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Аннотация. Приведены результаты расчетов двух типов подземной прокладки 

трубопроводов тепловых сетей, укладываемых в бетонных и пенобетонных коро-

бах: при наложении тепловой изоляции на поверхности трубы (бетонные короба) и 

при ее отсутствии (пенобетонные короба). Так как воздушная прослойка между 

трубой и корпусами коробов ввиду интенсивного конвективного теплообмена прак-

тически не влияет на потери теплоты в грунт, предлагается уменьшить габариты 

пенобетонных прямоугольных коробов до размеров диаметра трубы, что приводит 

к существенному (до 50 %) уменьшению потерь теплоты в грунт ввиду значитель-

но меньшего коэффициента теплопроводности пенобетона по сравнению с бето-

ном, а также меньшей площади теплообмена с грунтом. Кроме того, уменьшают-

ся вес конструкции, ее габариты и стоимость. 

Ключевые слова: трубопроводы теплосетей, подземная прокладка, тепловая изоля-

ция, бетонные и пенобетонные короба, потери теплоты в грунт. 

Снижение потерь теплоты при транспортировке теплоносителя по трубопро-

водам тепловых сетей является важной производственной проблемой. При под-

земной прокладке трубопроводы, покрытые тепловой изоляцией, укладываются 

в бетонные короба (рис. 1) [1]. Основными недостатками здесь являются боль-

шие потери теплоты, высокая стоимость, трудоемкость нанесения изоляционного 

покрытия, большой объем занимаемого пространства. Отметим, что норматив-

ные потери теплоты в данном случае составляют 8–10 %. Однако в процессе 

многолетней эксплуатации происходит ухудшение качества тепловой изоляции, 
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в связи с чем потери теплоты могут возрасти до 20 % и более. Поэтому весьма 

актуальной является проблема нахождения других способов подземной проклад-

ки трубопроводов, отличающихся меньшими потерями теплоты, простотой кон-

струкции и меньшей стоимостью. В настоящей работе выполнено исследование 

потерь теплоты в трубопроводах традиционной прокладки (см. рис. 1) и про-

кладки, в которой вместо бетонных коробов используются пенобетонные, но при 

отсутствии тепловой изоляции на поверхности трубы и при несколько увеличен-

ной толщине пенобетона (рис. 2). 

Такой способ прокладки по сравнению с традиционным отличается просто-

той конструкции, относительной дешевизной (ввиду отсутствия необходимости 

применения тепловой изоляции и замены бетона пенобетоном), сравнительно 

меньшим весом применяемых материалов, простотой установки и обслуживания, 

а также меньшим объемом занимаемого пространства. Кроме того, как показали 

результаты приведенных ниже исследований, потери теплоты по сравнению 

с традиционным способом уменьшаются на 4 %,  а если в углах конструкции 

проложить теплоизоляционный материал, то потери тепла снизятся на 52 %. 

Исходные данные для выполнения исследований были следующие: 

1 1500 ; 960 ; 830 ; δ 50 ; λ 0,04 /( );iz izd мм A B мм A B мм мм Вт мК      
 

λ 1, 3 /( ); λ 0,1 /( ); λ 36 /( ); λ 1, 5 /( )bet pbet tr grВт мК Вт мК Вт мК Вт мК   
 

δ 80 ; δ 160 ; δ 5 ; 100 ; 3 ,bet pbet tr w grмм мм мм t С t С      
 

где  d  – диаметр труб;  

,A B  – наружные размеры стенок бетонного канала;  

1 1,A B – наружные размеры стенок пенобетонного канала;  

δiz – толщина слоя тепловой изоляции; 
 

δtr  – толщина металлической стенки трубы; 

δbet  – толщина бетонного канала;  

δ pbet – толщина пенобетонного канала;  

λtr – коэффициент теплопроводности стенки трубы;
  

λiz – коэффициент теплопроводности тепловой изоляции;  

λbet – коэффициент теплопроводности стенки бетонного канала;  

λ pbet – коэффициент теплопроводности стенки пенобетонного канала;  

λgr – коэффициент теплопроводности грунта;  

wt – температура теплоносителя в трубе;  

grt – температура грунта. 

Количество теплоты, проходящей через поверхность цилиндрической стенки 

в стационарном режиме, находится по формуле [2–6] 

 1 2

2 1

2λ π ( )

ln( / )

st l t t
Q

d d


  , Вт ,   (1) 

где λst  – коэффициент теплопроводности стенки трубы;  
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l  – длина трубы, м ;  

1t , 2t  – температуры внутренней и наружной поверхностей трубы, С ;  

1d , 2d  – внутренний и наружный диаметры трубы, м ; π 3,14 . 
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Рис. 1. Схема подземной прокладки трубы с наружной изоляцией в бетонном коробе 

(в скобках приведены обозначения для пенобетонного короба):  
1 – прямоугольный короб; 2 – металлическая стенка трубы; 3 – слой тепловой изоляции на по-

верхности трубы; 4 – слой воздуха; 5 – кронштейн крепления трубы в коробе 

 

Для удобства расчетов тепловой поток (1) относят либо к единице внутрен-

ней или наружной поверхности трубы, либо к единице ее длины. В частности, 

тепловой поток, отнесенный к единице длины трубы, будет 

 

1 2

2

1

( )

1
ln

2λ π

l

st

t tQ
q

dl

d


 

 

,

   

(2)

 

где  lq  – линейная плотность теплового потока, /Вт м ;  

2 1(1/ (2πλ ))ln( / )st d d R  – линейное термическое сопротивление цилин-

дрической стенки, ( ) /мК Вт . 

Линейная плотность теплового потока для многослойной конструкции, учи-

тывающая коэффициенты теплоотдачи внутренней и наружной поверхностей, 

запишется в виде 

 

1 ( 1)
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(3)

 

где  n  – число слоев;  
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iR , ( 1, )i n  – термическое сопротивление i -го слоя, ( ) /мК Вт . 

Формула (3) для приведенных выше исходных данных будет 

 

( )w gr
l

t t
q

R


 , 

 
(4) 

где 

1

n

i

i

R R



 , ( ) /мК Вт . 

При изолированном трубопроводе, находящемся в бетонном канале (см. 

рис. 1), потери теплоты происходят на следующих последовательно соединенных 

сопротивлениях: 

 . .w tr iz ext tr st kan kan grR R R R R R R R       ,
 

(5) 

где . ., , , , , ,w tr iz ext tr st kan kan grR R R R R R R – термические сопротивления, соответствен-

но: внутренней поверхности трубы, металлической стенки трубы, слоя изоляции, 

цилиндрической наружной поверхности трубы, внутренней поверхности бетон-

ного или пенобетонного канала, стенки канала, грунта. 

Термическое сопротивление цилиндрической внутренней поверхности тру-

бы определяется по формуле 

 1 11/ (π α )wR d ,
  (6) 

где 1α , 2/( )Вт м К  – коэффициент теплоотдачи на внутренней поверхности стен-

ки трубы. Его величина зависит от скорости течения теплоносителя w  и нахо-

дится в пределах от 500 до 1500 2/( )Вт м К .  

При таких значениях 1α  термическое сопротивление wR  оказывается столь 

малым (менее 0,001 ( ) /мК Вт ), что им можно пренебречь. 

Формула для определения термического сопротивления металлической 

стенки трубы имеет вид 

 

2

1

1
ln

2λ π
tr

tr

d
R

d
 ,

 
(7)

 

где  1d  – внутренний диаметр трубы, м;  

2d  – диаметр наружной поверхности стальной трубы (без учета тепловой 

изоляции), м .  

С учетом приведенных выше исходных данных величина термического со-

противления стенки трубы составляет 0,000085trR  ( ) /мК Вт . Ввиду малости 

trR  величиной этого сопротивления также можно пренебречь. 

Формула для определения термического сопротивления слоя изоляции по 

аналогии с (7) будет 

 2

1
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2λ π

iz
iz
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d
R

d
 ,

 
(8)
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где izd  – диаметр трубы со слоем изоляции, м .  

Из формулы (8) получаем 0,71277 ( ) /izR мК Вт . 

Термическое сопротивление цилиндрической наружной поверхности сталь-

ной трубы определяется по формуле 

 . 21/ (π α )ext tr izR d ,  (9) 

где  2 2 2α α αizl konv  , 2/( )Вт м К  – коэффициент теплоотдачи на наружной 

поверхности трубы;  

2α izl ,
 2α konv  – лучистая и конвективная составляющие коэффициента 

теплоотдачи. 

Лучистая 2α izl  и конвективная 2α konv  составляющие коэффициента теплоот-

дачи на наружной поверхности трубы определяются по формулам [1] 
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273273

100 100
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4

2α 1,16 ( ) /konv iz f izt t d  ,
   

(11) 

где  2 44,4 /( )с Вт м К  – коэффициент лучеиспускания;  

izt  – температура наружной поверхности изоляции, С ;  

ft  – температура среды (воздуха), которая окружает трубопровод, нахо-

дящийся в коробе. 

При значениях температур теплоносителя wt , не превышающих 100 С , ве-

личина лучистой составляющей коэффициента теплоотдачи не превышает 
28 /( )Вт м К . Величину конвективной составляющей коэффициента теплоотдачи 

для трубы, расположенной горизонтально, можно принять равной 
2

2α 12 /( )konv Вт м К . 

Отсюда находим 2
2α 20 /( )Вт м К . Используя полученное значение 2α , по 

формуле (9) находим . 0,0261 ( ) /ext trR мК Вт ; в случае, когда труба без изоля-

ции плотно покрыта слоем пенобетона, сопротивление наружной поверхности 

трубы будет находиться как . 2 21/ (π α ) 0,03122 ( ) /ext trR d мК Вт   . 

Формула для определения термического сопротивления внутренней поверх-

ности короба имеет вид 

 . 11/ (π α )st kan eqv kR d ,
   (12) 

где  1 1 / πeqvd P  – эквивалентный внутренний диаметр короба, м ;  

1P  – внутренний периметр короба, м  

αk  для внутренней поверхности короба можно принять равной 

2α 10 /( )k Вт м К .  
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Используя формулу (12), находим: 

– для бетонного канала . . 0,03125 ( ) /st bet kanR мК Вт  

– для пенобетонного канала . . 0,049 ( ) /st pbet kanR мК Вт . 

Формула для определения термического сопротивления бетонного канала 

имеет вид 

 

2

1
.

1
ln

2λ π

eq
b kan

b vet

v

eq

d
R

d
 ,

   
(13)

 

где  2 2 / πeqvd P  – эквивалентный внешний диаметр короба, м;
  

2P  – внешний периметр короба, м. 

Термическое сопротивление пенобетонного короба .pb kanR  находится по 

формуле (13), где вместо λbet  используется λ pbet . Значения .b kanR  и .pb kanR , 

определяемые из формулы (13), будут . 0,0222 ( ) /b kanR мК Вт  и . 0,766pb kanR   

( ) /мК Вт . 

Тепловое сопротивление грунта определяется по формуле Форхгеймера [1] 

 2

1 4
ln

2λ π e
g

g v
r

r q

h
R

d
 ,

   

(14) 

где 1,68h м  – глубина погружения оси трубопровода под поверхностью земли.  

Из формулы (14) находим:  

– для бетонного канала (см. рис. 1) 0,18 ( ) /grR мК Вт  ; 

– для пенобетонного канала (см. рис. 2) 0,196 ( ) /grR мК Вт  . 

С учетом того, что составляющей wR  мы пренебрегаем ввиду ее малости, 

формула (5) применительно к бетонному каналу принимает вид 

 . . . .tr iz ext tr st bet kan b kan grR R R R R R R      .
   

(15)
 

Формула (5) применительно к пенобетонному каналу принимает вид 

 . . . .tr iz ext tr st pbet kan pb kan grR R R R R R R       .
   

(16)
 

Таким образом, суммарные сопротивления для бетонного и пенобетонного 

канала будут равны соответственно 1,0113 ( ) /мК Вт  и 1,052 ( ) /мК Вт .  

Найдем потери теплоты для бетонного канала (см. рис. 1): 

 . . . .

( )

( )

w gr
l

tr iz ext tr st bet kan b kan gr

t t
q

R R R R R R




     .
   

(17)
 

Из формулы (17) получаем 95,755 /lq Вт м . 

Соответственно, для пенобетонного канала 
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 . . . .

( )

( )

w gr
l

tr iz ext tr st pbet kan pb kan gr

t t
q

R R R R R R


 

      .
   

(18)
 

Отсюда 92,2 /lq Вт м  . 

Таким образом, тепловые потери даже без применения изоляции на трубе 

по сравнению с исходной конструкцией снижаются на 4 %. 

Рассмотрим вариант конструкции пенобетонного канала, в котором вместо 

воздушного слоя 2 (см. рис. 1) используется изоляционный наполнитель (см. 

рис. 2). Так как наполнитель расположен в углах конструкции и труба в четырех 

точках касается слоя пенобетона, то можно принять толщину слоя изоляции как 

осредненную эквивалентную толщину цилиндрического слоя, равную 45 мм. Эк-

вивалентный диаметр конструкции будет 2 2 / πeqvd P , где 2 3,32P м – наруж-

ный периметр конструкции, представленной на рис. 3. Таким образом, конструк-

ция, представленная на рис. 2, по термическому сопротивлению будет идентична 

конструкции, приведенной на рис. 3.  

d
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δpbet

 
 

Рис. 2. Схема подземной прокладки трубы с пенобетонной изоляцией  

квадратного сечения:  
1 – прямоугольный пенобетонный короб; 2 – наполнитель (минеральная вата, λ 0,04 /( )iz Вт мК ;  

3 – металлическая стенка трубы 

 

Если пренебречь величиной термического сопротивления металлической 

стенки трубы trR , то потери тепла будут определяться по формуле 

  .

( )

( )

w gr
l

iz pb kan gr

t t
q

R R R


 

   
   

(19) 

и составят 50,0 /lq Вт м  . 

Таким образом, потери теплоты в пенобетонном коробе при использовании 

конструкции, приведенной на рис. 3, на 52 %  меньше, чем в бетонном (см. 

рис. 1).  
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Рис. 3. Схема подземной прокладки трубы с наружной изоляцией из пенобетона:  

1 – металлическая стенка трубы; 2 – слой изоляции на поверхности трубы ( δ 45iz мм , 

λ 0,04 /( )iz Вт мК ; 3 – слой пенобетона («скорлупа»), δ 75bet мм , λiz   0,1 /( )Вт мК  

 

 

Выводы 

1. Расчеты показали, что воздушная прослойка между трубами и коробами 

ввиду высокой интенсивности конвективного теплообмена и, как следствие, 

больших величин эквивалентных коэффициентов теплопроводности воздуха 

практически не влияет на потери теплоты в грунт. В связи с этим предлагается 

уменьшить габариты пенобетонного короба до размеров, сопоставимых с диа-

метром трубы, что приводит к значительному уменьшению габаритов конструк-

ции и ее веса. Потери теплоты в этом случае уменьшаются на 4–5 % (при дву-

кратном увеличении толщины стенки пенобетонного короба) по сравнению с бе-

тонным (неизменной толщины).  

2. Несмотря на увеличение толщины стенки, вес пенобетонного короба 

уменьшается вследствие уменьшения его общих габаритов, а также ввиду мень-

шего удельного веса пенобетона ( 3ρ 0,5 /pbet т м ) по сравнению с бетоном  

( 3ρ 2,3 /bet т м ). Если пространство, заполненное воздухом, заменить слоем теп-

ловой изоляции с λ 0,04 /( )iz Вт мК , то при той же уменьшенной в размерах 

конструкции теплопотери уменьшатся на 52 % . 
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Аннотация. Рассмотрены вопросы повышения надежности и эффективности 

технологических процессов компрессорных станций магистральных газопроводов с 

применением газоохладительной установки нового типа. Проведенная оценка эф-

фективности использования аппаратов воздушного охлаждения природного газа 

показала, что в летний период она снижается. Проведен термодинамический рас-

чет газоохладительной установки, определены термодинамические параметры ис-

парителя, обеспечивающие заданную температуру технологического газа на входе в 

магистраль. Так как температура охлаждающей воды не зависит от температуры 

окружающего воздуха, а определяется термодинамическими параметрами испари-

теля, то это дает возможность получения заданной, стабильной температуры 

технологического газа для подачи его в магистраль. Стабилизация температурного 

режима на всем протяжении магистрального газопровода позволит снизить мощ-

ности, затраченные на повышение давления в ЦН. Рассчитано увеличение мощно-

сти газотурбинного двигателя в летний период после увлажнения воздуха на входе 

в компрессор.  

Ключевые слова: магистральный газопровод, компрессорная станция, газоперека-

чивающий агрегат, аппарат воздушного охлаждения, газоохладительная установ-

ка. 

Специфика трубопроводного транспорта природного газа (ПГ) по маги-

стральным газопроводам (МГ) заключается в том, что для обеспечения их требу-

емой производительности необходимо поддержание давления и температуры 

газа, подаваемого в газопровод. Для этого через каждые 100–150 километров по 

трассе МГ сооружают газокомпрессорные станции (ГКС) с газоперекачивающи-

ми агрегатами (ГПА), повышающими давление транспортируемого природного 

газа. Температура сжимаемого газа зависит от степени повышения давления πКЦ 

в нагнетателях ГПА. Например, при πКЦ = 1,44, соответствующей максимальной 

нагрузке компрессорного цеха (КЦ), температура сжатого газа на выходе из ГПА 

может достигать 45 °С. При высокой температуре газа повышаются температур-

ные напряжения металла в трубах, которые могут привести к потере устойчиво-

сти трубопровода и его разрушению. С повышением температуры сжимаемого 
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газа увеличивается его вязкость и гидравлические потери, снижающие пропуск-

ную способность газопровода. Поэтому охлаждение сжатого газа в аппаратах 

воздушного охлаждения (АВО) является одним из важнейших технологических 

процессов КЦ. В данной работе проведена оценка эффективности использования 

АВО газа в климатических условиях работы компрессорных станций ООО «Газ-

пром трансгаз Самара». 

В настоящее время на этих КЦ используются три типа АВО газа. АВО «Хад-

сон» и «Ново-Пиньоне» – итальянского, а «Крезо-Луар» – французского произ-

водства. Эти АВО выполнены одноходовыми с поверхностью охлаждения из 

оребренных трубок и снабжены двумя вентиляторами. Нагретый при сжатии 

природный газ с температурой ТН охлаждается в АВО от температуры ТН до Т2 

за счет теплообмена с атмосферным воздухом, подаваемым вентиляторами. Тем-

пература газа на входе в АВО оценивается по зависимости 

n

n

КЦКН ТТ

1

 , K, 

где  TК – температура ПГ на входе в нагнетатель (соответствует значению 

температуры грунта в данный период);  

πКЦ – степень повышения давления в центробежном нагнетателе природ-

ного газа (ЦНПГ);  

n – показатель политропы сжимаемого газа. 

На рис. 1 показан характер изменения температуры газа на выходе из ЦН tН, 

°С, в зависимости от периода года и величины степени повышения давления 

в нагнетателе πКЦ. 

 

 

 
 

Рис. 1. Изменение температуры ПГ на входе в АВО в течение года 

 

Количество теплоты (Q0), необходимое для отвода от природного газа по 

компрессорному цеху, работающему со степенью повышения давления πКЦ 

=1,44, расчитывается по зависимости 1 (рис. 2) 

 20
360024

ТТс
Q

Q НРг
стК 




 , кДж/с,     (1) 

где  QК – коммерческая производительность газопровода, млн м
3
/сут;  
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ρст – плотность ПГ при стандартных условиях (t = 20 С и атмосферном 

давлении), кг/м
3
;  

cрг – удельная изобарная теплоемкость природного газа, Дж/кгК. 

 

  
 

Рис. 2. Изменение количества удельной теплоты, отводимой в АВО (πКЦ =1,44),  

в зависимости от времени года  

 

Наибольшее количество теплоты отводится от газа в летний период, так как 

сжатый газ поступает в нагнетатели с повышенной температурой. Оценка 

эффективности работы АВО проведена с учетом характера изменения 

температуры газа на выходе АВО за годовой период. Предполагалось, что все 

нагнетатели КЦ работают с πКЦ = 1,44. Средний температурный напор Θ 

и теплота Q1, воспринимаемая охлаждающим воздухом, определяются интенсив-

ностью теплопередачи в АВО и рассчитываются по уравнениям теплопередачи 

и теплового баланса:  

pрАВО kFn

Q


 1

;  121 ввРв ТТсGвQ  ,    (2) 

где  Fp – площадь поверхности теплообмена, м
2
;  

nАВО – число АВО;  

kp – коэффициент теплопередачи, Вт/м
2
К;  

Gв – расход воздуха через вентилятор АВО, кг/с;  

срв – удельная изобарная теплоемкость воздуха, Дж/кг·К;  

Тв1, Тв2 – температура воздуха на входе и выходе из АВО, К.  

С другой стороны, средний температурный напор зависит от температуры 

теплоносителей и определяется по уравнению 

   
 
 12

2

122

ln
в

вН

ввН

ТТ

ТТ

ТТТТ






 .     (3) 

Следовательно, для оценки эффективности АВО, характеристики которых 

приведены в табл. 1, необходимо определить температуру газа Т2 на выходе из 

АВО в зависимости от температуры окружающего воздуха Тв1 в диапазоне изме-

нения от 0 до 40 °С. При совместном решении (3) и (4) получим выражение для 

температурного напора Θ: 
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Таблица 1 

 Основные технические характеристики АВО  

 

Тип АВО газа 

Площадь  

оребренной 

 поверхности, 

 м
2 

Расход воздуха  

через один  

вентилятор АВО, 

 кг/с 

Коэффициент 

 теплопередачи,  

Вт/кг·м
2 

Мощность 

 двигателя  

вентилятора, 

 кВт 

Хадсон 11872 153,5 23,93 30,0 

Крезо-Луар 10348 191,7 23,83 30,0 

Ново-Пиньоне 11103 202,3 23,68 30,5 

 

  

Обозначим через коэффициенты А и х: 
































АВОРвв
вН

ncV

Q
ТТА

в

1
1

 и  12 вТТx  .  

Тогда 

x

A

xА

ln


 . 

Коэффициент А определяется при температурах воздуха Тв1 на входе в вен-

тилятор АВО при максимальной температуре газа на входе в нагнетатель TК. Для 

каждого значения теплового напора Θ, определенного по зависимости (2) с по-

мощью специальной математической программы на сайте Wolfram Alpha, опре-

делялись значения переменной x и далее рассчитывалась температура газа Т2 на 

выходе из АВО.  

Приведенные на рис. 3 (а, б) графические зависимости показывают характер 

изменения рассчитанной температуры газа t2 на выходе из АВО указанных типов 

в зависимости от температуры окружающего воздуха tв1. Горизонтальными ли-

ниями указаны диапазоны изменения температуры газа на выходе из АВО при 

температуре окружающего воздуха 10; 15; 20 °C. Лучшими характеристиками 

обладает АВО «Крезо-Луар». Также для всех типов АВО охлаждение газа до 

температуры 15 °C возможно только при температуре окружающего воздуха не 

выше 13–14 °С. Если температура наружного воздуха снижается в зимний пери-

од, то газ охлаждают до 15 °C, отключая ряд секций АВО. При работе КЦ в лет-

ний период с уменьшенным расходом газа в МГ (например, при уменьшенной 

πКЦ до 1,22 и tГ = 25 °C) при температуре воздуха tв1 выше 23 °С применение АВО 

неэффективно.  

Исходя из этого целесообразно проанализировать возможность использова-

ния на КС вместо АВО газоводяных охладителей с применением в них воды 

в качестве охлаждающего теплоносителя. Принципиальная схема ГПА с газо-

охладителем этого типа изображена на рис. 4.   
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а  

 

 
б 

Рис. 3. Графики температур для трех типов АВО газа: 

а – πКЦ = 1,22; б – πКЦ = 1,44 

АВО «Ново-Пиньоне»   АВО «Хадсон» 

 АВО «Кезо-Луар» 
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Рис. 4. Схема газоохладительной установки 

Газоперекачивающий агрегат снабжен газоводяным охладителем (ГО) с во-

дяным теплоносителем. Нагретая в ГО вода при охлаждении газа, сжатого нагне-

тателем, поступает в испаритель (И), установленный на входе в компрессор. Он 

содержит разбрызгиватель горячей воды, орошаемые пластины с гидрофильным 

покрытием и водяную камеру (ВК) сбора неиспарившейся воды. Частичное ис-

парение воды происходит за счет поглощения теплоты ее парообразования. 

Внутренняя теплота образовавшегося пара отводится к воздуху, всасываемому 

компрессором. При этом происходит охлаждение неиспарившейся воды с ее от-

водом в водяную камеру, связанную трубопроводом с газоохладителем. В уста-

новке подпиточной воды (ПВ) добавляется химически очищенная вода, компен-

сирующая отвод пара во всасывающий тракт компрессора. Паровая среда сме-

шивается с воздухом, поступающим в компрессор. 

Для ГПА, установленных в компрессорных цехах ОАО «Газпром трансгаз 

Самара» (табл. 2), произведен расчет расхода охлаждающей воды, подаваемой 

в ГО и необходимой для поддержания требуемой температуры газа на выходе 

из ГО. 

Характер изменения температуры газа по трассе трубопровода зависит 

от ряда факторов. На температуру газа влияет температура грунта и эффект 

Джоуля – Томсона, в результате которого в летний период при снижения давле-

ния в газопроводе между компрессорными цехами в среднем на 2 МПа темпера-

тура газа уменьшается на 9–10 °С и может оказаться ниже температуры грунта. 

Температура природного газа на входе в последующий компрессорный цех МГ 

должна быть выше точки росы. Температура природного газа на выходе из ГО 



123 

принята на 10–12 °С выше температуры точки росы. Количество теплоты Q1, от-

водимое от природного газа в ГО:  

 21 ТТсGQ НРГ Г
 , 

где  GГ – расход газа через центробежный нагнетатель, кг/с;  

срг – удельная изобарная теплоемкость газа, Дж/кг·К;  

ТН, Т2 – температура газа на входе и выходе из ГО, К. 

 
 Таблица 2  

Технические характеристики ГПА, входящих в состав КЦ МГ 

 

Тип ГПА Тип ГТД 

Номинальная  

мощность 

ГПА, МВт 

Температура 

в цикле, 

К 

Степень 

повышения 

давления в 

ГТД 

Число 

работающих ГПА 

на номинальном 

режиме 

ГТК-10 ГТК-10-4 10,0 1053 4,6 3 гр. по 2 ГПА 

ГПА-Ц-16 НК-16СТ 16,0 1083 9,7 3 ГПА 

ГПА-Ц-6,3 НК-12 СТ 6,3 950 8,97 3 ГПА 

 

Расход охлаждающей воды в ГО Gвод определяется по уравнению теплового 

баланса:  

 

 12

2

водводР

НРГ

Вод
ТТс

ТТсG
G

ВОД

Г




 ,

 

где  ср вод – удельная изобарная теплоемкость воды, Дж/кг·К;  

Твод1, Твод2 – температура охлаждающей воды на входе и выходе из испа-

рителя, К.  

Приведенные в табл. 3 расходы воды, подаваемой в ГО компрессорного це-

ха, максимальны для одного работающего ГПА (или группы ГПА) и обеспечи-

вают температуру ПГ на 10–12 °С выше температуры точки росы. При увеличе-

нии производительности МГ и включении дополнительных ГПА расход охла-

ждающей воды будет увеличиваться.  
Таблица 3  

Расчетные параметры ГО для КЦ 

Тип ГПА 

Номинальный  

расход ПГ  

через ЦН, 

кг/с 

Номинальный 

расход ПГ 

по КЦ, 

кг/с 

Мах расход воды 

1 ГПА (1 гр. ГПА), 

кг/с 

Мах расход воды  

на КЦ, 

кг/с 

ГТК-10 311,8 935,5 166,7 500,1 

ГПА-Ц-16 280,2 758,5 150,0 450,0 

ГПА-Ц-6,3 85,0 230,0 45,0 135,0 

 

При снижении производительности магистрального газопровода и соответ-

ственно степени повышения давления в ЦН расходы воды также снижаются, 

обеспечивая заданную температуру природного газа на выходе из ГО. Нагретая 
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в газоохладителе вода поступает в испаритель. В распылителе она разбрызгива-

ется и подается на орошаемые гидрофильные пластины. При контакте этих пла-

стин с воздухом, всасываемым компрессором, происходит частичное парообра-

зование воды из гидрофильных пластин и испарительное охлаждение воды, 

нагретой в ГО. Теплоту, отводимую от испаряющейся воды к воздуху, можно 

определить по уравнению [7] 

  
1000

НВл.В

Пар

dd
TсrGQ MРВисп


 , 

где  GВ – расход воздуха, подаваемого в компрессор ГТД через испаритель, 

кг/с;  

r – удельная теплота парообразования, Дж/кг;  

срПар – удельная изобарная теплоемкость пара, Дж/кг·К;  

Тм – температура мокрого термометра, К, определяемая по [8];  

dВЛ.В; dН – влагосодержание воздуха на выходе из испарителя и сухого 

воздуха на входе в испаритель, г/кг, определяемое по [7]. 

Массовый расход пара, необходимый для снижения температуры воды в во-

дяной камере до tвод1 = 11–13 °С, определяется по уравнению теплового баланса 

испарителя: 

 Пар

с.в
Пар

hr

hGQ
G Висп




 . 

Предварительный расчет испарителя показал, что для снижения температу-

ры воды на 11–13 °С в нем должно испариться не менее 5 % подводимой горячей 

воды (табл. 4).  

Таблица 4  

Рассчитанные параметры в испарителе при температуре  

окружающего воздуха +25 °С 

Тип ГПА 
Расход воздуха  

в ГТД, кг/с 

Мах расход воды  

1 ГПА  

(1 гр. ГПА),  

кг/с 

Расход пара 

1 ГПА (1 гр. ГПА), 

кг/с 

ТВОЗ на входе  

в компрессор,  

°С 

ГТК-10 84,5 166,74 8,4/4,2 24,0 

ГПА-Ц-16 101,0 150,0 7,5 23,5 

ГПА-Ц-6,3 60,5 45,0 2,3 24,0 

 

Процесс теплообмена в испарителе определяется равенством теплоты паро-

образования и отведенной теплоты от воздуха, поступающего в компрессор. Эн-

тальпия влажного воздуха на входе в компрессор hвл.в определяется по формуле 

 
1000

Н
Парс.вВл.В

d
hrhh  , 

где  hс.в – удельная энтальпия сухого воздуха, Дж/кг;  

hпар – удельная энтальпия пара, Дж/кг. 

На входе в компрессор ГТД происходит смешение воздуха с tв = 25 °С и пара 

с tпар = 11–13 °С. В результате смешения температура паровоздушной смеси сни-
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жается на 1–2 °С, а ее теплоемкость повышается в среднем на 10 %. В летний 

период при температурах воздуха выше 15 °С снижается мощность ГТД. На 

рис. 5а показано изменение абсолютной мощности нескольких типов ГПА, а на 

рис. 5б – их относительной мощности от температуры наружного воздуха. При 

повышении температуры воздуха от 15 до 35 °С мощность ГПА снижается от 8 

до 20 % в зависимости от типа их ГТД.  

 

а 

 
б 

 

Рис. 5. Зависимость мощности (а) и относительной мощности (б)  

от температуры  окружающего воздуха  

 

За счет увлажнения воздуха, поступающего в компрессор, происходит по-

вышение мощности ГТД. В табл. 5 указано изменение мощности и КПД ГТД для 

разных типов газоперекачивающих агрегатов. 
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Таблица 5  

Рассчитанные параметры ГТД при температуре окружающего воздуха +25 °С 

Тип 

ГПА/ГТД 

Номинальная 

мощность 

ГТД, 

МВт 

Мощность 

ГТД 

при +25 °С, 

МВт 

 

Мощность 

ГТД 

При +25 °С 

с ГОУ, 

МВт 

Номиналь-

ный 

КПД ГТД 

КПД ГТД 

при +25 °С 

КПД ГТД 

при +25 °С 

с ГОУ 

ГТК-10 

ГТК-10-4 
10,0 9,33 9,50 0,270 0,261 0,268 

ГПА-Ц-16 

НК-16СТ 
16,0 14,60 15,30 0,260 0,237 0,251 

ГПА-Ц-6,3 

НК-12 СТ 
6,3 5,62 6,02 0,296 0,287 0,294 

 

Из теории тепловых двигателей известно, что влияние теплофизических па-

раметров на показатели эффективности ГТД сложно и нелинейно. Для получения 

более высоких показателей эффективности необходимо оптимизировать термо-

динамические параметры газоохладительной установки с конкретным газотур-

бинным двигателем. Комплексный анализ эффективности применения представ-

ленного типа ГО в сочетании с испарителями во всасывающем тракте компрес-

сора ГТД требует детального учета характеристик газоохладителя, испарителя, 

гидравлических потерь и теплофизических свойств рабочей среды.  

На основе проведенного предварительного термодинамического расчета га-

зоохладительной установки можно сделать следующие выводы. 

Применение водяного газоохладителя в сочетании с испарительной установ-

кой с орошаемыми пластинами с гидрофильным покрытием позволяет в летной 

период снизить температуру газа, подаваемого в МГ. Температура охлаждающей 

воды не зависит от температуры окружающего воздуха, а определяется термоди-

намическими параметрами испарителя. Это дает возможность получения задан-

ной, стабильной температуры технологического газа для подачи его в маги-

страль. Стабилизация температурного режима на всем протяжении магистраль-

ного газопровода позволит снизить мощности, затраченные на повышение дав-

ления в Н. Так как АВО являются основными потребителями электроэнергии 

собственных нужд КЦ, то исключение их в летний период из технологического 

процесса позволит существенно снизить потребление электроэнергии. Увлажне-

ние воздуха на входе в компрессор ГТД для принятых параметров позволит уве-

личить мощность ГТД порядка на 3–7 %.  
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Abstract. Questions of reliability augmentation and efficiency of technological processes 

of compressor stations of the main gas pipelines using gas-cooling installation of new type 

are considered. The carried-out assessment of efficiency of use of air coolers of natural 

gas which showed that during a summer time frame the efficiency of this equipment de-

creases. Thermodynamic calculation of gas-cooling installation is carried out, and are de-

fined thermodynamic by evaporator parameters, providing the given temperature of tech-

nological gas on an input in the trunk. As temperature of the cooling water does not de-

pend on ambient air temperature, and is defined by thermodynamic parameters of the 

evaporator, it gives the chance of obtaining the given, stable temperature of technological 

gas for submission it in the trunk. Stabilizing of temperature condition throughout the main 

gas pipeline will allow to reduce the capacities spent for increase in pressure in TsN. In-

crease in power of the turbine jet during the summer period after moistening of air on an 

input in the compressor is calculated. 

Keywords: main gas pipeline, compressor station, gas-distributing aggregate, air cooler, 
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