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Ttocznia - gtdwny element gazowego systemu przesytowego

Compressor station - main element of the gas transmission system

Maciej Chaczykowski, Andrzej J. Osiadacz”
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Streszczenie

W artykule oméwiono stacje przettoczne i stosowane w nich rozwigzania technologiczne, jako elementy systemu przesytu
gazu. Przedstawiono metode modelowania maszyn przeptywowych, ktérg mozna wykorzysta¢ do obliczen symulacyjnych
i optymalizacyjnych systemu przesytowego. Metoda zawiera model sprezarki odsrodkowej, umozliwiajacy wyznaczenie spraw-
nosci procesu sprezania w réznych warunkach pracy systemu, model matematyczny turbiny gazowej, umozliwiajacy okreslenie
sprawnosci turbozespotu oraz zuzycia paliwa przy nominalnym i cze$ciowym obcigzeniu maszyn, oraz model matematyczny
chtodnicy wentylatorowej gazu, umozliwiajagcy wyznaczenie wydajnosci chtodnicy i zapotrzebowania na energie elektryczna
w réznych warunkach pracy systemu.

Keywords: Compressor station, centrifugal compressors, gas turbines, mathematical models of compressor station components.

Abstract

The article discusses pumping stations and the technological solutions used in them as elements of the gas transmission sys-
tem. A method for modelling flow machines that can be used for simulation and optimisation calculations of the transmission
system is presented. The method includes a model of a centrifugal compressor enabling the efficiency of the compression
process to be determined under different operating conditions of the system, a mathematical model of a gas turbine enabling
the efficiency of the turbine unit and fuel consumption to be determined at nominal and part load of the machinery, and a mathe-
matical model of a gas fan cooler enabling the efficiency of the cooler and electricity demand to be determined under different

operating conditions of the system.

WSTEP

Gléwnymi elementami stacji przetlocznej sg sprezarki gazu i ich
napedy, chtodnice gazu, filtry oraz armatura zaporowa. W stacjach
przettocznych gazu ziemnego zazwyczaj stosowane sg dwa typy
sprezarek: tlokowe i od$rodkowe. Sprezarki tlokowe zwykle sa na-
pedzane silnikami elektrycznymi lub silnikami ttokowymi, natomiast
sprezarki odsrodkowe sa napgdzane turbinami gazowymi lub silni-
kami elektrycznymi. Przy duzych przepustowosciach systemow
przesylowych najczesciej stosowane sa sprezarki odsrodkowe. Ana-
liza dotyczy procesu spr¢zania gazu w sprezarkach odsrodkowych
napedzanych turbinami gazowymi.

2. Sprezarka odsrodkowa

Model matematyczny sprezarki mozna sformutowaé w oparciu
o réwnania zachowania lub przy uzyciu metod heurystycznych, np.
sieci neuronowych. Mozna wskaza¢ przyktady prac w ktérych za-
prezentowano rezultaty tego typu badan, odpowiednio dla sprezarki
odsrodkowej[10] [24]. Jednak ze wzgledu na ztozonos¢ modeli oraz
liczbe wymaganych danych wejsciowych, w algorytmach symulacji
1 optymalizacji sieci gazowych powszechnie stosowane s3 modele wy-
korzystujace eksperymentalnie wyznaczone charakterystyki maszyn.

Charakterystyki spr¢zarek sg zazwyczaj podawane we wspot-
rzednych stopien spr¢zania oraz strumien objetosci w warunkach
rzeczywistych, badz strumien zredukowany, z wykresami sprawnosci
oraz predkosci obrotowej jako parametrami. Wygodnym sposobem

jest rowniez poshuzenie si¢ wielko$cia pracy wtasciwej (ang. head)
w funkcji strumienia objetosci w warunkach rzeczywistych z pred-
koscig obrotowg jako parametrem (rys. 1).
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Rys. 1. Charakterystka sprezarki odsrodkowej
Fig.1. Characteristics of a cetrifugal compressor

Praktyczne aspekty réznych technik modelowania sprezarek na
potrzeby algorytméw symulacji sieci gazowych zostaly omdéwione
w artykule Kurza i Ohaniana [14]. Wymagana moc spr¢zarki moze
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by¢ bezposrednio wyznaczona w oparciu o dane projektowe stacji
przettocznej, tj. sktad gazu, parametry na ssaniu (ci$nienie i tempe-
ratura) oraz ci$nienie ttoczenia. Oznaczajac indeksem 1 parametry
na ssaniu oraz indeksem 2 parametry na ttoczeniu, sprawnos$¢ izen-
tropowa sprezarki mozemy zapisa¢ formuta

g =22 Tos) = h(pT) )
is hz_hl

gdzie: h — entalpia gazu, J/(kg K),
P, — ci$nienie tloczenia, Pa,
p, — ci$nienie ssania, Pa.
T, — temperatura ssania, K.

Wyrazenie w liczniku jest pracg wlasciwg gazu przy przemianie
izentropowej (indeks 2,is oznacza stan termodynamiczny gazu na
tloczeniu, przy zatozeniu przemiany izentropowej podczas sprezania),
natomiast wyrazenie w mianowniku jest rzeczywistg pracg wlasciwag.
W roéwnaniu (1) pominigte zostaly zmiany energii kinetycznej i po-
tencjalnej pomig¢dzy strumieniem gazu na ssaniu i tloczeniu. Pobor
mocy przez sprezarke wynosi

1 .
S T A R T

gdzie: P — moc sprezarki, W,
17y — sprawno$¢ mechaniczna sprezarki, —,
Py — gestos¢é gazu warunkach normalnych, kg/m3,
y, — strumien objetosci gazu przez tlocznig odniesiony do
warunkow normalnych, m%/s,

Wymagana moc sprezarki okre$lana jest na podstawie sprawno-
$ci 1 pracy wlasciwej w procesie izentropowym. Temperature gazu
na wyjsciu sprezarki przy przemianie izentropowej wyznacza si¢
z rOwnania stanu. W przypadku zmian entropii mamy nastgpujaca
zalezno$¢ termodynamiczng

ds:c—”dr—(@) dp=c L _g z+T[@J P 3
T or), YT or), | p

gdzie: s — entropia gazu, J/(kg K),

C _ — ciepto wlasciwe przy statym ci$nieniu, J/(kg K)
R — indywidualna stata gazowa, J/(kg K),

z — wspbtczynnik $cisliwosci, -.

Dla okre$lonego réwnania stanu, dysponujac parametrami gazu
na ssaniu i przyjmujac dla procesu izentropowego ds = 0, po scatko-
waniu rownania (3) otrzymujemy roéwnanie umozliwiajace okreslenie
temperatury na tloczeniu przy przemianie izentropowej T, .

W Polsce, powszechnie stosowanym réwnaniem stanu w prze-
mysle gazowniczym jest wirialne rGwnanie stanu w rozwinigciu
wzgledem gestosci molowej (SGERG-88)

py 2
z=—=1+8p, +C 4
RT PutCP, “4)

gdzie: B — drugi wspotczynnik wirialny, m3/mol,
C - trzeci wspolczynnik wirialny, m®/mol?

Roéwnanie (4) mozemy zapisa¢ jako rozwinigeie w szereg wirialny
wzgledem cis$nienia zamiast molowej gestosci, ktore jest nieco lep-
sza formg z punktu widzenia obliczania pochodnej wspolczynnika
Scisliwosci w rownaniu (3), w ktorym ci$nienie i temperatura zostaly
przyjete jako zmienne niezalezne

z= 1+ Bp+Cp’ )
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Wspotczynniki wirialne w réwnaniu. (5) obliczane sa na podsta-
wie oryginalnych wspotczynnikow, poréwnujgc odpowiednie cztony
réwnan (4) i (5). Rozwigzaniem jest szereg wirialny w rozwinigciu
wzgledem p postaci

z=1+ —p+——=>p (6)

Roéwnanie (3) po scatkowaniu jest postaci

2CO Py
$H=85= : pdT—J.;£|:2+T(aZJ :|dp=a| ln%+az(n_7})+%(7122_]’;2)+
' P 1

T or
a a . 48
(- (T 1) - RIn =)+
1
2_ 2
+% pycy2Bd8_1dC M
2RT, L dr T,dr

Zaktadajac proces izentropowy, s, - s, = 0, rOwnanie (7) pozwala
na iteracyjne wyznaczanie temperatury T,,;.

Przyrost entalpii gazu w sprezarce jest wyznaczany z ogoélnej
zalezno$ci termodynamicznej

2
dh=c dT + va(@j dp=c deﬂ[g) dp ®)
’ or ), ’ p \oT ),

gdzie: h — entalpia gazu, J/kg,

Calkujac rownanie (8) dla stanu poczatkowego i koncowego ukta-
du odpowiadajacego parametrom ssania i ttoczenia, otrzymujemy

7 n RT* ( 0z
)b ) = - E (] -

a (=) + ST 1)+ (I =)+ S (T =T )+ (75 - 1)+

dB pz—pz[ ) dB dC)
—| -B+T,— -p )+ 2B -2C-2T,B—+T,—
( szJ(pz ») 2RT, Xartar) )

Nastepnie, podstawiajac prace wlasciwa h, - h,, wyznaczong
z réwnania (1), otrzymujemy réwnanie umozliwiajace iteracyjne
Wwyznaczenie rzeczywistej temperatury gazu na ttoczeniu.

W praktyce czgsto przyjmuje si¢ model gazu doskonatego do
okreslenia parametrow gazu po sprezeniu i przedstawiona wyzej
procedura znacznie si¢ upraszcza. Temperatura gazu na tloczeniu
wyznaczana jest z zaleznosci

T 1)/
T, =T+ (%" -1) (10)
771'5
gdzie: & — stopiefi sprezania, £ = p, / p,, -,
P, — cis$nienie tloczenia, Pa,
p, — ci$nienie ssania, Pa.
Pobor mocy przez sprezarke wynosi
pe 1 K 'pN'V?\/.Z']“l(g(Kfl)'x_l) 11
Tl (K_ 1) TN

gdzie: P — moc sprezarki, W,
114 — sprawnos$¢ mechaniczna sprezarki, —,
K — wyktadnik izentropy sprezania, —,
py= 101325 Pa (ci$nienie gazu w warunkach normalnych)
v, v— strumien objetosci gazu przez ttocznig odniesiony do
warunkow normalnych, m*/h,
T,=273,15 K (temperatura gazu w warunkach normalnych)
Z — $redni wspodtczynnik Scisliwosci gazu, —,
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Systemy przesytu gazu eksploatowane przy ci$nieniu roboczym
gazu w zakresie od 6.2 do 8.4 MPa, wymagaja stosowania rownan
stanu opisujacych model gazu rzeczywistego. W pracy [17] przepro-
wadzono analiz¢ wrazliwo$ci modelu sprezarki na wybor rownania
stanu gazu. Badano wptyw modelu gazu na obliczona moc sprezarki,
przy czym poréwnywano model gazu doskonatego oraz modele gazu
rzeczywistego: Redlich-Kwong-Soave, Peng-Robinson, Lee-Kesler-
-Plocker oraz Benedict-Webb-Rubin-Starling. Autorzy wykazali, ze
przyjecie modelu gazu doskonatego moze prowadzi¢ do znaczacych
btedéw w obliczonych wartosciach mocy, rzedu nawet kilkudzie-
sigciu procent. Natomiast bledy w wartosciach mocy uzyskanych
przy zastosowaniu ww. rOwnan stanu gazu rzeczywistego (mierzone
warto$cig odchylenia standardowego) nie przekraczaty 2%, co moze
by¢ znaczaca warto$cia, z uwagi na to, ze deklarowana przez produ-
centdw maszyn sprawno$¢ powinna by¢ okreslana z niepewnoscia
+1% [3]. Stan gazu oraz funkcje termodynamiczne entalpii i entropii
$3 Wyznaczone w niniejszej pracy na podstawie wirialnego rownania
stanu zgodnie z procedura GERG-88 (ISO 12213-3:1997).

Roéwnania (1) oraz (2) nalezy uzupetni¢ rodzing charakterystyk,
opisujacych sprawnos$¢ sprezarki w funkcji predkosci obrotowej
(rys.2), oraz rownaniami okres$lajacymi dopuszczalny zakres pracy
sprezarki (rys. 3).
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Rys. 2. Krzywe pracy wiasciwej i sprawnosci dla réznych predkosci obrotowych
sprezarki odsrodkowej

Fig.2. Specific work and efficiency curves for different speeds of a centrifugal com-
pressor
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Rys. 3. Parametry do okreslania dopuszczalnego obszaru pracy sprezarki

Fig.3. Parameters for determining the permissible operating area of the compres-
sor
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Wygodnym sposobem na uwzglgdnienie charakterystyk w mo-
delu sprezarki jest ich aproksymacja wielomianami. Podstawowymi
wielko$ciami opisujacymi pracg sprezarki jest predko$¢ obrotowa
N, strumien objgtosci gazu na wejsciu sprezarki Q,, praca wlasciwa
w procesie izentropowym Ak, =h( p,,T,, )—h(p,,T;) oraz izentro-
powa sprawno$¢ sprezarki 77, Aproksymacj¢ wielomianami prze-
prowadza si¢ dla nastepujacych wielko$ci, wynikajacych z rownan
podobiefistwa dynamicznego: H,/N?, I/:/N oraz 1], [8]. Z reguty
charakterystyki przyblizane sa wielomianami drugiego stopnia badz
trzeciego stopnia [23], [18], [24], [17]

Ah, 4 7Y A

F=a1+a2 N +a3 F +Cl4 W
4 vY (Y

n, =as +a, [NIJ—HH (ﬁl] +a8(ﬁlj (13)

Ze wzgledu na czytelno$¢ wykresow, aproksymacje krzywych
charakterystycznych mozna przeprowadzi¢ dla maksymalne;j i mini-
malnej predkosci obrotowej maszyny, natomiast wielkosci posrednie
uzyskuje si¢ za pomocg interpolacji (rys. 4).
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00020 - 10
¥y 05368x" + 028130 = 0 5375 + 0.5428
00018 LK)
P ‘H._;__:_.—___.___._—-—-————_.____‘_.‘- s
J 22901 - 200T8E-01x" ¢ BTOTIE-D1x + AR 01
oot — o
R T 1T LT R
= ¥ 2064 Odx" + BAVITE 082 + 1. 23T0E0|
- 0000 055
X ™
000008 = L ]
y= HI0TIE-08x" + 2 ATHSE O8x + 1.3558E.04
000008 03
000004 02
000002 0.1
000000 . - . - : an
01500 03500  0.5500 07500 0SSO0 14508 13500
QiN

Rys. 4. Aproksymacja krzywych charakterystycznych (pracy jednostkowej i spraw-
nosci) przy minimalnej i maksymalnej predkosci obrotowej

Fig.4. Approximation of characteristic curves (unit work and efficiency) at mini-
mum and maximum speed

Strumien obj¢tosci gazu na wejsciu sprezarki wyznacza si¢ zZ row-
nania ciggtosci
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(14)

Dopuszczalny zakres pracy sprezarki wynika z ograniczen na
maksymalng i minimalng pre¢dko$¢ obrotowa spre¢zarki, granicy nie-
stabilnej pracy sprezarki spowodowanej pompazem oraz ograniczenia
na maksymalng wydajno$¢ sprezarki

N, <N<N,
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State a,-agy wyznacza si¢ dla danej maszyny w oparciu o zbidr
danych rzeczywistych udostgpnionych przez producenta maszyny.

(15)

(16)

3. Turbina gazowa

Wiele prac badawczych poswigcono modelowaniu turbin gazo-
wych, w tym stosunkowo dokladnym modelom matematycznym
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w stanach nieustalonych. [12],[4],[27],[22],[20].Dostgpnych jest row-
niez kilka komercyjnych pakietow oprogramowania, pozwalajacych
na modelowanie turbin gazowych w zastosowaniach praktycznych,
np. [2,[71.[21].

Generalnie, w zastosowaniach do napedu sprezarek w stacjach
przettocznych, stosowane sg dwuwatowe turbiny, w ktorych wyste-
puja dwa moduty turbinowe potaczone przeptywowo. Dzigki takie-
mu rozwigzaniu, turbina mocy, czyli modut napedzajacy maszyne
roboczg (sprezarke gazu), moze mie¢ r6zna predkosé obrotowa od
modutu napedzajacego sprezarke turbiny, nazywanego generatorem
gazu. Dzieki temu zwigksza si¢ elastyczno$¢ silnika, przy zmiennym
obcigzeniu i zmiennej pr¢dkosci obrotowej sprezarki gazu.

Zuzycie paliwa przez turbing gazowa oblicza si¢ w nastepujacy
Sposob:

_r (17)
npyw,

Gdzie VN,GP jest strumieniem objetosci gazu paliwowego w wa-
runkach normalnych (m?/s), 77 jest sprawnoscia turbiny gazowe;.

Sprawnos¢ turbiny wyznacza si¢ dla danych wartosci mocy i pred-
kosci obrotowej, wynikajacych z punktu pracy sprezarki gazu. Ogol-
nie, specyfikacja techniczna turbiny w zastosowaniach do napedu
mechanicznego obejmuje: nominalna moc i sprawno$¢ w warunkach
ISO (cisnienie i temperatura otoczenia odpowiednio 101,325 kPa
oraz 15C), predkos¢ obrotowa, rodzaj paliwa, sprez, temperature
i strumien masy spalin, emisj¢ NO,. Istnieje konieczno$¢ uwzgled-
nienia poprawek na sprawnos¢ turbiny w rzeczywistych warunkach
pracy (warunki projektowe), ze wzgledu na warto$ci wysokosci bez-
wzglednej (ci$nienia atmosferycznego) (rys. 5) i temperatury (rys.
6) w miejscu instalacji turbiny innych niz warunki ISO (1.013 bar,
15°C). Ponadto, wprowadza si¢ poprawki ze wzglgdu na prace tur-
biny przy czeSciowym obcigzeniu oraz prace z predkoscia obrotowa
r6zna od predkosci projektowe;.

VN,GP =

bar
L19

psia
168

'I-'I!E 150
T

nar -ﬂ!. 4.0

0.5 '§ 138

L& E 120

E

nis g 110

Correction Factor

Rys. 5. Wspdiczynnik korekcyjny mocy turbiny ze wzgledu na cisnienie atmosfe-
ryczne/wysokos¢ zainstalowania
Fig.5. Correction factor for turbine output due to atmospheric pressure/altitude

et Tomper.

Rys. 6. Wspdtczynnik korekcyjny mocy turbiny (output) oraz jednostkowego zapo-
trzebowania na energie

Fig.6. Correction factor for turbine power (output) and specific energy demand (heat
rate) as a function of air temperature
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Zmiany temperatury otoczenia powoduja zmiang mocy, predkosci
obrotowej, oraz sprawnosci turbiny. Poprawki ze wzgledu na tempe-
ratur¢ otoczenia moga mie¢ nastgpujaca postac:

P=aT +a,T’ +aT’ (18)
N=a,T +aT’+a,T’ (19)
7=aT+aTl’ +a,T’ (20)
gdzie:

P=P/P,

N=N,/N,,

m=1,/1,

TZTO/TO,ISO’

P, =P(Ty150)s N, = NI} 150)s 1, =0T} 150)

Wedtug [27],[22] zalezno$¢ 17, = n(T;)) jest liniowa. Odom i Muster
[17] podaja zalezno$¢ wspotczynnika korekeyjnego od wysokosci
potozenia przedstawiong na rys.7.
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Rys. 7. Wspéfczynnik korekcyjny ze wzgledu na wysokosé zainstalowania turbiny
Fig.7. Correction factor due to turbine installation height

Sprawnos¢ turbiny gazowej znaczaco zmniejsza si¢ przy czgscio-
wym obcigzeniu maszyny (rys. 8).

Wynika to z faktu, ze efektywna moc turbiny jest réznicg pomig-
dzy moca turbiny a moca sprezarki powietrza, przy czym powszech-
nie wiadomo, ze sprawno$¢ maszyn przeptywowych przy czescio-
wym obcigzeniu silnie maleje. Poprawki ze wzgledu na czgSciowe
obcigzenie turbiny moga mie¢ nastepujaca postac:

N=a,P+a,P’ +a,P’ +a,P*

@1

7=a,P+a,P +a,P +a,P* (22)

gdzie N=N, /N,, P=P, /P, 7=0,,11,.

Warto$ci N, Pps 1 Mt 0Znaczajg odpowiednio optymalng
predkos¢ obrotowa oraz maksymalng moc i sprawnos$¢ przy czeg-
Sciowym obcigzeniu turbiny. W przypadku turbiny napedzajacej
sprezarke gazu (turbiny mocy), warto$é predkosci obrotowej turbiny
jest czgsto rozna od warto$ci optymalnej N, i wynika z aktualnego
punktu pracy sprezarki gazu. Moc P i sprawnos¢ turbiny # ulegaja
zmniejszeniu w jednakowych proporcjach, przy czym rownanie opi-
sujace te zaleznosc jest nastgpujacej postaci [14] (rys. 9)
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Rys.8. Charakterystyka turbiny przy czesciowym obcigzeniu maszyny, A-petne
obcigZzenie w warunkach SO przy nominalnej predkosci obrotowej, B-petne obcia-
Zenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej predkosci obrotowej,
C-czesciowe obcigzenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej
predkosci obrotowej, D-czesciowe obciazenie przy rzeczywistej temperaturze po-
wietrza i zredukowanej predkosci obrotowej

Fig.8. Turbine characteristics at partial machine load, A-full load under 1SO condi-
tions at nominal speed, B-full load at actual air temperature and nominal speed,
C-partial load at actual air temperature and nominal speed, D-partial load at actual
air temperature and reduced speed

P=i=2N-N* (23)

gdzie: P=P/P,, ., 7=0/1,,, N=N/N,,.
Warto$ci P i N oznaczaja odpowiednio moc oraz pr¢dkos¢ obro-

towa turbiny (wynikaja z punktu pracy sprezarki), natomiast warto§é
7 jest sprawnoscia turbiny gazowe;.
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Rys. 9. Charakterystyka turbiny przy zmiennej predkosci obrotowej
Fig. 9. Turbine characteristics at variable speed

4. Chiodnica gazu

Model chtodnicy gazu pozwala okresli¢ temperatur¢ gazu na wyj-
$ciu stacji przettocznej. Efektem ubocznym sprezania gazu ziemnego
jest wzrost jego temperatury, co zwigksza spadek ci$nienia wzdhuz
gazociggu. W wyniku wyzszej temperatury gazu, srednia obj¢tosé
gazu w gazociagu zwicksza si¢, powodujac wzrost predkosci przeply-
wu i dodatkowy spadek cisnienia w gazociggu. W celu ograniczenia
niepozadanych skutkow wzrostu temperatury gazu, na wyjsciu stacji
umieszcza si¢ chlodnice gazu, zwykle z wykorzystaniem powietrza
jako czynnika chtodzacego. Chlodzenie gazu na wyjsciu stacji moze
by¢ réwniez niezbgdne dla ochrony powtok izolacji przeciwwilgo-
ciowej rurociagow.
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Chlodnice gazu sa zwykle umieszone za sprezarkami i stosuje
si¢ w nich kompaktowe, poziome wymienniki ciepta, o krzyzowym
przeplywie gazu i powietrza.

W chiodnicach tych, przeptyw powietrza chtodzacego odbywa si¢
na zewnatrz wigzki ozebrowanych rur z przeptywajacym w $rodku
gazem (rys. 10).

Rys. 10. Typowa chfodnica wentylatorowa na wyjsciu tfoczni gazu
Fig.10. Typical fan cooler at the outlet of a gas compressor station

Istniejg dwie znane metody projektowania wymiennikow ciepta:
metoda oparta na $redniej logarytmicznej réznicy temperatury i row-
naniu Pécleta, oraz metoda oparta na tzw. efektywno$ci wymiennika
&-NTU. Na potrzeby analizy systemu przesytu gazu w tej pracy,
metoda e-NTU [13], wydaje si¢ bardziej odpowiednia, poniewaz
w prowadzonych rozwazaniach gtéwnym celem jest okreslenie stru-
mienia ciepla i temperatury gazu na wyjsciu chtodnicy.

W stanie ustalonym, rownanie bilansu ciepta jest nastgpujace

0=60,u = PvVy (hz _h3) 24

gdzie: Q jest moca cieplna wymiennika, okreslajaca rzeczywisty

strumien ciepta przekazanego migdzy gazem a powietrzem chto-

dzacym (W), ¢ jest wspotczynnikiem efektywnos$ci (sprawnosci)

wymiennika, Qm jest mocg cieplng nieskonczenie wielkiego wy-

miennika, odpowiadajaca maksymalnemu strumieniowi ciepta prze-
kazywanego migdzy gazem a powietrzem chtodzacym (W).

Maksymalny strumien ciepta moze by¢ wyznaczony w oparciu
0 znane wartosci temperatury poczatkowej ptyndw wymieniajacych
ciepto i ich strumienie masy.

Qmaks = Cmin (Y;az,we -

aks

powietrze,we ) (25)
gdzie C,;, jest mniejsza z wartosci strumienia pojemnosci cieplnej
ptynow (W/K), tzn. C,

min

= min( powietrzeC p, powietrze s PN I/.VN <, ).
Efektywno$¢ chtodzenia zalezy od wymiaréw geometrycznych
wymiennika ciepta, w tym m.in. od konfiguracji przeptywu. Chtodni-
ce powietrza s3 wymiennikami krzyzowymi, w ktorych strugi powie-
trza optywaja okragle zebra i nie sg prowadzone oddzielnie, tak jak
w przypadku zeber plytowych. Formuty do okreslenia wspotczynnika
efektywnosci dla tego typu wymiennika, podane w pracy Kaysa
i Londona [13], sa nastegpujace:
 przy strugach ptynu o C,,,, nie prowadzonych oddzielnie i stru-
gach ptynu o C,;,, prowadzonych oddzielnie

g=c" (l—exp{—c [1—exp(—NTU)]}) (26)
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* przy strugach ptynu o C,,, nie prowadzonych oddzielnie i stru-
gach pltynuo C

' aks PrOwadzonych oddzielnie
g=1-—exp {—c" [1 —exp (—cNTU)]} 27
gdzie ¢ jest stosunkiem strumieni pojemnosci cieplnej, natomiast

NTU jest tzw. liczba przenikania ciepta, réwnag przyrostowi tem-

peratury czynnika o mniejszym strumieniu pojemnosci cieplnej,

przypadajacemu na kazdy stopien $redniej réznicy temperatury

miedzy ptynami [11].

W réwnaniach (25)-(27) przyjeto zatozenie upraszczajace statych
strumieni pojemnosci cieplnej ptynow. Liczba przenikania ciepla
i stosunek strumieni pojemnosci cieplnej sa rowne odpowiednio
NTU=U4/C,,, ic=C, /C,,. - gdzie U jest wspotczynnikiem
przenikania ciepta odniesionym do powierzchni po stronie powietrza
(W/m?K), 4 jest catkowita powierzchnig wymiany ciepta po stro-
nie powietrza (powierzchnia Zeber i nie zakryte zebrami elementy
powierzchni rur, w ktérych zebra te sg osadzone) (m?), C,, . jest
wigkszg z warto$ci strumienia pojemnosci cieplnej ptynow (W/K),
tzn. C, . VNcp)

Wspotczynnik przenikania ciepta odniesiony do powierzchni po
stronie powietrza jest wyznaczany z zaleznosci [9].

= MAX(7101-C p, poicres Py

l:;+AR+ !
U a,.(4,./4)

gaz

(28)

770 o powietrze

gdzie: 4,,, jest powierzchnig wymiany ciepta po stronie gazu, (m?),
g Jest sprawnoscig poyvlerzchr.n zebrowa.nej,.a caz | apowimze Y]
wspotczynnikami przejmowania, odpowiednio po stronie gazu

1 powietrza.

Sprawno$¢ powierzchni zebrowanej okresla si¢ z zaleznos$ci

A
“1-Zi(1—-n (29)
1, =1-—+(1-17,)
gdzie A. jest zewnetrzng powierzchnig samych zeber (m?), 1. jest
sprawnoscig zeber.

Dane dotyczace sprawnosci zeber, wymiardw geometrycznych
chlodnicy, oraz warto$ci wspotczynnikéw przenikania dla warun-
kow projektowych dostepne sa zazwyczaj w specyfikacji technicznej
chlodnicy. Warto$ci wspotczynnikdw przenikania dla dowolnych
warunkow pracy chtodnicy mozna okres$li¢ w oparciu o dane litera-
turowe, np. [1],[9].

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjsciu chtodnicy odbywa
si¢ catkujac roéwnanie (3.4) dla stanéw poczatkowego i koncowego
uktadu odpowiadajacych parametrom na wejsciu i wyjsciu chtodnicy,
przyjmujac réznicg entalpii 4, — /5, wyznaczong z rownania (3.17).

W przypadku zmian obcigzenia chlodnicy i zwigzanych z tym
zmian predkosci obrotowej wentylatora, podstawowe wielkosci opi-
sujace prace wentylatora mozna wyznaczy¢ z rOwnan podobienstwa
dynamicznego. Zaktadajac, ze chtodnice posiadaja staty kat nachyle-
nia topatek wentylatora, co jest typowym rozwigzaniem w przypadku
powietrznych chlodnic gazu [16], predkos¢ wentylatora w nowym
punkcie pracy otrzymuje si¢ z rOwnania

powietrze

N m powietrze
CP,p .
powietrze,p

Nep = (30)

powietrze,p

Wymagana moc silnika dla nowej predkosci obrotowej wentyla-
tora jest okreslana na podstawie nastgpujacej zaleznosci

Ncp Tpowietrze,p (3 1)
Fop =Fop
2P N T
CP,p powietrze
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W réwnaniach (30) i (31) indeks p oznacza warto$s¢ w warunkach
projektowych, przy zatozeniu tych samych wspotczynnikéw sprawnosci.

Whioski

Model sprezarki odsrodkowej zaprezentowany w niniejszym
rozdziale jest modelem analitycznym, pozwalajacym na precyzyjne
wyznaczanie parametrow pracy sprezarki dla dowolnych parametrow
przeptywowych. Powinien by¢ uzupehiony charakterystyka maszyny
przy przemianie izentropowej we wspotrzednych moc/sprawnosé
vs. strumien obj¢tosci na ssaniu (w warunkach pomiaru), ktéra ma
charakter uniwersalny. Ponadto, istotnym elementem, ktory nalezy
wzig¢ pod uwage, przy budowie modelu maszyn przeptywowych
na potrzeby symulacji i optymalizacji systemu przesytu gazu, jest
postepujaca degradacja osiagdw maszyny w czasie eksploatacji.

W pracy [15] szczegdtowo omowiono problem degradacji charak-
terystyk dwuwatowych turbin gazowych w zastosowaniach do napgdu
mechanicznego w stacjach przettocznych. Przyczyna spadku sprawnosci
turbin sg: zanieczyszczenia, korozja, erozja, abrazja (przetarcie elemen-
tow znajdujacych si¢ w ruchu obrotowym), uszkodzenia mechaniczne
spowodowane zanieczyszczeniami. Na rys. 11 przedstawiono przykta-
dowy wykres wplywu zanieczyszczen (osadow) w kanatach dolotowych
sprezarki powietrza w turbinie gazowej, wyrazonych spadkiem cisnie-
nia, na moc silnika i jednostkowe zapotrzebowanie na energi¢. Rys. 12
i 13 przedstawiajg zmiany osiggoéw turbiny odpowiednio przy obnizonej
sprawnosci i zmniejszonym przeplywie spalin w generatorze gazu.
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Rys. 11. Zmiana osiagow turbiny gazowej w funkcji spadku cisnienia spowodowa-
nego zanieczyszczeniami w kanafach dolotowych sprezarki powierza

Fig.11. Variation in gas turbine performance as a function of pressure drop due to
debris in the air compressor inlet ducts
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Rys. 12. Zmiany osiggow turbiny gazowej przy obnizonej sprawnosci turbiny ni-
skiego cisnienia (generatora gazu)

Fig.12. Changes in gas turbine performance with reduced efficiency of the low
pressure turbine (gas generator)
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Rys. 13. Zmiany osiggow turbiny gazowej przy obnizonej przepustowosci (nateze-
niu przeptywu) turbiny niskiego cisnienia (generatora gazu)

Fig.13. Changes in gas turbine performance with reduced throughput (flow rate)
of the low pressure turbine (gas generator)

Przedstawione wykresy, uzyskane w oparciu o wyniki obliczen sy-
mulacyjnych, $wiadczg o znaczacym problemie odstepstw rzeczywistych
charakterystyk w czasie uzytkowania turbiny, od deklarowanych przez
producenta charakterystyk nowego silnika, uzyskanych podczas pomia-
row na hamowni.

Powyzszy problem dotyczy wszystkich maszyn przeptywowych.
W pracy Odoma i Mustera [ 17] podano zakresy warto$ci mnoznikoéw po-
prawkowych uwzgledniajace zmiany osiggdw sprezarek odsrodkowych
i turbin gazowych w czasie. Doktadna identyfikacja problemu degradacji
0siggdw maszyny powinna wynikac z diagnostyki rzeczywistych para-
metrow pracy na obiekcie.

Znajomos¢ charakterystyk sprezarki i turbiny jest niezb¢dna z punktu
widzenia prowadzenia ruchu. Algorytmy optymalizacji , ktorych celem
jest ekstremalizacja okre§lonego wskaznika jako$ci, wymagajg znajo-
mosci aktualnych zaleznosci, wigzacych okreslone wielkosci ruchowe
z wielko$ciami opisujacymi efektywnos¢ eksploatacji maszyn. Nalezy
pamietac o tym, ze systemy techniczne, w miar¢ uptywu czasu eksplo-
atacji, zuzywaja si¢ — nastepuje ich stopniowa degradacja, ktora wptywa
na zmiang parametrow roboczych systemu/maszyny.

Przez degradacj¢ w systemach mechanicznych rozumiemy stopniowa
utratg wlasciwosci konstrukcyjnych i/lub funkcjonalnych elementow
systemow mechanicznych, lub nawet w efekcie catego systemu. Precy-
zujac dalej, utrata ta bedzie si¢ objawiac jako zmiana (przyrost, ubytek)
wlasciwosci mechanicznych i/lub geometrycznych elementow systemu,
wykraczajaca poza zalozone im przez konstruktora tolerancje. Zmiany
te pojawiaja si¢ jako skutek funkcjonowania obiektu/systemu w swym
srodowisku i interakeji energetycznych zewngtrznych a w szczegdlnosci
wewngetrznych.

Diagnostyka techniczna to zorganizowany zbior metod i srodkow
do oceny stanu technicznego (jego przyczyn, ewolucji i konsekwencji)
obiektow technicznych (maszyn). Stan techniczny obiektu jest definio-
wany w kategoriach "jakosci" i bezpieczenstwa jego dziatania.

Miary bezposrednie stanu technicznego obiektow mechanicznych
to np.: wymiary geometryczne ich elementow, geometria wspotpracy
par kinematycznych, trajektorie organow roboczych, charakterystyki
wytezenia materiahu, itp, ktore okresla si¢ jako cechy stanu obiektu.

Miary posrednie stanu technicznego, odzwierciedlajace zaawanso-
wanie procesow zuzycia i jako$¢ funkcjonowania obiektu, nosza nazwe
symptomow, czyli wielko$ci mierzalnych wspotzmienniczych z cechami
stanu technicznego. Symptomy, jako miary sygnatow (procesow) diagno-
stycznych sg zorientowane uszkodzeniowo i wyznaczane s3 w oparciu
o badanie proceséw wyjsciowych z funkcjonujacych obiektow.
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Poznanie stanu technicznego obiektu wymaga jednoznacznego skoja-
rzenia cech stanu obiektu ze zbiorem miar i ocen generowanych procesow
wyjsciowych - czyli symptomow. Algorytmy przyporzadkowujace sobie
oba zbiory cech - konstrukeji i symptomoéw - sa podstawa tworzenia
modeli diagnostycznych obiektow.

Wszystko co wiemy o rzeczywisto$ci technicznej wynika z analizy
modeli, ktore ja opisuja. Proces, ktorego celem jest zbudowanie modelu
operacyjnego (matematycznego lub empirycznego) nazywany jest pro-
cesem identyfikacji. W sktad jego wchodzg zagadnienia modelowania,
eksperymentu, estymacji i weryfikacji modelu.

Istota zwigzku pomiedzy parametrami struktury a parametrami pro-
cesow wyjsciowych jest podstawa budowanych modeli i relacji diagno-
stycznych, umozliwiajacych oceng stanu technicznego maszyny.
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