gutierrez i López, 2009), (Saavedra i in., 2010).

3. CHŁODZENIE GAZU NA WYJŚCIU  
STACJI PRZETŁOCZNEJ

Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetłocznej jest pierwszym z dwóch oma­
wianych w tej pracy procesów cieplnych zwiększających efektywność transpor­
tu gazu. Na rysunku 3.1 przedstawiono schemat blokowy stacji przetłocznej.
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Stacja składa się z turbosprężarki, tj. sprężarki gazowej (SG) napędzanej turbi­
ną gazową (TG), oraz chłodnicy gazu. zazwyczaj w postaci chłodnicy powietrz­
nej (CP). Sprężarki odśrodkowe napędzane turbinami gazowymi są aktualnie 
preferowaną technologią dla stacji przetlocznych gazu. Typowa chłodnica gazu 
jest przeponowym wymiennikiem ciepła, w którym ciepło zawarte w strumie­
niu gazu jest przekazywane do strumienia powietrza. Natężenie strumienia po­
wietrza jest najczęściej regulowane za pomocą zmian liczby włączonych wen­
tylatorów, w zależności od aktualnego natężenia przepływu gazu przez stację 
przetłoczną.

! ^N.GPII____
Rys. 3.1. Schemat blokowy systemu przesyłu gazu: SG -  sprężarka gazu, TG -  turbina gazowa. 
CP -  chłodnica powietrzna. SP -  stacja przetłoczną, G -  gazociąg. WD -  węzeł dostawy gazu.

KN -  strumień objętości gazu. VNGP -  strumień objętości gazu paliwowego 
Fig. 3.1. Structure o f  the gas transmission system: SG -  gas compressor. TG -  gas turbine, CP -  air 
cooler (after cooler). S P -com presso r station, G -  pipeline. WD -  delivery node. KN - g a s  volumet­

ric flow rate. Fngp — fue 1-gas volumetric flow rate

3.1. MODELE MATEMATYCZNE ELEMENTÓW SYSTEMU  
PRZESYŁU GAZU

Ocena efektywności chłodzenia gazu w stacji przetlocznej zostanie przeprowa­
dzona na podstawie sformułowanego w niniejszym podrozdziale modelu matema­
tycznego systemu przesyłowego gazu. Model matematyczny systemu jest zbiorem 
równań zachowania masy, pędu i energii, opisujących procesy cieplne i hydrau­
liczne zachodzące w podstawowych obiektach systemu, tj. gazociągu i elementach 
stacji przetlocznej. Założono, że system pracuje w stanie ustalonym, a zmienny­
mi zależnymi są wartości ciśnienia i temperatury gazu w poszczególnych węzłach 
systemu. Model stacji przetłocznej powinien w szczególności umożliwić określe­
nie z odpowiednią dokładnością sprawności sprężarek, turbin gazowych i chłodnic 
powietrza przy pełnym i częściowym obciążeniu maszyn.

Rozwiązanie modelu stacji przetłocznej wymaga znajomości warunków brze­
gowych, którymi są wartości ciśnienia i temperatury gazu na wejściu stacji, ci­
śnienia i temperatury powietrza, natężenie przepływu gazu na wyjściu stacji, 
skład gazu i powietrza, a także zadane wartości parametrów sterujących maszyn 
i urządzeń stacji. Rezultatem obliczeń jest m.in. zużycie paliwa i pobór energii 
elektrycznej w elementach stacji.

SG

•TG

CP WD Vn

SP
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W stanie ustalonym, warunkami brzegowymi dla modelu przepływu gazu 
w gazociągu są wartości ciśnienia, temperatury i natężenia przepływu gazu 
w węźle początkowym. Rezultatem obliczeń są wartości ciśnienia i temperatu­
ry gazu w węźle końcowym. Poniżej zostały przedstawione uproszczone modele 
matematyczne elementów systemu przesyłowego, opracowane na potrzeby obli­
czeń symulacyjnych w tej pracy, na podstawie danych literaturowych.

Model matematyczny sprężarki można sformułować opierając się na równa­
niach zachowania lub przy użyciu np. sieci neuronowych. Można wskazać przy­
kłady prac, w których zaprezentowano rezultaty tego typu badań, odpowiednio 
dla sprężarki odśrodkowej (Jiang i in., 2006) i osiowej (Yu i in., 2007). Jednak ze 
względu na złożoność modeli oraz liczbę wymaganych danych wejściowych, w al­
gorytmach symulacji i optymalizacji sieci gazowych powszechnie stosowane są 
modele wykorzystujące eksperymentalnie wyznaczone charakterystyki maszyn.

Charakterystyki sprężarek są zazwyczaj podawane we współrzędnych sto­
pień sprężania oraz strumień objętości w warunkach rzeczywistych, bądź stru­
mień zredukowany, z wykresami sprawności oraz prędkości obrotowej jako 
parametrami. Praktyczne aspekty różnych technik modelowania sprężarek na 
potrzeby algorytmów symulacji sieci gazowych zostały omówione w artyku­
le Kurza i Ohaniana (2003). Wymagana moc sprężarki może być bezpośrednio 
wyznaczona na podstawie danych projektowych stacji przetłocznej, tj.: składu 
gazu, parametrów na ssaniu (ciśnienie i temperatura) oraz ciśnienia tłoczenia. 
Oznaczając indeksem 1 parametry na ssaniu oraz indeksem 2 parametry na tło­
czeniu, zgodnie z oznaczeniami na rys. 3.1, sprawność izentropową sprężarki 
możemy zapisać formułą

Indeks 2,is oznacza stan termodynamiczny gazu na tłoczeniu, przy założeniu 
przemiany izentropowej podczas sprężania. W równaniu (3.1) pominięte zostały 
zmiany energii kinetycznej i potencjalnej pomiędzy strumieniem gazu na ssaniu 
i tłoczeniu. Wyrażenia w mianowniku i liczniku są wówczas odpowiednio pracą 
właściwą oraz pracą właściwą w procesie izentropowym. Pobór mocy przez sprę­
żarkę wynosi

3.1.1. Sprężarka odśrodkowa

П /?, - h ,
(3.1)

P = (3.2)

Wymagana moc sprężarki określana jest na podstawie sprawności i pracy wła­
ściwej w procesie izentropowym. Temperaturę gazu na wyjściu sprężarki przy
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przemianie izentropowej wyznacza się z równania stanu. W przypadku zmian en­
tropii mamy następującą zależność termodynamiczną

d , - Ł d  r - ( * '
T l dT

dp dГ 
T

R z + t ( ^lar. P
(3.3)

Dla określonego równania stanu, dysponując parametrami gazu na ssaniu 
i przyjmując dla procesu izentropowego ds = 0 , po scałkowaniu równania (3.3) 
otrzymujemy równanie umożliwiające określenie temperatury na tłoczeniu przy 
przemianie izentropowej T2 ls. Przyrost entalpii gazu w sprężarce jest wyznacza­
ny z ogólnej zależności termodynamicznej na zmiany entalpii

dh ■ cpdT v - T
I d T )

P _

d p - c d T -
R T 2 (  dz

P УдТ
dp (3-4)

Całkując równanie (3.4) dla stanu początkowego i końcowego układu odpo­
wiadającego parametrom ssania i tłoczenia, a następnie podstawiając pracę wła­
ściwą lu - /? , , wyznaczoną z równania (3.1), otrzymujemy równanie umożliwia­
jące określenie rzeczywistej temperatury gazu na tłoczeniu. W praktyce często 
przyjmuje się model gazu doskonałego do określenia parametrów gazu po sprę­
żeniu i przedstawiona wyżej procedura znacznie się upraszcza. Systemy przesy­
łu gazu pracują jednak zazwyczaj przy ciśnieniu roboczym gazu od 4 do 12 MPa, 
co powoduje konieczność stosowania równań stanu opisujących model gazu rze­
czywistego. W pracy Ransoma i in. (2007) przeprowadzono analizę wrażliwości 
modelu sprężarki na wybór równania stanu gazu. Badano wpływ modelu gazu na 
obliczoną moc sprężarki, przy czym porównywano model gazu doskonałego oraz 
modele gazu rzeczywistego: Redlich-Kwong-Soave, Peng-Robinson, Lee-Kesler- 
-Plócker oraz Benedict-Webb-Rubin-Starling. Autorzy wykazali, że przyjęcie 
modelu gazu doskonałego może prowadzić do znaczących błędów w obliczonych 
wartościach mocy, rzędu nawet kilkudziesięciu procent. Natomiast błędy w war­
tościach mocy uzyskanych przy zastosowaniu ww. równań stanu gazu rzeczywi­
stego (mierzone wartością odchylenia standardowego) nie przekraczały 2%, co 
może być znaczącą wartością, z uwagi na to, że deklarowana przez producentów 
maszyn sprawność powinna być określana z niepewnością ±1% (Brun i Nored, 
2006). Stan gazu oraz funkcje termodynamiczne entalpii i entropii zostały wyzna­
czone w niniejszej pracy na podstawie wirialnego równania stanu zgodnie z pro­
cedurą GERG-88 (ISO 12213-3:1997).

Równania (3.1) oraz (3.2) należy uzupełnić rodziną charakterystyk, opisu­
jących sprawność sprężarki w funkcji prędkości obrotowej, oraz równaniami 
określającymi dopuszczalny zakres pracy sprężarki. Wygodnym sposobem na 
uwzględnienie charakterystyk w modelu sprężarki jest ich aproksymacja wielo­
mianami. Podstawowymi wielkościami opisującymi pracę sprężarki jest prędkość



Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetlocznej 17

obrotowa N, strumień objętości gazu na wejściu sprężarki Q r praca właściwa 
w procesie izentropowym Д/г|5 = / 7  (/?,,, Г., is)-/?(/? ,, 7j) oraz izentropowa spraw­
ność sprężarki r |js. Aproksymację wielomianami przeprowadza się dla następu­
jących wielkości, wynikających z równań podobieństwa dynamicznego: H is/ N 2, 
VJN  oraz T]is (Gresh, 2001). Z reguły charakterystyki przybliżane są wielomia­
nami drugiego stopnia bądź trzeciego stopnia (Walton. 1986), (Percell i in.. 1987), 
(Wu i in., 2000), (Odom i Muster, 2009)

N 2
+ a.

N
+ Cl-,

+ ал

+ as ' v x'
N

(3.5)

(3.6)

Strumień objętości gazu na wejściu sprężarki wyznacza się z równania ciągłości

yy = Rk v n = P ± zRT^  (3.7)
Pi P i

Dopuszczalny zakres pracy sprężarki wynika z ograniczeń na maksymalną i mi­
nimalną prędkość obrotową sprężarki, granicy niestabilnej pracy sprężarki spowo­
dowanej pompażem oraz ograniczenia na maksymalną wydajność sprężarki

(3.8)V mm< K < N mai

' L '
N

л <
N

(3.9)

Stałe a, - a 8 wyznacza się dla danej maszyny w oparciu o zbiór danych rze­
czywistych.

3.1.2. Turbina gazowa

Wiele prac badawczych poświęcono modelowaniu turbin gazowych, w tym 
stosunkowo dokładnym modelom matematycznym w stanach nieustalonych (Kim 
i in., 2001), (Camporeale i in., 2006), (Chacartegui i in., 2011), charakterysty­
kom statycznym turbin gazowych (Zhang i Cai, 2002), (Varbanov i in., 2004), 
(RTO, 2007). Warto także wymienić prace polskich autorów (Miller i in.. 1998), 
(Chmielniak, 2005, 2008), (Badyda, 2010). Dostępnych jest również kilka komer­
cyjnych pakietów oprogramowania, pozwalających na modelowanie turbin gazo­
wych w zastosowaniach praktycznych, np. AspenTech (2011), GE Energy (2011), 
TU Delft (20U).

Generalnie, w zastosowaniach do napędu sprężarek w stacjach przetłocznych, 
stosowane są dwuwałowe turbiny, w których występują dwa moduły turbinowe
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połączone przepływowo. Dzięki takiemu rozwiązaniu, turbina mocy, czyli mo­
duł napędzający maszynę roboczą (sprężarkę gazu), może mieć różną prędkość 
obrotową od modułu napędzającego sprężarkę turbiny, nazywanego generatorem 
gazu. Dzięki temu zwiększa się elastyczność silnika przy zmiennym obciążeniu 
i zmiennej prędkości obrotowej sprężarki gazu.

Zużycie paliwa przez turbinę gazową oblicza się w następujący sposób

gdzie Fngp jest strumieniem objętości gazu paliwowego w warunkach normal­
nych (nr’/s), T| jest sprawnością turbiny gazowej.

Sprawność turbiny wyznacza się dla danych wartości mocy i prędkości obro­
towej, wynikających z punktu pracy sprężarki gazu. Ogólnie, specyfikacja tech­
niczna turbiny w zastosowaniach do napędu mechanicznego obejmuje: nominalną 
moc i sprawność w warunkach ISO (ciśnienie i temperatura otoczenia odpow ied­
nio 101,325 kPa oraz 15°C), prędkość obrotową, rodzaj paliwa, spręż, temperaturę 
i strumień masy spalin, emisję NO . Istnieje konieczność uwzględnienia poprawek 
na sprawność turbiny w rzeczywistych warunkach pracy (warunki projektowe), ze 
względu na wartości wysokości bezwzględnej i temperatury w miejscu instalacji 
turbiny innych niż warunki ISO. Ponadto, wprowadza się poprawki ze względu na 
pracę turbiny przy częściowym obciążeniu oraz pracę z prędkością obrotową róż­
ną od prędkości projektowej.

Zmiany temperatury otoczenia powodują zmianę mocy, prędkości obrotowej, 
oraz sprawności turbiny. Poprawki ze względu na temperaturę otoczenia mogą 
mieć następującą postać:

P = a j  + a2T 2 + a:T 3 (3.11)

Ń  = a j  + a j 2 + a j 3 (3.12)

r] = a j  + a j ~  + a j '  (3.13)

gdzie: P = Pp/Pn 

Ń  -  N p /Nn

л = л Р/л„

T = T0/T0,so

Pn = ^(^o.iso)’ = N(Tt)lS0l  r |n = tK^ojso)

Według Zhang i Cai (2002) oraz Verbanova i in. (2004) zależność rjp =г|(Г0) 
jest liniowa.

Sprawność turbiny gazowej znacząco zmniejsza się przy częściowym obcią­
żeniu maszyny. Wynika to z faktu, że efektywna moc turbiny jest różnicą pomię­
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dzy mocą turbiny a mocą sprężarki powietrza, przy czym powszechnie wiadomo, 
że sprawność maszyn przepływowych przy częściowym obciążeniu silnie male­
je. Poprawki ze względu na częściowe obciążenie turbiny mogą mieć następują­
cą postać:

N  = a]0P + auP 2 +ar P '  + ar>P A (3.14)

ц = аыР + ai5P 2 + a 16P :' + an P Ą (3.15)

gdzie: Ń  = N J N p, P  = PmJ P p, Л = Лтах/ЛР • Wartości N op[, P mm i r |max ozna­
czają odpowiednio optymalną prędkość obrotową oraz m aksym alną moc 
i sprawność przy częściowym obciążeniu turbiny. W przypadku turbiny napę­
dzającej sprężarkę gazu (turbiny mocy), wartość prędkości obrotowej turbiny 
jest często różna od wartości optymalnej N  i wynika z aktualnego punktu pra­
cy sprężarki gazu. Moc P i sprawność turbiny T} ulegają zmniejszeniu w jedna­
kowych proporcjach, przy czym równanie opisujące tę zależność jest następują­
cej postaci (Kurz i Ohanian, 2003)

p  = ^  = 2 Ń - N 2 (3.16)

gdzie: P = P/Pmm - Л = Л^Лтах > N  = N /N opt. Wartości Р i N  oznaczają odpowied­
nio moc oraz prędkość obrotową turbiny (wynikają z punktu pracy sprężarki), na­
tomiast wartość r| jest sprawnością turbiny gazowej.

3.1.3. Chłodnica gazu

Model chłodnicy gazu pozwala określić temperaturę gazu na wyjściu stacji 
przetłocznej. Efektem ubocznym sprężania gazu ziemnego jest wzrost jego tem­
peratury, co zwiększa spadek ciśnienia wzdłuż gazociągu. W wyniku wyższej 
temperatury gazu, średnia objętość gazu w gazociągu zwiększa się, powodując 
wzrost prędkości przepływu i dodatkowy spadek ciśnienia w gazociągu. W celu 
ograniczenia niepożądanych skutków wzrostu temperatury gazu, na wyjściu sta­
cji umieszcza się chłodnice gazu, zwykle z wykorzystaniem powietrza jako czyn­
nika chłodzącego. Chłodzenie gazu na wyjściu stacji może być również niezbęd­
ne dla ochrony powłok izolacji przeciwwilgociowej rurociągów.

Chłodnice gazu są zwykle umieszone za sprężarkami i stosuje się w nich kom­
paktowe, poziome wymienniki ciepła, o krzyżowym przepływie gazu i powietrza. 
W chłodnicach tych, przepływ powietrza chłodzącego odbywa się na zewnątrz 
wiązki ożebrowanych rur z przepływającym w środku gazem. Istnieją dwie znane 
metody projektowania wymienników ciepła: metoda oparta na średniej logaryt­
micznej różnicy temperatury i równaniu Pćcleta, oraz metoda oparta na tzw. efek­
tywności wymiennika s-NTU. Na potrzeby analizy systemu przesyłu gazu w tej 
pracy, metoda e-NTU (Kays i London, 1984), wydaje się bardziej odpowiednia.
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ponieważ w prowadzonych rozważaniach głównym celem jest określenie stru­
mienia ciepła i temperatury gazu na wyjściu chłodnicy.

W stanie ustalonym, równanie bilansu ciepła jest następujące

Ś  = eÓraax= p NFN(/72 -A 3) (3.17)

gdzie Q jest mocą cieplną wymiennika, określającą rzeczywisty strumień ciepła 
przekazanego między gazem a powietrzem chłodzącym (W), s jest współczyn­
nikiem efektywności (sprawności) wymiennika, Qmm jest mocą cieplną nieskoń­
czenie wielkiego wymiennika, odpowiadającą maksymalnemu strumieniowi cie­
pła przekazywanego między gazem a powietrzem chłodzącym (W).

Maksymalny strumień ciepła może być wyznaczony na podstawie znanych 
wartości temperatury początkowej płynów wymieniających ciepło i ich strumieni 
masy

Ó m ax =  C m,n ( T ’gaz.wc ~  ^pow.etrze.we )  ( 3  • 1 8 )

gdzie С jest mniejszą z wartości strumienia pojemności cieplnej płynów 
(W/K), tzn. Cmjn -  m in(mpow]etracp powKtra,p NFNcp) .

Efektywność chłodzenia zależy od wymiarów geometrycznych wymiennika 
ciepła, w tym m.in. od konfiguracji przepływu. Chłodnice powietrza są wymien­
nikami krzyżowymi, w których strugi powietrza opływają okrągłe żebra i nie są 
prowadzone oddzielnie, tak jak w przypadku żeber płytowych. Formuły do okre­
ślenia współczynnika efektywności dla tego typu wymiennika, podane w pracy 
Kaysa i Londona ( 1984), są następujące:
-  przy strugach płynu о С nie prowadzonych oddzielnie i strugach płynu

о С prowadzonych oddzielniem in r  J

8 = c~'(l -ex p { -c [l -ex p (-N T U )]} ) (3.19)

-  przy strugach płynu о С in nie prowadzonych oddzielnie i strugach płynu
о С prowadzonych oddzielniemax r  J

s = l -  exp{-c“' [1 -  exp(-cNTU)]} (3.20)

gdzie с jest stosunkiem strumieni pojemności cieplnej, natomiast NTU jest tzw. 
liczbą przenikania ciepła, równą przyrostowi temperatury czynnika o mniejszym 
strumieniu pojemności cieplnej, przypadającemu na każdy stopień średniej różni­
cy temperatury między płynami (Kalinowski, 1995).

W równaniach (3.18)-(3.20) przyjęto założenie upraszczające stałych strumie­
ni pojemności cieplnej płynów. Liczba przenikania ciepła i stosunek strumieni po­
jemności cieplnej są równe odpowiednio NTU = UAICmm i с = Cmjn /Cmax, gdzie 
( / jest współczynnikiem przenikania ciepła odniesionym do powierzchni po stro­
nie powietrza (W /(n rK )), A jest całkowitą powierzchnią wymiany ciepła po stro­
nie powietrza (powierzchnia żeber i niezakryte żebrami elementy powierzchni
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rur, w których żebra te są osadzone) (n r), С jest większą z wartości strumienia 
pojemności cieplnej płynów (W/K), ten. Cmax = max(mpowietI2e c,_powtetrze, pNVNcp) . 
Współczynnik przenikania ciepła odniesiony do powierzchni po stronie powietrza 
jest wyznaczany z zależności (Incropera i DeWitt, 2001)

I 1 1
+ AR + --------------  (3.21)

U  ^gaz ^ J A ) Л о  ^ p o w i e t r z e

gdzie A jest powierzchnią wymiany ciepła po stronie gazu, (m2), r |o jest spraw­
nością powierzchni żebrowanej, a gaz i cxpowietrze są współczynnikami przejmowa­
nia, odpowiednio po stronie gazu i powietrza.

Sprawność powierzchni żebrowanej określa się z zależności

r)o= l - A ( i _ T1 ) (3.22)
A

gdzie A jest zewnętrzną powierzchnią samych żeber (n r), r\ż jest sprawnością 
żeber.

Dane dotyczące sprawności żeber, wymiarów geometrycznych chłodnicy, oraz 
wartości współczynników przenikania dla warunków projektowych dostępne są 
zazwyczaj w specyfikacji technicznej chłodnicy. Wartości współczynników prze­
nikania dla dowolnych warunków pracy chłodnicy można określić na podsta­
wie danych literaturowych, np. (Incropera i DeWitt, 2001), (Annaratone, 2010).

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjściu chłodnicy odbywa się, całkując 
równanie (3.4) dla stanów początkowego i końcowego układu odpowiadających 
parametrom na wejściu i wyjściu chłodnicy, przyjmując różnicę entalpii h2- 1 ц , 
wyznaczoną z równania (3.17).

W przypadku zmian obciążenia chłodnicy i związanych z tym zmian prędkości 
obrotowej wentylatora, podstawowe wielkości opisujące pracę wentylatora moż­
na wyznaczyć z równań podobieństwa dynamicznego. Zakładając, że chłodnice 
posiadają stały kąt nachylenia łopatek wentylatora, co jest typowym rozwiąza­
niem w przypadku powietrznych chłodnic gazu (Mohitpour i in., 2003), prędkość 
wentylatora w nowym punkcie pracy otrzymuje się z równania

łh T
\ Т  л r  p o w ie trz e  p o w ie trz e  , ^

cp  =  cp.p T---------------- ---- --------------  (3.23)
^  p o w ie trz e ,p  p o w ie trz e ,p

Wymagana moc silnika dla nowej prędkości obrotowej wentylatora jest okre­
ślana na podstawie następującej zależności

/ \3
Âcp

N CP.V J

Tp o w ie trz e ,p  ^

^ p o w ie trz e

W równaniach (3.23) i (3.24) indeksp  oznacza wartość w warunkach projek­
towych, przy założeniu tych samych współczynników sprawności.
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3.1.4. Gazociąg

Systemy przesyłu gazu składają się z szeregowo połączonych gazociągów
o średnicy nominalnej w zakresie 600-H400 mm oraz stacji przetłocznych, roz­
mieszczonych co 100+140 km wzdłuż gazociągów. Proporcje wymiarów geome­
trycznych powodują, że modele przepływu w gazociągach są wyłącznie modela­
mi przepływu jednowymiarowego.

Modele matematyczne stosowane w algorytmach symulacji sieci gazowych 
są zwykle modelami w stanach nieustalonych w celu uwzględnienia akumulacji 
gazu w systemie. Jednak wiele problemów związanych z projektowaniem rozwią­
zuje się, używając modeli stanu ustalonego, najczęściej w postaci uproszczonych 
równań algebraicznych, opisujących spadek ciśnienia w rurociągu w funkcji stru­
mienia objętości gazu w warunkach normalnych.

W ostatnich latach dokładność modelowania przepływu gazu w gazociągach 
znacząco wzrosła, dzięki modelom nie izoterm icznym, pozwalającym na okre­
ślenie profilu zmian temperatury wzdłuż gazociągu. W pracy (Osiadacz i Cha- 
czykowski, 2001) przedstawiono porównanie izotermicznych i nieizotermicz- 
nych modeli przepływu gazu w gazociągu. W modelu nieizotermicznym przyjęto 
uproszczoną formę równania zachowania energii, ze stałą wartością współczyn­
nika ściśliwości i członem reprezentującym wymianę ciepła z otoczeniem bez 
uwzględnienia akumulacji ciepła w gruncie. Wykazano, że istnieje znacząca róż­
nica w profilach zmian ciśnienia wzdłuż gazociągu między modelem izotermicz- 
nym i nieizotermicznym.

Praktyczne aspekty różnych technik modelowania procesów wymiany ciepła 
w gruncie otaczającym gazociąg zostały omówione przez Modisettego (2002). 
Autor stwierdził, że w celu uzyskania poprawnych wartości temperatury gazu 
w gazociągu, nieizotermiczne modele przepływu powinny uwzględniać zjawisko 
akumulacji ciepła w gruncie otaczającym gazociąg.

W artykule (Chaczykowski, 2003) porównano profile zmian ciśnienia wzdłuż 
gazociągu uzyskane przy zastosowaniu modelu izotermicznego i nieizotermicz- 
nego w stanie ustalonym, z uwzględnieniem modelu gazu rzeczywistego. Stwier­
dzono znaczący wpływ odchylenia gazu rzeczywistego od właściwości gazu do­
skonałego na profil zmian temperatury w gazociągu.

Nieizotermiczny przepływ gazu w stanie nieustalonym badali niedawno Ab- 
baspour i Chapman (2008). Autorzy analizowali przepływ gazu w gazociągu, 
uwzględniając model gazu rzeczywistego oraz uproszczony model wymiany cie­
pła, w którym założono ustalony proces wymiany ciepła między gazem o otocze­
niem gazociągu. Badania potwierdziły znaczące różnice w wartościach przepły­
wu uzyskane przy zastosowaniu modelu izotermicznego i nieizotermicznego.

W artykule (Chaczykowski, 2010) badano wpływ modelu wymiany ciepła 
oraz efektów wykazywanych przez gaz rzeczywisty na wyniki obliczeń ciśnienia,
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temperatury, strumienia objętości oraz ilości gazu w gazociągu w stanie nieustalo­
nym. Stwierdzono potrzebę uwzględniania akumulacji ciepła w gruncie oraz ko­
nieczność stosowania modelu gazu rzeczywistego w opisie termodynamicznym 
przepływu gazu w gazociągu.

Podstawowe równania opisujące jednowymiarowy, nieizotermiczny przepływ 
gazu w stanie ustalonym wynikają z równań zachowania masy, pędu i energii 
(Shapiro, 1953)

f ( p w )  = 0 (3.25)
dx

l d  p d w-------- (- W---- :
p dx dx

А.И-/w

2D
-  CTsina (3.26)

pw
dx

■> л
h +

w 4 U 
D (T - T&ruu , ) - p w g s in a (3.27)

Układ równań (3.25)—(3.27) jest układem trzech równań różniczkowych zwy­
czajnych z czterema zmiennymi zależnymi: ciśnieniem, gęstością, temperaturą 
oraz prędkością gazu. Powyższe równania zachowania, uzupełnione równaniem 
stanu gazu, tworzą zamknięty układ równań.

Białecki i Kruczek (1996) przedstawili rozwiązanie układu równań (3.25}-(3.27) 
opisującego nieizotermiczny, ustalony przepływ pary w rurociągu, z równaniem 
stanu gazu rzeczywistego w postaci jawnej ze względu na objętość właściwą.

W pracy (Chaczykowski i in., 2011) przedstawiono nieizotermiczny model 
przepływu gazu, w którym równaniem stanu gazu zamykającym układ równań za­
chowania było równanie wirialne postaci

z = \ + B p m + C p l  (3.28)

gdzie pm jest gęstością molową, В i С są odpowiednio drugim i trzecim współ­
czynnikiem wirialnym. Uzyskane równania pozwalające na wyznaczenie profili 
zmian ciśnienia i temperatury wzdłuż gazociągu są następujące

Ф
dx

2p'kw\w\(cv + R T 2z Z T pZ T p + w 'Z T p) - 4 U z R T w ( T - Т шgrunt

PDcvw2Z p T -  zRTD(cv + R T 2z Z T Z T )
(3.29)

d T dp ( Ẑp.T z R T 2X\w

dx dx W , p w :Z r p/ DwZT
(3.30)
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W powyższych równaniach prędkość gazu (w) zostaje zastąpiona strumieniem 
objętości gazu w warunkach normalnych (VN), ponieważ jest to wielkość podle­
gająca pomiarom podczas rozliczeń między kontrahentami w przemyśle gazow­
niczym

w -
p A

(3.31)

Równania będące pochodnymi współczynnika ściśliwości po ciśnieniu i tem­
peraturze, przy założeniu, że szereg równania wirialnego jest ograniczony do trze­
ciego współczynnika są postaci (Chaczykowski, 2009)

dz_
dT

P
RT

r dB_ 
d T

dp

B_
T

J t

В 2 ( С - В 2) 
RT (RT)3 ■P

dz
~5T

( R T f y d T  AT)

p  d В p 2 dC 
~ zRT dT + ( z R T ) 2 d T

2p_
R2T

(3.32)

T( B - - C )  (3.33)

(3.34)

W niniejszej pracy wartości współczynników wirialnych wyznaczono meto­
dą GERG-88 (ISO 12213-3:1997). Metoda ta jest szeroko stosowana do obli­
czeń współczynnika ściśliwości na potrzeby pomiarów rozliczeniowych przez 
operatorów systemów przesyłowych gazu w Europie, w tym także przez opera­
tora gazociągu Jamał-Europa, przedstawionego w przykładzie w dalszej części 
tego rozdziału. Późniejszy model, GERG 2004 (Kunz i in., 2007) wykorzystuje 
wysokiej dokładności referencyjne równania stanu dla każdego składnika gazu 
ziemnego i szereg innych równań korelacyjnych opracowanych z danych ekspe­
rymentalnych dla wielu mieszanin dwuskładnikowych. Referencyjne równania 
stanu stosowane w modelu są równaniami jawnymi ze względu na energię swo­
bodną Helmholtza, a nie współczynnik ściśliwości, jak  to ma miejsce w meto­
dach GERG-88 (ISO 12213-3:1997) oraz AGA-8 (1992), opartych na wirialnym 
równaniu stanu. Model GERG 2004 pozwala określić parametry stanu i funkcje 
termodynamiczne gazu z większą dokładnością, jednak niedogodnością tej me­
tody, w porównaniu z metodą GERG-88, jest konieczność znajomości pełnego 
składu gazu, którego wyznaczenie może być kosztowne finansowo (instalacja 
odpowiedniej liczby chromatografów procesowych w systemie) lub kosztowne 
w sensie nakładu obliczeniowego w przypadku symulacji systemów gazowni­
czych dużej skali.

Szczegółową analizę wrażliwości nieustalonego, nieizotermicznego modelu 
przepływu gazu w gazociągu na wybór równania stanu przeprowadzono w pra­
cy Chaczykowski (2009b). Porównywano modele gazu rzeczywistego: Benedict-
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-Webb-Rubin, Soave-Redlich-Kwong, AGA-8 oraz GERG-88. Wyniki porówna­
nia wartości parametrów przepływu pokazały stosunkowo niewielki wpływ ro­
dzaju zastosowanego równania stanu na wyniki symulacji systemu przesyłowego 
gazu. Wyjątek stanowiły rezultaty obliczeń masy gazu akumulowanego w syste­
mie. Stwierdzono również, że postać równania stanu może być czynnikiem wpły­
wającym np. na funkcjonowanie systemów wykrywania nieszczelności opartych 
na metodach bilansowych (Osiadacz i Chaczykowski, 1998).

3.2. ANALIZA TERMODYNAMICZNA SYSTEMU PRZESYŁU GAZU 
W ASPEKCIE CHŁODZENIA GAZU W STACJI PRZETŁOCZNEJ

Celem analizy termodynamicznej przeprowadzonej w niniejszym rozdzia­
le jest oszacowanie strat termodynamicznych spowodowanych przez nieodwra­
calność procesów cieplno-przepływowych w systemie przesyłu gazu. W sta­
cjach przetłocznych wykorzystywane są dwie postaci energii -  chemiczna gazu 
i elektryczna, ponieważ turbiny gazowe do napędu sprężarek zasilane są gazem 
ziemnym jako paliwem, natomiast chłodnice gazu są chłodnicami powietrznymi, 
w których do napędu wentylatorów stosowane są silniki elektryczne. W związku 
z wykorzystaniem dwóch postaci energii, wymagana jest pewna wspólna „metry­
ka”, która mogłaby posłużyć jako kryterium oceny efektywności energetycznej. 
Taką wielkością jest egzergia, która charakteryzuje energię pod względem jako­
ściowym. Analiza egzergetyczna jest metodyką wykrywania i oceny przyczyn 
niedoskonałości termodynamicznej procesów, która jest z powodzeniem stosowa­
na do analizy procesów konwersji energii (Szargut i Ziębik, 1998), (Dincer i Ro­
sen. 2007). Opierając się na bilansie egzergii przeprowadzono w niniejszym roz­
dziale analizę strat egzergii w elementach systemu przesyłowego.

W pracy Harrisona i Deana (1978) analizowano straty egzergii w dwufazo­
wym przepływie pary i wody z odwiertu geotermalnego do siłowni parowej. 
Zdaniem autorów, zmiany egzergii, wyrażone jako stosunek egzergii fizycznej 
strumienia w węźle początkowym rurociągu do egzergii fizycznej strumienia 
w węźle końcowym, są w tym przypadku bardziej użytecznym wskaźnikiem do 
oceny strat hydraulicznych niż spadek ciśnienia, ponieważ w bezpośredni sposób 
informują o spadku mocy siłowni.

W pracy Wolneberg i Ertesvaga (2008) analiza egzergetyczna posłużyła do 
oceny efektywności energetycznej różnych konfiguracji tłoczni gazu na platfor­
mie wiertniczej. Porównywano różne warianty zasilania sprężarek gazu. napę­
dzanych zarówno turbinami gazowymi, jak  i silnikami elektrycznymi, przy czym 
turbiny gazowe zainstalowane na platformie pracują w układzie skojarzonego 
wytwarzania pracy napędowej sprężarek i ciepła do procesów rafineryjnych. Re­
zultatem przedstawionych wariantów zasilania były różne postaci energii na wej­



26 Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetłocznej

ściu i wyjściu układu, związane z paliwami, pracą mechaniczną, energią elek­
tryczną, parą do procesów rafineryjnych, dlatego jako kryterium porównania wa­
riantów zastosowano sprawność egzergetyczną.

Analiza egzergetyczną systemu przesyłu gazu została przeprowadzona w pra­
cy Evenko (1997). Sformułowano bilans egzergii dla pojedynczego odcinka ga­
zociągu. a następnie szacowano straty egzergii w systemie przesyłu gazu i zesta­
wiono je  ze stratami w systemie elektroenergetycznym o porównywalnej drodze 
przesyłu. W pracy przyjęto założenie upraszczające modelu gazu doskonałego 
w obliczeniach egzergii fizycznej gazu ziemnego.

W niniejszej pracy, bilans egzergii przeprowadzony na potrzeby analizy ter­
modynamicznej systemu przesyłowego gazu zawiera bardziej szczegółowy opis 
procesów cieplno-przepływowych w systemie, dzięki: (i) zastosowaniu modelu 
gazu rzeczywistego, uwzględniającego zmiany współczynnika ściśliwości, ental­
pii i entropii w funkcji ciśnienia, temperatury i składu gazu, (ii) opisowi przepły­
wu gazu w gazociągu modelem nieizotermicznym, (iii) uwzględnieniu sprawno­
ści zespołu turbosprężarki w warunkach innych niż projektowe, tzn. biorąc pod 
uwagę w pływ zmian prędkości obrotowej sprężarki gazu na jej sprawność, oraz 
wpływ zmian temperatury otoczenia, obciążenia i prędkości obrotowej na spraw­
ność turbiny. Analizę przeprowadzono dla odcinka systemu przesyłowego skła­
dającego się z dwóch podstawowych elementów: stacji przetłocznej i gazociągu 
przesyłowego. Traktując wspomniane elementy jako pewien bazowy moduł, do­
wolny system przesyłowy będzie stanowił kombinację szeregowo połączonych 
tego typu modułów.

3.2.1. Bilans egzergii w  systemie przesyłu gazu

Ocenę efektywności metod konwersji energii w systemach energetycznych, 
a także szczegółową ocenę sprawności maszyn i urządzeń w procesach technolo­
gicznych, wygodnie jest prowadzić na gruncie 11 zasady termodynamiki i wynika­
jącej z niej analizy egzergetycznej oraz metody minimalizacji entropii. Wynika to 
z faktu, że ilość generowanej entropii jest miarą nieodwracalności procesów, która 
jest źródłem strat termodynamicznych w systemach energetycznych, instalacjach 
procesowych itp. Powszechnie uważa się, że do oceny niedoskonałości termody­
namicznej należy stosować funkcję egzergii, której bilans pozwala na oszacowanie 
nieodwracalności procesów związanych z generacją entropii, wykonywaniem pra­
cy oraz wymianą ciepła i masy.

Bilans egzergii w stanie ustalonym dla systemu przesyłu gazu pokazanego na 
rys. 3.1 jest w formie bilansu egzergii dla systemu otwartego

Eq - E w + E ^ - E ^ - A E ^ O  (3.35)

gdzie E() jest egzergią źródeł ciepła (J), £„ jest pracą mechaniczną i elektrycz­
ną wykonaną przez układ (J), Ewc, £  ч są egzergiami substancji odpowiednio do­
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prowadzonych do układu i wyprowadzonych z układu (J), AE  jest stratą egzergii 
w systemie (J).

Poszczególne składniki bilansu w odniesieniu do systemu przesyłu gazu w for­
mie strumieni egzergii są następujące

k = y U - j ] q  (з -з6 >

К  = P  (3.37)

4 e - ^ w y = Z [ ( P / N) ^ , ] we- i ; [ ( P N̂ ) , ^ ] wy (3.38)

gdzie Q jest strumieniem ciepła przez powierzchnię kontrolną układu (W), P jest 
mocą mechaniczną i elektryczną wymienioną przez układ (W), e jest egzergią 
właściwą strumienia gazu (J/kg), która jest określona zależnością

2
W~ nu

e - ( h - h 0) - T 0( s - s 0) + —  + gz + e (3.39)

gdzie ec" jest egzergią chemiczną gazu ziemnego (J/kg).

Indeks 0 oznacza wartość funkcji w stanie odniesienia, którym są parametry 
otoczenia układu. Konwencja znaków w równaniu (3.35) jest taka, że strumień 
ciepła oddanego przez układ i praca dostarczona do układu są ujemne.

Oprócz strat egzergii związanych z odprowadzeniem do otoczenia spalin z tur­
biny gazowej, straty egzergii w systemie przesyłu gazu wiążąsię głównie z tarciem 
podczas przepływu gazu w gazociągu, oraz nieodwracalnym przepływem ciepła 
w chłodnicy gazu, gazociągu i maszynach przepływowych w stacji przetloeznej. 
W wielu przypadkach straty egzergii wygodnie jest szacować nie według przy­
czyn, lecz według miejsc występowania. W niniejszej pracy, klasyfikację strat eg­
zergii przeprowadzono, opierając się na kryterium przynależności do poszczegól­
nych elementów systemu przesyłowego. W ten sposób otrzymano cztery kategorie, 
związane z: turbiną gazową, sprężarką, chłodnicą gazu i gazociągiem.

Informację o wielkości dyssypacji energii w sprężarce gazu dostarczają nam 
wartości sprawności izentropowej i mechanicznej sprężarki. Dysponując danymi 
producenta maszyny w postaci charakterystyk, straty egzergii w sprężarce może­
my wyrazić

A Ś sG ^ s G O -T łiJ lJ  (3.40)

Zakładając, że zapotrzebowanie energii przez urządzenia pomocnicze jest po- 
mijalne w porównaniu z mocą turbokompresorów, straty egzergii w turbinie mo­
żemy zapisać

Д£тс — — P$q (3.41)

gdzie e jest egzergią właściwą strumienia gazu paliwowego (J/kg).
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W równaniu (3.41) przyjęto egzergię strumienia gazu z uwzględnieniem eg- 
zergii fizycznej i chemicznej, ponieważ użyteczna praca napędowa turbiny uzy­
skiwana jest z wykorzystaniem gazu paliwowego o parametrach (ciśnieniu i tem­
peraturze) w węźle wejściowym stacji przetłocznej. W związku z pomijalnie małą 
wartością energii potencjalnej gazu, zakładając dodatkowo zaniedbywalną war­
tość energii kinetycznej strumienia gazu paliwowego, otrzymujemy

Jako paliwo węglowodorowe, gaz ziemny zawiera wiele składników. Egzer­
gię chemiczną poszczególnych składników gazu można określić na podstawie da­
nych literaturowych. Te dane są zamieszczane dla stanu odniesienia 101,325 kPa
i 25°C, dla określonych wartości wilgotności względnej, dlatego powinny być 
skorygowane dla warunków otoczenia, w których są eksploatowane gazociągi. 
Egzergia chemiczna węglowodorów jest malejącą funkcją zarówno temperatury, 
jak i wilgotności, przy czym zmiany egzergii ze względu na różne warunki oto­
czenia mogą być znaczące (Ertesvag, 2007). Formuła, pozwalająca na określenie 
egzergii chemicznej paliwa dla niestandardowych warunków otoczenia, określo­
nych przez wartości ciśnienia i temperatury ( p , TQ), wyprowadzona w pracy Zan- 
chiniego i Terlizzese (2009) jest następująca

gdzie AG i AH  są odpowiednio: normalną swobodną energią i entalpią tworzenia 
składników gazu ziemnego, p Kf jest ciśnieniem odniesienia (101,325 kPa), 7V jest 
temperaturą odniesienia (25°C), v.jest współczynnikiem stechiometrycznym /-tego 
składnika w reakcji spalania paliwa z tlenem CvH +(x+>74) O —> x C 0 2+y/2 I L,0 
(ujemnym, jeśli /-ty składnik jest reagentem, dodatnim, jeśli /-ty składnik jest pro­
duktem reakcji), p .0 jest ciśnieniem cząstkowym w atmosferze, j  Ф F  oznacza in­
deksy współreagenta (O,) i produktów (CO, i H20 ). W równaniu (3.43) przyjęto 
założenie, że paliwo, tlen i produkty reakcji są gazami doskonałymi, jednak jest to 
założenie zgodne z najczęściej przyjętą konwencją w tablicach normalnej swobod­
nej entalpii tworzenia.

Egzergia chemiczna pojedynczych składników gazu obecnych w atmosferze 
jest obliczana następująco

eGP - { h -  h0) - T 0( s - s 0) + eCH (3.42)

V ref J

V ref /^ r e f  /

(3.44)
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Egzergia chemiczna gazu ziemnego jako mieszaniny

ес н = Е - ^ н + л г о 1 > > * /  (3 -45)
I I

gdzie e fH są otrzymywane z równania (3.43) lub z równania (3.44). Ostatni człon 
równania (3.45) reprezentuje zmniejszenie egzergii związane z procesem miesza­
nia składników paliwa.

Szargut (2007) podaje przydatną w praktyce inżynierskiej, przybliżoną me­
todę wyznaczania egzergii chemicznej paliw organicznych, w której eCH =aW , ,  
gdzie współczynnik a dla gazu ziemnego wynosi 1,04, Wd jest wartością opa­
łową paliwa. Uproszczony sposób liczenia egzergii chemicznej paliwa zastoso­
wano w pracy (Chaczykowski. 2009a), natomiast w pracy (Chaczykowski i in., 
2011) porównano wyniki obliczeń strat egzergii w systemie przesyłowym uzyska­
ne przy zastosowaniu uproszczonej metody obliczania egzergii chemicznej gazu 
z wynikami uzyskanymi, stosując metodę dokładną (równanie (3.43)). Rezultaty 
porównania świadczą o możliwości stosowania uproszczonej metody na potrze­
by obliczeń inżynierskich.

Biorąc pod uwagę ciśnienie i temperaturę gazu paliwowego dla turbiny, odpo­
wiadające parametrom na wejściu stacji przetlocznej (parametrom na ssaniu), eg­
zergia strumienia paliwa jest obliczana z równania (3.46), podstawiając egzergię 
chemiczną mieszaniny gazu ziemnego wyznaczaną z równania (3.45)

<?GP ( 7 ,P) = K T ,  P) ~ KT0, p 0) ~ Ta [s(T, p ) -  s(T0, Po)] + eCH (T0, p 0) (3.46)

Określenie strat egzergii w chłodnicy gazu wymaga uwzględnienia pracy na 
pokonanie oporów hydraulicznych po stronie gazu i powietrza oraz strat egzergii 
związanych z wymianą ciepła. Przy założeniu, że moc wymagana do przetlocze- 
nia gazu przez chłodnicę jest zaniedbywalna, straty egzergii w chłodnicy powie­
trza zapisujemy jako

A£Cp -

\
T1o

Tpowietrze у

Ó + Pęp +  P K (h2 - f h ) - T 0(s2 - s 3) +
f  o \

— w~

(3.47)
gdzie r powiclivc jest średnią tem peraturą powietrza na wyjściu chłodnicy (K), 
Pa , jest m ocą silników elektrycznych napędzających wentylatory w chłodnicy 
powietrza (W).

Zgodnie z konwencją znaków w równaniu (3.35). pierwszy człon po pra­
wej stronie równania (3.47) jest ujemny, co wynika z mniejszych strat egzer­
gii w przypadku, gdy ciepło z układu zwiększa egzergię zewnętrznego źró­
dła ciepła, np. przy wykorzystaniu energii odpadowej. W przypadku chłodnicy 
powietrznej, zagospodarowanie ciepła przekazywanego do powietrza nie jest 
w praktyce realizowane, z uwagi na bardzo niską wartość jego entalpii. Przy-
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rost egzergii czynnika chłodzącego jest więc traktowany jako strata egzer­
gii, mimo że, co do zasady, chłodnica powietrzna nie jest elementem odpo­
wiedzialnym za tę stratę, ponieważ odbywa się ona poza granicami układu. 
W celu uwzględnienia wszystkich strat towarzyszących procesowi chłodzenia 
gazu, a nie tylko tych w granicach układu związanego z chłodnicą, na potrze­
by niniejszej analizy rozważano rozszerzony układ, który obejmuje otoczenie 
chłodnicy, tzn. tem peratura na granicy układu jest równa temperaturze otocze­
nia T , przy czym równanie wyrażające straty egzergii w chłodnicy powietrz­
nej upraszcza się do postaci

AECP ~ -̂ cp + Pn^n (h2 - L ) - T 0(s2 -s3) + w -  w.
(3.48)

Straty egzergii podczas adiabatycznego przepływu gazu w gazociągu moż­
na określić z równania (3.38). Bilans egzergii dla przepływu nieizotermicznego 
wymaga uwzględnienia dodatkowego członu reprezentującego zmiany egzergii 
związane z wymianą ciepła między gazem a otoczeniem gazociągu

A E,W
grunt у

( h , - h 4) - T 0( s , - s 4) +
w, — wA

+ g( z3~ z 4) 

(3.49)

gdzie 7\nimjest temperaturą gruntu (nie jest stała wzdłuż gazociągu) (K), 8Ó jest 
strumieniem ciepła przez powierzchnię gazociągu (W).

Ponownie rozważania dotyczą rozszerzonego układu, który odzwierciedla 
skutki nieodwracalności przepływu ciepła na zewnątrz gazociągu i równanie 
(3.49) ulega redukcji w celu uwzględnienia strat egzergii związanych z przepły­
wem ciepła do otoczenia

pNVN (h3 - h 4) - T 0(s3 - s 4) +
(  2 ■’s]w, -  w4

+ g ( Z ; - Z 4) (3.50)

3.2.2. Wskaźniki na potrzeby porównania efektywności przesyłu gazu

Sposób określania efektywności procesów energetycznych w analizach opar­
tych na II zasadzie termodynamiki zależy przede wszystkim od badanego syste­
mu, wymaganych danych wejściowych, czasami również od koniecznego nakładu 
obliczeniowego (Rosen, 1999). Podstawowym wskaźnikiem w analizie egzerge- 
tycznej jest sprawność egzergetyczna, wynikająca bezpośrednio z bilansu egzergii. 
W ogólnym przypadku sprawność egzergetyczna procesu jest stosunkiem użytecz­
nego efektu egzergetycznego (egzergii substancji, pracy mechanicznej lub elek­
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trycznej) do zużycia egzergii napędowej (Szargut i Ziębik. 1998. 2006). W niniej­
szej pracy sprawność egzergetyczna określa relację strat egzergii w systemie prze­
syłowym do egzergii gazu ziemnego (jako surowca i paliwa) na wejściu systemu 
przesyłowego oraz egzergii napędowej

Strumień egzergii gazu w węźle dostawy wynosi

К  = PN [ ( / ' 4  - K ) ~  T0{s< - S0) + eCH ]  (3.52)

Strumień egzergii gazu na wejściu do systemu i strumień egzergii napędowej 
chłodnicy gazu (założono, że jest on równy mocy elektrycznej dostarczanej do 
chłodnicy) wynoszą

^ w« = P n(^n + ^ n,gp) [ ( ^ - ^ o ) - T 0(Sl- S0) + eCH]  + Pcp (3.53)

W równaniach (3.52) i (3.53) przyjęto, że różnice energii kinetycznej i poten­
cjalnej gazu w węźle początkowym systemu przesyłowego i w węźle dostawy 
gazu są pomijałne.

Jako alternatywę zaproponowano uproszczone podejście w celu zilustrowania 
efektywności procesu przesyłu gazu. opierając się na minimalizacji egzergii napę­
dowej, wyrażonej jako suma strumienia egzergii paliwa dla turbiny i mocy elek­
trycznej do napędu wentylatorów w chłodnicy

4pg  = р Л .о р [ > ,  - s 0) + ec" ]  + PCP (3.54)

Wskaźnik ten jest analogiczny do zużycia paliwa, które jest powszechnie sto­
sowane jako funkcja celu w zadaniach minimalizacji kosztów przesyłu gazu.

3.3. EFEKTYWNOŚĆ CHŁODZENIA GAZU 
W STACJI PRZETŁOCZNEJ NA PRZYKŁADZIE 
SYSTEMU PRZESYŁOWEGO .JAMAŁ-EUROPA

W celu zilustrowania wpływu chłodzenia gazu w stacji przetłocznej na efek­
tywność energetyczną przesyłu gazu, w niniejszym podrozdziale przedstawiono 
wyniki analizy termodynamicznej gazociągu tranzytowego Jamał-Europa. Przed­
stawiona analiza ma również na celu pokazanie relacji między wartościami strat 
egzergii w poszczególnych elementach systemu przesyłowego i usystematyzowa­
nie ich pod względem wielkości.

Na terenie Polski, omawiany system przesyłowy składa się z pięciu tłoczni, 
zlokalizowanych w Kondratkach, Zambrowie, Ciechanowie, Włocławku i Sza­
motułach oraz pięciu szeregowo połączonych gazociągów o średnicy nominal-
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nej DN 1400, maksymalnym ciśnieniu roboczym MOP = 8,4 MPa i długości od 
117 do 177 km (rys. 3.2).

I ł 1WD1 * W D2 WN |
l_ — — — I Г " " “ I I I i-  — — — l i i ,

I - * -  ,5t 5 s , ,4 t 4s | ,3t 3s i ,2t 2 s , | l t  1s, l
i 1 i '  "  '  i i * r  I i ’  " *  ' i  i '  *1  Г * *T1

,_S_P5 _i ,_SP4 j  ,_S_P3_ i_S_P2_ i , S_P1 ij

j 139,0 km  ̂ j  ̂ 177,0 km ^  122,0 km ^  117,0 k m ^  126,5 km  ̂ | 2 ,51
Rys. 3.2. Schemat gazociągu tranzytowego Jamal-Europa na terytorium Polski: WN -  węzeł nadaw­
czy, WD1, WD2 -  węzły odbiorcze, SP1-SP5 -  oznaczenia stacji przetłocznych, s -  węzeł na ssa­

niu, t -  węzeł na tłoczeniu 
Fig. 3.2. Structure o f  the Yamal-Europe gas transmission system on Polish territory: WN -  send­
ing node, WD1, WD2 -  delivery nodes, SP1-SP5 -  denotes compressor stations, s -  suction node,

t -  discharge node

Stacje przetłoczne SP1 i SP4 posiadają po cztery dwustopniowe sprężarki od­
środkowe napędzane turbinami gazowymi, natomiast pozostałe stacje wyposażo­
ne są w trzy zespoły turbosprężarek. Jako regułę przyjęto założenie, że przynaj­
mniej jedna maszyna w każdej ze stacji znajduje się w trybie czuwania. Nomi­
nalna moc turbin gazowych wynosi Pn = 25,40 MW. przy sprawności r)n = 35,1%
i odpowiadającej jej prędkości obrotowej turbiny Nn = 7700 obr/min.

Za każdą turbosprężarką zainstalowano chłodnicę powietrzną gazu o po­
wierzchni wymiany ciepła wynoszącej A = 3 6  152 m2, z ośmioma wentylatorami
o mocy Pęp. = 60 к W i wydajności wpowictra, , = 167,0 kg /s . Nominalna moc chłod­
nicy przy temperaturze powietrza 20°C wynosi 14 MW, przy następujących para­
metrach projektowych: ciśnienie gazu 8,45 MPa, przepływ gazu 1 950000 mYh. 
Wartość współczynnika przenikania ciepła chłodnicy dla warunków projektowych 
wg danych zawartych w specyfikacji technicznej producenta U  = 39,0 W/(nr-K) 
(podziałka żeber /7=10 żeber/cal, A JACP = 0,954).

Izentropową sprawność sprężarki w warunkach innych niż projektowe uzy­
skano z charakterystyki sprężarki, podanej w specyfikacji technicznej producenta. 
Przyjęto stałą wartość sprawności mechanicznej sprężarki t] = 98,5%. Rzeczy­
wista sprawność turbiny w warunkach częściowego obciążenia została przybliżo­
na za pomocą wielomianów aproksymujących zgodnie z procedurą przedstawio­
ną w podrozdziale 3.1.2.

Paliwo dla turbin gazowych w stacjach przetłocznych stanowi transportowa­
ny gaz ziemny o wartościach ciśnienia i temperatury w węźle wejściowym sta­
cji. Obliczenia egzergii chemicznej gazu przeprowadzono na podstawie war­
tości opalowej, funkcji Gibbsa i ciepła właściwego przy stałym ciśnieniu poda­
nych w monografii (Wark, 1995). Udziały molowe składników gazu były nastę­
pujące: 98,346% C H t, 0,610% C2H6, 0,157% С Д ,  0,055% C4H|0, 0,010% C5Hp, 
0,030%> N,, i 0,792%) CO^. Udziały molowe składników powietrza wynosiły:
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77,183% N„ 20,699% 0 „  0,923% Ar, 0,038% CO,, 1,154% H ,0  i 0,003% innych 
gazów. Odpowiada to względnej wilgotności powietrza 50%. Wartości temperatury
i ciśnienia powietrza atmosferycznego przyjęto odpowiednio 20°C i 101,325 kPa.

Współczynnik oporów liniowych został wyznaczony ze wzoru Colebrooka- 
-White’a (Colebrook, 1939)

* (3.55)—p==-2,01og ■ г-
\ 3,7 D Reyfk

Często w modelach wykorzystuje się uproszczone korelacje eliminujące ko­
nieczność iteracyjnego obliczania współczynnika. Szczegółowe wyniki kalibra­
cji współczynników modelu dla analizowanego gazociągu przedstawiono w pra­
cy (Osiadacz i Chaczykowski, 201 Ob). Układ równań (3.29)-(3.30) stanowiący 
model przepływu gazu w gazociągu w stanie ustalonym rozwiązany został meto­
dą Rungego-Kutty czwartego rzędu.

Przeprowadzona analiza obejmuje dwa przypadki prowadzenia ruchu systemu, 
odpowiadające pracy w warunkach bliskich pełnemu wykorzystaniu przepustowo­
ści gazociągu oraz w warunkach częściowego wykorzystania przepustowości ga­
zociągu. W pierwszym przypadku wszystkie stacje przetłoczne są włączone, nato- 
m iastwdrugim przypadku pracująjedyniedwie stacje przetłoczne-w Kondratkach
i we Włocławku, oznaczone na rys. 3.2 odpowiednio symbolami SP1 i SP4.

3.3.1. Straty egzergii w systemie przy pełnym wykorzystaniu  
p rzep u sto woś с i u kiad u

Obliczenia strat egzergii w elementach systemu przesyłowego przeprowadzo­
no dla dwóch wariantów pracy stacji przetłocznych: z wyłączonymi i włączony­
mi chłodnicami gazu na wyjściu stacji.

Dane wejściowe dotyczące parametrów pracy systemu przy pełnym wykorzy­
staniu przepustowości gazociągu przedstawiono w tablicy 3.1.

Tablica 3 .1. Dane wejściowe do symulacji systemu przesyłowego przy pełnym wykorzystaniu prze­
pustowości układu

Table 3 .1. Input data for the simulation o f  the gas transmission system under lull-capacity condition

Element Parametr Wartość

WN
Ciśnienie 6.10 MPa

Temperatura 10,5°C

WD1
Pobór N̂.WDI =  3,9*106 m3/h

Minimalne ciśnienie 5,75 MPa

WD2
Pobór Vim wd2 = 0,2 x 10'’ m3/h

Minimalne ciśnienie 5,75 MPa

SP1-SP5 Ciśnienie tłoczenia 8.40 MPa
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Wyniki obliczeń wybranych parametrów przepływu w systemie pracującym przy 
pełnym wykorzystaniu przepustowości przedstawiono w tablicy 3.2. Wyniki obli­
czeń pokazują, że chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetłocznych zmniejsza spadki 
ciśnienia w gazociągach, a co za tym idzie, wymagane wartości ciśnienia tłoczenia. 
Gdy temperatura gazu jest mniejsza, wzrasta jego gęstość, a zatem zmniejsza się 
strumień objętości i prędkość przepływu. Przy mniejszych prędkościach przepływu 
mniejsza jest wartość bezwzględna pierwszego członu po prawej stronie równania 
(3.26). reprezentującego opory wywołane siłami tarcia, przez co spadki ciśnienia 
wykazywane przez model przepływu gazu w gazociągu sąmniejsze. Zakres wartości 
współczynnika ściśliwości od 0.870 do 0,904 świadczy o tym. że przy wartościach 
ciśnienia gazu typowych dla gazociągów przesyłowych konieczny jest opis gazu za 
pomocą równania stanu gazu rzeczywistego lub korelacji. Podstawowym spostrze­
żeniem jeśli chodzi o wartości temperatury gazu na ssaniu stacji przetłocznych jest 
to, że gaz osiąga stan równowagi termicznej z otoczeniem tylko w stacji SP5 (przy­
jęto temperaturę gruntu 12°C). w wariancie bez chłodzenia gazu (BC). W przypadku 
chłodzenia (ZC), temperatura gazu spada poniżej temperatury otoczenia gazociągu, 
jako rezultat zależności entalpii od ciśnienia i temperatury, co powoduje ochładza­
nie rozprężającego się gazu przy przepływie w gazociągu (efekt Joule’a-Thomsona, 
gdy proces jest izentalpowy). Efekt ten jest widoczny tylko w stacji SP5, ponieważ 
ma ona najdłuższy odcinek gazociągu poprzedzającego stację.

W tablicy 3.3 przedstawiono wyniki obliczeń strumieni energii i egzergii 
w stacjach przetłocznych systemu przesyłowego dla wariantu bez chłodzenia 
gazu i wariantu z chłodzeniem. Chłodzenie gazu zmniejsza wymaganą moc stacji 
przetłocznych położonych wzdłuż gazociągu za rozważaną stacją, bez obniżania 
przepustowości systemu przesyłowego. Jest to spowodowane otrzymywaniem gazu 
pod wyższym ciśnieniem i przy niższej temperaturze na ssaniu. W przypadku wa­
riantu z chłodzeniem (ZC), można zauważyć, że w porównaniu do wariantu bez 
chłodzenia (BC), moc potrzebna do sprężania gazu zmniejszyła się o 7,54 MW, 
z 250,60 MW do 243,06 MW, a tym samym strumień paliwa niezbędnego do napę­
du sprężarek zmniejszył się o 0.424 nrYs (1526 m ’/h) z 20,442 nv’/s do 20,018 m7s.

Udział poszczególnych elementów systemu przesyłowego w ogólnym bilan­
sie strat egzergii w systemie przedstawiono w tablicy 3.4 i na rysunku 3.3. Ma­
jąc na uwadze sprawność turbin gazowych, oczywiście największe straty egzergii 
dotyczą turbin (70-71% ). następnie rurociągów (20-23% ). przy stosunkowo nie­
wielkich stratach w sprężarkach i chłodnicach gazu, odpowiednio 6 oraz 3 pro­
cent. Zgodnie z oczekiwaniami, chłodzenie gazu zmniejsza straty egzergii we 
wszystkich elementach systemu przesyłu gazu (tablica 3.4). Suma strat egzergii 
oraz wartość sprawności egzergetycznej pozwalają na jednoznaczne porównanie 
efektywności energetycznej przesyłu gazu. Wskaźniki pokazują, że w wariancie 
z chłodzeniem gazu występują mniejsze wartości strat egzergii i egzergii napędo­
wej, wynoszące odpowiednio 721,96 MW' i 758.40 MW. Wariant ten charaktery-
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żuje się również wyższą sprawnością egzergetyczną, wynoszącą 98,22%. Porów­
nując sprawności egzergetyczne analizowanych rozwiązań należy jednak stwier­
dzić, że ich różnice mieszczą się w granicach błędu, dlatego w dalszej części ba­
dań przeprowadzono analizę wrażliwości strat egzergii w systemie przesyłowym 
na zmiany mocy chłodniczej w stacjach przetłocznych, przy czym istotnym ele­
mentem było sprawdzenie przebiegu zmian sprawności egzergetycznej systemu 
przesyłu gazu, a także jej ewentualnej korelacji z wartością całkowitych strat eg­
zergii oraz wartością egzergii napędowej w procesie przesyłu gazu.

Tablica 3.3. Podstawowe dane dotyczące stacji przetłocznych przy pełnym wykorzystaniu przepu­
stowości układu

Table 3.3. Key data for the compressor stations under full-load conditions

Parametr
Stacja przetłocznaa)

Sumab)
Wariant
pracySP5 SP4 SP3 SP2 SP1

Moc P TG (MW) 24.83 23.44 24,54 26.55 25,94 250,60

BC
Strumień paliwa TG VN 0P (m3/s) 2,017 1,944 2.012 2.143 2,105 20.442

Stumień energii paliwa TG ^ ,Й аР (MW) 72,43 69.81 72.24 76,94 75.58 734.00

Strumień egzergii paliwa TG Eap (MW) 76.17 73.43 76.00 80.93 79.51 772.08

Moc P.ro (MW) 23.51 22,61 23,91 25.57 25,93 243,06

ZC

Strumień paliwa TG KNGP (m3/s) 1,939 1,905 1.985 2.079 2,101 20.018

Stumień energii paliwa TG WclVGP (MW) 69.61 68.41 71.27 74.63 75.44 718.72

Strumień egzergii paliwa TG Ecf (MW) 73,21 71,96 74.97 78.50 79,36 756.00

Moc wentylatorów CP (MW) 0.24 0,24 0.24 0.24 0.24 2.40

a) dane d lajednego turbokompresora (połowa mocy stacji przetłocznej)
b)dane dla całego systemu przesyłowego

Tablica 3.4. Straty egzergii w elementach system przesyłowego
Table 3.4. Exergy destruction in the elements o f gas transmission system

Parametr
Wariant pracy

BC ZC
Straty egzergii: 
Sprężarki Д£ sa (M W ) 47.20 45,60

Turbiny gazowe ДETG (MW) 521.45 512,95

Chłodnice powietrzne Д/^.р (MW) - 17.51

Gazociągi AEa (MW) 164,29 145.90

Suma ЕДЁ  (M W ) 732,94 721,96

Sprawność r|spG (%) 98,19 98.22

Strumień egzergii napędowej ESPG (MW) 772.07 758.40



Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetłocznej 37

a) b)
Chłodnice

Q g ^ n r- ic in  iGazociągi Sprężarki
6%

Г  6%
Sprężarki

23%

Turbiny gazowe V .  Turbiny gazowe
71% 71%

Rys. 3.3. Procentowy udział strat egzergii w każdym z elementów systemu przesyłu gazu przy peł­
nym wykorzystaniu zdolności przepustowych gazociągu: a) praca bez chłodnic (BC), b) praca

z chłodnicami (ZC)
Fig. 3.3. Percentage o f  the exergy loss in each component o f  the gas transmission system under 

full-capacity conditions: a) operation without gas coolers BC, b) operation with gas coolers (ZC)

3.3.2. Wpływ chłodzenia gazu na efektywność przesyłu przy częściowym  
wykorzystaniu przepustowości systemu

W poprzednim przykładzie pokazano, że chłodzenie gazu na wyjściu stacji 
przetłocznych zmniejsza całkowite straty egzergii w systemie przesyłu gazu. Chło­
dzenie gazu zmniejsza straty egzergii w gazociągu i zespole turbokompresora, jed ­
nak wiąże się z dodatkowymi stratami egzergii w chłodnicy gazu. Ograniczeniem 
na moc chłodnic gazu jest wzrost egzergii napędowej, którą jest egzergia energii 
elektrycznej dla silników napędzających wentylatory w chłodnicach. Celem niniej­
szego przykładu jest pokazanie wpływu chłodzenia gazu na efektywność energe­
tyczną jego przesyłu. Badano zależność sprawności egzergetycznej systemu prze­
syłu gazu od mocy chłodnic, na przykładzie systemu przesyłowego Janiał-Europa, 
przy częściowym wykorzystaniu przepustowości systemu.

Należy podkreślić, że w praktyce ograniczeniem na zadaną wartość tem pe­
ratury gazu na wyjściu stacji przetłocznej jest ryzyko tworzenia się hydratów 
w gazociągu, które w skrajnym przypadku mogą spowodować zablokowanie 
przepływu gazu. Należy w taki sposób planować pracę systemu przesyłowego, 
aby wykluczyć warunki tworzenia się hydratów w gazociągu. Identyfikacja wa­
runków tworzenia się hydratów możliwa jest przy zastosowaniu algorytmów sy­
mulacji sieci gazowych z wykorzystaniem nieizotermicznych modeli przepływu 
gazu (Osiadacz i in., 2008).

Wartość mocy chłodnicy zadawana jest poprzez zmiany strumienia powie­
trza. Aby zapobiegać spadkowi temperatury gazu poniżej wartości minimalnej, 
wentylatory powietrza mogą być wyposażone w silniki o zmiennej prędkości ob­
rotowej. W przypadku wentylatorów z silnikami o stałej prędkości obrotowej,
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sterowanie m ocąchłodnicy odbywa się poprzez zmianę liczby pracujących wen­
tylatorów. Takie rozwiązanie posiada analizowany w tej pracy polski odcinek ga­
zociągu Jamał-Europa.

Dane dotyczące parametrów pracy przy częściowym wykorzystaniu przepu­
stowości przedstawiono w tablicy 3.5.

Tablica 3.5. Dane wejściowe do symulacji systemu przesyłowego przy częściowym wykorzystaniu 
przepustowości układu

Table 3.5. Input data for simulation o f  the gas transmission system under part-capacity conditions

Element Parametr Wartość

WN
Ciśnienie 6.10 MPa

Temperatura 10,5°C

WDI
Pobór ^n.wdi = 2,7*106 mVh

M inimalne ciśnienie 5,75 MPa

WD2
Pobór ^N WD2 = 0 .2 x 1 06 m:Vh

Minimalne ciśnienie 5.75 MPa

SPI Ciśnienie tłoczenia
Zadana wartość ciśnienia została przyjęta tak, aby utrzy­
mać minimalne ciśnienie w węźle 4s (na ssaniu następnej 
stacji przetłocznej)

SP4 Ciśnienie tłoczenia
Zadana wartość ciśnienia została przyjęta lak, aby utrzy­
mać minimalne ciśnienie w węźle WDI (dostawy gazu)

Tablica 3.6. Wyniki obliczeń parametrów systemu przesyłowego przy częściowym wykorzystaniu 
przepustowości układu

Table 3.6. Calculation results o f the parameters o f  the gas transmission system under part-load 
operation

Parametr
Węzeł Wariant

WDI SP4t SP4s SPIt S P ls pracy01

p  (MPa) 5.750 7.836 5.750 8.412 6,1

74° C) 10,5 49,6 10.1 52.0 10.5

■7 0,881 0.909 0.880 0,906 0,876 BC

w  (m/s) 8,06 6.94 8.7 7.0 8,3

К  (mVs) 750,00 750,00 808.95 808,95 812.65

p  (M Pa) 5,750 7,814 5,750 8,384 6,1

T(°C) 10,5 35,0 10,1 37.2 10.5

Z 0.881 0.888 0.880 0.885 0.876 ZC

w (m/s) 8,06 6,50 8.67 6.56 8.3

KN (m3/s) 750,00 750.00 808,94 808.94 812.62

al praca bez chłodnic (ВС), praca z chłodnicami (ZC)
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Wyniki obliczeń parametrów systemu przy częściowym wykorzystaniu przepu­
stowości podano w tablicy 3.6. Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetlocznej spo­
wodowało zmniejszenie spadków ciśnienia na odcinku SP4-WD1 oraz SP1-SP4 
odpowiednio o 22 kPa i o 28 kPa. W związku z tym chłodnice pozwalają na utrzy­
manie minimalnych wartości ciśnienia na ssaniu stacji przetłocznej SP4 i w węźle 
dostawy gazu WD1 przy niższych stopniach sprężania w stacjach SP1 i SP4. Z da­
nych przedstawionych w tablicy 3.7 wynika, że przy częściowym wykorzystaniu 
przepustowości chłodzenie gazu na wyjściu stacji zmniejszyło wymaganą moc tur­
bin gazowych o 0,86 MW.

Tablica 3.7. Podstawowe dane dotyczące stacji przetłocznych przy częściowym wykorzystaniu 
przepustowości układu 

Table 3.7. Key data Гог the compressor stations under part-load conditions

Parametr
Stacja przetłoczna0'

Sumab)
Wariant

pracySP4 SP1

Moc PTG (MW) 19,73 22,28 84.02

BC
Strumień paliwa TG KNGP (m’/s) 1,702 1,856 7.116

Stumień energii paliwa TG (MW) 61,14 66.65 255,58

Strumień egzergii paliwa TG Ec? (MW) 64.29 70,10 268,78

Moc PT0 (MW) 19,56 22.02 83,16

z c

Strumień paliwa TG KN0P (nv'/s) 1,692 1,841 7,066

Stumień energii paliwa TG (MW) 60.76 66,09 253,70

Strumień egzergii paliwa TG ECP (MW) 63.89 69,50 266,78

Moc wentylatorów CP (MW) 0,24 0,24 0.96

dane dla jednego turbokompresora (połowa mocy stacji przetłocznej) 
b)dane dla całego systemu przesyłowego

Na rys 3.4-3.6 przedstawiono wyniki analizy wrażliwości wskaźników efek­
tywności przesyłu gazu na zmianę wydajności chłodnic gazu. Wykresy powsta­
ły przy założeniu, że moc silników elektrycznych napędzających wentylatory 
w każdej chłodnicy systemu zmienia się w zakresie od 80 kW do 480 kW z kro­
kiem 80 к W.

Wyniki pokazują, że zmniejszenie mocy chłodniczej w stosunku do mocy no­
minalnej (960 к W) prowadzi do bardziej efektywnej pracy systemu przesyłowe­
go gazu z punktu widzenia efektywności energetycznej. Ma rysunku 3.4 przed­
stawiono wpływ zmian mocy chłodniczej na straty egzergii w systemie przesyłu 
gazu. Różnice w wartościach całkowitej straty egzergii były zauważalne, ponieważ 
w całym zakresie mocy elektrycznej wentylatorów straty wynosiły od 255,31 do 
256,28 MW. Zmiany sprawności egzergetycznej systemu przesyłu gazu obliczonej



40 Chłodzenie gazu na wyjściu stacji przetlocznej

§2
Ш<w

258 - 

257 - 

256 - 

255 - 

254 -
0,00 0,16 0,32 0,48 0,64 0,80 0,96 
(BC) (ZC)

P c p (M W )

Rys. 3.4. Straty' egzergii w funkcji mocy wentylatorów w chłodnicach (dane dla całego systemu
przesyłowego)

Fig. 3.4. Variation o f  exergy loss with fan power under part-capacity conditions (figures for total
system)

99,100

99,095

g 99,090 - 
tf)CT

99,085 - 

99,080 -i-
0,00 0,16 0,32 0,48 0,64 0,80 0,96 
(BC) (ZC)

PCp(MW)

Rys. 3.5. Sprawność egzergetyczna systemu przesyłu gazu w funkcji mocy wentylatorów w chłod­
nicach

Fig. 3.5. Variation o f exergetic efficiency o f  the gas transmission system with fan power under part-
capacity conditions
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Rys. 3.6. Egzergia napędowa dla systemu przesyłu gazu w funkcji mocy wentylatorów w chłodni­
cach

Fig. 3.6. Variation o f  total exergy consumption with fan power under part-capacity conditions
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z równania (3.51) w funkcji mocy elektrycznej silników w chłodnicach gazu po­
kazano na rysunku 3.5. Wartości wskaźników na rysunkach 3.4 i 3.5 pokazują, 
że wszystkie wartości mocy chłodniczej odpowiadające mocy elektrycznej wen­
tylatorów powyżej 0,32 MW należy uznać za niekorzystne z punktu widzenia 
termodynamiki procesu. Na rysunku 3.6 widoczne jest, że egzergia napędowa 
w systemie również jest najniższa w przypadku mocy wentylatorów w chłodni­
cy wynoszącej 0,32 MW, co świadczy o tym, że istnieje możliwość poprawnego 
szacowania efektywności energetycznej procesu przesyłu gazu za pomocą war­
tości egzergii napędowej.

4. KONWERSJA ENERGII ODPADOWEJ NA ENERGIĘ 
ELEKTRYCZNĄ

W niniejszym rozdziale przedstawiono analizę termodynamiczną siłowni pa­
rowych z organicznym czynnikiem roboczym (określanych w dalszej części pra­
cy siłowniami ORC), wykorzystujących energię odpadową zawartą w spalinach 
z turbiny gazowej. Sformułowano model matematyczny siłowni ORC dla trzech 
wariantów obiegu czynnika roboczego i przeprowadzono badania symulacyjne 
parametrów pracy siłowni ORC w stacji przetłocznej na gazociągu Jamał-Europa. 
Zaproponowano główne parametry obiegu, tj. schemat instalacji, odpowiednie 
czynniki robocze i nominalne parametry projektowe, a następnie oceniono bezpo­
średnie zasoby energii odpadowej.

Ilość energii, jaką  można uzyskać w urządzeniach odzyskowych zasilanych 
spalinami z turbiny gazowej jest funkcją liczby godzin pracy turbiny oraz tempe­
ratury i strumienia gazów spalinowych, które z kolei zależą od chwilowej mocy 
turbiny. W niniejszej pracy przeprowadzono wstępne szacunki, dotyczące zaso­
bów energii przy nominalnych parametrach pracy turbiny. Podobnie jak w po­
przednim rozdziale, w rozważaniach pominięto aspekty ekonomiczne i skupio­
no się na przewidywanych korzyściach z termodynamicznego punktu widzenia. 
Oceniając zasoby energii odpadowej z turbin gazowych przez pryzmat zastoso­
wań urządzeń odzyskowych w stacjach przetłocznych, należałoby przyjąć zało­
żenie, że lokalnie produkowana energia elektryczna mogłaby być wykorzysta­
na wewnętrznie na obiekcie (do zasilania urządzeń stacji, w tym wentylatorów 
w chłodnicach gazu), a pozostała część mogłaby być sprzedana na rynku energii 
(i przekazana do sieci energetycznej). Dlatego pełna analiza zasobów energii po­
winna określić przewidywane zasoby bezpośrednie, jak  i zasoby skumulowane 
(Szargut i Ziębik, 1998).
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4.1. SIŁOWNIE ORC Z WYKORZYSTANIEM ENTALPII SPALIN 
Z TURBINY GAZOWEJ

Wiele badań naukowych w zakresie siłowni ORC wykorzystujących ciepło ni­
skotemperaturowe jest aktualnie prowadzonych w różnych ośrodkach na świe- 
cie i obszerna jest również literatura przedmiotu. Wymieńmy tylko ostatnie ar­
tykuły zawierające przeglądowe omówienie prac w tym zakresie: Schuster i in. 
(2009), Quoilin i Lemort (2009), Chen i in. (2010). Wśród licznych przykładów 
zastosowań siłowni ORC niedawno dyskutowanych w literaturze można wymie­
nić: elektrownie słoneczne (Rayegan i Tao, 2011), układy kogeneracyjne małej 
skali (Facao i Oliveira, 2009), instalacje odsalania wody (Delgado-Torres i Gar­
cia-Rodriguez, 2010), wykorzystanie ciepła odpadowego silników spalinowych 
(Vaja i Gambrotta, 2009) i siłowni parowych (Mohamed i in. 2010). Ostatnie pu­
blikacje polskich autorów dotyczą siłowni z wykorzystaniem ciepła odpadowe­
go z procesów przemysłowych (Połecki, 2008), (Borsukiewicz-Gozdur i No­
wak, 2009), (Kalina, 2009), (Borsukiewicz-Gozdur, 201 Ob), (Lewandowski i in., 
2010), siłowni z wykorzystaniem ciepła z kotła opalanego biomasą (Milewski
i in., 2007), (Nowak i in., 2008), małej skali układu kogeneracyjnego (Mikiele- 
wicz i Mikielewicz, 2010), obiegów siłowni zasilanych wodą geotermalną (No­
wak i Stachel, 2005), (Borsukiewicz-Gozdur, 2010a). Przykładem wcześniej 
prowadzonych w Polsce prac badawczych w zakresie siłowni ORC jest praca 
Alabdullaha (1991), w której analizowano możliwości zagospodarowania cie­
pła odpadowego w zakładzie przemysłowym. Siłownie ORC umieszcza się tak­
że w kontekście nurtu badawczego maszyn przepływowych, w tym problemów 
procesowo-konstrukcyjnych rozprężarek (Gnutek i Bryszewska-Mazurek, 2001) 
oraz turbin (Magiera i in., 2009). Natomiast stosunkowo mało uwagi poświęcono 
do tej pory siłowniom ORC w układach kombinowanych z turbinami gazowymi, 
z prostego powodu, że para w'odna jest najczęściej stosowanym czynnikiem ro­
boczym w elektrociepłowniach gazowo-parowych.

W pracy Najjara i Radhwana ( 1988) wykazano, że skojarzenie obiegu Brayto- 
na z obiegiem Rankine’a, w przypadku turbiny gazowej z regeneracją ciepła, po­
zwoliłoby na uzyskanie sprawności układu kombinowanego powyżej 45%. Jako 
czynnik roboczy wybrano R22.

Larjola (1995) badał siłownię ORC zasilaną strumieniem spalin o temperatu­
rze 425°C. Wykorzystując toluen jako czynnik roboczy, uzyskał sprawność siłow­
ni ORC na poziomie 26%.

W pracy Hung (2002) przedstawiono koncepcję złożonego obiegu elektrocie­
płowni gazowo-parowej, składającej się z obiegu Braytona oraz dwóch kaskado­
wych obiegów Rankine’a, z wykorzystaniem wody i czynnika organicznego. Jako 
źródło ciepła dla obiegu siłowni ORC przewidziano czynnik chłodniczy ze skra­
placza pary oraz spaliny z turbiny gazowej (wykorzystano entalpię spalin na wyj­
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ściu kotła odzyskowego parowego). Analiza pokazała, że odpowiedni dobór obie­
gów pozwala na osiągnięcie sprawności całkowitej siłowni przekraczającej 60%.

Lee i Kim (2006) oraz Invernizzi i in. (2007) badali możliwość wykorzystania 
entalpii spalin z mikroturbin gazowych w siłowni ORC. Temperatura spalin z mi- 
kroturbin jest znacznie niższa od temperatury spalin z turbin gazowych i układy 
kombinowane gazowo-parowe nie mają szans powodzenia ze względu na nie­
możność osiągnięcia akceptowalnych sprawności układu. Jest to spowodowane 
brakiem chłodzenia turbiny, które w tego typu aplikacjach nie jest realizowane 
zarówno z ekonomicznego, jak i z technicznego punktu widzenia, co powoduje, 
że maksymalna temperatura spalin na wlocie turbiny musi być niższa. Ponadto, 
stopnie sprężania w mikroturbinach są stosunkowo małe i praktycznie wszyst­
kie aplikacje wykorzystują regenerację ciepła. Badania wykazały, że w przypad­
ku mikroturbiny gazowej o sprawności elektrycznej 30%, uzyskano w układzie 
kombinowanym całkowitą sprawność 39%. Czynnikami roboczymi zapewniają­
cymi największą sprawność były R123 oraz olej silikonowy MM (związek z gru­
py polimetylosiloksanów).

Wyniki badań poświęconych układom gazowo-parowym z czynnikiem or­
ganicznym w obiegu turbiny parowej zostały niedawno przedstawione w pracy 
Chacartegui i in. (2009). Przedmiotem analizy były średnie i duże aplikacje tur­
bin gazowych z regeneracją ciepła skojarzone z siłownią ORC. Wyniki pokazały, 
że siłownie ORC są interesującym rozwiązaniem w przypadku turbin gazowych
o wysokiej sprawności, charakteryzujących się niską tem peraturą spalin. Wśród 
analizowanych czynników roboczych toluen i cykloheksan okazały się czynnika­
mi zapewniającymi najwyższe sprawności układu kombinowanego, odpowied­
nio powyżej 58% i 57%.

W artykule Wiśniewskiego i Borsukiewicz-Gozdur (2010) badano prosty 
układ turbiny gazowej małej mocy skojarzony z siłownią ORC. W przypadku za­
stosowania toluenu jako czynnika roboczego, badania pokazały wzrost sprawno­
ści układu kombinowanego o 11,7 punktu procentowego, z 30,5% do 42,2%.

Liczne przykłady funkcjonujących elektrociepłowni gazowo-parowych na 
świecie wynikają z ich efektywności ekonomicznej, gdyż spaliny z turbiny ga­
zowej można wykorzystać do produkcji pary lub gorącej wody wykorzystywa­
nej w zależności od potrzeb na obiekcie, w sąsiednich zakładach przemysłowych, 
a także w systemach ciepłowniczych. Stacje przetłoczne charakteryzują się jed ­
nak niewielkim zapotrzebowaniem na ciepło i są z reguły położone poza terenami 
zurbanizowanymi, gdzie dostawa ciepła do systemu ciepłowniczego nie jest moż­
liwa. Alternatywnym rozwiązaniem w stosunku do produkcji ciepła jest konwer­
sja energii odpadowej na pracę napędową w obiegu Clausiusa-Rankine’a i wyko­
rzystanie jej do napędu dodatkowej sprężarki lub generatora prądu elektrycznego. 
W Europie, układy parowe w stacjach przetłocznych, w których turbina parowa 
napędzała dodatkową sprężarkę gazu zostały zrealizowane w połowie lat osiem­
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dziesiątych ubiegłego wieku w Niemczech i Włoszech, przy czym były prezento­
wane odpowiednio w artykułach Urbana (1987) oraz Cocchiego i in. (1988).

Według Lesliego i in. (2009), w latach 1968-1970 w Stanach Zjednoczonych 
zostały zainstalowane czteiy turbiny parowe w stacjach przetłocznych, a kolejna, 
jedna turbina została zainstalowana w 1980 roku. W latach 1992-2000 w Kana­
dzie (Ontario), uruchomiono pięć układów parowych wykorzystujących entalpię 
spalin z turbin gazowych w stacji przetłocznej, w celu powiększenia mocy sąsied­
niej elektrociepłowni. W jednym z gazowo-parowych bloków energetycznych 
w Kanadzie (Alberta), początkowo przewidzianym do pracy z wodą jako czyn­
nikiem roboczym, problemy związane z zamarzaniem doprowadziły do zmiany 
wody na czynnik organiczny (Leslie i in., 2009).

Powyższe przykłady są rzadkie, głównie z powodu tego, że turbiny gazowe do 
napędu sprężarek w stacjach przetłocznych są w przybliżeniu jeden rząd wielko­
ści mniejsze od bloków energetycznych w elektrowniach gazowo-parowych, co 
prowadzi do małej mocy układów parowych, których jednostkowe nakłady inwe­
stycyjne (na kW mocy) są znacząco wyższe. Ponadto, bezpośredni napęd sprę­
żarek gazu powoduje, że parametry pracy turbiny mogą przez długi okres cza­
su być różne od parametrów w warunkach projektowych, ponieważ w systemach 
gazowniczych występują sezonowe zmiany poboru gazu. Nierównomierność po­
boru gazu powoduje, że turbiny gazowe muszą umożliwiać pracę sprężarek przy 
częściowym obciążeniu, przez co mogą występować okresy spadku temperatury
i strumienia objętości spalin z turbiny.

Według Hung i in. (2001), przy temperaturze źródła ciepła poniżej 370°C, 
konwencjonalny, parowy obieg Clausiusa-Rankine’a nie pozwala na skuteczną 
konwersję ciepła na pracę napędową. W takich przypadkach ORC jest uważa­
ny za lepsze rozwiązanie jako układ energetyczny, w szczególności jeśli chodzi
o wykorzystanie źródeł ciepła o zmiennej temperaturze w energetyce rozproszo­
nej małych mocy. W niedawno przeprowadzonych badaniach Nguyen i in. (2010) 
wykazali, że w przypadku źródeł ciepła o temperaturze w zakresie 100-225°C, 
siłownia kondensacyjna z wykorzystaniem pary wodnej jako czynnika robocze­
go charakteryzuje się najniższą wydajnością jeśli chodzi o ilość wyproduko­
wanej energii elektrycznej w porównaniu z siłowniami, w których zastosowa­
no amoniak, propan, izopentan, benzen i heptan. Warto również wspomnieć, 
że w zakresie niskiego ciśnienia, mielibyśmy bardzo duże strumienie objętości 
pary i trudności ze zrealizowaniem obiegu parowego ze względu na rozmiary 
elementów siłowni i związane z tym wysokie koszty inwestycji.

4.1.1. Siłownie ORC w aspekcie zastosowań w stacjach przetłocznych

W artykule Gutićrreza i Lópeza (2009) omówiono doświadczenia z etapu pro­
jektowania i wykonania pierwszej w Europie siłowni ORC w stacji przetłocz-
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nej. Przedstawiono rezultaty analizy, z której wynika, że w przypadku sezono­
wych zmian natężenia przepływu gazu w gazociągu, w skali rocznej siłownia 
ORC generuje więcej energii elektrycznej niż siłownia kondensacyjna. W arty­
kule Bronickiego i Schocheta (2005) wymieniono dodatkowe korzyści siłowni 
ORC w porównaniu z tradycyjnymi siłowniami parowymi w odniesieniu do sta­
cji przetłocznych gazu:
-  prostota budowy turbiny (mniejsze stopnie ekspansji) i systemu sterowania, 

niniejsze średnice przewodów i wymiary elementów instalacji (kotłów i skra­
placzy) jako efekt mniejszej objętości właściwej czynnika organicznego w po­
równaniu z parą wodną,
możliwość chłodzenia powietrzem dzięki mniejszym powierzchniom skrapla­
cza, przez co siłownie ORC mogą być stosowane na obszarach gdzie odpo­
wiednie zasoby wodne nie są dostępne in situ,
niskie ciśnienie robocze czynnika w instalacji, umożliwiające zdalną obsłu­
gę, przez co obniżenie kosztów eksploatacji (duża liczba stacji przetłocznych 
w USA pracuje bez stałego nadzoru bezpośrednio na obiekcie). Na mocy prze­
pisów obowiązujących w większości stanów USA zdalne sterowanie kon­
wencjonalną siłownią parową nie jest możliwe i konieczne jest zatrudnienie 
uprawnionego operatora.

Gutierrez i López (2009) wskazują ponadto, że siłownie ORC w stacjach prze- 
tlocznych przyczyniają się do uniezależnienia produkcji energii od zewnętrznych 
dostawców, co zaleca dyrektywa Unii Europejskiej w sprawie promowania koge- 
neracji (2004/8/EC).

W pracy (Saavedra i in., 2010) badano wpływ temperatury kondensacji czyn­
nika roboczego na moc siłowni ORC przy użyciu pakietu (AspenTech, 2011). 
Źródłem ciepła były spaliny z turbiny gazowej o mocy 2,6 MW, napędzającej 
sprężarkę w stacji przetlocznej gazu ziemnego. Badano trzy warianty rozwią­
zań technicznych skraplacza: skraplacz chłodzony powietrzem, przy tempera- 
turze kondensacji 50°C, oraz dwa warianty skraplacza chłodzonego wodą. od­
powiednio przy temperaturze 35°C i 90°C (produkcja ciepłej wody na potrze­
by ogrzewania lub chłodzenia w chłodziarce absorpcyjnej). Wśród branych pod 
uwagę piętnastu czynników roboczych, przy temperaturze kondensacji 35°C naj­
większą moc netto siłowni 1,22 MW uzyskano w przypadku toluenu, natomiast 
Przy temperaturach kondensacji 50°C i 90°C, największą moc użyteczną siłow­
ni. odpowiednio 1,08 MW i 0,78 MW, zapewniał pentafluorobenzen.

Bezpieczeństwo i ewentualne konsekwencje awarii są podstawowymi czynnika- 
nii, które powinny być brane pod uwagę przy projektowaniu obiektów stacji prze­
tłocznych. Jako nośnik ciepła między spalinami z turbiny a organicznym czynnikiem 
roboczym stosowany jest olej termalny (rys. 4.2). Zaletą dodatkowego pośredniego 
nośnika ciepła jest możliwość stosowania mniej skomplikowanej armatury i urzą­
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dzeń zabezpieczających po stronie turbozespołu gazowego, uproszczenie nadzoru, 
a także brak osadów kamienia kotłowego. Natomiast wadą jest wydłużenie łańcucha 
procesów wymiany ciepła i związane z tym dodatkowe straty egzergii.

Rozwiązania polegające na zastosowaniu pośredniego nośnika ciepła są zwy­
kle stosowane w aplikacjach, w których temperatura źródła ciepła jest stosun­
kowo wysoka, np. elektrociepłownie opalane biomasą (Drescher i Briiggemann, 
2007), elektrownie słoneczne z wykorzystaniem ORC (Delgado-Torres i Garcia- 
-Rodrtguez, 2007). Jako nośnik ciepła zazwyczaj stosowany jest olej syntetyczny, 
który krąży w obiegu pomiędzy wymiennikiem ciepła spaliny -  olej, a następnie 
układem szeregowo połączonych wymienników ciepła w kotle-parowniku insta­
lacji ORC. W wyniku bezwładności cieplnej, pośredni nośnik ciepła gwarantuje 
większą stabilność działania systemu ORC. Olej termalny stanowi również dodat­
kowe zabezpieczenie dla funkcjonowania systemu, gdyż zmniejsza ryzyko zwią­
zane z palnością czynnika roboczego, oraz pozwala na eksploatację wymiennika 
ciepła spaliny-olej pod ciśnieniem atmosferycznym. Ponadto, istnieje możliwość 
odbioru ciepła z przewodów spalinowych różnych turbozespołów, co jest szcze­
gólnie ważne w przypadku sprężarek połączonych równolegle, gdzie tylko część 
jednostek pracuje przy częściowym obciążeniu rurociągu.

Korzyści wynikające z zastosowania pośredniego nośnika ciepła osiągane są 
kosztem niższej sprawności całkowitej siłowni, wynikającej z dodatkowych strat 
egzergii w procesie wymiany ciepła. Co więcej, w systemie istnieją dwa punkty 
pinch zamiast jednego: na początku parownika (podobnie jak w siłowniach ORC 
z wykorzystaniem źródeł ciepła niskotemperaturowego), oraz drugi, na począt­
ku podgrzewacza czynnika roboczego (ekonomizera), co wpływa na ograniczenie 
sprawności siłowni ORC (patrz rozdział 4.2). W celu eliminacji ograniczeń wy­
nikających z jednoczesnego istnienia dwóch punktów pinch, Drescher i Briigge- 
mann (2007) zaproponowali zmodyfikowany schemat instalacji, z oddzielnymi 
obiegami oleju termalnego w podgrzewaczu i parowniku.

4.1.2. Wybór czynnika roboczego

Odpowiedni dobór organicznego czynnika roboczego jest niezbędny dla osią­
gnięcia wysokiej efektywności konwersji energii. Generalnie, najkorzystniejsze 
dla systemów ORC są tzw. suche i izentropowe czynniki robocze, tzn. czynni­
ki. których krzywe nasycenia mają nieujemne nachylenie na wykresie w układzie 
współrzędnych T-s. Ich ekspansja przebiega w obszarze pary przegrzanej, przez 
co nie stanowi ryzyka kondensacji, która w przeciwnym przypadku mogłaby pro­
wadzić do uszkodzenia łopatek turbiny na skutek intensywnej erozji oraz uderzeń 
wodnych podczas przepływu czynnika.

Wybór czynnika roboczego i jego wpływ na sprawność układów ORC był 
przedmiotem wielu badań, przy czym niektóre prace podejmują próby sformu­
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łowania kryteriów oceny przydatnych przy wyborze czynnika. Badr i in. (1985) 
wskazują wydajność cieplną, trwałość chemiczną, dostępność, koszt i bezpie­
czeństwo użytkowania jako podstawowe elementy, które należy wziąć pod uwa­
gę w procedurze wyboru. Lee i in. (1993) badali wydajność cieplną niektórych 
potencjalnych czynników roboczych dla systemów ORC w celu wykorzystania 
niskotemperaturowego ciepła odpadowego. Ich wyniki pokazały, że sprawność 
cieplna siłowni ORC koreluje z masą cząsteczkową płynu, normalną temperaturą 
wrzenia i ciśnieniem krytycznym.

Z punktu widzenia efektywności procesów wymiany ciepła, siłownie ORC 
wymagają czynnika roboczego charakteryzującego się m ałą entalpią parowania, 
która pozwala na schłodzenie spalin będących źródłem ciepła dla układu do tem­
peratury znacznie niższej w porównaniu z siłowniami parowymi i odpowiednie 
dopasowanie pojemności cieplnych strumienia czynnika roboczego i nośnika cie­
pła odpadowego (Larjola, 1995). Z innej perspektywy, Maizza i Maizza (1996) 
za pożądane właściwości czynnika roboczego z termodynamicznego punktu wi­
dzenia uznają dużą wartość entalpii parowania i małą wartość ciepła właściwego 
cieczy, co powoduje, że krzywa graniczna odpowiadająca stanowi cieczy wrzą­
cej w układzie współrzędnych T—s jest zbliżona do pionowej. Płyn o takich wła­
ściwościach pobiera możliwie największą ilość ciepła ze źródła podczas zmiany 
fazy i pozwala uzyskać kształt obiegu rzeczywistego zbliżony do kształtu obie­
gu Carnota, bez konieczności stosowania regeneracji ciepła w obiegu. Chen i in. 
(2 0 1 0 ) pokazali powyższy efekt „karnotyzacji” obiegu, wyprowadzając wyraże­
nie na zależność pracy właściwej turbiny od entalpii parowania czynnika robocze­
go dla modelu gazu doskonałego i potwierdzili, że czynniki o dużej entalpii paro­
wania i gęstości zapewniają wysoką moc turbiny, przy ograniczeniu jej wymiarów 
geometrycznych.

Angelino i Colonna Di Paliano (1998) badali możliwości poprawy spraw­
ności siłowni ORC poprzez zastosowanie mieszaniny związków organicznych 
jako czynnika roboczego. W przypadku mieszaniny liniowych siloksanów. dzię­
ki nieizotermicznemu procesowi zmiany fazy czynnika roboczego w parowni­
ku, uzyskano lepsze dopasowanie pojemności cieplnych czynnika roboczego 
i nośnika ciepła. Podobny efekt zaobserwowano w badaniu przeprowadzonym 
przez Borsukiewicz-Gozdur i Nowaka (2007), w którym uzyskano różne warto­
ści mocy siłowni ORC dla różnych udziałów masowych propanu i etanu w mie­
szaninie zeotropowej (z poślizgiem temperaturowym). Innym rozwiązaniem 
w celu lepszego dopasowania pojemności cieplnej strumieni jest zastosowanie 
obiegów nadkrytycznych. W porównaniu z obiegami podkrytycznymi, obiegi 
nadkrytyczne pozwalają na bardziej efektywne wykorzystanie niskotemperatu­
rowych źródeł ciepła odpadowego z gradientem temperatury (Chen i in., 2006), 
(Karę 11 as i Schuster, 2008). Ostatnio przeprowadzone badania (Chen i in., 2011) 
Pokazały, że nadkrytyczny obieg z wykorzystaniem zeotropowej mieszani­
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ny czynników chłodniczych R134a i R32 pozwoli! na zwiększenie sprawno­
ści energetycznej układu o 10-K30% w porównaniu do podkrytycznego obiegu 
z wykorzystaniem R134a jako czynnika roboczego.

Hung i in. (1997), a później także Mago i in. (2007), przedstawili analizę siłow­
ni ORC z różnymi czynnikami roboczymi w świetle nieodwracalności procesów 
termodynamicznych na gruncie drugiej zasady termodynamiki. Wyniki pokazują, 
że tzw. suche czynniki robocze powinny być rozprężane od stanu początkowego 
na linii nasycenia (pary nasyconej suchej), ponieważ przegrzewanie czynnika ro­
boczego zwiększa całkowite straty egzergii w systemie, przy sprawności energe­
tycznej pozostającej w przybliżeniu na stałym poziomie. Podobny wniosek został 
wysunięty przez Saleha i in. (2007), którzy wskazywali, że w przypadku podsta­
wowego obiegu siłowni ORC z maksymalną temperaturą 100°C, wzrost spraw­
ności cieplnej w wyniku przegrzania był na tyle niewielki, że zdaniem autorów 
nie wart realizacji. W ogólnym przypadku, elementem determinującym wpływ 
przegrzewania pary na sprawność obiegu jest szybkość zbieżności izobar na wy­
kresie we współrzędnych h -s  (rys. 4 .1). Jeśli iloraz Aw/Ah] = (Ahf -  AhJ/Ah^ jest 
większy od sprawności energetycznej obiegu bez przegrzewu, wówczas przegrze­
wanie pary powoduje wzrost sprawności energetycznej obiegu. Izobary niektó­
rych suchych czynników roboczych są prawie równoległe, co może prowadzić 
do zmniejszonych, niezmiennych lub tylko nieznacznie zwiększonych spraw­
ności siłowni ORC w wyniku przegrzewania par czynnika (Hung i in., I997), 
(Chen i in., 2 0 10).

s (k J /(k g -K ))

Rys. 4 .1. Wpływ przegrzewu pary na sprawność energetyczną obiegu (R -14 lb  jako  czynnik robo­
czy, skala procesów zniekształcona dla czytelności)

Fig. 4 .1. Effect o f  superheating on energy efficiency o f the cycle (R-141b as a working fluid, scale

of processes distorted for clarity)
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Liu i in. (2004) badali wpływ temperatury kiytycznej czynnika roboczego na 
sprawność siłowni ORC. Wysokie wartości temperatury krytycznej czynnika po­
zwalają na wykorzystanie źródeł ciepła o wyższej temperaturze, bez konieczności 
przegrzewania pary. Stwierdzono, że sprawność siłowni z czynnikami o niskiej 
temperaturze krytycznej jest mniejsza. Wniosek ten został potwierdzony w pracy 
Rayegana i Tao (2011). Ponadto, autorzy określili stopień ekspansji pary w turbi­
nie jako jeden z ważniejszych czynników wpływających na funkcjonowanie si­
łowni ORC. Wysoka wartość stopnia ekspansji przy jednocześnie małej wartości 
pracy właściwej turbiny świadczy o potrzebie stosowania turbin o dużych prze­
krojach i dużej liczbie stopni, co z kolei może powodować generowanie entropii 
i ewentualne straty egzergii towarzyszące nieciągłościom przepływu.

Wybór czynników roboczych odbywa się najczęściej na drodze przeglądu baz 
danych (niekiedy obszernych) związków organicznych z wartościami parametrów 
i funkcji termodynamicznych. Przykładem badań, w których stosowano tego typu 
podejście są prace Dreschera i Bruggemanna (2007), Rayegana i Tao (2011). Dzię­
ki badaniom „przesiewowym” dużej liczby związków, eliminuje się arbitralność 
wyboru, zważywszy na wielość -  niekiedy sprzecznych -  czynników, mających 
Wpływ na sprawność układu ORC. Stosując bardziej usystematyzowane podejście, 
Papadopouls i in. (2 0 1 0 ) przedstawili ogólną procedurę doboru czynnika robo­
czego w oparciu o wspomagane komputerowo projektowanie molekularne. Podej­
ście to idzie jeden krok dalej, przypisując czynnikom roboczym miary w czterech 
podstawowych kategoriach, związanych z termodynamiką, środowiskiem, bezpie­
czeństwem i procesem, które zostały następnie wykorzystane jako kryteria oceny 
w procedurze wyboru kolejnych cząsteczek. Autorzy konkludują, że metodologia 
prowadzi do identyfikacji zarówno konwencjonalnych, jak i nowych struktur mo­
lekularnych związków proponowanych jako czynniki robocze, przez co rozszerza 
zakres dotychczasowych metod przeglądu.

4.1.3. Dobór parametrów pracy siłowni ORC

Ciśnienie i temperatura par czynnika roboczego na wejściu turbiny w oczy­
wisty sposób wpływają na całkowitą sprawność i moc siłowni ORC. Ciśnienie 
na wyjściu turbiny jest rezultatem założonej temperatury kondensacji i wynika 
z przyjętej technologii chłodzenia czynnika roboczego. Wiele badań w zakresie 
sprawności systemów ORC jest dostępnych w literaturze przedmiotu. Większość 
dotyczy doboru parametrów obiegu, stosując sprawność energetyczną jako kry­
terium. Sprawność energetyczną definiujemy na podstawie 1 zasady termodyna­
miki. w analizowanym zagadnieniu jest nią stosunek mocy elektrycznej uzyska­
nej z siłowni ORC do strumienia ciepła doprowadzonego do siłowni w spalinach 
z turbiny gazowej. Sprawność egzergetyczna siłowni ORC, definiowana na pod­
stawie II zasady termodynamiki jako strumień egzergii wyprowadzonej z obie-
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gii do strumienia egzergii napędowej, również jest stosowana jako kryterium do 
wyznaczania parametrów obiegu, co wynika z licznych przykładów badań publi­
kowanych w literaturze, np. Wei i in. (2007), Mago i in. (2008), Dai i in. (2009), 
Wang i in. (2009), Tchanche i in. (2010). Wyniki analiz na podstawie drugiej za­
sady termodynamiki umożliwiają dobór czynnika roboczego i konfiguracji ukła­
du, które pozwalają na maksymalizację stopnia wykorzystania egzergii ciepła do­
prowadzonego do układu.

W przypadku prostej siłowni ORC bez przegrzewu czynnika roboczego, do­
bór parametrów obiegu wymaga przeprowadzenia analizy wrażliwości na zmia­
ny temperatury na wejściu turbiny. W ogólnym przypadku, optymalny dobór pa­
rametrów układu wymaga rozwiązania zagadnienia programowania nieliniowe­
go z ograniczeniami. Funkcja celu, którą może być np. moc turbiny lub jedna 
z ww. sprawności siłowni ORC, ma raczej skomplikowaną postać, wynikającą 
z konieczności stosowania modeli gazu rzeczywistego do obliczeń funkcji termo­
dynamicznych. W przypadku, gdy zmiennymi decyzyjnymi są np. ciśnienie i tem­
peratura czynnika przed turbiną, ograniczenia mogą mieć postać tzw. ograniczeń 
kostkowych (w których wartości parametrów są ograniczane jedynie do przedzia­
łu). Rozwiązanie powyższego zadania maksymalizacji funkcji celu metodami do­
kładnymi wymagałoby dużego nakładu obliczeń, dlatego ostatnio w literaturze 
znane są przykłady doboru parametrów układu ORC za pomocą algorytmu gene­
tycznego (AG) (Chacartegui i in., 2009), (Dai i in., 2009), (Wang i in., 2009). AG 
jest niedeterministyczną, iteracyjną procedurą przeszukiwania mierzalnej prze­
strzeni (Goldberg, 2003), (Michalewicz, 2004), często stosowaną w „trudnych” 
zadaniach optymalizacji i określanąjako metoda „ostatniej szansy”, gdyż z regu­
ły nie wykorzystuje ona informacji o specyficznych właściwościach funkcji celu, 
jak to ma miejsce w przypadku metod poszukiwania ekstremum w kierunku. Me­
tody przeszukiwania przestrzeni oparte na AG znalazły zastosowanie w wielu ob­
szarach badawczych, także w technice cieplnej (Gosselin i in., 2009). Algorytm 
ten wykorzystano również w niniejszej pracy do doboru parametrów układu ORC.

Problem doboru parametrów siłowni ORC w tej pracy polega na znalezieniu 
„punktu” x określającego parametry modelu ORC maksymalizujące funkcję celu 
f(x) (np. moc netto obiegu), przy ograniczeniach wynikających z kryteriów pro­
jektowych. Szczegółowe sformułowanie problemu różni się w zależności do kon­
figuracji siłowni ORC i zostanie przedstawione w następnym podrozdziale.

4 . 2 .  M O D E L  S I Ł O W N I  O R C

Siłownia ORC składa się z czterech przemian, identycznych jak w przypad­
ku siłowni parowej: sprężania czynnika roboczego przez pompę, podgrzewania 
czynnika w kotle-parowniku, rozprężania par czynnika o wysokiej temperaturze



Konwersja energii odpadowej na energię elektryczną 51

i ciśnieniu w turbinie i ochładzaniu czynnika w chłodnicy-skraplaczu. Częste mo­
dyfikacje obiegu polegają na przegrzewaniu par czynnika oraz regeneracji, pole­
gającej na zwiększaniu średniej temperatury doprowadzania ciepła do obiegu, co 
zwiększa sprawność energetyczną i egzergetyczną siłowni. Z danych literaturo­
wych wynika, że wprowadzenie dodatkowycli przemian do obiegu ORC nie za­
wsze prowadzi do znaczącej poprawy sprawności silnika (McMahan, 2006), (De- 
sai i Bandyopadhyay, 2009), (Tchanche i in., 2010), dlatego w ramach tej pracy 
przeprowadzono analizę termodynamiczną trzech konfiguracji siłowni ORC
o różnym stopniu złożoności. Analiza została przeprowadzona przy założeniu sta­
nu ustalonego, w oparciu o równania bilansu masy i energii w układzie. Pominię­
te zostały straty ciepła i spadki ciśnienia w wymiennikach ciepła i przewodach, 
ponieważ ich wyznaczenie wymagałoby szczegółowej znajomości konstrukcji 
wymienników ciepła i wymiarów geometrycznych rurociągów. Analizowany był 
prosty obieg siłowni ORC oraz dwa warianty obiegu z regeneracją, zachowując 
względnie prostą konfigurację obiegu.

4.2.1. Prosta siłownia ORC

Siłownie ORC jako technologia energetyczna posiadają pewną cechę, któ­
ra w szczególny sposób odpowiada oczekiwaniom rynku -  prostotę konstrukcji. 
W zakresie źródeł geotermalnych i spalarni biomasy jest to już w pełni dojrzała 
technologia, z tysiącami megawatów mocy elektrycznej produkowanej na całym 
świecie. W przypadku kolektorów słonecznych jest to technologia mniej rozwi­
nięta, przy czym aplikacje dla innych źródeł, takich jak mikroturbiny czy ogniwa 
paliwowe sąjeszcze w początkowej fazie rozwoju.

Mimo zwykle niższej sprawności podstawowego obiegu siłowni ORC w po­
równaniu do obiegów z regeneracją, w pracy wykonano obliczenia dla obiegu 
podstawowego (rys. 4.2), które posłużyły następnie za „punkt odniesienia” dla 
pozostałych wariantów obiegu.

Przy założonej temperaturze kondensacji Tr entalpię właściwą i entropię wła­
ściwą na wejściu pompy uzyskuje się jako wartości funkcji termodynamicz­
nych cieczy nasyconej (cieczy wrzącej) /?, =lif (T]) i .v, = sf (Tt) .  Dla przemiany 
izentropowej 1-2 (sprężanie w pompie) mamy s2s =л-, = idem. Entalpia właści­
wa czynnika roboczego na wyjściu pompy w przypadku sprężania przy przemia­
nie izentropowej wynosiłaby h2s = h (p2,s 2x) . gdzie p , = p 5, zgodnie z założeniem 
■zobatycznego podgrzewania czynnika w kotle i braku spadku ciśnienia w prze­
wodach. Entalpia właściwa i entropia właściwa na wejściu turbiny wynoszą od­
powiednio h} = li(ps,T5) oraz s5 = s (p s,T5) ,  przyjmując zadaną wartość ciśnie­
nia p s i temperatury T} jako zmienne niezależne (zmienne decyzyjne w procedu­
rze doboru parametrów siłowni ORC). Analogicznie dla przemiany izentropowej 
5-6 otrzymujemy л’б5 = .v5 = idem. Entalpia właściwa czynnika na wyjściu turbi­
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ny w przypadku izentropowego rozprężania wynosiłaby h6s = h(p6,s6s ) , gdzie 
p 6 = p x na mocy założenia o izobarycznym odprowadzaniu ciepła w skraplaczu 
i braku spadku ciśnienia w przewodach.
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Rys. 4.2. Prosta siłownia ORC w stacji przemoczone j: a) obieg podkrytyczny, b) obieg nadkrytycz- 
ny, c) schemat procesu technologicznego w siłowni ORC z obiegiem podkrytycznym: S -  spaliny.

OT -  olej termalny, P -  powietrze 
Fig. 4.2. Basic ORC configuration in compressor station: a) subcritical. b) supercritical, c) flow­

sheet o f  subcritical ORC plant; S -  exhaust gas, ОТ -  heat transfer fluid, P -  air

Bilanse strumieni energii dla elementów układu, tj. turbiny, skraplacza, pompy 
i kotła są następujące
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(4.2)

(4.3)

(4.4)



Konwersja energii odpadowej na energię elektryczną 53

Obliczenia sprawności siłowni muszą uwzględniać przybliżoną moc pompy 
wymaganą do przetłoczenia oleju termalnego. Pomijając rozszerzalność cieplną 
płynu otrzymujemy

P m a x  o T  • 3 t
r , óA,A77OTL

WP0T = m0J j  vdp = —---- —  (4.5)
я  min P o t  k - D -

gdzie X jest średnią wartością współczynnika oporów Darcy’ego, D, L są odpo­
wiednio średnicą i długością rurociągu z olejem termalnym, p0T jest średnią gę­
stością oleju termalnego.

Przy założeniu, że powietrze będzie służyć jako czynnik chłodzący w skrapla­
czu, obliczenia mocy elektrycznej netto siłowni ORC powinny uwzględniać moc 
potrzebną do napędu wentylatorów

W  =  Д n V  (4 6)P.powietrze /  powietrze powietrze V * /

gdzie A/?pow,etrze jest spadkiem ciśnienia po stronie powietrza w skraplaczu, Fpowietra 
jest strumieniem objętości powietrza.

Spadek ciśnienia może być wyrażony w postaci stałej określającej współczyn­
nik oporu miejscowego

p  powietrze ^ л  ^

2 7^D W 1г  powietrze powietrze

Prędkość przepływu i strumień objętości powietrza w funkcji strumienia masy 
powietrza wynoszą

^pow ietrze ^pow ietrze ^  ^pow ie trze  powietrze-̂ )  ( ^ - 8 )

Uwzględniając równania (4.7) i (4.8), równanie (4.6) przyjmuje postać

Cm'
w  =  ъ  (4 оч

P.powietrze O 2 л 2
r  powietrze

Ostatecznie moc siłowni netto wynosi

t v n« = Ą - w r - K 0T - ą powietra (4.10)

Strumienie masy: oleju termalnego m0T, czynnika roboczego mCR oraz po­
wietrza m clr2C uzyskuje się na podstawie analizy procesów wymiany ciepła 
przedstawionej w podrozdziale 4.3.

Podstawowym zagadnieniem w tej pracy jest porównanie obiegów o różnych 
konfiguracjach i stosowanych czynnikach roboczych, przyjmując jako kryterium 
moc netto obiegu, przy założeniu tych samych parametrów źródła ciepła i jedna­
kowych warunków chłodzenia czynnika w obiegu. Przyjmując ciśnienie i tem­
peraturę na wejściu turbiny jako zmienne decyzyjne \  = (p 5,T5)' i oznaczając
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funkcję celu jako / (x) = W mt, problem doboru parametrów prostej siłowni ORC 
może być zapisany jako

Znajdź x takie, że
max W na (4.11)

przy ograniczeniach
р 5 < р™  (4.12)

Г5 <Г5<0) (4.13)

Graniczna wartość ciśnienia p f ' ' wynika ze względów bezpieczeństwa, nato­
miast graniczna wartość temperatury 7̂ <G) wynika z wymagań w zakresie trwało­
ści chemicznej i niepalności czynnika roboczego. W przypadku obiegów podkry- 
tycznych, wprowadzono dodatkowe ograniczenie, definiujące maksymalny stopień 
przegrzania pary (ДTĄ .). Jego wprowadzenie ma na celu ograniczenie wymaganej 
powierzchni przegrzewacza (a więc pośrednio kosztu materiałów do budowy prze- 
grzewacza), w związku z mniejszymi współczynnikami przewodzenia ciepła w fa­
zie gazowej w porównaniu z fazą ciekłą.

4.2.2. Obieg siłowni ORC z regeneracją: wariant I

W przypadku suchych czynników roboczych, dodatnie nachylenie krzywej na­
sycenia powoduje, że czynnik na wyjściu turbiny posiada jeszcze pewną ilość cie­
pła przegrzania. Ciepło to może być wykorzystane do regeneracji, polegającej 
na wstępnym podgrzaniu czynnika roboczego, przez co zwiększeniu temperatury 
cieczy na wejściu kotła. W rezultacie, komercyjnie dostępne, kompaktowe układy 
ORC zwykle posiadają regeneratory (rys. 4.3), które są przeciwprądowymi, prze­
ponowymi wymiennikami ciepła.

Efektem regeneracji jest obniżenie średniej różnicy temperatury między no­
śnikiem ciepła (olejem termalnym) i czynnikiem roboczym w kotle, co prowadzi 
do mniejszych strat egzergii. Obecność regeneratora nie komplikuje w znaczący 
sposób układu, jednak należy pamiętać, że każde dodatkowe urządzenie powo­
duje wzrost nakładów inwestycyjnych. Przyjęto, że regenerator jest adiabatycz­
nym wymiennikiem ciepła o określonym współczynniku sprawności. W przypad­
ku analizowanych układów ORC, płynem o mniejszym strumieniu pojemności 
cieplnej jest strumień pary z turbiny. W związku z tym współczynnik efektywno­
ści regeneratora jest określony następująco

e =  (4.14)
hf //—o  / .m tn

gdzie /г? jest minimalną entalpią właściwą strumienia o mniejszej pojemności 
cieplnej na wyjściu wymiennika (nieskończenie wielkiego wymiennika), obliczo­
ną na podstawie temperatury 7",, czyli hJmm = h (p ^T 2) ■
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S (kJ/(kg-K))

Rys. 4.3. Siłownia ORC z regeneracją (toluen jako czynnik roboczy, skala przemian 1-2 i 4 -5  znie­
kształcona dla czytelności) 

fig. 4.3. Regenerative ORC (toluene as working fluid, scale o f  processes 1-2 and 4 -5  distorted for
clarity)

Entalpia właściwa w punkcie 7 wynosi

h7 = 6 6 - s ( / j 6 - / j 7 min) (4.15)
Entalpia właściwa w punkcie 8  wyznaczana jest z bilansu strumieni energii 

w adiabatycznym regeneratorze
Л8 = h: + h6 -  h1 (4.16)

Bilans energii w kotle jest następujący

Qk = m CR(A5- ^ )  (4-17)
Sformułowanie problemu doboru parametrów siłowni ORC z regeneracją 

w tym wariancie pozostaje bez zmian.

4.2.3. Obieg siłowni ORC z regeneracją: wariant II

W tej konfiguracji obiegu zakłada się, że czynnik roboczy zanim trafi do ko­
tła jest podgrzewany w podgrzewaczu mieszankowym, podobnie jak w przypad­
ku regeneracyjnego podgrzewania wody zasilającej w siłowniach parowych. Pod­
grzewacz mieszankowy jest bezprzeponowym wymiennikiem ciepła, w którym 
Para z upustu turbiny miesza się z cieczą czynnika roboczego opuszczającego re­
generator (rys. 4.4).

Entalpia właściwa czynnika w punkcie 11 (na wejściu podgrzewacza mieszan­
kowego) jest obliczana na podstawie sprawności regeneratora

/?, | = h2 + e( / ? 6 — l̂o.min) (4-18)

gdzie e =  hb ~ k' ° -  .
h6 — lO.min
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S(kJ/(kgK ))

Rys. 4.4. Siłownia ORC z regeneracjąza pomocą podgrzewacza mieszankowego (toluen 
nik roboczy, skala przemian 1-2, 4 -5  i 8 -9  zniekształcona dla czytelności) 

Fig. 4.4. Regenerative ORC with feed-liquid heater (toluene as working fluid, scale of
1-2, 4—5 and 8 -9  distorted for clarity)

jako czyn- 

' processes

Strumień pary z upustu regeneracyjnego wyznaczono z bilansu energii

mCRx(hv - h s) = mCR(1 - x)(hs - /? ,,) (4.19)

Z równania (4.19) otrzymano udział masowy pary upustowej

x  = K ~ hu 
h7 -A,,

(4.20)

Moc turbiny, pompy oraz strumień ciepła dostarczonego w kotle wyznaczono 
z zależności

WT = mCRr|T [(As -  A6ł) + x(h6x -  hls )]

[(1 -  x)(h2s -  A,) + mCR (A4t -  As)]
ЛР

(4.21)

(4.22)

(4.23)QK — mCR (A5 A9)

Zmiennymi decyzyjnymi w procesie doboru parametrów układu są ciśnie­
nie i temperatura na wejściu turbiny, oraz stosunek różnicy ciśnienia określają­
cy ciśnienie w podgrzewaczu mieszankowym (i miejsce upustu pary w turbinie)
\  = (p 5,T5,e)' , gdzie e = P i -Рь Problem doboru parametrów siłowni ORC dla

Pi~ Pb
tej konfiguracji można sformułować w następujący sposób.

Znajdź x takie, że

max W" (4.24)



Konwersja energii odpadowej na energię elektryczną 57

przy ograniczeniach

•̂2 <_л 1Л Чз vy>
 -

—
- о (4.25)

Т5 <Г5(0> (4.26)

0 < 8 < 1 (4.27)

4.2.4. Wskaźniki efektywności konwersji energii odpadowej 
na energię elektryczną

Sprawność energetyczna systemu ORC wyznaczana jest następująco

j y net
Л , = - г -  (4.28)

gdzie Qs jest strumieniem ciepła odebranym od spalin.

Strumień ciepła spalin jest obliczany z zależności

Q s = '”s(hs] - h s 2) (4.29)

gdzie ms jest strumieniem masy spalin z turbiny gazowej, /?SI jest entalpią wła­
ściwą spalin na wejściu podgrzewacza oleju termalnego, hsn jest entalpią właści­
wą spalin na wyjściu podgrzewacza.

Sprawność egzergetyczna systemu ORC jest wyrażona przez stosunek egzergii 
wyprowadzonej z układu do egzergii napędowej. W przypadku stacji przetłocz­
nych, jedynym produktem użytecznym działania siłowni ORC jest wytwarzana 
moc elektryczna, dlatego przyjęto, że strumień egzergii wyprowadzonej z układu 
jest równy mocy netto siłowni ORC. Egzergiąnapędowąjest egzergia ciepła prze­
kazanego do układu w podgrzewaczu oleju termalnego (wymiennik spaliny-olej 
termalny)

П е = - ^  (4.30)

gdzie Es = <2S
T1o

Tj o t  у

's
\

Zważywszy, że spaliny opuszczające podgrzewacz oleju termalnego odpro­
wadzane są do atmosfery, w niniejszej pracy uwzględniono również straty eg­
zergii z tym związane, co w pewien sposób upraszcza obliczenia egzergii spalin. 
Egzergią napędową jest wówczas egzergia strumienia spalin na wejściu pod­
grzewacza oleju termalnego Es = ESi. Pomijając egzergię kinetyczną i poten­
cjalną, egzergia fizyczna strumienia spalin na wejściu podgrzewacza oleju ter­
malnego wynosi

4  =/”s[(Asi — ̂?so) ~ ̂ oĈsi ~sso)] (4-31)
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Egzergia strumienia powietrza na wejściu skraplacza nie jest brana pod uwa­
gę przy obliczaniu egzergii napędowej układu, ponieważ wentylator skrapla­
cza znajduje się w granicach rozważanego tutaj układu i został uwzględniony 
w równaniu (4.10).

Z punktu widzenia oceny zasobów energii odpadowej, celem jest maksyma­
lizacja mocy netto siłowni ORC. Dla danego strumienia egzergii spalin z turbi­
ny gazowej, moc netto siłowni ORC jest skorelowana ze sprawnością egzerge­
tyczną wyznaczaną z równania (4.30) z uwzględnieniem równania (4.31), tzn. 
obieg o największej mocy netto jest jednocześnie tym, który pozwala na kon­
wersję największej ilości dostępnej energii źródła ciepła (spalin z turbiny) na 
pracę mechaniczną. Moc netto siłowni ORC mogłaby być również skorelowana 
ze sprawnością energetyczną siłowni, pod warunkiem, że jednakow y strumień 
ciepła podlegałby konwersji na pracę mechaniczną. Jednak ilość ciepła odebra­
nego ze spalin w podgrzewaczu oleju termalnego jest zależna od przebiegu pro­
cesów wymiany ciepła w układzie siłowni ORC, co powoduje, że sprawność 
energetyczna i sprawność egzergetyczną nie są silnie skorelowane.

4.3. PRZYKŁAD ANALIZY DLA SYSTEMU PRZESYŁOWEGO
JAMAŁ-EUROPA

4.3.1. Dane dotyczące źródła ciepła

W pięciu stacjach przetłocznych gazociągu Jamał-Europa na terenie Polski 
znajdują się turbiny gazowe SGT-600, przeznaczone do napędu mechanicznego
o maksymalnej mocy 25 MW, które pracują przy stosunkowo stabilnym obcią­
żeniu przez cały rok, ze względu na realizację dostaw gazu na podstawie wie­
loletnich kontraktów. Według danych producenta (Siemens AG, 2010) moc net­
to jednostki w warunkach ISO jest równa 25,40 MW, temperatura i strumień 
masy spalin wynoszą odpowiednio T = 543°C, ms = 80,4 kg/s. Powyższe dane 
świadczą o dużej ilości energii odpadowej, potwierdzonej w praktyce przez ope­
ratora gazociągu, więc turbiny wydają się być źródłem wysokiej jakości ciepła 
dla siłowni ORC.

Korzystając z powyższych informacji, przy założeniu następującego składu 
spalin (udziały molowe): 75,4% N,, 13,6% 0 „  3,4% CO,, 6,6% H20 , 1,0% Ar, 
strumień ciepła odprowadzonego do atmosfery przy temperaturze powietrza 15°C 
możemy szacować na 46,2 MW. Wartość ta dotyczy jednej turbosprężarki i odpo­
wiada 1/3 lub 1/2 mocy stacji przetłocznej, ponieważ przynajmniej jeden turbo- 
kompresor w każdej ze stacji znajduje się w trybie czuwania. Oczywiście, z po­
wodu braku jakiegokolwiek systemu zagospodarowania energii odpadowej, ta 
znacząca ilość egzergii spalin jest aktualnie tracona.
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Biorąc pod uwagę dane dotyczące parametrów spalin z turbiny gazowej, ilość 
ciepła odprowadzanego aktualnie do atmosfery wynosi

śs. = " 7s(/7si -^so) (4.32)
gdzie hso jest entalpią właściwą spalin w warunkach otoczenia (stan odniesienia).

Główna część tego ciepła jest przekazywana do oleju termalnego Om  , znacz­
na część jest obecna w spalinach opuszczających podgrzewacz oleju 0 S2, a nie­
wielka część jest stratą w rezultacie wymiany ciepła z otoczeniem Óslraly. Zgodnie 
z równaniem zachowania energii otrzymujemy

4 ,  ~  Ś o r  +  Q s2  +  Óstraty — Ś o T  +  ^ s ( ^ S 2  — ^SO )  +  Śstraty (4-33)

Przyjmując temperaturę i ciśnienie spalin odpowiednio T = 543°C 
i p S] = 0,1058 MPa, oraz temperaturę i ciśnienie powietrza atmosferycznego 
wynoszące odpowiednio TQ-  15°C i p 0 = 0,1013 MPa, obliczone zostały warto­
ści entalpii właściwej spalin na wejściu podgrzewacza oleju (/?S1) oraz entalpii 
właściwej spalin w warunkach odniesienia (hso) . Zakładając stratę w wymien­
niku spaliny-olej termalny na poziomie «1 ,5% , otrzymano g  =692,7  kW . 
Uwzględniając równania (4.32) i (4.33), strumień ciepła dostarczonego do układu 
w wymienniku spaliny-olej wynosi

Ó s  =  O s i  ~  Q s 2 =  " * s (A s i  ~  =  Q o T  +  Śstraty ( 4 - j 4 )

Wyznaczenie strumienia ciepła dostarczonego do układu w wymienniku spali- 
ny-olej Qs oraz strumienia ciepła przekazanego do oleju termalnego Ó0J wyma­
ga określenia entalpii spalin na wyjściu podgrzewacza oleju hsr Procedura okre­
ślania tej wartości zostanie przedstawiona w następnym podrozdziale.

4.3.2. Założenia dotyczące procesów wymiany ciepła

Z równań (4.1H 4 .10) wynika, że moc netto siłowni jest funkcją strumienia masy 
czynnika roboczego, oleju termalnego i powietrza. W związku z tym uwagę skupi- 
my teraz na procesach wymiany ciepła w podgrzewaczu oleju, kotle i skraplaczu.

Z uwagi na obliczeniową temperaturę powietrza zewnętrznego w zimie w miej­
scach. gdzie znajdują się stacje przetłoczne, wynoszącą-22°C. na potrzeby niniejszej 
analizy wybrany został syntetyczny, diatermiczny olej (Dow, 2001), którego zakres 
temperatury stosowania wynosi od -35°C do 330°C. Dostępne w literaturze równa­
nia korelacyjne między entalpią i temperaturą oleju są następujące (NREL, 2009)

hm (T)=  1,51461 T 2 + 1,59867xlO r' -T -  2,50596x10° (4.35)

T ( h )  = 6,186 x 10 '17 • I? -  2,2211 x 10'° ■ h 2 + 5,9998 x 10“4 • h +
0T (4.36)

+ 7,7742x10"'

gdzie [h] = J/kg, a [7] = °C.
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Wykres przedstawiony na rys. 4.5a ilustruje przebieg tzw. krzywych kompo­
zycyjnych dla strumienia czynnika roboczego (CR), oleju termalnego (OT) oraz 
spalin (S), dających wgląd w sposób połączenia wymienników ciepła, w sposób 
analogiczny jak w metodzie pinch (Linnhoff i Hindmarsh, 1983) (Szargut i Zię- 
bik, 1998). Zadana wartość maksymalnej temperatury oleju termalnego (У ) 
w celu zapewnienia trwałości chemicznej płynu wynosi 330°C, natomiast zadana 
wartość różnicy temperatury między olejem termalnym a czynnikiem roboczym 
w punkcie nasycenia ЛГрр, (punkt pinch PP1) wynosi 10°C. Temperatura oleju 
termalnego na początku parownika wynosi zatem TOT2 = T3 + A ^ p ,, a odpowia­
dająca jej wartość entalpii oleju termalnego jest wyznaczona z równania (4.35).

Temperaturę oleju termalnego na wyjściu kotła można uzyskać, rozwiązując 
równania bilansu energii odpowiednich części kotła. Na przykład dla obiegu z re­
generacją (wariant I) otrzymujemy następujące równania:
-  dla parownika i przegrzewacza

gdzie hj =h{(T3) jest entalpią właściwą cieczy nasyconej przy temperaturze na­
sycenia T3 =ГД/?т) (odpowiadającej ciśnieniu/?,).

Z równań (4.37) i (4.38), zakładając zgodnie z założeniami metody pinch sta­
łe pojemności cieplne płynów w rozpatrywanych zakresach temperatury, wyzna­
czono entalpię oleju termalnego na wyjściu kotła h . Odpowiadająca jej wartość 
temperatury oleju termalnego na wyjściu kotła jest obliczana z równania (4.36).

Założono, że zadana wartość minimalnej różnicy temperatury między olejem 
termalnym a spalinami (na wyjściu podgrzewacza oleju) Д7ррп (punktpinch PP2) 
wynosi 30°C. Temperatura spalin na wyjściu podgrzewacza oleju wynosi więc 
TS2 = T0T, + ДГрр,. Odpowiadająca jej wartość entalpii hS2 = h(pS2,TS2) pozwala 
na obliczenie strumienia ciepła dostarczonego do układu Q  oraz strumienia cie­
pła przekazanego do oleju termalnego QOT z zależności (4.34).

Strumień masy czynnika roboczego wyznaczany jest z równania

/77OT(^oTI ^OT2) Wc(( (/?5 h ,) (4.37)

-  dla podgrzewacza (ekonomizera)

/W q t ( ^ 0 T 2  ^O T 3 )  ^ C R  ( ^ 3  K) (4.38)

(4.39)

Dla adiabatycznego kotła QK = Qor i na podstawie równania (4 .17) określono 
strumień masy czynnika roboczego
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Strumień entalpii (MW)

T4

Strumień entalpii (MW)

Rys. 4.5. Przykład krzywych kompozycyjnych dla procesów wymiany ciepła w siłowni ORC z re­
generatorem (wariant I). S -  spaliny, OT -  olej termalny, CR -  czynnik roboczy: a) jeden obieg OT, 

b) oddzielne obiegi OT w podgrzewaczu i parowniku, P P -punk t pinch  
lig . 4.5. Composite curves ilustrating thermal matching o f  exhaust gas (S). heat transfer fluid (ОТ), 
and working fluid (CR) in regenerative ORC (case I): a) single ОТ cycle, b) two separate ОТ cycles 

in economizer and evaporator, P P -  pinch point

Testowano również wariant instalacji z dwoma oddzielnymi obiegami oleju 
termalnego (rys. 4.5b). Wyniki pokazały, że w przypadku niektórych czynników 
roboczych ograniczenia wynikające z istnienia dwóch punktów pinch przy jed­
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nym obiegli oleju termalnego powodują zmniejszenie ilości ciepła odebranego od 
spalin. W ich przypadku powyższa modyfikacja układu wymienników ciepła po­
prawia moc netto i sprawność siłowni ORC.

Przyjętym rozwiązaniem jeśli chodzi o chłodzenie czynnika roboczego był 
skraplacz powietrzny. Strumień masy powietrza został wyznaczony na podsta­
wie bilansu energii w dwufazowej części wymiennika. Dla obiegu z regeneracją 
(wariant I) otrzymujemy

( 6 9  ~h\)

(hn  ~ K \)
" W ie trz e  =  "'C R 7 7 ^ ----- 7 ~  ( 4 ‘4  1 )

gdzie wpowietrze jest strumieniem masy powietrza, 7?̂  jest entalpią właściwą pary 
nasyconej suchej czynnika roboczego, h jest entalpią właściwą cieczy nasyconej 
czynnika roboczego, /?p, jest entalpią właściwą powietrza w punkcie odpowiada­
jącym minimalnej różnicy temperatury płynów, hp] jest entalpią właściwą powie­
trza na wejściu chłodnicy (rys. 4.2).

Wartości entalpii powietrza zostały wyznaczone odpowiednio z zależności 
/?,,, = /z(/?P2,7],,) oraz /?PI = h(p0,T0) . Zakładając minimalną różnicę temperatu­
ry pomiędzy czynnikiem roboczym a powietrzem w skraplaczu A7j)p3 otrzymu­
jem y Гр, = 7| -Л Грр,. Obliczenia przeprowadzono dla ATVP, = 5 °C . temperatu­
ry skraplania T] = 30°C, oraz temperatury powietrza Tv = TQ = 15°C.

W pracy porównano efektywność energetyczną trzech omówionych wcze­
śniej wariantów obiegu z różnymi czynnikami roboczymi. Obliczenia przepro­
wadzono dla jednakowych wartości strumienia i temperatury spalin z turbiny 
oraz temperatury powietrza. Przyjęto tę sam ą wartość temperatury skraplania. 
Stosunek współczynnika oporu miejscowego C, do kwadratu powierzchni prze­
kroju strumienia powietrza w skraplaczu w równaniu (4.9) jest funkcją wymia­
rów i układu geometrycznego skraplacza. Przyjęto stałą wartość tego współ­
czynnika, wynoszącą 2 -10-7 m ”4, która jest odpowiednia dla tej skali skrapla­
czy powietrznych.

4.3.3. Założenia dotyczące parametrów eksploatacyjnych

Wyznaczenie ciśnienia i temperatury w pobliżu punktu krytycznego jest za­
daniem źle uwarunkowanym, co powoduje niestabilne rozwiązania. Drescher 
i Briiggemann (2007) zaproponowali ograniczenie zadanej wartości ciśnienia 
pary nasyconej 0,1 MPa poniżej wartości ciśnienia krytycznego. Takie założenie 
przyjęto również w tej pracy w przypadku obiegów podkrytycznych.

Niskie współczynniki przewodzenia ciepła w fazie gazowej powodują 
zwiększenie powierzchni przegrzewaczy. W celu ograniczenia ewentualnych 
kosztów wymiennika ciepła, przyjęto dodatkowe ograniczenie na stopień prze­
grzania ATą_5 <5° C .
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Analizowano również obiegi nadkrytyczne, jednak ze względu na ogranicze­
nia związane z projektowaniem, kosztami materiałów i bezpieczeństwem eksplo­
atacji. przyjęto maksymalną wartość ciśnienia w obiegu ORC p {5V) = 8 ,4  MPa, 
która jest równa maksymalnemu ciśnieniu roboczemu w orurowaniu stacji prze­
tłocznej.

Zgodnie z równaniem (4.10), w obliczeniach użytecznej mocy siłowni ORC 
uwzględniona została moc pompy w obiegu oleju termalnego. Wynika to z faktu, 
że potencjalne projekty wykorzystania ciepła odpadowego w stacjach przetłocz- 
nych musiałyby być realizowane w ramach prac modernizacyjnych i lokalizacja 
elementów siłowni ORC mogłaby być w pewnej odległości od wymiennika cie­
pła spaliny—olej, z powodu braku wolnej powierzchni pod zabudowę instalacji, 
lub w związku ze strefami zagrożenia wybuchem stacji. Wobec powyższego za­
łożono, że obieg oleju ma całkowitą długość przewodów' 300 m. Przyjęte warto­
ści sprawności maszyn przepływowych wynosiły 85% dla pompy i 80% dla turbi­
ny, a sprawność regeneratora była równa 80%. Należy podkreślić, że w przypad­
ku stacji przetłocznych urządzenia siłowni ORC musiałyby być wykonane z ele­
mentów spełniających wymagania iskrobezpieczeństwa, z możliwością zainstalo­
wania w strefie zagrożenia wybuchem.

Dla każdej kombinacji wariantu obiegu i czynnika roboczego, przeprowadzone 
zostały obliczenia mające na celu określenie parametrów eksploatacyjnych obie­
gu z wykorzystaniem procedury przeglądu opartej na algorytmie genetycznym. 
Obliczenia przeprowadzono z wykorzystaniem procedury PIKAIA 1.2 (Charbon- 
neau, 2002). Prawdopodobieństwa krzyżowania i mutacji zostały przyjęte jako 
równe odpowiednio 85% i 20%. Populacja liczyła 200, obliczenia GA obejmo­
wały 100 pokoleń. Stan i funkcje termodynamiczne czynników roboczych, spalin 
i powietrza uzyskano z bazy danych REFPROP 8.0 (Lemmon i in., 2007).

4.3.4. Wstępny wybór czynników roboczych

Na podstawie relacji między ciśnieniem pary nasyconej, dopuszczalnym ci­
śnieniem w obiegu siłowni ORC i temperaturą źródła ciepła, przeprowadzono 
wstępny wybór potencjalnych czynników roboczych z bazy danych REFPROP 
8.0. W przypadku stacji przetłocznych, problemy związane z możliwą toksycz­
nością czynnika roboczego mogłyby być łatwiej rozwiązane, dzięki istniejącym 
strefom zagrożenia wybuchem stacji przetłocznej i lokalizacji instalacji na otwar­
tej przestrzeni. Preferowane czynniki robocze powinny mieć minimalny poten­
cjał niszczenia ozonu ODP (charakteryzujący wpływ czynnika na intensywność 
rozkładu ozonu) i stosunkowo niskie wskaźniki potencjału globalnego ocieplenia 
GWP (oznaczającego wpływ czynnika na wzmacnianie globalnego ocieplenia). 
W związku z tym, wycofane zgodnie z Protokołem montrealskim chlorowcopo­
chodne węglowodorów (CFC) nie były brane pod uwagę, podobnie jak czynni­
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ki z grupy HCFC (wodoroclilorofluorowęglowodory), wycofane na mocy przepi­
sów Unii Europejskiej (Rozporządzenie UE, 2000). Mimo braku ograniczeń cza­
sowych dotyczących fluorowcopochodnych węglowodorów (HFC) i aktualnie 
powszechnego ich stosowania jako czynników chłodniczych, jednak ze względu 
na wyraźne tendencje w działaniach na rzecz ochrony klimatu w związku z tzw. 
efektem cieplarnianym, nie analizowano również czynników z tej grupy, a uwa­
gę skupiono na 1 7 suchych czynnikach roboczych przedstawionych w tablicy 4 .1. 
Poza acetonem, przedstawione związki są węglowodorami, które można uznać za 
czynniki o wysokiej wydajności cieplnej i niskim koszcie, w porównaniu z trady­
cyjnymi czynnikami chłodniczymi z grupy HFC.

Tablica 4 .1. Wstępny wybór czynników roboczych (dane dot. funkcji termodynamicznych dla 30°C) 
Table 4.1. Preselected working fluids for ORCs (properties data based on 30°C)

Oznaczenie
ASHRAF-

Nazw a
Masa

cząsteczkowa
(kg/kmol)

r
(°Ć)

Pc
(M Pa)

с (cieczy 
wrzącej) 

(k.l/(kg-K))

Entalpia
parowania

(k.l/kg)
Równanie stanu

Aceton 58,08 234,95 4.70 2.16 529,10 Lemmon i Span (2006)

Benzen 78,11 288,90 4,89 1.71 429,54 Poll i in. (1992)

R -600 Butan 58,12 151.98 3.80 2,47 356.30 Buecker i Wagner (2006)

Buten 56,11 146,14 4.01 2.34 354,80 Lemmon i Ihmels (2005)

Cis-bulen 56,11 162,60 4,23 2,27 387,20 Lemmon i Ihmels (2005)

Cykloheksan 84,16 280,49 4,08 1.85 389,24 Penoncello i in. (1995)

Heptan 100.20 266.98 2,74 2.26 362,01 Span i Wagner (2003)

Heksan 86,18 234,67 3,03 2,27 362.17 Span i Wagner (2003)

R-600a Izobutan 58,12 134,66 3,63 2,46 323,33 Buecker i Wagner (2006)

lzobuten 56,11 144,94 4,01 2,41 353,25 Lemmon i Ihmels (2005)

Izoheksan 86,18 224,55 3,04 2,26 344,00 Lemmon i Span (2006)

R-601 a Izopentan 72.15 187.20 3,38 2.30 341.60 Lemmon i Span (2006)

N eopentan 72,15 160,59 3,20 2,34 299.25 1 emmon i Span (2006)

R-601 Pentan 72,15 196,55 3,37 2,34 362.40 Span i Wagner (2003)

R-290 Propan 44,10 96.74 4,25 2.78 326.70 Lemmon i in. (2009)

Toluen 92,14 318,60 4,13 1,72 409,90 Lemmon i Span (2006)

Trans-buten 56,11 155,46 4,03 2.35 376,09 Lemmon i Ihmels (2005)

Z danych przedstawionych w tablicy 4.1 wynika, że masa cząsteczkowa in­
formuje o gęstości płynu, a tym samym wielkości (średnicach i powierzchniach 
przekroju) elementów instalacji, natomiast wartości temperatury i ciśnienia kry­
tycznego sugerują możliwy zakres temperatury i ciśnienia roboczego instalacji. 
W skrócie, można oczekiwać, że czynniki o wysokiej gęstości, małej wartości cie­
pła właściwego cieczy, dużej wartości entalpii parowania powinny zapewnić wy­
soką moc siłowni ORC. Widocznym jest, że aceton, benzen i toluen są obiecują­
cymi czynnikami roboczymi o relatywnie wysokiej temperaturze krytycznej, du­
żej entalpii parowania i małym cieple właściwym cieczy. W ostatniej kolumnie 
tablicy 4.1 podano równania stanu wykorzystane w tej pracy, zgodnie z danymi
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w bazie REFPROP 8.0.

Tablica 4.2. Ograniczenia na parametry eksploatacyjne siłowni ORC dla przyjętych czynników ro­
boczych

' l a b ie  4 .2 . Operational limits o f the ORC components for preselected working fluids

Czynnik
roboczy

Temperatura
topnienia

(°C)

Punkt
zapłonu

(°C)

Maksymalna
temperatura

(°C)

Maksymalna 
temperatura wrzenia

(°C)

Minimalne
ciśnienie

(kPa)

Aceton -95 465 276 234 37,9

Benzen 6 498 362 287 15.9

Butan -138 365 302 150 283,4

Buten -185 385 252 145 344.9

Cis-buten -139 324 252 161 250,3

Cykloheksan 7 260 427 279 16,2

Heptan -91 285 327 264 7.8

Heksan -95 225 327 232 25,0

Izobutan -160 460 302 133 404,7

Izobuten -140 465 277 143 353,9

Izoheksan -153 264 277 222 34,6

Izopentan -1 6 0 420 227 185 109,2

Neopentan -1 7 450 277 159 200,6

Pentan -129 309 327 195 82,0

Propan -1 9 0 450 352 95 1079.0

Toluen -93 480 427 317 4,9

Trans-buten -105 324 252 154 273,3

Możliwe zakresy temperatury i ciśnienia roboczego instalacji zostały bardziej 
szczegółowo przedstawione w tablicy 4.2, która przedstawia wartości temperatury 
topnienia, temperatury zapłonu, maksymalnej temperatury czynnika roboczego ze 
względu na trwałość chemiczną płynu, maksymalnej temperatury płynu ze wzglę­
du na ograniczenie ciśnienia pary nasyconej (0,1 MPa poniżej wartości ciśnienia 
krytycznego) oraz minimalne ciśnienie obiegu (ciśnienie kondensacji) ze względu 
na przyjętą.wartość temperatury skraplania. Biorąc pod uwagę obliczeniową war­
tość temperatury zewnętrznej w miejscu, gdzie znajdują się stacje przetłoczne ga­
zociągu Jamał-Europa, czynniki robocze o temperaturze topnienia powyżej -22°C 
Wymagałyby dodatkowych działań zapobiegających zamarzaniu czynnika robo­
czego w czasie gdy przetłocznia nie pracuje.

Wartości maksymalnej temperatury czynnika zostały zaczerpnięte z bazy RE- 
FPROP 8.0, przy czym wartości te powinny być w pobliżu temperatury rozkła­
du czynnika. Obawy o trwałość chemiczną są głównym źródłem niepewności 
Przy ocenie przydatności czynnika do zastosowań w siłowniach ORC. Dostępne
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dane literaturowe dotyczące stabilności chemicznej czynników są niewystarcza­
jące, dlatego wgląd w zakres temperatury stosowania czynnika może dać anali­
za kinetyki rozkładu termicznego (Schroeder i Leslie, 2010). W niniejszej pracy, 
wartość maksymalnej dopuszczalnej temperatury czynnika została przyjęta jako 
mniejsza z wartości maksymalnej temperatury czynnika i temperatury zapłonu 
(tablica 4.2), z wyjątkiem: benzenu, toluenu i propanu, dla których maksymal­
na temperatura była ograniczona do Г5(( 1 =320°C i wynikała z ograniczenia na 
maksymalną temperaturę oleju termalnego, z uwzględnieniem przyjętej różnicy 
temperatury między czynnikami wymieniającymi ciepło (na tzw. gorącym końcu 
przegrzewacza), równej 10°C.

Wartości temperatury zapłonu w tablicy 4.2 należy traktować jako orien­
tacyjne, a ostateczna wartość dopuszczalnej temperatury czynnika w instalacji 
powinna być dostatecznie niska, aby zagwarantować bezpieczeństwo. Maksy­
malna temperatura wrzenia odpowiada ograniczeniu na ciśnienie pary nasyco­
nej, które zostało ustalone na poziomie 0,1 MPa poniżej ciśnienia krytycznego. 
Wartości ciśnienia w ostatniej kolumnie tablicy 4.2 są minimalnymi wartościa­
mi ciśnienia w obiegu, równymi ciśnieniu kondensacji dla przyjętej temperatu­
ry skraplania 30°C. Dane te są pewnym wskaźnikiem, jeśli chodzi o możliwe 
problemy eksploatacyjne, związane z infiltracją powietrza do instalacji proce­
sowej siłowni ORC. Jeśli ciśnienie panujące w skraplaczu jest znacznie poniżej 
ciśnienia atmosferycznego, może występować problem infiltracji powietrza do 
instalacji, w konsekwencji wysokie podciśnienie prowadzi do zmniejszenia wy­
dajności systemu ORC i wiąże się z koniecznością wykonywania częstych prze­
glądów instalacji. Dla analizowanych czynników roboczych, najniższe ciśnienie 
wrzenia przy temperaturze 30°C ma toluen (poniżej 5 kPa). Temperatura kon­
densacji może być podwyższona, jeśli jest to niezbędne do utrzymania określo­
nego ciśnienia czynnika w skraplaczu, ale taka zmiana odbywa się oczywiście 
kosztem mocy siłowni.

4.3.5. Wyniki symulacji: prosta siłownia ORC

Wyniki obliczeń mocy netto prostej siłowni ORC dla różnych czynników 
roboczych przy jednakowych wartościach temperatury i strumienia spalin na 
wejściu podgrzewacza oleju termalnego oraz temperatury powietrza chłodzące­
go skraplacz przedstawiono na rysunku 4.6. Zauważalna jest największa war­
tość mocy użytecznej siłowni w przypadku czynników takich, jak: benzen, tolu­
en, aceton i cykloheksan, które należy uznać za najlepsze czynniki robocze dla 
tej aplikacji z punktu widzenia efektów cieplnych. Wyniki te potwierdzają ko­
relację między entalpią parowania, tem peraturą krytyczną i m ocą netto obiegu. 
Benzen, toluen i cykloheksan okazały się czynnikami o największym potencja­
le wykorzystania energii odpadowej w obiegu pod krytycznym, podczas gdy po­
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nownie benzen, aceton i heptan w obiegu nadkrytycznym. Nadkrytyczne para­
metry czynnika wydają się nie zwiększać mocy siłowni ORC w znaczący sposób 
przy zastosowaniu powyższych czynników roboczych. Jednakże, w przypadku 
czynników o niskich wartościach temperatury krytycznej, takich jak  propan 
i izobuten, mają one widoczny wpływ na moc netto obiegu, w wyniku lepszego 
dopasowania krzywych kompozycyjnych oleju termalnego i czynnika robocze­
go. Brak danych dotyczących nadkrytycznych obiegów cykloheksanu, heksanu
i toluenu wynika z faktu, że cykloheksan i heksan mają temperaturę krytyczną 
powyżej temperatury zapłonu, natomiast temperatura krytyczna toluenu jest za­
ledwie 1,4°C poniżej maksymalnej temperatury obiegu, wynoszącej 320°C, co 
w przypadku obiegu nadkrytycznego powoduje ekspansję czynnika w obszarze 
pary nasyconej.

□  Obieg nadkrytyczny D O b ieg  podkrytyczny
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W lablicy 4.3 przedstawiono szczegółowe zestawienie wyników symulacji dla 
czynników roboczych, które zapewniają największą wartość mocy netto prostej 
siłowni ORC. Największą wartość mocy W'Kl =10,31 W otrzymano przy nad­
krytycznym obiegu z wykorzystaniem benzenu, następnie 10.05 MW i 9,86 MW 
w przypadku obiegów o parametrach podkrytycznych, przy użyciu odpowiednio 
benzenu i toluenu.
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Rys. 4.6. Moc netto prostej siłowni ORC 
Fig. 4.6. Power output from basic ORC
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Tablica 4.3. Wyniki obliczeń prostej siłowni ORC (wybrane czynniki robocze) 
Table 4.3. Results o f the calculations for basic cycle (selected working fluids)

Czynnik
roboczy

Benzen Benzen Toluen Aceton
Cyklo­
heksan

Heptan lleptan Aceton

Parametry pracy > P С < P С < PС > P С с  Pc < P c > Pc < PС

l \  (MPa) 5.33 4,79 2,43 4.80 2.95 2,64 3,26 4,42

Ts (°C) 320.0 292.2 281.1 276.0 260.0 269,4 285,0 236.0

(°c ) - 5.0 4.1 - 5,0 5.0 - -

v6 (nrVkg) 2,01 2.01 5,56 1.11 1.83 3.21 3,21 1.11

VA 396 416 573 126 245 578 831 146

mCR (kg/s) 50.6 58.5 55,8 48.0 57.0 53.1 49.8 59,4

mm  (kg/s) 67.6 74.1/65.3“ 102,9/58,7” 67,6 66,5 66.5 67,6 66.4

(kg/s) 2090 2414 2200 2443 2134 1846 1735 3022

вот (MW) 39.71 41.41 41,50 39.73 41.47 41.48 39.78 40.89

Qs (MW) 28.66 30.13 30,41 29.41 31.52 31,53 31.12 31.97

WT (MW) 11.44 11.68 11,29 10.70 10,22 9,21 8.97 10.37

Wr (MW) 0.39 0.40 0,20 0.37 0.27 0,26 0.30 0,42

Wrm  (MW) 0.11 0.27 0,50 0 .1 1 0,10 0.10 0.11 0,10

Opowie,™ (MW) 0.63 0,96 0,73 1,00 0,67 0,43 0.36 1.89

W"a (MW) 10.31 10.05 9.86 9.22 9.18 8.42 8,20 7.96

Пс (%) 51.9 49.8 48.9 46.4 45,5 41.7 41,2 39.4

n, (%) 25,5 23,9 23,4 22.8 21,8 20.0 20.3 19.1

a dw a obiegi oleju termalnego (two heat transfer fluid cycles)

W przypadku obiegów o parametrach nadkrytycznych, widocznym jest, że 
uzyskane rozwiązania oparły się na ograniczeniu maksymalnej temperatury obie­
gu, zatem można stwierdzić, że osiągnięcie wysokiej mocy siłowni ORC wymaga 
maksymalnej temperatury czynnika roboczego na wejściu turbiny.

Dla tego samego czynnika roboczego, sprawności energetyczne odpowiadają­
ce maksymalnej mocy netto siłowni są wyższe w przypadku obiegów nadkrytycz­
nych, w porównaniu ze sprawnościami obiegów pod krytycznych. Ze względu na 
ograniczenia związane z procesami wymiany ciepła i wynikające z tego różne ilo­
ści ciepła dostarczonego do układu, sprawność energetyczna rj, i egzergetyczna 
r |e nie są silnie skorelowane, czego przykładem może być podkrytyczny i nad- 
krytyczny obieg z użyciem heptanu jako czynnika roboczego.
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W przypadku obiegów pod krytycznych można zauważyć, że benzen i tolu­
en wymagają modyfikacji układu siłowni, polegającej na zastosowaniu dwóch 
obiegów oleju termalnego w celu pełnego wykorzystania dostępnego strumie­
nia entalpii spalin. Zalety podwójnego obiegu oleju termalnego były szczegól­
nie widoczne w przypadku toluenu, dla którego modyfikacja układu spowodo­
wała wzrost mocy netto siłowni o 0,88 MW. W przypadku benzenu wartość ta 
wynosiła 0,21 MW.

Dane dotyczące strumieni energii przedstawione w tablicy 4.3 pokazują, że 
zapotrzebowanie na moc elektryczną urządzeń pomocniczych w siłowni ORC, 
takich jak pompy oleju termalnego i wentylatory powietrza w skraplaczach, 
może być znaczące w porównaniu z mocą turbiny. Na przykład, w przypad­
ku podkrytycznego obiegu z użyciem acetonu jako czynnika roboczego, pobór 
mocy wentylatorów skraplacza -  największy wśród prezentowanych -  wynosił 
IVPpowietrze = к 89 MW i stanowił 18% całkowitej mocy turbiny, która była w tym 
przypadku równa WT = 10,37 MW .

4.3.6. Wyniki symulacji: wariant I obiegu z regeneracją

Rezultaty obliczeń dla obiegu z regeneratorem przedstawiono na rysunku 4.7. 
Obiegi z użyciem benzenu, toluenu i cykloheksanu nadal mają największy po­
tencjał konwersji energii, przy czym regeneracja ma niewielki wpływ na zwięk­
szenie mocy. Analizu jąc wyniki można stwierdzić, że w przypadku obiegów z re­
generacją i czynnikami roboczymi o niskiej temperaturze krytycznej, takimi jak 
propan, izobutan i izobuten, przyrost mocy układu jest większy w obiegach nad- 
krytycznych w porównaniu do obiegów podkrytycznych. Brak danych dotyczą­
cych podkrytycznego obiegu acetonu i propanu na rys. 4.7 wynika z faktu nie­
możności zastosowania regeneracji w przypadku tych dwóch czynników, z uwagi 
na relację wartości temperatury czynnika na wejściu regeneratora 7", > 7 \

Wyniki obliczeń dla wybranych czynników przy tym wariancie obiegu 
przedstawiono w tablicy 4.4. Widocznym jest, że największą moc netto obie­
gu uzyskano dla obiegu nad krytycznego i podkrytycznego benzenu, dla któ­
rych wynosiła ona odpowiednio 10,40 MW i 10,19 MW, następnie dla podkry­
tycznego obiegu toluenu i cykloheksanu, dla których wartości mocy były równe
10,07 MW i 9,88 MW.

Jedną ze specyficznych cech siłowni ORC w stacjach przetłocznych jest moż­
liwość występowania przerw w zasilaniu ciepłem odpadowym, spowodowanych 
wyłączeniami turbokompresorów, w efekcie nierównomiernego odbioru gazu 
z systemu przesyłowego. W związku z tym, czynniki robocze o wysokiej tempe­
raturze topnienia, np. benzen i cykloheksan, mogą być nieodpowiednie dla tych 
konkretnie aplikacji. Spośród pozostałych płynów, toluen, aceton, heptan i pentan 
zapewniają największą moc netto siłowni z regeneracją.
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□  Obieg nadkrytyczny □  Obieg podkrytyczny
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Rys. 4.7. Moc netto siłowni ORC z regeneratorem 
Fig. 4.7. Power output from regenerative ORC

Male wartości objętości właściwej pary wskazują potencjalnie mniejsze wymia­
ry regeneratora i chłodnicy, co wiąże się z mniejszymi nakładami inwestycyjnymi. 
Toluen odznacza się najwyższą wartością objętości właściwej czynnika na wyjściu 
turbiny V . =  5,56 nr’/kg, co wiąże się z potrzebą większych wymiarów geometrycz­
nych wymienników ciepła. Poza tym charakteryzuje się najmniejszą wartością ci­
śnienia kondensacji (patrz minimalne ciśnienie w' tablicy 4.2), która sugeruje, że 
będzie istniała potrzeba częstszych przeglądów urządzeń ze względu na trudności 
z uszczelnieniem instalacji. Toluen jest jedynym czynnikiem, dla którego stopień 
przegrzania pary AT4} przy maksymalnej mocy netto obiegu jest mniejszy niż 5°C, 
co oznacza, że wyższe stopnie przegrzania nie są korzystne dla zwiększenia mocy 
w jego przypadku. Dla obiegu podkrytycznego z zastosowaniem toluenu efektem 
regeneracji ciepła było zwiększenie mocy netto obiegu łV"e' o 2,1% z 9,86 MW do
10,07 MW, przy jednoczesnym zmniejszeniu mocy cieplnej skraplacza Qs o 17,2% 
z 30.41 MW do 25,17 MW i zmniejszeniu mocy kotła QOT о 11,9% z 41,50 MW 
do 36,56 MW. Możliwość zmniejszenia powierzchni skraplacza (lub zmniejszenia 
mocy silników elektrycznych napędzających wentylatory) jest główną zaletą obie­
gu z regeneracją w porównaniu do obiegu prostego. Mniejsze strumienie ciepła po 
stronie zasilania układu ORC, pozwalające na zmniejszenie powierzchni kotła są 
również istotne z punktu widzenia nakładów inwestycyjnych.
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Tablica 4.4. Wyniki obliczeń siłowni ORC z regeneracją
Table 4.4. Flow parameters and performance parameters for regenerative cycle with recuperator 

(selected working fluids)

Czynnik
roboczy

Benzen Benzen Toluen
Cyklo­
heksan

Aceton Weptan Heptan Pentan

Parametry
pracy

> P С < P С < P c < P c > P c < P > P c > P c

Ps (MPa) 5.51 4.79 2,40 3,98 4,80 2,64 6.61 8.40

7; (°C) 320,0 292,2 280,0 283,5 276,0 269.4 320,0 308,9

Ł> O o - 5.0 4.1 5,0 - 5.0 - -

v(, (mVkg) 2,01 2,01 5,56 1,83 1,11 3,21 3,21 0,41

VA 424 416 562 414 126 578 1579 128

mCR (kg/s) 51.7 59.6 57,5 58.6 48,8 59,3 51.8 51.1

mOT (kg/s) 72,6 75,6/67,6” 104,5/61.2“ 71,5 69.8 73,1 78,4 51.1

p̂owiclr/c (kg/s) 2135 2461 2266 2193 2483 2065 1803 1779

Ś ot (MW) 34,87 38.23 36.56 35,72 37.24 34.55 31,66 31,32

Qs (MW) 23.67 26,73 25,17 24,98 26,75 24,54 21.99 22,04

Wj (MW) 11.62 11.91 11,60 11.11 10.87 10,30 10.30 10.15

Wr (MW) 0,41 0.41 0.20 0.38 0.37 0,29 0.63 0,86

Wfo l  (MW) 0.14 0,29 0,53 0,13 0,12 0.14 0.18 0,18

P̂.pO»iClr/£ (MW) 0.67 1.02 0.80 0,72 1.05 0.60 0.40 0,39

W™ (MW) 10.40 10.19 10.07 9.88 9.33 9,27 9.09 8.72

Пс (%) 52,3 50,5 49,9 48.9 46.9 45,9 45,7 43,8

n, (%) 29.2 26.2 27.0 27,1 24.6 26,3 28,1 27.2

■' dwa obiegi oleju termalnego (two heat transfer fluid cycles)

W odniesieniu do obiegów nadkrytycznych, heptan posiada najwyższy stopień 
ekspansji pary v /v 5, równy 1579, co niewątpliwie wskazuje na konieczność sto­
sowania turbiny o większej liczbie stopni. Skrajnie odmienną charakterystykę ob­
serwujemy pod tym względem w przypadku acetonu, który ma najniższy stopień 
ekspansji, wynoszący 126, jednak towarzyszy mu największa wydajność cieplna 
skraplacza Qs , równa 26,75 MW.

Czynnikiem roboczym często stosowanym w komercyjnie dostępnych syste­
mach ORC współpracujących z niskotemperaturowymi źródłami ciepła jest pen­
tan. W przypadku analizowanej w tej pracy aplikacji, zaletą jego stosowania był­
by stosunkowo niewielkich rozmiarów skraplacz, o wymaganej mocy cieplnej
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22,04 MW, przy nieco niższej, lecz nadal relatywnie wysokiej mocy netto siłow­
ni, wynoszącej 8,72 MW. Wśród płynów wymienionych w' tablicy 4.4, charakte­
ryzujących się najlepszymi efektami cieplnymi, pentan posiada także zaletę w po­
staci najmniejszego podciśnienia w skraplaczu, która jest głównym powodem wy­
boru tego czynnika w wielu istniejących na świecie siłowniach ORC.

4.3.7. Wyniki symulacji: wariant 11 obiegu z regeneracją

Wyniki obliczeń mocy netto siłowni ORC z regeneratorem i podgrzewaczem 
mieszankowym przedstawiono na rysunku 4.8. Tylko dwanaście czynników robo­
czych widocznych jest na wykresie ze względu na to, że w przypadku pozostałych 
pięciu płynów, tj. acetonu, benzenu, cykloheksanu, heptanu, i toluenu, strumień 
pary z upustu turbiny odpowiadający maksymalnej mocy netto układu, jest albo 
równy zero, albo pomijalnie mały. Innymi słowy, w przypadku stosowania tych 
czynników, regeneracja ciepła za pomocą podgrzewacza mieszankowego prowa­
dzi do spadku mocy siłowni. Zauważalnym jest, że z punktu widzenia zwiększe­
nia mocy siłowni ORC, tego typu regeneracja jest korzystna tylko w przypadku 
obiegów podkrytycznych.

□  Obieg podkrytyczny
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Rys. 4.8. Moc netto siłowni ORC z regeneratorem i podgrzewaczem mieszankowym, *tylko pod­
grzewacz mieszankowy

Fig 4.8. Power output from regenerative ORC with recuperator and feed-liquid heater, * feed-liquid
heating only
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Wyniki dla wybranych czynników roboczych przy tym wariancie obiegu przed­
stawiono w tablicy 4.5. Wzrost mocy fVna wahał się od 0.01 MW dla heksanu
i izoheksanu do 0,70 MW dla cis-butenu, w stosunku do obiegu tylko z regenera­
torem, więc obserwowane zmiany były raczej niewielkie. Różnice w strumieniach 
ciepła były bardziej widoczne, ponieważ odpowiednie spadki mocy cieplnej kotła 
бот wynosiły od 0,93 MW dla heksanu do 3,70 MW dla trans-butenu, natomiast 
spadek mocy cieplnej skraplacza Os był w zakresie od 0,59 MW dla heksanu do 
4,09 MW dla pentanu.

Głównym wnioskiem z analizy wyników było to, że użyteczna moc obie­
gów z regeneratorem i podgrzewaczem mieszankowym nie była znacząco wyż­
sza w porównaniu do mocy obiegów tylko z regeneratorem, więc regeneracja 
za pomocą upustu pary z turbiny wydaje się być korzystna tylko w katego­
riach zmniejszonych strumieni ciepła w obiegu. W obiegu z użyciem penta­
nu jako czynnika chłodniczego, efektem dodatkowej regeneracji w podgrzewa­
czu mieszankowym był wzrost mocy netto siłowni W"a o 2,4% z 7,43 MW do 
7,61 MW. przy spadku mocy cieplnej skraplacza Qs 0 7,3% z 29,34 MW do 
27,21 MW i spadku zapotrzebowania na ciepło obiegu Qm o 5,7% z 38,13 MW 
do 35,95 MW.

W pracy (Tchanche i in., 2010) przyjęto założenie, że ciśnienie w podgrzewa­
czu mieszankowym jest większe od ciśnienia na wyjściu turbiny o połowę różnicy 
ciśnienia na wejściu i wyjściu turbiny, tzn . p 1 = p 5 ~ ( ] J s - p b) / 2 ,  natomiast w pracy 
(Desai i Bandyopadhyay, 2009) ciśnienie w podgrzewaczu mieszankowym przy­
jęto w taki sposób, aby temperatura czynnika na wyjściu podgrzewacza mieszan­
kowego odpowiadała połowie różnicy między maksymalną a minimalną tempera­
turą czynnika w' obiegu, tzn. Ts = (Т. + Г,)/2. Z kolei w pracy (Mago i in., 2008) 
wartość ciśnienia w podgrzewaczu mieszankowym przyjęto w sposób arbitral­
ny (wynosiła I MPa, przy ciśnieniu na wejściu i wyjściu turbiny równym odpo­
wiednio 2,5 MPa i 0,1 MPa). Z danych przedstawionych w tablicy 4.5 wynika, że 
największa moc netto obiegów występowała przy przyroście temperatury w pod­
grzewaczu mieszankowym mniejszym od połowy różnicy między maksymalną 
a minimalną temperaturą czynnika w obiegu. Przegrzew pary okazał się korzyst­
ny dla zwiększenia mocy netto siłowni w przypadku wszystkich prezentowanych 
czynników.

Stwierdzono, że sprawność energetyczna i egzergetyczna siłowni może być 
znacznie zwiększona dzięki regeneracji ciepła. Dla pod krytycznego obiegu z pen­
tanem jako czynnikiem roboczym, sprawność energetyczna r |t zwiększyła się 
z 16,6% w przypadku prostego obiegu do 19,1% w przypadku obiegu z regenera­
torem i 20,8% w przypadku obiegu z regeneratorem i podgrzewaczem mieszan­
kowym. Odpowiednie wartości sprawności egzergetycznej rje wynosiły 34,6%, 
36,8% oraz 37,7%.
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Tablica 4.5. Wyniki obliczeń siłowni ORC z regeneratorem i podgrzewaczem mieszankowym (wy­
brane czynniki robocze)

Table 4.5. Flow parameters and performance parameters for regenerative cycle with recuperator 
and feed-water heater (selected working fluids)

Czynnik
roboczy

Heksan Izoheksan Pentan Izopentan Neopentan
Cis-bu-

ten
Trans-bu-

ten
Butan

Parametry pracy < P c < P С < P С < P С < P c < P С < P С < P С

Pi (MPa) 2,45 2,93 3.26 3.28 3.09 4.12 3,93 3,69

T, (°C) 225.0 227,1 199,4 190,2 163,6 165.9 159.1 155,3

I \  (MPa) 0.25 0,32 0,53 0.66 0.98 0.98 1,05 1.14

T% (°C) 100.7 102,1 94.7 96.0 93.5 82,3 82.3 85,7

X 0.09 0,10 0,14 0.17 0,27 0,19 0.21 0.25

Л 'С , (°C) 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5.0

v6 (mVkg) M 5 0,83 0,41 0,31 0.16 0,17 0.15 0,14

V6/V5 142 142 63 47 24 23 21 19

mCR (kg/s) 69.2 73,2 82.0 89.8 113.9 98,9 102.6 106.2

mm  (kg/s) 71,8 72,0 71,2 71,4 71.1 70.1 70.1 70,4

2276 2264 2449 2461 2564 2781 2790 2736

Ś ot (MW) 35.50 35,35 35.95 35.83 36.03 36.93 36.94 36,67

Qs (MW) 26.06 26.08 27.21 27.39 28,54 29.30 29.54 29,40

WT (MW) 9,80 9,73 9,32 9,06 8.25 8.46 8.23 8.11

W,p (M W ) 0.36 0.46 0.58 0,63 0,75 0.83 0.83 0.84

(M W ) 0,13 0,14 0,13 0.13 0,13 0,12 0,12 0.13

(MW) 0.81 0.79 1.00 1.02 1.15 1,47 1.49 1.40

W M (MW) 8.50 8,34 7,61 7,28 6.22 6.04 5,79 5,74

Пс (%) 42,1 41.4 37.7 36.1 30.8 29,9 28,7 28.5

n, (%) 23,5 23,1 20,8 19,9 16.9 16.1 15,4 15.4

5. WNIOSKI KOŃCOWE

Powszechnie zakłada się, że nawet w czasie gdy odnawialne źródła energii 
będą miały znaczący udział w sektorze energetycznym, gaz ziemny pozostanie 
paliwem kopalnym o wysokim udziale w procesie wytwarzania energii elektrycz­
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nej. Wiąże się to z faktem, iż technologie energetyczne oparte na gazie ziemnym 
zapewniają elastyczne wsparcie dla odnawialnych źródeł energii, charakteryzu­
jących się dużą nierównomiernością dostaw energii elektrycznej, a także, w po­
równaniu z węglem kamiennym, oferują możliwość znaczącej redukcji emisji za­
nieczyszczeń. Dostępność gazu ziemnego w Europie zwiększa się dzięki nowym 
inwestycjom w infrastrukturę, takim jak terminale LNG i gazociągi przesyłowe. 
Obserwowany jest także wzrost zainteresowania możliwością poprawy efektyw­
ności energetycznej procesów konwersji energii w przesyle i dystrybucji gazu. na 
przykład wykorzystaniem energii odpadowej w stacjacli przetłocznych i w sta­
cjach redukcyjnych.

W pierwszej części pracy skoncentrowano się na analizie efektywności chło­
dzenia gazu na wyjściu stacji przetłocznej. Opierając się na bilansie egzergii 
systemu przesyłowego podjęto próbę oceny ilościowej źródeł strat egzergii 
w systemie. Analiza strat egzergii w systemie pozwoliła ocenić wpływ chłodze­
nia gazu na efektywność energetyczną jego przesyłu. Podany praktyczny przy­
kład wykorzystujący dane dotyczące systemu przesyłowego Jamał-Europa po­
kazał, że efektywne z termodynamicznego punktu widzenia prowadzenie ru­
chu sieci przy częściowym obciążeniu gazociągu może wymagać ograniczenia 
mocy chłodniczej. Głównym wnioskiem badań przeprowadzonych w tej części 
pracy jest to, że w przypadku stacji przetłocznych wyposażonych w chłodnice 
gazu problem minimalizacji kosztów eksploatacji systemu przesyłowego, rozu­
miany do tej pory jako minimalizacja kosztów paliwa do napędu sprężarek, po­
winien być sformułowany jako  problem optymalizacji dwukryterialnej. Funk­
cja celu powinna być sumą kosztów paliwa do napędu sprężarek, zależnych 
od chwilowej mocy sprężarek, a także kosztów energii elektrycznej do napędu 
wentylatorów w chłodnicach gazu. które są funkcją mocy chłodniczej. Ponadto, 
należy przypuszczać, że rosnące w przyszłości opłaty za emisję dwutlenku wę­
gla spowodują, że zwiększy się waga pierwszego składnika funkcji celu, ponie­
waż koszty te są silnie skorelowane z m ocą turbin gazowych do napędu spręża­
rek. Można w związku z tym założyć, że zapotrzebowanie na moc chłodniczą 
w stacjacli przetłocznych będzie rosło.

Zdaniem autora przyszłe prace w zakresie efektywności energetycznej przesy­
łu gazu mogą dotyczyć optymalizacji parametrów pracy stacji przetłocznych, ro­
zumianej jako zagadnienie minimalizacji strat egzergii w systemie. Interesującą 
kwestią byłoby również porównanie wyników tak sformułowanego zadania opty­
malizacji termodynamicznej z wynikami optymalizacji ekonomicznej, rozumia­
nej jako minimalizacja sumy kosztów paliwa do napędu sprężarek gazu, kosztów 
energii elektrycznej do napędu wentylatorów w chłodnicach gazu oraz przewidy­
wanych kosztów emisji zanieczyszczeń w spalinach z turbin gazowych.

Przyjęta w 2007 roku polityka klimatyczna i energetyczna Wspólnoty Europej­
skiej z celami: zmniejszenia emisji gazów cieplarnianych do 2020 r. o 20% w po­
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równaniu do 1990 r., ograniczenia zużycia energii o 20% i zwiększenia udziału 
energii produkowanej ze źródeł odnawialnych do 20%, będzie powodowała duże 
zainteresowanie rozwiązaniami umożliwiającymi produkcję energii elektrycznej 
bez dodatkowej emisji gazów cieplarnianych. Takimi technologiami w przemyśle 
gazowniczym są:
-  siłownie ORC, umożliwiające wykorzystanie egzergii fizycznej spalin z turbi­

ny gazowej w przesyle gazu,
-  rozprężarki w układach do redukcji ciśnienia gazu, umożliwiające odzyskanie 

egzergii fizycznej sprężonego gazu ziemnego w dystrybucji gazu (Kostowski
i in., 2010), (Osiadacz i Chaczykowski, 2010a),

-  tzw. zimne elektrownie, wykorzystujące egzergię kriogeniczną skroplonego 
gazu ziemnego w transporcie morskim gazu (Szargut i Szczygieł, 2008).

Można przypuszczać, że w nadchodzących latach wymienione technolo­
gie energetyczne będą przykuwały uwagę operatorów systemów przesyłowych
i dystrybucyjnych gazu ziemnego, w kontekście możliwych aplikacji w Europie, 
w tym także w Polsce. Pierwszą z ww. technologii energetycznych, dotyczącą 
wykorzystania energii odpadowej w stacjach przetłocznych omówiono w drugiej 
części niniejszej pracy. Analiza dotyczyła trzech wariantów siłowni ORC z różny­
mi czynnikami roboczymi.

W dotychczas zainstalowanych systemach ORC wykorzystujących ciepło od­
padowe ze stacji przetłocznych stosuje się wyłącznie pentan jako czynnik roboczy 
(Bronicki i Schochet, 2005), (Gutierrez i López, 2009). Wyniki uzyskane w tej 
pracy wskazują, że benzen, toluen, cykloheksan i kilka innych alkanów, jak  np. 
heptan i heksan, mogą być w pewnych aplikacjach konkurencyjnymi czynnikami 
roboczymi z termodynamicznego punktu widzenia. Zdaniem autora interesująca 
byłaby analiza wydajności cieplnej siłowni ORC z zeotropowymi mieszaninami 
węglowodorów jako czynnikami roboczymi. Dostępne są węglowodorowe czyn­
niki chłodnicze (HC), głównie mieszaniny propanu i izobutanu.

Kolejnym etapem analizy siłowni ORC była ocena wpływu regeneracji na 
sprawność i moc użyteczną obiegu siłowni. Istotnym aspektem tych badań była 
również ocena możliwości zmniejszenia mocy cieplnej kotła, a w szczególności 
także skraplacza, w związku z przyjętą dla tej aplikacji technologią skraplania 
czynnika roboczego za pomocą chłodzenia powietrzem atmosferycznym. Intere­
sujący kierunek badań stanowi modelowanie układów dwóch połączonych obie­
gów Rankine’a, w których skraplacz pierwszego obiegu jest jednocześnie parow­
nikiem drugiego obiegu (układy kaskadowe).

Rozważania ogólne na temat siłowni ORC uzupełniono przykładem, w którym 
jako źródło ciepła posłużył zespól turbosprężarki o mocy 25 MW na gazociągu Ja­
mał-Europa. Przeprowadzona została wstępna analiza parametrów siłowni ORC, 
która wskazuje, że w warunkach nominalnych strumień ciepła odprowadzanego do
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tej pory do atmosfery pozwala na produkcję maksymalnie około 10,4 MW mocy 
mechanicznej na wale turbiny w regeneracyjnym obiegu siłowni ORC. Oblicze­
nia rzeczywistej, użytecznej mocy elektrowni musiałyby dodatkowo uwzględniać 
straty ciepła w' przewodach i wymiennikach ciepła, spadki ciśnienia na skutek tar­
cia przy przepływie czynnika roboczego, jak również sprawność generatora prądu 
elektrycznego.

Odnośnie do stopnia zaawansowania technologicznego, do zastosowań 
w przemyśle gazowniczym i chłodnictwie oferowane są dużej mocy turboekspan- 
dery, ale pozostaje faktem, że turbiny klasy 5-4 0 MW dla czynników organicz­
nych, odpowiednie do zakresu mocy urządzeń uzyskanego w niniejszej pracy nie 
mają wielu realizacji przemysłowych, co mogłoby w praktyce skutkować nieod­
powiednio zwymiarowanymi maszynami dla analizowanej stacji przetłocznej.

Podsumowując, badania przeprowadzone w niniejszej pracy dotyczyły anali­
zy możliwości zwiększenia efektywności, a w konsekwencji również zmniejsze­
nia kosztów transportu rurociągowego gazu ziemnego. Elementy nowości pracy 
w odniesieniu do wcześniejszych publikacji dotyczą:

sformułowania problemu minimalizacji kosztów eksploatacji systemu przesy­
łowego jako problemu dwukryterialnego: proponowana funkcja celu powinna 
z jednej strony obejmować koszty napędu sprężarek ale również koszty napę­
du wentylatorów w chłodnicach powietrznych,

-  sformułowania zagadnienia efektywności energetycznej przesyłu gazu ziem­
nego jako zadania minimalizacji strat egzergii w systemie, 
analizy egzergetycznej układów przetłoczni gazu z systemem produkcji ener­
gii elektrycznej opartej na siłowni ORC oraz wariantowych analiz prostych 
układów energetycznych z różnymi czynnikami roboczymi na bazie węglo­
wodorów.

Przedstawione badania dotyczyły analizy termodynamicznej w zakresie efek­
tywności przesyłu gazu, natomiast potencjalne możliwości inwestycyjne należy 
oceniać w kategoriach ekonomicznych. Przedsięwzięcia realizowane w praktyce są 
rezultatem kompromisu między wydajnością systemu a nakładami inwestycyjnymi.
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TH ERM A L PROCESSES IN NATURAL GAS CO M PR ESSO R  STATION 
FO R PIPELIN E SYSTEM  EFFIC IEN C Y  IM PRO V EM EN TS

Summar y
This work attempts to characterize thermal processes in a natural gas compressor station leading 

to efficiency improvements in the pipeline transportation system, flic processes include cooling o f 
the gas at the discharge o f  the compressor station and waste energy recovery on the pipeline com­
pressor drive to generate electricity through a Rankine power cycle. Compressor station technology 
and its characteristics are briefly presented in sections 1 and 2. Next, the two processes allowing 
for advances in efficiency are discussed, based on the assumption that the gas turbine driven com ­
pressors and the aerial coolers were selected for the compressor station. The irreversibility o f  the 
processes associated with gas transmission under different compressor station aftercooler power is 
investigated in section 3. The exergy method is used to determine the amount o f work supplied to the 
components o f the pipeline system and the amount o f work that is lost during the gas transmission. 
For the case study, the Yamal-Europe pipeline is chosen, and the performance o f the gas transmis­
sion system under different cooler operating set points is investigated. Section 4 concentrates on 
the Organic Rankine Cycle (ORC) based power system and its applicability to waste heat to power 
conversion in a natural gas compressor station. Basic ORC and two variants o f  the regenerative 
cycle have been considered for the recovery o f  exhaust heat from a gas turbine. The study is aimed 
at estimating the thermodynamic potential o f the utilization o f  residual heat under different ORC 
configurations and with several working fluids employed.

K eyw ords: energy efficiency, exergy analysis, gas transmission system, gas compressor station, 
gas cooling, organic Rankine cycle (ORC)
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