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Maciej Chaczykowski

Wydziat Inzynierii Srodowiska Politechniki Warszawskiej

PROCESY CIEPLNE W STACJI PRZETLOCZNEJ
ZWIEKSZAJACE EFEKTYWNOSCE
TRANSPORTU GAZU

Rekopis dostarczono 19.01.2012 r.

Praca stanowi prébe scharakteryzowania proceséw cieplnych zwiekszajacych efektywnos$é
transportu gazu ziemnego rurociggami. Analizowane procesy cieplne obejmuja chtodzenie gazu na
wyjsciu stacji przetlocznej oraz skojarzone wytwarzanie pracy napedowej sprezarek gazu ienergii
elektrycznej w uktadzie gazowo-parowym w stacji przettocznej. Uwage skupiono na ocenie wpty-
wu ww. proceséw na efektywno$¢ energetyczng catego procesu transportu gazu.

Rozwazania szczeg6towe na temat chtodzenia gazu poprzedzono analiza termodynamiczng sys-
temu przesytowego. Na analize termodynamiczng sktada sie sformutowanie uproszczonych modeli
matematycznych sprezarki gazu ijej napedu, chtodnicy gazu oraz gazociagu. Podjeto rowniez pro-
be sklasyfikowania proceséw nieodwracalnych towarzyszacych przesytowi gazu opartg na analizie
bilansu egzergii. ktadac nacisk na przypisanie Zrédet strat egzergii poszczegélnym elementom sys-
temu. Z punktu widzenia efektywnoS$ci energetycznej przyjecie takiej metodyki umozliwito jedno-
lite spojrzenie na wszystkie elementy w systemie przesytowym. Dostepna literatura z zakresu stacji
przetlocznych wskazuje turbosprezarki jako aktualnie preferowangtechnologie sprezania gazu. dla-
tego w pracy rozwinieto analize efektywnosci przesytu gazu przy zatozeniu, ze stosowane sg tego
typu maszyny. W pracy przeprowadzono ocene ilosciowa przyczyn niedoskonatosci termodyna-
micznej i na przykfadzie typowego systemu przesytowego pokazano wzajemne relacje niodwracal-
nosci proceséw cieplno-przeplywowych w turbinie, sprezarce, chtodnicy i gazociagu.

W analizie wptywu chtodzenia gazu rozwazano tylko model chtodnicy powietrznej. Powodem
byta powszechno$¢ stosowania tego typu chtodnic w systemach przesytu gazu. Model chtodnicy po-
zwolit na okreélenie wydajnosci chtodniczej oraz energii napedowej wymaganej do oceny wptywu
chtodzenia gazu na efektywno$¢ energetyczngjego przesytu. Wptyw mocy chtodnic na sprawno$é
egzergetyczng systemu przesytu gazu zilustrowano na przyktadzie polskiego odcinka gazociggu Ja-
mal-Europa.

W zakresie analizy skojarzonego wytwarzania pracy napedowej sprezarek ienergii elektrycznej,
z wykorzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej, przeprowadzono analize termodynamiczng si-
towni parowej, realizujgcej obieg Rankine'a z organicznym czynnikiem roboczym (ORC). Powodem
byly pewne zalet)' predestynujace silnik cieplny realizujacy ten obieg do zastosowar w stacjach prze-
tlocznych, o czym $wiadczy wzgledna dostepnos$¢ w literaturze przedmiotu przyktadéw zastosowa-
nia tej technologii. W pracy podjeto dyskusje nad otrzymanymi wczesniej wynikami i uzupetniono je
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0 rozwazania autorskie, obejmujace analize réznych konfiguracji obiegu oraz czynnikéw roboczych.
Formutujagc model matematyczny sitowni ORC, zamierzeniem autora byto prowadzenie rozwazan
na mozliwie wysokim stopniu ogélnosci, tak aby pokaza¢ potencjalne mozliwos$ci produkcji energii
elektrycznej z wykorzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej, nie przestaniajgc ich szczeg6towy-
mi rozwigzaniami elementéw instalacji. Rozwazania ogdlne zostaty nastepnie zilustrowane przykta-
dem z wykorzystaniem danych dla zespotu turbokompresora w stacji przettocznej zlokalizowanej na
omawianym w pierwszej czesci pracy gazociagu Jamat-Europa.

Stowa kluczowe: efektywno$¢ energetyczna, analiza egzergetyczna, system przesytowy gazu.
przettocznia gazu, chtodzenie gazu, organiczny obieg Rankine’a (ORC)

STOSOWANE OZNACZENIA

powierzchnia

- drugi wspotczynnik wirialny

- trzeci wspotczynnik wirialny / strumien pojemnosci cieplnej
- stosunek strumieni pojemnosci cieplnej

—<ciepto wiasciwe przy statym cisnieniu

-ciepto wiasciwe przy stalej objetosci

-$rednica

—egzergia

- strumien egzergii

—egzergia wiasciwa

- przyspieszenie grawitacyjne

- entalpia wiasciwa

- chropowato$¢ powierzchni wewnetrznej gazociggu
—dtugosc

- strumien masy

- predkos¢ obrotowa

- moc

—cisnienie

- strumien ciepta

- indywidualna stata gazowa / opornos¢ cieplna

- entropia wiasciwa

- temperatura

—wspotczynnik przenikania ciepta

- strumien objetosci

—objetos¢ wiasciwa

W - moc mechaniczna

w - predkosc¢ / praca whasciwa

Wd—wartos$¢ opatowa

X —zmienna przestrzenna / udziat molowy lub masowy
z - wysokos¢ / wspotczynnik Scisliwosci
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Symbole greckie

a
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X
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wspdliczynnik przejmowania ciepta, nachylenie w kierunku x
sprawno$¢ chtodnicy / wymiennika ciepta

wspotczynnik opordw miejscowych

sprawnos$¢

wspotczynnik oporéw hydraulicznych Darcy’ego

gestosé

wilgotnos$¢ wzgledna

Indeksy

0 -warunki otoczenia (ciSnienie 101,325 Pa, temperatura 288,15 K)
CP -chtodnica powietrzna
CR - czynnik roboczy

f - ciecz nasycona

G - gazociag

GP -gaz paliwowy

is - izentropa

K - kociot/ parownik

n - warto$¢ nominalna

N - warunki normalne (cis$nienie 101,325 Pa, temperatura 273,15 K)
OT - olej termalny

P - pompa

p - warto$¢ projektowa

Q -ciepto

ref - warunki odniesienia

S - skraplacz

SG - sprezarka gazu

T  -turbina (parowa)

TG - turbina gazowa

SPG - system przesytowy gazu
W - praca

AKkronimy

GA - algorytm genetyczny

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

PP

Cycle)

-punkt pincli (minimalna réznica temperatury miedzy nosnikiem ciepta

a wytwarzanym czynnikiem)
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1. WSTEP

Wysokie i wcigz rosngce ceny gazu ziemnego oraz mozliwos$¢ ograniczenia
jego dostepnosci powodujg wzrost zainteresowania z jednej strony wysoce spraw-
nymi technologiami uzytkowania gazu jako surowca i paliwa, z drugiej za$ efek-
tywnymi technologiami przesytu i dystrybucji gazu. Jednoczesnie rosnace ceny
energii elektrycznej powodujgzywe zainteresowanie niewykorzystanymi dotych-
czas zrodtami energii.

Efektywno$¢ energetyczna technologii przesytu gazu rurociggami stopniowo
rosnie, gtdwnie za sprawg rozwoju dyscyplin naukowych, takich jak inzynieria
komputerowa i materialowa. Rozwdj metod numerycznych w mechanice pty-
néw i przeptywie ciepta (elementy skoniczone), umozliwiajagcy m.in. optyma-
lizacje ksztattu w procesie projektowania maszyn przeptywowych, a takze do-
konujacy sie postep w dziedzinie inzynierii materiatowej, umozliwity znaczgce
zwiekszenie sprawnosci sprezarek i ich napedéw. Jednoczes$nie dzieki rozwojo-
wi metod numerycznych i malejagcym kosztom mocy obliczeniowej otworzyty
sie nowe mozliwosci doktadniejszego modelowania proceséw przeptywowych
w systemach gazowniczych. Obecnie, pakiety oprogramowania wykorzystujg-
ce algorytmy symulacji i optymalizacji sieci nalezg do podstawowych narzedzi
wspomagajacych podejmowanie decyzji odnosnie do sposobu prowadzenia ru-
chu sieci i pozwalajg na znaczace obnizenie kosztéw transportu gazu.

Wiele proceséw przemystowych, ktore byty rozwijane w okresie tatwo do-
stepnej i taniej energii posiada niskg sprawno$¢ energetyczng, co powoduje,
ze w wielu krajach sg one objete programami oszczednosci energii. Programy
te dotyczg najbardziej energochtonnych gatezi przemystu, takich jak przemyst
hutniczy, cementowy, chemiczny, petrochemiczny, papierniczy, przetworstwa
spozywczego. Przykiadowo, w pracy Schroedera i Lesliego (2010) oszacowano,
ze w gospodarce USA ciepto odpadowe o temperaturze w zakresie (149-7538°C)
pozwala na wyprodukowanie 63 GW energii elektrycznej. Gazownictwo jest
sektorem energetyki, w ktérym rowniez emitowane sg duze ilosci ciepta odpa-
dowego. W raporcie Hedmana (2008) stwierdzono, ze w przemysle gazowni-
czym USA istnieje 907100 stacji przettocznych wyposazonych w turbiny gazo-
we 0 mocy powyzej 11 MW iwskazniku obcigzenia powyzej 60% (5250 h/rok),
ktére pozwalajg na potencjalne wytworzenie 5007600 MW energii elektrycznej
z ciepta odpadowego ispetniajg warunki konieczne dla uzyskania pozytywnych
wynikéw oceny optacalnosci inwestycji. Dla pordwnania, aktualnie na terenie
Polski znajduje sie dziewie¢ stacji przettocznych gazu wyposazonych w turbo-
sprezarki: cztery stacje w krajowym systemie przesytowym (Hotowczyce, Jele-
niow, Krzywa, Kotowo), przy czym w budowie jest kolejna stacja w Goleniowie,
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oraz pie¢ stacji nalezacych do systemu gazociggow tranzytowych (Kondratki.

Zambréw, Ciechanéw, Wtoctawek, Szamotuty). Przyktadowo, w kazdej z pie-

ciu stacji przettocznych nalezacych do systemu gazociggow tranzytowych znaj-

duje sie od trzech do czterech turbin gazowych o mocy 25,4 MW i sprawnosci

35,1%. Sg to zatem obiekty charakteryzujace sie duzg iloscig dostepnego cie-

pta odpadowego.

Niniejsza praca jest poswiecona zagadnieniom efektywnos$ci energetycznej

w procesie transportu gazu rurociggami, w szczeg6lnosci dwom procesom ciepl-

nym w stacji przettocznej umozliwiajagcym zwiekszenie efektywnos$ci przesytu:

chtodzeniu gazu na wyjsciu stacji oraz konwersji ciepta odpadowego z turbiny
gazowej na energie elektryczng. Chtodzenie gazu na wyjsciu stacji przettocznej
ogranicza niepozadane skutki zjawisk nieodwracalnych przy przeptywie gazu

w gazociggu ijest od kilkunastu lat stosowane w polskim przemysle gazow-

niczym, natomiast produkcja energii elektrycznej w stacji przettocznej z wy-

korzystaniem entalpii spalin z turbiny gazowej jest rozwigzaniem dotychczas
nie analizowanym i nie stosowanym w warunkach polskich. Aktualnie, spaliny

z silnikdw cieplnych w stacjach przettocznych, zar6wno gazociggu tranzytowe-

go, jak i krajowego systemu przesytowego, sg bezuzytecznie odprowadzane do

atmosfery. Celem pracy jest przedstawienie mozliwosci obnizenia energochton-
nosci procesu transportu gazu poprzez:
okre$lenie zrodet strat termodynamicznych, w tym ilosci rozpraszanej energii
w systemie przesytowym; z dostepnych danych literaturowych nie wynika ile
energii ulega dyssypacji w elementach systemu,
analize wptywu mocy chtodniczej w stacji przettocznej na efektywnos$¢ ener-
getyczng transportu gazu,

- analize silnika realizujgcego obieg cieplny Rankine’a z wykorzystaniem ener-
gii odpadowej zawartej w spalinach z turbiny gazowej, z punktu widzenia
mozliwosci dodatkowego wytwarzania energii elektrycznej w stacji przettocz-
nej, w tym wskazanie odpowiednich do tego celu konfiguracji obiegu oraz wy-
typowanie odpowiednich czynnikéw roboczych.

Rozwazania og6lne, w tym sformutowanie modelu matematycznego syste-
mu przesytowego, zilustrowano przyktadem dotyczgcym systemu gazociagéw
tranzytowych Jamat-Europa, ktory jest systemem przesytowym o nominalnej
$rednicy DN 1400 oraz maksymalnym cisnieniu roboczym 8,4 MPa. System ma
680 km dtugosci i zostat zbudowany na terenie Polski w 1999 r., docelowo na
potrzeby dostarczania gazu ziemnego pochodzacego ze zt6z rosyjskich na poét-
wyspie Jamat do Europy Zachodniej. Nominalna przepustowo$¢ gazociggu wy-
nosi 90.1 min metréw szesciennych gazu dziennie. Gaz jest sprezany w 5 sta-
cjach przettocznych, wyposazonych w 3-4 réwnolegle potagczone dwustopnio-
we sprezarki, kazda napedzana przez turbing gazowg o mocy 25,4 MW.
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Praca jest podzielona na dwie czesci. Pierwsza cze$¢ jest poswiecona analizie
termodynamicznej systemu przesylowego w aspekcie chtodzenia gazu na wyjsciu
stacji przettocznej. W czesci drugiej skoncentrowano si¢ na analizie procesu skoja-
rzonego wytwarzania pracy napedowej ienergii elektrycznej w stacji przettocznej.

W rozdziale 2 omoéwiono stacje przettoczne i stosowane w nich rozwigzania
technologiczne, jako elementy systemu przesytu gazu.

Rozdziat 3 zawiera sformutowanie uproszczonych modeli matematycznych
sprezarki gazu, turbiny gazowej igazociggu. Rozdziat ten zawiera rowniez ana-
lize egzergetyczng systemu przesytu gazu w celu oceny stopnia niedoskonatosci
termodynamicznej procesdw towarzyszacych transportowi rurociggowemu. Zde-
finiowano pojecia efektywnosci transportu gazu i przedyskutowano rézne wskaz-
niki stuzace do jej okreslania. Pozostatg cze$¢ rozdziatu poswiecono analizie pro-
cesu chtodzenia gazu na wyjsciu stacji przettocznej. Sformutowano uproszczony
model chtodnicy powietrznej. Do okre$lenia wydajnosci chtodnicy wykorzystano
model oparty na pojeciu wspétczynnika sprawnosci.

Model matematyczny silnika cieplnego realizujgcego obieg Rankine’a zostat
przedstawiony w rozdziale 4, zawierajgcym analize trzech wariantéw obiegu oraz
dyskusje witasciwosci termodynamicznych kilkunastu potencjalnych czynnikéw
roboczych, z uwzglednieniem ograniczen wynikajgcych z ochrony $rodowiska.
Przedstawiono mozliwosci aplikacyjne uktadu kogeneracyjnego na przykiadzie
przettoczni gazociggu tranzytowego Jamat-Europa.

Prace zamyka rozdziat 5, stanowigcy podsumowanie i probe okreslenia dal-
szych kierunkéw badan.

Wyniki omawiane w pracy byly czeSciowo prezentowane w wybranych publi-
kacjach autora (Chaczykowski, 2009a), (Chaczykowski i in., 2011). Uzupeinio-
no je o elementy oryginalne, na ktére sktadajg sie przede wszystkim rozdziat 4
oraz fragmenty rozdziatu 3 w czesci poswieconej uproszczonym modelom mate-
matycznym elementéw systemu. Wyniki symulacji komputerowych uzyskano na
podstawie oprogramowania wtasnego autorstwa.

2. STACJE PRZETLOCZNE

Stacja przettocznajestjednym z podstawowych obiektéw w systemie przesy-
fu gazu. Zadaniem stacji przettocznych jest sprezanie gazu w celu pokonania opo-
row hydraulicznych spowodowanych sitami tarcia przy przeptywie gazu i utrzy-
mania wymaganych wartosci cisnienia lub natezenia przeptywu gazu w systemie.
Systemy przesytowe gazu posiadajg od kilku do kilkudziesieciu stacji przettocz-
nych rozmieszczonych co 100-H40 km wzdtuz gazociagow.
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2.1. ELEMENTY STACJI PRZETLOCZNYCH

Gtownymi elementami stacji przettocznej (rys. 2.1) sg sprezarki gazu i ich na-
pedy, chtodnice gazu, filtry i odwadniacze gazu, orurowanie, armatura zaporowa.

Rys. 2.1. Widok stacji przettocznej gazu: | -budynki turbokompresoréw, 2 - chtodnice gazu, 3 - fil-
try i odwadniacze gazu, 4 - uktady zaporowe; Zrédto: Gerwatowski (2006)
Fig. 2.1 View of a gas compressor station; from: Gerwatowski (2006)

W stacjach przettocznych gazu ziemnego zazwyczaj stosowane sg dwa typy
sprezarek: ttokowe i odsrodkowe. Sprezarki ttokowe zwykle sg napedzane silni-
kami elektrycznymi lub silnikami ttokowymi, natomiast sprezarki odsrodkowe sg
napedzane turbinami gazowymi lub silnikami elektrycznymi. W pracy Mokhata-
ba i in. (2007) wymieniono podstawowe kryteria wyboru rodzaju sprezarek:

- wysoka sprawno$¢, w dostatecznie szerokim zakresie zmian przeptywu,
- niskie koszty eksploatacji,

- akceptowalne naktady inwestycyjne,

- wysoka niezawodno$¢ maszyn.

Przy wyborze odpowiedniego typu maszyny przeprowadza sie analize hydrau-
liczng systemu przesytowego dla najbardziej prawdopodobnego lub najczesciej
wystepujacego punktu pracy, bioragc pod uwage zakres cisnienia roboczego gazo-
ciggdw po stronie ssania ittoczenia oraz wymagang przepustowos$¢ maszyny. Do-
bor konkretnej maszyny wymaga uwzglednienia odpowiedniego zakresu zmian
predkosci obrotowe;j.

Na rys. 2.2 zostaly przedstawione zakresy cis$nienia ttoczenia oraz przepty-
wu (strumien objetosci gazu w warunkach ci$nienia itemperatury na ssaniu) dla
réznych typéw sprezarek, na podstawie danych zawartych w raporcie INGAA
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(2010). Widocznym jest, ze typowy zakres przepustowos$ci gazociggow przesy-
towych gazu ziemnego nalezy do zakresu wydajnosci wielostopniowych spreza-
rek odsrodkowych. W rozwazaniach prowadzonych w niniejszej pracy przyjeto
w zwigzku z tym zalozenie, ze proces sprezania gazu odbywa sie w sprezarkach
odsrodkowych.

690,0

69,0

L "l _ Ttokowe - jednostopniowe
g 6,9 T Coen Ttokowe - wielostopniowe
i ' Odsrodkowe - jednostopniowe

1
ol —— Odsérodkowe-wielostopniowe
ar 0,69 \ ! | & — - e+ Osiowe

: ! % P Zakres typowych gazociggéw
i [ 17 przesytowych

0,069 . 1 1
i 1 1
]
: J 1

0,0069
4,72x10~4  4,72x10"2 4,72 4,72x102

v (Pwe. Twe) (m3's)

Rys. 2.2. Wykres doboru sprezarki (na podstawie: INGAA. 2010)
Fig. 2.2. Compressor selection chart (based on: INGAA, 2010)

Argumentami za wyborem silnikow elektrycznych zamiast turbin gazowych
do napedu sprezarek jest wieksza przepustowos$¢ systemu przesytowego o warto$c¢
strumienia gazu paliwowego oraz wysokie koszty przegladow wykonywanych po
kazdych 30740 tys. godzin pracy turbiny, ktore zwiekszajg koszty eksploatacji ma-
szyn. Z kolei w przypadku turbin gazowych, istotnym elementem przemawiajgcym
za ich wyborem jest kwestia dostepnosci i pewnosci zasilania w energie elektrycz-
na. Wigze sie to m.in. z ryzykiem przerw w dostawach energii elektrycznej. W wa-
runkach polskich, wszystkie budowane badz modernizowane w ostatnich latach sta-
cje przettoczne posiadajg napedy sprezarek w postaci silnikow ttokowych lub turbin
gazowych. Nalezy pamieta¢, ze w Polsce, podobnie jak w innych krajach Euro-
py Srodkowo-Wschodniej, bedzie w najblizszych latach wysokie prawdopodobiefi-
stwo krétkotrwatych spadkéw napiecia w sieci oraz przerw w dostawach energii
elektrycznej spowodowanych awariami w systemie energetycznym (popularnie
okreslanych zapozyczeniami brownout i blackout). W perspektywie do 2020 roku
koniecznajest szeroka modernizacja infrastruktury przesytowej oraz zrédet wytwa-
rzania (Bank Swiatowy, 2010). W zwiazku z powyzszym, w niniejszej pracy elek-
tryczny naped sprezarek w stacjach przettocznych nie jest rozwazany i przyjeto za-
tozenie, ze do napedu sprezarek wykorzystywane sg turbiny gazowe.

Moc turbin gazowych stosowanych jako maszyny napedowe sprezarek gazu
jest okoto jeden rzad wielko$Sci mniejsza w porownaniu do mocy turbin stoso-
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wanych w elektroenergetyce. Ponadto, praktycznie wszystkie turbiny sa kon-
strukcjami dwuwatowymi, pozwalajgcymi na prace przy zmiennej predkosci
obrotowej sprezarki (w zakresie 60-H05% wartosci projektowej). Na rys. 2.3
przedstawiona zostata ewolucja technologii turbin gazowych w zastosowa-
niach do napedu mechanicznego na podstawie danych zawartych w opracowa-
niu INGAA (2010). Obserwowany jest stalty wzrost sprawnos$ci energetycznej
turbin, ktéra w przypadku maszyn o mocy powyzej 15 MW aktualnie osiggne-
ta wartos$¢ 40%.

Waznym elementem stacji przettocznej jest chtodnica gazu. Chtodnice gazu
moga by¢ zainstalowane na wejsciu stacji lub jako chtodnice miedzystopniowe
(pomiedzy szeregowo potgczonymi sprezarkami) w celu zmniejszenia wyma-
ganej mocy sprezarek i niedopuszczenia do przekroczenia maksymalnej tempe-
ratury gazu podczas sprezania. Najczesciej jednak chtodnice sg instalowane na
wyjsciu stacji przettocznej w celu obnizenia temperatury gazu ponizej maksy-
malnej dopuszczalnej wartosci okoto 65°C, ze wzgledu na ryzyko zniszczenia
zewnetrznej izolacji gazociggu w przypadku wysokiej temperatury gazu. Wazng
zaleta usytuowania chtodnic na wyjsciu stacji przettocznej jest mozliwos¢ jed-
noczesnego zmniejszenia spadku cisSnienia w gazociggu incydentnym do ttocz-
ni po stronie wyjsciowej. Nizsza temperatura gazu powoduje mniejszy strumien
objetosci gazu w warunkach rzeczywistych, przez co mniejszg predkos¢ prze-
ptywu gazu i mniejszy spadek ci$nienia w gazociagu. Te czynniki powoduja
zmniejszenie wymaganej mocy sprezarki i zmniejszenie zuzycia paliwa.

Rok produkcji

Rys. 2.3. Wzrost sprawnosci turbin gazowych w zastosowaniach do napedu mechanicznego; zré-
dio: INGAA. 2010
Fig. 2.3. Gas turbine efficiency improvements in mechanical drive applications; from: INGAA. 2010



12 Stacje przettoczne

Z uwagi na czynnik chtodniczy w przemysle gazowniczym stosowane sg dwa
typy chtodnicy gazu: powietrzna iwodna. W analizie procesu chtodzenia przepro-
wadzonej w niniejszej pracy nie porownywano obu typdw chtodnicy pod wzgle-
dem ekonomicznym, jednak jako regute przyjmuje sie, ze koszty eksploatacji
chtodnic wodnych sg znacznie wyzsze w poréwnaniu z kosztami eksploatacyjny-
mi chtodnic powietrznych. Mohitpour i in. (2003) konkluduja, ze jesli pozwala na
to temperatura powietrza, w systemach gazowniczych stosuje sie chtodnice po-
wietrzne. W polskim systemie przesytowym wszystkie chtodnice w stacjach prze-
ttocznych sg chtodnicami powietrznymi i takie zatozenie przyjeto rowniez w tej
pracy na potrzeby analizy termodynamicznej systemu przesytowego.

Chtodnice powietrzne stosowane w stacjach przettocznych majg kompakto-
wa budowe, charakteryzujaca sie duzym udziatem powierzchni wymiany ciepta
w stosunku do powierzchni zabudowy. Typowym rozwigzaniem sg poziome kon-
strukcje krzyzowych wymiennikoéw ciepta, w ktérych powietrze przeptywa w po-
przek peku ozebrowanych rur, w ktérych plynie gaz. Przeptyw powietrza jest
wymuszany za pomocg wentylatorow o zmiennej lub statej predkosci obrotowe;j.
Stosowane sg trzy rozwigzania je$li chodzi o regulacje mocy chtodnic: zmiana
liczby wentylatoréw, zmiana kata nachylenia topatek wentylatoréw lub zmiana
predkosci obrotowej wentylatora.

Wszystkie turbiny gazowe pracujgce w stacjach przettocznych w Polsce dzia-
tajg w uktadach otwartych, w ktorych spaliny odprowadzane bezposrednio do at-
mosfery sg zrédtem znacznych strat egzergii. Na przyktad, temperatura i stru-
mien spalin z turbiny gazowej zainstalowanej w przettoczni gazociggu tranzyto-
wego Jamat-Europa wynoszg w warunkach 1SO odpowiednio 543°C i 80,4 kg/s.
Rzeczywiste warto$ci temperatury istrumienia spalin zmieniajg si¢ w zaleznosci
od parametrow powietrza oraz chwilowego punktu pracy turbiny, wynikajgcego
z obciazenia sprezarki. Niezaleznie od tego, sprezanie gazu w stacji przettocznej
jest procesem, w ktérym mamy do czynienia z duzg iloscig ciepta przekazywane-
go do otoczenia (ciepta odpadowego), przy czym parametry zrodta ciepta swiad-
czg o dostatecznie wysokim potencjale z punktu widzenia konwersji energii.

W ostatnim czasie wzrosto na $wiecie zainteresowanie instalacjami umozli-
wiajagcymi wykorzystanie ciepta odpadowego w stacjach przettocznych. W pracy
Hedmana (2009) stwierdzono, ze w 2009 r. w stacjach przettocznych na terenie
USA i Kanady znajdowato sie pietnascie systemow opartych na silniku cieplnym
realizujagcym obieg Rankine’a z organicznym czynnikiem roboczym (ORC), przy
czym dziewie¢ z nich zostato oddanych do uzytku w ciggu ostatnich dwéch lat.
Ponadto, ogtoszonych zostato dziesie¢ dodatkowycli projektéw z przewidywany-
mi terminami uruchomienia w ciggu dwoch lat. Federalna Komisja ds. Energetyki
w USA przyjeta strategiczny plan przeprowadzenia studiow wykonalnosci syste-
mow odzysku ciepta odpadowego dla wszystkich gazociggéw miedzystanowych
podlegajacych dziatalnosci regulacyjnej Komisji do roku 2014 (Murrell, 2010).
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W artykule Gutierreza i Lopeza (2009) podano, ze pierwsza instalacja w Europie
rozpoczeta funkcjonowanie w 2009 w Almendralejo (Hiszpania). Wszystkie wy-
zej wymienione systemy wykorzystujg gaz ziemny jako paliwo do skojarzonego
wytwarzania pracy napedowej sprezarki gazu ienergii elektrycznej, ktdrajest do-
starczana do sieci elektroenergetycznej.

2.2. STACJE PRZETLOCZNE JAKO OBIEKT BADAN NAUKOWYCH

Stacje przettoczne umieszcza sie najczeSciej w kontekScie nurtu badawczego
zwigzanego z modelowaniem, symulacjg i optymalizacjg sieci gazowych. W za-
kresie modelowania, istotng kwestigjest poszukiwanie sposobdéw uwzglednienia
réwnan opisujgcych parametry pracy stacji przettocznej w algorytmach symula-
cji i optymalizacji sieci gazowych, umozliwiajacych ich efektywne rozwigzanie.
W przypadku symulacji w stanach ustalonych, modelowaniu stacji przettocznych,
jako elementu systemu przesytu gazu, poswiecone sg publikacje (Osiadacz, 1987),
(Letniowski, 1993), (Wu i in., 2000) (Woldeyohannes i Majid, 2011). W przypad-
ku symulacji w stanach nieustalonych, réwnania algebraiczne opisujgce parame-
try pracy stacji przettocznej stanowigjedne z warunkéw brzegowych w zagadnie-
niach granicznych dla uktadéw réwnan rézniczkowych czgstkowych opisujgcych
przeptywy w gazociggach (Osiadacz, 1987), (Herty, 2007). W zakresie symulacji
stacji przettocznych mozna wymieni¢ prace (Botros i in., 1991), (Botros, 1994),
(Kurz i Ohanian, 2003). Dziedzina optymalizacji obejmuje gtdwnie minimalizacje
kosztdw paliwa w stacjach przettocznych za pomocg zadan programowania nie-
liniowego (NLP) (Osiadacz. 1980), (Abbaspour i in., 2005, 2007), programowa-
nia mieszanego (M1NLP) (Tabkhi i in.. 2009), a takze algorytmow genetycznych
(Goldberg, 1989), (Sun iin.. 2000), (Nguyen i Chan, 2006).

Drugim kierunkiem badawczym jest analizowane w tej pracy zagadnienie wyko-
rzystania ciepta odpadowego w stacji przettocznej do produkcji energii elektrycznej.
Obecnie, ten kierunek jest coraz intensywniej rozwijany, o czym $wiadczg niedawne
publikacje (Leslie i in., 2009), (Gutierrez i Lopez, 2009), (Saavedra i in., 2010).

3. CHLODZENIE GAZU NA WYJSCIU
STACJI PRZETLOCZNEJ

Chtodzenie gazu na wyjsciu stacji przettocznej jest pierwszym z dwoch oma-
wianych w tej pracy proces6w cieplnych zwiekszajacych efektywnos$¢ transpor-
tu gazu. Na rysunku 3.1 przedstawiono schemat blokowy stacji przettocznej.
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Stacja sklada sie¢ z turbosprezarki, tj. sprezarki gazowej (SG) napedzanej turbi-
ng gazowy (TG), oraz chtodnicy gazu. zazwyczaj w postaci chtodnicy powietrz-
nej (CP). Sprezarki od$rodkowe napedzane turbinami gazowymi sg aktualnie
preferowang technologig dla stacji przetlocznych gazu. Typowa chtodnica gazu
jest przeponowym wymiennikiem ciepta, w ktorym ciepto zawarte w strumie-
niu gazu jest przekazywane do strumienia powietrza. Natezenie strumienia po-
wietrza jest najczesciej regulowane za pomocg zmian liczby wigczonych wen-
tylatoréw, w zaleznosci od aktualnego natezenia przeptywu gazu przez stacje
przettoczna.

SG CpP WD

MNP TG sp

Rys. 3.1. Schemat blokowy systemu przesytu gazu: SG - sprezarka gazu, TG - turbina gazowa.
CP - chiodnica powietrzna. SP - stacja przettoczng, G - gazocigg. WD - wezet dostawy gazu.
KN - strumien objetosci gazu. VNGP - strumien objetos$ci gazu paliwowego
Fig. 3.1. Structure of the gas transmission system: SG - gas compressor. TG - gas turbine, CP - air
cooler (after cooler). SP-compressor station, G - pipeline. WD - delivery node. KN -gas volumet-
ric flow rate. Fngp —fue 1-gas volumetric flow rate

3.1. MODELE MATEMATYCZNE ELEMENTOW SYSTEMU
PRZESYLU GAZU

Ocena efektywnosci chtodzenia gazu w stacji przetlocznej zostanie przeprowa-
dzona na podstawie sformutowanego w niniejszym podrozdziale modelu matema-
tycznego systemu przesytowego gazu. Model matematyczny systemu jest zbiorem
réwnan zachowania masy, pedu i energii, opisujgcych procesy cieplne i hydrau-
liczne zachodzace w podstawowych obiektach systemu, tj. gazociggu ielementach
stacji przetlocznej. Zatozono, ze system pracuje w stanie ustalonym, a zmienny-
mi zaleznymi sg wartosci cisnienia itemperatury gazu w poszczegolnych weztach
systemu. Model stacji przettocznej powinien w szczego6lnosci umozliwic¢ okresle-
nie z odpowiednig doktadnos$cig sprawnosci sprezarek, turbin gazowych ichtodnic
powietrza przy petnym iczeSciowym obcigzeniu maszyn.

Rozwigzanie modelu stacji przettocznej wymaga znajomosci warunkéw brze-
gowych, ktérymi sa wartosci cisnienia i temperatury gazu na wejsciu stacji, ci-
$nienia i temperatury powietrza, natezenie przeptywu gazu na wyjsciu stacji,
sktad gazu i powietrza, a takze zadane wartosci parametréw sterujgcych maszyn
i urzadzen stacji. Rezultatem obliczen jest m.in. zuzycie paliwa i pobor energii
elektrycznej w elementach stacji.
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W stanie ustalonym, warunkami brzegowymi dla modelu przeptywu gazu
W gazociggu sa wartosci cisnienia, temperatury i natezenia przeptywu gazu
w wezle poczatkowym. Rezultatem obliczen sg wartosci cisnienia i temperatu-
ry gazu w wezle koncowym. Ponizej zostaly przedstawione uproszczone modele
matematyczne elementow systemu przesytowego, opracowane na potrzeby obli-
czen symulacyjnych w tej pracy, na podstawie danych literaturowych.

3.1.1. Sprezarka ods$rodkowa

Model matematyczny sprezarki mozna sformutowac opierajac sie na réwna-
niach zachowania lub przy uzyciu np. sieci neuronowych. Mozna wskaza¢ przy-
ktady prac, w ktérych zaprezentowano rezultaty tego typu badan, odpowiednio
dla sprezarki odsrodkowej (Jiang i in., 2006) iosiowej (Yu i in., 2007). Jednak ze
wzgledu na ztozono$¢ modeli oraz liczbe wymaganych danych wejsciowych, w al-
gorytmach symulacji i optymalizacji sieci gazowych powszechnie stosowane sg
modele wykorzystujace eksperymentalnie wyznaczone charakterystyki maszyn.

Charakterystyki sprezarek sg zazwyczaj podawane we wspétrzednych sto-
pien sprezania oraz strumien objetosci w warunkach rzeczywistych, badz stru-
mien zredukowany, z wykresami sprawnos$ci oraz predkosci obrotowej jako
parametrami. Praktyczne aspekty roznych technik modelowania sprezarek na
potrzeby algorytméw symulacji sieci gazowych zostaty omoéwione w artyku-
le Kurza i Ohaniana (2003). Wymagana moc sprezarki moze by¢ bezposrednio
wyznaczona na podstawie danych projektowych stacji przettocznej, tj.: skfadu
gazu, parametrdw na ssaniu (ciSnienie i temperatura) oraz ci$nienia ttoczenia.
Oznaczajgc indeksem 1 parametry na ssaniu oraz indeksem 2 parametry na tto-
czeniu, zgodnie z oznaczeniami na rys. 3.1, sprawno$¢ izentropowa sprezarki
mozemy zapisa¢ formuta

M P h, (8.1

Indeks 2,is oznacza stan termodynamiczny gazu na ttoczeniu, przy zatozeniu

przemiany izentropowej podczas sprezania. W réwnaniu (3.1) pominiete zostaty

zmiany energii kinetycznej i potencjalnej pomiedzy strumieniem gazu na ssaniu

i thtoczeniu. Wyrazenia w mianowniku i liczniku sg wéwczas odpowiednio praca

witasciwg oraz pracg wiasciwg w procesie izentropowym. Pobdér mocy przez spre-
zarke wynosi

P = (3.2)

Wymagana moc sprezarki okre$lanajest na podstawie sprawnosci ipracy wia-
Sciwej w procesie izentropowym. Temperature gazu na wyjsciu sprezarki przy
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przemianie izentropowej wyznacza sie z rownania stanu. W przypadku zmian en-
tropii mamy nastepujacg zalezno$é termodynamiczng
dar

d.-bdr-(* "' d R 2+t (A 3.3
T ar 7 2+t oy, P (33)

Dla okreslonego réwnania stanu, dysponujac parametrami gazu na ssaniu
i przyjmujac dla procesu izentropowego ds =0, po scatkowaniu réwnania (3.3)
otrzymujemy réwnanie umozliwiajgce okreslenie temperatury na ttoczeniu przy
przemianie izentropowej T2Is. Przyrost entalpii gazu w sprezarce jest wyznacza-
ny z ogolnej zaleznosci termodynamicznej na zmiany entalpii

dh mpdT v-T dp-cdT- RT20d o (3-4)
1dT) P YaT

Catkujac rownanie (3.4) dla stanu poczatkowego i koricowego uktadu odpo-
wiadajgcego parametrom ssania i ttoczenia, a nastepnie podstawiajgc prace wia-
$ciwg lu -/?,, wyznaczong z réwnania (3.1), otrzymujemy réwnanie umozliwia-
jace okre$lenie rzeczywistej temperatury gazu na tloczeniu. W praktyce czesto
przyjmuje sie model gazu doskonatego do okreslenia parametréw gazu po spre-
zeniu i przedstawiona wyzej procedura znacznie sie upraszcza. Systemy przesy-
tu gazu pracujgjednak zazwyczaj przy ci$nieniu roboczym gazu od 4 do 12 MPa,
co powoduje konieczno$é stosowania réwnan stanu opisujgcych model gazu rze-
czywistego. W pracy Ransoma i in. (2007) przeprowadzono analize wrazliwosci
modelu sprezarki na wybor rownania stanu gazu. Badano wptyw modelu gazu na
obliczong moc sprezarki, przy czym poréwnywano model gazu doskonatego oraz
modele gazu rzeczywistego: Redlich-Kwong-Soave, Peng-Robinson, Lee-Kesler-
-Plécker oraz Benedict-Webb-Rubin-Starling. Autorzy wykazali, ze przyjecie
modelu gazu doskonatego moze prowadzi¢ do znaczacych btedéw w obliczonych
warto$ciach mocy, rzedu nawet kilkudziesieciu procent. Natomiast btedy w war-
tosciach mocy uzyskanych przy zastosowaniu ww. réwnan stanu gazu rzeczywi-
stego (mierzone warto$cig odchylenia standardowego) nie przekraczaty 2%, co
moze by¢ znaczacg wartoscig, z uwagi na to, ze deklarowana przez producentéw
maszyn sprawno$¢ powinna by¢ okres$lana z niepewnoscig +1% (Brun i Nored,
2006). Stan gazu oraz funkcje termodynamiczne entalpii i entropii zostaty wyzna-
czone w niniejszej pracy na podstawie wirialnego rownania stanu zgodnie z pro-
cedurg GERG-88 (ISO 12213-3:1997).

Rownania (3.1) oraz (3.2) nalezy uzupetnié¢ rodzing charakterystyk, opisu-
jacych sprawnos¢ sprezarki w funkcji predkosci obrotowej, oraz réwnaniami
okreslajagcymi dopuszczalny zakres pracy sprezarki. Wygodnym sposobem na
uwzglednienie charakterystyk w modelu sprezarki jest ich aproksymacja wielo-
mianami. Podstawowymi wielko$ciami opisujgcymi prace sprezarkijest predkosc
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obrotowa N, strumieh objetosSci gazu na wejsciu sprezarki Qr praca wihasciwa
w procesie izentropowym O/r5=7 (/?,,, T, is)-/?(/?,, 7j) oraz izentropowa spraw-
nos¢ sprezarki r|js. Aproksymacje wielomianami przeprowadza sie dla nastepu-
jacych wielkosci, wynikajgcych z rownan podobienstwa dynamicznego: His/N2,
VIN oraz TJis (Gresh, 2001). Z reguty charakterystyki przyblizane sg wielomia-
nami drugiego stopnia badz trzeciego stopnia (Walton. 1986), (Percell iin.. 1987),
(Wu i in., 2000), (Odom i Muster, 2009)

+a. +an (3.5)
N 2

+@ +as (3.6)
N N

Strumien objetosci gazu na wejsciu sprezarki wyznacza sie z rbwnania ciggtosci

yY=Rkvn=P+zRT" (3.7)
Pi Pi
Dopuszczalny zakres pracy sprezarki wynika z ograniczen na maksymalng i mi-
nimalng predkos¢ obrotowg sprezarki, granicy niestabilnej pracy sprezarki spowo-
dowanej pompazem oraz ograniczenia na maksymalng wydajnos¢ sprezarki

V mm< K < N nai (3.8)
LY n < 3.9
N N (3.9)

Stale a, -a 8 wyznacza sie dla danej maszyny w oparciu o zbidér danych rze-
czywistych.

3.1.2. Turbina gazowa

Wiele prac badawczych poswiecono modelowaniu turbin gazowych, w tym
stosunkowo doktadnym 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 takze wymieni¢ prace polskich autoréw (Miller i in.. 1998),
(Chmielniak, 2005, 2008), (Badyda, 2010). Dostepnych jest rowniez kilka komer-
cyjnych pakietow oprogramowania, pozwalajgcych na modelowanie turbin gazo-
wych w zastosowaniach praktycznych, np. AspenTech (2011), GE Energy (2011),
TU Delft (20U).

Generalnie, w zastosowaniach do napedu sprezarek w stacjach przettocznych,
stosowane sg dwuwatowe turbiny, w ktorych wystepujg dwa moduty turbinowe
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potgczone przeptywowo. Dzigki takiemu rozwigzaniu, turbina mocy, czyli mo-
dut napedzajacy maszyne roboczg (sprezarke gazu), moze mie¢ rézng predkosé
obrotowg od modutu napedzajgcego sprezarke turbiny, nazywanego generatorem
gazu. Dzieki temu zwieksza sie elastycznos¢ silnika przy zmiennym obcigzeniu
izmiennej predkos$ci obrotowej sprezarki gazu.

Zuzycie paliwa przez turbine gazowa oblicza sie w nastepujacy sposéb

gdzie Fngp jest strumieniem objetosci gazu paliwowego w warunkach normal-
nych (nr7/s), T jest sprawno$cig turbiny gazowej.

Sprawnos$¢ turbiny wyznacza sie dla danych wartosci mocy i predkosci obro-
towej, wynikajacych z punktu pracy sprezarki gazu. Ogoélnie, specyfikacja tech-
niczna turbiny w zastosowaniach do napedu mechanicznego obejmuje: nominalng
moc i sprawnos¢ w warunkach 1SO (cisnienie itemperatura otoczenia odpow ied-
nio 101,325 kPa oraz 15°C), predkos¢ obrotowa, rodzaj paliwa, sprez, temperature
i strumien masy spalin, emisje NO . Istnieje konieczno$¢ uwzglednienia poprawek
na sprawnos$¢ turbiny w rzeczywistych warunkach pracy (warunki projektowe), ze
wzgledu na warto$ci wysokos$ci bezwzglednej itemperatury w miejscu instalacji
turbiny innych niz warunki 1SO. Ponadto, wprowadza sie poprawki ze wzgledu na
prace turbiny przy czeSciowym obcigzeniu oraz prace z predkoscig obrotowg réz-
ng od predkosci projektowej.

Zmiany temperatury otoczenia powodujg zmiane mocy, predkosci obrotowej,
oraz sprawnosci turbiny. Poprawki ze wzgledu na temperature otoczenia moga
mie¢ nastepujacq postac:

P=aj +azZl2+a:T3 (3.11)
N=aj+aj2+aijs3 (3.12)
r=aj +aj~ +aj' (3.13)
gdzie: P =Pp/Pn
N - Np/Nn
n =nP°in,
T = TO/TO,s0
Pn= ~("o.is0)’ = N(TtISO  r|n = tK"ojso)
Wedtug Zhang i Cai (2002) oraz Verbanova i in. (2004) zaleznos$¢ rjp=r|(I0)
jest liniowa.

Sprawno$¢ turbiny gazowej znaczaco zmniejsza sie przy czesciowym obcig-
zeniu maszyny. Wynika to z faktu, ze efektywna moc turbiny jest r6znicg pomie-
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dzy mocaturbiny a moca sprezarki powietrza, przy czym powszechnie wiadomo,
ze sprawno$¢ maszyn przeptywowych przy czesciowym obcigzeniu silnie male-
je. Poprawki ze wzgledu na czeSciowe obcigzenie turbiny moga mie¢ nastepuja-
ca postac:

N = aJP +auP2+arP' +arPA (3.14)

U =ablP +aisP2+alP ! +anPA (3.15)

gdzie: N =NJNp, P=PmPp, J1=/max/1P+Wartosci Ngf, Pnm i r|jmx ozna-
czajg odpowiednio optymalng predkos¢ obrotowg oraz maksymalng moc
i sprawnos$¢ przy czesciowym obcigzeniu turbiny. W przypadku turbiny nape-
dzajacej sprezarke gazu (turbiny mocy), warto$¢ predkosci obrotowej turbiny
jest czesto rézna od wartosci optymalnej N iwynika z aktualnego punktu pra-
cy sprezarki gazu. Moc P isprawnos$¢ turbiny T} ulegajg zmniejszeniu w jedna-
kowych proporcjach, przy czym rownanie opisujgce te zaleznos¢ jest nastepuja-
cej postaci (Kurz i Ohanian, 2003)

p=r=2N-N2 (3.16)

gdzie: P =P/Pmm- 1= J¥Wax>N = N/Nopt. Wartosci P i N oznaczajg odpowied-
nio moc oraz predkos$¢ obrotowa turbiny (wynikaja z punktu pracy sprezarki), na-
tomiast warto$¢ r| jest sprawnoscig turbiny gazowej.

3.1.3. Chtodnica gazu

Model chtodnicy gazu pozwala okresli¢ temperature gazu na wyjsciu stacji
przettocznej. Efektem ubocznym sprezania gazu ziemnego jest wzrost jego tem-
peratury, co zwieksza spadek ci$nienia wzdtuz gazociggu. W wyniku wyzszej
temperatury gazu, $rednia objeto$¢ gazu w gazociaggu zwieksza sig, powodujac
wzrost predkosci przeptywu i dodatkowy spadek cisnienia w gazociggu. W celu
ograniczenia niepozadanych skutkéw wzrostu temperatury gazu, na wyjsciu sta-
cji umieszcza sie chtodnice gazu, zwykle z wykorzystaniem powietrzajako czyn-
nika chtodzacego. Chtodzenie gazu na wyjsciu stacji moze byé réwniez niezbed-
ne dla ochrony powtok izolacji przeciwwilgociowej rurociggow.

Chtodnice gazu sg zwykle umieszone za sprezarkami istosuje sie¢ w nich kom-
paktowe, poziome wymienniki ciepta, o krzyzowym przeptywie gazu i powietrza.
W chiodnicach tych, przeptyw powietrza chtodzgacego odbywa sie na zewnatrz
wigzki ozebrowanych rur z przeptywajacym w $rodku gazem. Istniejg dwie znane
metody projektowania wymiennikéw ciepta: metoda oparta na Sredniej logaryt-
micznej roznicy temperatury irébwnaniu Pécleta, oraz metoda oparta na tzw. efek-
tywnosci wymiennika s-NTU. Na potrzeby analizy systemu przesytu gazu w tej
pracy, metoda e-NTU (Kays i London, 1984), wydaje sie bardziej odpowiednia.
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poniewaz w prowadzonych rozwazaniach gidwnym celem jest okreslenie stru-
mienia ciepta i temperatury gazu na wyjsciu chtodnicy.
W stanie ustalonym, réwnanie bilansu ciepta jest nastepujace

§ = eOraax= p NFN(/72-A 3) (3.17)

gdzie Q jest mocg cieplng wymiennika, okres$lajgcg rzeczywisty strumien ciepta
przekazanego miedzy gazem a powietrzem chtodzacym (W), s jest wspotczyn-
nikiem efektywnos$ci (sprawnosci) wymiennika, Qmm jest mocg cieplng nieskon-
czenie wielkiego wymiennika, odpowiadajagcg maksymalnemu strumieniowi cie-
pta przekazywanego miedzy gazem a powietrzem chtodzagcym (W).

Maksymalny strumien ciepta moze by¢ wyznaczony na podstawie znanych
wartosci temperatury poczatkowej ptynéw wymieniajagcych ciepto iich strumieni
masy

Omax = C m,n (T azwc ~ “pow.etrze.we ) (3+18)

gdzie C jest mniejszag z wartosci strumienia pojemnosci cieplnej ptyndw
(W/K), tzn. Cnmjn- min(m poneracp ponkira, p NFNEp) .

Efektywnos¢ chtodzenia zalezy od wymiaréw geometrycznych wymiennika
ciepta, w tym m.in. od konfiguracji przeptywu. Chtodnice powietrza sg wymien-
nikami krzyzowymi, w ktorych strugi powietrza optywaja okragte zebra i nie sg
prowadzone oddzielnie, tak jak w przypadku zeber ptytowych. Formuty do okre-
Slenia wspotczynnika efektywnosci dla tego typu wymiennika, podane w pracy
Kaysa i Londona (1984), sg nastepujace:

- przy strugach ptynu o C  nie prowadzonych oddzielnie i strugach ptynu

o C_. prowadzonych oddzielnie

8=c~'(I -exp{-c[l -exp(-NTU)]}) (3.19)

- przy strugach ptynu o C in nie prowadzonych oddzielnie i strugach ptynu
o C ., prowadzonych oddzielnie

s=1-exp{-c“[L- exp(-cNTU)]} (3.20)

gdzie c jest stosunkiem strumieni pojemnosci cieplnej, natomiast NTU jest tzw.
liczbg przenikania ciepta, rowng przyrostowi temperatury czynnika o mniejszym
strumieniu pojemnosci cieplnej, przypadajagcemu na kazdy stopief $redniej rézni-
cy temperatury miedzy ptynami (Kalinowski, 1995).

W réwnaniach (3.18)-(3.20) przyjeto zatozenie upraszczajace statych strumie-
ni pojemnosci cieplnej ptynéw. Liczba przenikania ciepta i stosunek strumieni po-
jemnosci cieplnej sg rowne odpowiednio NTU = UAICnm i ¢ = Cmn/Crex, gdzie
(/jest wspdiczynnikiem przenikania ciepta odniesionym do powierzchni po stro-
nie powietrza (W/(nrK)), A jest catkowitg powierzchnigwymiany ciepta po stro-
nie powietrza (powierzchnia zeber i niezakryte zebrami elementy powierzchni
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rur, w ktérych zebra te sg osadzone) (nr), C jest wiekszg z wartosci strumienia
pojemnosci cieplnej ptynéw (W/K), ten. Cnax = max(mponetiZ c, ponerze, pNVNep) .
Wspdiczynnik przenikania ciepta odniesiony do powierzchni po stronie powietrza
jest wyznaczany z zaleznosci (Incropera i DeWitt, 2001)

+AR + - o (3.21)
U ~gaz"JA) no rpowistrze
gdzie A jest powierzchnigwymiany ciepta po stronie gazu, (m32, r|ojest spraw-
noscig powierzchni zebrowanej, a gz i cqonegiz sg wspétczynnikami przejmowa-
nia, odpowiednio po stronie gazu i powietrza.
Sprawnos$¢ powierzchni zebrowanej okres$la sie z zaleznosci

No=1-A (i_T) (3.22)
A

gdzie A jest zewnetrzng powierzchnig samych zeber (nr), r\z jest sprawnoscia
zeber.

Dane dotyczace sprawnosci zeber, wymiaréw geometrycznych chtodnicy, oraz
wartosci wspotczynnikéw przenikania dla warunkéw projektowych dostepne sg
zazwyczaj w specyfikacji technicznej chtodnicy. Wartosci wspo6tczynnikow prze-
nikania dla dowolnych warunkdéw pracy chtodnicy mozna okresli¢ na podsta-
wie danych literaturowych, np. (Incropera i DeWitt, 2001), (Annaratone, 2010).

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjsciu chtodnicy odbywa sie, catkujac
réwnanie (3.4) dla standéw poczatkowego i kofcowego uktadu odpowiadajgcych
parametrom na wejsciu i wyjsciu chtodnicy, przyjmujac roznice entalpii h2-1u,
wyznaczong z réwnania (3.17).

W przypadku zmian obcigzenia chtodnicy izwigzanych z tym zmian predkosci
obrotowej wentylatora, podstawowe wielkosci opisujgce prace wentylatora moz-
na wyznaczy¢ z rownan podobienstwa dynamicznego. Zaktadajac, ze chtodnice
posiadajg staty kat nachylenia topatek wentylatora, co jest typowym rozwigza-
niem w przypadku powietrznych chtodnic gazu (Mohitpour i in., 2003), predkos¢
wentylatora w nowym punkcie pracy otrzymuje sie z réwnania

\T nr powietrze powietrze A
cp = pT - (3.23)

A powietrze,p powietrze,p

Wymagana moc silnika dla nowej predko$ci obrotowej wentylatora jest okre-
$lana na podstawie nastepujgcej zaleznosci
/ \3
Axp Toowietzes

N CP.VJ Apowietrze

W réwnaniach (3.23) i (3.24) indeksp oznacza warto$¢ w warunkach projek-
towych, przy zatozeniu tych samych wspétczynnikdéw sprawnosci.
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3.1.4. Gazociag

Systemy przesytlu gazu skladajg sie z szeregowo potgczonych gazociggdw
o $rednicy nominalnej w zakresie 600-H400 mm oraz stacji przettocznych, roz-
mieszczonych co 100+140 km wzdtuz gazociggow. Proporcje wymiarow geome-
trycznych powodujg, ze modele przeptywu w gazociggach sg wytgcznie modela-
mi przeptywu jednowymiarowego.

Modele matematyczne stosowane w algorytmach symulacji sieci gazowych
sg zwykle modelami w stanach nieustalonych w celu uwzglednienia akumulacji
gazu w systemie. Jednak wiele probleméw zwigzanych z projektowaniem rozwig-
zuje sig, uzywajac modeli stanu ustalonego, najczesciej w postaci uproszczonych
réwnan algebraicznych, opisujgcych spadek ci$nienia w rurociggu w funkcji stru-
mienia objeto$ci gazu w warunkach normalnych.

W ostatnich latach doktadno$¢ modelowania przeptywu gazu w gazociggach
znaczgco wzrosta, dzieki modelom nieizotermicznym, pozwalajagcym na okre-
Slenie profilu zmian temperatury wzdtuz gazociggu. W pracy (Osiadacz i Cha-
czykowski, 2001) przedstawiono porownanie izotermicznych i nieizotermicz-
nych modeli przeptywu gazu w gazociggu. W modelu nieizotermicznym przyjeto
uproszczong forme réwnania zachowania energii, ze stalg wartoscig wspotczyn-
nika Scisliwosci i cztonem reprezentujacym wymiane ciepta z otoczeniem bez
uwzglednienia akumulacji ciepta w gruncie. Wykazano, ze istnieje znaczaca r6z-
nica w profilach zmian ci$nienia wzdtuz gazociggu miedzy modelem izotermicz-
nym inieizotermicznym.

Praktyczne aspekty réznych technik modelowania procesow wymiany ciepta
w gruncie otaczajgcym gazocigg zostalty omdéwione przez Modisettego (2002).
Autor stwierdzit, ze w celu uzyskania poprawnych wartosci temperatury gazu
w gazociggu, nieizotermiczne modele przeptywu powinny uwzglednia¢ zjawisko
akumulacji ciepta w gruncie otaczajagcym gazociag.

W artykule (Chaczykowski, 2003) poréwnano profile zmian ci$nienia wzdtuz
gazociggu uzyskane przy zastosowaniu modelu izotermicznego i nieizotermicz-
nego w stanie ustalonym, z uwzglednieniem modelu gazu rzeczywistego. Stwier-
dzono znaczacy wptyw odchylenia gazu rzeczywistego od witasciwosci gazu do-
skonatego na profil zmian temperatury w gazociggu.

Nieizotermiczny przeptyw gazu w stanie nieustalonym badali niedawno Ab-
baspour i Chapman (2008). Autorzy analizowali przeptyw gazu w gazociagu,
uwzgledniajagc model gazu rzeczywistego oraz uproszczony model wymiany cie-
pta, w ktérym zalozono ustalony proces wymiany ciepta miedzy gazem o otocze-
niem gazociggu. Badania potwierdzity znaczace réznice w wartosciach przepty-
wu uzyskane przy zastosowaniu modelu izotermicznego i nieizotermicznego.

W artykule (Chaczykowski, 2010) badano wptyw modelu wymiany ciepta
oraz efektéw wykazywanych przez gaz rzeczywisty na wyniki obliczen cisnienia,
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temperatury, strumienia objetosci oraz ilosci gazu w gazociggu w stanie nieustalo-
nym. Stwierdzono potrzebe uwzgledniania akumulacji ciepta w gruncie oraz ko-
nieczno$¢ stosowania modelu gazu rzeczywistego w opisie termodynamicznym
przeptywu gazu w gazociagu.

Podstawowe réwnania opisujgce jednowymiarowy, nieizotermiczny przeptyw
gazu w stanie ustalonym wynikajg z rownan zachowania masy, pedu i energii
(Shapiro, 1953)

f(pw) =0 (3.25)
dx
Id d AAw
8P wdY. - CTsina (3.26)
p dx dx 2D
pw  h+ w4 i (3.27)
dx D (T- T&w)-pwgsina :

Uktad réwnan (3.25)—3.27) jest uktadem trzech réwnan rézniczkowych zwy-
czajnych z czterema zmiennymi zaleznymi: ci$nieniem, gestos$cia, temperaturg
oraz predkoscig gazu. Powyzsze rownania zachowania, uzupetnione réwnaniem
stanu gazu, tworza zamkniety uktad réwnan.

Biatecki i Kruczek (1996) przedstawili rozwigzanie uktadu rownan (3.25}-(3.27)
opisujacego nieizotermiczny, ustalony przeptyw pary w rurociggu, z rdwnaniem
stanu gazu rzeczywistego w postaci jawnej ze wzgledu na objeto$¢ witasciwa.

W pracy (Chaczykowski i in., 2011) przedstawiono nieizotermiczny model
przeptywu gazu, w ktérym réwnaniem stanu gazu zamykajacym uktad réwnan za-
chowania byto réwnanie wirialne postaci

z=\+Bpm+Cpl (3.28)

gdzie pmjest gestoscig molowg, B i C sg odpowiednio drugim itrzecim wspot-
czynnikiem wirialnym. Uzyskane rownania pozwalajgce na wyznaczenie profili
zmian cisnienia itemperatury wzdtuz gazociggu sa nastepujgce

® 2p'kwAW\(cv+ RT2ZZTpZTp+ w'ZTp)-4UzRTw(T-TJ].;,&nt

3.29
dx PDcw2ZpT- zRTD(cv+ RTZZT ZT ) ( )
dT  dp (&1 ZRT 2X\w (3.30)
dx - dx pw:Zrp/ DwZT '
. d 1 1(d
idzie: ZpT = Z1p 2 zgp L. 2drn
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W powyzszych rownaniach predkos¢ gazu (w) zostaje zastgpiona strumieniem
objetosci gazu w warunkach normalnych (VN), poniewaz jest to wielko$¢ podle-
gajaca pomiarom podczas rozliczen miedzy kontrahentami w przemysle gazow-
niczym

w- 3.31
oA (8.31)
Rownania bedace pochodnymi wspotczynnika $cisliwosci po cisnieniu item-
peraturze, przy zatozeniu, ze szereg réwnania wirialnego jest ograniczony do trze-
ciego wspétczynnika sg postaci (Chaczykowski, 2009)
B 2(C-B2

3.32
dp,, RT (RT)3 il (3.32)

d B B
~ P TR R 21(g--C) (3.33)
dT  RT dT T (RTfydT AT) RZT

dz p dB p2 dC

(3.34)
5T~ zRT dT +(zRT)2dT

W niniejszej pracy wartosci wspétczynnikéw wirialnych wyznaczono meto-
dg GERG-88 (ISO 12213-3:1997). Metoda ta jest szeroko stosowana do obli-
czen wspoiczynnika $cisliwosci na potrzeby pomiaréw rozliczeniowych przez
operatoréw systemdow przesytowych gazu w Europie, w tym takze przez opera-
tora gazociggu Jamal-Europa, przedstawionego w przyktadzie w dalszej czesci
tego rozdziatu. Pdzniejszy model, GERG 2004 (Kunz i in., 2007) wykorzystuje
wysokiej doktadnosci referencyjne rownania stanu dla kazdego sktadnika gazu
ziemnego i szereg innych réwnan korelacyjnych opracowanych z danych ekspe-
rymentalnych dla wielu mieszanin dwusktadnikowych. Referencyjne réwnania
stanu stosowane w modelu sg rownaniami jawnymi ze wzgledu na energie swo-
bodng Helmholtza, a nie wspdtczynnik Scisliwosci, jak to ma miejsce w meto-
dach GERG-88 (ISO 12213-3:1997) oraz AGA-8 (1992), opartych na wirialnym
rébwnaniu stanu. Model GERG 2004 pozwala okresli¢ parametry stanu i funkcje
termodynamiczne gazu z wigkszg doktadnoscig, jednak niedogodnoscig tej me-
tody, w poréwnaniu z metodg GERG-88, jest konieczno$¢ znajomosci petnego
sktadu gazu, ktérego wyznaczenie moze by¢ kosztowne finansowo (instalacja
odpowiedniej liczby chromatograféw procesowych w systemie) lub kosztowne
w sensie naktadu obliczeniowego w przypadku symulacji systeméw gazowni-
czych duzej skali.

Szczego6towy analize wrazliwosci nieustalonego, nieizotermicznego modelu
przeptywu gazu w gazociggu na wybdr réwnania stanu przeprowadzono w pra-
cy Chaczykowski (2009b). Poréwnywano modele gazu rzeczywistego: Benedict-
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-Webb-Rubin, Soave-Redlich-Kwong, AGA-8 oraz GERG-88. Wyniki poréwna-
nia wartosci parametrow przeptywu pokazaly stosunkowo niewielki wptyw ro-
dzaju zastosowanego réwnania stanu na wyniki symulacji systemu przesytowego
gazu. Wyjatek stanowity rezultaty obliczen masy gazu akumulowanego w syste-
mie. Stwierdzono réwniez, ze posta¢ réwnania stanu moze by¢ czynnikiem wpty-
wajagcym np. na funkcjonowanie systemoéw wykrywania nieszczelnosci opartych
na metodach bilansowych (Osiadacz i Chaczykowski, 1998).

3.2. ANALIZA TERMODYNAMICZNA SYSTEMU PRZESYtLU GAZU
W ASPEKCIE CHLODZENIA GAZU W STACJI PRZETLOCZNEJ

Celem analizy termodynamicznej przeprowadzonej w niniejszym rozdzia-
le jest oszacowanie strat termodynamicznych spowodowanych przez nieodwra-
calno$¢ proceséw cieplno-przeptywowych w systemie przesytu gazu. W sta-
cjach przettocznych wykorzystywane sg dwie postaci energii - chemiczna gazu
i elektryczna, poniewaz turbiny gazowe do napedu sprezarek zasilane sg gazem
ziemnym jako paliwem, natomiast chtodnice gazu sg chtodnicami powietrznymi,
w ktorych do napedu wentylatorow stosowane sg silniki elektryczne. W zwigzku
z wykorzystaniem dwoch postaci energii, wymagana jest pewna wspoélna ,,metry-
ka”, ktéra mogtaby postuzy¢ jako kryterium oceny efektywnosci energetycznej.
Taka wielkoscig jest egzergia, ktora charakteryzuje energie pod wzgledem jako-
Sciowym. Analiza egzergetyczna jest metodyka wykrywania i oceny przyczyn
niedoskonatosci termodynamicznej procesow, ktorajest z powodzeniem stosowa-
na do analizy proceséw konwersji energii (Szargut i Ziebik, 1998), (Dincer i Ro-
sen. 2007). Opierajgc sie na bilansie egzergii przeprowadzono w niniejszym roz-
dziale analize strat egzergii w elementach systemu przesytowego.

W pracy Harrisona i Deana (1978) analizowano straty egzergii w dwufazo-
wym przeptywie pary i wody z odwiertu geotermalnego do sitowni parowej.
Zdaniem autordéw, zmiany egzergii, wyrazone jako stosunek egzergii fizycznej
strumienia w wezle poczatkowym rurociggu do egzergii fizycznej strumienia
w wezle koncowym, sg w tym przypadku bardziej uzytecznym wskaznikiem do
oceny strat hydraulicznych niz spadek ci$nienia, poniewaz w bezposredni sposéb
informujg o spadku mocy sitowni.

W pracy Wolneberg i Ertesvaga (2008) analiza egzergetyczna postuzyta do
oceny efektywnosci energetycznej réznych konfiguracji ttoczni gazu na platfor-
mie wiertniczej. Poréwnywano rézne warianty zasilania sprezarek gazu. nape-
dzanych zaréwno turbinami gazowymi, jak isilnikami elektrycznymi, przy czym
turbiny gazowe zainstalowane na platformie pracuja w uktadzie skojarzonego
wytwarzania pracy napedowej sprezarek i ciepta do procesow rafineryjnych. Re-
zultatem przedstawionych wariantéw zasilania byty rézne postaci energii na wej-
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Sciu i wyjSciu uktadu, zwigzane z paliwami, pracag mechaniczng, energig elek-
tryczng, parg do procesow rafineryjnych, dlatego jako kryterium poréwnania wa-
riantow zastosowano sprawnos¢ egzergetyczna.

Analiza egzergetyczng systemu przesytu gazu zostata przeprowadzona w pra-
cy Evenko (1997). Sformutowano bilans egzergii dla pojedynczego odcinka ga-
zociggu. a nastepnie szacowano straty egzergii w systemie przesylu gazu izesta-
wiono je ze stratami w systemie elektroenergetycznym o poréwnywalnej drodze
przesytu. W pracy przyjeto zatozenie upraszczajgce modelu gazu doskonatego
w obliczeniach egzergii fizycznej gazu ziemnego.

W niniejszej pracy, bilans egzergii przeprowadzony na potrzeby analizy ter-
modynamicznej systemu przesytowego gazu zawiera bardziej szczegotowy opis
proceséw cieplno-przeptywowych w systemie, dzieki: (i) zastosowaniu modelu
gazu rzeczywistego, uwzgledniajgcego zmiany wspotczynnika scisliwosci, ental-
pii ientropii w funkcji ci$nienia, temperatury iskadu gazu, (ii) opisowi przepty-
wu gazu w gazociggu modelem nieizotermicznym, (iii) uwzglednieniu sprawno-
Sci zespotu turbosprezarki w warunkach innych niz projektowe, tzn. biorac pod
uwage wplyw zmian predkosci obrotowej sprezarki gazu najej sprawnos$¢, oraz
wplyw zmian temperatury otoczenia, obcigzenia i predko$ci obrotowej na spraw-
nos¢ turbiny. Analize przeprowadzono dla odcinka systemu przesytowego skia-
dajgcego sie z dwoch podstawowych elementdw: stacji przettocznej i gazociggu
przesytowego. Traktujgc wspomniane elementy jako pewien bazowy modut, do-
wolny system przesytowy bedzie stanowit kombinacje szeregowo potgczonych
tego typu modutdw.

3.2.1. Bilans egzergii w systemie przesytu gazu

Ocene efektywnosci metod konwersji energii w systemach energetycznych,
a takze szczeg6towg ocene sprawnosci maszyn i urzadzerh w procesach technolo-
gicznych, wygodnie jest prowadzi¢ na gruncie 11 zasady termodynamiki i wynika-
jacej z niej analizy egzergetycznej oraz metody minimalizacji entropii. Wynika to
z faktu, ze ilo$¢ generowanej entropii jest miarg nieodwracalnosci procesow, ktora
jest zrodtem strat termodynamicznych w systemach energetycznych, instalacjach
procesowych itp. Powszechnie uwaza sie, ze do oceny niedoskonato$ci termody-
namicznej nalezy stosowac funkcje egzergii, ktorej bilans pozwala na oszacowanie
nieodwracalnosci procesoOw zwigzanych z generacjg entropii, wykonywaniem pra-
cy oraz wymiang ciepta i masy.

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

Eq-Ew+E*-E*-AE"O (3.35)

gdzie E()jest egzergig zrédet ciepta (J), £,, jest pracg mechaniczng i elektrycz-
ng wykonang przez ukiad (J), Ewc, £ usg egzergiami substancji odpowiednio do-
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prowadzonych do ukiadu i wyprowadzonych z uktadu (J), AE jest stratg egzergii
w systemie (J).

Poszczegolne skiadniki bilansu w odniesieniu do systemu przesytu gazu w for-
mie strumieni egzergii sg nastepujace

k =yU -j ]aq (336>
K =P (3.37)
de-"wy=Z[(P/N)™ Jwe-i;[(P N),Mwy (3.38)

gdzie Q jest strumieniem ciepta przez powierzchnig kontrolng uktadu (W), P jest
mocg mechaniczng i elektryczng wymieniong przez uktad (W), e jest egzergia
witasciwg strumienia gazu (J/kg), ktora jest okreslona zaleznoscig

n
e-(h-h0)-TO(s-50) +— +gz+e" (3.39)

gdzie ec" jest egzergig chemiczng gazu ziemnego (J/kg).

Indeks 0 oznacza wartos¢ funkcji w stanie odniesienia, ktorym sa parametry
otoczenia uktadu. Konwencja znakéw w réwnaniu (3.35) jest taka, ze strumien
ciepta oddanego przez uklad ipraca dostarczona do uktadu sg ujemne.

Oprdcz strat egzergii zwigzanych z odprowadzeniem do otoczenia spalin z tur-
biny gazowej, straty egzergii w systemie przesytu gazu wigzasie gtéwnie z tarciem
podczas przeptywu gazu w gazociggu, oraz nieodwracalnym przeptywem ciepta
w chtodnicy gazu, gazociggu i maszynach przeptywowych w stacji przetloeznej.
W wielu przypadkach straty egzergii wygodnie jest szacowa¢ nie wedtug przy-
czyn, lecz wedtug miejsc wystepowania. W niniejszej pracy, klasyfikacje strat eg-
zergii przeprowadzono, opierajac sie na kryterium przynaleznosci do poszczegdl-
nych elementéw systemu przesytlowego. W ten sposob otrzymano cztery kategorie,
zwigzane z: turbing gazowa, sprezarka, chtodnicg gazu igazociggiem.

Informacje o wielkos$ci dyssypacji energii w sprezarce gazu dostarczajg nam
wartosci sprawnosci izentropowej i mechanicznej sprezarki. Dysponujac danymi
producenta maszyny w postaci charakterystyk, straty egzergii w sprezarce moze-
my wyrazic¢

ASsGAsGO-THIN (3.40)

Zakiadajac, ze zapotrzebowanie energii przez urzgdzenia pomocnicze jest po-
mijalne w pordwnaniu z mocg turbokompresoréw, straty egzergii w turbinie mo-
zemy zapisac

JETC — —P3q (3.41)

gdzie e jest egzergig whasciwg strumienia gazu paliwowego (J/kg).
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W réwnaniu (3.41) przyjeto egzergie strumienia gazu z uwzglednieniem eg-
zergii fizycznej i chemicznej, poniewaz uzyteczna praca napedowa turbiny uzy-
skiwana jest z wykorzystaniem gazu paliwowego o parametrach (ci$nieniu item-
peraturze) w wezle wejsciowym stacji przettocznej. W zwigzku z pomijalnie malg
wartoscig energii potencjalnej gazu, zaktadajgc dodatkowo zaniedbywalng war-
to$¢ energii kinetycznej strumienia gazu paliwowego, otrzymujemy

e@-{h-h0)-TO(s-s0)+e™ (3.42)

Jako paliwo weglowodorowe, gaz ziemny zawiera wiele sktadnikéw. Egzer-
gie chemiczng poszczeg6lnych sktadnikéw gazu mozna okre$li¢ na podstawie da-
nych literaturowych. Te dane sg zamieszczane dla stanu odniesienia 101,325 kPa
i 25°C, dla okreslonych wartosci wilgotnosci wzglednej, dlatego powinny by¢
skorygowane dla warunkéw otoczenia, w ktorych sg eksploatowane gazociagi.
Egzergia chemiczna weglowodorow jest malejgca funkcjg zaréwno temperatury,
jak iwilgotnosSci, przy czym zmiany egzergii ze wzgledu na r6zne warunki oto-
czenia mogg by¢ znaczace (Ertesvag, 2007). Formuta, pozwalajaca na okresSlenie
egzergii chemicznej paliwa dla niestandardowych warunkéw otoczenia, okre$lo-
nych przez wartosci ci$nienia itemperatury (p, TQ, wyprowadzona w pracy Zan-
chiniego i Terlizzese (2009) jest nastepujgca

vV ref J

\Y ref Inref /|

gdzie AG i AH sg odpowiednio: normalng swobodng energig i entalpig tworzenia
sktadnikoéw gazu ziemnego, p Kfjest cisnieniem odniesienia (101,325 kPa), 7V jest
temperaturg odniesienia (25°C), v.jest wspdtczynnikiem stechiometrycznym /-tego
sktadnika w reakcji spalania paliwa z tlenem C\H +(x+>74) O —xC02+y/2 IL,0
(ujemnym, jesli /-ty sktadnik jest reagentem, dodatnim, jesli /-ty sktadnik jest pro-
duktem reakcji), p .Ojest cisnieniem czastkowym w atmosferze,j ® F oznacza in-
deksy wspdtreagenta (O,) i produktow (CO, i HD). W réwnaniu (3.43) przyjeto
zatozenie, ze paliwo, tlen i produkty reakcji sg gazami doskonatymi, jednak jest to
zatozenie zgodne z najczeSciej przyjeta konwencja w tablicach normalnej swobod-
nej entalpii tworzenia.
Egzergia chemiczna pojedynczych sktadnikéw gazu obecnych w atmosferze
jest obliczana nastepujgco
(3.44)
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Egzergia chemiczna gazu ziemnego jako mieszaniny
eCHZI]:_-’\H+fIrOJ[>>*/ (345)

gdzie efH sg otrzymywane z rownania (3.43) lub z rownania (3.44). Ostatni czton
réwnania (3.45) reprezentuje zmniejszenie egzergii zwigzane z procesem miesza-
nia sktadnikow paliwa.

Szargut (2007) podaje przydatng w praktyce inzynierskiej, przyblizong me-
tode wyznaczania egzergii chemicznej paliw organicznych, w ktdrej etH=aWw,,
gdzie wspotczynnik a dla gazu ziemnego wynosi 1,04, Wdjest warto$cig opa-
towga paliwa. Uproszczony spos6b liczenia egzergii chemicznej paliwa zastoso-
wano w pracy (Chaczykowski. 2009a), natomiast w pracy (Chaczykowski i in.,
2011) poréwnano wyniki obliczen strat egzergii w systemie przesytowym uzyska-
ne przy zastosowaniu uproszczonej metody obliczania egzergii chemicznej gazu
z wynikami uzyskanymi, stosujgc metode doktadng (réwnanie (3.43)). Rezultaty
poréwnania $wiadczg o mozliwosci stosowania uproszczonej metody na potrze-
by obliczen inzynierskich.

Biorgc pod uwage cisnienie itemperature gazu paliwowego dla turbiny, odpo-
wiadajgce parametrom na wejsciu stacji przetlocznej (parametrom na ssaniu), eg-
zergia strumienia paliwajest obliczana z rdwnania (3.46), podstawiajgc egzergie
chemiczng mieszaniny gazu ziemnego wyznaczang z rownania (3.45)

KP(7,P) =KT, P)~KTO,p0)~ Ta[s(T, p) - s(TO,Po)] + eGH(TO,p0) (3.46)

OkreSlenie strat egzergii w chtodnicy gazu wymaga uwzglednienia pracy na
pokonanie oporéw hydraulicznych po stronie gazu i powietrza oraz strat egzergii
zwigzanych z wymiang ciepta. Przy zatozeniu, ze moc wymagana do przetlocze-
nia gazu przez chtodnice jest zaniedbywalna, straty egzergii w chtodnicy powie-
trza zapisujemy jako

\ f 0\
AELD - i O+Pegp+prk (h2-fh)-TO(s2-s3)+ -

T

powietrze y

(3.47)
gdzie rpodic jest Srednig temperaturg powietrza na wyjsciu chtodnicy (K),
Pa, jest mocg silnikow elektrycznych napedzajgcych wentylatory w chtodnicy
powietrza (W).

Zgodnie z konwencjg znakéw w réwnaniu (3.35). pierwszy czton po pra-
wej stronie rownania (3.47) jest ujemny, co wynika z mniejszych strat egzer-
gii w przypadku, gdy ciepto z uktadu zwieksza egzergie zewnetrznego 7ré-
dta ciepta, np. przy wykorzystaniu energii odpadowej. W przypadku chtodnicy
powietrznej, zagospodarowanie ciepta przekazywanego do powietrza nie jest
w praktyce realizowane, z uwagi na bardzo niskg warto$¢ jego entalpii. Przy-
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rost egzergii czynnika chtodzacego jest wiec traktowany jako strata egzer-
gii, mimo ze, co do zasady, chtodnica powietrzna nie jest elementem odpo-
wiedzialnym za te strate, poniewaz odbywa sie ona poza granicami ukfadu.
W celu uwzglednienia wszystkich strat towarzyszacych procesowi chtodzenia
gazu, a nie tylko tych w granicach uktadu zwigzanego z chtodnica, na potrze-
by niniejszej analizy rozwazano rozszerzony uktad, ktory obejmuje otoczenie
chtodnicy, tzn. temperatura na granicy uktadu jest réwna temperaturze otocze-
nia T, przy czym réwnanie wyrazajgce straty egzergii w chtodnicy powietrz-
nej upraszcza sie do postaci

AEQP~ p+pPnrn (R2-L)-TOs2-s+ "~ (3.48)

Straty egzergii podczas adiabatycznego przeptywu gazu w gazociggu moz-
na okresli¢ z réwnania (3.38). Bilans egzergii dla przeptywu nieizotermicznego
wymaga uwzglednienia dodatkowego cztonu reprezentujgcego zmiany egzergii
zwigzane z wymiang ciepta miedzy gazem a otoczeniem gazociggu

8\ (h,-h4)-To(s,-sa)+ " " Lq(z3-29)

grunt y

(3.49)

gdzie 7\nimjest temperaturg gruntu (nie jest stata wzdtuz gazociagu) (K), 80 jest
strumieniem ciepta przez powierzchnie gazociggu (W).

Ponownie rozwazania dotyczg rozszerzonego ukiadu, ktory odzwierciedla
skutki nieodwracalnosci przepltywu ciepta na zewnatrz gazociggu i rownanie
(3.49) ulega redukcji w celu uwzglednienia strat egzergii zwigzanych z przepty-
wem ciepta do otoczenia

(W2 Wrs]
PNVN (h3-h4)-TO(s3-s4)+ +9(Z;-24)  (3.50)

3.2.2. Wskazniki na potrzeby porownania efektywnos$ci przesytu gazu

Sposob okreslania efektywnosci proceséw energetycznych w analizach opar-
tych na Il zasadzie termodynamiki zalezy przede wszystkim od badanego syste-
mu, wymaganych danych wejsciowych, czasami rowniez od koniecznego nakfadu
obliczeniowego (Rosen, 1999). Podstawowym wskaznikiem w analizie egzerge-
tycznej jest sprawnos¢ egzergetyczna, wynikajgca bezposrednio z bilansu egzergii.
W ogoélnym przypadku sprawno$¢ egzergetyczna procesu jest stosunkiem uzytecz-
nego efektu egzergetycznego (egzergii substancji, pracy mechanicznej lub elek-
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trycznej) do zuzycia egzergii napedowej (Szargut i Ziebik. 1998. 2006). W niniej-
szej pracy sprawnosc egzergetyczna okre$la relacje strat egzergii w systemie prze-
sytlowym do egzergii gazu ziemnego (jako surowca i paliwa) na wejsciu systemu
przesytowego oraz egzergii napedowej

Strumien egzergii gazu w wezle dostawy wynosi
K =PN (¢4 -K)~ T0fs<- 0)+eH] (3.52)

Strumien egzergii gazu na wejsciu do systemu i strumien egzergii napedowej
chtodnicy gazu (zatozono, ze jest on rédwny mocy elektrycznej dostarczanej do
chtodnicy) wynosza

Av=Pn("*n+*ngp)[("-"0)-TO(SI- SO) + eCH| + Pcp (3.53)

W réwnaniach (3.52) i (3.53) przyjeto, ze r6znice energii kinetycznej i poten-
cjalnej gazu w wezle poczatkowym systemu przesytowego i w wezle dostawy
gazu sg pomijatne.

Jako alternatywe zaproponowano uproszczone podejscie w celu zilustrowania
efektywnosci procesu przesylu gazu. opierajac sie na minimalizacji egzergii nape-
dowej, wyrazonej jako suma strumienia egzergii paliwa dla turbiny i mocy elek-
trycznej do napedu wentylatoréw w chtodnicy

4pg =pN.op[>, -s0)+ec"] + PP (3.54)

Wskaznik ten jest analogiczny do zuzycia paliwa, ktdre jest powszechnie sto-
sowane jako funkcja celu w zadaniach minimalizacji kosztéw przesytu gazu.

3.3. EFEKTYWNOSC CHLODZENIA GAZU
W STACJI PRZETLOCZNEJ NA PRZYKEADZIE
SYSTEMU PRZESYLOWEGO .JAMAL-EUROPA

W celu zilustrowania wptywu chtodzenia gazu w stacji przettocznej na efek-
tywnos$¢ energetyczng przesytu gazu, w niniejszym podrozdziale przedstawiono
wyniki analizy termodynamicznej gazociagu tranzytowego Jamat-Europa. Przed-
stawiona analiza ma rowniez na celu pokazanie relacji miedzy warto$ciami strat
egzergii w poszczeg6lnych elementach systemu przesytowego i usystematyzowa-
nie ich pod wzgledem wielkosci.

Na terenie Polski, omawiany system przesylowy skiada sie z pieciu ttoczni,
zlokalizowanych w Kondratkach, Zambrowie, Ciechanowie, Wtoctawku i Sza-
motutach oraz pieciu szeregowo potgczonych gazociggéw o $rednicy nominal-
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nej DN 1400, maksymalnym cis$nieniu roboczym MOP = 8,4 MPa idtugosci od
117 do 177 km (rys. 3.2).

\NDl iWD2 WN fl
[— r""el | I P — i i
| -*- 5t 5s, A4t 4s | ,3t 3si 2t 2s, |1t 1s, |
il [ v i* rl [ i *1 r* *T1
.S _P5 i ,_SP4 j S P3_ i_S_P2_i , SPL ij
i 139,0 km ™~ 177,0 km N 1220 km ~ 1170 km~* 126,5 km | 2,5].

Rys. 3.2. Schemat gazociggu tranzytowego Jamal-Europa na terytorium Polski: WN - wezet nadaw-
czy, WD1, WD2 - wezty odbiorcze, SP1-SP5 - oznaczenia stacji przettocznych, s- wezet na ssa-
niu, t - wezet na ttoczeniu
Fig. 3.2. Structure of 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 przettoczne SP1 i SP4 posiadajg po cztery dwustopniowe sprezarki od-
srodkowe napedzane turbinami gazowymi, natomiast pozostate stacje wyposazo-
ne sg w trzy zespoty turbosprezarek. Jako regute przyjeto zatozenie, ze przynaj-
mniej jedna maszyna w kazdej ze stacji znajduje sie w trybie czuwania. Nomi-
nalna moc turbin gazowych wynosi Pn= 25,40 MW. przy sprawnosci r)n= 35,1%
i odpowiadajgcej jej predkosci obrotowej turbiny Nn= 7700 obr/min.

Za kazda turbosprezarka zainstalowano chiodnice powietrzng gazu o po-
wierzchni wymiany ciepta wynoszacej A =36 152 m2 z oSmioma wentylatorami
0 mocy Pep.=60 kW iwydajnosci wponidrs, , = 167,0 kg/s. Nominalna moc chtod-
nicy przy temperaturze powietrza 20°C wynosi 14 MW, przy nastepujacych para-
metrach projektowych: ci$nienie gazu 8,45 MPa, przeptyw gazu 1950000 mYh.
Warto$¢ wspoétczynnika przenikania ciepta chtodnicy dla warunkow projektowych
wg danych zawartych w specyfikacji technicznej producenta U = 39,0 W/(nr-K)
(podziatka zeber /7=10 zeber/cal, AJAGP= 0,954).

Izentropowg sprawnos$¢ sprezarki w warunkach innych niz projektowe uzy-
skano z charakterystyki sprezarki, podanej w specyfikacji technicznej producenta.
Przyjeto statg warto$¢ sprawnosci mechanicznej sprezarki tf] = 98,5%. Rzeczy-
wista sprawnos¢ turbiny w warunkach czesciowego obcigzenia zostata przyblizo-
na za pomoca wielomiandw aproksymujacych zgodnie z procedurg przedstawio-
ng w podrozdziale 3.1.2.

Paliwo dla turbin gazowych w stacjach przettocznych stanowi transportowa-
ny gaz ziemny o wartosciach cisnienia i temperatury w wezle wejsciowym sta-
cji. Obliczenia egzergii chemicznej gazu przeprowadzono na podstawie war-
toSci opalowej, funkcji Gibbsa i ciepta wiasciwego przy statym cisnieniu poda-
nych w monografii (Wark, 1995). Udziaty molowe sktadnikéw gazu byty naste-
pujace: 98,346% CHt, 0,610% C2H6 0,157% C A, 0,055% C4H|0, 0,010% C5Hp,
0,030%> N,, i 0,792%) CO~. Udziaty molowe sktadnikéw powietrza wynosity:
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77,183% N,, 20,699% 0,, 0,923% Ar, 0,038% CO,, 1,154% H,0 i0,003% innych
gazow. Odpowiada to wzglednej wilgotnosci powietrza 50%. WartoSci temperatury
i ciSnienia powietrza atmosferycznego przyjeto odpowiednio 20°C i 101,325 kPa.

Wspditczynnik oporéw liniowych zostat wyznaczony ze wzoru Colebrooka-
-White’a (Colebrook, 1939)

—— * i}
—p 2,010(\; 57D -Reyfrk (3.55)

Czesto w modelach wykorzystuje sie uproszczone korelacje eliminujgce ko-
nieczno$¢ iteracyjnego obliczania wspotczynnika. Szczegdtowe wyniki kalibra-
cji wspotczynnikdéw modelu dla analizowanego gazociggu przedstawiono w pra-
cy (Osiadacz i Chaczykowski, 201 Ob). Uktad réwnan (3.29)-(3.30) stanowiacy
model przeptywu gazu w gazociggu w stanie ustalonym rozwigzany zostat meto-
dg Rungego-Kutty czwartego rzedu.

Przeprowadzona analiza obejmuje dwa przypadki prowadzenia ruchu systemu,
odpowiadajgce pracy w warunkach bliskich petnemu wykorzystaniu przepustowo-
§ci gazociggu oraz w warunkach czesciowego wykorzystania przepustowosci ga-
zociggu. W pierwszym przypadku wszystkie stacje przettoczne sg wigczone, nato-
miastwdrugim przypadku pracujajedyniedwie stacje przettoczne-wKondratkach
i we Wioctawku, oznaczone na rys. 3.2 odpowiednio symbolami SP1 i SP4.

3.3.1. Straty egzergii w systemie przy peinym wykorzystaniu
przepustowosci ukiadu

Obliczenia strat egzergii w elementach systemu przesytowego przeprowadzo-
no dla dwdch wariantéw pracy stacji przettocznych: z wylgczonymi i wigczony-
mi chtodnicami gazu na wyjsciu stacji.

Dane wejsciowe dotyczace parametrow pracy systemu przy petnym wykorzy-
staniu przepustowosci gazociggu przedstawiono w tablicy 3.1.

Tablica 3.1 Dane wejSciowe do symulacji systemu przesytowego przy petnym wykorzystaniu prze-
pustowosci uktadu
Table 3.1. Input data for the simulation ofthe gas transmission system under lull-capacity condition

Element Parametr Wartos$¢
Cisnienie 6.10 MPa
WN
Temperatura 10,5°C
Pobér MNWD = 3,9*106m3h
WD1
Minimalne ci$nienie 5,75 MPa
Pobér Vimd2 = 0,2x10"m3h
WD2
Minimalne ci$nienie 5,75 MPa

SP1-SP5 Cisnienie ttoczenia 8.40 MPa
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Wyniki obliczer wybranych parametréw przeptywu w systemie pracujagcym przy
peinym wykorzystaniu przepustowos$ci przedstawiono w tablicy 3.2. Wyniki obli-
czen pokazujg, ze chtodzenie gazu na wyjsciu stacji przettocznych zmniejsza spadki
cisnienia w gazociggach, a co za tym idzie, wymagane wartosci cisnienia ttoczenia.
Gdy temperatura gazu jest mniejsza, wzrasta jego gesto$¢, a zatem zmniejsza sie
strumien objetosci i predko$¢ przeptywu. Przy mniejszych predkosciach przeptywu
mniejsza jest wartos¢ bezwzgledna pierwszego cztonu po prawej stronie rdwnania
(3.26). reprezentujagcego opory wywotane sitami tarcia, przez co spadki ci$nienia
wykazywane przez model przeptywu gazu w gazociggu sagmniejsze. Zakres wartosci
wspdtczynnika scisliwosci od 0.870 do 0,904 Swiadczy o tym. ze przy wartosciach
ci$nienia gazu typowych dla gazociggéw przesytowych konieczny jest opis gazu za
pomoca réwnania stanu gazu rzeczywistego lub korelacji. Podstawowym spostrze-
zeniem jesli chodzi o warto$ci temperatury gazu na ssaniu stacji przettocznych jest
to, ze gaz osigga stan rownowagi termicznej z otoczeniem tylko w stacji SP5 (przy-
jeto temperature gruntu 12°C). w wariancie bez chtodzenia gazu (BC). W przypadku
chtodzenia (ZC), temperatura gazu spada ponizej temperatury otoczenia gazociggu,
jako rezultat zaleznosci entalpii od ci$nienia itemperatury, co powoduje ochtadza-
nie rozprezajgcego sie gazu przy przeptywie w gazociggu (efekt Joule’a-Thomsona,
gdy proces jest izentalpowy). Efekt ten jest widoczny tylko w stacji SP5, poniewaz
ma ona najdtuzszy odcinek gazociggu poprzedzajacego stacje.

W tablicy 3.3 przedstawiono wyniki obliczen strumieni energii i egzergii
w stacjach przettocznych systemu przesytowego dla wariantu bez chtodzenia
gazu iwariantu z chtodzeniem. Chtodzenie gazu zmniejsza wymagang moc stacji
przettocznych potozonych wzdtuz gazociggu za rozwazang stacja, bez obnizania
przepustowosci systemu przesytowego. Jest to spowodowane otrzymywaniem gazu
pod wyzszym ci$nieniem i przy nizszej temperaturze na ssaniu. W przypadku wa-
riantu z chtodzeniem (ZC), mozna zauwazyé¢, ze w poréwnaniu do wariantu bez
chtodzenia (BC), moc potrzebna do sprezania gazu zmniejszyta sie o 7,54 MW,
z 250,60 MW do 243,06 MW, a tym samym strumien paliwa niezbednego do nape-
du sprezarek zmniejszyt sie 0 0.424 nrYs (1526 m/h) z 20,442 nv’/s do 20,018 m7s.

Udziat poszczegolnych elementéw systemu przesytowego w ogdélnym bilan-
sie strat egzergii w systemie przedstawiono w tablicy 3.4 i na rysunku 3.3. Ma-
jac na uwadze sprawnos$c¢ turbin gazowych, oczywiscie najwieksze straty egzergii
dotycza turbin (70-71%). nastepnie rurociggéw (20-23%). przy stosunkowo nie-
wielkich stratach w sprezarkach i chtodnicach gazu, odpowiednio 6 oraz 3 pro-
cent. Zgodnie z oczekiwaniami, chtodzenie gazu zmniejsza straty egzergii we
wszystkich elementach systemu przesytu gazu (tablica 3.4). Suma strat egzergii
oraz warto$¢ sprawnosci egzergetycznej pozwalajg na jednoznaczne poréwnanie
efektywnosci energetycznej przesytu gazu. Wskazniki pokazuja, ze w wariancie
z chtodzeniem gazu wystepuja mniejsze wartosci strat egzergii i egzergii napedo-
wej, wynoszgce odpowiednio 721,96 MW i 758.40 MW. Wariant ten charaktery-
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zuje sie rowniez wyzszg sprawnoscig egzergetyczng, wynoszacg 98,22%. Pordw-
nujac sprawnosci egzergetyczne analizowanych rozwiazan nalezy jednak stwier-
dzi¢, ze ich roznice mieszczg sie w granicach btedu, dlatego w dalszej czesci ba-
dan przeprowadzono analize wrazliwosci strat egzergii w systemie przesytowym
na zmiany mocy chtodniczej w stacjach przettocznych, przy czym istotnym ele-
mentem byto sprawdzenie przebiegu zmian sprawnosci egzergetycznej systemu
przesytu gazu, a takze jej ewentualnej korelacji z wartoscig catkowitych strat eg-
zergii oraz wartoscig egzergii napedowej w procesie przesytu gazu.

Tablica 3.3. Podstawowe dane dotyczace stacji przettocznych przy petnym wykorzystaniu przepu-
stowosci uktadu
Table 3.3. Key data for the compressor stations under full-load conditions

Stacja przettocznag Wariant
Parametr Sumab)
SP5 SP4 SP3 SP2 SP1 pracy
Moc PTG (MW) 24.83 23.44 24,54 26.55 25,94 250,60
Strumieni paliwa TG VNOP (m3s) 2,017 1,944 2012 2.143 2,105 20.442
BC

Stumien energii paliwa TG ~,MaP (MW) 7243 69.81 72.24 76,94 75.58 734.00
Strumien egzergii paliwa TG Eap (MW) 76.17 73.43 76.00 80.93 79.51 772.08
Moc P.ro (MW) 2351 22,61 2391 25.57 25,93 243,06
Strumien paliwa TG KNGP (m3s) 1,939 1,905 1.985 2.079 2,101 20.018
Stumien energii paliwa TG WdV@® (MW) 69.61 68.41 71.27 74.63 75.44 718.72 ZC
Strumien egzergii paliwa TG Ecf (MW) 73,21 71,96 74.97 7850 79,36 756.00

Moc wentylatoréw CP (MW) 0.24 0,24 024 024 0.24 2.40

a) dane dlajednego turbokompresora (potowa mocy stacji przettocznej)
b)dane dla catego systemu przesytowego

Tablica 3.4. Straty egzergii w elementach system przesytowego
Table 3.4. Exergy destruction in the elements of gas transmission system

Wariant pracy

Parametr
BC ZC

Straty egzergii:

Sprezarki Afsa (MW) 47.20 45,60
Turbiny gazowe AETG (MW) 521.45 512,95
Chtodnice powietrzne O/Ap (MW) - 1751
Gazociggi AEa (MW) 164,29 145.90
Suma EAE (MW) 732,94 721,96
Sprawno$¢ r|G (%) 98,19 98.22

Strumien egzergii napedowej ESFG (MW) 772.07 758.40
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a, b
) ) Chiodnice
P Anr-icini Sprezarki
Gazociagi Sprezarki Qg r pg%
23% 6%
Turbiny gazowe V . Turbiny gazowe
71% 71%

Rys. 3.3. Procentowy udziat strat egzergii w kazdym z elementéw systemu przesytu gazu przy pet-
nym wykorzystaniu zdolnosci przepustowych gazociggu: a) praca bez chtodnic (BC), b) praca
z chtodnicami (ZC)

Fig. 3.3. Percentage of the exergy loss in each component of the gas transmission system under
full-capacity conditions: a) operation without gas coolers BC, b) operation with gas coolers (ZC)

3.3.2. Wptyw chtodzenia gazu na efektywno$¢ przesytu przy czesciowym
wykorzystaniu przepustowosci systemu

W poprzednim przykiadzie pokazano, ze chtodzenie gazu na wyjsciu stacji
przettocznych zmniejsza catkowite straty egzergii w systemie przesytu gazu. Chto-
dzenie gazu zmniejsza straty egzergii w gazociagu izespole turbokompresora, jed-
nak wigze sie z dodatkowymi stratami egzergii w chtodnicy gazu. Ograniczeniem
na moc chtodnic gazu jest wzrost egzergii napedowej, ktorgjest egzergia energii
elektrycznej dla silnikéw napedzajacych wentylatory w chtodnicach. Celem niniej-
szego przykiadu jest pokazanie wptywu chtodzenia gazu na efektywnos¢ energe-
tyczngjego przesytu. Badano zalezno$¢ sprawnosci egzergetycznej systemu prze-
sylu gazu od mocy chtodnic, na przyktadzie systemu przesytowego Janiat-Europa,
przy czesciowym wykorzystaniu przepustowosci systemu.

Nalezy podkresli¢, ze w praktyce ograniczeniem na zadang warto$¢ tempe-
ratury gazu na wyjsciu stacji przettocznej jest ryzyko tworzenia sie hydratéw
w gazociggu, ktére w skrajnym przypadku moga spowodowac zablokowanie
przeptywu gazu. Nalezy w taki spos6b planowac prace systemu przesytowego,
aby wykluczyé warunki tworzenia sie hydratow w gazociggu. ldentyfikacja wa-
runkow tworzenia sie hydratéw mozliwa jest przy zastosowaniu algorytméw sy-
mulacji sieci gazowych z wykorzystaniem nieizotermicznych modeli przeptywu
gazu (Osiadacz i in., 2008).

Warto$¢ mocy chtodnicy zadawana jest poprzez zmiany strumienia powie-
trza. Aby zapobiega¢ spadkowi temperatury gazu ponizej wartosci minimalnej,
wentylatory powietrza moga by¢ wyposazone w silniki o zmiennej predkosci ob-
rotowej. W przypadku wentylatorow z silnikami o statej predkosci obrotowej,
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sterowanie mocgachtodnicy odbywa sie poprzez zmiane liczby pracujacych wen-
tylatorow. Takie rozwigzanie posiada analizowany w tej pracy polski odcinek ga-
zociggu Jamat-Europa.

Dane dotyczace parametrow pracy przy czesciowym wykorzystaniu przepu-
stowosci przedstawiono w tablicy 3.5.

Tablica 3.5. Dane wejsciowe do symulacji systemu przesytowego przy czesciowym wykorzystaniu
przepustowosci uktadu
Table 3.5. Input data for simulation of the gas transmission system under part-capacity conditions

Element Parametr Warto$é
Cisnienie 6.10 MPa
WN
Temperatura 10,5°C
Poboér Anwdi = 2,7*106 mVh
WDI

Minimalne ci$nienie 5,75 MPa

Pobor NWR2 =0.2x106mVh
WD2
Minimalne ciSnienie  5.75 MPa
Zadana warto$¢ cisnienia zostata przyjeta tak, aby utrzy-
SPI Cisnienie ttoczenia mac¢ minimalne ci$nienie w weZle 4s (na ssaniu nastepnej
stacji przettocznej)

Zadana warto$¢ ci$nienia zostata przyjeta lak, aby utrzy-

SP4 Cisnienie toczenia maé¢ minimalne ci$nienie w wezle WDI (dostawy gazu)

Tablica 3.6. Wyniki obliczeA parametréw systemu przesytowego przy cze$ciowym wykorzystaniu
przepustowosci uktadu
Table 3.6. Calculation results of the parameters of the gas transmission system under part-load

operation
Parametr Wezel Wariant
WDI SP4t SP4s SPIt SPIs pracy@

p (MPa) 5.750 7.836 5.750 8.412 6,1
74°C) 10,5 49,6 10.1 52.0 10.5
v 0,881 0.909 0.880 0,906 0,876 BC
w (m/s) 8,06 6.94 8.7 7.0 8,3
K (mVs) 750,00 750,00 808.95 808,95 812.65
p (MPa) 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 (m3s) 750,00 750.00 808,94 808.94 812.62

a praca bez chtodnic (BC), praca z chtodnicami (ZC)



Chtodzenie gazu na wyjsciu stacji przetlocznej 39

Wyniki obliczeh parametrow systemu przy czeSciowym wykorzystaniu przepu-
stowosci podano w tablicy 3.6. Chtodzenie gazu na wyjsciu stacji przetlocznej spo-
wodowato zmniejszenie spadkéw cisnienia na odcinku SP4-WD1 oraz SP1-SP4
odpowiednio o 22 kPa io0 28 kPa. W zwiagzku z tym chtodnice pozwalajg na utrzy-
manie minimalnych wartosci ci$nienia na ssaniu stacji przettocznej SP4 iw wezle
dostawy gazu WD1 przy nizszych stopniach sprezania w stacjach SP1 i SP4. Z da-
nych przedstawionych w tablicy 3.7 wynika, ze przy czeSciowym wykorzystaniu
przepustowosci chtodzenie gazu na wyjsciu stacji zmniejszyto wymagana moc tur-
bin gazowych o 0,86 MW.

Tablica 3.7. Podstawowe dane dotyczace stacji przettocznych przy czeSciowym wykorzystaniu
przepustowosci ukfadu
Table 3.7. Key data lor the compressor stations under part-load conditions

Stacja przettocznaO Wariant
Parametr Sumab)

SP4 SP1 pracy
Moc PTG(MW) 19,73 22,28 84.02
Strumien paliwa TG KNG (m’/s) 1,702 1,856 7.116
Stumien energii paliwa TG (MW) 61,14 66.65 255,58 B¢
Strumien egzergii paliwa TG Ec? (MW) 64.29 70,10 268,78
Moc PTO (MW) 19,56 22.02 83,16
Strumien paliwa TG KNOP (nv'/s) 1,692 1,841 7,066
Stumien energii paliwa TG (MW) 60.76 66,09 253,70 zc
Strumien egzergii paliwa TG EQP (MW) 63.89 69,50 266,78
Moc wentylatoréw CP (MW) 0,24 0,24 0.96

dane dlajednego turbokompresora (potowa mocy stacji przettocznej)
b)dane dla catego systemu przesytowego

Na rys 3.4-3.6 przedstawiono wyniki analizy wrazliwo$ci wskaznikow efek-
tywnosci przesytu gazu na zmiane wydajnosci chtodnic gazu. Wykresy powsta-
ty przy zatozeniu, ze moc silnikow elektrycznych napedzajgcych wentylatory
w kazdej chtodnicy systemu zmienia sie w zakresie od 80 kW do 480 kW z kro-
kiem 80 KW.

Wyniki pokazujg, ze zmniejszenie mocy chtodniczej w stosunku do mocy no-
minalnej (960 kW) prowadzi do bardziej efektywnej pracy systemu przesytowe-
go gazu z punktu widzenia efektywnos$ci energetycznej. Ma rysunku 3.4 przed-
stawiono wptyw zmian mocy chiodniczej na straty egzergii w systemie przesytu
gazu. Réznice w wartosciach catkowitej straty egzergii byty zauwazalne, poniewaz
w catym zakresie mocy elektrycznej wentylatoréw straty wynosity od 255,31 do
256,28 MW. Zmiany sprawnos$ci egzergetycznej systemu przesytu gazu obliczonej
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Rys. 3.4. Straty' egzergii w funkcji mocy wentylatoréw w chiodnicach (dane dla catego systemu

przesytowego)
Fig. 3.4. Variation of exergy loss with fan power under part-capacity conditions (figures for total
system)
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Rys. 3.5. Sprawno$¢ egzergetyczna systemu przesytu gazu w funkcji mocy wentylatoréw w chtod-
nicach
Fig. 3.5. Variation of exergetic efficiency of the gas transmission system with fan power under part-
capacity conditions
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Rys. 3.6. Egzergia napedowa dla systemu przesytu gazu w funkcji mocy wentylatoréw w chtodni-
cach
Fig. 3.6. Variation of total exergy consumption with fan power under part-capacity conditions
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z rownania (3.51) w funkcji mocy elektrycznej silnikéw w chtodnicach gazu po-
kazano na rysunku 3.5. Warto$ci wskaznikéw na rysunkach 3.4 i 3.5 pokazuja,
ze wszystkie wartosci mocy chtodniczej odpowiadajgce mocy elektrycznej wen-
tylatorow powyzej 0,32 MW nalezy uzna¢ za niekorzystne z punktu widzenia
termodynamiki procesu. Na rysunku 3.6 widoczne jest, ze egzergia napedowa
w systemie réwniez jest najnizsza w przypadku mocy wentylatorow w chtodni-
cy wynoszacej 0,32 MW, co swiadczy o tym, ze istnieje mozliwo$¢ poprawnego
szacowania efektywnosci energetycznej procesu przesytu gazu za pomocg war-
tosci egzergii napedowej.

4. KONWERSJA ENERGII ODPADOWEJ NA ENERGIE
ELEKTRYCZNA

W niniejszym rozdziale przedstawiono analize termodynamiczng sitowni pa-
rowych z organicznym czynnikiem roboczym (okreslanych w dalszej czesci pra-
cy sitowniami ORC), wykorzystujgcych energie odpadowg zawartg w spalinach
z turbiny gazowej. Sformutowano model matematyczny sitowni ORC dla trzech
wariantéw obiegu czynnika roboczego i przeprowadzono badania symulacyjne
parametréw pracy sitowni ORC w stacji przettocznej na gazociggu Jamat-Europa.
Zaproponowano gtéwne parametry obiegu, tj. schemat instalacji, odpowiednie
czynniki robocze inominalne parametry projektowe, a nastepnie oceniono hezpo-
Srednie zasoby energii odpadowe;j.

llos¢ energii, jakg mozna uzyska¢ w urzadzeniach odzyskowych zasilanych
spalinami z turbiny gazowej jest funkcja liczby godzin pracy turbiny oraz tempe-
ratury i strumienia gazéw spalinowych, ktore z kolei zaleza od chwilowej mocy
turbiny. W niniejszej pracy przeprowadzono wstepne szacunki, dotyczace zaso-
béw energii przy nominalnych parametrach pracy turbiny. Podobnie jak w po-
przednim rozdziale, w rozwazaniach pominieto aspekty ekonomiczne i skupio-
no sie na przewidywanych korzysciach z termodynamicznego punktu widzenia.
Oceniajac zasoby energii odpadowej z turbin gazowych przez pryzmat zastoso-
wan urzadzen odzyskowych w stacjach przettocznych, nalezatoby przyja¢ zato-
zenie, ze lokalnie produkowana energia elektryczna mogtaby by¢ wykorzysta-
na wewnetrznie na obiekcie (do zasilania urzadzen stacji, w tym wentylatoréow
w chtodnicach gazu), a pozostata czes¢ mogtaby by¢ sprzedana na rynku energii
(i przekazana do sieci energetycznej). Dlatego petna analiza zasobow energii po-
winna okresli¢ przewidywane zasoby bezposrednie, jak i zasoby skumulowane
(Szargut i Ziebik, 1998).
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4.1. SILOWNIE ORC Z WYKORZYSTANIEM ENTALPII SPALIN
Z TURBINY GAZOWEJ

Wiele badan naukowych w zakresie sitowni ORC wykorzystujgcych ciepto ni-
skotemperaturowe jest aktualnie prowadzonych w réznych osrodkach na $wie-
cie i obszerna jest réwniez literatura przedmiotu. Wymienmy tylko ostatnie ar-
tykuty zawierajgce przegladowe omowienie prac w tym zakresie: Schuster i in.
(2009), Quoilin iLemort (2009), Chen i in. (2010). WS$rdd licznych przyktadow
zastosowan sitowni ORC niedawno dyskutowanych w literaturze mozna wymie-
ni¢: elektrownie stoneczne (Rayegan i Tao, 2011), uktady kogeneracyjne matej
skali (Facao i Oliveira, 2009), instalacje odsalania wody (Delgado-Torres i Gar-
cia-Rodriguez, 2010), wykorzystanie ciepta odpadowego silnikdw spalinowych
(Vaja i Gambrotta, 2009) i sitowni parowych (Mohamed i in. 2010). Ostatnie pu-
blikacje polskich autoréw dotyczg sitowni z wykorzystaniem ciepta odpadowe-
go z proces6w przemystowych (Potecki, 2008), (Borsukiewicz-Gozdur i No-
wak, 2009), (Kalina, 2009), (Borsukiewicz-Gozdur, 201 Ob), (Lewandowski i in.,
2010), sitowni z wykorzystaniem ciepta z kotta opalanego biomasg (Milewski
i in., 2007), (Nowak i in., 2008), matej skali uktadu kogeneracyjnego (Mikiele-
wicz i Mikielewicz, 2010), obiegéw sitowni zasilanych wodg geotermalng (No-
wak i Stachel, 2005), (Borsukiewicz-Gozdur, 2010a). Przykladem wczesniej
prowadzonych w Polsce prac badawczych w zakresie sitowni ORC jest praca
Alabdullaha (1991), w ktdrej analizowano mozliwosci zagospodarowania cie-
pta odpadowego w zaktadzie przemystowym. Sitownie ORC umieszcza sie tak-
ze w konteks$cie nurtu badawczego maszyn przeptywowych, w tym probleméw
procesowo-konstrukcyjnych rozprezarek (Gnutek i Bryszewska-Mazurek, 2001)
oraz turbin (Magiera i in., 2009). Natomiast stosunkowo mato uwagi poswiecono
do tej pory sitowniom ORC w uktadach kombinowanych z turbinami gazowymi,
z prostego powodu, ze para w'odna jest najczesciej stosowanym czynnikiem ro-
boczym w elektrocieptowniach gazowo-parowych.

W pracy Najjara i Radhwana (1988) wykazano, ze skojarzenie obiegu Brayto-
na z obiegiem Rankine’a, w przypadku turbiny gazowej z regeneracjg ciepta, po-
zwolitoby na uzyskanie sprawnosci uktadu kombinowanego powyzej 45%. Jako
czynnik roboczy wybrano R22.

Larjola (1995) badat sitownie ORC zasilang strumieniem spalin o temperatu-
rze 425°C. Wykorzystujac toluen jako czynnik roboczy, uzyskat sprawnos¢ sitow-
ni ORC na poziomie 26%.

W pracy Hung (2002) przedstawiono koncepcje ztozonego obiegu elektrocie-
ptowni gazowo-parowej, sktadajacej sie z obiegu Braytona oraz dwoch kaskado-
wych obiegéw Rankine’a, z wykorzystaniem wody iczynnika organicznego. Jako
zrédto ciepta dla obiegu sitowni ORC przewidziano czynnik chtodniczy ze skra-
placza pary oraz spaliny z turbiny gazowej (wykorzystano entalpie spalin na wyj-
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$ciu kotta odzyskowego parowego). Analiza pokazata, ze odpowiedni dobér obie-
géw pozwala na osiggniecie sprawnosci catkowitej sitowni przekraczajgcej 60%.

Lee i Kim (2006) oraz Invernizzi i in. (2007) badali mozliwo$¢ wykorzystania
entalpii spalin z mikroturbin gazowych w sitowni ORC. Temperatura spalin z mi-
kroturbin jest znacznie nizsza od temperatury spalin z turbin gazowych i ukady
kombinowane gazowo-parowe nie majg szans powodzenia ze wzgledu na nie-
mozno$¢ osiggniecia akceptowalnych sprawnosci uktadu. Jest to spowodowane
brakiem chtodzenia turbiny, ktore w tego typu aplikacjach nie jest realizowane
zaro6wno z ekonomicznego, jak iz technicznego punktu widzenia, co powoduje,
ze maksymalna temperatura spalin na wlocie turbiny musi by¢ nizsza. Ponadto,
stopnie sprezania w mikroturbinach sg stosunkowo mate i praktycznie wszyst-
kie aplikacje wykorzystujg regeneracje ciepta. Badania wykazaty, ze w przypad-
ku mikroturbiny gazowej o sprawnosci elektrycznej 30%, uzyskano w ukfadzie
kombinowanym catkowitg sprawnos$¢ 39%. Czynnikami roboczymi zapewniaja-
cymi najwiekszg sprawnos¢ byty R123 oraz olej silikonowy MM (zwiazek z gru-
py polimetylosiloksanow).

Wyniki badan poswieconych uktadom gazowo-parowym z czynnikiem or-
ganicznym w obiegu turbiny parowej zostaty niedawno przedstawione w pracy
Chacartegui i in. (2009). Przedmiotem analizy byly $rednie iduze aplikacje tur-
bin gazowych z regeneracjg ciepta skojarzone z sitownig ORC. Wyniki pokazaty,
ze sitownie ORC sg interesujacym rozwigzaniem w przypadku turbin gazowych
0 wysokiej sprawnosci, charakteryzujgcych sie niskg temperaturg spalin. Wsrdd
analizowanych czynnikéw roboczych toluen icykloheksan okazaty sie czynnika-
mi zapewniajacymi najwyzsze sprawnosci uktadu kombinowanego, odpowied-
nio powyzej 58% i 57%.

W artykule Wisniewskiego i Borsukiewicz-Gozdur (2010) badano prosty
uktad turbiny gazowej matej mocy skojarzony z sitownig ORC. W przypadku za-
stosowania toluenu jako czynnika roboczego, badania pokazaty wzrost sprawno-
$ci uktadu kombinowanego o 11,7 punktu procentowego, z 30,5% do 42,2%.

Liczne przykiady funkcjonujgcych elektrocieptowni gazowo-parowych na
Swiecie wynikajg z ich efektywnosci ekonomicznej, gdyz spaliny z turbiny ga-
zowej mozna wykorzysta¢ do produkcji pary lub goracej wody wykorzystywa-
nej w zaleznosci od potrzeb na obiekcie, w sagsiednich zaktadach przemystowych,
a takze w systemach cieptowniczych. Stacje przettoczne charakteryzujg sie jed-
nak niewielkim zapotrzebowaniem na ciepto isa z reguty potozone pozaterenami
zurbanizowanymi, gdzie dostawa ciepta do systemu cieptowniczego nie jest moz-
liwa. Alternatywnym rozwigzaniem w stosunku do produkcji cieptajest konwer-
sja energii odpadowej na prace napedowg w obiegu Clausiusa-Rankine’a i wyko-
rzystanie jej do napedu dodatkowej sprezarki lub generatora pradu elektrycznego.
W Europie, uktady parowe w stacjach przettocznych, w ktorych turbina parowa
napedzata dodatkowag sprezarke gazu zostaly zrealizowane w potowie lat osiem-
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dziesigtych ubiegtego wieku w Niemczech i Wioszech, przy czym byly prezento-
wane odpowiednio w artykutach Urbana (1987) oraz Cocchiego i in. (1988).

Wedtug Lesliego iin. (2009), w latach 1968-1970 w Stanach Zjednoczonych
zostaty zainstalowane czteiy turbiny parowe w stacjach przettocznych, a kolejna,
jedna turbina zostata zainstalowana w 1980 roku. W latach 1992-2000 w Kana-
dzie (Ontario), uruchomiono pie¢ uktadow parowych wykorzystujgcych entalpie
spalin z turbin gazowych w stacji przettocznej, w celu powiekszenia mocy sasied-
niej elektrocieptowni. W jednym z gazowo-parowych blokéw energetycznych
w Kanadzie (Alberta), poczgtkowo przewidzianym do pracy z wodg jako czyn-
nikiem roboczym, problemy zwigzane z zamarzaniem doprowadzity do zmiany
wody na czynnik organiczny (Leslie i in., 2009).

Powyzsze przyktady sa rzadkie, gtdwnie z powodu tego, ze turbiny gazowe do
napedu sprezarek w stacjach przettocznych sg w przyblizeniu jeden rzad wielko-
§ci mniejsze od blokéw energetycznych w elektrowniach gazowo-parowych, co
prowadzi do matej mocy uktadéw parowych, ktérych jednostkowe naktady inwe-
stycyjne (na kW mocy) sg znaczagco wyzsze. Ponadto, bezposredni naped spre-
zarek gazu powoduje, ze parametry pracy turbiny moga przez dtugi okres cza-
su by¢ rézne od parametréw w warunkach projektowych, poniewaz w systemach
gazowniczych wystepujg sezonowe zmiany poboru gazu. Nier6wnomierno$¢ po-
boru gazu powoduje, ze turbiny gazowe muszg umozliwia¢ prace sprezarek przy
czesciowym obcigzeniu, przez co mogg wystepowacé okresy spadku temperatury
i strumienia objetosci spalin z turbiny.

Wedtug Hung i in. (2001), przy temperaturze zrodta ciepta ponizej 370°C,
konwencjonalny, parowy obieg Clausiusa-Rankine’a nie pozwala na skuteczng
konwersje ciepta na prace napedowg. W takich przypadkach ORC jest uwaza-
ny za lepsze rozwigzanie jako uktad energetyczny, w szczegdlnosci jesli chodzi
o wykorzystanie zrddet ciepta 0 zmiennej temperaturze w energetyce rozproszo-
nej matych mocy. W niedawno przeprowadzonych badaniach Nguyen i in. (2010)
wykazali, ze w przypadku zrodet ciepta o temperaturze w zakresie 100-225°C,
sitownia kondensacyjna z wykorzystaniem pary wodnej jako czynnika robocze-
go charakteryzuje sie najnizszg wydajnoscig jesli chodzi o ilos¢ wyproduko-
wanej energii elektrycznej w poréwnaniu z sitowniami, w ktérych zastosowa-
no amoniak, propan, izopentan, benzen i heptan. Warto réwniez wspomnie¢,
ze w zakresie niskiego cisnienia, mielibysSmy bardzo duze strumienie objetosci
pary i trudnosci ze zrealizowaniem obiegu parowego ze wzgledu na rozmiary
elementédw sitowni i zwigzane z tym wysokie koszty inwestyciji.

4.1.1. Sitownie ORC w aspekcie zastosowan w stacjach przettocznych

W artykule Guti¢rreza i L6peza (2009) omoéwiono doswiadczenia z etapu pro-
jektowania i wykonania pierwszej w Europie sitowni ORC w stacji przettocz-
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nej. Przedstawiono rezultaty analizy, z ktérej wynika, ze w przypadku sezono-

wych zmian natezenia przeptywu gazu w gazociggu, w skali rocznej sitownia

ORC generuje wiecej energii elektrycznej niz sitownia kondensacyjna. W arty-

kule Bronickiego i Schocheta (2005) wymieniono dodatkowe korzysci sitowni

ORC w poréwnaniu z tradycyjnymi sitowniami parowymi w odniesieniu do sta-

cji przettocznych gazu:

- prostota budowy turbiny (mniejsze stopnie ekspansji) i systemu sterowania,
niniejsze $rednice przewodow i wymiary elementéw instalacji (kottow i skra-
placzy) jako efekt mniejszej objetosci wtasciwej czynnika organicznego w po-
réwnaniu z parg wodnag,
mozliwos¢ chtodzenia powietrzem dzieki mniejszym powierzchniom skrapla-
cza, przez co sitownie ORC moga by¢ stosowane na obszarach gdzie odpo-
wiednie zasoby wodne nie sg dostepne in situ,
niskie cisnienie robocze czynnika w instalacji, umozliwiajace zdalng obstu-
ge, przez co obnizenie kosztow eksploatacji (duza liczba stacji przettocznych
w USA pracuje bez statego nadzoru bezposrednio na obiekcie). Na mocy prze-
pisbw obowigzujacych w wiekszosci stanéw USA zdalne sterowanie kon-
wencjonalng sitownig parowag nie jest mozliwe i konieczne jest zatrudnienie
uprawnionego operatora.

Gutierrez i Lopez (2009) wskazuja ponadto, ze sitownie ORC w stacjach prze-
tlocznych przyczyniajg sie do uniezaleznienia produkcji energii od zewnetrznych
dostawcow, co zaleca dyrektywa Unii Europejskiej w sprawie promowania koge-
neracji (2004/8/EC).

W pracy (Saavedra i in., 2010) badano wptyw temperatury kondensacji czyn-
nika roboczego na moc sitowni ORC przy uzyciu pakietu (AspenTech, 2011).
Zrodtem ciepta byty spaliny z turbiny gazowej o mocy 2,6 MW, napedzajacej
sprezarke w stacji przetlocznej gazu ziemnego. Badano trzy warianty rozwig-
zan technicznych skraplacza: skraplacz chtodzony powietrzem, przy tempera-
turze kondensacji 50°C, oraz dwa warianty skraplacza chtodzonego wodg. od-
powiednio przy temperaturze 35°C i 90°C (produkcja cieptej wody na potrze-
by ogrzewania lub chtodzenia w chtodziarce absorpcyjnej). Wsérdd branych pod
uwage pietnastu czynnikdw roboczych, przy temperaturze kondensacji 35°C naj-
wiekszg moc netto sitowni 1,22 MW uzyskano w przypadku toluenu, natomiast
Przy temperaturach kondensacji 50°C i 90°C, najwiekszg moc uzyteczng sitow-
ni. odpowiednio 1,08 MW i0,78 MW, zapewniat pentafluorobenzen.

Bezpieczenstwo iewentualne konsekwencje awarii sa podstawowymi czynnika-
nii, ktore powinny by¢ brane pod uwage przy projektowaniu obiektéw stacji prze-
ttocznych. Jako nosnik ciepta miedzy spalinami z turbiny a organicznym czynnikiem
roboczym stosowany jest olej termalny (rys. 4.2). Zaletg dodatkowego posredniego
nosnika ciepta jest mozliwos¢ stosowania mniej skomplikowanej armatury i urzg-
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dzen zabezpieczajgcych po stronie turbozespotu gazowego, uproszczenie nadzoru,
a takze brak osadéw kamienia kotlowego. Natomiast wadg jest wydtuzenie taricucha
proces6w wymiany ciepfa i zwigzane z tym dodatkowe straty egzergii.

Rozwigzania polegajace na zastosowaniu posredniego nosnika ciepta sg zwy-
kle stosowane w aplikacjach, w ktorych temperatura zrodta ciepta jest stosun-
kowo wysoka, np. elektrocieptownie opalane biomasg (Drescher i Briiggemann,
2007), elektrownie stoneczne z wykorzystaniem ORC (Delgado-Torres i Garcia-
-Rodrtguez, 2007). Jako no$nik ciepta zazwyczaj stosowany jest olej syntetyczny,
ktory kragzy w obiegu pomiedzy wymiennikiem ciepta spaliny - olej, a nastepnie
uktadem szeregowo potgczonych wymiennikéw ciepta w kotle-parowniku insta-
lacji ORC. W wyniku bezwtadnosci cieplnej, posredni nosnik ciepta gwarantuje
wiekszg stabilnos¢ dziatania systemu ORC. Olej termalny stanowi réwniez dodat-
kowe zabezpieczenie dla funkcjonowania systemu, gdyz zmniejsza ryzyko zwia-
zane z palnoscia czynnika roboczego, oraz pozwala na eksploatacje wymiennika
ciepta spaliny-olej pod cisnieniem atmosferycznym. Ponadto, istnieje mozliwo$é
odbioru ciepta z przewoddéw spalinowych réznych turbozespotéw, co jest szcze-
gdlnie wazne w przypadku sprezarek potgczonych réwnolegle, gdzie tylko czes¢
jednostek pracuje przy czesciowym obcigzeniu rurociggu.

Korzysci wynikajgce z zastosowania posredniego nosnika ciepta osiggane sg
kosztem nizszej sprawnosci catkowitej sitowni, wynikajacej z dodatkowych strat
egzergii w procesie wymiany ciepta. Co wiecej, w systemie istniejg dwa punkty
pinch zamiastjednego: na poczatku parownika (podobnie jak w sitowniach ORC
z wykorzystaniem zrddet ciepta niskotemperaturowego), oraz drugi, na poczat-
ku podgrzewacza czynnika roboczego (ekonomizera), co wptywa na ograniczenie
sprawnosci sitowni ORC (patrz rozdziat 4.2). W celu eliminacji ograniczen wy-
nikajagcych zjednoczesnego istnienia dwéch punktéw pinch, Drescher i Briigge-
mann (2007) zaproponowali zmodyfikowany schemat instalacji, z oddzielnymi
obiegami oleju termalnego w podgrzewaczu i parowniku.

4.1.2. Wybor czynnika roboczego

Odpowiedni dobor organicznego czynnika roboczego jest niezbedny dla osia-
gniecia wysokiej efektywnos$ci konwersji energii. Generalnie, najkorzystniejsze
dla systemow ORC sg tzw. suche i izentropowe czynniki robocze, tzn. czynni-
ki. ktérych krzywe nasycenia majg nieujemne nachylenie na wykresie w uktadzie
wspotrzednych T-s. Ich ekspansja przebiega w obszarze pary przegrzanej, przez
co nie stanowi ryzyka kondensacji, ktdra w przeciwnym przypadku mogtaby pro-
wadzi¢ do uszkodzenia topatek turbiny na skutek intensywnej erozji oraz uderzen
wodnych podczas przeptywu czynnika.

Wyb6r czynnika roboczego ijego wptyw na sprawnos$¢ ukladéw ORC byt
przedmiotem wielu badan, przy czym niektére prace podejmujg proby sformu-
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towania kryteriéw oceny przydatnych przy wyborze czynnika. Badr i in. (1985)
wskazujg wydajnos¢ cieplng, trwatoS¢ chemiczng, dostepnos¢, koszt i bezpie-
czenstwo uzytkowania jako podstawowe elementy, ktére nalezy wzigé pod uwa-
ge w procedurze wyboru. Lee i in. (1993) badali wydajnos$¢ cieplng niektdrych
potencjalnych czynnikdw roboczych dla systeméw ORC w celu wykorzystania
niskotemperaturowego ciepta odpadowego. Ich wyniki pokazaty, ze sprawnos$é
cieplna sitowni ORC koreluje z masg czgsteczkowg ptynu, normalng temperatura
wrzenia i ciSnieniem krytycznym.

Z punktu widzenia efektywnos$ci proceséw wymiany ciepta, sitownie ORC
wymagajg czynnika roboczego charakteryzujgcego sie matg entalpig parowania,
ktéra pozwala na schtodzenie spalin bedacych zrédtem ciepta dla uktadu do tem-
peratury znacznie nizszej w porownaniu z sitowniami parowymi i odpowiednie
dopasowanie pojemnosci cieplnych strumienia czynnika roboczego inoénika cie-
pta odpadowego (Larjola, 1995). Z innej perspektywy, Maizza i Maizza (1996)
za pozadane wiasciwosci czynnika roboczego z termodynamicznego punktu wi-
dzenia uznajg duza warto$¢ entalpii parowania i matg warto$¢ ciepta whasciwego
cieczy, co powoduje, ze krzywa graniczna odpowiadajgca stanowi cieczy wrzg-
cej w uktadzie wspotrzednych T—s jest zblizona do pionowej. Ptyn o takich wia-
Sciwosciach pobiera mozliwie najwiekszg ilos¢ ciepta ze zrodta podczas zmiany
fazy i pozwala uzyska¢ ksztaht obiegu rzeczywistego zblizony do ksztattu obie-
gu Carnota, bez koniecznosci stosowania regeneracji ciepta w obiegu. Chen i in.
(2010) pokazali powyzszy efekt ,karnotyzacji” obiegu, wyprowadzajagc wyraze-
nie na zalezno$¢ pracy wiasciwej turbiny od entalpii parowania czynnika robocze-
go dla modelu gazu doskonatego i potwierdzili, ze czynniki o duzej entalpii paro-
wania igestosci zapewniajg wysoka moc turbiny, przy ograniczeniu jej wymiarow
geometrycznych.

Angelino i Colonna Di Paliano (1998) badali mozliwosci poprawy spraw-
nosci sitowni ORC poprzez zastosowanie mieszaniny zwigzkéw organicznych
jako czynnika roboczego. W przypadku mieszaniny liniowych siloksanéw. dzie-
ki nieizotermicznemu procesowi zmiany fazy czynnika roboczego w parowni-
ku, uzyskano lepsze dopasowanie pojemnosci cieplnych czynnika roboczego
i nosnika ciepta. Podobny efekt zaobserwowano w badaniu przeprowadzonym
przez Borsukiewicz-Gozdur i Nowaka (2007), w ktdrym uzyskano r6zne warto-
sci mocy sitowni ORC dla réznych udziatéw masowych propanu ietanu w mie-
szaninie zeotropowej (z poslizgiem temperaturowym). Innym rozwigzaniem
w celu lepszego dopasowania pojemnosci cieplnej strumieni jest zastosowanie
obiegdw nadkrytycznych. W porownaniu z obiegami podkrytycznymi, obiegi
nadkrytyczne pozwalajg na bardziej efektywne wykorzystanie niskotemperatu-
rowych zrodet ciepta odpadowego z gradientem temperatury (Chen i in., 2006),
(Kare Tlas i Schuster, 2008). Ostatnio przeprowadzone badania (Chen iin., 2011)
Pokazaly, ze nadkrytyczny obieg z wykorzystaniem zeotropowej mieszani-
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ny czynnikéw chiodniczych R134a i R32 pozwoli! na zwiekszenie sprawno-
Sci energetycznej uktadu o 10-K30% w porownaniu do podkrytycznego obiegu
z wykorzystaniem R134ajako czynnika roboczego.

Hung iin. (1997), a p6zniej takze Mago iin. (2007), przedstawili analize sitow-
ni ORC z réznymi czynnikami roboczymi w Swietle nieodwracalnosci proceséw
termodynamicznych na gruncie drugiej zasady termodynamiki. Wyniki pokazuja,
ze tzw. suche czynniki robocze powinny by¢ rozprezane od stanu poczatkowego
na linii nasycenia (pary nasyconej suchej), poniewaz przegrzewanie czynnika ro-
boczego zwieksza catkowite straty egzergii w systemie, przy sprawnosci energe-
tycznej pozostajgcej w przyblizeniu na statym poziomie. Podobny wniosek zostat
wysuniety przez Saleha iin. (2007), ktérzy wskazywali, ze w przypadku podsta-
wowego obiegu sitowni ORC z maksymalng temperaturg 100°C, wzrost spraw-
nosci cieplnej w wyniku przegrzania byt na tyle niewielki, ze zdaniem autoréw
nie wart realizacji. W ogélnym przypadku, elementem determinujacym wptyw
przegrzewania pary na sprawno$¢ obiegu jest szybkos¢ zbieznosci izobar na wy-
kresie we wspotrzednych h-s (rys. 4.1). Je$li iloraz Aw/Ah]= (Ahf- AhJ/Ah” jest
wiekszy od sprawnosci energetycznej obiegu bez przegrzewu, wéwczas przegrze-
wanie pary powoduje wzrost sprawnosci energetycznej obiegu. Izobary niekto-
rych suchych czynnikéw roboczych sg prawie rownolegte, co moze prowadzic¢
do zmniejszonych, niezmiennych lub tylko nieznacznie zwiekszonych spraw-
nosci sitowni ORC w wyniku przegrzewania par czynnika (Hung i in., 1997),
(Chen iin., 2010).

s(k/(kg-K))

Rys. 4.1 Wplyw przegrzewu pary na sprawno$¢ energetyczng obiegu (R-141b jako czynnik robo-
czy, skala proceséw znieksztatcona dla czytelnosci)
Fig. 4.1 Effect of superheating on energy efficiency of the cycle (R-141b as a working fluid, scale

of processes distorted for clarity)
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Liu i in. (2004) badali wptyw temperatury Kiytycznej czynnika roboczego na
sprawnos¢ sitowni ORC. Wysokie wartosci temperatury krytycznej czynnika po-
zwalajg na wykorzystanie zrodet ciepta o wyzszej temperaturze, bez koniecznosci
przegrzewania pary. Stwierdzono, ze sprawno$¢ sitowni z czynnikami o niskiej
temperaturze krytycznej jest mniejsza. Wniosek ten zostat potwierdzony w pracy
Rayegana i Tao (2011). Ponadto, autorzy okreslili stopien ekspansji pary w turbi-
nie jako jeden z wazniejszych czynnikéw wptywajacych na funkcjonowanie si-
towni ORC. Wysoka warto$¢ stopnia ekspansji przy jednoczes$nie matej wartosci
pracy wiasciwej turbiny Swiadczy o potrzebie stosowania turbin o duzych prze-
krojach iduzej liczbie stopni, co z kolei moze powodowaé generowanie entropii
i ewentualne straty egzergii towarzyszace nieciggtosciom przeptywu.

Wybor czynnikéw roboczych odbywa sie najczesciej na drodze przegladu baz
danych (niekiedy obszernych) zwigzkéw organicznych z warto$ciami parametrow
i funkcji termodynamicznych. Przyktadem badan, w ktdrych stosowano tego typu
podejscie sg prace Dreschera i Bruggemanna (2007), Rayegana i Tao (2011). Dzie-
ki badaniom ,,przesiewowym” duzej liczby zwiazkéw, eliminuje sie arbitralno$¢
wyboru, zwazywszy na wielo$¢ - niekiedy sprzecznych - czynnikéw, majacych
Wplyw na sprawno$¢ uktadu ORC. Stosujac bardziej usystematyzowane podejscie,
Papadopouls i in. (2010) przedstawili ogélng procedure doboru czynnika robo-
czego w oparciu o wspomagane komputerowo projektowanie molekularne. Podej-
Scie to idzie jeden krok dalej, przypisujagc czynnikom roboczym miary w czterech
podstawowych kategoriach, zwigzanych z termodynamikg, srodowiskiem, bezpie-
czenstwem i procesem, ktdre zostaty nastepnie wykorzystane jako kryteria oceny
w procedurze wyboru kolejnych czgsteczek. Autorzy konkludujg, ze metodologia
prowadzi do identyfikacji zarbwno konwencjonalnych, jak i nowych struktur mo-
lekularnych zwigzkéw proponowanych jako czynniki robocze, przez co rozszerza
zakres dotychczasowych metod przeglagdu.

4.1.3. Dobor parametrdw pracy sitowni ORC

Cisnienie i temperatura par czynnika roboczego na wejsciu turbiny w oczy-
wisty sposob wpiywajg na catkowitg sprawno$¢ i moc sitowni ORC. Cis$nienie
na wyjsciu turbiny jest rezultatem zalozonej temperatury kondensacji i wynika
z przyjetej technologii chtodzenia czynnika roboczego. Wiele badan w zakresie
sprawnosci systemdw ORC jest dostepnych w literaturze przedmiotu. Wigkszo$¢
dotyczy doboru parametrow obiegu, stosujgc sprawno$¢ energetyczngjako kry-
terium. Sprawno$¢ energetyczng definiujemy na podstawie 1zasady termodyna-
miki. w analizowanym zagadnieniu jest nig stosunek mocy elektrycznej uzyska-
nej z sitowni ORC do strumienia ciepta doprowadzonego do sitowni w spalinach
z turbiny gazowej. Sprawno$¢ egzergetyczna sitowni ORC, definiowana na pod-
stawie Il zasady termodynamiki jako strumien egzergii wyprowadzonej z obie-
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gii do strumienia egzergii napedowej, réwniez jest stosowana jako kryterium do
wyznaczania parametréw obiegu, co wynika z licznych przyktadéw badan 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 umozliwiajg dob6r czynnika roboczego i konfiguracji ukita-
du, ktére pozwalajg na maksymalizacje stopnia wykorzystania egzergii ciepta do-
prowadzonego do uktadu.

W przypadku prostej sitowni ORC bez przegrzewu czynnika roboczego, do-
bér parametréw obiegu wymaga przeprowadzenia analizy wrazliwosci na zmia-
ny temperatury na wejsciu turbiny. W ogélnym przypadku, optymalny dobor pa-
rametréow uktadu wymaga rozwigzania zagadnienia programowania nieliniowe-
go z ograniczeniami. Funkcja celu, ktérag moze by¢ np. moc turbiny lub jedna
z ww. sprawnosci sitowni ORC, ma raczej skomplikowang posta¢, wynikajaca
z koniecznosci stosowania modeli gazu rzeczywistego do obliczen funkcji termo-
dynamicznych. W przypadku, gdy zmiennymi decyzyjnymi sg np. ci$nienie item-
peratura czynnika przed turbing, ograniczenia moga mieé posta¢ tzw. ograniczen
kostkowych (w ktérych wartosci parametrow sg ograniczane jedynie do przedzia-
fu). Rozwigzanie powyzszego zadania maksymalizacji funkcji celu metodami do-
ktadnymi wymagatoby duzego nakladu obliczen, dlatego ostatnio w literaturze
znane sg przyktady doboru parametréw uktadu ORC za pomocg algorytmu gene-
tycznego (AG) (Chacartegui i in., 2009), (Dai i in., 2009), (Wang i in., 2009). AG
jest niedeterministyczna, iteracyjng procedurg przeszukiwania mierzalnej prze-
strzeni (Goldberg, 2003), (Michalewicz, 2004), czesto stosowang w ,trudnych”
zadaniach optymalizacji i okre$langjako metoda ,,0statniej szansy”, gdyz z regu-
ty nie wykorzystuje ona informacji o specyficznych wasciwosciach funkcji celu,
jak to ma miejsce w przypadku metod poszukiwania ekstremum w kierunku. Me-
tody przeszukiwania przestrzeni oparte na AG znalazty zastosowanie w wielu ob-
szarach badawczych, takze w technice cieplnej (Gosselin i in., 2009). Algorytm
ten wykorzystano réwniez w niniejszej pracy do doboru parametrow uktadu ORC.

Problem doboru parametréw sitowni ORC w tej pracy polega na znalezieniu
»punktu” x okreslajgcego parametry modelu ORC maksymalizujgce funkcje celu
f(x) (np. moc netto obiegu), przy ograniczeniach wynikajacych z kryteriéw pro-
jektowych. Szczegotowe sformutowanie problemu rézni sie w zaleznosci do kon-
figuracji sitowni ORC izostanie przedstawione w nastepnym podrozdziale.

42. MODEL SILOWNI ORC
Sitownia ORC skfada sie z czterech przemian, identycznych jak w przypad-

ku sitowni parowej: sprezania czynnika roboczego przez pompe, podgrzewania
czynnika w kotle-parowniku, rozprezania par czynnika o wysokiej temperaturze
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i cisnieniu w turbinie iochtadzaniu czynnika w chtodnicy-skraplaczu. Czeste mo-
dyfikacje obiegu polegajg na przegrzewaniu par czynnika oraz regeneracji, pole-
gajacej na zwiekszaniu Sredniej temperatury doprowadzania ciepta do obiegu, co
zwieksza sprawnos$¢ energetyczng i egzergetyczng sitowni. Z danych literaturo-
wych wynika, ze wprowadzenie dodatkowycli przemian do obiegu ORC nie za-
wsze prowadzi do znaczacej poprawy sprawnosci silnika (McMahan, 2006), (De-
sai i Bandyopadhyay, 2009), (Tchanche i in., 2010), dlatego w ramach tej pracy
przeprowadzono analize termodynamiczng trzech konfiguracji sitowni ORC
0 réznym stopniu ztozonos$ci. Analiza zostata przeprowadzona przy zatozeniu sta-
nu ustalonego, w oparciu o rownania bilansu masy ienergii w uktadzie. Pominie-
te zostaly straty ciepta i spadki cisnienia w wymiennikach ciepta i przewodach,
poniewaz ich wyznaczenie wymagatoby szczegétowej znajomosci konstrukcji
wymiennikow ciepta i wymiaréw geometrycznych rurociggdw. Analizowany byt
prosty obieg sitowni ORC oraz dwa warianty obiegu z regeneracja, zachowujgc
wzglednie prostg konfiguracje obiegu.

4.2.1. Prosta sitownia ORC

Sitownie ORC jako technologia energetyczna posiadajg pewng ceche, kto-
ra w szczeg6lny sposéb odpowiada oczekiwaniom rynku - prostote konstrukcji.
W zakresie zrédet geotermalnych i spalarni biomasy jest to juz w petni dojrzata
technologia, z tysigcami megawatow mocy elektrycznej produkowanej na catym
Swiecie. W przypadku kolektoréw stonecznych jest to technologia mniej rozwi-
nieta, przy czym aplikacje dla innych zrédet, takich jak mikroturbiny czy ogniwa
paliwowe sajeszcze w poczatkowej fazie rozwoju.

Mimo zwykle nizszej sprawnos$ci podstawowego obiegu sitowni ORC w po-
réwnaniu do obiegdw z regeneracjg, w pracy wykonano obliczenia dla obiegu
podstawowego (rys. 4.2), ktére postuzyty nastepnie za ,,punkt odniesienia” dla
pozostatych wariantéw obiegu.

Przy zatozonej temperaturze kondensacji Tr entalpie wtasciwg ientropie wita-
Sciwg na wejsciu pompy uzyskuje sie jako wartosSci funkcji termodynamicz-
nych cieczy nasyconej (cieczy wrzacej) /2 =Ilif(T]) i v =sf(Tt). Dla przemiany
izentropowej 1-2 (sprezanie w pompie) mamy sX =n, = idem. Entalpia witasci-
wa czynnika roboczego na wyjsciu pompy w przypadku sprezania przy przemia-
nie izentropowej wynositaby hx =h(p2,5s2x). gdzie p, =p5 zgodnie z zatozeniem
mzobatycznego podgrzewania czynnika w kotle i braku spadku ci$nienia w prze-
wodach. Entalpia wtasciwa i entropia wtasciwa na wejsciu turbiny wynoszg od-
powiednio h} =li(ps,T5) oraz s5=s(ps,T5), przyjmujac zadang warto$¢ cisnie-
niaps i temperatury T}jako zmienne niezalezne (zmienne decyzyjne w procedu-
rze doboru parametrow sitowni ORC). Analogicznie dla przemiany izentropowej
5-6 otrzymujemy nies = s = idem. Entalpia wiasciwa czynnika na wyjsciu turbi-
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ny w przypadku izentropowego rozprezania wynositaby hé =h(p6,s6), gdzie
p6=pxna mocy zatozenia o izobarycznym odprowadzaniu ciepta w skraplaczu
i braku spadku cisnienia w przewodach.

a)

oT1
/
’ H 3
i:4
\ 6
2.7 P3 P1
-0 OTS/
I
1
W - s2 0 -e-

Rys. 4.2. Prosta sitownia ORC w stacji przemoczonej: a) obieg podkrytyczny, b) obieg nadkrytycz-
ny, ¢) schemat procesu technologicznego w sitowni 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 of subcritical ORC plant; S - exhaust gas, OT - heat transfer fluid, P - air

Bilanse strumieni energii dla elementow uk#adu, tj. turbiny, skraplacza, pompy
i kotta sg nastepujace

wi — MQRhe —/Zj) —WCR|T(/26t —//j) (4.1)

Qs =mgR(hg /1,) (4.2)

Wp=m@Rh: - ht) " o - h\) (4.3)
np

Qk ~"CR("5 _"2) (4.4)
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Obliczenia sprawnosci sitowni muszg uwzglednia¢ przyblizong moc pompy
wymagang do przettoczenia oleju termalnego. Pomijajac rozszerzalno$¢ cieplng
ptynu otrzymujemy

Pmpx SR ATTOTL
WPOT =m0J j vdp =——— (4.5)
a.min Pot k -D -

gdzie X jest Srednig wartos$cig wspdtczynnika oporéw Darcy’ego, D, L sg odpo-
wiednio Srednicg i dtugos$cig rurociagu z olejem termalnym, pOT jest Srednig ge-
stoscig oleju termalnego.

Przy zatozeniu, ze powietrze bedzie stuzyéjako czynnik chtodzacy w skrapla-
czu, obliczenia mocy elektrycznej netto sitowni ORC powinny uwzglednia¢ moc
potrzebna do napedu wentylatorow

WP.powietrze = ,q,n powietrze Vpowietrze (/4*6)
gdzie A?pondrzjest spadkiem cisnienia po stronie powietrza w skraplaczu, Fpowiera
jest strumieniem objetosci powietrza.

Spadek cisnienia moze by¢ wyrazony w postaci statej okreslajagcej wspotczyn-
nik oporu miejscowego
p powietrze A ApoA
[

ppowietrze powietrze

Predkos¢ przeptywu istrumien objetosci powietrza w funkcji strumienia masy
powietrza wynosza

~powietrze ~powietrze » ~powietrze powietrze ) (~-8)
Uwzgledniajgc rdwnania (4.7) i (4.8), rownanie (4.6) przyjmuje posta¢
cm'
w = b (4 oy
P.powietrze o 2 n2

r powietrze

Ostatecznie moc sitowni netto wynosi
tvik = A -w r- K 0T- g poniera (4.10)

Strumienie masy: oleju termalnego mMOT, czynnika roboczego MR oraz po-
wietrza m diZC uzyskuje sie na podstawie analizy proceséw wymiany ciepta
przedstawionej w podrozdziale 4.3.

Podstawowym zagadnieniem w tej pracy jest porownanie obiegdéw o réznych
konfiguracjach i stosowanych czynnikach roboczych, przyjmujac jako kryterium
moc netto obiegu, przy zatozeniu tych samych parametréw zrédia ciepta ijedna-
kowych warunkéw chtodzenia czynnika w obiegu. Przyjmujac ci$nienie i tem-
perature na wejsciu turbiny jako zmienne decyzyjne \ =(p5T5)' i oznaczajac



54 Konwersja energii odpadowej na energie elektryczng

funkcje celu jako / (x) = Wmt, problem doboru parametréow prostej sitowni ORC
moze by¢ zapisany jako
Znajdz x takie, ze

max Wna (4.11)
przy ograniczeniach

ps5<p™ (4.12)

s <X (4.13)

Graniczna wartos¢ cisnienia pf'" wynika ze wzgledéw bezpieczenstwa, nato-
miast graniczna warto$¢ temperatury 7<Q wynika z wymagan w zakresie trwato-
§ci chemicznej i niepalnosci czynnika roboczego. W przypadku obiegéw podkry-
tycznych, wprowadzono dodatkowe ograniczenie, definiujace maksymalny stopien
przegrzania pary (4TA.). Jego wprowadzenie ma na celu ograniczenie wymaganej
powierzchni przegrzewacza (a wiec posrednio kosztu materiatéw do budowy prze-
grzewacza), w zwigzku z mniejszymi wspotczynnikami przewodzenia ciepta w fa-
zie gazowej w poroéwnaniu z fazg ciekla.

4.2.2. Obieg sitowni ORC z regeneracjg: wariant |

W przypadku suchych czynnikdw roboczych, dodatnie nachylenie krzywej na-
sycenia powoduje, ze czynnik na wyjsciu turbiny posiadajeszcze pewng ilos¢ cie-
pta przegrzania. Ciepto to moze by¢ wykorzystane do regeneracji, polegajacej
na wstepnym podgrzaniu czynnika roboczego, przez co zwiekszeniu temperatury
cieczy na wejsciu kotta. W rezultacie, komercyjnie dostepne, kompaktowe uktady
ORC zwykle posiadajg regeneratory (rys. 4.3), ktore sg przeciwprgdowymi, prze-
ponowymi wymiennikami ciepta.

Efektem regeneracji jest obnizenie $redniej réznicy temperatury miedzy no-
$nikiem ciepta (olejem termalnym) i czynnikiem roboczym w kotle, co prowadzi
do mniejszych strat egzergii. Obecno$¢ regeneratora nie komplikuje w znaczacy
sposéb uktadu, jednak nalezy pamieta¢, ze kazde dodatkowe urzgdzenie powo-
duje wzrost naktadéw inwestycyjnych. Przyjeto, ze regenerator jest adiabatycz-
nym wymiennikiem ciepta o okreslonym wspétczynniku sprawnosci. W przypad-
ku analizowanych uktaddw ORC, ptynem o mniejszym strumieniu pojemnosci
cieplnej jest strumien pary z turbiny. W zwigzku z tym wspotczynnik efektywno-
Sci regeneratora jest okreslony nastepujgco

e= 4.14
hf  /— ( )

0 /.mtn
gdzie /r?  jest minimalng entalpig wtasciwg strumienia 0 mniejszej pojemnosci
cieplnej na wyjsciu wymiennika (nieskofczenie wielkiego wymiennika), obliczo-
na na podstawie temperatury 7', czyli hJi)m =h(p”"T2) m
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S (kJ/(kg-K))

Rys. 4.3. Sitownia ORC z regeneracjg (toluen jako czynnik roboczy, skala przemian 1-2 i4-5 znie-
ksztatcona dla czytelnosci)
fig. 4.3. Regenerative ORC (toluene as working fluid, scale of processes 1-2 and 4-5 distorted for
clarity)

Entalpia wiasciwa w punkcie 7 wynosi

hr =66 -5(/j6 -/j7 mn) (4.15)
Entalpia wtasciwa w punkcie s wyznaczana jest z bilansu strumieni energii
w adiabatycznym regeneratorze

Jk=h:+h6- hl (4.16)
Bilans energii w kotle jest nastepujacy
Qk =mCR(A5- ") (4-17)

Sformutowanie problemu doboru parametrow sitowni ORC z regeneracjg
w tym wariancie pozostaje bez zmian.

4.2.3. Obieg sitowni ORC z regeneracja: wariant Il

W tej konfiguracji obiegu zaktada sie, ze czynnik roboczy zanim trafi do ko-
tla jest podgrzewany w podgrzewaczu mieszankowym, podobnie jak w przypad-
ku regeneracyjnego podgrzewania wody zasilajgcej w sitowniach parowych. Pod-
grzewacz mieszankowy jest bezprzeponowym wymiennikiem ciepta, w ktérym
Para z upustu turbiny miesza sie z cieczg czynnika roboczego opuszczajacego re-
generator (rys. 4.4).

Entalpia whasciwa czynnika w punkcie 11(na wejsciu podgrzewacza mieszan-
kowego) jest obliczana na podstawie sprawnosci regeneratora

| = h2+ e(26 —o.min) (4-18)

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

Rys. 4.4. Sitownia ORC z regeneracjgza pomocga podgrzewacza mieszankowego (toluen jako czyn-
nik roboczy, skala przemian 1-2, 4-5 i 8-9 znieksztatcona dla czytelnosci)
Fig. 4.4. Regenerative ORC with feed-liquid heater (toluene as working fluid, scale of processes
1-2, 45 and 8-9 distorted for clarity)

Strumien pary z upustu regeneracyjnego wyznaczono z bilansu energii
mCx(hv-hs)=mCR(1- x)(hs-/?,,) (4.19)
Z réwnania (4.19) otrzymano udziat masowy pary upustowej

_K~hu

= 4.20
h7-A,, ( )

Moc turbiny, pompy oraz strumieri ciepta dostarczonego w kotle wyznaczono
z zaleznoéci

WT = mCRr|T[(As - A64) + x(hé - his)] (4.21)
[@- x)(hZ- A)+ mR(AL - A5)] (4.22)

nP
QK—m®RAs  A) (4.23)

Zmiennymi decyzyjnymi w procesie doboru parametrow uktadu sg cisnie-
nie itemperatura na wejsciu turbiny, oraz stosunek réznicy ci$nienia okreslaja-
cy cisnienie w podgrzewaczu mieszankowym (i miejsce upustu pary w turbinie)
\ =(p5T5e)' , gdzie e = P1-Pb proplem doboru parametrow sitowni ORC dla

Pi~ Pb
tej konfiguracji mozna sformutowac w nastepujacy sposob.

Znajdz x takie, ze

max W" (4.24)
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przy ograniczeniach

SE e (4.25)
T5 <50 (4.26)
0<8<1 (4.27)

4.2.4. Wskazniki efektywnos$ci konwersji energii odpadowej
na energie elektryczng

Sprawnos¢ energetyczna systemu ORC wyznaczana jest nastepujaco
jyrd
n,=-r- (4.28)

gdzie Qs jest strumieniem ciepta odebranym od spalin.
Strumien ciepta spalin jest obliczany z zaleznosci
Qs=""s(hs]-hs2) (4.29)

gdzie ms jest strumieniem masy spalin z turbiny gazowej, /A jest entalpig wia-
Sciwg spalin na wejsciu podgrzewacza oleju termalnego, hs jest entalpig wiasci-
wa spalin na wyjsciu podgrzewacza.

Sprawnos¢ egzergetyczna systemu ORC jest wyrazona przez stosunek egzergii
wyprowadzonej z uktadu do egzergii napedowej. W przypadku stacji przettocz-
nych, jedynym produktem uzytecznym dziatania sitowni ORC jest wytwarzana
moc elektryczna, dlatego przyjeto, ze strumien egzergii wyprowadzonej z uktadu
jest rowny mocy netto sitowni ORC. Egzergignapedowajest egzergia ciepla prze-
kazanego do uktadu w podgrzewaczu oleju termalnego (wymiennik spaliny-olej
termalny)

MNe=-2 (4.30)
\
gdzie Es =<5 Io
joty
Zwazywszy, ze spaliny opuszczajgce podgrzewacz oleju termalnego odpro-
wadzane sg do atmosfery, w niniejszej pracy uwzgledniono rowniez straty eg-
zergii z tym zwigzane, co w pewien spos6b upraszcza obliczenia egzergii spalin.
Egzergig napedowg jest wOwczas egzergia strumienia spalin na wejsciu pod-
grzewacza oleju termalnego Es =ESi. Pomijajac egzergie kinetyczng i poten-
cjalng, egzergia fizyczna strumienia spalin na wejSciu podgrzewacza oleju ter-
malnego wynosi

4 =/s[(A —%0)~" Y ~s0)] (4-31)
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Egzergia strumienia powietrza na wejsciu skraplacza nie jest brana pod uwa-
ge przy obliczaniu egzergii napedowej ukiadu, poniewaz wentylator skrapla-
cza znajduje sie w granicach rozwazanego tutaj uktadu i zostat uwzgledniony
w rownaniu (4.10).

Z punktu widzenia oceny zasob6w energii odpadowej, celem jest maksyma-
lizacja mocy netto sitowni ORC. Dla danego strumienia egzergii spalin z turbi-
ny gazowej, moc netto sitowni ORC jest skorelowana ze sprawnos$cig egzerge-
tyczng wyznaczang z rownania (4.30) z uwzglednieniem réwnania (4.31), tzn.
obieg o najwiekszej mocy netto jest jednoczesnie tym, ktéry pozwala na kon-
wersje najwiekszej ilosci dostepnej energii zrodta ciepta (spalin z turbiny) na
prace mechaniczng. Moc netto sitowni ORC mogtaby by¢ rowniez skorelowana
ze sprawnoscig energetyczng sitowni, pod warunkiem, ze jednakowy strumien
ciepta podlegatby konwersji na prace mechaniczng. Jednak ilo$¢ ciepta odebra-
nego ze spalin w podgrzewaczu oleju termalnego jest zalezna od przebiegu pro-
cesOw wymiany ciepta w uktadzie sitowni ORC, co powoduje, ze sprawnos$¢
energetyczna i sprawno$¢ egzergetyczng nie sg silnie skorelowane.

4.3. PRZYKELAD ANALIZY DLA SYSTEMU PRZESYLOWEGO
JAMAL-EUROPA

4.3.1. Dane dotyczace zrodta ciepta

W pieciu stacjach przettocznych gazociggu Jamat-Europa na terenie Polski
znajdujg sie turbiny gazowe SGT-600, przeznaczone do napedu mechanicznego
0 maksymalnej mocy 25 MW, ktére pracujg przy stosunkowo stabilnym obcia-
zeniu przez caly rok, ze wzgledu na realizacje dostaw gazu na podstawie wie-
loletnich kontraktow. Wedtug danych producenta (Siemens AG, 2010) moc net-
to jednostki w warunkach 1SO jest réwna 25,40 MW, temperatura i strumien
masy spalin wynoszg odpowiednio T =543°C, ms = 80,4 kg/s. Powyzsze dane
Swiadczg o duzej ilosci energii odpadowej, potwierdzonej w praktyce przez ope-
ratora gazociggu, wiec turbiny wydajg sie by¢ zrodtem wysokiej jakosci ciepta
dla sitowni ORC.

Korzystajgc z powyzszych informacji, przy zatozeniu nastepujgcego skiadu
spalin (udziaty molowe): 75,4% N,, 13,6% 0,, 3,4% CO,, 6,6% H2, 1,0% Ar,
strumien ciepta odprowadzonego do atmosfery przy temperaturze powietrza 15°C
mozemy szacowac na 46,2 MW. Wartos¢ ta dotyczy jednej turbosprezarki i odpo-
wiada 1/3 lub 1/2 mocy stacji przettocznej, poniewaz przynajmniej jeden turbo-
kompresor w kazdej ze stacji znajduje sie w trybie czuwania. Oczywiscie, z po-
wodu braku jakiegokolwiek systemu zagospodarowania energii odpadowej, ta
znaczaca ilos¢ egzergii spalin jest aktualnie tracona.
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Biorgc pod uwage dane dotyczace parametrow spalin z turbiny gazowej, ilos¢
ciepta odprowadzanego aktualnie do atmosfery wynosi

§s. ="&(/&i -"s0) (4.32)

gdzie hso jest entalpig wtasciwg spalin w warunkach otoczenia (stan odniesienia).

Gtdéwna czes€ tego ciepta jest przekazywana do oleju termalnego Om , znacz-

na czes¢ jest obecna w spalinach opuszczajacych podgrzewacz oleju 0S2, a nie-

wielka cze$c¢ jest stratg w rezultacie wymiany ciepta z otoczeniem Oslraly. Zgodnie
z rbwnaniem zachowania energii otrzymujemy

4, -~ Sor + Qs2 + Ostraty —S0OT + As(2S2 —7S0) + Sstraty (4-33)
Przyjmujagc temperature i ci$nienie spalin odpowiednio T = 543°C
ipYg =0,1058 MPa, oraz temperature i ciSnienie powietrza atmosferycznego
wynoszgce odpowiednio TQ- 15°C ip0=0,1013 MPa, obliczone zostaty warto-
§ci entalpii wiasciwej spalin na wejsciu podgrzewacza oleju (/2S) oraz entalpii
wiasciwej spalin w warunkach odniesienia (hso) . Zaktadajgc strate w wymien-
niku spaliny-olej termalny na poziomie «1,5%, otrzymano ¢ =692,7 kW .
Uwzgledniajgc rownania (4.32) i (4.33), strumien ciepta dostarczonego do uktadu
w wymienniku spaliny-olej wynosi

Os = Osi ~ Qs2 = "*s(Asi ~ = QoT + Sstraty (4-j4)

Wyznaczenie strumienia ciepta dostarczonego do uktadu w wymienniku spali-

ny-olej Qs oraz strumienia ciepta przekazanego do oleju termalnego O0J wyma-

ga okreslenia entalpii spalin na wyjsciu podgrzewacza oleju hsr Procedura okre-
$lania tej wartosci zostanie przedstawiona w nastepnym podrozdziale.

4.3.2. Zatozenia dotyczgce proceséw wymiany ciepta

Z rownan (4.1H 4 .10) wynika, ze moc netto sitowni jest funkcjg strumienia masy
czynnika roboczego, oleju termalnego i powietrza. W zwigzku z tym uwage skupi-
my teraz na procesach wymiany ciepta w podgrzewaczu oleju, kotle iskraplaczu.

Z uwagi na obliczeniowg temperature powietrza zewnetrznego w zimie w miej-
scach. gdzie znajduja sie stacje przettoczne, wynoszacg-22°C. na potrzeby niniejszej
analizy wybrany zostat syntetyczny, diatermiczny olej (Dow, 2001), ktorego zakres
temperatury stosowania wynosi od -35°C do 330°C. Dostepne w literaturze rowna-
nia korelacyjne miedzy entalpig i temperaturg oleju sg nastepujace (NREL, 2009)

hm (T)= 151461 T2 + 1,59867xI0¢-T - 2,50596x10° (4.35)
Tél'h) =6,186x10'T7«1? - 2,2211 x 10" #h2+5,9998 x 10“4 «h +
+7,7742x10™
gdzie [h] =J/kg, a [7] = °C.

(4.36)
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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), dajacych wglad w sposéb potgczenia wymiennikow ciepta, w sposéb
analogiczny jak w metodzie pinch (Linnhoff i Hindmarsh, 1983) (Szargut i Zie-
bik, 1998). Zadana warto$¢ maksymalnej temperatury oleju termalnego (¥ )
w celu zapewnienia trwatosci chemicznej ptynu wynosi 330°C, natomiast zadana
wartos$¢ réznicy temperatury miedzy olejem termalnym a czynnikiem roboczym
w punkcie nasycenia Jlpp, (punktpinch PP1) wynosi 10°C. Temperatura oleju
termalnego na poczatku parownika wynosi zatem TOR2 = T3+ A”p,, a odpowia-
dajgca jej wartos$¢ entalpii oleju termalnego jest wyznaczona z réwnania (4.35).

Temperature oleju termalnego na wyjsciu kotta mozna uzyskaé, rozwigzujac
réwnania bilansu energii odpowiednich czesci kotta. Na przyktad dla obiegu z re-
generacjg (wariant 1) otrzymujemy nastepujgce réwnania;

- dla parownika i przegrzewacza

JOT("oTl "~0T2) Wo((/B h) (4.37)

- dla podgrzewacza (ekonomizera)

waqt(roT2 ~0T3) ~cr (*3 K) (4.38)
gdzie hj =h{(T3) jest entalpig wtasciwg cieczy nasyconej przy temperaturze na-
sycenia T3=I[/?T) (odpowiadajacej cisnieniu/?,).

Z réwnan (4.37) i (4.38), zakladajgc zgodnie z zatozeniami metody pinch sta-
te pojemnosci cieplne ptynéw w rozpatrywanych zakresach temperatury, wyzna-
czono entalpie oleju termalnego na wyjsciu kotta h . Odpowiadajaca jej warto$¢
temperatury oleju termalnego na wyjsciu kotfa jest obliczana z réwnania (4.36).

Zatozono, ze zadana warto$¢ minimalnej réznicy temperatury miedzy olejem
termalnym a spalinami (na wyjsciu podgrzewacza oleju) A7gn (punktpinch PP2)
wynosi 30°C. Temperatura spalin na wyjsciu podgrzewacza oleju wynosi wiec
T = TOT, + App,. Odpowiadajgca jej wartos¢ entalpii h® = h(pS2,TS2) pozwala
na obliczenie strumienia ciepta dostarczonego do uktadu Q oraz strumienia cie-
pta przekazanego do oleju termalnego QOT z zaleznosci (4.34).

Strumiert masy czynnika roboczego wyznaczany jest z réwnania

(4.39)

Dla adiabatycznego kotta QK= Qor ina podstawie rownania (4.17) okreslono
strumien masy czynnika roboczego
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Strumien entalpii (MW)

Strumien entalpii (MW)

Rys. 4.5. Przyktad krzywych kompozycyjnych dla proceséw wymiany ciepta w sitowni 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, PP-punktpinch
lig. 4.5. Composite curves ilustrating thermal matching of exhaust gas (S). heat transfer fluid (OT),
and working fluid (CR) in regenerative ORC (case I): a) single OT cycle, b) two separate OT cycles
in economizer and evaporator, P P - pinch point

Testowano réwniez wariant instalacji z dwoma oddzielnymi obiegami oleju
termalnego (rys. 4.5b). Wyniki pokazaty, ze w przypadku niektérych czynnikéw
roboczych ograniczenia wynikajgce z istnienia dwoch punktéw pinch przy jed-
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nym obiegli oleju termalnego powoduja zmniejszenie ilosci ciepta odebranego od
spalin. W ich przypadku powyzsza modyfikacja uktadu wymiennikéw ciepta po-
prawia moc netto i sprawnos¢ sitowni ORC.

Przyjetym rozwigzaniem jesli chodzi o chtodzenie czynnika roboczego byt
skraplacz powietrzny. Strumien masy powietrza zostat wyznaczony na podsta-
wie bilansu energii w dwufazowej czesci wymiennika. Dla obiegu z regeneracjg
(wariant 1) otrzymujemy

(69 ~h\)
"W ietrze = "CR 77/ ——7 ~ (44 1)
(hn ~KY\)

gdzie wponerz jest strumieniem masy powietrza, 7"jest entalpig wtasciwg pary
nasyconej suchej czynnika roboczego, h jest entalpig wtasciwa cieczy nasyconej
czynnika roboczego, /7p jest entalpig wtasciwg powietrza w punkcie odpowiada-
jacym minimalnej réznicy temperatury ptynéw, hp jest entalpig wtasciwg powie-
trza na wejsciu chtodnicy (rys. 4.2).

Wartosci entalpii powietrza zostaty wyznaczone odpowiednio z zaleznoSci
2, =1z(I?P27],,) oraz /M =h(p0,T0) . Zaktadajagc minimalng réznice temperatu-
ry pomiedzy czynnikiem roboczym a powietrzem w skraplaczu A7j)3 otrzymu-
jemy I'p = 7| -NTpp,. Obliczenia przeprowadzono dla AT\, =5°C. temperatu-
ry skraplania T]= 30°C, oraz temperatury powietrza Tv = TQ= 15°C.

W pracy poréwnano efektywno$é energetyczng trzech omowionych wcze-
$niej wariantéw obiegu z réznymi czynnikami roboczymi. Obliczenia przepro-
wadzono dla jednakowych wartosci strumienia i temperatury spalin z turbiny
oraz temperatury powietrza. Przyjeto te samg warto$¢ temperatury skraplania.
Stosunek wspdiczynnika oporu miejscowego G do kwadratu powierzchni prze-
kroju strumienia powietrza w skraplaczu w rownaniu (4.9) jest funkcjg wymia-
row i uktadu geometrycznego skraplacza. Przyjeto statg warto$¢ tego wspot-
czynnika, wynoszacg 2-10-7 m”4, ktora jest odpowiednia dla tej skali skrapla-
czy powietrznych.

4.3.3. Zalozenia dotyczace parametrow eksploatacyjnych

Wyznaczenie ci$nienia i temperatury w poblizu punktu krytycznego jest za-
daniem zle uwarunkowanym, co powoduje niestabilne rozwigzania. Drescher
i Briiggemann (2007) zaproponowali ograniczenie zadanej wartosci ci$nienia
pary nasyconej 0,1 MPa ponizej wartosci cisnienia krytycznego. Takie zatozenie
przyjeto rowniez w tej pracy w przypadku obiegéw podkrytycznych.

Niskie wspoOtczynniki przewodzenia ciepta w fazie gazowej powodujg
zwiekszenie powierzchni przegrzewaczy. W celu ograniczenia ewentualnych
kosztéw wymiennika ciepta, przyjeto dodatkowe ograniczenie na stopien prze-
grzania ATg5<5°C.
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Analizowano réwniez obiegi nadkrytyczne, jednak ze wzgledu na ogranicze-
nia zwigzane z projektowaniem, kosztami materiatdw i bezpieczeristwem eksplo-
atacji. przyjeto maksymalng warto$¢ cisnienia w obiegu ORC p¥§) =8,4 MPa,
ktora jest rowna maksymalnemu ci$nieniu roboczemu w orurowaniu stacji prze-
ttocznej.

Zgodnie z réwnaniem (4.10), w obliczeniach uzytecznej mocy sitowni ORC
uwzgledniona zostata moc pompy w obiegu oleju termalnego. Wynika to z faktu,
ze potencjalne projekty wykorzystania ciepta odpadowego w stacjach przettocz-
nych musiatyby by¢ realizowane w ramach prac modernizacyjnych i lokalizacja
elementow sitowni ORC mogtaby by¢ w pewnej odlegtosci od wymiennika cie-
pta spaliny—selej, z powodu braku wolnej powierzchni pod zabudowe instalacji,
lub w zwigzku ze strefami zagrozenia wybuchem stacji. Wobec powyzszego za-
tozono, ze obieg oleju ma catkowitg dtugosé przewodow' 300 m. Przyjete warto-
$ci sprawnosci maszyn przeptywowych wynosity 85% dla pompy i 80% dla turbi-
ny, a sprawnosc regeneratora byta réwna 80%. Nalezy podkresli¢, ze w przypad-
ku stacji przettocznych urzadzenia sitowni ORC musiatyby by¢ wykonane z ele-
mentéw spetniajgcych wymagania iskrobezpieczenstwa, z mozliwoscia zainstalo-
wania w strefie zagrozenia wybuchem.

Dla kazdej kombinacji wariantu obiegu iczynnika roboczego, przeprowadzone
zostaty obliczenia majace na celu okreslenie parametrow eksploatacyjnych obie-
gu z wykorzystaniem procedury przegladu opartej na algorytmie genetycznym.
Obliczenia przeprowadzono z wykorzystaniem procedury PIKAIA 1.2 (Charbon-
neau, 2002). Prawdopodobienstwa krzyzowania i mutacji zostaly przyjete jako
réwne odpowiednio 85% i 20%. Populacja liczyta 200, obliczenia GA obejmo-
waly 100 pokolen. Stan ifunkcje termodynamiczne czynnikdw roboczych, spalin
i powietrza uzyskano z bazy danych REFPROP 8.0 (Lemmon i in., 2007).

4.3.4. Wstepny wybér czynnikéw roboczych

Na podstawie relacji miedzy ciSnieniem pary nasyconej, dopuszczalnym ci-
$nieniem w obiegu sitowni ORC i temperaturg Zrédfa ciepta, przeprowadzono
wstepny wybdr potencjalnych czynnikéw roboczych z bazy danych REFPROP
8.0. W przypadku stacji przettocznych, problemy zwigzane z mozliwg toksycz-
noscig czynnika roboczego mogtyby byc¢ tatwiej rozwigzane, dzieki istniejgcym
strefom zagrozenia wybuchem stacji przettocznej i lokalizacji instalacji na otwar-
tej przestrzeni. Preferowane czynniki robocze powinny mie¢ minimalny poten-
cjat niszczenia ozonu ODP (charakteryzujagcy wptyw czynnika na intensywnos$¢
rozktadu ozonu) i stosunkowo niskie wskazniki potencjatu globalnego ocieplenia
GWP (oznaczajgcego wptyw czynnika na wzmacnianie globalnego ocieplenia).
W zwigzku z tym, wycofane zgodnie z Protokotem montrealskim chlorowcopo-
chodne weglowodorow (CFC) nie byly brane pod uwage, podobnie jak czynni-
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ki z grupy HCFC (wodoroclilorofluoroweglowodory), wycofane na mocy przepi-
sow Unii Europejskiej (Rozporzadzenie UE, 2000). Mimo braku ograniczen cza-
sowych dotyczacych fluorowcopochodnych weglowodoréw (HFC) i aktualnie
powszechnego ich stosowania jako czynnikéw chtodniczych, jednak ze wzgledu
na wyrazne tendencje w dziataniach na rzecz ochrony klimatu w zwigzku z tzw.
efektem cieplarnianym, nie analizowano rowniez czynnikow z tej grupy, a uwa-
ge skupiono na 17 suchych czynnikach roboczych przedstawionych w tablicy 4 .1.
Poza acetonem, przedstawione zwigzki sg weglowodorami, ktére mozna uznaé za
czynniki o wysokiej wydajnosci cieplnej iniskim koszcie, w poréwnaniu z trady-
cyjnymi czynnikami chtodniczymi z grupy HFC.

Tablica 4.1. Wstepny wybér czynnikdw roboczych (dane dot. funkcji termodynamicznych dla 30°C)
Table 4.1. Preselected working fluids for ORCs (properties data based on 30°C)

Oznaczenie Masa r pe c (ciecz_y EntalpiaT , _
ASHRAE- Nazwa czasteczkowa (OC) (MPa) wrzacej)  parowania Rownanie stanu
(kg/kmol) (k.l/(kg-K))  (k.I/kg)
Aceton 58,08 234,95 4.70 2.16 529,10 Lemmon i Span (2006)
Benzen 78,11 288,90 4,89 171 429,54 Poll iin. (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 lhmels (2005)
Cykloheksan 84,16 280,49 4,08 1.85 389,24 Penoncello iin. (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)
Izobuten 56,11 144,94 401 2,41 353,25 Lemmon i lhmels (2005)
Izoheksan 86,18 224,55 3,04 2,26 344,00 Lemmon iSpan (2006)
R-601a Izopentan 72.15 187.20 3,38 2.30 341.60 Lemmon i Span (2006)
Neopentan 72,15 160,59 3,20 2,34 299.25 lemmon iSpan (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 lhmels (2005)

Z danych przedstawionych w tablicy 4.1 wynika, ze masa czgsteczkowa in-
formuje o gestosci ptynu, a tym samym wielkos$ci (Srednicach i powierzchniach
przekroju) elementdw instalacji, natomiast wartosci temperatury i ci$nienia kry-
tycznego sugerujg mozliwy zakres temperatury i cisnienia roboczego instalacji.
W skrocie, mozna oczekiwac, ze czynniki o wysokiej gestosci, matej wartosci cie-
pta wiasciwego cieczy, duzej wartosci entalpii parowania powinny zapewni¢ wy-
sokg moc sitowni ORC. Widocznym jest, ze aceton, benzen i toluen sg obiecujg-
cymi czynnikami roboczymi o relatywnie wysokiej temperaturze krytycznej, du-
zej entalpii parowania i matym cieple wtasciwym cieczy. W ostatniej kolumnie
tablicy 4.1 podano réwnania stanu wykorzystane w tej pracy, zgodnie z danymi
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w bazie REFPROP 8.0.

Tablica 4.2. Ograniczenia na parametry eksploatacyjne sitowni ORC dla przyjetych czynnikéw ro-
boczych
‘labie 4.2. Operational limits of the ORC components for preselected working fluids

Temperatura Punkt Maksymalna Maksymalna Minimalne
Czynnik topnienia zaptonu temperatura temperatura wrzenia ci$nienie
roboczy

(°C) Q9] (°C) () (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
1zoheksan -153 264 277 222 34,6
Izopentan -160 420 227 185 109,2
Neopentan -17 450 277 159 200,6
Pentan -129 309 327 195 82,0
Propan -190 450 352 95 1079.0
Toluen -93 480 427 317 4.9
Trans-buten -105 324 252 154 273,3

Mozliwe zakresy temperatury i ci$nienia roboczego instalacji zostaty bardziej
szczegdtowo przedstawione w tablicy 4.2, ktora przedstawia wartosci temperatury
topnienia, temperatury zaptonu, maksymalnej temperatury czynnika roboczego ze
wzgledu na trwato$¢ chemiczng ptynu, maksymalnej temperatury ptynu ze wzgle-
du na ograniczenie ci$nienia pary nasyconej (0,1 MPa ponizej wartosci ci$nienia
krytycznego) oraz minimalne ci$nienie obiegu (ci$nienie kondensacji) ze wzgledu
na przyjetg.warto$¢ temperatury skraplania. Bioragc pod uwage obliczeniowg war-
tos¢ temperatury zewnetrznej w miejscu, gdzie znajduja sie stacje przettoczne ga-
zociggu Jamat-Europa, czynniki robocze o temperaturze topnienia powyzej -22°C
Wymagatyby dodatkowych dziatan zapobiegajgcych zamarzaniu czynnika robo-
czego w czasie gdy przettocznia nie pracuje.

Warto$ci maksymalnej temperatury czynnika zostaly zaczerpniete z bazy RE-
FPROP 8.0, przy czym wartosci te powinny by¢ w poblizu temperatury rozkta-
du czynnika. Obawy o trwato$¢ chemiczng sa gtdéwnym Zréddtem niepewnosci
Przy ocenie przydatnosci czynnika do zastosowan w sitowniach ORC. Dostepne
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dane literaturowe dotyczace stabilnosci chemicznej czynnikdw sg niewystarcza-
jace, dlatego wglad w zakres temperatury stosowania czynnika moze da¢ anali-
za kinetyki rozktadu termicznego (Schroeder i Leslie, 2010). W niniejszej pracy,
warto$¢ maksymalnej dopuszczalnej temperatury czynnika zostata przyjeta jako
mniejsza z warto$ci maksymalnej temperatury czynnika i temperatury zaptonu
(tablica 4.2), z wyjatkiem: benzenu, toluenu i propanu, dla ktérych maksymal-
na temperatura byfa ograniczona do §( 1=320°C iwynikata z ograniczenia na
maksymalng temperature oleju termalnego, z uwzglednieniem przyjetej réznicy
temperatury miedzy czynnikami wymieniajgcymi ciepto (na tzw. gorgcym koricu
przegrzewacza), réwnej 10°C.

Wartosci temperatury zaptonu w tablicy 4.2 nalezy traktowac jako orien-
tacyjne, a ostateczna warto$¢ dopuszczalnej temperatury czynnika w instalacji
powinna by¢ dostatecznie niska, aby zagwarantowaé bezpieczenstwo. Maksy-
malna temperatura wrzenia odpowiada ograniczeniu na ci$nienie pary nasyco-
nej, ktére zostato ustalone na poziomie 0,1 MPa ponizej cisnienia krytycznego.
Wartosci cisnienia w ostatniej kolumnie tablicy 4.2 sg minimalnymi wartoscia-
mi cisnienia w obiegu, rdwnymi ci$nieniu kondensacji dla przyjetej temperatu-
ry skraplania 30°C. Dane te sa pewnym wskaznikiem, jes$li chodzi o mozliwe
problemy eksploatacyjne, zwigzane z infiltracjg powietrza do instalacji proce-
sowej sitowni ORC. Jesli ciSnienie panujace w skraplaczu jest znacznie ponizej
cisnienia atmosferycznego, moze wystepowac problem infiltracji powietrza do
instalacji, w konsekwencji wysokie podci$nienie prowadzi do zmniejszenia wy-
dajnosci systemu ORC iwigze sie z konieczno$cigwykonywania czestych prze-
gladow instalacji. Dla analizowanych czynnikow roboczych, najnizsze cisnienie
wrzenia przy temperaturze 30°C ma toluen (ponizej 5 kPa). Temperatura kon-
densacji moze by¢ podwyzszona, jesli jest to niezbedne do utrzymania okres$lo-
nego cisnienia czynnika w skraplaczu, ale taka zmiana odbywa sie oczywiscie
kosztem mocy sitowni.

4.3.5. Wyniki symulacji: prosta sitownia ORC

Wyniki obliczen mocy netto prostej sitowni ORC dla réznych czynnikow
roboczych przy jednakowych warto$ciach temperatury i strumienia spalin na
wejsciu podgrzewacza oleju termalnego oraz temperatury powietrza chtodzgce-
go skraplacz przedstawiono na rysunku 4.6. Zauwazalna jest najwieksza war-
tos¢ mocy uzytecznej sitowni w przypadku czynnikéw takich, jak: benzen, tolu-
en, aceton icykloheksan, ktore nalezy uzna¢ za najlepsze czynniki robocze dla
tej aplikacji z punktu widzenia efektéw cieplnych. Wyniki te potwierdzaja ko-
relacje miedzy entalpig parowania, temperaturg krytyczng i mocg netto obiegu.
Benzen, toluen icykloheksan okazaty sie czynnikami o najwiekszym potencja-
le wykorzystania energii odpadowej w obiegu podkrytycznym, podczas gdy po-
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nownie benzen, aceton iheptan w obiegu nadkrytycznym. Nadkrytyczne para-
metry czynnika wydaja sie nie zwieksza¢ mocy sitowni ORC w znaczacy sposéb
przy zastosowaniu powyzszych czynnikéw roboczych. Jednakze, w przypadku
czynnikow o niskich warto$ciach temperatury krytycznej, takich jak propan
i izobuten, maja one widoczny wptyw na moc netto obiegu, w wyniku lepszego
dopasowania krzywych kompozycyjnych oleju termalnego iczynnika robocze-
go. Brak danych dotyczgcych nadkrytycznych obiegdw cykloheksanu, heksanu
i toluenu wynika z faktu, ze cykloheksan i heksan majg temperature krytyczng
powyzej temperatury zaptonu, natomiast temperatura krytyczna toluenu jest za-
ledwie 1,4°C ponizej maksymalnej temperatury obiegu, wynoszgcej 320°C, co
w przypadku obiegu nadkrytycznego powoduje ekspansje czynnika w obszarze
pary nasyconej.
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Rys. 4.6. Moc netto prostej sitowni ORC
Fig. 4.6. Power output from basic ORC

W lablicy 4.3 przedstawiono szczeg6towe zestawienie wynikdw symulacji dla
czynnik6w roboczych, ktore zapewniajg najwiekszg warto$¢ mocy netto prostej
sitowni ORC. Najwiekszg wartos¢ mocy W'K =10,31 W otrzymano przy nad-
krytycznym obiegu z wykorzystaniem benzenu, nastepnie 10.05 MW i 9,86 MW
w przypadku obiegdw o parametrach podkrytycznych, przy uzyciu odpowiednio
benzenu itoluenu.
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Tablica 4.3. Wyniki obliczer prostej sitowni ORC (wybrane czynniki robocze)

Table 4.3.

Czynnik
roboczy

Parametry pracy

I\ (MPa)

Ts (°C)
(°c)

V6 (nrvVkg)

VA

mR (kg/s)

mm  (kg/s)
(kg/s)

BoT (MW)

Qs (MW)

WT (MW)

Wr (MW)

Wrm (MW)

Opowie,™ (MW)

W"a (MW)

e (%)

n, (%)

Benzen

> PC
5.33

320.0

2,01
396
50.6
67.6
2090
39.71
28.66
11.44
0.39
0.11
0.63
10.31
51.9

25,5

Benzen

< PC
4,79
292.2
5.0
2.01
416

58.5

74.1/65.3"

2414
41.41
30.13

11.68

0.40
0.27
0,96

10.05

49.8

23,9

Toluen

<PC
2,43
281.1
4.1
5,56
573
55,8
102,9/58,7”
2200
41,50
30,41
11,29
0,20
0,50
0,73
9.86
48.9

23,4

Aceton

> PC
4.80

276.0

111

126

0.11
1,00
9.22
46.4

22.8

adwa obiegi oleju termalnego (two heat transfer fluid cycles)

Cyklo-
heksan

c Pc
2.95
260.0
5,0
1.83

245

66,5
2134
41.47
31.52
10,22
0.27
0,10

0,67

45,5

21,8

Results of the calculations for basic cycle (selected working fluids)

Heptan

< PC
2,64
269,4
5.0
3.21
578
53.1
66.5
1846
41.48
31,53
9,21
0,26
0.10
0,43
8.42
41.7

20.0

lleptan

>Pc
3,26

285,0

3,21
831

49.8

31.12
8.97
0.30
0.11

0.36

20.3

Aceton

<PC
4,42

236.0

111
146
59,4
66.4
3022
40.89
31.97
10.37
0,42
0,10

1.89

39.4

191

W przypadku obiegéw o parametrach nadkrytycznych, widocznym jest, ze
uzyskane rozwigzania oparty sie na ograniczeniu maksymalnej temperatury obie-
gu, zatem mozna stwierdzi¢, ze osiggniecie wysokiej mocy sitowni ORC wymaga

maksymalnej temperatury czynnika roboczego na wejsciu turbiny.

Dla tego samego czynnika roboczego, sprawnosci energetyczne odpowiadaja-
ce maksymalnej mocy netto sitowni sg wyzsze w przypadku obiegéw nadkrytycz-
nych, w porownaniu ze sprawnos$ciami obiegéw podkrytycznych. Ze wzgledu na
ograniczenia zwigzane z procesami wymiany ciepta i wynikajgce z tego rézne ilo-
Sci ciepta dostarczonego do uktadu, sprawnos¢ energetyczna rj, iegzergetyczna
rle nie sg silnie skorelowane, czego przyktadem moze by¢ podkrytyczny i nad-
krytyczny obieg z uzyciem heptanu jako czynnika roboczego.
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W przypadku obiegéw podkrytycznych mozna zauwazy¢, ze benzen i tolu-
en wymagajag modyfikacji uktadu sitowni, polegajacej na zastosowaniu dwdch
obiegéw oleju termalnego w celu petnego wykorzystania dostepnego strumie-
nia entalpii spalin. Zalety podwdjnego obiegu oleju termalnego byty szczegdl-
nie widoczne w przypadku toluenu, dla ktérego modyfikacja uktadu spowodo-
wata wzrost mocy netto sitowni o 0,88 MW. W przypadku benzenu warto$¢ ta
wynosita 0,21 MW.

Dane dotyczace strumieni energii przedstawione w tablicy 4.3 pokazujg, ze
zapotrzebowanie na moc elektryczng urzadzen pomocniczych w sitowni ORC,
takich jak pompy oleju termalnego i wentylatory powietrza w skraplaczach,
moze by¢ znaczace w poréwnaniu z mocg turbiny. Na przyktad, w przypad-
ku podkrytycznego obiegu z uzyciem acetonu jako czynnika roboczego, pobor
mocy wentylatorow skraplacza - najwiekszy wsrdod prezentowanych - wynosit
IVPponigize = Kk 89 MW i stanowit 18% catkowitej mocy turbiny, kt6ra byta w tym
przypadku réwna WT = 10,37 MW .

4.3.6. Wyniki symulacji: wariant | obiegu z regeneracja

Rezultaty obliczen dla obiegu z regeneratorem przedstawiono na rysunku 4.7.
Obiegi z uzyciem benzenu, toluenu i cykloheksanu nadal majg najwiekszy po-
tencjat konwersji energii, przy czym regeneracja ma niewielki wptyw na zwiek-
szenie mocy. Analizu jac wyniki mozna stwierdzi¢, ze w przypadku obieg6w z re-
generacjg i czynnikami roboczymi o niskiej temperaturze krytycznej, takimi jak
propan, izobutan iizobuten, przyrost mocy uktadu jest wiekszy w obiegach nad-
krytycznych w poréwnaniu do obiegow podkrytycznych. Brak danych dotycza-
cych podkrytycznego obiegu acetonu i propanu na rys. 4.7 wynika z faktu nie-
moznosci zastosowania regeneracji w przypadku tych dwdéch czynnikéw, z uwagi
na relacje wartosci temperatury czynnika na wejsciu regeneratora 7, > 7\

Wyniki obliczen dla wybranych czynnikéw przy tym wariancie obiegu
przedstawiono w tablicy 4.4. Widocznym jest, ze najwiekszg moc netto obie-
gu uzyskano dla obiegu nadkrytycznego i podkrytycznego benzenu, dla kt6-
rych wynosita ona odpowiednio 10,40 MW i 10,19 MW, nastepnie dla podkry-
tycznego obiegu toluenu icykloheksanu, dla ktdrych wartosci mocy byty réwne
10,07 MW 19,88 MW.

Jedng ze specyficznych cech sitowni ORC w stacjach przettocznych jest moz-
liwos¢ wystepowania przerw w zasilaniu cieptem odpadowym, spowodowanych
wytgczeniami turbokompresoréw, w efekcie nierbwnomiernego odbioru gazu
z systemu przesytowego. W zwigzku z tym, czynniki robocze o wysokiej tempe-
raturze topnienia, np. benzen i cykloheksan, mogg by¢ nieodpowiednie dla tych
konkretnie aplikacji. Sposrdd pozostatych ptyndw, toluen, aceton, heptan ipentan
zapewniaja najwiekszg moc netto sitowni z regeneracja.
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Rys. 4.7. Moc netto sitowni ORC z regeneratorem
Fig. 4.7. Power output from regenerative ORC

Male wartos$ci objetosci wiasciwej pary wskazujg potencjalnie mniejsze wymia-
ry regeneratora i chtodnicy, co wigze sie z mniejszymi naktadami inwestycyjnymi.
Toluen odznacza sie najwyzszg wartoscig objetosci whasciwej czynnika na wyjsciu
turbiny v. = 5,56 nr/kg, co wigze sie z potrzebgwiekszych wymiarow geometrycz-
nych wymiennikéw ciepta. Poza tym charakteryzuje sie najmniejszg wartoscig ci-
$nienia kondensacji (patrz minimalne ci$nienie w tablicy 4.2), ktdéra sugeruje, ze
bedzie istniata potrzeba czestszych przegladéw urzadzen ze wzgledu na trudnosci
z uszczelnieniem instalacji. Toluen jest jedynym czynnikiem, dla ktorego stopien
przegrzania pary AT4} przy maksymalnej mocy netto obiegujest mniejszy niz 5°C,
CO Oznacza, Ze wyzsze stopnie przegrzania nie sg korzystne dla zwiekszenia mocy
w jego przypadku. Dla obiegu podkrytycznego z zastosowaniem toluenu efektem
regeneracji ciepta byto zwiekszenie mocy netto obiegu V"¢ 02,1% z 9,86 MW do
10,07 MW, przyjednoczesnym zmniejszeniu mocy cieplnej skraplacza Qs o 17,2%
z 30.41 MW do 25,17 MW izmniejszeniu mocy kotta QOT o 11,9% z 41,50 MW
do 36,56 MW. Mozliwos¢ zmniejszenia powierzchni skraplacza (lub zmniejszenia
mocy silnikéw elektrycznych napedzajacych wentylatory) jest gtdwng zaletg obie-
gu z regeneracjg w poréwnaniu do obiegu prostego. Mniejsze strumienie ciepta po
stronie zasilania uktadu ORC, pozwalajgce na zmniejszenie powierzchni kotta sg
réwniez istotne z punktu widzenia naktadéw inwestycyjnych.
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Table 4.4. Flow parameters and performance parameters for regenerative cycle with recuperator
(selected working fluids)
Czynnik Benzen Benzen Toluen Cyklo- Aceton Weptan Heptan Pentan
roboczy heksan

Pa;arZCe;ry >Pe <P¢ <P, <Pc >Pc <P SPc >Pc
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 2835 276,0 269.4 320,0 308,9
4 %% - 5.0 41 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
m@R (kg/s) 51.7 59.6 57,5 58.6 48,8 59,3 51.8 51.1
mar (kg/s) 72,6  75,6/67,6”7 104,5/61.2* 715 69.8 731 78,4 51.1
“powiclr/c (kg/s) 2135 2461 2266 2193 2483 2065 1803 1779
Sot (MW) 34,87 38.23 36.56 3572 37.24 3455 31,66 3132
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 1111 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
Wfol (MW) 0.14 0,29 0,53 0,13 0,12 0.14 0.18 0,18
"Ppoviae (MW)  0.67 1.02 0.80 072 105 060 040 0,39
w™ (MW) 10.40 10.19 10.07 9.88 9.33 9,27 9.09 8.72
M (%) 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

mdwa obiegi oleju termalnego (two heat transfer fluid cycles)

W odniesieniu do obiegéw nadkrytycznych, heptan posiada najwyzszy stopien

ekspansji pary v/v5 rowny 1579, co niewatpliwie wskazuje na konieczno$¢ sto-
sowania turbiny o wiekszej liczbie stopni. Skrajnie odmienng charakterystyke ob-
serwujemy pod tym wzgledem w przypadku acetonu, ktéry ma najnizszy stopien
ekspansji, wynoszacy 126, jednak towarzyszy mu najwieksza wydajno$¢ cieplna
skraplacza Qs, réwna 26,75 MW.

Czynnikiem roboczym czesto stosowanym w komercyjnie dostepnych syste-
mach ORC wspotpracujacych z niskotemperaturowymi zrédtami ciepta jest pen-
tan. W przypadku analizowanej w tej pracy aplikacji, zaletajego stosowania byt-
by stosunkowo niewielkich rozmiaréw skraplacz, o wymaganej mocy cieplnej
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22,04 MW, przy nieco nizszej, lecz nadal relatywnie wysokiej mocy netto sitow-
ni, wynoszacej 8,72 MW. Wsrdd ptynéw wymienionych w tablicy 4.4, charakte-
ryzujacych sie najlepszymi efektami cieplnymi, pentan posiada takze zalete w po-
staci najmniejszego podcisnienia w skraplaczu, ktorajest gtownym powodem wy-
boru tego czynnika w wielu istniejgcych na $wiecie sitowniach ORC.

4.3.7. Wyniki symulacji: wariant 11 obiegu z regeneracja

Wyniki obliczen mocy netto sitowni ORC z regeneratorem i podgrzewaczem
mieszankowym przedstawiono na rysunku 4.8. Tylko dwanascie czynnikdw robo-
czych widocznych jest na wykresie ze wzgledu na to, ze w przypadku pozostatych
pieciu ptyndw, tj. acetonu, benzenu, cykloheksanu, heptanu, i toluenu, strumien
pary z upustu turbiny odpowiadajgcy maksymalnej mocy netto uktadu, jest albo
réwny zero, albo pomijalnie maty. Innymi stowy, w przypadku stosowania tych
czynnikOw, regeneracja ciepta za pomocg podgrzewacza mieszankowego prowa-
dzi do spadku mocy sitowni. Zauwazalnym jest, ze z punktu widzenia zwieksze-
nia mocy sitowni ORC, tego typu regeneracja jest korzystna tylko w przypadku
obiegéw podkrytycznych.
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Rys. 4.8. Moc netto sitowni 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 czynnikéw roboczych przy tym wariancie obiegu przed-
stawiono w tablicy 4.5. Wzrost mocy fVna wahat sie od 0.01 MW dla heksanu
i izoheksanu do 0,70 MW dla cis-butenu, w stosunku do obiegu tylko z regenera-
torem, wiec obserwowane zmiany byly raczej niewielkie. R6znice w strumieniach
ciepta byly bardziej widoczne, poniewaz odpowiednie spadki mocy cieplnej kotta
60T wynosity od 0,93 MW dla heksanu do 3,70 MW dla trans-butenu, natomiast
spadek mocy cieplnej skraplacza Os byt w zakresie od 0,59 MW dla heksanu do
4,09 MW dla pentanu.

Gtdwnym wnioskiem z analizy wynikéw byto to, ze uzyteczna moc obie-
géw z regeneratorem i podgrzewaczem mieszankowym nie byta znaczaco wyz-
sza w porownaniu do mocy obiegéw tylko z regeneratorem, wiec regeneracja
za pomocg upustu pary z turbiny wydaje sie by¢ korzystna tylko w katego-
riach zmniejszonych strumieni ciepta w obiegu. W obiegu z uzyciem penta-
nu jako czynnika chtodniczego, efektem dodatkowej regeneracji w podgrzewa-
czu mieszankowym byt wzrost mocy netto sitowni W"a 0 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 ispadku zapotrzebowania na ciepto obiegu Qm 0 5,7% z 38,13 MW
do 35,95 MW.

W pracy (Tchanche i in., 2010) przyjeto zatozenie, ze ciSnienie w podgrzewa-
czu mieszankowym jest wieksze od ci$nienia na wyjsciu turbiny o potowe réznicy
ci$nienia na wejsciu iwyjsciu turbiny, tzn.p 1= p 5~ (J3s- p b2, natomiast w pracy
(Desai i Bandyopadhyay, 2009) cisnienie w podgrzewaczu mieszankowym przy-
jeto w taki sposéb, aby temperatura czynnika na wyjsciu podgrzewacza mieszan-
kowego odpowiadata potowie roznicy miedzy maksymalnga minimalng tempera-
tura czynnika w obiegu, tzn. Ts= (T. + I,)/2. Z kolei w pracy (Mago i in., 2008)
warto$¢ ciSnienia w podgrzewaczu mieszankowym przyjeto w sposéb arbitral-
ny (wynosita | MPa, przy ci$nieniu na wej$ciu i wyjsciu turbiny réwnym odpo-
wiednio 2,5 MPa i0,1 MPa). Z danych przedstawionych w tablicy 4.5 wynika, ze
najwieksza moc netto obiegéw wystepowata przy przyroscie temperatury w pod-
grzewaczu mieszankowym mniejszym od potowy rdznicy miedzy maksymalng
a minimalng temperaturg czynnika w obiegu. Przegrzew pary okazat sie korzyst-
ny dla zwiekszenia mocy netto sitowni w przypadku wszystkich prezentowanych
czynnikéw.

Stwierdzono, ze sprawno$¢ energetyczna i egzergetyczna sitowni moze byc¢
znacznie zwiekszona dzieki regeneracji ciepta. Dla podkrytycznego obiegu z pen-
tanem jako czynnikiem roboczym, sprawno$é energetyczna r|t zwiekszyta sie
z 16,6% w przypadku prostego obiegu do 19,1% w przypadku obiegu z regenera-
torem i20,8% w przypadku obiegu z regeneratorem i podgrzewaczem mieszan-
kowym. Odpowiednie wartosci sprawnosci egzergetycznej rje wynosity 34,6%,
36,8% oraz 37,7%.
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Tablica 4.5. Wyniki obliczen sitowni 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)

f;g;cnzi; Heksan Izoheksan Pentan lzopentan Neopentan Citse—:u— Tra?esr;bu— Butan
Parametry pracy <Pc <P¢ <P¢ <P¢ <Pc <P¢ <Pc <P¢
Pi (MPa) 2,45 2,93 3.26 3.28 3.09 4.12 3,93 3,69
T, (°C) 225.0 2271 1994  190,2 163,6 165.9 159.1 1553
I\ (MPa) 0.25 0,32 0,53 0.66 0.98 0.98 1,05 1.14
9%(°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
n'c, (°C) 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5,0 5.0
v6 (mVkg) M5 0,83 0,41 0,31 0.16 0,17 0.15 0,14
\GV5 142 142 63 47 24 23 21 19
m®R (kg/s) 69.2 73,2 82.0 89.8 113.9 98,9 1026  106.2
mm  (kg/s) 71,8 72,0 71,2 71,4 711 70.1 70.1 70,4
2276 2264 2449 2461 2564 2781 2790 2736
Sot (MW) 35.50 35,35 35.95  35.83 36.03 36.93 36.94 36,67
Qs (MW) 26.06 26.08 2721 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
Wp (MW) 0.36 0.46 0.58 0,63 0,75 0.83 0.83 0.84
(MW) 0,13 0,14 0,13 0.13 0,13 0,12 0,12 0.13
(MW) o081 0.79 1.00 1.02 1.15 1,47 1.49 1.40
WM (MW) 8.50 8,34 7,61 7,28 6.22 6.04 5,79 5,74
e (%) 421 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 KONCOWE

Powszechnie zaklada sie, ze nawet w czasie gdy odnawialne zrodta energii
beda mialy znaczacy udziat w sektorze energetycznym, gaz ziemny pozostanie
paliwem kopalnym o wysokim udziale w procesie wytwarzania energii elektrycz-
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nej. Wiaze sie to z faktem, iz technologie energetyczne oparte na gazie ziemnym
zapewniajg elastyczne wsparcie dla odnawialnych zrodet energii, charakteryzu-
jacych sie duzg nieréwnomiernoscig dostaw energii elektrycznej, a takze, w po-
réwnaniu z weglem kamiennym, oferujg mozliwo$¢ znaczacej redukcji emisji za-
nieczyszczen. Dostepno$¢ gazu ziemnego w Europie zwieksza sie dzieki nowym
inwestycjom w infrastrukture, takim jak terminale LNG i gazociagi przesytowe.
Obserwowany jest takze wzrost zainteresowania mozliwos$cig poprawy efektyw-
nosci energetycznej proceséw konwersji energii w przesyle idystrybucji gazu. na
przyktad wykorzystaniem energii odpadowej w stacjacli przettocznych i w sta-
cjach redukcyjnych.

W pierwszej cze$ci pracy skoncentrowano sie na analizie efektywnosci chto-
dzenia gazu na wyjsciu stacji przetlocznej. Opierajagc sie na bilansie egzergii
systemu przesytowego podjeto prébe oceny ilosciowej zrdodet strat egzergii
w systemie. Analiza strat egzergii w systemie pozwolita oceni¢ wptyw chtodze-
nia gazu na efektywnos$¢ energetyczngjego przesytu. Podany praktyczny przy-
ktad wykorzystujacy dane dotyczagce systemu przesytowego Jamat-Europa po-
kazat, ze efektywne z termodynamicznego punktu widzenia prowadzenie ru-
chu sieci przy czeSciowym obcigzeniu gazociggu moze wymagac ograniczenia
mocy chtodniczej. Gtownym wnioskiem badan przeprowadzonych w tej czesci
pracy jest to, ze w przypadku stacji przettocznych wyposazonych w chtodnice
gazu problem minimalizacji kosztéw eksploatacji systemu przesytowego, rozu-
miany do tej pory jako minimalizacja kosztéw paliwa do napedu sprezarek, po-
winien by¢ sformutowany jako problem optymalizacji dwukryterialnej. Funk-
cja celu powinna by¢ sumg kosztéw paliwa do napedu sprezarek, zaleznych
od chwilowej mocy sprezarek, a takze kosztow energii elektrycznej do napedu
wentylatorow w chtodnicach gazu. ktére sg funkcjg mocy chtodniczej. Ponadto,
nalezy przypuszczaé, ze rosngce w przysztosci optaty za emisje dwutlenku we-
gla spowoduja, ze zwiekszy sie waga pierwszego sktadnika funkcji celu, ponie-
waz koszty te sa silnie skorelowane z moca turbin gazowych do napedu spreza-
rek. Mozna w zwigzku z tym zatozy¢, ze zapotrzebowanie na moc chtodniczg
w stacjacli przettocznych bedzie rosto.

Zdaniem autora przyszte prace w zakresie efektywnosci energetycznej przesy-
tu gazu mogg dotyczy¢ optymalizacji parametrow pracy stacji przettocznych, ro-
zumianej jako zagadnienie minimalizacji strat egzergii w systemie. Interesujaca
kwestig bytoby réwniez poréwnanie wynikéw tak sformutowanego zadania opty-
malizacji termodynamicznej z wynikami optymalizacji ekonomicznej, rozumia-
nej jako minimalizacja sumy kosztoéw paliwa do napedu sprezarek gazu, kosztéw
energii elektrycznej do napedu wentylatoréw w chtodnicach gazu oraz przewidy-
wanych kosztow emisji zanieczyszczen w spalinach z turbin gazowych.

Przyjeta w 2007 roku polityka klimatyczna ienergetyczna Wspdélnoty Europej-
skiej z celami: zmniejszenia emisji gazéw cieplarnianych do 2020 r. 0 20% w po-
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réwnaniu do 1990 r., ograniczenia zuzycia energii 0 20% i zwiekszenia udziatu

energii produkowanej ze zrédet odnawialnych do 20%, bedzie powodowata duze

zainteresowanie rozwigzaniami umozliwiajgcymi produkcje energii elektrycznej

bez dodatkowej emisji gazow cieplarnianych. Takimi technologiami w przemysle

gazowniczym s3:

- sitownie ORC, umozliwiajace wykorzystanie egzergii fizycznej spalin z turbi-
ny gazowej w przesyle gazu,

- rozprezarki w uktadach do redukcji cisnienia gazu, umozliwiajgce odzyskanie
egzergii fizycznej sprezonego gazu ziemnego w dystrybucji gazu (Kostowski
i in., 2010), (Osiadacz i Chaczykowski, 2010a),

- tzw. zimne elektrownie, wykorzystujgce egzergie kriogeniczng skroplonego
gazu ziemnego w transporcie morskim gazu (Szargut i Szczygiet, 2008).

Mozna przypuszczaé, ze w nadchodzacych latach wymienione technolo-
gie energetyczne beda przykuwaty uwage operatorow systemdéw przesytowych
i dystrybucyjnych gazu ziemnego, w kontekscie mozliwych aplikacji w Europie,
w tym takze w Polsce. Pierwszg z ww. technologii energetycznych, dotyczacg
wykorzystania energii odpadowej w stacjach przettocznych oméwiono w drugiej
czesci niniejszej pracy. Analiza dotyczyta trzech wariantow sitowni ORC z rézny-
mi czynnikami roboczymi.

W dotychczas zainstalowanych systemach ORC wykorzystujgcych ciepto od-
padowe ze stacji przettocznych stosuje sie wytgcznie pentan jako czynnik roboczy
(Bronicki i Schochet, 2005), (Gutierrez i Lépez, 2009). Wyniki uzyskane w tej
pracy wskazuja, ze benzen, toluen, cykloheksan i kilka innych alkanéw, jak np.
heptan i heksan, moga by¢ w pewnych aplikacjach konkurencyjnymi czynnikami
roboczymi z termodynamicznego punktu widzenia. Zdaniem autora interesujaca
bytaby analiza wydajnosci cieplnej sitowni ORC z zeotropowymi mieszaninami
weglowodorow jako czynnikami roboczymi. Dostepne sa weglowodorowe czyn-
niki chtodnicze (HC), gtdwnie mieszaniny propanu i izobutanu.

Kolejnym etapem analizy sitowni ORC byta ocena wplywu regeneracji na
sprawnos¢ i moc uzyteczng obiegu sitowni. Istotnym aspektem tych badan byia
réwniez ocena mozliwosci zmniejszenia mocy cieplnej kotta, a w szczegoInosci
takze skraplacza, w zwiagzku z przyjetg dla tej aplikacji technologig skraplania
czynnika roboczego za pomocg chtodzenia powietrzem atmosferycznym. Intere-
sujacy kierunek badan stanowi modelowanie uktadéw dwdch potgczonych obie-
géw Rankine’a, w ktorych skraplacz pierwszego obiegu jestjednocze$nie parow-
nikiem drugiego obiegu (uktady kaskadowe).

Rozwazania og6lne na temat sitowni ORC uzupetniono przyktadem, w ktérym
jako zrédio ciepta postuzyt zespol turbosprezarki o mocy 25 MW na gazociggu Ja-
mat-Europa. Przeprowadzona zostata wstepna analiza parametréw sitowni ORC,
ktéra wskazuje, ze w warunkach nominalnych strumien ciepta odprowadzanego do
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tej pory do atmosfery pozwala na produkcje maksymalnie okoto 10,4 MW mocy
mechanicznej na wale turbiny w regeneracyjnym obiegu sitowni ORC. Oblicze-
nia rzeczywistej, uzytecznej mocy elektrowni musiatyby dodatkowo uwzglednia¢
straty ciepta w przewodach iwymiennikach ciepta, spadki cisnienia na skutek tar-
cia przy przeptywie czynnika roboczego, jak rdwniez sprawno$¢ generatora pradu
elektrycznego.
Odnosnie do stopnia zaawansowania technologicznego, do zastosowan
w przemysle gazowniczym i chtodnictwie oferowane sg duzej mocy turboekspan-
dery, ale pozostaje faktem, ze turbiny klasy 5-4 0 MW dla czynnikéw organicz-
nych, odpowiednie do zakresu mocy urzadzen uzyskanego w niniejszej pracy nie
maja wielu realizacji przemystowych, co mogtoby w praktyce skutkowac nieod-
powiednio zwymiarowanymi maszynami dla analizowanej stacji przettocznej.
Podsumowujac, badania przeprowadzone w niniejszej pracy dotyczyty anali-
zy mozliwosci zwiekszenia efektywnosci, a w konsekwencji réwniez zmniejsze-
nia kosztow transportu rurociggowego gazu ziemnego. Elementy nowosci pracy
w odniesieniu do wczesniejszych publikacji dotycza:
sformutowania problemu minimalizacji kosztéw eksploatacji systemu przesy-
towego jako problemu dwukryterialnego: proponowana funkcja celu powinna
zjednej strony obejmowac koszty napedu sprezarek ale rowniez koszty nape-
du wentylatorow w chtodnicach powietrznych,
- sformutowania zagadnienia efektywnosci energetycznej przesytu gazu ziem-
nego jako zadania minimalizacji strat egzergii w systemie,
analizy egzergetycznej uktadow przettoczni gazu z systemem produkcji ener-
gii elektrycznej opartej na sitowni ORC oraz wariantowych analiz prostych
uktadow energetycznych z r6znymi czynnikami roboczymi na bazie weglo-
wodoréw.

Przedstawione badania dotyczyty analizy termodynamicznej w zakresie efek-
tywnosci przesytu gazu, natomiast potencjalne mozliwosci inwestycyjne nalezy
ocenia¢ w kategoriach ekonomicznych. Przedsiewziecia realizowane w praktyce sg
rezultatem kompromisu miedzy wydajnosciag systemu a naktadami inwestycyjnymi.
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THERMAL PROCESSES IN NATURAL GAS COMPRESSOR STATION
FOR PIPELINE SYSTEM EFFICIENCY IMPROVEMENTS

Summary

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 of
the gas at the discharge of 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 of 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 of work supplied to the
components of the pipeline system and the amount of work that is lost during the gas transmission.
For the case study, the Yamal-Europe pipeline is chosen, and the performance of 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 of the regenerative
cycle have been considered for the recovery of exhaust heat from a gas turbine. The study is aimed
at estimating the thermodynamic potential of the utilization of residual heat under different ORC
configurations and with several working fluids employed.

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