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Dobór param etrów  pary dla celów  regeneracji ciep ła  
w  obszarze pary przegrzanej

Jako postu lat przyjęto  tak i dobór param etrów  pary  zaczepowej z turbiny, dla 
którego sprawność obiegu wypasażonego w  regeneracyjne podgrzewanie kondensatu  
będzie możliwie najw iększa. Ekspansję pary  w  turb in ie założono jako nieodwracalną. 
Po przyjęciu pew nych założeń upraszczających opracowano w ytyczne doboru p ara 
m etrów pary  zaczepowej dla układu z centralnym  zbiornikiem  kondensatu. W yka
zano, że w  obszarze niskich ciśnień tem peratu ry  nasycenia pary  zaczepowej po
winny tworzyć postęp arytm etyczny, w  obszarze średnich  ciśnień decydujący wpływ 
na dobór param etrów  pary  grzejnej w yw iera charak te r krzyw ej ekspansji pary  
w turbinie.

1. Wstęp

Nie trudno jest wykazać [11], że sprawność obiegu parowego ma de
cydujący w pływ  na ekonomię gospodarczą ruchu siłowni parow ej. P rzy
czyną tego jest fakt, że spośród kilku sprawności, k tórych iloczyn w y
w iera decydujący wpływ na tzw. 'sprawność ekonomiczną siłowni [10], 
najm niejszą w artość posiada w łaśnie sprawność obiegu parowego. Z tego 
powodu usiłowania konstruktorów  i teoretyków  idą w  kierunku opra
cowania sposobów zwiększania sprawności obiegu.

Najważniejszym i sposobami są: m iędzystopniowe przegrzew anie pary 
ekspandującej w tu rb in ie  oraz regeneracyjne podgrzewanie kondensatu. 
Ten ostatn i sposób jest szczególnie prosty i dogodny w zastosowaniu, nie 
w yw ołuje bowiem zm iany param etrów  ekspandującej w  tu rb in ie  pary, 
lecz powoduje zwiększenie natężenia przepływ u w  wysokoprężnej części 
turbiny, a  zm niejszenie w  części niskoprężnej [10],

W yjaśnienia szczegółowe dotyczące istoty działania regeneracji omó
wiono szczegółowo w pierwszej części niniejszej pracy [11], w  tym  
miejscu wspomnimy jedynie, że regeneracyjne podgrzewanie kondensatu 
może spowodować znaczne oszczędności paliwa, zależne od param etrów  
początkowych pary, ilości zastosowanych podgrzewaczy oraz przyjętego
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układu. W edług M usila [9] oszczędności te  wynoszą około 11% w stosun
ku do energii chemicznej paliwa w przypadku trójstopniowego podgrze
w ania kondensatu i dla ciśnienia dolotowego pary pj  =  105 ata.

W siłowniach o bardzo wysokich param etrach dolotowych pary  sto
suje się więcej stopni podgrzania. Na przykład w siłowni Filip Sporn

Rys. 1. P rzebieg krzyw ej ekspansji w  tu rb in ie  parow ej: di — dolot pary  do częś
ci w ysokoprężnej; d 2 — dolot pary  do części niskoprężnej po w tórnym  przegrzaniu 
w  przegrzewaczu między stopniowym. L inią kreskow aną oznaczono ekspansję pary 

w części niskoprężnej bez m iędzystopniowego przegrzew ania pary

w zespole turbinow ym  o mocy Około 150 MW zastosowano ośmiostop- 
niowe podgrzewanie kondensatu (przy ciśnieniu dolotowym pary  142 ata).

Przy zastosowaniu turb iny  Pokoju 150 MW osiągnięto rekordową 
sprawności obiegu dzięki właściwie rozwiązanej regeneracji ciepła.

Należy podkreślić, że podgrzewanie kondensatu za pomocą pary  jest 
nie tylko bardzo korzystne gospodarczo, ale również wnosi poważne do
datkowe zalety w  postaci zwiększenia mocy granicznej dużych jedno
stek turbinowych.

Na szczególną uwagę zasługuje kw estia nieodwracalności ekspansji 
pary w  turbinie.
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Większość prac specjalnych o regeneracji ciepła w  siłowniach [2], [3], 
[4] opiera się na  założeniu izentropowej ekspansji pary  w  turbinie. Zało
żenie takie jest dość ryzykowne, zmienia bowiem znacznie w arunki za
dania i może spowodować zasadniczą zmianę wyników końcowych w po
równaniu z w ynikam i opartym i na  postulacie nieodwracalnej ekspansji 
pary w  turbinie.

Przem iany rzeczywiste zachodzące w turbinie parow ej są nieodw ra
calne. Fakt ten nie powinien być w  żadnym  przypadku pom inięty, n iere
alne bowiem założenie odwracalnej (izentropowej) ekspansji pary  w  tu r 
binie prowadzi do niepewnych wniosków. W przypadku rozbieżności w y
ników końcowych spowodowanych odrębnym i założeniami niew ątpliw ie 
bardziej popraw ny w ynik będzie ten , k tó ry  otrzym ujem y po przyjęciu 
zgodniejszego z rzeczywistością założenia.

W rozdziale 7 wykażemy, że w pływ  nieodwracalności ekspansji pary 
w turbinie, szczególnie w obszarze pary  przegrzanej, jest w iększy niż 
zmienność ciepła właściwego ogrzewanego kondensatu.

Jest rzeczą nader istotną, że na  skutek nieodwracalności ekspansji 
pary  w  turbinie krzyw a ekspansji pary  odgina się znacznie w  obszar pa
ry  przegrzanej (rys. 1), dzięki czemu w ym iana ciepła w podgrzewaczach 
przebiega inaczej niż w  obszarze pary  m okrej.

W nowoczesnych siłowniach stosowane są duże jednostki turbinow e 
o bardzo wysokich param etrach dolotowych pary. W takich przypadkach 
jest nieuniknione zastosowanie m iędzystopniowego przegrzew ania pary  
ze względów zarówno ekonomicznych, jak  i ruchowych. Przegrzewanie 
m iędzystopniowe pary powoduje jeszcze znaczniejsze przesunięcie k rzy 
w ej ekspansji, przenosząc ją niem al całkowicie w  obszar pary przegrza
nej. W spomniane zjawisko w yw iera ogromny wpływ na regenerację cie
pła.

W A Ż N IE JSZ E  OZNACZENIA

i, j, k  — kolejne num ery podgrzewaczy;
G) GJ GJ; kg/h — natężenia przepływ u pary  grzejnej w  podgrzewaczach i, j, k\ 

GJ kg/h — natężenie dopływu pary  do tu rb iny  (także i kondensatu  głów
nego);

9i, 9j, 9k — stosunkowe pobory pary. Przez symbole te  należy rozumieć 
stosunki: GJ/GJ, Gj/Gd G'k/G ’d.

t-si, t s2, tS3 °C — tem peratu ry  nasycenia odpowiadające ciśnieniom  P i ,  p i, P3 
pary  przegrzanej;

tsi, t sj, tsk °c — tem peratu ry  nasycenia pary  na początku przewodów paro 
wych doprow adzających parę do podgrzewaczy; 

t ' si, t 'Sj, t'sk °C — tem peratury  nasycenia pary  w  ¡podgrzewaczach po uwzględ
nieniu  spadku ciśnienia w  przewodach jw.; 

tpw, tkw — tem peratu ry : początkowa kondensatu  głównego przy dolo
cie i przy wylocie z podgrzewaczy (symbol ogólny);
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U, tj, tk  °C — tem peratury  końcowe podgrzewania kondensatu w  podgrze
waczach i, i, k;

At;, At;, At/; °C — różnice tem peratu r pomiędzy tem peraturam i nasycenia t s¡, 
tsj, t sk pary  grzejnej i końcową tem peratu rą wody (t;, tj, tk) 
w  podgrzewaczach;

ipi, ipj, ipk kcal/kg — właściwe entalp ie pary  przegrzanej, dopływającej do pod
grzewaczy;

Pi, P2, Ps a ta  — ciśnienia pary  przegrzanej podczas ekspansji pary  w tu rb i
nie;

ti,  to, ta °C — tem peratu ry  pary  przegrzanej o ciśńieniach pi, p2 Ps-

2. Wymiana ciepła w podgrzewaczach

Na wstępie należy zauważyć, że zjawiska zachodzące w  podgrzewa
czach kondensatu są bardziej złożone w  przypadku ogrzewania parą prze
grzaną niż wówczas, gdy stosuje się parę mokrą. Przyczyną tego jest fakt, 
że para  przegrzana jest gazem, którego stan  jest niezbyt odległy od punk
tu  rosy. Przy ochładzaniu takiej pary  w arunki w ym iany ciepła mogą być 
dość zmienne. Początkowo, gdy pa ra  jest jeszcze bardzo przegrzana, tem 
pera tu ry  ściany ru r  są wyższe od tem peratury  nasycenia ts i para za
chowuje się jak  gaz. W wyniku dalszego ochłodzenia pary  tem peratu ra  
ściany ru r obniża się poniżej tem peratury  nasycenia, co umożliwia kon
densację pary  w  pobliżu ścianki. W w arstewce granicznej P rand ta  poja
w iają się kropelki cieczy, które tworzą w  dalszym ciągu błonę. W arunki 
w ym iany ciepła ulegają poważnej zmianie, współczynniki w nikania ro
sną bardzo poważnie osiągając rząd wiełkośoi odpowiadający zjaw isku 
kondensacji par. Mimo że znane są dokładnie sposoby określania współ
czynników w nikania zarówno od gazów, jak i od par skraplających się, 
to jednak przejście tych  współczynników od w artości odpowiadających 
gazom, a więc niezbyt dużych, do wartości odpowiadających skraplają
cym się parom, a  więc bardzo dużych — nie może zachodzić w  sposób 
gwałtowny, np. jednym  skokiem. W spółczynniki te  zmieniają się łagod
nie i stopniowo; niestety, nie są znane jeszcze (poza pewnym i danymi do
świadczalnymi) wzory ujm ujące zjawisko w ym iany ciepła w tej w łaśnie 
strefie.

Jak  wiem y z doświadczeń, w pewnych przypadkach para  przegrzana 
w ym ienia ciepło ze ścianką naw et intensyw niej niż nasycona. Chodzi tu  
mianowicie o takie zjawisko, gdy w pobliżu ścianki ru ry  rozwinęła się 
w pełni kondensacja, gdy natom iast w  rdzeniu strugi płynie jeszcze pa
ra  przegrzana. Dzieje się tak  dlatego, że na 1 kg skraplającej się pary  
wydziela się oprócz ciepła parow ania r kcal/kg jeszcze ciepło przegrzania 
qp kcal/kg, a więc nieco więcej niż w przypadku kondensacji pary  na
syconej.
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W miarę ochładzania się pary  przegrzanej m aleje jej ciepło przegrza
nia qp kcal/kg. W spółczynniki w nikania ciepła także nieznacznie m aleją 
aż do osiągnięcia wartości odpowiedających zjawisku kondensacji pary 
nasyconej.

W podgrzewaczach powierzchniowych w ystępują również zjaw iska 
przechłodzenia pary. W pływ jednak ten  jest nieznaczny i można go po
minąć.

W obszarze wysokich ciśnień pary  stosuje się tzw. wysokoprężne pod
grzewacze. W tych przypadkach podgrzewacze są często wyposażone

Rys. 2. Przebieg tem peratu r pary  grzejnej i kondensatu  rw regeneracyjnym  w ysoko
prężnym  padgraewiacziu skropllin. 1 stre fa  •—■ czynnik grzejny: p a ra  przegrzana 
w  każdym  przekroju  strugi; tem peratu ra  ścianki ii jest wyższa od tem peratury  n a 
sycenia pary. 2 s tre fa  — czynnik grzejny: p a ra  przegrzana; tem peratu ra  ścianki 
jest niższa od tem peratu ry  nasycenia pary ; pirzy ściance rozpoczyna się stopniowo 
kondensacja. 3 stre fa  —- para przegrzana; przy ściance kondensacja pary ; w spół
czynnik w nikania ciepła od pary  do ścianki osiąga najw iększą wartość. 4 stre fą  — 
czynnik grzejny : p a ra  m okra. 5 strefa  — czynnik grzejny : kondensat pow stały

z pary  grzejnej

w doichładzacze skroplin. W dochładzaczach wym iana ciepła odbywa się 
zgodnie z praw am i ujm ującym i przepływ  ciepła od cieczy 1 poprzez 
ściankę ru ry  do cieczy 2.

N:a podstawie powyższych uwag można podać następujący schem at 
zjawiisk przepływ u ciepła zachodzących w podgrzewaczach powierzchnio
wych (rys. 2),

1 S t r e f a :
P ara  przegrzana; w ym iana -ciepła jak w gazach; tem peratura ściany 

ru ry  i) większa od tem pera tu ry  nasycenia pary.
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2 S t r e f a  (przejściowa):
Rdzeń strugi stanowi para przegrzana, w  w arstewce granicznej w  po

bliżu ścianki rozpoczyna się kondensacja; tem pera tu ra  ścianki nieznacz
nie niższa od tem peratu ry  nasycenia. Zjawisko m ało zbadane.

3 S t r e f a
Rdzeń strugi stanowi para  przegrzana, przy ściance ru ry  kondensat 

spływ a w postaci błony, tem peratura  ściany niższa od tem peratury  nasy- - 
cenią. W spółczynnik w nikania ciepła liczy się za pomocą wzoru Nusselta, 
w  którym  w miejsce ciepła parow ania r  kcal/kg podstaw ia się sumę 
r +  qp kcal/kg.

4 S t r e f a
Rdzeń strugi stanowi para nasycona lub mokra, kondensat tworzy 

film, współczynnik w nikania ciepła oblicza się za pomocą wzoru Nussel
ta  lub w  przypadku pow stania spływu burzliwego (przy większej ilości 
rzędów poziomych rur) za pomocą wzorów Kutateładze [1],

5 S t r e f a
Dochładzanie (w dochładzaczu) kondensatu, powstałego z pary  grzej

nej — po obu stronach ru r  ciecz (woda w fazie ciekłej).
Podgrzewacz skroplin jest więc wym iennikiem  ciepła złożonym, albo

wiem  przy przejściu z jednej strefy  do drugiej zm ieniają się nie tylko współ- 
ęzynnilki w nikania (a tym  samym i przenikania) ciepła, lecz również i rów
noważnik wodny natężenia przepływ u czynnika grzejnego (pary grzejnej) 
ulega ogromnym zmianom. Na rys. 2 przedstawiono rozkład tem pera
tu r  w podgrzewaczu, wyposażonym w  dochładzacz skroplin. Jak  widać 
z rysunku, najm niejszy przyrost tem peratury  czynnika ogrzewanego 
(skroplin głównych) zachodzi w  strefie 1. Przyczyną tego jest fakt, że 
współczynnik przenikania ciepła k i kcal/(m 2.l.0h) jest w tym  obszarze 
najm niejszy dzięki stosunkowo małej wartości współczynnika w nikania 
ciepła c(i,i kcal/(m 2.l.°h). Duży w pływ  ma również fakt, że równoważnik 
w odny natężenia przepływ u czynnika grzejnego W i,i kcal/(l.°h) jest 
w tej strefie  najm niejszy dzięki stosunkowo m ałej wartości ciepła właś

ciwego średniego cp  ̂ kcal/(kg.l°) pary przegrzanej [lOj.
|t *

Ważną rzeczą jest ustalenie przekroju, w  k tó rym  czynnik ogrzewany 
(skropliny główne) osiąga tem peraturę równą tem peraturze nasycenia t*. 
Dla w yjaśnienia kw estii może być pomocny rysunek 3, k tóry  stanowi 
wycinek (fragment) rysunku 2. Linią: kropka-kreska oznaczono przebieg 
tem peratu ry  ściany od strony skroplin głównych. Linia pełna przedsta
w iająca w ykres tem peratury  czynnika ogrzewanego przecina linię ts je 
szcze bardziej na lewo.

Można wykazać, że w  rozpatryw anym  podgrzewaczu tem peratu ra  
końcowa podgrzewanego kondensatu może tylko nieznacznie przewyższać
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tem peraturę t s, i to tyilko w tym  przypadku, gdy ciśnienie pary  grzej
nej jest dość wysokie. Składają się na  to  następujące przyczyny:

a. W artość współczynnika przenikania ciepła Jci w strefie 1, jest m ała 
w  porównaniu z wartościam i k3, k4, k :, tego współczynnika w strefach 
3, 4 i 5. W artość ki jest zawsze m niejsza od wartości współczynnika

Rys. 3. Przebieg tem peratu r ścianki i kon
densatu w  strefie 1 (fragm ent rys. 2)

w nikania ciepła cx1# W artość tego ostatniego podług W. Ł. Lełczuka [6] 
wynosi np. 737 kcal/(m 2.l.°h) przy ciśnieniu pary  39 ata i d la  Re «=> 
500 000.

b. W artość równoważnika wodnego natężenia przepływ u pary  W* 
kcal/(l°.h) jest m ała w  stosunku do dużej stosunkowo wartości równo
w ażnika wodnego W* kcal/(l°.h) skroplin głównych. Dzięki tem u dużym 
spadkom  tem peratury  Ati pary  odpowiadają małe przyrosty tem peratur 
At2 skroplin, co w ynika bezpośrednio z bilansu energetycznego

W* • At =  W* • At , .l l  2 i

c. Z powodu stosunkowo małych wartości współczynnika wnikania 
ciepła ki w strefie 1, powierzchnia wym iany ciepła w  tej strefie powin
na być stosunkowo duża. Względy gospodarcze (konieczność oszczędzania 
m ateriału) nie pozwalają jednak na zastosowanie dostatecznie dużej po
w ierzchni F i .

d. Duży wpływ na wartość końcowej tem peratury  podgrzania kon
densatu głównego (w obrębie rozpatryw anego podgrzewacza) ma rów
nież różnica tem pera tu r ©1,2 pomiędzy parą grzejną i skroplinam i na 
pograniczu stre f 1 i 2. Zbyt duża wartość tej różnicy może nie dopuścić 
w ogóle do osiągnięcia przez kondensat tem peratury  nasycenia t s. W spo
m niana różnica tem pera tu r z kolei zależy od współczynnika przenikania 
ciepła k 2 w strefie 2, k tóry  jak  wspomnieliśmy poprzednio zmienia się 
stopniowo od w artości m ałych do większych. W rezultacie współczynnik 
ten nie osiąga prawdopodobnie wystarczająco dużych wartości, a to z ko
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lei zmuszałoby do stosowania gospodarczo nie uzasadnionych zbyt dużych 
powierzchni F2 w  strefie  2.

e. W turbinach parowych zachodzi często zjawisko zasolenia łopatek. 
Zjawisko ¡to w ystępuje szczególnie w  takich miejscach, gdzie para  osiąga 
punkt rosy. W podgrzewaczach punk t rosy jest osiągany na granicy 
stref 1 i 2. Możliwość powstaw ania osadów odbija się szczególnie nie
korzystnie na w ym ianie ciepła: powoduje wzrost różnicy tem peratur ©1,2 

i obniżenie końcowej tem peratu ry  podgrzania kondensatu głównego.
Przytoczone powyżej zjaw iska tłumaczą, dlaczego w  podgrzewaczach 

powierzchniowych tak trudno  jest zwiększyć tem peratu rę  kondensatu 
powyżej tem peratury  nasycenia pary  grzejnej t s.

W celu potw ierdzenia powyższych wywodów rozpatrzym y schemat 
cieplny siłowni Filip Sporn 150,630 MW [71 rys. 4). Spośród ośmiu za
stosowanych podgrzewaczy kondensatu siedem  wykonano jako powierz
chniowe. Podgrzewacz pierwszy, zasilany parą o ciśnieniu 28,75 ata pod
grzewa kondensant do tem peratu ry  227 °C. Ponieważ ciśnieniu 28,75 ata 
odpowiada tem peratura nasycenia 230,43 °C, zatem  nawet w  tym  pod
grzewaczu nie dochodzi się do ts. W pozostałych powierzchniowych pod
grzewaczach również n ie osiąga się tem peratur nasycenia. Różnice po
między t s i końcową tem peraturą  podgrzania wynoszą od 3,38° do 1,61°, 
jak  w ynika z zestawienia 1.

Z e s t a w i e n i e  1
Parametry pary grzejnej i kondensatu w układzie regeneracyjnym siłowni Filip

Sporn 150 MW

Ńr
podgrzewacza

Ciśnienie 
p ata

Tem peratura końcowa 
kondensatu

t °r>

Różnica tem peratur

*s tk, i

1 28,75 227 +  3,43
2 10,8 179 +  3,38
3 (odgazowywacz) — — —
4 2,6 126 +  2,8
5 1,14 101 +  1,76
6 0,72 88 +  2,17
7 0,54 81 +  1,77
8 0,17 54,6 +  1,61

Godne uwagi jest również to, że spośród ośmiu podgrzewaczy tylko 
jeden (n r 8) zasilany jest parą m okrą o ciśnieniu 0,17 ata, reszta ogrze
w ana jest parą  przegrzaną.

Z zestawienia 1 w ynika również, że różnica tem peratur t s — t*,/ w zra
sta ze wzrostem  ciśnienia pary grzejnej (z w yjątkiem  podgrzewacza 
n r  5) choć na ogół różnice te  są małe.



27,5 ata 536 X 383 t/h

Rys. 4. Schem at regeneracji ciepła w  turb in ie 150 MW siłowni F. Sporn
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3. Ustalenie postulatów, które powinna spełniać regeneracja

Przeglądając prace dotyczące regeneracji ciepła w  siłowniach paro
wych stw ierdzam y, że założeniami wyjściowymi mogą być:

a. Przyjęcie za główny cel osiągnięcie możliwie największej spraw 
ności obiegu regeneracyjnego [5], [11].

b. Dążenie do osiągnięcia możliwie małego przyrostu entropii w  obrę
bie układu podgrzewaczy kondensatu [2], [3], [4j.

c. Dążenie do osiągnięcia możliwie dużego odbioru pary  grzejnej z za
czepów turb iny  w celu zm niejszenia ciepłą oddawanego do skraplacza.

M e t o  d a  a
Postulat osiągnięcia możliwie najw iększej sprawności obiegu paro

wego (po ustaleniu końcowej tem peratury  regeneracyjnie podgrzanego 
kondensatu podyktowanej w zględam i' gospodarczo-ekonomicznymi) jest 
wym aganiem  słusznym, pod w arunkiem  jednak, że wzrost sprawności 
obiegu parowego n ie powoduje ubytku  [innych sprawności wchodzących 
w skład sprawności ekonomicznej siłowni [10]. Inaczej mówiąc należy 
dbać o to, aby sprawność ekonomiczna siłowni była możliwie największa 
przy niezm iennych pozostałych wskaźnikach techniczno-ekonomicznych. 
W ymaganie powyższe można zatem, skonkretyzować w następujący spo
sób: Mając do dyspozycji ściśle określoną ilość podgrzewaczy i ich łączną 
powierzchnię ogrzewalną, należy dobrać w  ten  sposób param etry  pary 
grzejnej czerpanej z turbiny, aby sprawność obiegu parowego wyposażo
nego w regenerację ciepła była możliwie największa.

Jest rzeczą zrozumiałą, że regeneracja ciepła przez podgrzewanie kon
densatu powoduje wzrost natężenia przepływu pary w  kotle (przy tej 
samej mocy turbiny) oraz zmniejszenie przepływu pary w  części nisko- 
prężnej tu rb iny  i tym  samym  w  skraplaczu [10], Zjawiska te  m ają nie
wątpliw ie pewien wpływ na sprawność kotła, k tóry  w przypadku za
stosowania regeneracji ciepła otrzym uje wodę zasilającą o tem peraturze 
znacznie wyższej, bo dochodzącej do 230 °C (w nowych, będących w bu
dowie urządzeniach prawdopodobnie podgrzanie to  jest znacznie wyższe). 
Powoduje to zmniejszenie powierzchni lub naw et zbędność spalinowego 
podgrzewacza wody i konieczność zastosowania podgrzewacza powietrza, 
w przeciw nym  bowiem przypadku nie byłoby sposobu obniżenia tem 
peratu ry  wylotowej spalin i tym  samym zmniejszenie najpoważniejszej 
ze s tra t w  kotle — stra ty  wylotowej. W pływ ten jest jednak korzystny, 
jak wykażem y w  rozdziale 4.

Regeneracja ciepła, jak wspomnieliśmy w rozdziale wstępnym, w pły
wa również dodatnio na sprawność w ew nętrzną turb in  dzięki zwiększe
niu przepływ u pary  przez część wysokoprężną (przy nie zmienionej mo
cy). Fakt ten  m a duże znaczenie w  pierwszym  stopniu turb iny  (reguła-



Dobór param etrów  pary dla celów regeneracji ciepła 31

eyjnym), w  którym  spraw ność w dużej mierze zależy od tzw. stopnia za
silania e, powiększającego się pokaźnie dzięki regeneracji.

Również korzystny jest wpływ regeneracji na działanie skraplacza. 
Dzięki zm niejszeniu natężenia przepływ u pary w skraplaczu, niezbędna 
powierzchnia jego ru rek  się zmniejsza lub przy nie zmienionej powierz
chni m aleje różnica tem peratu r między parą i wodą chłodzącą. W rezul
tacie efek t ten ułatw ia utrzym anie należytej próżni w  skraplaczu 
i zmniejsza w pew nym  stopniu pracę pomp wody chłodzącej.

Regeneracyjne podgrzewacze kondensatu można traktow ać jako udo
skonalenie system u kondensacyjnego pary  obiegowej (czynnika obiego
wego). Są to także skraplacze (para bowiem płynąca do nich z turb iny  kon- 
densuje się w tych urżądzeniach), ale działające w obrębie wyższych ciś
nień i, co najw ażniejsze, ciepło oddawane przez parę nie jest tracone na 
rzecz otoczenia, jak to się dzieje w skraplaczu (via chłodnia kominowa), lecz 
jest transportow ane z powrotem  do kotła i poddawane po raz drugi proce
som częściowej zamiany na pracę zachodzącym w turbinie parowej.

Rozważania powyższe w skazują na to /ż e  działanie regeneracji nie ty l
ko popraw ia sprawność obiegu parowego, ale i wpływa korzystnie na in
ne urządzenia, k tórych spraw ne działanie m a w pływ  na  ekonomię ru 
chu siłowni, jak np. kocioł, skraplacz, pompy wody chłodzącej itp. W yni
ka stąd, że postulat osiągnięcia m aksim um  sprawności obiegu parowego, 
wyposażonego w ¡regenerację ciepła jest żądaniem  słusznym, jednoznacz
nym  z w arunkiem  osiągnięcia możliwie najw iększej (w danych w arun
kach) sprawności ekonomicznej siłowni.

M e t o d a  b
Polega ona na przyjęciu takich param etrów  pary  zaczepowej czerpa

nej z turbiny, aby przyrost entropii czynnika w  obrębie układu podgrze
waczy kondensatu był możliwie jak  najm niejszy.

Ideą przew odnią jest w  danym  przypadku osiągnięcie możliwie n a j
mniejszej s tra ty  pracy mechanicznej na  skutek nieodwracalności zjawisk 
zachodzących w obrębie podgrzewaczy kondensatu.

Zgodnie z praw em  Gouya-Stodoli stra ta  pracy mechanicznej spowodo
w ana nieodwracalnością zjawiska jest równa iloczynowi przyrostu en tro 
pii całego zjawiska n i tem peratury  otoczenia T0.

Należy jednak podkreślić, że przyrost entropii czynnika AS1,, w obrę
bie samych tylko podgrzewaczy nie jest rów ny przyrostow i entropii to 
warzyszącem u całemu obiegowi Jtob. W artość itob powinna uwzględniać 
następujące zjaw iska nieodwracalne:

a) ekspansja pary  w  turbinie,
b) przem iany zachodzące w smoczkach parowych,
c) dławienie w  odwadniaczach j. garnkach odwadniających w  układzie 

podgrzewaczy.
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O ile przyrost entropii spowodowany przem ianam i b) i  c) jest sto
sunkowo imały i można by go pominąć z powodu nikłych przepływów 
pary w  tych urządzeniach — o tyle nie wolno zaniedbać przyrostu entro
pii pary  w turbinie, wchodzi bowiem w grę duże natężenie przepływu 
pary.

Metoda b byłaby zatem słuszna tylko dla przypadku izetropowej 
(adiabatycznej odwracalnej) ekspansji pary  w  turbinie, lecz naw et i wów
czas stanowiłaby przybliżenie.

Jeśli jednak prawo Gouya-Stodoli zastosuje się do całego zjawiska, 
a nie tylko do pewnego jedynie fragm entu, można łatwo wykazać [11], 
że wówczas jednocześnie będzie spełniony w arunek osiągnięcia m aksi
m um  sprawności term odynam icznej obiegu regeneracyjnego. W tym  
więc przypadku wytyczne metod a) d b) pokryw ają się całkowicie.

M e t o d a  c
O statnia z m etod polega na dobraniu param etrów  pary  zaczepowej w  ta 

ki sposób, aby natężenie przepływ u m asy te j pary Eg,  w  stosunku do natę
żenia dopływu m asy pary  do turb iny  było możliwie największe. Metoda 
ta, jak  łatw o wykazać [11], prowadzi zarazem  do osiągnięcia m aksym al
nej sprawności obiegu regeneracyjnego.

Metoda c jest dogodna w  użyciu z następujących powodów:
1) Eg-, jest czulszym wskaźnikiem  skuteczności regeneracji niż T]ob reg.
2) Obliczenie stosunkowego poboru pary  Eg i jest znacznie prostsze 

niż iiob reg, z tego powodu w obliczeniach, k tóre pow tarzają się wiele ra 
zy (np. w  m etodzie prólb statystycznych) ze stosunkowo nieznacznymi 
zmianami, w ystarcza zazwyczaj znajomość param etru  Eg-,. Ten fakt 
skraca -czas trw an ia  obliczeń, przy czym ich dokładność jest większa, 
gdyż Eg,  zmienia się w  szerszych granicach (np. od 0 do 30%) niż spraw
ność obiegu.

3) M etoda c posiada także aspekt dogodności pomiarowej, zarówno 
bowiem natężenie przepływ u pary  zaczepowej, jak i dolotowej może być 
m ierzone bezpośrednio za pomocą zwężek mierniczych.

4. Wpływ regeneracji na sprawność kotła

W poprzednim  rozdziale wykazaliśmy, że zastosowanie regeneracji 
w obiegu parow ym  redukuje bardzo poważnie wielkość powierzchni spa
linowego podgrzewacza wody lub naw et elim inuje go całkowicie. Po
w staje konieczność stosowania podgrzewacza powietrza, który obniża 
tem peraturę spalin i tym  samym utrzym uje stra tę  wylotową wyraźną na 
właściwym  poziomie.

W dalszym ciągu należy jeszcze wyjaśnić wpływ podgrzewacza po
w ietrza na sprawność kotła.
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Rozważymy przypadek, gdy spalinowy podgrzewacz wody zositał cał
kowicie w yelim inow any na rzecz podgrzewacza powietrza.

W tym  przypadku spaliny przed wejściem do czopucha oddają ciepło 
nie do wody obiegowej, lecz do powietrza. Nie jest to jednak połączone 
ze stratą, podgrzane pow ietrze bowiem podnosi poważnie tem peratu
rę spalania w  palenisku. W zrost tem peratury  spalania powoduje w  dal
szym ciągu zwiększenie średniej tem peratury  gazów w obrębie paleniska.

„ Olbrzym ia większość nowoczesnych kotłów posiada paleniska ekranow a
ne (wyjątek stanowi kocioł Velox), w których energia promieniowania 
gazów i cząstek ciał stałych (np. popiół, lotny koksik) zostaje przekazy
w ana do parującej wody krążącej w  rurach ekranów. Intensywność pro
m ieniow ania gazów technicznych, przede wszystkim  pary  wodnej i bez
wodnika kw asu węglowego jest proporcjonalna do trzeciej potęgi tem 
pera tu ry  bezwzględnej dla H 2O oraz potęgi 3,5 dla COo. Biorąc pod uw a
gę obecność ciał stałych, przede w szystkim  węgla w  postaci bardzo dro
bnych cząsteczek ([10], cz. III, str. 100), dla k tórych em isja zgodnie z p ra 
wem Stefana-Boltzm anna jest proporcjonalna do czwartej potęgi tem pe
ra tu ry  bezwzględnej, można stosować wzór

określający energię cieplną Q*r kcal/h wymienioną pomiędzy płomieniem

°K. W rów naniu powyższym popraw ka k  zależy od rodzaju paliwa, od 
wielkości kom ory paleniskowej i rodzaju paleniska, natom iast £ ść ozna
cza zdolność emisji ściany. Wzór powyższy oparty jest na założeniu, że 
prom ieniow anie ciał stałych zawieszonych w płomieniu świecącym jesst 
w ielokrotnie większe od prom ieniowania gazów. Badania W. N. Timofie- 
jew a i A. M. Gurwicza pozwalają w  prosty sposób określić średnią w ar
tość tem peratury  płomienia ([8, str. 192])

Przyjm ując, że tem peratura  T2 °K gazów przy wylocie z paleniska 
pozostaje bez. zmiany, natom iast teoretyczna tem peratura  spalenia T 1

do T'  1 =  1600 °C można obliczyć procentowy wzrost w ym iany ciepła spo
wodowany w stępnym  podgrzewaniem powietrza. W tym  celu obierzemy 
tem peratu ry  T 2 =  1373 °K (t2 =  1100 °C),tsć =  650 °K. Po wstawieniu 
tych danych w  powyższe wzory otrzym ujem y

o tem peraturze średniej Tpł °K i powierzchnią F m 2 o tem peraturze Tść

dzięki wprowadzeniu podgrzewacza powietrza wzrosła od ^  -  1400 °C

AQ'r = Q ; -  Q* _  TpV -J T 4pł 66 125 -  52 780
=  0,2616.

q ; q ;  T4pł -  Th 52 780 -  1785

3 E n erg e ty k a  zesz. 2
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Oznacza to, że w skutek podgrzania wstępnego powietrza względny 
wzrost w ym iany ciepła wynosi 26,16% dla powyższego przykładu.

Zwiększenie w ym iany ciepła przez promieniowanie jest równoznaczne 
z powiększeniem jednostkowej odparowalności kotła w części opromie- 
niowanej.. Jest rzeczą zrozumiałą, że zwiększona odparowalność nie ty lko 
wpływa dodatnio na sprawność kotła, ale i powoduje zmniejszenie na
kładu inwestycyjnego na zakup ru r  ekranowych.

Zwiększona tem pera tu ra  płomienia w palenisku wnosi dodatkowe ko
rzyści, a mianowicie: ułatw ia zapłon różnego rodzaju paliw, stabilizuje 
proces spalania, co ma duży w pływ  na działanie kotła przy małych obcią
żeniach, ułatw ia i umożliwia odpopieianie ciekłe.

W dalszym ciągu należy jeszcze •zastanowić się nad kwestią, czy koszt 
dużej stosunkowo powierzchni podgrzewacza pow ietrza nie zredukuje 
nadm iernie korzyści wynikających z podgrzewania powietrza. W skutek 
bowiem niekorzystnych w arunków  w ym iany ciepła (stosunkowo m ałe 
prędkości przepływ u powietrza i spalin, m ałe odstępy pomiędzy płytam i 
podgrzewacza uniemożliwiające powstanie ruchu burzliwego Re  <  5000, 
m ałe współczynniki przewodzenia ciepła w  spalinach i powietrzu) po
wierzchnie ogrzewalne podgrzewaczy powietrza są bardzo duże. Nie na
leży jednak zapominać o tym, że p łyty  podgrzewaczy można wykonywać 
z blach, których koszt jest bez porównania niższy niż ru r podgrzewa
cza w o d y .. W prowadzenie regeneracji ciepła zmniejsza poważnie koszt 
rur, gdyż łączna powierzchnia podgrzewaczy kondensatu jest o wiele 
m niejsza niż spalinowego podgrzewacza wody, a to z powodu wysokich 
współczynników przenikania ciepła od kondensującej się pary  do wody.

O rientacyjne wartości współczynnika w nikania ciepła dla wody nie 
wrzącej ([10], cz. III, str. 21) wynoszą średnio 800—2500, natom iast dla 
gazów 15 -r- 40 kcal/(m 2.l.°h). W takich samych granicach będą zaw arte 
współczynniki przenikania ciepła dla podgrzewaczy regeneracyjnych 
i dla podgrzewaczy spalinowych. Ten fakt tłum aczy przyczynę oszczęd
ności inwestycyjnych wynikających z zastosowania regeneracji.

5. Parametry pary grzejnej i ogrzewanego kondensatu

Kwestia wprowadzenia do obliczeń odpowiednich param etrów  pary  
ekspandującej w  turbinie nastręcza pewne kłopoty. Krzywa ekspansji 
pary w turbinie zależy od konstrukcji, stopnia zużycia turbiny i, co gor
sza, zmienia się w pewien sposób ze zmianą obciążenia.

W ogólności entalpia pary  przegrzanej ip (jako gazu rzeczywistego) 
jest funkcją dwu param etrów : ciśnienia p i tem peratury  t

U  =  f  (p , t) (a)
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Ponieważ jednak d la  ściśle określonej krzyw ej ekspansji pary  znamy 
dla pewnego obciążenia (np. dla nominalnego) zależność

{p =  f  i (s), (b)

przeto za pomocą rów nań (a) i (b) można uzależnić entalpię pary  podczas 
rozprężania od następujących param etrów

ip =  f -2 (t), (c)
h  =  h  (P), (d)
1p = U(s).  (e)

Należy się zastanowić, k tó re  z powyższych równań nadaje się najlepiej'do  
zastosowania.

Biorąc pod uwagę, że para  zaczepowa skraplając się oddaje swe ciepło 
kondensatowi (w podgrzewaczach), w skutek różnicy tem pera tu r między 
tym i czynnikami dochodzimy do wniosku, że najdogodniejszym sposo
bem ustalenia entalpii pary  (lub jej uby tku  Mp) jest określenie jej jako 
funkcji tem peratury .

W ykazaliśmy poprzednio, że tem peratu ra  ogrzania końcowego wody 
w podgrzewacziu zazwyczaj nie przekracza tem peratury  nasycenia pary t s. 
Dzięki tem u właśnie tem peratu ra  nasycenia pary  ts odgrywa w pod
grzewaczach nierów nie w ażniejszą rolę niż tem peratu ra  t  pary  przegrza
nej. Z tego w łaśnie powodu spadek entalpii pary  Aip w obrębie podgrze
wacza określim y jako funkcję tem peratury  nasycenia" t s pary grzejnej

A ip =  f5 (i») • (f)
W celu bliższego określenia powyższej zależności założymy, że kon

densat powstały z pary  zaczepowej nie ochładza się dalej, lecz opuszcza 
podgrzewacz z tem peraturą  równą tem peraturze nasycenia t s. W tym  
przypadku spadek entalpii pary  w  obrębie podgrzewacza określa rów na
nie

A iP =  r  +  qp , (g)
gdzie r  kcal/kg oznacza — ciepło parowania, natom iast QP kcal/kg — cie
pło przegrzania.

W dalszym  ciągu przyjm ujem y, że ciśnienie pary  grzejnej w  żadnym 
z podgrzewaczy n ie przekracza około 5 ata. W tym  przypadku można za
stosować rów nanie Zeunera ([10], cz. III, str. 317)

r = a' +  b' • ts , (h)

w którym  a =  607 kcal/kg, b' =  — 0,708 kcal/(kg • 1 °).
Również i ciepło przegrzania qp można z pewnym  przybliżeniem  trak 

tować jako liniową funkcję tem peratu ry  t s

qp =  b" • (ts — t si) . (i)
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W rów naniu powyższym b" kcal/(kg* 1°) oznacza pewien współczyn
nik, natom iast t si °C tem peraturę odpowiadającą stanowi przecięcia 'krzy
wej ekspansji z krzyw ą graniczną x  =  1.

Zależność (i) opiera się na uproszczeniu, iż w  pobliżu linii granicznej 
x  =  1 krzyw a ekspansji pary  w  układzie T,s niezbyt różni się od linii 
prostej. Po przyjęciu, że również i krzyw a graniczna x  =  1 na rozważa
nym  odcinku m a przebieg niem al prostoliniowy, ciepło przegrzania qp

Rys. 5. A proksym acja do odcinków linii prostej krzyw ej ekspansji pary  oraz linii 
granicznej x  =  1 w pobliżu ich wzajem nego przecięcia pozwala uzasadnić rów na

nie (i) na podstawie tw ierdzenia Talesa

pary może być traktow ane jako liniowa funkcja tem peratury  nasycenia 
ts, ponieważ izobary pary  przegrzanej w  pobliżu linii granicznej można 
traktow ać również z pewnym  przybliżeniem  jak linie proste równoległe 
w  pewnym  wąskim obszarze ciśnień.

Jak  w ynika z rys. 5, zamiast odcinków (T — Ts) w równaniu (i) w p ro 
wadzamy odcinki (Ts — Tsi), co jest dopuszczalne, zgodnie bowiem 
z twierdzeniem  Talesa stosunek tych odcinków jest stały.

Po uwzględnieniu rów nań (h) oraz (i) można równanie (g) sprowadzić 
do postaci

Aip = a +  bi • ts ; (j)

w równaniu tym  a oraz bi są również stałe, zależne od krzyw ej ekspan
sji pary  w turbinie. Do wyznaczenia tych stałych potrzebne są dwa
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punkty  wspom nianej krzyw ej. Ponieważ współczynnik a zazwyczaj jest 
większy od 500 kcal/kg i ponieważ bx nie przekracza 0,13, przeto w razie 
potrzeby można stosować aproksym ację o charakterze funkcji hiperbo- 
licznej

J _  =  I  . t A = = i . ( i _ b . t . )t (k)
ńip a \  a I a

do której dochodzimy wychodząc z równania (j) po rozwinięciu w yraże

nia — -  w  szereg Newtona i pominięciu wyrazów dalszych tego szeregu.
Aip

K w estia obrania param etrów  określających stan  kondensatu nie nasu
wa żadnych trudności. P rzyrost entalpii wody w przypadku przem ia
ny izobarycznej (P ' — const) można określić jako funkcję tem peratury  
tpu. początkowej i t kw końcowej wody

Aiw = F (tpwt tjiw) • (0

Należy w tym  miejscu podkreślić, iż przyjęcie końcowej tem pera
tu ry  ogrzewanego w podgrzewaczu kondensatu równej tem peraturze 
nasycenia t s pary  grzejnej nie tylko upraszcza znacznie zadanie, lecz jed 
nocześnie chroni od możliwości kolizji z drugą zasadą term odynam iki. 
Z drugiej strony założenie takie jest zgodne z wymogami gospodarczo- 
ekonomicznymi należytego w ykorzystania m ateriału  (rur podgrzewa
cza), redukuje bowiem poważnie wielkość strefy 1 podgrzewacza, w  k tó
rej m ateriał jest stosunkowo słabo w ykorzystyw any.

6. Dobór parametrów pary zaczepowej w układzie z centralnym  
zbiornikiem kondensatu w obszarze małych ciśnień

Układ z centralnym  zbiornikiem  kondensatu (rys. 6) jest szczególnie 
dogodny do obliczeń, jego bilans prowadzi bowiem do możliwie prostych 
zależności. Poza tym , jak wykażemy dalej, układ ten, w  przypadku gdy 
stosuje się jedynie dwa zaczepy, jest rówoznaczny z układem  kaska
dowym.

Rozważania dotyczące tego układu będziemy przeprowadzać po przy
jęciu następujących założeń upraszczających:

1) s tra ta  ciepła na rzecz otoczenia w  podgrzewaczach oraz w  ru ro
ciągu kondensatu  głównego jest znikoma;

2) s tra tę  ciepła w  rurociągach ubocznych, w  zbiorniku skroplin głów
nych oraz w pompach' kondensatu pom ija się;

3) w artość entalpii wody może być aproksym owana za pomocą wzoru
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im —  a  +  p • t w +  y  • t 2w (1)

w którym  współczynniki a, p i l  są stałe;
4) para  w  podgrzewaczach skrapla się całkowicie, lecz kondensat 

z niej pow stały nie ochładza się poniżej tem peratury  ts nasycenia odpo
wiadającej ciśnieniu tej pary;

Rys. 6. F ragm ent uk ładu  regeneracyjnego złożonego iz 3 podgrzewaczy (i, j, k). 
Odprowadzenie kondensatu  do centralnego zbiornika

5) ciepło Aip oddane przez parę grzejną w podgrzewaczu spełnia za
leżność

M
— =  - ( 1  -  b • t.); (2)

6) obciążenie turbiny jest niezmienne, wówczas sprawność obiegu 
określa wzór [11]

^  =  l - J  +  % 9 ;,
41 4 l

(3)

w którym : qi kcal/kg oznacza ciepło doprowadzone do 1 kg wody w ko
tle, q2 kcal/kg — ciepło oddane przez 1 kg pary w  skraplaczu,

G*
9i =  m r ; 

Gd
(4)

7) tem pera tu ra  końcowa kondensatu głównego w podgrzewaczu jest 
równa tem peraturze nasycenia ts odpowiadającej ciśnieniu pary grzej
nej.

W rozważaniach naszych ograniczymy się jedynie do fragm entu ukła
du regeneracyjnego złożonego z trzech podgrzewaczy. Podgrzewacze te 
oznaczymy literam i i, j, k  licząc od strony kotła (rys. 6).

Założymy w dalszym ciągu, że tem peratury  końcowe podgrzewania 
wody są znane w podgrzewaczach i oraz fc. . .  z, natom iast tem peratura 
końcowa t ;- kondensatu w  podgrzewaczu środkowym jest poszukiwana.
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Zgodnie z w ytycznym i opisanym i we wstępie tem peratura ty po
winna być tak obrana, aby w yrażenie Sg-, osiągało swe maksimum.

W celu określenia tego m aksim um  tworzym y bilanse energetyczne 
podgrzewaczy i oraz j (irys. 6):
Bilans podgrzewacza i

Stosunkowy pobór pary y/t w podgrzewaczu k  jest najzupełniej nie
zależny od obranej zmiennej niezależnej, tj. od tem peratury  końcowej 
ty kondensatu, ponieważ wszystkie dalsze zaczepy liczone w  kierunku 
skraplacza, zgodnie z założeniem, są ustalone. Dzięki tem u przyrosty 
en talp ii wody Aj ,̂ oraz spadki entalpii grzejnej Aip są stałe w podgrze
waczach k, I, m, ...z — 1. W podgrzewaczu ostatnim  z spadek entalpii pa
ry  grzejnej i przyrost entalpii wody są zależne od tem peratury  ty z po
wodu m ieszania kondensatu powstałego z pary  grzejnej podgrzewacza j 
z innym i kondensatam i w  zbiorniku kondensatu, w  którym  ustali się 
pew na tem pera tu ra  tx. Tem peraturę tx można obliczyć za pomocą ener
getycznego i  masowego bilansu zbiornika. Obliczenie to jest podane 
w pierwszej części niniejszej pracy [11] i nie będziemy go powtarzać. 
W pływ zmienności tem peratury  ty na tx jest nieznaczny z powodu małe] 
w artości stosunkowego poboru pary y7 w podgrzewaczu j. Poza tym  za
leżność powyższa w niczym nie w pływ a na ostateczny wynik.

W świetle powyższych wywodów możemy przyjąć, że Sg-, składa się 
z 3 części:

G* • Aipi — Gd • Aiwi .

Bilans podgrzewacza j
(5)

Gj • Aipj — Gd • AiWj . (6)

Równania powyższe można sprowadzić do postaci

Gj Aw

ri* .Urrf A lp i

Po dodaniu stronam i tych rów nań otrzym am y

A iwi A iwj
Aipi A ipj

(7)

W rów naniu powyższym
(m)

(n)



40 W itold O koło-K ułak

l=Z i=z — 1
S g -  =  E  9i  +  +  9J) +  9* •

Pierw sza sum a po praw ej stronie znaku równości jest całkowicie 
niezależna od zmiennej tem peratury  ty. d ruga suma u jęta  okrągłym  na
wiasem jest właściwą funkcją zmiennej ty, ostatni zaś wyraz g, w tak 
m ałym  stopniu zależy od ty, że można tę zależność zaniedbać.

Ostateczne zatem  m aksimum  w yrażenia 2 g ,  jest równoznaczne 
z m aksim um  sum y (g-, +  gj).

Dalszym zadaniem będzie więc znalezienie m aksimum  (gf; +  c/y) 
i ustalenie, w  jakim  stopniu zmienność ciepła właściwego wody wpływa 
na tem peraturę ty.

Po wprowadzeniu do rów nania (7) zależności (1) i  (2) aproksym ują- 
cych entalpię wody oraz ciepło oddane przez parę grzejną dochodzimy 
do zależności

Pierwsze wyrażenie w nawiasie graniastym  jest stałe dla przyjętych 
założeń. M aksimum zatem będzie zależało jedynie od dw u pozostałych. 
Po zróżniczkowaniu tych wyrażeń względem ty i po przyrównaniu pierw 
szej pochodnej do zera otrzymamy

W przypadku gdy ciepło właściwe wody jest stałe, współczynnik y 
staje się rów ny zeru. Wówczas m aksim um  zachodzi, gdy

Qi +  9j  =  —■ P • (h- -  ty) +  y • (tf -  ty) • (1 -  b • t t) +
a

+  -  [p • (tj -  t*) +  ? •  (ty -  t*)l • (1 -  b • t j ) .
a L

(7a)

G rupujem y osobno wyrażenia stałe (nie zawierające ty)

(7 b)

-  ~  ( -  tt + 2 ty -  t„) -  . ( -  2 tj • tt +  3 t 2 — t | )  =  0 ( 7 c)

— t; -f- 2 tj — tk — 0
lu b

t i — — (tj +  t/i) .
2

(8)
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Jak  wicftimy, w ynik powyższy, otrzym any po założeniu ciepła w ła
ściwego wody jako wielkości niezm iennej, jest identyczny jak w  przy
padku regeneracji ciepła w obszarze pary  m okrej [11].

Jak  łatwo się przekonać, rzeczywiste ciepło właściwe wody w obszarze 
do 100 °C zm ienia się stosunkowo nieznacznie; np. przy ciśnieniu 50 ata 
zmienność ta  nie przekracza 1%.

Zmienność średniego ciepła właściwego wody jest jeszcze m niejsza; 
np. przy  ciśnieniu 10 ata średnie ciepło właściwe w granicach od 0 do 
160 °C jest zaledwie o 0,8% większe od ciepła właściwego średniego dla 
zakresu tem pera tu r od 0 do 40 °C.

Poważniejszy wzrost ciepła właściwego wody zaczyna się dopiero po
wyżej 200 °C.

Dla siłowni o większych mocach instalow anych tem peratu ra  końcowa 
regeneracyjnego podgrzewania wody zasilającej może dochodzić naw et do 
230 °C i więcej [9]. Należy zatem  ocenić w pływ  zmienności ciepła w ła
ściwego wody w takich przypadkach.

W przypadku gdy 7  >  0 wzór (7c) dostarcza następującej zależności:

tl ^  P ~ 1  L*' f i /  : 1 +  3 T- [ P f e  +  t*) +  Ti ^ l _ 1\ (8a)
3 T \ F  (P -  T • U f  1

Wzór ten, mimo że długi i. niedogodny w użyciu, nadaje się jednak 
do oceny wpływ u zmienności ciepła właściwego wody, jak  to ilustru je 
poniższy przykład.

P r z y k ł a d  1
W układzie regeneracyjnyim z centralnym  zbiornikiem  kondensatu 

ciśnienia pary  zaczepów i oraz k  wynoszą: p,- =  15,857 a ta  (tsi =  200 °C), 
Tpk =  1,0332 ata (tsk =  100 °C). Pomiędzy te zaczepy należy włączyć za
czep j w ten  sposób, aby stosunkow y pobór pary  zaczepów g-t +  g, osiąg
nął maksimum. W obliczeniach należy uwzględnić zmienność ciepła w ła
ściwego kondensatu, którego ciśnienie wynosi 100 ata.

W celu ustalenia wartości współczynników u, P i T w  rów naniu (1) 
obieram y tem peratury: 100 °C, 150 °C i 200 °C, dla których odczytujemy 
z tablic entalpię wody przy ciśnieniu 100 ata:

200 °C iw =  204,3 kcal/kg
150 „ „ 152,3 „
100 „ „ 101,8 „

W artość współczynnika a nie jest potrzebna do dalszych obliczeń, po
nieważ współczjmnik ten  nie w ystępuje we wzorze (8a).



42 W itold O koło-Kułak

W celu wyelim inowania 'tego współczynnika tworzym y różnice ental
pii dla pewnych tem peratur x  i y  stosując wzór (1)

A iw =  (tx — t y) • [ P +  y • (tx +  ty) J.
Po podstaw ieniu za tx ¡i t y kolejno tem peratu r 200 °C i  150 °C oraz 

150 °C i 100 °C dochodzimy do następujących wyników:

P =  0,935, Y =  3 • 10~4.

Podstaw iając do wzoru (8a) otrzym ane wartości oraz podane w te 
macie tem peratu ry  i; =  tsi =  200 °C, t k =  tsk =100 °C, otrzym ujem y po
szukiw aną tem peratu rę  nasycenia pary zaczepu j

tj =  150,367 °C.

Jak  widzimy, tem peratura  ta różni się bardzo mało od średniej a ry t- 
m etrycznej tem peratury  200 i 100 cC, tj. od 150 °C.

Pragnąc ocenić w pływ  zmienności ciepła właściwego wody na wiel
kość stosunkowego poboru pary  g-, +  gt zaczepów i oraz j, należy znać 
krzyw ą ekspansji pary  w  turbinie. Jeśli przebieg tej krzyw ej aproksy- 
mować zależnością (2), to dla dwóch stanów pary określonych para
m etram i pi =  30 ata, t i  =  450 °C. p2 =  6 ata, t2 =  270 °C otrzym uje 
się następujące w artości współczynników a oraz b:

a =  550,86 b =  6,63 • 10—5.

Podstaw iając te wartości do wzoru (7b) otrzym ujem y w przypadku 
pominięcia zmienności ciepła właściwego wody, tzn. gdy* tj =  150 °C,

9i +  9] =  0,188236.

Uwzględniając natom iast zmienność ciepła właściwego wody, tzn. pod
staw iając tj =  150,367 °C, otrzym ujem y w ynik różny od poprzedniego 
o 2,063 • 1 0 -8.

Oznacza to, że w  układzie z centralnym  zbiornikiem  kondensatu 
w pływ ciepła właściwego wody jest niewyczuwalny dla tem peratur koń
cowych podgrzania wody około 200 °C, mimo że zmienność tego ciepła 
właściwego, jak  to w ynika z tablicy podanej na początku tego przy
kładu, wynosi 3,5%.

Bardzo poważny wzrost ciepła właściwego wody w  tem peraturze 
300 °C, bo sięgający ponad 16%, m a również stosunkowo nieznaczny 
w pływ  na przesunięcie tem peratury  tj odpowiadającej m aksimum  stosun
kowego poboru pa ry  grzejnej g-, +  gj. Na przykład obierając tem pera
tu ry  zaczepów i oraz k, t, =  300 °C, t k =  200 °C oraz ciśnienie wody 
p,„ =  100 ata otrzym ujem y następujące wartości:

P =  0,524; v =  1,28 • 10“ 3; tj =  251,302 °C.
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Odchylenie tem pera tu ry  tj od średniej arytm etycznej tem peratur 
300 °C i 200 °C wynosi zaledwie +  1,302°. Odpowiada to zmianie stosun
kowego poboru pary, k tó ry  w przypadku t } =  250 °C wynosi

g, + g, =  0,207437
zaledwie o 2 • 10~7.

Przykład powyższy jest przeliczony przy założeniu, że jest spełniona 
zależność (2). Można bowiem przyjąć dowolny charakter krzyw ej ekspan
sji dla zbadania w pływ u zmienności ciepła właściwego wody. Zmiana 
przebiegu krzyw ej ekspansji przesunie odpowiednio optim um  tem pe
ra tu ry  ty, lecz wpływ zmienności ciepła właściwego wody pozostanie te
go samego rzędu.

Przykład powyższy prowadzi do następujących wniosków:
. 1. W pływ zmienności ciepła właściwego wody powoduje wzrost opty- , 

m alnych tem pera tu r nasycenia pary w  wyższych zaczepach. Przesunięcie 
to jest jednak nieznaczne, bo w artość jego w granicach podgrzania kon
densatu do 200 -i- 220 °C zależnie od ilości zaczepów nie przewyższa 0,4°.

2. W pływ zmienności ciepła właściwego wody oddziaływa mało w y
czuwalnie na wielkość stosunkowego poboru pary  dla celów regenera
cji. W pływ ten  jest tak nieznaczny, naw et dla tem pera tu r do 300 °C, że 
może być pom inięty, albowiem błędy spowodowane aproksym acją zmien
ności ciepła właściwego wody oraz aproksym acją krzyw ej ekspansji 
w  turbinie są z pewnością większe niż np. błąd w ynikający z przyjęcia 
m etody dobierania tem pera tu r nasycenia pary  zaczepowej według postę
pu arytm etycznego.

Należy podkreślić, że wnioski powyższe dotyczą jedynie układu z c e n 
tra lnym  zbiornikiem kondensatu. Układ ten, jak  wiemy z poprzednich 
rozważań [11], jest niecelowy i nieekonomiczny.

Należy jeszcze wyjaśnić następujące kw estie '
1) Czy aproksym owana równaniem  (2) zależność

=  _ b  • t.)
M p a

związana z przebiegiem  nieodwracalnej ekspansji pary w  turbinie nie 
m a zasadniczego znaczenia na dobór param etrów  pary zaczepowej?

W trakcie obliczeń, zm ierzających do określenia m aksim um  2g-, w y
jaśniło się, że współczynniki a i b figurujące w rów naniu (2) zostały w y
rugowane, czego dowodem jest równanie (8). Oznacza to, że w pływ krzy
wej ekspansji pary  w  turb in ie  na  sposób dobierania param etrów  pary  
zaczepowej jest nieznaczny. Należy podkreślić, że wniosek ten  jest 
słuszny tylko dla układu z centralnym  zbiornikiem  kondensatu, i to tylko 
w obszarze niezbyt wysokich ciśnień. Zależność (2) —- jak wiemy — po-
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chodzi z przekształcenia aproksym acji liniowej (j) spadku entalpii pary 
w  podgrzewaczu w aproksym ację hiperboliczną (k). Przekształcenie takie 
jest możliwe, jak wspomnieliśmy, tylko w przypadku m ałych wartości 
współczynnika b w stosunku dó wartości współczynnika a, co zachodzi 
tylko przy niezbyt wysokich ciśnieniach.

2) Czy zależności (j) lub (k) przy jęte  jako jedne z ważniejszych za
łożeń upraszczających nie prowadzą czasem do kolizji z drugą zasadą 
term odynam iki?

Zgodnie z teorem atem  Caratheodory ([10], cz. I, str. 135) adiabatycz
ne, lecz nieodw racalne zjawisko ekspansji pary w turbinie może prze
biegać tylko w ten  sposób, że zachodzi w  dowolnym miejscu przyrost 
entropii pary. Ponieważ w  trakcie ekspansji pary  tem pera tu ra  m aleje, 
zatem dTs <  0, oraz jednocześnie entropia pary  s kcal/kg • 1°) rośnie, 
d s >  0.

Z powyższych nierówności w ynika warunek, k tóry  musi być spełniony 
na każdym, choćby najm niejszym  odcinku adiabatycznej ekspansji pary  
w turbinie

— < 0 .  (o)
AT.

W arunek powyższy można przedstawić w  postaci nierówności

—
-------------  +  b -273 +  1 < 0 |  (p>

i>"
cpp

(t. -  tsl) +  Ts 

do której dochodzi się na podstawie zależności

ds di — Avdp  
T

wprowadzając równania (g), (h), (i), (j) w  nierówność (o) oraz przyjm u
jąc dla uproszczenia, że ciepło właściwe cpp pary  przegrzanej przy s ta 
łym ciśnieniu jest stale.

Powyższa nierówność pozwala sprawdzić, czy dowolny odcinek eks
pansji adiabatycznej pary  przebiega zgodnie z teorematem  Caratheodory. 
Na przykład dla przypadku ekspansji pary  w części niskoprężnej turbiny 
150 MW Filip Spam , kontrola za pomocą powyższej nierówności dla 
T s =  501° K prowadzi do nierówności

— 1,413 < 0 .
3) Czy pominięcie s tra t ciepła na rzecz otoczenia w  rurociągach, pod

grzewaczach i pompach kondensatu nie m a w pływ u na wynik obliczeń?
S traty  ciepła na rzecz otoczenia niew ątpliw ie zm niejszają sprawność 

obiegu, w pływ ają bowiem na zwiększenie ciepła oddanego do otoczę-



Dobór param etrów pary dla celów regeneracji ciepła 45

nia  q2 we wzorze (3), jednak nie m ają żadnego w pływ u na dobór para
m etrów  pary zaczepowej, ponieważ naw et po uwzględnieniu tych stra t 
w arunek, by całkowity stosunkowy pobór pary  Sg-, osiągnął swe m aksi
mum  pozostaje nadał w mocy.

Rys. 7. P rzebieg tem pera tu r pary  i kondensatu  w  trzech podgrzewaczach i, j, k ; 
tsi, tsj, tsk — tem peratu ry  nasycenia pary  bez uw zględnienia spadku ciśnienia w  ru 
rociągu doprow adzającym ; t ' si, t ' sj, t'sk — tem peratu ry  nasycenia pary  po uwzględ

n ien iu  sipadiku ciśnienia w  rurociągu

4) Jedno z założeń upraszczających brzm iało: tem peratura  końcowa 
wody w podgrzewaczu osiąga w artość t s (tem peratury nasycćnia pary). 
Ponieważ w  rzeczywistości istnieje zawsze pew na różnica t s — t kw =  0, 
jak  to w ynika z zestawienia 1, w yłania się kwestia, czy w pływ  ten  można 
pominąć, czy też nie.

W celu w yjaśnienia tej 'sprawy powrócimy jeszcze raz do rów na
nia (7a). Wiemy już, że w pływ zmienności ciepła właściwego jest tak nie
znaczny, że można go pominąć, 7  =  0.

Zgodnie z rysunkiem  7 w wyrazie (1 — b.t-,) w  m iejsce wielkości fa.t; 
należy podstawić b • tsl = b • (t; +  At;); również btj  należy zastąpić przez 
b • t sj = b • (tj +  \ t j ) ,  ponieważ w rozważanym  przypadku założenie 7 
nie jest ważne. Podstaw ienia te umożliwiają wprowadzenie do obliczeń 
różnic tem peratu r At;, A tj pomiędzy tem peratu rą  nasycenia t s pary  grzej
nej i tem peraturą kondensatu t kn. opuszczającego podgrzewacz. Po takich 
przeróbkach równanie (7a) przyjm uje następującą formę;
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Po zróżniczkowaniu powyższej zależności względem zmiennej tj 
i przyrów naniu pierwszej pochodnej do zera otrzym ujem y zależność bę
dącą niezbędnym  w arunkiem  istnienia extrem um

tj =  — (ti t k) 4 (A ti —A t j ) . (8b)
2  2

W przypadku gdy różnice tem peratur At-, i Atj są sobie równe, pozo
staje słuszna zależność (8). W przeciwnym  przypadku następuje pewne 
odchylenie tem pera tu ry  tj od średniej arytm etycznej tem peratur t; i t k. 
Odchylenie to jednak jest nieznaczne, gdyż różnice tem peratur At-, i At,- 
niewiele różnią się od siebie.

Jeśli w  rów naniu (8b) położymy zgodnie z rys. 7

ti — tgi A t i ,
tj =  tgj A ty ,
tk ~  tgk Atk ,

to  otrzym am y zależność pomiędzy tem peraturam i nasycenia pary  czerpa
nej z zaczepów i, j, k

tSj  =  — (tsi +  tsk) -j (At j— At*).
. 2 2

Jeżeli różnice tem peratu r A tj i Atk nie są znaczne, to tem peratury  na
sycenia pary  zaczepowej powinny być dobierane według prawa postępu 
arytm etycżnego. Gdy różnice tem peratu r At„ A t j . .  .Atn -są z góry zało
żone, można w przypadku zbyt dużej rozbieżności między nim i uwzględ
nić ich w pływ  na dobór param etrów  pary zaczepowej zgodnie z równa
niem  (8c).

5) W obliczeniach nie zostały uzględnione spadki ciśnień w rurocią
gach doprowadzających parę do podgrzewaczy. W prawdzie rurociągi te  
są krótkie, lecz ¡spadki ciśnień w ystąpią dzięki zmianom przekroju oraz 
zmianom kierunku przepływ u pary  na drodze turbina-podgrzewacz i da
dzą się odczuć szczególnie w  podgrzewaczach niskoprężnych, gdzie pa ra  
posiada duże objętości właściwe. Pow staje pytanie, czy można wpływ te n  
uwzględnić i jak to wpłynie na dobór param etrów  pary  zaczepowej?

W pływ dławienia w  rurociągach parow ych można uwzględnić w  na
stępujący sposób: oceniając na podstawie doświadczeń lub obliczając 
spadki ciśnienia w  rurociągach prowadzących parę z tu rb iny  do podgrze
wacza, dla k ilku różnych ciśnień konstruujem y na podstawie znanej 
krzywej ekspansji drugą krzywą, przesuniętą na prawo na wykresie i, s 
o przyrosty entropii powstałe na skutek nieodwracalnego dławienia w ru 
rociągach. W  ten  sposób otrzym ujem y niejako nową krzyw ą odzwiercie
dlającą krzyw ą ekspansji „loco podgrzewacze”. Z krzyw ą otrzym aną
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w ten  sposób postępujem y tak, jak poprzednio postępowaliśmy z krzyw ą 
ekspansji. W rezultacie spadek ciśnienia w  rurociągach pary zaczepowej 
powoduje konieczność przesunięcia zaczepu w kierunku dolotu tu rb i
ny. Nadwyżka ta  jest na  ogół nieduża (około 2°) i choć obniża nieznacznie 
sprawność obiegu, to  jednak nie m a wpływu n a  m etodę dobierania para
m etrów  pary  zaczepowej.

Należy zauważyć, że w  zupełnie podobny sposób można uwzględnić 
wpływ s tra ty  ciepła n a  rzecz otoczenia w  rurociągach pary  zaczepowej. 
W tym  celu obliczamy początkowo całkowitą s tra tę  ciepła na  rzecz oto
czenia w  rozpatryw anym  rurociągu, odnosimy ją do 1 kg pary  zaczepo
wej, po czym za pomocą w ykresu i, s odnajdujem y stan pary zaczepowej 
na wlocie do podgrzewacza. W ten  sposób pow staje nowa krzyw a przed
staw iająca stany pary  tuż przed podgrzewaczem. Prawdopodobnie s tra ty  
ciepła na rzecz otoczenia spowodują bardzo nieznaczne przesunięcie 
krzyw ej w dół, dzięki czemu m ożna je zaniedbać, szczególnie wówczas, 
gdy izolacja rurociągu jest w dobrym  stanie.

6) Zależność (2) aproksym ująca spadek entalpii pary  grzejnej w  pod
grzewaczu została wyprowadzona w oparciu o równanie Zeunera (h), k tóre 
jest słuszne dla niezbyt dużych wartości ciśnienia. W zaczepach o w yż
szym ciśnieniu zależność powyższa przestaje  być słuszna. Pow staje kw e
stia, jak i jest w pływ  ciepła parow ania r w  obszarach ciśnień, w  których 
zaznacza się coraz szybszy spadek r  jako funkcji t s?

Nieliniowy przebieg r  jako funkcji ts, k tó ry  rozpoczyna się powyżej 
około 5 ata wiąże się ściśle z doborem param etrów  pary  zaczepowej w  ob
szarze nieco wyższych ciśnień. Zagadnienie to wym aga osobnego opraco
wania, ponieważ w obszarze tym  zależności (2), (k), (j), (h) nie są w ystar
czająco dokładne.

7. Dobór parametrów pary zaczepowej w obszarze średnich ciśnień

Zgodnie z dotychczasowym doświadczeniem wprowadzam y następu
jące założenia:

1) s tra ty  ciepła na rzecz otoczenia w układzie regeneracyjnym  pom ija
się;

2) s tra ty  ciśnienia w  rurociągach pary  zaczepowej są znikome;
3) ciepło w łaściwe wody jest stałe;
4) końcowa tem peratura  podgrzania wody w  podgrzewaczach jest 

rów na tem peraturze nasycenia pary  grzejnej;
5) obciążenie tu rb iny  jest niezmienne;
6) ciepło Mp oddane przez parę  grzejną w  podgrzewaczu aproksym uje 

się zależnością
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— =  — • (l — b • t s +  C • t s )  ,
A ip O)

w której współczynniki a, b oraz c są stałe.
Zależność (9) um ożliwia uwzględnienie istniejącej w  zakresie wyż

szych ciśnień nieliniowej zmienności ciepła parow ania r  z tem peraturą ts.
Ponieważ ciepło właściwe wody cpw uważam y za stałe, przyrost en

talpii wody w obrębie podgrzewaczy i oraz j wynosi

Aimi = Cpw * (ti tj) (10)
Alivj ~  Cpw * (ty '  th) . (11)

Zgodnie z równaniem  (9) możemy ustalić dalsze potrzebne zależności:

—  =  - ( l - b - t i  +  c - t ? ) ,  (12)
M Pi a

=  -  - ( l - b - t y  +  C-ty2). (13)
Aipj a

Po wstawieniu równań (10), (II), (12) i (13) w równanie (7) otrzym am y 

9i +  gj =  ~ ~  • (ti -  tj) • (1 -  b • ti +  c • tj) +

+  (tj — u)  (1 — Ł> • ty —(— c * tj) .

Różniczkując powyższe równanie względem zmiennej tj i przyrów nu
jąc pochodną do zera, dochodzimy do zależności

3 • c • tj 2 • (b -j- c ■ ti) • tj ( b • (ti -j- th) — c • t? =  0
lub

V

ti~\~tk -jT • t/ '
*1 ~  ! ± 1  /  1 _   r .  I • 04)

Wielkość (gf, +  gj) osiąga m aksim um  wówczas, gdy druga pochodna 
powyższej sumy względem tj jest ujem na

6 • c ■ tj — 2 (b -)- c • tA) <C 0.

Powyższa nierówność będzie spełniona, gdy

ł / <  7  jeśli c > 0 »
oraz

i / > ~ ( ^ ' +  tkj jeśli c <  0.
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Dla ustalenia wartości współczynników a, b oraz c niezbędna jest znajo
mość Aip dla trzech różnych tem pera tu r t si, t s2 i ts3. Obliczenie powyż
szych współczynników jest bardzo żmudne, będziemy więc dążyć do 
uproszczenia tego zadania.

Ponieważ według wzoru (14) określenia tem peratu ry  t j  wystarcza 
znajomość stosunku c/b, przeto poniżej podajem y sposób obliczenia tego 
stosunku.

Znając krzyw ą ekspansji pary w  turb in ie  odczytujem y z w ykresu i, s 
entalpie ipi, ip2 , ip3 dla trzech stanów krzyw ej, określonej param etram i 
P ijti, P2 M , P ^ z  oraz obliczamy spadki entalpii pary  w podgrzewaczach 
Aipl, Aip2, Aip3 opierając się na założeniu 4 podanym  w rozdziale 6 . Z ta 
blic parow ych odczytujem y tem peratu ry  nasycenia t si, t S2, t s3 odpowia
dające ciśnieniom Pi, p2, P3-

Zależność aproksym owana rów naniem  (9) m usi być spełniona dla każ
dej pary  danych odpowiadających sofcie wartości Aip i t s

A i,
=  1 —  b • t s 1 -j-  c • t si ,

p i

=  1   b • tS2 ~l~ C • ts2 ,
Aip 2 

a
A lp3

=  1  b • tS3 C ■ t s3 .

(a)

(b)

(c)

Po odjęciu od siebie stronam i rów nań (b) od (a) i (c) od (b) otrzy
m am y

(d)
1 1 \

A ipi A ipo /

/ 1 1

l Aip2 Aip3

— —  b ■ (tS] —  t S2) -j- c • (tsj t*|)).

-  \ =  b • (t$2 tS3) -j- c • (ts  ̂ ą ) t
tp3 I

(e)

Równania (d) oraz (e) um ożliwiają obliczenie szukanego stosunku c/b

1 1
(tsi ts2) >

(ts2 ts3) ,

Ain Aip2
1

c
b

Aip 2 AiP3

1

Aipi

1

A i,
1 , tsi — ts2
P 2

AiP2 AiP3

2  2isl ŝ3 > ^

ts2  ts3 > U

(f)

4 E n erg e ty k a  z.esz. 2
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gdzie
u =  (Aipi AiP2) Aip3 (g)
v  =  (Aip 2 AipS) AiP1. (h)

Równanie (9) umożliwia również uwzględnienie charakteru  krzyw ej 
ekspansji pary  w  turbinie. Dla w yjaśnienia tego omówimy następujący 
przykład:

P r z y k ł a d  2.
Krzywa ekspansji pary  dla pewnej tu rb iny  przebiega w  ten  sposób, że 

w trzech stanach, odpowiadających ciśnieniom Pi =  10,703 ata, P2 =  
=  4,725 ata, P3 =  1,1092 ata, entalpie pary  wynoszą ii =  804,3 kcal/kg,
h  — 752,0 kcal/kg, i3 — 683,0 kcal/kg. P rzyjm ując dla uproszczenia za
dania, że stany  l i i ,  oraz 3 i k  są  identyczne (natomiast s tan  j nie jest 
bynajm niej jednoznaczny ze stanem  2) należy obliczyć param etry  p a ry  
płynącej do podgrzewacza j odpowiadające m aksym alnej wartości (gi +  
+  92).

Początkowo obliczamy spadek entalpii pary  Aip =  ip — i':

Aipj =  804,3 — 184,3 =  620 kcal/kg ,
Aipi ~  752,0 — 150,0 =  602 
A iP3 =  683,0 — 102,11 =  581,0 „

Z tablic parowych odczytujem y tem pera tu ry  nasycenia ts pary  odpo
w iadające ciśnieniom p i, P2, p.-i:

ts 1 =  182 °C, t s2 =  149 °C, ts3 =  102 °C.

Podstaw iając otrzym ane wartości do wzorów (g) oraz (h) otrzym am y

u =  (620 — 602) • 581 =  10 485 kcal2/kg2 , 
v  =  (602 — 581) ■ 620 =  13 020 kcal2/kg2.

W artości powyższe um ożliw iają obliczenie stosunku c/b na podstawie 
wzoru (f)

182 — 149 , 10 458 
c j 149 — 102 , 13 020

b 1822— 1492, 10 458 
1493— 1022, 13 020

=  — 0,00326665 i b/c =  — 306,123.

W stawiając otrzym ane wartości do wzoru (14) otrzym ujem y tem 
peraturę  tj

182 -j- 102 -j- 108,2 } 
,3332 )2’

tj — 143,22 °C oraz pj =  4,022 ata .

/ /  182 1 102 
tj =  - ( - 3 0 6  + 1 0 2 ) (1 -  J  1 -  3 ( -  0,003266) (jT_ 0 ;
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O trzym ana tem pera tu ra  nie w iele się różni od średniej arytm etycz
nej tem pera tu r i ; i t k wynoszącej 142 °C.

W celu wykazania, jak  znaczny jest wpływ przebiegu krzyw ej eks
pansji pary  w  tu rb in ie  n a  ¡dobór param etrów  pary  zaczepowej, p rzy j
m ijm y, że krzyw a ekspansji bardzo nieznacznie odgina się ku  górze, 
dzięki czemu spadek entalp ii Aip2 pary  stopniowo w zrasta o 1 kcal/kg 
przyjm ując kolejno wartości 603, 604, 605 kcal/kg. W yniki takiego za
łożenia u jm uje zestawienie 2.

Z e s t a w i e n i e  2 

Wpływ krzywej ekspansji pary na dobór parametrów pary zaczepowej

Aip2
kcal/kg

c/b
1/1°

tj
°C

602 — 0,00326665 143,22
603 -  0,0004342 142,26
604 +  0,00073037 141,15
605 +  0,0013633 139,98

Z zestawienia 2 wynika, że nieznaczny, bo wynoszący zaledwie %%, 
wzrost spadku entalpii pary  Aip2 (od 602 do 605) kcal/kg powoduje spa
dek tem peratu ry  t ;- o 143,22 — 139,98 =  3,34°, co w  stosunku do przyro
stu  tem pera tu ry  w  podgrzewaczu, wynoszącego około 40° stanow i po
nad 8%.

Obliczymy również dla powyższego przypadku średnią geometryczną 
tem pera tu r +  +  273,16) =  T ; oraz (tk +  273,16) =  T k

Ting =  j/(182 +  273,16) (102 +  233,16) =  413 °K

lub

tśrtg=  413,3 — 273,2 =  140,1 °C.

Jak  widzimy, obie wartości: tsVja =  142 °C oraz t ir!g =* 140,1 °C leżą

w obrębie w artości podanych w zestawieniu 2.
Przykład powyższy jest wym ownym  dowodem ogromnego wpływu 

charakteru  krzyw ej ekspansji na  m etody doboru param etrów  pary  grzej
nej. Nieznaczne zm iany krzyw ej ekspansji pary, powodujące zmianę 
spadku entalpii pary  grzejnej w  podgrzewaczu zaledwie o około 2 kcal, 
mogą przesunąć tem peratu rę  nasycenia tj pary  od w artości odpowiadają
cych średniej arytm etycznej do wartości odpowiadających średniej geo
m etrycznej tem pera tu r bezwzględnych T, i T k.
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8. Wnioski końcowe

Rozważania przeprowadzone na przykładzie schem atu z centralnym  
zbiornikiem  kondensatu prowadzą do następujących wniosków:

1. Dobór param etrów  pary  w w ybitnym  stopniu zależy od dwu rze
czy: a) od wysokości ciśnienia pary grzejnej i b) od charakteru krzywej 
ekspansji pary  w  turbinie.

W obszarze niskich ciśnień, gdzie wpływ przebiegu krzyw ej ekspansji 
pary  w  turbinie jest nieznaczny, tem peratury  nasycenia pary zaczepowej 
mogą tworzyć postęp arytm etyczny.

W obszarze średnich ciśnień charak ter krzywej ekspansji pary  nabiera 
decydującego znaczenia. Dobieranie tem peratu r nasycenia pary grzejnej 
według praw a postępów arytm etycznego lub geometrycznego (w stosunku 
do tem peratur bezwzględnych) jest tylko przybliżeniem . Dotyczy to 
szczególnie siłowni nowoczesnych c wysokich param etrach pary doloto
wej i o dużych mocach instalowanych. W takich bowiem siłowniach 'sto
suje się zawsze międzystopniowe przegrzewanie pary , które przesuwa 
końcową ¡część krzyw ej ekspansji w  obszar par przegrzanych.

2. Ddbór param etrów  pary  czerpanej z tu rb iny  powinien być przed
m iotem szczegółowych studiów  dla konkretnego przypadku, właściwe bo
wiem rozwiązanie tego problem u prowadzi do znacznych oszczędności 
paliwa i obniża koszty własne produkcji energii elektrycznej.

3. W pływ zmienności ciepła właściwego wody na dobór param etrów  
pary grzejnej zasilającej podgrzewacze jest znikomy. W pływ ten  może 
być ¡pominięty naw et wówczas, gdy końcowa tem peratura podgrzewania 
kondensatu sięga powyżej 250 °C.

4. Spadek ciśnienia pary  w  rurociągach doprowadzających pa rę  do 
podgrzewaczy nie wpływa na metodę dobierania param etrów  pary  za
czepowej w  obszarze niskich ciśnień, choć może spowodować znaczne ob
niżenie sprawności obiegu parowego. W obszarze średnich ciśnień wpływ 
ten może być większy.

5. Różnice pomiędzy tem peraturam i nasycenia pary i wody na wylo
cie nie m ają wpływu ¡na dobór param etrów  pary zaczepowej w przypad
ku, gdy różnice te są nieznaczne w każdym  podgrzewaczu. Gdy w arunek 
ten nie jest spełniony, zmienność wspomnianych różnic tem peratur 
wpływa nieznacznie na odchylenie tem peratury  nasycenia t sj od średniej 
arytm etycznej tem peratu r tsi i  tsk zgodnie z równaniem  (8c).

Dobór param etrów  pary do celów regeneracji jest nader zawiłym 
problemem. W trakcie wywodów było rzeczą niezbędną przyjąć dużo za
łożeń upraszczających i po rozwiązaniu zagadnienia przedyskutować ich 
wpływ.
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Można wykazać, że najczęściej stosowany w praktyce układ kaska
dowy ma dużo podobieństwa z rozważanym  układem.

Tak na  przykład dla kaskady złożonej jedynie z dwu podgrzewaczy 
ważne są zasadnicze wywody przytoczone w  poprzednich rozdziałach, 
choć wchodzą w grę nowe m om enty w ynikające z odprowadzenia kon
densatu powstałego z pary  grzejnej do zaczepu o niższym ciśnieniu.

Pew na grupa wniosków wyszczególnionych poprzednio jest jednak 
słuszna dla w szystkich układów. Do takich właśnie należy zaliczyć wnio
ski od 1 do 3.

Istotne różnice pomiędzy poszczególnymi układam i polegają jedynie 
na sposobie doprowadzania kondensatów pary  grzejnej do strum ienia 
skroplin głównych. Jest rzeczą oczywistą, że np. w pływ  charakteru  krzy
wej ekspansji w obszarze średnich ciśnień będzie dom inujący w  dowol
nym  układzie. W pływ ten  bowiem nie pozostaje w  żadnym  związku 
z kw estią sposobu prow adzenia kondensatów ubocznych.

Podobnie przedstaw ia się spraw a ze zmiennością ciepła właściwego 
wody. W pływ ten  jest znikomy w obszarze niskich i średnich ciśnien 
i zupełnie nie m a związku z rodzajem  obranego układu.

Otrzym ano 20 w rześnia 1955 r.
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