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Charakterystyki  
promieniowych sprężarek procesowych 

Performance curves of centrifugal process compressors

WŁADYSŁAW KRYŁŁOWICZ, KIRIŁŁ KABAŁYK 

W artykule poruszono zagadnienie charakterystyk pracy promieniowych sprężarek procesowych (pracujących 
w instalacjach chemicznych oraz sprężarek gazu ziemnego). Opisano kształt charakterystyki sprężarki, proces 
tworzenia charakterystyki sprężarki wielostopniowej oraz pole pracy sprężarki według norm ISO oraz API. Poru-
szono zagadnienie pompowania oraz szczegółowo omówiono zjawisko dławienia w sprężarce promieniowej.
Słowa kluczowe: sprężarka promieniowa procesowa, charakterystyka, granica pompowania, granica dławienia

Performance curves of process centrifugal compressors (operating in chemical installations) and pipeline 
compressors were analyzed. The performance curve shape of the multistage compressor and its operational 
range were described according to ISO and API standards. The phenomenon of surge and choke in the radial 
compressor was considered. 
Keywords: centrifugal proces compressor, performance curve, surge limit, choke limit

Wstęp

Pod pojęciem sprężarek procesowych 
(ang. proces compressors, por. Lüdtke [8]), 
rozumiemy, niezależnie od sposobu dzia-
łania, sprężarki przeznaczone do pracy 
w instalacjach przemysłu petrochemiczne-
go, gazu ziemnego oraz chemicznego. 
W zdecydowanej większości przypadków 
sprężają one czynniki gazowe różne od 
powietrza.

Zależność pomiędzy parametrem opi-
sującym przyrost ciśnienia w  sprężarce 
(może nim być np. bezwymiarowy spręż 
П= pZ/pA) a przepływem (wyrażanym stru-
mieniem objętości V.  bądź strumieniem 
masy ṁ) nazywamy charakterystyką prze-
pływową sprężarki. Pełna charakterystyka 
sprężarki obejmuje również przebieg pobo-
ru mocy, tak jak to pokazano na rys. 1. 
Niekiedy uzupełniamy ją o przebieg spraw-
ności, np. sprawności politropowej ηm.

Powyższy przypadek dotyczy napędu 
o  stałej prędkości obrotowej (silnikiem 
elektrycznym synchronicznym lub asyn-
chronicznym). Użyteczny zakres pracy 
sprężarki jest obszarem pomiędzy dwoma 
granicami: po lewej stronie mamy tzw 
granicę pompowania (ang. surge limit), 
a  po prawej granicę dławienia (ang. 
choke lub capacity limit). Natomiast aktu-
alny punkt pracy sprężarki (ang. operatio-

nal point) jest określony poprzez przecię-
cie charakterystyki sprężarki z  krzywą 
oporów instalacji.

W niniejszym artykule nie omawiane 
będą sprężarki zintegrowane z przekład-
nią (ang. geared compressors) a  jedynie 
sprężarki procesowe jednowałowe. Nale-
żą one do dwu rodzajów: sprężarki zain-
stalowane w  tłoczniach gazu ziemnego 
(ang.pipeline compressors) oraz sprężarki 
pracujące w instalacjach chemicznych.

Wszystkie sprężarki procesowe powin-
ny spełniać co do konstrukcji i własności 
ruchowych wymogi normy API 617 [13] 
lub niemal identycznej normy PN-EN-ISO 
10439 [14].

Kształt charakterystyki sprężarki 
wielostopniowej

Sprężarkę promieniową projektujemy 
jako wielostopniową tylko wtedy, gdy 
wysoki przyrost entalpii gazu wymaga 
nadmiernej prędkości obwodowej u2 koła 
wirnikowego. W każdym innym przypad-
ku korzystniejsze jest rozwiązanie jedno-
stopniowe. Ograniczenia prędkości obwo-
dowej koła wirnikowego u2 wynikają z:
–– problemów wytrzymałościowych,
–– innych czynników, np. bezpieczeństwo 

lub potencjalne zużycie erozyjne,
–– dopuszczalnych liczb Macha.

 W przypadku sprężarek procesowych 
stosujemy, ze względów bezpieczeństwa, 
relatywnie niskie spręże stopni i związane 
z  tym niskie prędkości obwodowe. Przy-
kładowo, sprężarka gazu syntezowego, 
opisana w [6], sprężająca gaz od ciśnie-
nia 25,5 do 210,9 barów (spręż П = 8,6) 
ma aż 25 stopni w  trzech kadłubach. 
Średni spręż stopnia do tylko Пśr =1,09, 
maksymalny 1,12. Prędkości obwodowe 
nie przekraczają wartości 240-244 m/s. 
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Rys. 1.
Typowa charakterystyka sprężarki promieniowej 
we współrzędnych zredukowanych ΔpA-Z/pD - 
V/VD wg Dresser-Rand [12]. Symbol D oznacza 
punkt projektowy, ang. design point lub rated 
point.
Fig. 1. Typical performance curve of centrifugal 
compressor in coordinates ΔpA-Z/pD – V/VD acc.
to Dresser-Rand[12]. D-design point (or rated point)
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Podobnie dwustopniowa sprężarka pracu-
jąca w  tłoczni gazu opisana w rozdziale 
trzecim ma w  puncie projektowym pręd-
kość obwodową u2 = 214,4 m/s (maksy-
malna prędkość obwodowa 250,14 m/s). 
Spręż pierwszego stopnia wynosi 
П=1,205.

W przypadku sprężarek gazu ziemne-
go nie ma zazwyczaj problemu z liczbami 
Macha, ponieważ stała gazowa jest duża 
(dla czystego metanu R = 518,35), a więc 
i  prędkości dźwięku są wysokie - dla 
warunków otoczenia a = ok. 445 m/s. 
Przykładowo, obwodowa liczba Macha 
Mau2 = u2/a2 dla koła pierwszego stopnia 
wspomnianej powyżej sprężarki wynosi 
jedynie 0,481. Natomiast liczby Reynold-
sa są na ogół duże, co sprzyja osiąganiu 
wysokiej sprawności (patrz Strub, Bonciani 
i Borer [11]).

Jeżeli budujemy sprężarkę wielostop-
niową, to kształt jej charakterystyki finalnej 
jest na skutek zmian gęstości całkowicie 
odmienny od charakterystyk jej poszcze-
gólnych stopni. Na rys. 2 przedstawiono 
według Eckerta [2] klasyczny przykład 
charakterystyki siedmiostopniowej izoter-
micznej sprężarki promieniowej o  sprężu 
projektowym П = 8, przy czym spręż 
projektowy pojedynczego stopnia wynosi 
Пi =1,347. Sprężarka pracuje przy stałej 
prędkości obrotowej. 

Widzimy, że im więcej stopni, tym 
charakterystyka staje się bardziej stroma. 
Przy przepływach Vi > V1n największe 
spręże otrzymujemy na pierwszym stop-
niu, później maleją one stopniowo, 
a nawet mogą osiągnąć wartości mniejsze 
od 1- czynnik ulega w nich rozprężeniu! 
Natomiast dla przepływów mniejszych od 
projektowego sytuacja jest odwrotna - naj-
większy spręż osiągamy w ostatnim stop-
niu. Widzimy, że użyteczny zakres pracy 
całej sprężąrki mieści się w  granicach 
0,66 do 1,2 przepływu projektowego i jest 
znacznie węższy od zakresu pracy poje-
dynczego stopnia (0,5 do 1,75).

Na rys. 3 przedstawiono według 
normy ISO 10439 [15] oraz API 617 [13] 
pole pracy sprężarki napędzanej turbiną 
parową bądź gazową – czyli sprężarki 
pracującej przy zmiennej prędkości obro-
towej. Ze względu na to, że jak dotąd 
(2021 r.) nie ma oficjalnego polskiego tłu-
maczenia obu tych norm, zdecydowano 
się na zastosowanie polskiej terminologii 
w wersji stosowanej w jednostce autorów 
pracy na podawanie odpowiedniego ter-
minu angielskiego. Współrzędnymi są: 
praca właściwa sprężania (specific com-
pression work, lub inaczej head), w kJ/kg 
oraz strumień objętości na ssaniu (inlet 
volume flow). Na rysunku naniesiono 
odpowiednie charakterystyczne prędkości 
obrotowe oraz obie linie ograniczeń: gra-
nicę pompowania oraz granicę dławienia 
dla zmiennych obrotów.

Punkt projektowy sprężarki (ang. rated 
point lub design point) odpowiada prędko-
ści obrotowej oznaczonej jako projektowa 
(100%). Natomiast normalny punkt pracy 
(normal operating point) jest związany 

z  wymogami instalacji, w  której pracuje 
sprężarka. Aby zachować pewną rezerwę 
sprężu oraz wydatku, normalny punkt 
pracy leży na prędkości obrotowej określo-
nej jako normalna (normal operating 
speed) równej ok. 98% prędkości 
projektowej. Powszechnie przyjmuje się, że 
maksymalna ciągła prędkość napędu (ang. 
varaiable speed driver maximum continous 
speed) jest jedynie 5% większa od prędko-
ści projektowej, ale stwarza to rezerwę 
mocy równą trzeciej potędze stosunku 
prędkości, to jest 1,053 =1,157, czyli 
ponad 15%. Warto zauważyć, że pręd-
kość wyzwolenia (trip speed), przy której 
zaczyna działać samoczynny regulator 
bezpieczeństwa jest różna dla turbiny 
parowej i  gazowej (odpowiednio trip 
speed steam turbine drive oraz trip speed 
gas turbine drive).

Wyspecyfikowane punkty kontrolne 
A i C określają zakres stabilnej pracy (sta-
bility range) oraz zakres do wyłączenia 
(turndown range). Spośród nich jedynie 
zakres „turndown range” ma praktyczne 
znaczenie, ponieważ jest podawany 
w  standaryzowanych arkuszach danych 
sprężarki wg. API.

 Dolna i górna krzywe ograniczające 
pole pracy są krzywymi pierwszej i  dru-
giej prędkości krytycznej (odpowiednio 
maximum first critical speed oraz critical 
speed (second)) dla wałów elastycznych 
(flexible shaft).

 Charakterystyki sprężarek proceso-
wych są ustalane w  wyniku testów prze-
prowadzanych w oparciu o standardowe 
procedury na stanowiskach badawczych 
(np. według normy ISO 5389 [15]). Obec-
nie istnieją już możliwości numerycznego 

 

 

 

Rys. 2.
Charakterystyka siedmiostopniowej sprężarki 
promieniowej we współrzędnych П- (V1/V1n) wg 
Eckerta [2]. Zachowano oryginalny system ozna-
czeń; pin –ciśnienia absolutne w punktach projek-
towych (niem. nominal), V1/V1n - względny stru-
mień objętości na ssaniu. Pumpgrenze – granica 
pompowania.
Fig. 2. Performane curves of a seven-stage cen-
trifugal compressor in coordinates П- V1/V1n acc. 
to Eckert [2]. Original german nomenclature is 
used: pin-absolute pressure at design point, V1/
V1n – relative volume flow at inlet. Pumpgrenze – 
surge limit

Rys. 3.
Pole pracy sprę-
żarki o zmiennej 
prędkości obroto-
wej według ISO 
10439 [15] (brak 
jest oficjalnego 
polskiego tłuma-
czenia normy).
Fig. 3. Typical ope-
rating map for a 
centrifugal com-
pressor with varia-
ble speed acc. to 
API Standard 617. 
Official polish 
translation does 
not exist.
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wyznaczania charakterystyk wielostopnio-
wych sprężarek promieniowych, patrz 
m.in. Danilishyn [1]. Z powodu ograniczo-
nej dokładności wyniki takich obliczeń 
służą obecnie głównie do sporządzania 
charakterystyk ofertowych (ang. predicted 
performance curves).

Krytyczne zjawiska przepływowe – 
pompowanie i dławienie

Zjawisko pompowania jest dobrze 
znane eksploatatorom sprężarek. Polega 
ono na pulsacyjnej pracy maszyny, czemu 
towarzyszy podwyższony poziom drgań. 
Długotrwałe pompowanie nieodmiennie 
powoduje poważną awarię sprężarki. 
Dlatego też każda sprężarka wyposażona 
jest w układ przeciwpompażowy, którego 
ideę przestawiono na rys. 4.

Jeżeli dla danej prędkości obrotowej 
zdławimy sprężarkę tak dalece, że prze-
kraczamy granicę pompowania i  znaj-
dziemy się w  obszarze pracy niestatecz-
nej, to regulator RP otwiera zawór prze-
ciwpompażowy ZA. W wyniku tego spada 
ciśnienie tłoczenia i  maszyna wychodzi 
z pompowania. Jednak w praktyce otwie-
ramy zawór ZA o wiele wcześniej, zosta-
wiając pewien margines bezpieczeństwa 
MB. Jego szerokość jest zależna od:
–– szybkości otwierania zaworu ZA,
–– przepustowości zaworu i jego instalacji.

Ponieważ margines bezpieczeństwa 
zawęża nam użyteczny zakres pracy sprę-
żarki, to zawór ZA powinien mieć możli-
wie małą stałą czasową. 

 W przypadku sprężarek procesowych 
(w tym oczywiście i gazowych) zawór ZA 
połączony jest ze ssaniem sprężarki – tak, 

aby nie upuszczać gazu do otoczenia. 
Elementem koniecznym staje się zabudowa 
chłodnicy CH, celem utrzymania tempera-
tury gazu na ssaniu na odpowiednio niskim 
poziomie. Niejednokrotnie linia przeciw-
pompażu służy również do rozruchu oraz 
włączania sprężarki do instalacji.

 Zagadnienie pompowania sprężarki 
promieniowej jest szeroko opisywane 
w literaturze przedmiotu (m. in. Pampreen 
[9], Gundlach [3], Eckert [2]).

Zupełnie odmiennie wygląda wiedza 
użytkowników sprężarek na temat drugiej 
linii ograniczenia - linii dławienia, czyli 
krzywej maksymalnego przepływu. Jak 
widzimy na rys. 1, krzywa ciśnienia zała-
muje się przy odpowiednio dużym przepły-
wie – sprężarka osiąga maksimum wydaj-
ności przy ciśnieniu spadającym do zera. 
Przyczyną tego jest osiągnięcie lokalnej 
prędkości dźwięku na wlocie do pierwsze-
go koła wirnikowego lub czasami na wlocie 
do dyfuzora ułopatkowanego pierwszego 
stopnia (patrz Lüdtke [8]). Skutkami pracy 
sprężarki w obszarze dławienia są:
–– silne drgania wzbudzane falami ude-

rzeniowymi,
–– przeciążenie struktury mechanicznej 

wirnika.
Zagadnienie pracy sprężarki w obsza-

rze dławienia było poruszane w pracach 
Sorokesa [10] oraz Kurza [7]. Badania te 
służyły głównie wyjaśnieniu stopnia ryzyka 
związanego z  dynamiką ułopatkowania 
sprężarki. Stwierdzono jednak, że przy 
odpowiedniej konstrukcji koła ryzyko awa-
rii może być w istotny sposób zmniejszone.

Poniżej zostanie omówiony problem 
nadmiernego przeciążenia dwustopniowej 
sprężarki pracującej w tłoczni gazu. Jest to 
bardzo nowoczesna dwustopniowa sprę-
żarka napędzana turbiną gazową o mak-
symalnej mocy ok. 25 MW. Maksymalna 
prędkość obrotowa to 8085 obr/min, 
minimalna 4300. Zakresy ciśnienia to: 

minimalne 3,5 MPa (odstawienie), maksy-
malne ok. 9,2 MPa (odstawienie).

Na rys. 5 przedstawiono pole pracy tej 
sprężarki z  naniesionym zbiorem 5600 
punktów pracy. Widzimy jednak, że tylko 
nieliczne wychodzą poza granicę dławie-
nia. Przykładem jest punkt 9, odpowiada-
jący ciśnieniu ssania 6,53 MPa i ciśnieniu 
tłoczenia 7,48 MPa (spręż 1,14), prędkość 
obrotowa n= 5667 obr/min. Dla tego 
punktu moment obrotowy drugiego stopnia 
wynosi 12630 Nm. Dla punktu 10, leżące-
go wewnątrz dopuszczalnego pola pracy, 
moment ten wynosi 9427 Nm, pomimo 
tego, że spręż jest równy 1,28.Widzimy 
zatem co oznacza praca w przeciążeniu. 
Jako kryterium obciążenia wybrano 
moment obrotowy drugiego stopnia, ponie-
waż jego dyfuzor okazał się krytycznym 
pod względem wytrzymałościowym ele-
mentem struktury mechanicznej maszyny.

Charakterystyka firmowa tej sprężarki 
we współrzędnych ciśnienie tłoczenia 
[MPa] - strumień objętości na wlocie [Nm3 

/h · 1000] jest zamieszczona na rys. 6. 
Naniesiono szereg punktów charaktery-
stycznych oraz położenie konstrukcyjnej 
granicy dławienia i granicy dławienia 
ustawionej po badaniach odbiorczych. 
Punkty pracy 1,2,3 leżą na tej samej krzy-
wej prędkości obrotowej równej n=6930 
obr/min. Momenty dyfuzora dla tych 
punktów wynoszą odpowiednio: 1835, 
3974 oraz 13405 Nm, co jest oczywiście 
zgodne z  przebiegiem poboru mocy 
przedstawionym na rys. 1.

 Natomiast dla punktu nr 7, odpowia-
dającemu prędkości obrotowej 7315 obr/
min moment osiąga maksimum i wynosi aż 
15775 Nm. W punkcie 7 spręż maszyny 
wynosi 1,28. 

Analizując rys. 6 zauważamy, że 
wzdłuż linii maksymalnego dopuszczalne-
go przepływu (punkty 4,3,7) moment obro-
towy na dyfuzorze systematycznie rośnie, 

Rys. 5.
Pole pracy sprężarki gazu ziemnego z zaznaczonymi, wybranymi punktami pracy (wg [5]).
Fig. 5. Operating map of a pipeline compressor with specified opertating points [5].
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Rys. 4.
Idea układu przeciwpompażowego: ZA – zawór 
antypompażowy (ang. antisurge valve), KP- 
kryza pomiarowa, RP – regulator przeciwpom-
pażowy, CH – chłodnica, MB – margines bezpie-
czeństwa (ang. security margin).
Fig. 4. The idea of an antisurge system. ZA – anti-
surge valve, KP – flow measuring device, RP – 
antisurge regulator, CH  – gas cooler, MP – secu-
rity margin.
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osiągając przy prędkości obrotowej 7315 
obr/min bardzo dużą wartość. Przy dal-
szym wzroście obrotów, dla parametrów 
na ssaniu równych p=6,4 MPa i T=288 K 
(5°C) szybko przekroczymy maksymalną 
dopuszczalną moc turbiny (25 MW). 

 A zatem długotrwała praca w pobliżu 
granicy dławienia stwarza ryzyko awarii 
mechanicznej sprężarki.

Podsumowanie

W  artykule przedstawiono wybrane 
zagadnienia eksploatacji sprężarek pro-
mieniowych procesowych. Problematyka 
granicy dławienia oparta o własne anali-
zy jest prawdopodobnie po raz pierwszy 
opisana w literaturze polskojęzycznej.

Autorzy mają nadzieję, że przyjęta 
konwencja tłumaczenia określeń angloję-
zycznych będzie pomocna przy posługi-
waniu się obcymi normami. Uważamy 
jednak, że normy te powinny być przetłu-
maczone na język polski i że powinno być 
przyjęte jednolite nazewnictwo techniczne. 
Z  zamieszczonej analizy wynika, że 
w  dziedzinie własności eksploatacyjnych 
sprężarek promieniowych pozostało 
w kraju jeszcze dużo do zrobienia.
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Rys. 6.
Charakterystyka firmowa sprężarki gazu ziemnego z  naniesionymi charakterystycznymi punktami 
pracy (wg [5]).
Fig. 6. Original performance curves of a compressor from fig. 5 with specified operating points [5].
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cynkowniczego. Podstawowe wartości 
bilansu „masowego” poszczególnych eta-
pów pracy pieca zamieszczono w tabeli 1. 
Bazują one na średnich wartościach ciepła 
właściwego materiałów w zakresie anali-
zowanych temperatur i ciepła topnienia 
cynku. W bilansie bazowano na następu-
jącym równaniu:

Q2015 = QMAS + QSTR+ Qrek + Qspalin 

gdzie:

l energia doprowadzona obliczona na 
podstawie pomiaru ilości gazu Q2015 

obliczenia analityczne:
l zapotrzebowanie na ciepło do przygo-

towania i prowadzenia procesu w piecu 
cynkowniczym gazowym QMAS 

l zapotrzebowanie na ciepło na utrzy-
manie temperatury stopionego cynku 
w piecu cynkowniczym QSTR w trakcie 
produkcji i przerw w procesie cynko-
wania

l ciepło odzyskane w rekuperatorze 
Qrek

l ciepło tracone ze spalinami za rekupe-
ratorem ciepła Qspalin
Różnica pomiędzy oboma stronami 

równania powinna być jak najmniejsza. 
Wyniki obliczeń bilansowych zamieszczo-
no w tabeli 1.

Różnica pomiędzy wynikami obliczeń 
bazujących na ilości spalonego gazu, 

a bilansu „masowego” bazującego na 
podstawowych etapach pracy pieca 
w odniesieniu do bilansu wykonanego na 
podstawie spalonego gazu wynosi 0,62%, 
co świadczy o bardzo dobrej zgodności 
obliczeń bazujących na podstawie pomia-
rów ilości spalanego gazu i oszacowa-
niach analitycznych.

Zmiana nośnika ciepła z energii elek-
trycznej na gaz ziemny wysokometanowy 
i zastosowanie odzysku ciepła ze spalin 
ma istotne uzasadnienie z punktu widze-
nia ochrony środowiska naturalnego. 
Zmiana nośnika na potrzeby dostarczania 
ciepła dla potrzeb cynkowania w zakła-
dzie oznaczała ograniczenie zużycia 
paliw, a tym samym emisji gazów cieplar-
nianych, pyłów i innych produktów ubocz-
nych towarzyszących wytwarzaniu ciepła. 
Jakkolwiek czynniki te trudno przeliczyć na 
finanse, są działaniami proekologicznymi 
i pozostają w zgodzie z zasadą poszano-
wania energii i ochrony środowiska. Zmia-
na typu pieca cynkowniczego z elektrycz-
nego na gazowy i zastosowanie odzysku 
ciepła ze spalin w rekuperatorze, w tym 
przypadku przyczyni się do redukcji emisji 
CO2 w wysokości 3148,81 MgCO2/rok.

Wnioski końcowe
Na podstawie przeprowadzonej ana-

lizy można stwierdzić, że wymiana pieca 
elektrycznego cynkowniczego na gazowy 

i zastosowanie instalacji odzysku ciepła ze 
spalin gazowych z pieca gazowego cyn-
kowniczego spowodowało zmniejszenie 
zapotrzebowania na energię finalną 
o 40%, a pierwotnej o prawie 80,0%. 
Średnioroczna oszczędność energii final-
nej wyniesie 189,16 toe/rok, a energii 
pierwotnej 811,06 toe/rok. 
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określić z stosunkowo dużą dokładnością 
poprzez pomiar jej w komorach ciepłowni-
czych. Powstanie ewentualnego błędu 
może być spowodowane zmianami rzęd-
nej terenu między komorami. Jak wynika 
z analizy, błędne określenie wielkości Hk 
w zakresie ±30 % powoduje błąd w obli-
czeniach strat ciepła rzędu 4-7 %.

Przeprowadzona analiza wykazała, 
że obliczenia strat ciepła obarczone mogą 
być dużymi błędami, których nie da się 
uniknąć, ponieważ rzeczywiste wartości 
danych wejściowych są bardzo trudne lub 
niemożliwe do określenia. Dodatkowym 
czynnikiem powodującym trudności 
w ustaleniu rzeczywistych danych wejścio-

wych jest ciągła zmiana ich wartości 
w czasie eksploatacji sieci ciepłowniczej.

Wnioski

Obliczenia przepływu wody i strat cie-
pła w sieciach ciepłowniczych oparte są na 
modelach matematycznych opisujących 
dane zjawisko. Ich poprawność została 
wielokrotnie potwierdzona w wielu pracach 
naukowych. W artykule wykazano, że 
poprawność obliczeń strat ciśnienia i strat 
ciepła rurociągów ciepłowniczych zależy 
od wartości parametrów charakteryzują-
cych stan rzeczywisty sieci ciepłowniczej. 
Istnieje grupa parametrów, których wartość 

jest bardzo trudno określić z uwagi na brak 
możliwości technicznych wykonania ich 
pomiaru. Należą do nich: chropowatość 
bezwzględna wewnętrznej powierzchni rur, 
współczynnik przewodzenia ciepła przez 
izolację oraz grunt i inne. W celu uzyskania 
wiarygodnych wyników obliczeń konieczne 
jest wykonanie kalibracji danych polegają-
cej na wprowadzeniu korekt wartości 
wspomnianych współczynników, aby 
doprowadzić do zbieżności wartości wyni-
ków obliczeń ze zmierzonymi wartościami 
ciśnienia i temperatury wody w wybranych 
punktach sieci ciepłowniczej. 
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Rys. 3 
Błąd wyników oblicza-
nia strat ciepła wywo-
łany błędem oszaco-
wania zagłębienia 
kanału ciepłowniczego
Fig. 3 Error of the heat 
losses calculation 
results, caused by the 
error estimation of the 
heating channel depth
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to	temperatura	glikolu	z	instalacji	gruntowej	
przewyższa	tę	z	dachu	(wykres	2).

W	okresie	jesienno	–	zimowym	w	dni	
słoneczne,	np.	przy	silnym	mrozie,	instala­
cja	 solarna	 również	 pracuje	 osiągając	
dobre	 efekty.	 Przy	 ostrym	 słońcu	 woda	
podgrzana	 w	 rezerwowym	 zbiorniku	
wody	 uzdatnionej	 osiąga	 temperaturę	
nawet	40	oC	(tab.1).

Bezawaryjna praca

Przez	 10	 lat	 pracy	 instalacji	 solarnej	
nie	wystąpiły	większe	problemy	eksploata­
cyjne.	Podczas	codziennego	użytkowania,	
układ	 nie	 wymaga	 dodatkowej	 obsługi.	
Wykonywane	 są	 jedynie	 kontrolne	 oglę­
dziny	 stanu	 elementów	 instalacji,	 spraw­
dzanie	 wartości	 ciśnienia,	 temperatury	
oraz	osiąganych	uzysków.	Przez	lata	dzia­
łania	 tylko	 raz	 nastąpiła	 ingerencja	
w	 układ	 polegająca	 na	 wymianie	 jednej	
sztuki	kolektora	(fot.	4).	Jednostce,	prawdo­
podobnie	 na	 skutek	 gwałtownych	 zmian	
warunków	zewnętrznych,	pękła	szyba	so­
larna.	

Zarówno	 wymienniki	 ciepła,	 jak	
pompy	 czy	 zbiorniki	 solarne	 pracują	
bezawaryjnie.

Uzyskiwane oszczędności

Instalacja	solarna	w	ZEC	w	Wołominie	
pokrywa	ok.	45%	całkowitego	zapotrzebo­
wania	na	ciepło	do	podgrzewania	wody	
uzupełniającej	zład	w	sieci	ciepłowniczej	

oraz	 ok.	 65%	 na	 potrzeby	 ciepłej	 wody	
zakładu	(wykres	3,	wykres	4).

Wymierny	efekt	ekologiczny	osiągnię­
ty	w	wyniku	realizacji	inwestycji	to	zmniej­
szenie	emisji	dwutlenku	węgla	o	około	50	
ton	rocznie.

Poza	efektem	ekologicznym	spółka	uzy­
skała	 obniżenie	 kosztów	 eksploatacyjnych	
związanych	z	wytworzeniem	ciepłej	wody	
oraz	produkcją	ciepła	do	podgrzania	wody	
uzupełniającej	zład	sieci	ciepłowniczej.

n

Wykres 3. 
Ilość ciepła wytwarzanego przez instalację solar-
ną pokrywająca potrzeby podgrzania wody 
przed odgazowaniem
Wykres 3. The amount of energy produced by 
solar installation covering the needs to heat water 
before degassing

Wykres 4. 
Ilość ciepła wytwarzanego przez instalację solar-
ną wspierająca instalację c.w.
Wykres 4. The amount of energy produced by 
solar installation support installation d.h.w.
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Ocena efektywności energetycznej oraz kosz-
tów z  tytułu ogrzewania i  przygotowania c.w.u. 
w systemach grzewczych stosowanych w budyn-
kach wielorodzinnych to tytuł rozdziału w książce 
dr inż. Tomasza Cholewy i  dr inż. Alicji Siuta – 
Olcha pt. ”Racjonalizacja zużycia energii w budow-

nictwie mieszkaniowym”. Rozdział ten zawiera też 
przykład analizy techniczno – ekonomicznej trzech 
rodzajów systemów ogrzewania i  przygotowania 
ciepłej wody, które obecnie najczęściej występują 
w  budynkach wielorodzinnych. Przedstawiony 
materiał jest pomocny do określenia efektywności 
energetycznej budynku.

Cała książka ukazuje praktyczne możliwości 
zmniejszania zużycia energii w budynkach miesz-
kalnych poprzez modernizację systemów ogrzewa-
nia i  przygotowania ciepłej wody oraz poprzez 
edukację mieszkańców w  tym zakresie. W  pracy 
przedstawiono szereg wyników długoterminowych 
badań eksploatacyjnych, umożliwiających okre-
ślenie i  sprawdzenie wpływu różnych przedsię-
wzięć modernizacyjnych na zużycie energii, szcze-
gólnie w istniejących budynkach wielorodzinnych. 

Do każdego rozpatrywanego przypadku starano się 
wybrać reprezentatywną grupę budynków, aby 
zakres przeprowadzonych prac modernizacyjnych 
pozwolił, w możliwie jednoznaczny sposób, poka-
zać wpływ danego działania modernizacyjnego na 
zużycie ciepła w danej grupie budynków, a nie był 
tylko przypadkowym wynikiem otrzymanym dla 
pojedynczego obiektu. Każdy przykład poprzedzo-
ny jest krótkim wstępem teoretycznym, który 
w  przystępny sposób wprowadza Czytelnika 
w  zakres tematyczny danego zagadnienia, jak 
również przedstawia wyniki badań oraz osiągnięcia 
innych Autorów, odnoszące się do racjonalizacji 
zużycia energii w sektorze mieszkaniowym.

Z tego też względu publikacja przydatna może 
być projektantom i  wykonawcom systemów 
grzewczych oraz administratorom budynków.


