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Актуальность работы обусловлена совершенствованием тепловых схем и оптимизацией параметров газопаровых установок 
с целью сокращения потребления при выработке электроэнергии и отпуске теплоты такого энергоресурса, как природный газ. 
Подкрепленные расчетами предложения по совершенствованию схем газопаровых установок позволят повысить их коэффици-
ент использования теплоты топлива и сократить количество экологически вредных выбросов в окружающую среду. 
Цель: проведение по разработанной методике разностороннего параметрического анализа с выбором оптимальных пара-
метров режимов работы предложенных тепловых схем газопаровых установок для повышения их энергоэффективности. 
Объекты: газопаровые установки с отпуском электроэнергии и теплоты на основе газовых турбин с впрыском пара в каме-
ру сгорания и глубокой утилизацией теплоты, и влаги из продуктов сгорания. 
Методы: численные методы исследования на основе материальных и энергетических балансов систем и элементов газопа-
ровых установок. 
Результаты. Разработана методика расчета тепловой схемы газопаровой установки с отпуском электроэнергии и теплоты, 
и глубокой утилизацией теплоты и влаги из продуктов сгорания. Определено, что введение в схему утилизатора теплоты и 

влаги позволяет понизить температуру выходящих из утилизатора теплоты продуктов сгорания до 15...45 С, а также уло-
вить из них до 90…120 % влаги. Для снижения температуры охлаждающей воды на входе в утилизатор теплоты и влаги в схе-
му введен тепловой насос, который также позволяет повысить температуру сетевой воды в системе теплоснабжения. Новая 
схема за счет существенного сокращения потери теплоты с уходящими газами позволяет повысить коэффициент использо-
вания теплоты топлива на 45…100 % по сравнению со схемой без отпуска теплоты при расчете по низшей теплоте сгорания 
топлива. Выявлено, что применение данной схемы наиболее выгодно при степени сжатия в компрессоре от 20 до 80 и темпе-

ратуре на выходе камеры сгорания 1400…1700 С, при этом коэффициент использования теплоты топлива нетто будет 
102…107 %; электрический КПД нетто 50…58 %; расход впрыска пара 5,5…8,5 кг/кг топлива; избыток уловленного конденсата 
0,2…1,2 кг/кг топлива; удельная тепловая нагрузка потребителя теплоты 23…28 МДж/кг топлива. 
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Введение 

В Энергетической стратегии России до 2035 г. 
определено, что такие энергоресурсы, как природный 
газ, уголь и нефть, еще длительное время будут осно-
вой традиционного энергоснабжения [1]. В связи с 
этим актуальна разработка высокоэффективных энер-
госберегающих технологий с обеспечением снижения 
расхода углеводородного топлива и вредных выбро-
сов от его сжигания. 

На современном этапе основным путем повыше-
ния экономичности сжигания углеводородного топ-
лива на ТЭС является комбинированный газопаровой 
цикл на основе циклов Брайтона и Ренкина [2].  

В настоящее время широкое распространение по-
лучила технология с раздельной работой циклов 
Брайтона и Ренкина, при этом в цикле Брайтона в ка-

мере сгорания подводится теплота от сгорания топ-
лива, а затем отводимая после газовой турбины теп-
лота используется в котле-утилизаторе для получения 
перегретого пара и работы его в цикле Ренкина. 
Установка на основе этой технологии требует нали-
чия двух типов турбин: газовой в цикле Брайтона и 
паровой в цикле Ренкина, что усложняет схему и экс-
плуатацию, а также стоимость установки. Но пока 
этот путь развития электроэнергетики является ос-
новным, т. к. мощные парогазовые установки на ос-
нове этой технологии имеют максимальный электри-
ческий КПД выше 63 % [3]. 

Второй путь развития газопаровой технологии за-
ключается в совмещении работы продуктов сгорания 
топлива и потока пара в одной газопаровой турбине. 
Установка получается проще и дешевле, но, если не 
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производить конденсацию пара из парогазовой смеси 
продуктов сгорания, потеря теплоты с уходящими га-
зами увеличивается и КПД падает, кроме того, увели-
чивается тепловое и паровое загрязнение окружаю-
щей среды. Также при этом необходима подготовка 
добавочной воды, компенсирующая потери введенно-
го в цикле пара. Поэтому для установок этого типа 
важно обеспечить конденсацию пара из парогазовой 
смеси продуктов сгорания. 

Теоретические вопросы работы газопаровых уста-
новок (ПГУ) с вводом воды и водяного пара в камеру 
сгорания газотурбинной установки (ГТУ) были обос-
нованы В.А. Зысиным [4], Л.В. Арсеньевым и 
В.Г. Тырышкиным [5]. За рубежом цикл ГТУ с 
впрыском насыщенного водяного пара в камеру сго-
рания был запатентован в 1981 г. (цикл Чженя) [6]. 
Там эта технология получила название STIG (Steam 
Injected Gas Turbine). 

Ввод пара в камеру сгорания ГТУ и на охлаждение 
турбины позволяет: повысить мощность газовой турби-
ны, разгрузить воздушный компрессор, понизить темпе-
ратуру сгорания, продлить срок службы камеры сгора-
ния и турбины, а также уменьшить выбросы NOx [4–17]. 

Применение технологии STIG фирмой General 
Electric [18, 19] показало значительное увеличение 
мощности и КПД установок, а также сокращение NOx 
в уходящих газах. 

Основным недостатком цикла Чженя является то, 
что при отводе уходящих газов без конденсации во-
дяного пара получаем разомкнутый цикл Ренкина, 
при этом введенный в цикле пар полностью теряется 
и требуется постоянная подготовка добавочной воды 
высокого качества. Также происходит повышенное 
тепловое и паровое загрязнение окружающей среды. 
Конденсация водяного пара из уходящих газов позво-
ляет замкнуть цикл Ренкина, отказаться от подготов-
ки добавочной, использовать теплоту конденсации 
для подогрева воды и отпуска теплоты потребителям, 
уменьшить тепловое загрязнение окружающей среды. 
Также с конденсатом удаляется часть углекислого га-
за, полученного при горении топлива. Избыточный 
конденсат можно полезно использовать на станции. 

Поэтому вопросы конденсации водяного пара из 
уходящих газов являются весьма актуальными, и им по-
священо большое число научных исследований [20–25]. 

Данная работа является продолжением работы [26], 
в которой рассматривается модель расчета схемы га-
зопаровой установки с впрыском водяного пара в ка-
меру сгорания газотурбинной установки. Показано, что 
впрыск пара в камеру сгорания ГТУ и для охлаждения 
газовой турбины позволяет существенно снизить рас-
ход воздуха и коэффициент избытка воздуха в камере 
сгорания, что снижает мощность на сжатие в компрес-
соре, а также температуру горения топлива в камере 
сгорания, что уменьшает выбросы оксидов азота в 
окружающую среду. Смесь газов с высоким содержа-
нием водяного пара позволяет также примерно в два 
раза повысить удельную мощность газовой турбины. 

В этой работе рассматривается методика расчета 
схемы газопаровой установки с вводом пара в камеру 
сгорания и на охлаждение элементов газовой турби-

ны с утилизацией теплоты и влаги из продуктов сго-
рания топлива и отпуском теплоты в систему тепло-
снабжения с использованием теплонасосной установ-
ки. Газопаровая установка работает по разомкнутому 
циклу Брайтона и замкнутому циклу Ренкина. 

Схема газопаровой установки 

Схема ГПУ приведена на рис. 1. 
Процессы в схеме ГПУ от входа воды в КУ в точке 

12 до выхода парогазовой смеси после экономайзера 
в точке 9 подробно описаны в работе [26]. Рассмот-
рим процессы в добавленных элементах схемы. После 
экономайзера парогазовая смесь разделяется на два 
потока. Основной идет в камеру орошения, где охла-
ждается холодным конденсатом в изоэнтальпийном 
процессе 9–20 до температуры мокрого термометра 
(рис. 2), после чего отдает теплоту охлаждающей во-
де в активной насадке в изобарном процессе 20–21 и, 
пройдя через сепаратор, смешивается со вторым го-
рячим потоком с температурой t9 до температуры t10, 
которая обеспечивает работу газоходов и дымовой 
трубы без конденсации. Расходы первого и второго 
потоков регулируются положением Ш. Образовав-
шийся конденсат с температурой tк сжимается в адиа-
батном процессе 22–23 в КН до давления 0,2…0,3 МПа, 
после чего разделяется на два потока: один идет в ка-
меру орошения, а второй – на вход ПВ, где смешива-
ется с сырой водой, которая с температурой t24 добав-
ляется к конденсату, если его не хватает для питания 
КУ. Если температура воды не достаточна для обра-
ботки в ХВО, то она подогревается в ПВ в изобарном 
процессе 25–26, до необходимой температуры. Подо-
грев производится паром с выхода КУ в состоянии 17. 
Слив конденсата греющего пара из ПВ производится 
в ДВ. Также в ДВ подаются, прошедший через ОВ 
поток воды из ХВО и поток пара с выхода КУ через 
регулятор давления РД, при этом давление в РД пада-
ет от Р17 до 0,12…0,25 МПа. Очищенная от кислорода 
и углекислоты в ДВ вода через ОВ подается на вход 
питательного насоса. При этом в ОВ температура во-

ды снижается с t11 до t12 С. Нагретая в АН охлажда-

ющая вода с температурой t31, которая на 5…6 С 
ниже температуры мокрого термометра t20, насосом 
подается в СП, где нагревает сетевую воду с темпера-
туры t43 до t41. Из СП охлаждающая вода с температу-
рой t33 идет в Итн, где охлаждается до температуры 
t34, которая должна быть ниже температуры конден-
сата t21. В испарителе теплового насоса при темпера-

туре t35, которая на 5 С ниже температуры t34, испа-
ряется фреон, после чего нагревается в регенераторе с 
температуры t35 до температуры t36 и поступает в 
компрессор теплового насоса, где в адиабатном про-
цессе сжимается до температуры t37 и идет в конден-
сатор теплового насоса, в котором нагревает сетевую 

воду до температуры t42, которая на 5 С ниже темпе-
ратуры t37. Из конденсатора теплового насоса скон-
денсировавшийся фреон в изобарном процессе 38–39 
охлаждается в регенераторе и через дроссельный кла-
пан в состоянии 40 поступает в испаритель теплового 
насоса. Компрессор теплового насоса приводится в 
действие электродвигателем.  
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Рис. 1.  Схема газопаровой установки: КВОУ – комплексная воздухоочистная установка; К – компрессор; КС – ка-

мера сгорания; ТК – топливный компрессор; ТПК – турбина привода компрессора; СТ – силовая турбина; 

КУ – котел-утилизатор; ПП – пароперегреватель; И – испаритель; Б – барабан; ЭК – экономайзер; ГЭ – ге-

нератор электрического тока; ХВО – химводоочистка; ПН – питательный насос; ДВ – деаэратор воды; 

Рд – регулятор давления; ОВ – охладитель воды; ПВ – подогреватель воды; КО – камера орошения; АН – 

активная насадка; Ш – шибер; С – сепаратор; КН – конденсатный насос; НО – насос охлаждающей воды; 

СН – сетевой насос; СП – сетевой подогреватель; Итн – испаритель теплового насоса; Р – регенератор; 

Ктн – компрессор теплового насоса; ЭД – электродвигатель; Кр – конденсатор теплового насоса; Д – дрос-

сельный клапан; ТП – потребители теплоты 

Fig. 1.  Cycle diagram of combined-cycle plants: CAPP – complete air purification plant; С – compressor; CC – combustion 

chamber; FC – fuel compressor; CDT – compressor drive turbine; PT – power turbine; HRSG – heat recovery steam 

generator; SH – superheater; EV – evaporator; D – drum; EC – economizer; EG – electric generator; CWT – chemi-

cal water treatment; FP – feed pump; DW – water deaerator; Pr – pressure regulator; CW – cooler of water;  

НW – heater of water; IC – irrigation chamber; AN – active nozzle; G – gate; S – separator; CP – condensate pump; 

РС – pump of cooling water; NP – network pump; NH – network heater; Evhp – heat pump evaporator; R – regenerator; 

Chp – heat pump compressor; EM – electric motor; Ch – heat pump condenser; T – throttle; HС – consumers of heat 

Процессы утилизации теплоты и влаги из продук-
тов сгорания наглядно можно представить в h–d диа-
грамме Рамзина (рис. 2). Продукты сгорания после 
экономайзера в состоянии 9, которое принимается на 

10 °С выше температуры точки росы, с влагосодер-
жанием d9 поступают в камеру орошения, куда также 
подается конденсат с температурой tк=t22=t21. В ре-
зультате смешения продуктов сгорания с конденса-
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том в изоэнтальпийном процессе 9–20 температура 
смеси снижается до температуры мокрого термометра, 
которая определяется точкой 20 на линии относи-
тельной влажности fi=100 %, при этом влагосодержа-
ние увеличивается до d20. В результате отвода тепло-
ты в активной насадке от продуктов сгорания к охла-
ждающей воде при относительной влажности fi=100 % 
температура смеси продуктов сгорания снижается до 
t21, а влагосодержание – до d21. При этом температура 
охлаждающей воды увеличивается с t34 до t31. 

В КУ необходимо обеспечить разности температур 

между продуктами сгорания и нагреваемой водой: t6–17 

не ниже 30 °С; t8–14 не ниже 10 °С; t9–12 не ниже 20 °С; 

t20–31 не ниже 5 °С; t21–34 не ниже 5 °С. T–Q диаграмма 
теплообмена в котле-утилизаторе приведена на рис 3. 

Методика расчета тепловой схемы газопаровой установки 

Расчет параметров функционирования газопаро-
вой установки производится численно на основе двух 
итерационных процессов. Блок-схема алгоритма рас-
чета схемы ГПУ приведена на рис. 4. 

 

 
Рис. 2.  h–d диаграмма процесса в камере орошения и активной насадке; номера точек на линиях процессов соот-

ветствуют номерам на схеме рис. 1 

Fig. 2.  h–d process diagram in the irrigation chamber and active nozzle; the numbers of points on the lines of the cycles cor-

respond to the numbers on the diagram in Fig. 1 

 

 
Рис. 3.  T–Q диаграмма теплообмена в котле-утилизаторе: ПП – пароперегреватель; И – испаритель; ЭК – эконо-

майзер: КО – камера орошения; АН – активная насадка. Номера точек на линиях соответствуют номерам 

на рис. 1 

Fig. 3.  T–Q diagram of heat transfer in the waste heat boiler: SH – superheater; EV – evaporator; EC – economizer;  

IC – irrigation chamber; AN – active nozzle. The numbers of points on the lines correspond to the numbers in Fig. 1 
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Рис. 4.  Блок-схема расчета газопаровой установки 

Fig. 4.  Block diagram of the calculation of a gas-steam plant 

Исходные данные 

 Расчет параметров воздуха, топлива и продуктов сгорания; 

 Расчет параметров в процессе сжатия в воздушном и топливном компрессоре 

 Расчет процесса расширения в турбине привода компрессора; 

 Расчет процесса расширения в силовой турбине; 

 Расчет температурных напоров в котле-утилизаторе 

Температурный напор в точке 

начала фазового перехода  

в КУ равен заданному 

Расчет камеры сгорания 

(Предварительно принимается величина относительного  

расхода пара энергетического впрыска dэн) 

Уточнение расхода пара 

энергетического впрыска 

Нет 

Расчет показателей установки  

на заданный расход воздуха 

Конец расчета 

 Расчет камеры орошения и активной насадки 

(определение удельной тепловой нагрузки,  

количества сконденсированной влаги); 

 Расчет деаэрационной установки (определение 

расхода пара на деаэрацию); 

 Расчет теплонасосной установки (определение 

удельной мощности электропривода компрессора 

ТНУ, удельной нагрузки потребителя тепла) 

dдi – dдi-1<0.01  

t12i – t12i -1<0.01 

 

Нет 

Уточнение расхода пара  

на деаэратор и температуры  

питательной воды 

Расчет параметров пароводяного тракта в котле-утилизаторе (Предварительно принимается величина  

относительного расхода пара на деаэратор dд и температура питательной воды t12) 

Да 

Да 
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Исходные данные: 
Первые двенадцать пунктов повторены из работы 

[26]. 
1) параметры наружного воздуха: Рнв, tнв, относи-

тельная влажность нв; 
2) состав природного газа: СН4, С2H6, C3H8 и т. д.; 
3) параметры природного газа: Pт, tт; 

4) относительные потери давления: Рквоу, Рпн-ку, 

Рку, Рку.пс, Рк.вых, Ркс, Ртк-кс, Ртпк-ст, Рку-впр; 

5) КПД: к, тк – воздушного и топливного компрес-

сора; м.к, м.тпк – механический компрессора и 

ТПК; тпк, ст – внутренний относительный ТПК и 

СТ; эг, эп – электрогенератора и электропривода; 

ск – камеры сгорания; 

6) степень сжатия компрессора к; 
7) температура продуктов сгорания на выходе КС, t3; 
8) давление Рпв и температура tпв=t24; 
9) относительный расход экологического пара на 

впрыск dэк; 

10) относительный расход пара на охлаждение охл и 
его доля на ТПК Кохл; 

11) разности температур: t6–17=30, t8–14=10, t14–13=5, 

t9–12=20; 
12) расход воздуха на входе в компрессор Gк. 

Дальше дополнительно необходимо ввести: 
13) приближенный относительный расход пара на де-

аэратор dд=0,005…0,001; 
14) приближенную температуру питательной воды на 

входе КУ t12=60…70 С; 

15) разность температур: t20–31=6…10; 

16) температуру конденсата tк=t22=t21=20…50 С; 
17) температуру воды на входе активной насадки 

t34=t21–(10…15); 

18) разности температур: t32–41=t38–42=t36–35= 

=t33–35=5…8 С; 
19) относительный расход продуктов сгорания через 

теплоутилизатор =0,7…1,0; 

20) повышение температуры в насосах tнас=0,1…0,2 С; 
21) изоэнтропийный КПД компрессора ТНУ 

ктн=0,82…0,86; 
22) электромеханический КПД электродвигателя 

компрессора ТНУ эм=0,96…0,98. 
Модель расчета ГПУ без утилизации теплоты и 

влаги из продуктов сгорания и отпуска теплоты по-
дробно описана в работе [26]. В данной работе рас-
смотрим вопросы расчета остальных разделов пред-
ставленной на рис. 4 модели расчета ПГУ. 

За основу расчета теплоутилизатора взят принцип 
работы контактного теплообменника с активной 
насадкой (КТАН), который состоит из камеры оро-
шения и активной насадки для подогрева воды. 

Расчет камеры орошения 

Камера орошения – это теплообменный аппарат 
смешивающего типа, в который входит расход паро-
газовой смеси g9 в состоянии 9 и охлаждающий кон-
денсат в состоянии 22 (рис. 1, 2), при этом в изо-
энтальпийном процессе парогазовая смесь насыщает-
ся водяным паром до относительной влажности 

fi=100 % и охлаждается до температуры мокрого тер-
мометра. В результате расчета на основе уравнений 
материального и теплового баланса определяются 
расход охлаждающего конденсата gор и расход паро-
газовой смеси на выходе g20 в кг/кг топлива: 

g20=g9+gор; 

g20·h20=g9·h9+gор·h22, 

где h20=h9; h22=срв·t22, где срв=4,19 кДж/(кг·К) – удель-
ная изобарная теплоемкость воды. 

Расчет активной насадки 

Активная насадка – это теплообменный аппарат 
рекуперативного типа, который состоит из пучка 
труб, где в межтрубном пространстве расход парога-
зовой смеси g20 охлаждается с состояния 20 (рис. 2) 
до состояния 21, а его влагосодержание уменьшается 
от d20 до d21, при этом на 1 кг топлива образуется 
gкон=gсг(d20–d21) кг конденсата, который при конден-
сации с теплотой парообразования rк передает тепло-
ту воде в активной насадке, где gсг – относительный 
расход сухой парогазовой смеси продуктов сгорания, 
определяется при расчете продуктов сгорания топли-
ва. В трубах расход охлаждающей воды gохл.в нагре-
вается с состояния 34 до состояния 31. В результате 
расчета по уравнениям материального и теплового 
баланса определяются расходы парогазовой смеси и 
охлаждающей воды: 

g21=g20–gкон; 

gохл.в=(g20·h20–g21·h21+gкон·rк)/(h31–h34), 

где энтальпии определяются по заданным или рас-
считанным выше давлениям и температурам. 

Разница расхода конденсата gкон=gкон–gохл.в–dэк–dэн–dохл. 

Если gкон>0, то в схеме будет избыток конденсата, 
который можно полезно использовать, иначе будет 
недостаток, который необходимо возместить доба-
вочной водой в точке 24. 

Расчет схемы подогрева питательной воды  
на входе в котел-утилизатор 

Питательная вода в точке 25 (рис. 1) получается в 
результате смешения потока сырой воды в состоянии 
24 с конденсатом после КН в состоянии 23. Сырая 
вода подается тогда, когда расхода конденсата недо-
статочно для получения необходимого для работы 
ГПУ пара. Если температура питательной воды ниже 

35 С, то она подогревается паром в ПВ до этой тем-
пературы и поступает на ХВО, откуда через ОВ идет 
в деаэратор воды, где освобождается от кислорода и 
углекислоты и питательным насосом через ОВ с тем-

пературой на 10…20 С выше температуры точки ро-
сы за водяным экономайзером поступает в экономай-
зер КУ. Расчет расходов воды и пара на подогрева-
тель воды и деаэратор производится на основе урав-
нений материального и теплового баланса. При этом 
расходы и параметры потоков определяются на осно-
ве итерационного расчета. Итерационный расчет 
начинается с предварительно заданных расхода пара 
на деаэратор dд и температуры питательной воды на 
входе в КУ t12, а заканчивается, когда эти параметры 
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на двух итерациях – i и i–1 – будут определены с от-
носительной погрешностью меньше 1 %.  

Расчет ТНУ 

Процессы в цикле теплового насоса приведены на 
рис. 5. 

В изобарном процессе 40–35 подводится теплота в 
испарителе теплового насоса от охлаждающей воды 
перед активной насадкой. В процессе 35–36 перегре-
вается в рекуператоре полученный в испарителе пар 
фреона, после чего в адиабатном процессе 36–37 пар 
сжимается в компрессоре теплового насоса, и в изо-
барном процессе 37–38 в конденсаторе теплота пере-
дается сетевой воде, дальше в рекуператоре в процес-
се 38–39 теплота от конденсата подогревает пар перед 
компрессором. В процессе 39–40 в дросселе конден-
сат расширяется с парообразованием при падении 
давления от давления в конденсаторе Ркон до давления 
в испарителе Рисп. Давление насыщения фреона Ркон 

определяется по температуре tкон=t33+t35–33, где 
t33=t34. Давление насыщения фреона Рисп определяется 

по температуре tисп=t38+t38–42. 
 

 
Рис. 5.  Цикл теплового насоса в lgP–h диаграмме 

Fig. 5.  Heat pump cycle in lgP–h diagram 

Энтальпии воды и фреона определяются по давле-
нию и температуре.  

В качестве рабочего тела выбран фреон R141b. 
Выбор этого фреона обусловлен его высокими термо-
динамическими показателями и слабым влиянием на 
разрушение озонового слоя. Параметры фреона рас-
считываются по функциям программы REFPROF8. 
Расчет с помощью этих функций подробно описан в 
[26]. 

В результате расчета ТНУ определяются расход 
фреона gф, нагрев воды в конденсаторе и охлаждение 
в испарителе, передача теплоты в регенераторе и за-
траты мощности на привод компрессора. 

Расход фреона определяется по уравнению тепло-
вого баланса испарителя 

gф=gохл.в(h32–h33)/(h35–h40). 

Энтальпия в точке 39 определяется по уравнению 
теплового баланса рекуператора h39=h38–(h36–h35), где 
h38 – энтальпия насыщенной жидкости фреона, опре-
деляется по давлению Рисп; h35, t35 – энтальпия и тем-

пература насыщенного пара фреона, определяются по 
давлению Ркон; энтальпия в точке 36 определяется по 

Ркон и t36=t35+t36–35. 
Энтальпия в точке 37 определяется по уравнению 

адиабатного сжатия в компрессоре. 
Последовательно определяются [26]: 

 s36=Entropy("R141b"; "PT"; "SI WITH C"; Рисп; t36); 

 h37s=Enthalpy("R141b"; "PT"; "SI WITH C"; Ркон; 
s36); 

 h37=h36+(h37s–h36)/ктн; 

 lктну=(h37–h36) – удельная работа сжатия в ком-
прессоре ТНУ; 

 qк=h38–h37 – удельная тепловая нагрузка конденса-
тора ТНУ; 

 =qк/lктну – коэффициент трансформации ТНУ; 

 qтну=gф·qк – удельная теплопроизводительность 
ТНУ; 

 nэд=gф·lктн/эм – удельная мощность электродвига-
теля компрессора ТНУ. 

 Расчет системы теплоснабжения 
В системе теплоснабжения вода нагревается в се-

тевом подогревателе и конденсаторе ТНУ, поэтому 
определяются расход сетевой воды gсв и температуры 
в точках 41, 42, 43 и 44. 

Последовательно определяются: 

 t43=tпс и t44=tос – заданы в исходных данных; 

 t42=t43–tнас; 

 t41=t32–t32–41; 

 gсв=qк/(t42–t41)срв; 

 qсп=gсв(t41–t44)срв – удельный нагрев воды в СП; 

 qот=gсв(t43–t44)срв – удельный отпуск теплоты по-
требителям. 

Расчет показателей установки  
на заданный расход воздуха Gк 

Последовательно определяются: 

 Bт=Gк/gв; 

 Dэн=dэн·Bт; 

 Dэк=dэк·Bт; 

 Dохл=dохл·Bт; 

 Nст=(Dэн+Dэк+Dохл+Bт+Gк)hст·м.ст; 

 Nпн=(Dэн+Dэк+Dохл)hпн/м.пн; 

 Nк=Gк·hк/м.к; 

 Nтк=Bт·hтк/м.тпк; 

 Nэд=Bт·lктну·gф/м.ктну; 

 Nно=Bт·hно·gохл.в/м.но; 

 Nкн=Bт·hкн·gкон/м.кн; 

 Nсн=Bт·hсн·gсв/м.сн; 

 Nпол=Nст·эг–Nпн/эп–Nтк/эп–Nэд/эп–Nно/эп–

Nкн/эп–Nсн/эп; 

 гпу=100·Nпол/(Bт·Qнр), %; 

 КИТТ нетто=100·(Nпол+Qот)/(Bт·Qнр), %; 

 Qот=qот·Bт; 

 Gохл=gохл.в·Bт; 

 Gсв=gсв·Bт; 

 Gф=gф·Bт; 

 Dк=gкон·Bт; 

 Dк=gкон·Bт. 
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Методика расчета тепловой схемы ГПУ, которая 
позволяет производить исследования показателей в 
широком диапазоне изменения исходных параметров, 
реализована в виде программы в пакете электронных 
таблиц EXCEL с использованием языка программи-
рования VBA MS Excel. 

Достоверность алгоритма программы, модели и 
метода расчетов проверялась ручными расчетами при 
одинаковых исходных параметрах. При этом относи-
тельная погрешность не превышала 3 %. 

Результаты расчета и их анализ 

Для расчета были введены следующие исходные 
параметры: 
1) параметры наружного воздуха: Рнв=0,1013 МПа, 

tнв=15 °С; нв=0,6; 
2) состав природного газа: CH4=100 %; 
3) параметры природного газа: Pг=0,2 МПа; tг=5 °С; 

4) относительные потери давления: Рквоу=0,01,  

Рпн-ку=Рку=Рку.пс=Рк.вых=Ркс=Ртк-кс=Ртпк-ст=0,03, 

Рку-охл=0,05;  

5) КПД: к=0,86, тк=0,9, м.к=0,995, кс=0,995, м.тпк=0,995, 

тпк=0,9, ст=0,93, эг=0,982, эп=0,99, пн=0,8; 
6) степень сжатия компрессора: 2…80; 
7) температура продуктов сгорания на выходе КС: 

1000…1700 °С; 
8) давление и температура добавочной воды: Рдв=0,2 МПа, 

tдв=10 °С; 
9) расход экологического пара на впрыск dэк=2 кг/кг 

топлива; 

10) расход пара на охлаждение: охл=0,05, Кохл=0,7; 
11) расход воздуха на входе в компрессор Gк=1 кг/с; 
12) приближенный удельный расход пара на деаэра-

тор dд=0,1…0,5 кг/кг топлива; 
13) приближенная температура питательной воды на 

входе КУ t12=60…70 С; 

14) разность температур: t20–31=6; 

15) температуру конденсата tк=t22=t21=45 С; 
16) температуру воды на входе активной насадки 

t34=t21–10; 

17) разности температур: t32–41=t38–42=t36–35= 

=t33–35=5 С; 
18) относительный расход продуктов сгорания через 

теплоутилизатор =1; 

19) повышение температуры в насосах tнас=0,1 С; 

20) изоэнтропийный КПД компрессора ТНУ ктн=0,86; 
21) электромеханический КПД электродвигателя 

компрессора ТНУ эм=0,98; 

22) температура воды в прямой сети t43=70 С; 

23) температура воды в обратной сети t44=49 С. 
С помощью программы проведены расчеты, ре-

зультаты которых представлены на рис. 6–10. Рисун-
ки построены в зависимости от степени сжатия в 
компрессоре от 0 до 80 и температуры газов на выхо-

де камеры сгорания от 1000 до 1700 С. Расчеты про-
водились по низшей удельной теплоте сгорания при-
родного газа. 

На рис. 6, а приведена зависимость коэффициента 
использования теплоты топлива (КИТТ) нетто при 
отпуске теплоты в летний период на горячее водо-

снабжение при температуре в прямой сети 70 С и 

обратной сети 49 С. КИТТ нетто учитывает затраты 
теплоты и мощности на собственные нужды ПГУ. 
Видим, что КИТТ нетто находится в пределах 
98…111 %. Это связано с тем, что он рассчитан по 
низшей удельной теплоте сгорания топлива, которая 
не учитывает теплоту конденсации водяного пара, а в 
данной ПГУ при отпуске теплоты в теплоутилизаторе 
конденсируется большой расход пара.   

На рис. 6, б приведена зависимость коэффициента 
полезного действия нетто без отпуска теплоты. В 
этом случае КИТТ нетто равен КПД нетто. Видим, 
что при работе ГПУ с отпуском теплоты КИТТ нетто 
на 100…45 % выше, чем при работе без отпуска теп-
лоты. При этом КИТТ нетто сильно зависит от степе-
ни сжатия в компрессоре и температуры за камерой 
сгорания. При низкой температуре газов КИТТ резко 
падает с ростом степени сжатия. С ростом температу-
ры газов за камерой сгорания КИТТ падает медленно 
в широком диапазоне степени сжатия в компрессоре.  

 

  
а/a б/b 

Рис. 6.  Зависимость КИТТ нетто и КПД нетто от степени сжатия в компрессоре и температуры на выходе ка-

меры сгорания: а) КИТТ нетто ГПУ с отпуском теплоты; б) КПД нетто ГПУ без отпуска теплоты  

Fig. 6.  Dependence of the net heat utilization factor of the fuel and net efficiency on the degree of compression in the com-

pressor and the temperature at the outlet of the combustion chamber: a) net heat utilization factor of the fuel net gas 

turbine plant (GТU) with heat release; b) net efficiency of GТU without heat supply  
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На рис. 7, а представлена зависимость максималь-
ных значений КПД нетто для ГПУ с отпуском тепло-
ты. При этом видим, что КПД нетто на 5 % ниже при 
отпуске теплоты, чем без отпуска (рис. 6, б), что в ос-
новном связано с затратами электроэнергии на при-
вод компрессора теплового насоса. На рис. 7, б при-

ведена зависимость прироста КИТТ нетто в схеме с 
отпуском теплоты по сравнению к КПД нетто 
(рис. 7, а). Эти зависимости показывают, что при низ-
кой степени сжатия в компрессоре и температуре за 
камерой сгорания основная доля сжигаемого топлива 
идет на отпуск теплоты. 

 

  
а/a б/b 

Рис. 7.  а) электрический КПД нетто в схеме с отпуском теплоты; б) прирост КИТТ нетто в схеме с отпуском 

теплоты 

Fig. 7.  a) net electrical efficiency in a scheme with heat release; b) increase in the net heat utilization factor of the fuel net in 

the scheme with heat supply 

Расход пара на экологический и энергетический 
впрыски и на охлаждение турбины сильно зависит 
от степени сжатия в компрессоре и температуры га-
зов на выходе КС (рис. 8). С их ростом он суще-

ственно снижается. При работе ПГУ с отпуском 
теплоты (рис. 8, а) расход пара на впрыски пример-
но на 0,5 кг на 1 кг топлива выше, чем без отпуска 
(рис. 8, б). 

 

  
а/а б/b 

Рис. 8.  Зависимость расхода энергетического пара ГПУ от степени сжатия в компрессоре и температуры газов 

на выходе КС: а) ГПУ с отпуском теплоты; б) ГПУ без отпуска теплоты 

Fig. 8.  Dependence of the power steam flow rate of the GTU on the compression ratio in the compressor and the tempera-

ture of the gases at the outlet of the compressor station: a) GTU with heat release; b) GTU without heat release 

На рис. 9, а приведена зависимость удельной теп-
ловой нагрузки потребителя теплоты от степени сжа-
тия в компрессоре и температуры газов на выходе КС. 
Эта зависимость показывает, что с ростом степени 

сжатия в компрессоре и температуры газов на выходе 
КС удельная тепловая нагрузка падает с 51 МДж/кг 
топлива при степени сжатия 2,5 и температуре газов 

на выходе КС 1000 С до 23 МДж/кг топлива при сте-
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пени сжатия 80 и температуре газов на выходе КС 

1700 С, примерно в 2 раза. При этом сильное паде-
ние происходит до степени сжатия 20. 

На рис. 9, б приведена зависимость избыточного рас-
хода конденсата при работе ГПУ с утилизацией теплоты 
и влаги и отпуском теплоты потребителю. Из рис. 9, б 

видим, что при температурах на выходе КС выше 

1200 С всегда будет избыточный конденсат, который 
можно полезно использовать на станции. При этом рас-
ход избыточного конденсата сильно зависит от степени 
сжатия в компрессоре, уменьшаясь с ее ростом в 2…6 раз 
в зависимости от температуры газов на выходе КС.  

 

 
 

а/а                                                                                       б/b 

Рис. 9.  а) зависимость удельной тепловой нагрузки потребителя в схеме с отпуском теплоты от степени сжатия 

в компрессоре и температуры газов на выходе КС; б) избыток конденсата, получаемого в КТАНе, относи-

тельно расхода воды на впрыски в схеме с отпуском теплоты 

Fig. 9.  a) dependence of the specific heat load of the consumer in the scheme with the release of heat on the compression de-

gree in the compressor and the temperature of the gases at the outlet of the compressor station; b) excess of conden-

sate obtained in contact heat exchanger with active packing, relative to the water consumption for injection in the 

scheme with heat release 

Выводы 

1. Разработана схема газопаровой установки с 
впрыском пара в камеру сгорания для снижения 
образования оксидов азота и увеличения мощно-
сти турбин, в которой для снижения потери теп-
лоты с уходящими газами и сокращения выброса 
влаги в атмосферу в котел-утилизатор введен ути-
лизатор теплоты и влаги из продуктов сгорания, а 
для использования полученной в теплоутилизато-
ре теплоты в системе теплоснабжения в схему 
введен тепловой насос, который служит для подо-
грева сетевой воды в конденсаторе и снижения 
температуры охлаждающей воды на входе тепло-
утилизатора в испарителе. 

2. Разработан алгоритм расчета параметров работы 
предложенной схемы. Проведенный анализ по 
данному алгоритму показал, что: 

 при расчете по низшей теплоте сгорания топли-
ва коэффициент использования теплоты топли-
ва нетто находится в пределах 98…111 %, это 
на 100…45 % выше, чем при работе газопаро-
вой установки без отпуска теплоты при одина-
ковых исходных параметрах; 

 в летнем режиме отпуска теплоты на горячее 
водоснабжение электрический КПД нетто на 5 % 
ниже, чем без отпуска, что в основном связано 

с затратами электроэнергии на привод ком-
прессора теплового насоса; 

 расход впрыска пара в камеру сгорания и на 
охлаждение турбин сильно падает при росте 
степени сжатия в компрессоре до 20, примерно 
в 2 раза. При большей степени сжатия расход 
пара на впрыски снижается не больше 30 %. 
Отпуск теплоты увеличивает расход пара на 
впрыски на 0,5 кг на 1 кг топлива по сравне-
нию с режимом без отпуска; 

 удельная тепловая нагрузка потребителя теп-
лоты падает с 51 МДж/кг топлива при степени 
сжатия 2,5 до 28 МДж/кг топлива при степени 
сжатия 20. Дальше падение происходит мед-
ленно до 23 МДж/кг топлива при степени сжа-
тия 80; 

 при работе газопаровой установки с утилиза-
цией теплоты и влаги и отпуском теплоты по-
требителю при температурах на выходе каме-

ры сгорания выше 1200 С всегда будет избы-
точный конденсат, который можно полезно 
использовать на станции. Расход избыточного 
конденсата сильно зависит от степени сжатия 
в компрессоре, уменьшаясь с ее ростом в 2…6 
раз в зависимости от температуры газов на вы-
ходе камеры сгорания. 
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3. На основе проведенных расчетов можно сделать 
вывод, что применение данной схемы наиболее вы-
годно при степени сжатия в компрессоре от 20 до 
80 и температуре на выходе камеры сгорания 

1400…1700 С, при этом коэффициент использова-

ния теплоты топлива нетто будет 102…107 %; электри-
ческий КПД нетто 50…58 %; расход впрыска пара 
5,5…8,5 кг/кг топлива; избыток уловленного конденсата 
0,2…1,2 кг/кг топлива; удельная тепловая нагрузка 
потребителя теплоты 23…28 МДж/кг топлива. 
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The relevance of the work is conditioned by the improvement of thermal schemes and optimization of the parameters of gas-steam instal-
lations in order to reduce the consumption of such energy resource as natural gas in the production of electricity and the release of heat. 
The proposals for improving the schemes of gas-steam plants supported by calculations, will increase their fuel heat utilization factor and 
reduce the amount of environmentally harmful emissions into the environment. 
Purpose: development of a method for calculating the thermal schemes of gas-steam installations in order to improve their scheme based 
on a versatile parametric analysis and selection of optimal parameters and operating modes. 
Objects: gas-steam plants with the release of electricity and heat based on gas turbines with steam injection into the combustion chamber, 
and deep utilization of heat and moisture from combustion products. 
Methods: numerical research methods based on material and energy balances of systems and elements of gas-steam installations. 
Results. The authors developed the method for calculating the thermal scheme of a gas-steam plant with the release of electricity and 
heat, and deep utilization of heat and moisture from combustion products. It was determined that heat and moisture introduction into the 

heat exchanger circuit makes it possible to lower the temperature of the combustion products leaving the heat exchanger to 15...45 С, 
and also to capture up to 90...120 % of moisture from them. To reduce the temperature of the cooling water at the inlet to the heat and 
moisture exchanger, a heat pump was introduced into the circuit, which also makes it possible to increase the temperature of the network 
water in the heat supply system. The new scheme, due to a significant reduction in heat loss with exhaust gases, makes it possible to in-
crease the fuel heat utilization factor by 45…100 % compared to the scheme without heat release when calculating the net calorific value 
of the fuel. It was found that the use of this scheme is most beneficial when the compression ratio in the compressor is from 20 to 80 and 
the temperature at the outlet of the combustion chamber is 1400...1700 °С, while the net heat utilization factor of the fuel will be 
102...107 %; net efficiency 50…58 %; steam injection consumption 5,5…8,5 kg/kg of fuel; excess of captured condensate 0,2…1,2 kg/kg 
of fuel; specific heat load of heat consumer 23…28 MJ/kg of fuel. 

 
Key words: 
Gas turbine plant, gas steam plant, steam injection, waste heat boiler, combustion products, heat recovery unit, heat pump. 
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