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WSTĘP
Głównymi elementami stacji przetłocznej są sprężarki gazu i ich 

napędy, chłodnice gazu, filtry oraz  armatura zaporowa. W stacjach 
przetłocznych gazu ziemnego zazwyczaj stosowane są dwa typy 
sprężarek: tłokowe i odśrodkowe. Sprężarki tłokowe zwykle są na‑
pędzane silnikami elektrycznymi lub silnikami tłokowymi, natomiast 
sprężarki odśrodkowe są napędzane turbinami gazowymi lub silni‑
kami elektrycznymi. Przy dużych przepustowościach  systemów  
przesyłowych najczęściej  stosowane są sprężarki odśrodkowe. Ana‑
liza dotyczy procesu sprężania gazu w sprężarkach odśrodkowych 
napędzanych turbinami gazowymi. 

2. Sprężarka odśrodkowa

Model matematyczny sprężarki można sformułować w oparciu 
o równania zachowania lub przy użyciu metod heurystycznych, np. 
sieci neuronowych. Można wskazać przykłady prac w których za‑
prezentowano rezultaty tego typu badań, odpowiednio dla sprężarki 
odśrodkowej[10] [24]. Jednak ze względu na złożoność modeli oraz 
liczbę wymaganych danych wejściowych, w algorytmach symulacji 
i optymalizacji sieci gazowych powszechnie stosowane są modele wy‑
korzystujące eksperymentalnie wyznaczone charakterystyki maszyn.

Charakterystyki sprężarek są zazwyczaj podawane we współ‑
rzędnych stopień sprężania oraz strumień objętości w warunkach 
rzeczywistych, bądź strumień zredukowany, z wykresami sprawności 
oraz prędkości obrotowej jako parametrami. Wygodnym sposobem 
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jest również posłużenie się wielkością pracy właściwej (ang. head) 
w funkcji strumienia objętości w warunkach rzeczywistych z pręd‑
kością obrotową jako parametrem (rys. 1).

Rys. 1. Charakterystka sprężarki odśrodkowej
Fig.1. Characteristics of a cetrifugal compressor

Praktyczne aspekty różnych technik modelowania sprężarek na 
potrzeby algorytmów symulacji sieci gazowych zostały omówione 
w artykule Kurza i Ohaniana [14]. Wymagana moc sprężarki może 
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być bezpośrednio wyznaczona w oparciu o dane projektowe stacji 
przetłocznej, tj. skład gazu, parametry na ssaniu (ciśnienie i tempe‑
ratura) oraz ciśnienie tłoczenia. Oznaczając indeksem 1 parametry 
na ssaniu oraz indeksem 2 parametry na tłoczeniu, sprawność izen‑
tropową sprężarki możemy zapisać formułą
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gdzie:  h – entalpia gazu, J/(kg K),
p2 – ciśnienie tłoczenia, Pa,
p1 – ciśnienie ssania, Pa.
T1 – temperatura ssania, K.

Wyrażenie w liczniku jest pracą właściwą gazu przy przemianie 
izentropowej (indeks 2,is oznacza stan termodynamiczny gazu na 
tłoczeniu, przy założeniu przemiany izentropowej podczas sprężania), 
natomiast wyrażenie w mianowniku jest rzeczywistą pracą właściwą. 
W równaniu (1) pominięte zostały zmiany energii kinetycznej i po‑
tencjalnej pomiędzy strumieniem gazu na ssaniu i tłoczeniu. Pobór 
mocy przez sprężarkę wynosi
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gdzie: P – moc sprężarki, W,
Mη 	– sprawność mechaniczna sprężarki, –,

ρN – gęstość gazu warunkach normalnych, kg/m3,

NV 	– strumień objętości gazu przez tłocznię odniesiony do 
warunków normalnych, m3/s,

Wymagana moc sprężarki określana jest na podstawie sprawno‑
ści i pracy właściwej w procesie izentropowym. Temperaturę gazu 
na wyjściu sprężarki przy przemianie izentropowej wyznacza się 
z równania stanu. W przypadku zmian entropii mamy następującą 
zależność termodynamiczną
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(3)

gdzie: s – entropia gazu, J/(kg K),
pc – ciepło właściwe przy stałym ciśnieniu, J/(kg K)

R – indywidualna stała gazowa, J/(kg K),
z – współczynnik ściśliwości, -.

Dla określonego równania stanu, dysponując parametrami gazu 
na ssaniu i przyjmując dla procesu izentropowego ds = 0, po scałko‑
waniu równania (3) otrzymujemy równanie umożliwiające określenie 
temperatury na tłoczeniu przy przemianie izentropowej T2,is.

W Polsce, powszechnie stosowanym równaniem stanu w prze‑
myśle gazowniczym jest wirialne równanie stanu w rozwinięciu 
względem gęstości molowej (SGERG-88)
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(4)

gdzie: B – drugi współczynnik wirialny, m3/mol,
          C – trzeci współczynnik wirialny, m6/mol2

Równanie (4) możemy zapisać jako rozwinięcie w szereg wirialny 
względem ciśnienia zamiast molowej gęstości, które jest nieco lep‑
szą formą z punktu widzenia obliczania pochodnej współczynnika 
ściśliwości w równaniu (3), w którym ciśnienie i temperatura zostały 
przyjęte jako zmienne niezależne

	 2 1  z B p C p′ ′= + + 	                        (5)

Współczynniki wirialne w równaniu. (5) obliczane są na podsta‑
wie oryginalnych współczynników, porównując odpowiednie człony 
równań (4) i (5). Rozwiązaniem jest szereg wirialny w rozwinięciu 
względem p postaci
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Równanie (3) po scałkowaniu jest postaci 
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Zakładając proces izentropowy, s2 - s1 = 0, równanie (7) pozwala 
na iteracyjne wyznaczanie temperatury T2,is.

Przyrost entalpii gazu w sprężarce jest wyznaczany z ogólnej 
zależności termodynamicznej
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gdzie: h – entalpia gazu, J/kg,

Całkując równanie (8) dla stanu początkowego i końcowego ukła‑
du odpowiadającego parametrom ssania i tłoczenia, otrzymujemy
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Następnie, podstawiając pracę właściwą h2 ‑ h1, wyznaczoną 
z równania (1), otrzymujemy równanie umożliwiające iteracyjne 
wyznaczenie rzeczywistej temperatury gazu na tłoczeniu.

W praktyce często przyjmuje się model gazu doskonałego do 
określenia parametrów gazu po sprężeniu i przedstawiona wyżej 
procedura znacznie się upraszcza. Temperatura gazu na tłoczeniu 
wyznaczana jest z zależności
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gdzie: ε – stopień sprężania, 2 1/p pε = , –,
p2 – ciśnienie tłoczenia, Pa,
p1 – ciśnienie ssania, Pa.

Pobór mocy przez sprężarkę wynosi
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gdzie:  P – moc sprężarki, W,
Mη – sprawność mechaniczna sprężarki, –,

κ – wykładnik izentropy sprężania, –,
pN = 101325 Pa (ciśnienie gazu w warunkach normalnych)

NV – strumień objętości gazu przez tłocznię odniesiony do 
warunków normalnych, m3/h,
TN = 273,15 K (temperatura gazu w warunkach normalnych)
Z – średni współczynnik ściśliwości gazu, –,

(7)

(9)
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Systemy przesyłu gazu eksploatowane przy ciśnieniu roboczym 
gazu w zakresie od 6.2 do 8.4 MPa, wymagają  stosowania równań 
stanu opisujących model gazu rzeczywistego. W pracy [17] przepro‑
wadzono analizę wrażliwości modelu sprężarki na wybór równania 
stanu gazu. Badano wpływ modelu gazu na obliczoną moc sprężarki, 
przy czym porównywano model gazu doskonałego oraz modele gazu 
rzeczywistego: Redlich-Kwong-Soave, Peng-Robinson, Lee-Kesler‑
-Plöcker oraz Benedict-Webb-Rubin-Starling. Autorzy wykazali, że 
przyjęcie modelu gazu doskonałego może prowadzić do znaczących 
błędów w obliczonych wartościach mocy, rzędu nawet kilkudzie‑
sięciu procent. Natomiast błędy w wartościach mocy uzyskanych 
przy zastosowaniu ww. równań stanu gazu rzeczywistego (mierzone 
wartością odchylenia standardowego) nie przekraczały 2%, co może 
być znaczącą wartością, z uwagi na to, że deklarowana przez produ‑
centów maszyn sprawność powinna być określana z niepewnością 
±1% [3]. Stan gazu oraz funkcje termodynamiczne entalpii i entropii 
są wyznaczone w niniejszej pracy na podstawie wirialnego równania 
stanu zgodnie z procedurą GERG-88 (ISO 12213-3:1997).

Równania (1) oraz (2) należy uzupełnić rodziną charakterystyk, 
opisujących sprawność sprężarki w funkcji prędkości obrotowej 
(rys.2), oraz równaniami określającymi  dopuszczalny zakres pracy 
sprężarki (rys. 3).

Rys. 2. Krzywe pracy właściwej i sprawności dla różnych prędkości obrotowych 
sprężarki odśrodkowej 
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Stałe a1‑a8 wyznacza się dla danej maszyny w oparciu o zbiór 
danych rzeczywistych udostępnionych przez producenta maszyny.
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w stanach nieustalonych. [12],[4],[27],[22],[20].Dostępnych jest rów‑
nież kilka komercyjnych pakietów oprogramowania, pozwalających 
na modelowanie turbin gazowych w zastosowaniach praktycznych, 
np. [2],[7],[21].

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

Zużycie paliwa przez turbinę gazową oblicza się w następujący 
sposób:

 
,

 
N GP

N d

PV
Wηρ

=                     (17)

Gdzie ,N GPV  jest strumieniem objętości gazu paliwowego w wa‑
runkach normalnych (m3/s), η  jest sprawnością turbiny gazowej.

Sprawność turbiny wyznacza się dla danych wartości mocy i pręd‑
kości obrotowej, wynikających z punktu pracy sprężarki gazu. Ogól‑
nie, specyfikacja techniczna turbiny w zastosowaniach do napędu 
mechanicznego obejmuje: nominalną moc i sprawność w warunkach 
ISO (ciśnienie i temperatura otoczenia odpowiednio 101,325 kPa 
oraz 15C), prędkość obrotową, rodzaj paliwa, spręż, temperaturę 
i strumień masy spalin, emisję NOx. Istnieje konieczność uwzględ‑
nienia poprawek na sprawność turbiny w rzeczywistych warunkach 
pracy (warunki projektowe), ze względu na wartości wysokości bez‑
względnej (ciśnienia atmosferycznego) (rys. 5) i temperatury (rys. 
6) w miejscu instalacji turbiny innych niż warunki ISO (1.013 bar, 
15°C). Ponadto, wprowadza się poprawki ze względu na pracę tur‑
biny przy częściowym obciążeniu oraz pracę z prędkością obrotową 
różną od prędkości projektowej.

Rys. 5. Współczynnik korekcyjny mocy turbiny ze względu na ciśnienie atmosfe-
ryczne/wysokość zainstalowania
Fig.5.  Correction factor for turbine output due to atmospheric pressure/altitude

Rys. 6. Współczynnik korekcyjny mocy turbiny (output) oraz jednostkowego zapo-
trzebowania na energię 
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Sprawność turbiny gazowej znacząco zmniejsza się przy częścio‑
wym obciążeniu maszyny (rys. 8).

Wynika to z faktu, że efektywna moc turbiny jest różnicą pomię‑
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nie wiadomo, że sprawność maszyn przepływowych przy częścio‑
wym obciążeniu silnie maleje. Poprawki ze względu na częściowe 
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w stanach nieustalonych. [12],[4],[27],[22],[20].Dostępnych jest rów‑
nież kilka komercyjnych pakietów oprogramowania, pozwalających 
na modelowanie turbin gazowych w zastosowaniach praktycznych, 
np. [2],[7],[21].

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

Zużycie paliwa przez turbinę gazową oblicza się w następujący 
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Rys. 7. Współczynnik korekcyjny ze względu na wysokość zainstalowania turbiny
Fig.7.  Correction factor due to turbine installation height
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tową turbiny (wynikają z punktu pracy sprężarki), natomiast wartość 
η jest sprawnością turbiny gazowej.

Rys. 9.  Charakterystyka turbiny przy zmiennej prędkości obrotowej
Fig. 9.  Turbine characteristics at variable speed

4. Chłodnica gazu

Model chłodnicy gazu pozwala określić temperaturę gazu na wyj‑
ściu stacji przetłocznej. Efektem ubocznym sprężania gazu ziemnego 
jest wzrost jego temperatury, co zwiększa spadek ciśnienia wzdłuż 
gazociągu. W wyniku wyższej temperatury gazu, średnia objętość 
gazu w gazociągu zwiększa się, powodując wzrost prędkości przepły‑
wu i dodatkowy spadek ciśnienia w gazociągu. W celu ograniczenia 
niepożądanych skutków wzrostu temperatury gazu, na wyjściu stacji 
umieszcza się chłodnice gazu, zwykle z wykorzystaniem powietrza 
jako czynnika chłodzącego. Chłodzenie gazu na wyjściu stacji może 
być również niezbędne dla ochrony powłok izolacji przeciwwilgo‑
ciowej rurociągów.

Chłodnice gazu są zwykle umieszone za sprężarkami i stosuje 
się w nich kompaktowe, poziome wymienniki ciepła, o krzyżowym 
przepływie gazu i powietrza.

W chłodnicach tych, przepływ powietrza chłodzącego odbywa się 
na zewnątrz wiązki ożebrowanych rur z przepływającym w środku 
gazem (rys. 10).

Rys. 10. Typowa chłodnica wentylatorowa na wyjściu tłoczni gazu
Fig.10. Typical fan cooler at the outlet of a gas compressor station

Istnieją dwie znane metody projektowania wymienników ciepła: 
metoda oparta na średniej logarytmicznej różnicy temperatury i rów‑
naniu Pécleta, oraz metoda oparta na tzw. efektywności wymiennika 
ε-NTU. Na potrzeby analizy systemu przesyłu gazu w tej pracy, 
metoda ε-NTU [13], wydaje się bardziej odpowiednia, ponieważ 
w prowadzonych rozważaniach głównym celem jest określenie stru‑
mienia ciepła i temperatury gazu na wyjściu chłodnicy.

W stanie ustalonym, równanie bilansu ciepła jest następujące
	

( )2 3maks N NQ Q V h hε ρ= = −  
	     

(24)

gdzie: Q  jest mocą cieplną wymiennika, określającą rzeczywisty 
strumień ciepła przekazanego między gazem a powietrzem chło‑
dzącym (W), ε jest współczynnikiem efektywności (sprawności) 
wymiennika, maksQ  jest mocą cieplną nieskończenie wielkiego wy‑
miennika, odpowiadającą maksymalnemu strumieniowi ciepła prze‑
kazywanego między gazem a powietrzem chłodzącym (W).

Maksymalny strumień ciepła może być wyznaczony w oparciu 
o znane wartości temperatury początkowej płynów wymieniających 
ciepło i ich strumienie masy.

	
( ), ,maks min gaz we powietrze weQ C T T= −

	      
(25)

gdzie Cmin jest mniejszą z wartości strumienia pojemności cieplnej 
płynów (W/K), tzn. ,min( , )min powietrze p powietrze N N pC m c V cρ=  .

Efektywność chłodzenia zależy od wymiarów geometrycznych 
wymiennika ciepła, w tym m.in. od konfiguracji przepływu. Chłodni‑
ce powietrza są wymiennikami krzyżowymi, w których strugi powie‑
trza opływają okrągłe żebra i nie są prowadzone oddzielnie, tak jak 
w przypadku żeber płytowych. Formuły do określenia współczynnika 
efektywności dla tego typu wymiennika, podane w pracy Kaysa 
i Londona [13], są następujące:
•	 przy strugach płynu o Cmaks nie prowadzonych oddzielnie i stru‑

gach płynu o Cmin prowadzonych oddzielnie
	

( ){ }( )1 1 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
	     

(26)

Rys.8. Charakterystyka turbiny przy częściowym obciążeniu maszyny, A-pełne 
obciążenie w warunkach ISO przy nominalnej prędkości obrotowej, B-pełne obcią-
żenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej prędkości obrotowej, 
C-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej 
prędkości obrotowej, D-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze po-
wietrza i zredukowanej prędkości obrotowej
Fig.8. Turbine characteristics at partial machine load, A-full load under ISO 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
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efektywności dla tego typu wymiennika, podane w pracy Kaysa 
i Londona [13], są następujące:
• przy strugach płynu o Cmaks nie prowadzonych oddzielnie i stru‑

gach płynu o Cmin prowadzonych oddzielnie
 

( ){ }( )1 1 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
     

(26)

Rys.8. Charakterystyka turbiny przy częściowym obciążeniu maszyny, A-pełne 
obciążenie w warunkach ISO przy nominalnej prędkości obrotowej, B-pełne obcią-
żenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej prędkości obrotowej, 
C-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej 
prędkości obrotowej, D-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze po-
wietrza i zredukowanej prędkości obrotowej
Fig.8. Turbine characteristics at partial machine load, A-full load under ISO 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
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 22P N Nη= = −                         (23)

gdzie: / ,  / ,  /maks maks optP P P N N Nη η η= = = . 

Wartości P i N oznaczają odpowiednio moc oraz prędkość obro‑
tową turbiny (wynikają z punktu pracy sprężarki), natomiast wartość 
η jest sprawnością turbiny gazowej.

Rys. 9.  Charakterystyka turbiny przy zmiennej prędkości obrotowej
Fig. 9.  Turbine characteristics at variable speed

4. Chłodnica gazu

Model chłodnicy gazu pozwala określić temperaturę gazu na wyj‑
ściu stacji przetłocznej. Efektem ubocznym sprężania gazu ziemnego 
jest wzrost jego temperatury, co zwiększa spadek ciśnienia wzdłuż 
gazociągu. W wyniku wyższej temperatury gazu, średnia objętość 
gazu w gazociągu zwiększa się, powodując wzrost prędkości przepły‑
wu i dodatkowy spadek ciśnienia w gazociągu. W celu ograniczenia 
niepożądanych skutków wzrostu temperatury gazu, na wyjściu stacji 
umieszcza się chłodnice gazu, zwykle z wykorzystaniem powietrza 
jako czynnika chłodzącego. Chłodzenie gazu na wyjściu stacji może 
być również niezbędne dla ochrony powłok izolacji przeciwwilgo‑
ciowej rurociągów.

Chłodnice gazu są zwykle umieszone za sprężarkami i stosuje 
się w nich kompaktowe, poziome wymienniki ciepła, o krzyżowym 
przepływie gazu i powietrza.

W chłodnicach tych, przepływ powietrza chłodzącego odbywa się 
na zewnątrz wiązki ożebrowanych rur z przepływającym w środku 
gazem (rys. 10).

Rys. 10. Typowa chłodnica wentylatorowa na wyjściu tłoczni gazu
Fig.10. Typical fan cooler at the outlet of a gas compressor station

Istnieją dwie znane metody projektowania wymienników ciepła: 
metoda oparta na średniej logarytmicznej różnicy temperatury i rów‑
naniu Pécleta, oraz metoda oparta na tzw. efektywności wymiennika 
ε-NTU. Na potrzeby analizy systemu przesyłu gazu w tej pracy, 
metoda ε-NTU [13], wydaje się bardziej odpowiednia, ponieważ 
w prowadzonych rozważaniach głównym celem jest określenie stru‑
mienia ciepła i temperatury gazu na wyjściu chłodnicy.

W stanie ustalonym, równanie bilansu ciepła jest następujące
 

( )2 3maks N NQ Q V h hε ρ= = −  
     

(24)

gdzie: Q  jest mocą cieplną wymiennika, określającą rzeczywisty 
strumień ciepła przekazanego między gazem a powietrzem chło‑
dzącym (W), ε jest współczynnikiem efektywności (sprawności) 
wymiennika, maksQ  jest mocą cieplną nieskończenie wielkiego wy‑
miennika, odpowiadającą maksymalnemu strumieniowi ciepła prze‑
kazywanego między gazem a powietrzem chłodzącym (W).

Maksymalny strumień ciepła może być wyznaczony w oparciu 
o znane wartości temperatury początkowej płynów wymieniających 
ciepło i ich strumienie masy.

 
( ), ,maks min gaz we powietrze weQ C T T= −

      
(25)

gdzie Cmin jest mniejszą z wartości strumienia pojemności cieplnej 
płynów (W/K), tzn. ,min( , )min powietrze p powietrze N N pC m c V cρ=  .

Efektywność chłodzenia zależy od wymiarów geometrycznych 
wymiennika ciepła, w tym m.in. od konfiguracji przepływu. Chłodni‑
ce powietrza są wymiennikami krzyżowymi, w których strugi powie‑
trza opływają okrągłe żebra i nie są prowadzone oddzielnie, tak jak 
w przypadku żeber płytowych. Formuły do określenia współczynnika 
efektywności dla tego typu wymiennika, podane w pracy Kaysa 
i Londona [13], są następujące:
• przy strugach płynu o Cmaks nie prowadzonych oddzielnie i stru‑

gach płynu o Cmin prowadzonych oddzielnie
 

( ){ }( )1 1 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
     

(26)

Rys.8. Charakterystyka turbiny przy częściowym obciążeniu maszyny, A-pełne 
obciążenie w warunkach ISO przy nominalnej prędkości obrotowej, B-pełne obcią-
żenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej prędkości obrotowej, 
C-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze powietrza i nominalnej 
prędkości obrotowej, D-częściowe obciążenie przy rzeczywistej temperaturze po-
wietrza i zredukowanej prędkości obrotowej
Fig.8. Turbine characteristics at partial machine load, A-full load under ISO 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
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•	 przy strugach płynu o Cmin nie prowadzonych oddzielnie i stru‑
gach płynu o Cmaks prowadzonych oddzielnie
	

( ){ }11 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
	      

(27)

gdzie c jest stosunkiem strumieni pojemności cieplnej, natomiast 
NTU jest tzw. liczbą przenikania ciepła, równą przyrostowi tem‑
peratury czynnika o mniejszym strumieniu pojemności cieplnej, 
przypadającemu na każdy stopień średniej różnicy temperatury 
między płynami [11].
W równaniach (25)‑(27) przyjęto założenie upraszczające stałych 

strumieni pojemności cieplnej płynów. Liczba przenikania ciepła 
i stosunek strumieni pojemności cieplnej są równe odpowiednio 
NTU / minUA C=  i /min maksc C C= , gdzie U jest współczynnikiem 
przenikania ciepła odniesionym do powierzchni po stronie powietrza 
(W/m2K), A jest całkowitą powierzchnią wymiany ciepła po stro‑
nie powietrza (powierzchnia żeber i nie zakryte żebrami elementy 
powierzchni rur, w których żebra te są osadzone) (m2), Cmaks jest 
większą z wartości strumienia pojemności cieplnej płynów (W/K), 
tzn. ,max( , )maks powietrze p powietrze N N pC m c V cρ= 

Współczynnik przenikania ciepła odniesiony do powierzchni po 
stronie powietrza jest wyznaczany z zależności [9].

	

( )
1 1 1

/ o powietrzegaz gaz

AR
U A A η αα

= + +
	      

(28)

gdzie: Agaz jest powierzchnią wymiany ciepła po stronie gazu, (m2), 
 jest sprawnością powierzchni żebrowanej, gazα

 
i powietrzeα  są 

współczynnikami przejmowania, odpowiednio po stronie gazu 
i powietrza.

Sprawność powierzchni żebrowanej określa się z zależności
	

( )¿
¿1 1o

A
A

η η= − −
	                        

(29)

gdzie Aż jest zewnętrzną powierzchnią samych żeber (m2),  jest 
sprawnością żeber.

Dane dotyczące sprawności żeber, wymiarów geometrycznych 
chłodnicy, oraz wartości współczynników przenikania dla warun‑
ków projektowych dostępne są zazwyczaj w specyfikacji technicznej 
chłodnicy. Wartości współczynników przenikania dla dowolnych 
warunków pracy chłodnicy można określić w oparciu o dane litera‑
turowe, np. [1],[9]. 

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjściu chłodnicy odbywa 
się całkując równanie (3.4) dla stanów początkowego i końcowego 
układu odpowiadających parametrom na wejściu i wyjściu chłodnicy, 
przyjmując różnicę entalpii h2 – h3, wyznaczoną z równania (3.17).

W przypadku zmian obciążenia chłodnicy i związanych z tym 
zmian prędkości obrotowej wentylatora, podstawowe wielkości opi‑
sujące pracę wentylatora można wyznaczyć z równań podobieństwa 
dynamicznego. Zakładając, że chłodnice posiadają stały kąt nachyle‑
nia łopatek wentylatora, co jest typowym rozwiązaniem w przypadku 
powietrznych chłodnic gazu [16], prędkość wentylatora w nowym 
punkcie pracy otrzymuje się z równania

	

CP CP,
, ,

powietrze powietrze
p

powietrze p powietrze p

m T
N N

m T
=





	    

 (30)

Wymagana moc silnika dla nowej prędkości obrotowej wentyla‑
tora jest określana na podstawie następującej zależności

	 3

,CP
CP CP,

CP,

powietrze p
p

p powietrze

TNP P
N T

 
=   

 

	     
(31)

W równaniach (30) i (31) indeks p oznacza wartość w warunkach 
projektowych, przy założeniu tych samych współczynników sprawności. 

Wnioski

Model sprężarki odśrodkowej zaprezentowany w niniejszym 
rozdziale jest modelem analitycznym, pozwalającym na precyzyjne 
wyznaczanie parametrów pracy sprężarki dla dowolnych parametrów 
przepływowych. Powinien być uzupełniony charakterystyką maszyny 
przy przemianie izentropowej we współrzędnych moc/sprawność 
vs. strumień objętości na ssaniu (w warunkach pomiaru), która ma 
charakter uniwersalny. Ponadto, istotnym elementem, który należy 
wziąć pod uwagę, przy budowie modelu maszyn przepływowych 
na potrzeby symulacji i optymalizacji systemu przesyłu gazu, jest 
postępująca degradacja osiągów maszyny w czasie eksploatacji.

W pracy [15] szczegółowo omówiono problem degradacji charak‑
terystyk dwuwałowych turbin gazowych w zastosowaniach do napędu 
mechanicznego w stacjach przetłocznych. Przyczyną spadku sprawności 
turbin są: zanieczyszczenia, korozja, erozja, abrazja (przetarcie elemen‑
tów znajdujących się w ruchu obrotowym), uszkodzenia mechaniczne 
spowodowane zanieczyszczeniami. Na rys. 11 przedstawiono przykła‑
dowy wykres wpływu zanieczyszczeń (osadów)  w kanałach dolotowych 
sprężarki powietrza w turbinie gazowej, wyrażonych spadkiem ciśnie‑
nia, na moc silnika i jednostkowe zapotrzebowanie na energię. Rys. 12 
i 13 przedstawiają zmiany osiągów turbiny odpowiednio przy obniżonej 
sprawności i zmniejszonym przepływie spalin w generatorze gazu. 

Rys. 11.  Zmiana osiągów turbiny gazowej w funkcji spadku ciśnienia spowodowa-
nego zanieczyszczeniami w kanałach dolotowych sprężarki powierza
Fig.11. Variation in gas turbine performance as a function of pressure drop due to 
debris in the air compressor inlet ducts

Rys. 12. Zmiany osiągów turbiny gazowej przy obniżonej sprawności turbiny ni-
skiego ciśnienia (generatora gazu)
Fig.12.  Changes in gas turbine performance with reduced efficiency of the low 
pressure turbine (gas generator)
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• przy strugach płynu o Cmin nie prowadzonych oddzielnie i stru‑
gach płynu o Cmaks prowadzonych oddzielnie
 

( ){ }11 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
      

(27)

gdzie c jest stosunkiem strumieni pojemności cieplnej, natomiast 
NTU jest tzw. liczbą przenikania ciepła, równą przyrostowi tem‑
peratury czynnika o mniejszym strumieniu pojemności cieplnej, 
przypadającemu na każdy stopień średniej różnicy temperatury 
między płynami [11].
W równaniach (25)-(27) przyjęto założenie upraszczające stałych 

strumieni pojemności cieplnej płynów. Liczba przenikania ciepła 
i stosunek strumieni pojemności cieplnej są równe odpowiednio 
NTU / minUA C=  i /min maksc C C= , gdzie U jest współczynnikiem 
przenikania ciepła odniesionym do powierzchni po stronie powietrza 
(W/m2K), A jest całkowitą powierzchnią wymiany ciepła po stro‑
nie powietrza (powierzchnia żeber i nie zakryte żebrami elementy 
powierzchni rur, w których żebra te są osadzone) (m2), Cmaks jest 
większą z wartości strumienia pojemności cieplnej płynów (W/K), 
tzn. ,max( , )maks powietrze p powietrze N N pC m c V cρ= 

Współczynnik przenikania ciepła odniesiony do powierzchni po 
stronie powietrza jest wyznaczany z zależności [9].

 

( )
1 1 1

/ o powietrzegaz gaz

AR
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(28)

gdzie: Agaz jest powierzchnią wymiany ciepła po stronie gazu, (m2), 
 jest sprawnością powierzchni żebrowanej, gazα

 
i powietrzeα  są 

współczynnikami przejmowania, odpowiednio po stronie gazu 
i powietrza.

Sprawność powierzchni żebrowanej określa się z zależności
 

( )¿
¿1 1o

A
A
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(29)

gdzie Aż jest zewnętrzną powierzchnią samych żeber (m2),  jest 
sprawnością żeber.

Dane dotyczące sprawności żeber, wymiarów geometrycznych 
chłodnicy, oraz wartości współczynników przenikania dla warun‑
ków projektowych dostępne są zazwyczaj w specyfikacji technicznej 
chłodnicy. Wartości współczynników przenikania dla dowolnych 
warunków pracy chłodnicy można określić w oparciu o dane litera‑
turowe, np. [1],[9]. 

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjściu chłodnicy odbywa 
się całkując równanie (3.4) dla stanów początkowego i końcowego 
układu odpowiadających parametrom na wejściu i wyjściu chłodnicy, 
przyjmując różnicę entalpii h2 – h3, wyznaczoną z równania (3.17).

W przypadku zmian obciążenia chłodnicy i związanych z tym 
zmian prędkości obrotowej wentylatora, podstawowe wielkości opi‑
sujące pracę wentylatora można wyznaczyć z równań podobieństwa 
dynamicznego. Zakładając, że chłodnice posiadają stały kąt nachyle‑
nia łopatek wentylatora, co jest typowym rozwiązaniem w przypadku 
powietrznych chłodnic gazu [16], prędkość wentylatora w nowym 
punkcie pracy otrzymuje się z równania
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Wymagana moc silnika dla nowej prędkości obrotowej wentyla‑
tora jest określana na podstawie następującej zależności
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(31)

W równaniach (30) i (31) indeks p oznacza wartość w warunkach 
projektowych, przy założeniu tych samych współczynników sprawności. 

Wnioski

Model sprężarki odśrodkowej zaprezentowany w niniejszym 
rozdziale jest modelem analitycznym, pozwalającym na precyzyjne 
wyznaczanie parametrów pracy sprężarki dla dowolnych parametrów 
przepływowych. Powinien być uzupełniony charakterystyką maszyny 
przy przemianie izentropowej we współrzędnych moc/sprawność 
vs. strumień objętości na ssaniu (w warunkach pomiaru), która ma 
charakter uniwersalny. Ponadto, istotnym elementem, który należy 
wziąć pod uwagę, przy budowie modelu maszyn przepływowych 
na potrzeby symulacji i optymalizacji systemu przesyłu gazu, jest 
postępująca degradacja osiągów maszyny w czasie eksploatacji.

W pracy [15] szczegółowo omówiono problem degradacji charak‑
terystyk dwuwałowych turbin gazowych w zastosowaniach do napędu 
mechanicznego w stacjach przetłocznych. Przyczyną spadku sprawności 
turbin są: zanieczyszczenia, korozja, erozja, abrazja (przetarcie elemen‑
tów znajdujących się w ruchu obrotowym), uszkodzenia mechaniczne 
spowodowane zanieczyszczeniami. Na rys. 11 przedstawiono przykła‑
dowy wykres wpływu zanieczyszczeń (osadów)  w kanałach dolotowych 
sprężarki powietrza w turbinie gazowej, wyrażonych spadkiem ciśnie‑
nia, na moc silnika i jednostkowe zapotrzebowanie na energię. Rys. 12 
i 13 przedstawiają zmiany osiągów turbiny odpowiednio przy obniżonej 
sprawności i zmniejszonym przepływie spalin w generatorze gazu. 

Rys. 11.  Zmiana osiągów turbiny gazowej w funkcji spadku ciśnienia spowodowa-
nego zanieczyszczeniami w kanałach dolotowych sprężarki powierza
Fig.11. Variation in gas turbine performance as a function of pressure drop due to 
debris in the air compressor inlet ducts

Rys. 12. Zmiany osiągów turbiny gazowej przy obniżonej sprawności turbiny ni-
skiego ciśnienia (generatora gazu)
Fig.12.  Changes in gas turbine performance with reduced efficiency of the low 
pressure turbine (gas generator)

GAZ, WODA I TECHNIKA SANITARNA ■ KWIECIEŃ 2024 15

• przy strugach płynu o Cmin nie prowadzonych oddzielnie i stru‑
gach płynu o Cmaks prowadzonych oddzielnie
 

( ){ }11 exp 1 exp NTUc cε −= − − − −  
      

(27)

gdzie c jest stosunkiem strumieni pojemności cieplnej, natomiast 
NTU jest tzw. liczbą przenikania ciepła, równą przyrostowi tem‑
peratury czynnika o mniejszym strumieniu pojemności cieplnej, 
przypadającemu na każdy stopień średniej różnicy temperatury 
między płynami [11].
W równaniach (25)-(27) przyjęto założenie upraszczające stałych 

strumieni pojemności cieplnej płynów. Liczba przenikania ciepła 
i stosunek strumieni pojemności cieplnej są równe odpowiednio 
NTU / minUA C=  i /min maksc C C= , gdzie U jest współczynnikiem 
przenikania ciepła odniesionym do powierzchni po stronie powietrza 
(W/m2K), A jest całkowitą powierzchnią wymiany ciepła po stro‑
nie powietrza (powierzchnia żeber i nie zakryte żebrami elementy 
powierzchni rur, w których żebra te są osadzone) (m2), Cmaks jest 
większą z wartości strumienia pojemności cieplnej płynów (W/K), 
tzn. ,max( , )maks powietrze p powietrze N N pC m c V cρ= 

Współczynnik przenikania ciepła odniesiony do powierzchni po 
stronie powietrza jest wyznaczany z zależności [9].
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gdzie: Agaz jest powierzchnią wymiany ciepła po stronie gazu, (m2), 
 jest sprawnością powierzchni żebrowanej, gazα

 
i powietrzeα  są 

współczynnikami przejmowania, odpowiednio po stronie gazu 
i powietrza.

Sprawność powierzchni żebrowanej określa się z zależności
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(29)

gdzie Aż jest zewnętrzną powierzchnią samych żeber (m2),  jest 
sprawnością żeber.

Dane dotyczące sprawności żeber, wymiarów geometrycznych 
chłodnicy, oraz wartości współczynników przenikania dla warun‑
ków projektowych dostępne są zazwyczaj w specyfikacji technicznej 
chłodnicy. Wartości współczynników przenikania dla dowolnych 
warunków pracy chłodnicy można określić w oparciu o dane litera‑
turowe, np. [1],[9]. 

Wyznaczenie temperatury gazu na wyjściu chłodnicy odbywa 
się całkując równanie (3.4) dla stanów początkowego i końcowego 
układu odpowiadających parametrom na wejściu i wyjściu chłodnicy, 
przyjmując różnicę entalpii h2 – h3, wyznaczoną z równania (3.17).

W przypadku zmian obciążenia chłodnicy i związanych z tym 
zmian prędkości obrotowej wentylatora, podstawowe wielkości opi‑
sujące pracę wentylatora można wyznaczyć z równań podobieństwa 
dynamicznego. Zakładając, że chłodnice posiadają stały kąt nachyle‑
nia łopatek wentylatora, co jest typowym rozwiązaniem w przypadku 
powietrznych chłodnic gazu [16], prędkość wentylatora w nowym 
punkcie pracy otrzymuje się z równania
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Wymagana moc silnika dla nowej prędkości obrotowej wentyla‑
tora jest określana na podstawie następującej zależności
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W równaniach (30) i (31) indeks p oznacza wartość w warunkach 
projektowych, przy założeniu tych samych współczynników sprawności. 

Wnioski

Model sprężarki odśrodkowej zaprezentowany w niniejszym 
rozdziale jest modelem analitycznym, pozwalającym na precyzyjne 
wyznaczanie parametrów pracy sprężarki dla dowolnych parametrów 
przepływowych. Powinien być uzupełniony charakterystyką maszyny 
przy przemianie izentropowej we współrzędnych moc/sprawność 
vs. strumień objętości na ssaniu (w warunkach pomiaru), która ma 
charakter uniwersalny. Ponadto, istotnym elementem, który należy 
wziąć pod uwagę, przy budowie modelu maszyn przepływowych 
na potrzeby symulacji i optymalizacji systemu przesyłu gazu, jest 
postępująca degradacja osiągów maszyny w czasie eksploatacji.

W pracy [15] szczegółowo omówiono problem degradacji charak‑
terystyk dwuwałowych turbin gazowych w zastosowaniach do napędu 
mechanicznego w stacjach przetłocznych. Przyczyną spadku sprawności 
turbin są: zanieczyszczenia, korozja, erozja, abrazja (przetarcie elemen‑
tów znajdujących się w ruchu obrotowym), uszkodzenia mechaniczne 
spowodowane zanieczyszczeniami. Na rys. 11 przedstawiono przykła‑
dowy wykres wpływu zanieczyszczeń (osadów)  w kanałach dolotowych 
sprężarki powietrza w turbinie gazowej, wyrażonych spadkiem ciśnie‑
nia, na moc silnika i jednostkowe zapotrzebowanie na energię. Rys. 12 
i 13 przedstawiają zmiany osiągów turbiny odpowiednio przy obniżonej 
sprawności i zmniejszonym przepływie spalin w generatorze gazu. 

Rys. 11.  Zmiana osiągów turbiny gazowej w funkcji spadku ciśnienia spowodowa-
nego zanieczyszczeniami w kanałach dolotowych sprężarki powierza
Fig.11. Variation in gas turbine performance as a function of pressure drop due to 
debris in the air compressor inlet ducts

Rys. 12. Zmiany osiągów turbiny gazowej przy obniżonej sprawności turbiny ni-
skiego ciśnienia (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 osiągów turbiny gazowej przy obniżonej przepustowości (natęże-
niu przepływu) turbiny niskiego ciśnienia (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 obliczeń sy‑
mulacyjnych, świadczą o znaczącym problemie odstępstw rzeczywistych 
charakterystyk w czasie użytkowania turbiny, od deklarowanych przez 
producenta charakterystyk nowego silnika, uzyskanych podczas pomia‑
rów na hamowni. 

Powyższy problem dotyczy wszystkich maszyn przepływowych. 
W pracy Odoma i Mustera [17] podano zakresy wartości mnożników po‑
prawkowych uwzględniające zmiany osiągów sprężarek odśrodkowych 
i turbin gazowych w czasie. Dokładna identyfikacja problemu degradacji 
osiągów maszyny powinna wynikać z diagnostyki rzeczywistych para‑
metrów pracy na obiekcie.

Znajomość charakterystyk sprężarki i turbiny jest niezbędna z punktu 
widzenia prowadzenia ruchu. Algorytmy optymalizacji , których celem 
jest ekstremalizacja określonego wskaźnika jakości, wymagają znajo‑
mości aktualnych zależności, wiążących określone wielkości ruchowe 
z wielkościami opisującymi efektywność eksploatacji maszyn. Należy 
pamiętać o tym, że systemy techniczne, w miarę upływu czasu eksplo‑
atacji, zużywają się – następuje ich stopniowa degradacja, która wpływa 
na zmianę parametrów roboczych systemu/maszyny.

Przez degradację w systemach mechanicznych  rozumiemy stopniową 
utratę właściwości konstrukcyjnych i/lub funkcjonalnych elementów 
systemów mechanicznych, lub nawet w efekcie całego systemu. Precy‑
zując dalej, utrata ta będzie się objawiać jako zmiana (przyrost, ubytek) 
właściwości mechanicznych i/lub geometrycznych elementów systemu, 
wykraczająca poza założone im przez konstruktora tolerancje. Zmiany 
te pojawiają się jako skutek funkcjonowania obiektu/systemu w swym 
środowisku i interakcji energetycznych zewnętrznych a w szczególności 
wewnętrznych. 

Diagnostyka techniczna to zorganizowany zbiór metod i środków 
do oceny stanu technicznego (jego przyczyn, ewolucji i konsekwencji) 
obiektów technicznych (maszyn). Stan techniczny obiektu jest definio‑
wany w kategoriach "jakości" i bezpieczeństwa jego działania.

Miary bezpośrednie stanu technicznego obiektów mechanicznych 
to np.: wymiary geometryczne ich elementów, geometria współpracy 
par kinematycznych, trajektorie organów roboczych, charakterystyki 
wytężenia materiału, itp, które określa się jako cechy stanu obiektu.

Miary pośrednie stanu technicznego, odzwierciedlające zaawanso‑
wanie procesów zużycia i jakość funkcjonowania obiektu, noszą nazwę 
symptomów, czyli wielkości mierzalnych współzmienniczych z cechami 
stanu technicznego. Symptomy, jako miary sygnałów (procesów) diagno‑
stycznych są zorientowane uszkodzeniowo i wyznaczane są w oparciu 
o badanie procesów wyjściowych z funkcjonujących obiektów.

Poznanie stanu technicznego obiektu wymaga jednoznacznego skoja‑
rzenia cech stanu obiektu ze zbiorem miar i ocen generowanych procesów 
wyjściowych - czyli symptomów. Algorytmy przyporządkowujące sobie 
oba zbiory cech - konstrukcji i symptomów - są podstawą tworzenia 
modeli diagnostycznych obiektów.

Wszystko co wiemy o rzeczywistości technicznej wynika z analizy 
modeli, które ją  opisują. Proces, którego celem jest zbudowanie  modelu 
operacyjnego (matematycznego lub empirycznego) nazywany jest pro‑
cesem identyfikacji. W skład jego wchodzą zagadnienia modelowania, 
eksperymentu, estymacji i weryfikacji modelu.

Istota związku pomiędzy parametrami struktury a parametrami pro‑
cesów wyjściowych jest podstawą budowanych modeli i relacji diagno‑
stycznych, umożliwiających ocenę stanu technicznego maszyny.
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