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Аннотация Ключевые слова 
Транспортирование природного газа осуществляет-
ся по сети магистральных газопроводов под высо-
ким давлением, а процесс его потребления требует 
снижения давления газа, проводимого преимуще-
ственно в дроссельных устройствах. Для производ-
ства электроэнергии с помощью детандер-генера-
торных технологий можно использовать лишь 
часть располагаемого энергетического потенциала 
природного газа. В связи с этим задачи поиска пу-
тей повышения мощности и экономичности уста-
новок, использующих энергию избыточного давле-
ния природного газа, не теряют своей актуальности. 
Поставлена и решена задача разработки новой 
тепловой схемы комбинированной энергетической 
установки для замещения дроссельных регуляторов 
давления на газораспределительных станциях 
детандер-компрессорной газотурбинной установ-
кой. Отличительной особенностью таких установок 
является замена газотурбинного привода воздуш-
ного компрессора  его приводом  от турбодетан-
дера за счет использования энергии избыточного 
давления природного газа, в результате чего значи-
тельно увеличивается эффективный КПД установки 
и снижаются удельные топливно-энергетические 
затраты. Разработаны аналитические зависимо-
сти, связывающие режимные параметры детандер-
компрессорной газотурбинной установки и ее вы-
ходные характеристики, позволившие сформи-
ровать методику расчета установки, основанную 
на апробированных способах расчета тепловых схем 
газотурбинной установки. Результаты выполненных 

Турбодетандер, газотур-
бинная установка, термо-
динамический цикл, сте-
пень повышения давления, 
удельный расход условного 
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расчетов показывают, что по сравнению с газотур-
бинными установками детандер-компрессорная газо-
турбинная установка имеет существенно более низ-
кий удельный расход условного топлива и меньшее 
негативное влияние на окружающую среду
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Введение. Известно, что крупные потоки природного газа, транспорти-
руемого по магистральным газопроводам высокого давления, обладают 
высоким силовым потенциалом, преобразование которого в электриче-
скую энергию осуществляется в детандер-генераторных агрегатах (ДГА). 
Работа ДГА сопряжена с охлаждением потока газа (обычно существенно 
ниже –40 С), поэтому возникает потребность в его предварительном по-
догреве. Температура предварительно подогреваемого природного газа 
зависит от степени снижения его давления в детандере. В работе [1] вы-
полнен термодинамический анализ эффективности работы утилизаци-
онной турбодетандерной установки (УТДУ) и обоснована целесообраз-
ность ограничения предварительного подогрева топливного газа перед 
детандером условиями полной экологичности. В этом случае температура 
газового потока на выходе из детандера должна быть равна температуре 
газа до его подогрева перед детандером, т. е. температуре газа в маги-
стральном газопроводе.  

Анализ научно-технической литературы показывает, что интерес  
к поиску наиболее эффективных схем использования энергии избыточ-
ного давления природного газа до сих пор сохраняет свою актуальность. 
За последние два десятилетия появилось достаточно много научных ра-
бот, посвященных поиску наиболее эффективных способов подогрева 
потока природного газа перед его расширением в детандере. Исследова-
лись возможности объединения ДГА с различными дополнительными 
агрегатами для эффективной утилизации энергии избыточного давления 
природного газа и улучшения технико-экономических показателей ком-
плексной энергетической установки. 

Значительное число научных работ, например [2–7], посвящено ис-
следованию влияния включения ДГА в схемы тепловых электростан- 
ций (ТЭС) и сравнению различных способов подогрева природного газа  
по критерию достижения наибольшей тепловой экономичности ТЭС.  
В работе [4] приведены результаты применения ДГА, использующего 
энергию избыточного давления природного газа, в тепловой схеме ТЭС  
в целях экономии топлива и снижения теплового загрязнения окружаю-
щей среды. В работах [5–7] приведены критические оценки и недостатки 



А.С. Стребков, А.В. Осипов, С.В. Жавроцкий   

168  ISSN 0236-3941. Вестник МГТУ им. Н.Э. Баумана. Сер. Машиностроение. 2021. № 1 

применения ДГА в тепловой схеме ТЭС. Исследование эффективности 
ДГА, объединенного в единую энергетическую установку с тепловым насо-
сом (ТНУ), выполнено в работе [8]. При высокой эффективности такой 
установки ее полезная мощность снижается на величину мощности, отби-
раемой приводом компрессора ТНУ. Ряд работ посвящен исследованию 
эффективности применения ДГА в составе бестопливных установок  
на основе ТНУ, использующих возобновляемые источники энергии.  
Так, ветроэнергетическая установка исследована в  [9], солнечная энерго-
установка — в [10], тригенерационная установка — в [11]. Исследование 
эффективности ДГА на переменных режимах работы проведено  
в  [12]. По результатам выполненных расчетов удельный расход условного 
топлива на выработку электроэнергии ДГА в зависимости от режимов ра-
боты составил 160…220 г/(кВт · ч).  

В большинстве работ в качестве полезной нагрузки ДГА выступает 
электрогенератор. В работе [13] рассматривается одновальная энергети-
ческая газотурбинная установка (ГТУ) с турбодетандером. Объединением 
турбодетандера и газотурбинного двигателя в единую энергетическую 
установку достигают значительного потенциала повышения эффектив-
ности при частичной компенсации затрат мощности газовой турбины. 
Однако при подогреве газа перед турбодетандером теплота выхлопных 
газов газовой турбины используется нерационально [13]. Установка до-
полнительного теплообменника-утилизатора за турбодетандером пере-
гружает тепловую схему установки и приводит к избыточному перегреву 
природного газа так, что температура на выходе из газораспределитель-
ной станции (ГРС) может повышаться на 50 °С относительно температу-
ры газа на входе в ГРС. В этом случае нарушается условие полной эколо-
гичности и часть теплоты природного газа рассеивается в окружающую 
среду. Кроме того, на едином валу практически невозможно обеспечить 
оптимальные условия работы четырех агрегатов: турбодетандера, ком-
прессора, газовой турбины и электрогенератора. 

Цель работы — разработка тепловой схемы комбинированной энер-
гетической установки для замещения дроссельных регуляторов давления 
на ГРС на основе синтеза детандер-генераторных и газотурбинных  
технологий, а также методики расчета ее параметров и выходных харак-
теристик. 

Тепловая схема предлагаемой установки и ее термодинамический 
цикл. В тепловой схеме двухвальной детандер-компрессорной ГТУ (ДКГТУ) 
[14] турбодетандер используется только для привода воздушного компрес-
сора и полностью компенсирует собственные нужды ГТУ на производство 
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сжатого воздуха, а вся мощность силовой газовой турбины расходуется  
на выработку электроэнергии. Кроме того, отсутствие кинематической свя-
зи между воздушным компрессором и силовой газовой турбиной создает 
возможность работы обоих агрегатов с различными частотами вращения, 
при которых могут быть достигнуты их оптимальные внутренние КПД. 
Принципиальная схема ДКГТУ приведена на рис. 1.  

Рис. 1. Тепловая схема ДКГТУ:  
1 — магистральный газопровод; 2 — запорная арматура; 3 — регуляторы давления  

природного газа; 4 — газопровод сниженного давления природного газа; 5 — тепло-
обменник-утилизатор теплоты выхлопных газов; 6 — турбодетандер; 7 — воздушный 

компрессор; 8 — камера сгорания; 9 — силовая газовая турбина; 10 — электрогенератор; 
11, 12 — входной и выходной газопроводы; 13, 14 — всасывающий и напорный воздухо-

проводы; 15 — газопровод к камере сгорания; 16 — трубопровод продуктов сгорания  
к газовой турбине; 17 — трубопровод выхлопных газов 

 
Из магистрального газопровода 1 природный газ высокого давления 

поступает в турбодетандер 6, вращающий компрессор 7. Производимый 
сжатый воздух подается для подогрева в камеру сгорания 8. Продукты сго-
рания поступают на вход силовой газовой турбины 9, приводящей электро-
генератор 10. Выхлопные газы из газовой турбины поступают в подогрева-
тель природного газа. Природный газ после турбодетандера поступает  
в газопровод сниженного давления и направляется к потребителю. 
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В работе [1] отмечено, что обычно невозможно выполнить полноцен-
ный термодинамический анализ и определить эффективный КПД ДГА, по-
скольку он не образует тепловой двигатель с замкнутым циклом, а можно 
лишь оценить удельный расход топлива на единицу утилизационной мощ-
ности. Включение детандера в тепловую схему ГТУ при наличии замкнуто-
го термодинамического цикла позволяет применить традиционный уни-
фицированный метод термодинамического анализа. Представляет научный 
интерес термодинамический анализ эффективности цикла ДКГТУ в ситуа-
ции, когда теплота отходящих газов газовой турбины будет использована 
для подогрева топливного газа перед турбодетандером при соблюдении 
условия полной экологичности работы установки. На рис. 2 в (T–S)-коор-
динатах приведена диаграмма рабочих процессов ДКГТУ. 

Рис. 2. Термодинамический цикл ДКГТУ, работающей с соблюдением условия 
полной экологичности м. г в ы х( ) :Т Т  

1г–2г — процесс подвода теплоты в подогревателе природного газа; 2г–3г — политро-
пический процесс расширения потока природного газа в турбодетандере; 0–1 — процесс 

течения воздуха во входном устройстве; 1–2t — изоэнтропийный процесс сжатия  
воздуха в компрессоре; 1–2 — политропический процесс сжатия воздуха в компрессоре;  

2–3 — процесс подвода теплоты к рабочему телу в камере сгорания; 3–4t — изоэнтро-
пийный процесс расширения рабочего тела в газовой турбине; 3–4 — политропический 

процесс расширения рабочего тела в газовой турбине; 4–5 — процесс отвода теплоты  
от продуктов сгорания в подогревателе природного газа; 5–0 — изобарный процесс  

отвода теплоты в окружающую среду 
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На ГРС, оборудованную ДКГТУ, расположенной параллельно дрос-
селирующему устройству станции, природный газ поступает по маги-
стральному газопроводу с давлением м.гP  и температурой м.г .T  Поток га-
за, предварительно подогретый до температуры вхТ  в подогревателе газа, 
расширяется до давления выхР  в газопроводе за ГРС. Процесс подогрева 
природного газа 1г–2г сопровождается снижением его давления вслед-
ствие гидравлического сопротивления подогревателя от значения м.гP  
до вх .Р  Снижение давления природного газа в подогревателе можно 
оценить с помощью коэффициента потерь давления п.г ,  связывающего 
оба давления через выражение вх м.г п.г1 .Р P  В процессе 2г–3г по-
средством срабатывания перепада давлений тд вх вых/Р Р  происходит 
утилизация энергии избыточного давления природного газа. Заштрихо-
ванные области на рис. 2 под соответствующими изобарами представля-
ют собой удельные количества теплоты, передающиеся от продуктов сго-
рания к природному газу, подогреваемому перед поступлением в турбо-
детандер ДКГТУ.  

Методика расчета параметров и выходных характеристик ДКГТУ. 
Далее приведена методика расчета параметров ДКГТУ без регенератив-
ного подогрева воздуха с неохлаждаемой газовой турбиной (температу-
ры, давления, расходы) и ее выходных характеристик (полезная мощ-
ность, удельный расход топлива на выработку электроэнергии, эффек-
тивный КПД).  

Мощность турбодетандера определяется из выражения 

 ср
тд г вх вых м.тдг ,pN G c Т Т   (1) 

где гG  — массовый расход природного газа через турбодетандер; 
ср

1 г гг ,pc f T p  — средняя удельная теплоемкость природного газа в про-
цессе расширения в турбодетандере; вхТ  — температура природного газа 
на входе в турбодетандер; выхТ — температура природного газа в конце 
процесса расширения в турбодетандере; м.тд  — механический КПД  
турбодетандера. 

Изоэнтропийный процесс расширения газа характеризуется соотно-
шением 

 гвых вх тд ,m
tТ Т   (2) 

где выхtТ  — температура природного газа в конце процесса изоэнтро-
пийного расширения; г г г1 /m k k  — показатель степени, гk  — ко-
эффициент изоэнтропы природного газа. 
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Внутренний КПД турбодетандера 0 тдi  определяется выражением  
(см. рис. 2): 
 вх2г 3г 2г 2г вых вх вых0 тд / / .t ti h h h h Т Т Т Т   (3) 

Если ввести обозначение гтд ,mX  то температура газа перед турбо-
детандером с учетом формул (2) и (3) находится из выражения 

 гвх вых тд вых0 тд 0 тд/ 1 1 / 1 1 ,m
i iТ T T X   (4) 

с учетом выражений (1) и (4) мощность турбодетандера составит  

 ср
тд г вых м.тдг 0 тд 0 тд1 / 1 1 .p i iN G c T X X   (5) 

Внутренняя мощность компрессора с учетом (5) определяется из вы-
ражения 

 ср
к к 2 1в ,pN G c Т Т   (6) 

где кG  — массовый расход воздуха через компрессор; ср
2 в вв ,pc f T p  — 

средняя удельная теплоемкость воздуха в процессе сжатия в компрессо-
ре; 1 атмТ Т  — температура воздуха в начале процесса сжатия принима-
ется равной температуре атмосферного воздуха; 2T  — температура воз-
духа в конце сжатия за компрессором. 

Изоэнтропийный процесс сжатия воздуха характеризуется соотно-
шением 
 в2 атм к ,m

tТ Т   (7) 
где 2tТ  —  температура воздуха в конце процесса изоэнтропийного сжатия 
в компрессоре; в в в1 /m k k  — показатель степени; вk  — коэффици-
ент изоэнтропы воздуха; к 2 1/Р Р  —  степень повышения давления воз-
духа; 2Р  — давление воздуха в конце процесса сжатия; 1Р  — давление воз-
духа в начале процесса сжатия, связанное с атмосферным давлением атмР  
коэффициентом потерь давления во всасывающей линии вс  компрессора 
зависимостью 1 атм вс1 .P P  Тогда давление воздуха за компрессором 
составит 

2 1 к атм вс к1 .Р Р P  
Внутренний КПД компрессора 0 кi  определяется выражением  

(см. рис. 2) 
 2 1 2 1 2 атм 2 атм0 к / / .t ti h h h h T T T T   (8) 

Если ввести обозначение вк ,mY  то температура воздуха за ком-
прессором с учетом формул (7) и (8) находится из выражения 
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           в2 атм к атм0 к 0 к 0 к1 / 1 / 1 ,m
i i iT T T Y  (9)  

с учетом выражений (6) и (9) внутренняя мощность компрессора составит  
 ср

к к атмв 0 к1 / .p iN G c T Y   (10) 

В сложившейся практике расчетов тепловых схем ГТУ [15] мощность 
установки определяется разностью удельной работы газовой турбины  
и удельной работы, затрачиваемой на привод воздушного компрессора,  
а также относительно произвольно выбираемой производительностью 
компрессора. Жесткая взаимозависимость между степенью повышения 
давления в установке и расходом воздуха через компрессор при этом от-
сутствует. В ДКГТУ, напротив, такая взаимообусловленность между 
удельной работой компрессора и его производительностью имеется.  
При фиксированной мощности турбодетандера с ростом к  удельная ра-
бота компрессора увеличивается, а расход производимого компрессором 
воздуха сокращается, что существенно влияет на результаты дальнейшего 
анализа энергетической эффективности ДКГТУ.  

Поскольку воздушный компрессор ДКГТУ приводится турбодетан-
дером, справедливо равенство к тд м.к ,N N  которое с учетом выраже-
ний (5) и (10) имеет вид  

ср
г вых м.тд м.кг 0 тд 0 тд1 / 1 1p i iG c T X X   

 ср
к атмв 0 к1 / ,p iG c T Y   (11) 

где м.к  — механический КПД компрессора. 
Из уравнения (11) можно выразить расход воздуха через компрессор 

 
ср

м.тд м.кг 0 тд 0 квых
к г ср атм 0 тдв

1 .
1 1 1

p i i

ip

c XTG G
T X Yc

  (12) 

Массовый расход газов через газовую турбину с учетом выраже- 
ния (12) имеет вид 

  
ср

м.тд м.кг 0 тд 0 квых
г.т к топ г топ ср атм 0 тдв

11 1 ,
1 1 1

p i i

ip

c XTG G g G g
T X Yc

  (13) 

где топ топ к/g G G  — расход топлива в камере сгорания, отнесенный  
к расходу воздуха через компрессор. 

Мощность газовой турбины определяется из выражения 

 ср
г.т г.т 3 4 м.г.тг.т ,pN G c Т Т   (14) 
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где ср
3 г.т г.тг.т ,pc f T p  — средняя удельная теплоемкость газов (продуктов 

сгорания) в процессе расширения в газовой турбине; 3Т  — температура 
газов на входе в газовую турбину; 4Т  — температура газов в конце процесса 
расширения; м.г.т  — механический КПД газовой турбины. 

Изоэнтропийный процесс расширения газов будет характеризоваться 
соотношением 

 г.т4 3 г.т ,m
tТ Т   (15) 

где 4tТ  — температура газов в конце процесса изоэнтропийного расши-
рения; г.т г.т г.т1 /m k k  — показатель степени; г.тk  — коэффициент 
изоэнтропы газов; г.т 3 4/Р Р  — степень понижения давления газов;  

4Р  и 3Р — давление газов в конце и начале процесса расширения. 
Давление газов в начале процесса расширения определяется по вы-

ражению 
3 2 к.с атм вс к.с к1 1 1 ,Р Р P  

где к.с  — коэффициент потерь давления в камере сгорания. 
Давление газов в конце процесса расширения определяется из выра-

жения 
4 атм г.т1 ,Р Р  

где г.т  — коэффициент потерь давления в тракте продуктов сгорания за 
газовой турбиной. 

Степень понижения давления газов в газовой турбине  

г.т к вс к.с г.т1 1 / 1 .  

Внутренний КПД газовой турбины тдoi  определяется выражением 
(см. рис. 2): 
 3 4 3 4 3 4 3 40 тд / / .t ti h h h h Т Т Т Т   (16) 

Если ввести обозначение г.тг.т ,mZ  то температура газов перед газо-
вой турбиной с учетом формул (15) и (16) находится из выражения 

 г.т3 4 г.т 40 г.т 0 г.т/ 1 1 / 1 1 .m
i iТ T T Z   (17) 

Температуру 4T  выразим из уравнения теплового баланса подогрева-
теля газа 
 г г вх м.г г.т г.т 4 выхл ,p pcG Т Т G Тc Т  (18) 

где г 1 г г( , )pc Tf p  — средняя удельная теплоемкость природного газа 

в процессе его подогрева в подогревателе природного газа; г.тpc  
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3 г.т г.т( , )T pf  — средняя удельная теплоемкость продуктов сгорания в про-
цессе их охлаждения в подогревателе природного газа; м.г выхТ Т — темпе-
ратура природного газа в магистральном газопроводе, равная по условию 
полной экологичности температуре газа за турбодетандером; выхлT  — тем-
пература выхлопных газов. 

Следовательно, с учетом формул (4), (13) и (18) после сокращений 
получаем  

 
ср

г в
4 выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

1 .
1

p p

p ip

c YT T T
gc

c
c

  (19) 

Выражение для температуры 3T  с учетом (17) и (19) примет вид  

 
ср

г в
3 выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 к 0 г.тг

1 1 .
1 1 1

p p

p i ip

c c YT T T
g Zcc

  (20)  

Мощность газовой турбины с учетом (13), (14), (19) и (20) составит 
ср

выхл топ вых м.тд м.кг 0 тд 0 кср
г.т г г.т ср

атмв 0 тд

1 1

1 1 1
p i i

p
p i

T g c T X
N G c

c T X Y
  

 
вых г м.г.т0 тд 0 г.т

0 г.тг.т 0 тд

1 1
.

1 11 1
p i i

ip i

T X Z
ZX

c

c
 (21) 

Массовый расход топливного газа топ ,G  сжигаемого в камере сгора-
ния, находится из уравнения ее теплового баланса: 

 топ 32( ) ( )( )нтоп топ к 2 г.т 3г в г.тк.с ,T TT
р p p pG Q c Т G c T G c T   (22) 

где нрQ  — теплота сгорания природного газа; к.с  — КПД камеры сгора-
ния; топТ  — температура топливного газа, поступающего в камеру сгора-
ния; топ( )

1 г гг , ,T
p fc T p  2( )

2 в вв ( , ),T
p fc T p  ( )3 3 г.т г.тг.т ,T

pc Tf p  — удель-
ные теплоемкости топливного газа, воздуха и продуктов сгорания соот-
ветственно на входе в камеру сгорания, за компрессором и на входе в га-
зовую турбину, взятые по их термодинамическим параметрам в данных 
точках тепловой схемы установки. 

С учетом выражений (9), (12) и (20) уравнение (22) преобразуется 
к виду 

ср
м.тд м.кг 0 тд 0 квых

топ г ср атм 0 тдв

1
1 1 1

p i i

ip

c XTG G
T X Yc

  



А.С. Стребков, А.В. Осипов, С.В. Жавроцкий   

176  ISSN 0236-3941. Вестник МГТУ им. Н.Э. Баумана. Сер. Машиностроение. 2021. № 1 

    

3

топ 32

ср
г в( )

выхл атмг.т ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

( ) ( )( ) натм к.c топв г г.т
0 г.т 0 к

1
(1 )

1 1 1
1 1

p pT
p

p ip

T TT
рp p p

i i

c Yc T T
gc

Yc

c
c

T Q c Т c
Z

  

    
1ср

г в
выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 к 0 г.тг

1 1 .
1 1 1

p p

p i ip

c YT T
g Z

c
cc

 (23)  

После расчета по формуле (23) величины топG  необходимо уточнять 
принятое ранее значение коэффициента топg  с помощью метода после-
довательных приближений. 

Коэффициент избытка воздуха в камере сгорания к.с  
к топ 0/ ,G G L   где 0L  — стехиометрический коэффициент топлива.  

С учетом формул (12) и (23) коэффициент определяется выражением 

топ 3

3

( ) ( )н топг г.тк.с к.с
0

ср
г в

выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 к 0 г.тг

ср
г в( )

выхл атмг.т ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

1

1 1
1 1 1

1
1

T T
р p p

p p

p i ip

p pT
p

p ip

Q c Т c
L
c YT T

g Zc

c Y

c

c T
c

c

c
T

gc

  

 2

1
( )

атмв
0 г.т 0 к

1 1 1 .
1 1

T
p

i i

Yc T
Z

 (24)  

Удельный расход условного топлива ДКГТУ определяется по выра-
жению  

ну.т топ г.т у.т3600 / / ,рb G N Q Q  

которое с учетом формул (14), (17) и (23) примет вид 

н 0 г.т
у.т ср

г.т топ м.г.тг.т 0 г.т
1ср

г в
выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

1 13600
1 1

1
1

iр

p i

p p

p ip

ZQ
b

Q c g Z

c YT T
gc

c
c
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3

2

топ 3

ср
г в( )

выхл атмг.т ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

( )
атмв

0 г.т 0 к

( ) ( )н
к.с топг г.т

1
1

1 1 1
1 1

p pT
p

p ip

T
p

i i
T T

р p p

c Yc T T
gc

Yc T
Z

Q c Т c

c
c

 

         
ср

г в
выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 к 0 кг

1 1 ,
1 1 1

p p

p i ip

c YT T
Zc

c
c g

  (25) 

где у.тQ  — теплота сгорания условного топлива. 
Эффективный КПД ДКГТУ определяется как 

ср
топ м.г.тг.т 0 г.т

н
у.т у.т 0 г.т

ср
г в

выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 кг
ср

г в( )3 выхл атмг.т ср топ м.тд м.кг.т 0 кг

1 13600 1
1 1

1
1

1
1

p i
e

р i

p p

p ip

p pT
p

p ip

c g Z
Zb Q Q

c YT T
gc

c Yc T T

c
c

c
c gc

2

топ 3

1
( )

атмв
0 г.т 0 к

( ) ( )н
к.с топг г.т

1 1 1
1 1

T
p

i i
T T

р p p

Yc T
Z

Q c Т c

 

      
ср

г в
выхл атм ср топ м.тд м.кг.т 0 к 0 г.тг

1 1 .
1 1 1

p p

p i ip

c YT T
g Zc

c
c

  (26) 

Результаты расчетов. На основе разработанных аналитических зави-
симостей сформирована методика оценки показателей термодинамиче-
ской эффективности ДКГТУ. На рис. 3 показаны результаты расчетов за-
висимости расхода воздуха через компрессор, мощности газовой турби-
ны, коэффициента избытка воздуха, температуры воздуха и продуктов 
сгорания на входе в газовую турбину и выходе из нее от степени повы-
шения давления в компрессоре. Там же показаны зависимости удельного 
расхода условного топлива и эффективного КПД ДКГТУ от степени по-
вышения давления в компрессоре при фиксированной мощности турбо-
детандера. 
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Рис. 3. Графики зависимостей расхода воздуха через компрессор, мощности 
газовой турбины, коэффициента избытка воздуха, температур в характерных 
точках ДКГТУ, удельного расхода условного топлива и эффективного КПД  

от степени повышения давления воздуха при фиксированной мощности 
турбодетандера: 

кG  — расход воздуха через компрессор; г.тN  — мощность газовой турбины;  
.  — коэффициент избытка воздуха в камере сгорания; Т2, Т3, Т4 — температура  

воздуха за компрессором, продуктов сгорания перед и за газовой турбиной соответ-
ственно; у.тb  — удельный расход условного топлива; e  — эффективный КПД 
 
В расчетах принимались следующие исходные данные: 
– природный газ — метан, расход газа через турбодетандер г 10G  кг/с; 
– степень снижения давления природного газа в турбодетандере 

тд 5;  
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– давление и температура газа за турбодетандером вых 0, 6P  МПа, 
вых 283,15Т  K; 

– давление и температура всасываемого воздуха атм 0,101P  МПа, 
атм 288,15Т  K; 

– температура выхлопных газов на выходе в атмосферу выхлT  
393,15  K;  

– коэффициенты потерь давления соответственно в подогревателе 
природного газа, во всасывающей линии компрессора, камере сгорания и 
тракте выхлопных газов п.г 0, 04;  вс 0, 015;  к.с 0, 025; г.т 0, 035;  

– внутренние относительные КПД турбодетандера, компрессора и газо-
вой турбины равны соответственно 0 тд 0, 80;i  0 к 0, 86;i  0 г.т 0, 89;i  

– механические КПД турбодетандера, компрессора, газовой турбины 
и КПД камеры сгорания равны соответственно м.тд 0, 99;  м.к 0, 99;  

м.г.т 0, 99;  к.с 0, 995;  
– теплоемкости природного газа, воздуха и продуктов сгорания опре-

деляются в зависимости от их давления и температуры итерационным 
способом. 

Из рис. 3 следует, что при постоянной мощности турбодетандера  
с увеличением степени повышения давления воздуха в компрессоре снижа-
ется его производительность. Поскольку соблюдение условия полной эко-
логичности предусматривает подведение к подогревателю природного газа, 
фиксированного количества теплоты, содержащейся в продуктах сгорания, 
то с уменьшением их количества возникает необходимость увеличения 
температуры 3T  на входе в газовую турбину. Как показали проведенные 
расчеты, при к 2  мощность ДКГТУ приблизительно равна мощности 
турбодетандера, а при к 15  соотношение мощностей газовой турбины  
и турбодетандера приближается к 1,7, однако дальнейшее увеличение сте-
пени повышения давления воздуха и мощности установки ограничено. 
Предельные значения к  и г.тN  обусловливаются механическими свой-
ствами материалов деталей проточной части газовой турбины, испытыва-
ющих воздействие высокой температуры 3T  на входе в газовую турбину. 

По сравнению с современными газотурбинными установками ДКГТУ 
имеет значительно меньшие удельные затраты условного топлива. Отече-
ственные и зарубежные ГТУ имеют удельный расход топлива на уровне 
0,32…0,45 кг у.т / (кВт · ч) и КПД на муфте 30…35 %, тогда как ДКГТУ от-
личается существенно большей экономичностью (см. рис. 3). При степе-
ни повышения давления воздуха в компрессоре более 6–8 этот показа-
тель находится на уровне 0,16…0,20 кг у.т / (кВт · ч), а ее эффективный 
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КПД — соответственно 65…75 %. Высокая энергетическая эффектив-
ность ДКГТУ объясняется, главным образом, отсутствием затрат энергии 
внутри установки на привод компрессора. 

Заключение. На основе сочетания турбодетандерных и газотурбин-
ных технологий разработана новая тепловая схема ДКГТУ для производ-
ства электроэнергии с помощью утилизации энергии избыточного давле-
ния природного газа на ГРС. Отличительной особенностью предлагаемой 
установки является то, что турбодетандер приводит во вращение не элек-
трогенератор, а компрессор газотурбинного двигателя, тем самым полно-
стью компенсируя затраты мощности газовой турбины на его привод.  

Разработаны аналитические зависимости, устанавливающие связь 
между режимными параметрами ДКГТУ и ее выходными характеристи-
ками, составлена методика расчета тепловой схемы ДКГТУ, основанная 
на апробированных способах расчета тепловых схем ГТУ. 

По результатам выполненных расчетов установлено, что в предлага-
емой ДКГТУ приращение мощности по сравнению с ДГА при прочих 
равных условиях составляет до 70 %.  

Эффективный КПД ДКГТУ находится на уровне 0,65–0,75. Это значи-
тельно больше находящихся в диапазоне 0,30–0,35 эффективных КПД 
большинства современных ГТУ. Соответствующие удельные расходы 
условного топлива ДКГТУ составляют 0,16…0,20 кг у.т / (кВт · ч), что почти 
в 2 раза ниже аналогичных показателей ГТУ. 

Выполненные оценки энергетических показателей ДКГТУ носят ил-
люстративный и пояснительный характер. По мере увеличения степени 
повышения давления в компрессоре растет удельная работа компрессора 
и температура воздуха за ним, повышаются показатели энергоэффектив-
ности установки, но одновременно быстро снижается массовый расход 
производимого воздуха. Это создает значительные трудности при проек-
тировании проточной части турбоагрегатов и достижения высоких  
значений их внутренних относительных КПД. Поэтому для обеспечения 
оптимальных энергетических показателей ДКГТУ требуется поиск раци-
ональной степени повышения давления в компрессоре на основе деталь-
ных аэродинамических расчетов проточной части турбодетандера, ком-
прессора и газовой турбины. 
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Abstract Keywords 
Natural gas is transported through a network of main 
gas pipelines under high pressure, and the process of its 
consumption requires a decrease in pressure of gas laid 
mainly in throttling devices. It is beneficial to use part 
of the available energy potential of natural gas for elec-
tricity production by means of expander-generator 
technologies. However, the task of finding ways to 
increase the capacity and efficiency of gas turbine pow-
er units using the energy of excess pressure of natural 
gas does not lose its relevance. The study poses and 
solves the problem of developing a new thermal cycle 
diagram of a combined power unit to substitute throt-
tling pressure regulators at gas distribution stations 
with an expander-compressor gas turbine unit. A dis-
tinctive feature of the unit is the replacement of the gas 
turbine drive of the air compressor with its drive from 
the turbo-expander by using the energy of excess pres-

Turbo-expander, gas turbine 
unit, thermodynamic cycle,  
the degree of pressure increase, 
specific fuel consumption, ab-
solute thermal efficiency 
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sure of natural gas. This results in significant increase 
in the absolute thermal efficiency and decrease in the 
specific fuel and energy costs. We developed analytical 
dependencies relating the operating parameters of the 
expander-compressor gas turbine unit and its output 
characteristics. Thus, it was possible to find an ap-
proach to calculating the unit, the approach being 
based on proven methods for thermal cycle calculation. 
The results of the performed calculations show that, in 
comparison with gas turbine units, the expander-
compressor gas turbine unit has a significantly lower 
specific consumption of equivalent fuel and a lower 
negative impact on the environment
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