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Weryfikacja doboru średnicy rury skraplacza  
dla bloku 200 MW

Verification of the selection of the diameter of the steam condenser tube  
for a 200 MW unit
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W skraplaczach energetycznych bloków parowych dochodzi do odprowadzenia ciepła kondesacji pary do otocze-
nia. Geometria (powierzchnia wymiany ciepła, średnica rury) i warunki pracy skraplaczy energetycznych wpływają 
na osiągi bloku (moc i sprawność). Wraz ze zmianą średnicy rury skraplacza następuje zmiana warunków wymia-
ny ciepła i oporów przepływu wody chłodzącej, co przekłada się na ciśnienie kondensującej pary, moc generowa-
ną przez turbinę, moc potrzebną do napędu pompy wody chłodzącej i sprawność bloku. Ze względu na wydłuże-
nie czasu pracy bloków energetycznych klasy 200 MW i ich większą elastyczność pracy w systemie elektroenerge-
tycznym w artykule dokonano weryfikacji doboru średnicy rury skraplacza w celu zbadania możliwości poprawy 
osiągów. Model bloku 200 MW został stworzony w programie Ebsilon. Kryterium optymalizacyjnym jest maksyma-
lizacja mocy i sprawności netto bloku.
Słowa kluczowe: skraplacz energetyczny, średnica rury skraplacza, optymalizacja

In steam power plants condensers, the condensation heat of the steam is removed to the environment. The geometry 
(heat transfer surface area, tube diameter) and the operating conditions of the steam condensers influence the power 
plant performance (power and efficiency). As the diameter of the steam condenser tube changes, the heat transfer 
conditions and the cooling water flow resistance change, which translates into the pressure of condensing steam, the 
power generated by the turbine, the power needed to drive the cooling water pump and the power plant efficiency. 
Due to the extension of the operating time of 200 MW class power units and their greater flexibility of operation in 
the power system, the article verifies the selection of the diameter of the steam condenser tube in order to investigate 
the possibilities of improving performance. The 200 MW unit model was created in the Ebsilon program. The 
optimization criterion is to maximize the power and net efficiency of the unit.
Keywords: steam condenser, condenser tube diameter, optimization

Wstęp

W Polsce w latach 70 i 80 wybudowa-
no szereg bloków węglowych klasy 
200MW, które pracują jako podstawowe 
jednostki wytwórcze. Aktualnie pracują 54 
bloki klasy 200 MW [1], a czas ich eksplo-
atacji wynosi średnio 40 lat. Obecnie jest 
realizowany Program „Bloki 200+” [2], 
który ma na celu poprawę elastyczności 
pracy bloków, poprawę sprawności dla 
całego zakresu pracy, w szczególności dla 
niskich obciążeń i przedłużenia czasu eks-
ploatacji bloków 200MW. Potrzeba popra-
wy elastyczności pracy bloków 200 MW 
wynika z  większego udziału produkcji 
energii elektrycznej z  odnawialnych źró-
deł, głównie z  siłowni wiatrowych. 
W przypadku zmiany produkcji ze źródeł 

odnawialnych bloki węglowe 200 MW 
będą pełniły funkcję regulacyjną tak, aby 
zbilansować zapotrzebowanie na energię 
elektryczną. Na sprawność elektrowni naj-
większy wpływ mają warunki pracy kotła 
parowego [3, 4] i  turbiny parowej [5, 6, 
7] oraz parametry pracy układu chłodze-
nia [8-12]. W  artykule skupiono się na 
możliwości poprawy sprawności bloku od 
strony układu chłodzenia.

Poprawa osiągów układu chłodzenia 
powinna dotyczyć zarówno obciążenia 
znamionowego jak i zmiany parametrów 
wlotowych do skraplacza (temperatury 
i  strumienia masy wody chłodzącej) przy 
zmiennym obciążeniu bloku. W literaturze 
można znaleźć artykuły, których autorzy 
analizują osiągi skraplacza w funkcji tem-
peratury wody chłodzącej [13, 14], stru-

mienia masy wody chłodzącej [15, 17] 
i strumienia masy pary [10, 18, 19, 20]. 
Poprawę efektywności skraplacza można 
osiągnąć poprzez optymalizację jego kon-
strukcji, w tym odpowiedni dobór średnicy 
rurek skraplacza. Podczas retrofitu skra-
placza można dokonać wymiany rur na 
pęk o  innej średnicy bez zmiany jego 
ukształtowania. Do takich analiz są 
wystarczające obliczenia układowe wyko-
nane w  programach Hysys lub Ebsilon 
[21]. Modyfikacja może także dotyczyć 
ukształtowania pęku rur i w tym przypad-
ku zasadne jest wykonanie obliczeń mode-
lem dwu [22-26] lub nawet trzy wymiaro-
wym [27].

Modele dwuwymiarowe i  trzywymia-
rowe są stosowane do analizy rozkładu 
pola prędkości, ciśnienia i  temperatury 
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przy analizie kształtu pęku rur w skrapla-
czach [22-26]. Ze względu na złożone 
procesy cieplno-przepływowe w  skrapla-
czu, tj. proces kondesacji występujący na 
powierzchni rur, spływ skroplin z poszcze-
gólnych rur, złożoną geometrię pęku rur, 
występowanie gazów inertnych, oblicze-
nia te są przeprowadzane w programach 
CFD, jak również w  programach autor-
skich. Przykładem takiego autorskiego 
programu jest dwuwymiarowy model skra-
placza na bazie złoża porowatego [26].

Poprzez zmianę średnicy rury skrapla-
cza wpływa się na ciśnienie kondensującej 
pary w skraplaczu i na moc generowaną 
przez turbinę parową, w  szczególności 
część niskoprężną turbiny. Przykładowo 
zmniejszeniu średnicy rury skraplacza dla 
stałego strumienia masy wody przepływa-
jącej przez skraplacz towarzyszy wzrost 
prędkości wody chłodzącej w rurach i pro-
wadzi do obniżenia ciśnienia w  skrapla-
czu po stronie kondensującej pary. Para 
w części niskoprężnej turbiny rozpręża się 
do niższego ciśnienia, więc generuje więk-
szą moc. Jednocześnie wzrost prędkości 
wody chłodzącej w  rurach skraplacza 
zwiększa opory przepływu i prowadzi do 
wzrostu mocy elektrycznej jaką należy 
doprowadzić do pompy wody chłodzącej. 
Jak widać istnieje optimum wartości śred-
nicy rur skraplacza, dla której różnica 
pomiędzy mocą generowaną na turbinie 
parowej i  potrzebną do napędu pompy 
wody chłodzącej będzie maksymalna. 
Kryterium maksymalizacji mocy wydaje 
się najbardziej odpowiednie, ale do okre-
ślenia optymalnej średnicy rury znalazły 
też zastosowanie metody oparte na dru-
giej zasadzie termodynamiki i  związane 
z  generacją entropii. Przykładem może 
być zależność zaproponowana przez 
Bejana [33] na jednostkową generację 
entropii w  odniesieniu do długości rury. 
Zależność zaproponowana przez Bejana 
została wykorzystana do weryfikacji śred-
nicy rur skraplacza dla bloku 200 MW 
[28, 29] i 500 MW [29]. W artykule [29] 
analizie podlegał tylko układ części nisko-
prężnej turbiny, skraplacza i pompy wody 
chłodzącej. Badania przeprowadzono dla 
stałych parametrów na wlocie do turbiny, 
dla stałego strumienia ciepła przekazywa-
nego w skraplaczu, stałej liczy rur i stałej 
długości skraplacza, natomiast zmianie 
podlegała powierzchnia wymiany ciepła 
skraplacza. Do weryfikacji doboru średni-
cy rur skraplacza dla tego podukładu 
zastosowano kilka funkcji kryterialnych, 
jak: jednostkowa generacja entropii na 
jednostkową długość rury skraplacza, 
generacja strumienia entropii, różnica 
mocy pomiędzy częścią NP turbiny 

i pompy wody chłodzącej oraz kryterium 
ekonomiczne uwzględniające zmianę 
kosztów budowy skraplacza wraz ze 
zmianą powierzchni wymiany ciepła.

W artykule dokonano weryfikacji do-
boru średnicy rury skraplacza z uwzględ-
nieniem zmian w całym układzie cieplnym 
bloku parowego klasy 200 MW. Dlatego 
obliczenia zostały przeprowadzone 
w programie Ebsilon, który jest dedykowa-
ny do obliczeń złożonych układów ciepl-
nych. Dokonano oceny wpływu średnicy 
rury skraplacza na osiągi bloku parowego 
(sprawność i moc) przyjmując jako kryte-
rium oceny sprawność netto bloku.

W  przeprowadzonych obliczeniach 
bilansowych powierzchnia wymiany cie-
pła oraz długość skraplacza były stałe, 
natomiast zmianie podlegała średnica 
wewnętrzna rury skraplacza i liczba rur.

Model bloku 200 MW w programie 
Ebsilon

Uproszczony schemat bloku parowego 
200 MW wraz ze skraplaczem i otwartym 
układem chłodzenia przedstawiono na 
rys. 1. Do kotła doprowadzane jest powie-
trze i paliwo, które się spala w kotle. Cie-
pło z energii chemicznej paliwa jest prze-
kazywane wodzie, która zmienia się na 
parę wodną przegrzaną. Następnie para 
przegrzana przepływa przez wszystkie 
trzy części turbiny, co prowadzi do gene-
racji mocy elektrycznej w  generatorze. 
Para z części niskoprężnej turbiny przepły-
wa do skraplacza, gdzie kondensuje. 
Następnie kondensat przepływa przez 
cztery podgrzewacze regeneracyjne 
niskiego ciśnienia i  dopływa do odgazo-
wywacza. Ze zbiornika odgazowywacza 
woda transportowana jest przez trzy pod-
grzewacze regeneracyjne wysokiego 
ciśnienia i  dopływa do kotła parowego. 

Przepływ wody przez podgrzewacze 
regeneracyjne jest możliwy dzięki pompie 
kondensatu i pompie wody zasilającej.

Każda z  części turbiny składa się 
z grup stopni od wlotu do upustów i wylo-
tów. W  modelu uwzględniono stopień 
regulacyjny na wlocie do części wysoko-
prężnej oraz uszczelnienia na wale dla 
części wysoko – i średnioprężnej. Wymien-
niki regeneracyjne zostały zamodelowane 
jako trójstrefowe składające się z  trzech 
elementów (schładzacza pary, kondensa-
cji pary i schładzacza skroplin) oraz jako 
dwu i jedno strefowe. W modelu występu-
ją cztery pompy: wody zasilającej, wody 
chłodzącej, kondensatu i skroplin.

Skraplacz został zamodelowany jako 
powierzchniowy wymiennik ciepła, w któ-
rym należy zadać geometrię i parametry 
wlotowe. W modelu skraplacza do wyzna-
czenia współczynnika przenikania ciepła 
został zastosowany model HEI [31, 32].

Dopełnieniem modelu są następujące 
elementy układu: odgazowywacz, genera-
tor elektryczny, zawory, odwadniacze za 
wymiennikami ciepła oraz rurociągi.

Analizowany skraplacz znajduje się 
bezpośrednio pod częścią niskoprężną 
turbiny i jest z nią połączony tzw. gardzie-
lą. Ze względu na dwa wyloty z  części 
niskoprężnej turbiny rozróżnia się część 
„lewą” i „prawą” skraplacza. Para z wylo-
tu części niskoprężnej turbiny kondensuje 
na zewnętrznej powierzchni rur skrapla-
cza. Wewnątrz rur skraplacza przepływa 
woda chłodząca, która odbiera ciepło 
kondesacji pary i przekazuje je do otocze-
nia. Analizowany skraplacz jest dwubie-
gowy, co oznacza, że strumień masy wody 
chłodzącej przepływa przez skraplacz 
dwukrotnie. Zmiana kierunku strumienia 
wody odbywa się w komorze nawrotnej. 
Woda chłodząca wpływa do skraplacza 
od dołu, przepływa przez połowę rur 

Rys.1. 
Schemat cieplny bloku energetycznego 200 MW
Fig. 1. Thermal diagram of a 200 MW power plant
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skraplacza, wraca w  komorze nawrotnej 
i  przepływa przez drugą połowę rur. 
Wpływ wody chłodzącej usytuowany jest 
od dołu, a wypływ u góry. Schemat anali-
zowanego skraplacza dla bloku 200 MW 
przedstawiono na rysunku 2 i  3 a  jego 
podstawowe dane w tabeli 1.

Tabela 1. Podstawowe dane dla skraplacza bloku 
200 MW
Table 1. Basic data for the steam condenser of 
a 200 MW power plant

Wyszczególnienie Symbol Jednostka Wymiar

Powierzchnia 
wymiany ciepła A m2 2x5710=11420

Liczba rur nr 2x6878=13756

Średnica 
zewnętrzna rury dz mm 30

Średnica 
wewnętrzna rury dw mm 28

Długość rur L mm 9000

Liczba biegów nb 2

Moc elektryczną brutto określa się na 
podstawie parametrów układu cieplnego 
wyznaczonych z  uwzględnieniem modeli 
wszystkich urządzeń i  warunków pracy 
bloku z zależności

(1)

gdzie:
Ω	 –	 zbiór wielkości wejściowych w mo-

delu bloku i  skraplacza, w  tym m.
in.: stały strumień energii w paliwie, 
stała długość rur, stała powierzch-
nia wymiany ciepła w skraplaczu

m·i	 –	 strumień masy pary przepływający 
przez i-tą grupę stopni, kg/s

hi	 –	 entalpia pary na wlocie do i-tej 
grupę stopni, kJ/kg

si	 –	 entropia pary na wlocie do i-tej 
grupy stopni, kJ/kg/K

hti	 –	 entalpia pary na wylocie z  i-tej 
grupy stopni dla rozprężania izen-
tropowego, kJ/kg

ηi	 –	 sprawność izentropowa i-tej grupy 
stopni, – 

ηm	 –	 sprawność mechaniczna turbiny – 
ηG	 –	 sprawność generatora, – .

Dla wyznaczonej mocy elektrycznej 
brutto sprawność bloku została zdefinio-
wana następująco

	 � (2)

gdzie:
m·pal	 –	 strumień masy paliwa do kotła 

parowego, kg/s
Wu	 –	 wartość opałowa paliwa, kJ/kg.

Spadek ciśnienia w układzie chłodze-
nia po stronie wody chłodzącej jest równy 
spadkowi ciśnienia na rurach skraplacza 
(Dpskrr

), spadkowi ciśnienia w  komorze 
nawrotnej skraplacza (Dpm) i  w  rurocią-
gach doprowadzającym i odprowadzają-
cym (Dpr) wodę chłodzącą do skraplacza

	 � (3)

Moc elektryczna do napędu pompy 
wody chłodzącej wynika z zależności

	 � (4)

Moc netto bloku jest równa mocy brut-
to pomniejszonej o potrzeby własne elek-
trowni

	 Pn = Pb – DPpw� (5)

Potrzeby własne elektrowni w formule 
(5) są równe mocy pompy wody chłodzą-
cej i  sumą mocy elektrycznej pozostałych 
pomp (Pp) i wentylatorów (Pw) widocznych 
na rys. 1

	 � (6)

Sprawność „netto” bloku, przyjęta jako 
kryterium doboru rur skraplacza, jest równa 
mocy netto bloku podzielona przez energię 
dostarczoną do kotła w postaci paliwa

	 � (7)

Wyniki

Na podstawie analizy przeprowadzo-
nej dla bloku 200 MW i wyników otrzy-
manych z  programu Ebsilon dokonano 
weryfikacji doboru średnicy rury skrapla-
cza. Obliczenia przeprowadzono dla sta-
łego strumienia ciepła dostarczanego do 
kotła. Wpływ zmiany średnicy rury skra-
placza na ciśnienie kondensującej pary, 
prędkość wody w rurach, moc i sprawność 
brutto, moc pompy wody chłodzącej i moc 
oraz sprawność netto przedstawiono na 
rysunkach 4-10.

Dla stałego strumienia masy wody 
chłodzącej, wraz ze wzrostem średnicy 
wewnętrznej rury skraplacza, zgodnie 
z  równaniem ciągłości następuje spadek 
prędkości wody w  rurach (rys. 5), co 
powoduje pogorszenie się warunków 
wymiany ciepła i  prowadzi do wzrostu 
temperatury kondesacji pary, a  w  konse-
kwencji do wzrostu ciśnienia kondensującej 
pary w skraplaczu (rys. 4). Wraz ze wzro-
stem ciśnienia pary i średnicy rury skrapla-
cza następuje spadek mocy brutto w turbi-
nie (rys. 6), ponieważ para rozpręża się 
do wyższego ciśnienia.

Rys. 4. 
Wpływ wewnętrznej średnicy rury skraplacza 
na ciśnienie kondensującej pary w skraplaczu
Fig. 4. Influence of the internal diameter of the 
steam condenser tube on the pressure of conden-
sing steam

Rys. 5. 
Wpływ wewnętrznej średnicy rury skraplacza 
na prędkość wody chłodzącej w rurach
Fig. 5. Influence of the inner diameter of the 
steam condenser tube on the velocity of the 
cooling water in the tubes

Rys. 2. Schemat poglądowy skraplacza – widok 
z boku [21]
Fig. 2. Schematic diagram of the steam condenser 
– side view [21]

Rys. 3. Kształt pęków rur [21]
Fig. 3. The shape of the tube bunches [21]
1 – komora parowa, 2 króćce wlotowe wody 
chłodzącej, 3 – przestrzeń kanałów pary, 4 – 
pęk rur II-biegu wody chłodzącej, 5 – pęk rur 
dochładzacza, 6 – pęk rur I-biegu wody chło-
dzącej, 7 – tace, 8 – odprowadzenie mieszaniny 
parowo-gazowej, 9 – pokrywa komory wodnej, 
10 – króciec wylotowy wody, 11 – zbiornik skro-
plin, 12 – doprowadzenie pary
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Dla stałej mocy cieplnej dostarczonej 
do kotła wraz ze spadkiem mocy brutto 
następuje spadek sprawności brutto, co 
zostało przedstawione na rysunku 7.

Moc elektryczną jaką należy dostar-
czyć do pompy wody chłodzącej w funkcji 
zmiany średnicy rury wewnętrznej przed-
stawiono na rysunku 8.

Wraz ze wzrostem średnicy rury skra-
placza maleje prędkość wody w  rurach 
i  zmniejszają się opory przepływu przez 
skraplacz. Wraz ze spadkiem oporów 
przepływu maleje moc elektryczna jaka 
jest potrzebna do napędu pompy wody 
chłodzącej według zależności (4).

Moc „netto” bloku, która jest równa 
mocy brutto pomniejszonej o  potrzeby 
własne elektrowni do napędu pomp i wen-
tylatorów wyliczona według zależności (5 
i 6) została przedstawiona na rysunku 9.

Dla mocy netto widoczne jest maksi-
mum, które zostało osiągnięte dla średni-
cy wewnętrznej rury skraplacza równej 

27 mm. Przyrost mocy netto pomiędzy 
maksimum a  wartością mocy netto dla 
aktualnej średnicy rury skraplacza równej 
28 mm jest znikomy – wynosi tylko 16 kW.

Dla stałej mocy doprowadzonej do 
kotła sprawność bloku netto ma podobny 
charakter zmian jak moc netto w  funkcji 
wewnętrznej średnicy rury skraplacza. 
Maksymalna wartość sprawności netto 
również została osiągnięta dla wewnętrz-
nej średnicy rury skraplacza równej 27 mm 
(rys. 10).

Wnioski

W artykule w ramach analizy dotyczą-
cej poprawy osiągów bloku klasy 200 
MW przedstawiono weryfikację doboru 
wewnętrznej średnicy rur skraplacza. 
Wybrano do analizy skraplacz dla bloku 
200 MW, ponieważ bloki te są obecnie 
modernizowane, aby zwiększyć ich ela-
styczność pracy, poprawić sprawność, 
szczególnie przy niższych obciążeniach, 
wydłużyć czas pracy i  zmniejszyć nega-
tywne odziaływanie na środowisko, 
poprzez zmniejszenie ilości szkodliwych 
substancji emitowanych do środowiska. 
Kryterium optymalizacyjnym była spraw-
ność netto bloku. Model bloku 200 MW 
został wykonany w  programie Ebsilon. 
Obliczenia przeprowadzono zmieniając 
wewnętrzną średnicę rury skraplacza przy 
stałej powierzchni wymiany ciepła i  dłu-
gości skraplacza, ale zmiennej liczbie rur.

Wraz ze wzrostem średnicy rur skra-
placza prędkość wody w  rurach spada 
i pogarszają się warunki wymiany ciepła, 

co prowadzi do wzrostu temperatury 
(ciśnienia) kondensującej pary. Wyższe 
ciśnienie kondensującej pary oznacza 
mniejszą moc generowaną w  turbinie. 
Jednocześnie spadek prędkości wody 
chłodzącej powoduje zmniejszenie się 
oporów przepływu w skraplaczu, co pro-
wadzi do zmniejszenia mocy elektrycznej 
jaką należy doprowadzić do pompy wody 
chłodzącej. Biorąc tylko pod uwagę moc 
i  sprawność brutto bloku wraz ze wzro-
stem wewnętrznej średnicy rury skrapla-
cza następuje ich spadek. Uwzględniając 
potrzeby własne elektrowni, w  szczegól-
ności moc pompy wody chłodzącej, 
można wyznaczyć moc i sprawność netto 
elektrowni, które były kryterium optymali-
zacyjnym.

Dla sprawności i mocy netto występuje 
maksimum, które zostało osiągnięte dla 
średnicy rury skraplacza równej 27 mm. 
Przyrost mocy netto w stosunku do aktual-
nej średnicy rury skraplacza równej 28 mm 
wyniósł tylko 16 kW. Na podstawie prze-
prowadzonej analizy należy uznać, że nie 
ma możliwości poprawy osiągów bloku 
klasy 200 MW jedynie poprzez zmianę 
wewnętrznej średnicy rur skraplacza.
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