TOPLOTNA PUMPA KAO KARIKA
TOTALNOG- ENERGETSKOG SISTEMA
U METALURGIJI

I. Cerepnalkovski,
Masinski fakultet, Skopje (Jugoslavija)

1. Uvodna razmatranja

Energeﬁka/'jedne savremene Zeljezare je veoma kompleksna i ima
veliki uticaj na cenu finalnih proizvoda. Pravilnim projektovanjem energet-
skih postrojenja i adekvatnim izborom opreme mogu. se postléi znacajna
smanjenja eksploatacionih troskova. U ovom referatu razradjuje se jedna
moguénost kreiranja totalnog energetskog sistema kod proizvodnje kiseonika
u velikim Zeljezarskim kriogenim postrojenjima. U sklopu totalnog energet-
skog sistema predvidjeno je sprezanje jedne’totalne pumpe u Sirem smislu,
odnosno jednog termotransformatora sa simultanor'x‘( proizvodnjom tople vode,
hladjenjem komprimovanog vazduha i proizvodnjom elektri¢ne energije.

Proizvodnja gvozdja u visokim peéima i njegova prerada u konver-
torima jedne savremene Zelezare vezana je sa masovnom potrosnjom tehnid-

ki &istog kiseonika namenjenog za intenzifikaciju procesa topljenja, odnosno
~sagorevanja Stetnih primesa. Sa ciljem sagledavanja reda veli¢ine razmatra-
~nog totalnog: energetskog. sistema u nastavku se daju neki vazni pokazatelji.
.U jednoj Zelezari srednje velidine od tri visoke peéi jediniénog godisnjeg ka-
paciteta-od milion tona gvozdja i éetiri’ ‘konvertora godi$nje proizvodnje od
: 3,5 miliona tona cehka, potrosnja kiseonika moZe dosti¢i nivo od 36 kg/s,
- 5to odgovara kapacitetu kompresorskih agregata od 175 kg/s. Ako se ovi
+ kompresori pogone elektromotorima instalisana snaga je reda 55 MW. Uko-
-1liko je pogon parnoturbinski, odnosno gasnoturbinski potrosnja toplote dove-
“dena gorivom je reda 160, odnosno 220 MW. Kapacitet rashladnih postroje-
‘nja za prethodno hladjenje komprimovanog vazduha je reda 4,5 MW. Potrebe
niskopotencijalne toplotne energije Zelezare premasuju 100 MW.

Pogon kompresora klasiénog kiseoni¢nog postrojenja realizuje se
sa: visokonaponskim sinhronim elektromotorima, parnim turbinama niskih
parametara i redje gasnim turbinama sa regenerativnim ciklusima.

U postrojenju, éija se toplotna Sema predlaze u ovom referatu,
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pogon kompresora ostvaruje se vazduSnom protivpritisnom turbinom sa ne-
regenerativnim ciklusom. Deo izlazne toplote vazduha koristi se za rad
apsorpcione rashladne masSine, a ostatak niskopotencijalne toplote za prip-
remu vrele vode namenjene za tehnoloSke i higijenske potrebe.

TeziSte analize u ovom referatu okrenuto je na toplotni transfor-
mator dvostruke namene: prethodno hladjenje komprimovanog vazduha kao
pocetak kriogenog ciklusa kisikane i priprema tople vode. Priprema vrele
vode vr$i se u izmenjivac¢ima toplote van termotransformatora. Medjutim,
s obzirom da jedan ovakav sistem ima opravdanja ukoliko radi sa najpovo-
1jnijim stepenom iskoriséenja eksergije toplote, posebna pa’nja je posveée-
na optimiranju parametara vazduSnoturbinskog dela ciklusa toplotnog siste-
ma.

2. Jedna moguéa kompozicija totalnog
energetskog sistema sa termo-
transformatorom

Toplotna Sema postrojenja totalnog energetskog sistema na sl. 1
sastoji se iz kompresorske stanice sa vazdu$noturbinskim pogonom, apsor-
pcionog termotransformatora LiBr.HZO i spoljnim izmenjiva¢ima toplote.

Toplotna Sema sistema komponovana je tako da se ciklus termo-
transformatora i procesi toplorazmene u spoljnim izmenjivaéima toplote
sprezu u jednu celinu sa osnovnim vazduSnoturbinskim ciklusom.

Zadatak totalnog sistema je komprimovanje i prethodno hladjenje
vazduha za snabdevanje kisikane koja radi sa niskopritisnim kriogenim cik-
lusom, kao i priprema vrele vode za tehnoloske i higijenske potrebe. Po-
gon kompresora uz proizvodnju ili potroSnju elektriéne energije ostvaruje
se pomodu vazdusne protivpritisne turbine. Toplota izlaznog vazduha iz tu-
rbine koristi se naizmeniéno u spoljnim zagreja¢ima vode i u generatoru
apsorpcionog termotransformatora. Komprimovani vazduh prethodno ohladjen
u izmenjivaéima toplote i generatoru hladi se u isparivaéu -ermotransfor-
matora do svoje konaéne temperature.

Toplotna Sema na sl, 1 i strujno-energetska Sema na sl. 2 poslu-
ziGe za opis procesa u sistemu i njihovu interpretaciju u toplotnim dijagra-
mima.

Turbokompresor (TK) usisava vazduh iz okoline stanja 1 i posle
kompresije sa medjuhladjenjem dooptlmalnog prltlska vazduSnoturbinskog ci-
klusa sa stanjem 2 ulazi u kotao (K). Kotao u Jedn03 alternativi radi sa
spaljivanjem goriva, a u drugo_] kao kotao utilizator. Zagrejani vazduh sta-
nja 3 ekspandira u vazdusnoj protivpritisnoj turbini (VT) sa medjuzagreva-
njem do stanja 4. Vazduh napusta turbinu na pritisku koji je diktiran zahte-
vima kriogenog ciklusa kisikane. '

Topao komprimovani vazduh stanja 4 ulazi u krajni toplotni izme-
njivaé za pripremu vrele vode (TI/2), menja svoje stanje prvo u generatoru
termotransformatora od 5° do 5, zatim u toplotnim izmenjivaéima TI/1 od
5 do 6, (H) od 6 do 7 i isparivacu (I) cd 7 do 8. Ohlad]em komprimovani
vazduh stanja 8 Salje se na dalje hladjenje.
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Slika 2 - Strujr> - energetska Sema tolahog sistema sa heﬁmtra.nsfor-
matorom

Promene stanja vazduha u sistemu od njegovog usisavanja do za-
vrsnog hladjenja prikazane su u T-s dijagramu na sl. 3.

Termotransformacua se realizuje u apsorpclonom postrojenju ko-
je radi sa mesavinom LiBr. H,0. Bogata ‘me&avina stanja a- iz apsorbera
(A) pumpom (P,) potiskuje se preko rekuperatora (R) u generator (G) sa
stanjem c. SiromaSna meSavina stanja d preko rekuperatora i regulacionog
ventila (RV2) stanja f vraéa se u absorber. Vodena para iz generatora sta-
nja g posle kondenzacije u kondenzatoru (Co) i priguSivanja u regulacionom
ventilu (RV 1) ulazi u isparivaé (I) sa stan]em £ , a napusta ga sa stanjem
m. Posle apsorpcue hladne vodene pare u apsorberu, ciklus se ponavlja.

Za hladjenje apsorbera koristi se voda iz rezervoara (RW1) sta-
nja 9. Voda koja napusta apsorber sa stanjem 10 koristi se u kondenzatoru
gde se zagreva do stanja 11. Njeno dalje zagrevanje do stanja 12 vrsi se
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Slika 3 - T-s dijagram vazdusSnog dela ciklusa t)talnog energetskog
sistema sa termotransformatorom

u toplotnom izmenjivaéu (TI/1). Tako zagrejana voda protoka mesa se
sa vodom protoka M , koja je prethodno pothladila vazduh do stanja 7. U-
kupni vodeni protok ~ M: vodi se u krajni toplotni izmenjivaé (TI/2) gde
menja svoje stanje od 1¥ do 15.

Teorijski ciklus toplotne pumpe u p-t- £ dijagramu, sa parametri-
ma iz primera obradjenim u referatu, dat je na sl. 4.

3. Optimizacija parametara vazdu-
Snoturbinskog ciklusa

Optimizacija parametm:a u odnosu eksergijskog koeficijenta total-
nog sistema n izvrSeno je za opstijisluéaj, kada se u vazdusno turbinskom
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segmentu totalnog sistema koristi otpadna toplota sa temperaturom gasova
T. Kod direktnog kori$éenja hemijske energije goriva u loZistu kotla, sve
relacije proizilaze iz opsteg sluéaja. - ¢ .

Eksergijski koeficijent predstavljen je kao odnos suma izlazne i
ulazne organizovane energije i eksergije toplote :

Lo I+E +E
i - 0 W2
Lo 'E +E _+ % L,
q ~wl i

n=
u

pri ¢emu L = Lt - H je razlika radova vazduSne turbine i kompresora,

E; - eksergija komprimovanog i ohladjenog vazdyha protoka M pamenjenog
za potrebe kisikane, E -eksergija toplote Q koju vazduh koristl za svoje
zagrevanje, E_, - enefgija vrele vode protoka M_, E -pocetna eksergija
vode za hladjenje i I L.- suma radova za pogon pomo&lilih uredjaja kao i
razlika AL = L_-H,' za sludaj kada je ova manja od nule. Ako se sve ve-
liéine iz prethodne jednacine svedu na jedinicu vazduSnog protoka, pretpo-
stavi da je poéetna temperatura vode T, jednaka sa temperaturom okoline

T0 = T, i zanemari uticaj rada za pogon pomoéne opreme na optimalne
parametre ciklusa, dobija se sledeéi izraz za eksergijski koeficijenat :
If, 2+ e + de s .
_ i _ () 2 )
n f e+ kb 2
u
pri éemu je ‘ ¥
1 g g s "
g = zT -h= Mv (LT - H), jediniéni _slobgdm rad
Tok : . S
e =RT, 1 nll"+q ( - 1), jedini¢na eksergija komprimo-
o 1 (o] T ; & .
o vanog i ohladjenog vazduha
e.=q (1--—), jediniéna eksergija vrele vode
2 g T
15
T

e=q (1 - Tl ), * jediniéna ékseréija’. fbblote 2a'grévé:11ja vazduha
9, qg, q, toplote hladjenja, grejanja vode i”fz‘,éfgrg&anja vazduha

Veli¢ina k AL = 0 za sludaj kada“fe %> h, pri ¢emu k je
koeficijent transformacije toplote u elektriéna energiju ili mehaniéki rad.
Odnos masenih protoka vode i vazduh# je M /M _ = d.

Optimalni parametri ciklusa X; kod zéﬁgﬁh veli¢ina T, T, Tg,
Ty i Pg za slucaj P«T > h, mogu se odrediti iz sledeéeg sistema ekstre-
malnih jednacina : P
) fi e s =

an g x )

2 x.  9x " ax
1 1 1
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Potrebno je izvrsiti optimizaciju sledeéih kompresionih odnosa:
I=p,/p =1, T,= nai' m, - 0" W, =p/p;, Ty =pg/py il odgo-
varajuéih zamena kompresionih odrosa

X, = n&-1/k

Totalni kompresioni odnos ekspanzije 1’ = P3/P4 =y n,<n , ako-
mpresioni odnos kriogenog ciklusa je 1" = p4/ Py

Optimizacija je izvedena za slu¢aj ~ Z~ medjubladnjaka u procesu
kompresije, £ medjuzagrejada u procesu ekspanzije, za sluéaj jednakosti
koeficijenata iskoriSéenja svih sekcija kompresora N, i turbine , jedna-
kog koeficijenta iskoriSéenja kotla i medjuzagrejaca n K’ jednakih tempera-
tura na ulazu u svim kompresorskim sekcijama T() i" turbinskim sekcija-
ma T(), uz zanemarivanje pada pritiska u medjuh}adnjacima i medjuzagre-
jadima kao i srednje specifitne toplote vazduha c_, vode cy duz celog si-
stema. Raspored pritisaka u sekcijama hladjenog dela kompresora, odnosno
dela turbine sa medjuzagrevanjem uzet je iz uslova optimuma :

moantE oy omp - nt/e
Radi dobijanja prikladnih izraza uvedene su sledefe zamene :

% = g A

i i

T =
el Y

) 5 - ) _
T /T, "c(_T3/T1 1)m cpTl/ch

Za svrhe optimizacije potrebni su izrazi za sledefe veliéine: RT’ h, q,
e, T, d . . 5 .
4

2’ | . X X"
li‘=m1[§(1-7)+(1-—x—)] (3)
o X
3
h=m[Z(X11/z-1)+(%-1)] )
;
- .
o - Y oL _ X
= (1t )BT - )% oD @
3
2
c (T, -T)
- p 4 8
e, o (6)
(T4-T8)+dc—T1
' . x‘3x"
T4=T3_[1-'1T(1- X )] (7)
d- cj"? T4-T8 -
°w Ti5™ Ty
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Gornji izrazi su dobijeni iz poznatih relacija za toplotne turboma-
Sine i iz bilansnih jednaéina razmatranog sistema, pri ¢éemu dovedena toplo-
ta u kotlu je q = e/(1 - T,/T)

‘Kod optimizacije ‘prvo se pretpostavlja da je uticaj e, na optimal-
ne parametre zanemarljiv, a kasnije se uzima u obzir korektiviim koefici-
jentima.

‘Koriséenjem sistema jed. (2, 3—8) dobijaju se sledeéi izrazi za op-

timalne veli¢ine X X , X

g
- T
_ _ n_ .1 z/(z+1)
X,= X [ 1 e @--1 )
3 ‘T .
_r X L B __1 t/(t+1)
X =S (1= == (-5 (10)
% (2+2/(TH) - 2/(@+)
(o]
T (¢)/ (g +1)-1/(z+1)
=TX"1/_(C+1,) [1- nl (1_?1_)] - (11)

k

Za slucéaj kada se umesto otpadne toplote koristi za zagrevanje
vazduha direktno hemijska energija goriva jednacine (9-11) vaZe ako se stavi
da je odnos '1‘1/T nula. -

ReSavanjem sistema jednaéina (1,6,7,11) dobija se univerzalna
jednaéina sa jednom nepoznatom, sledeeg oblika:

AX, (2;+z+3)/(; z-1) L, x @ +2z+2)/(g z-1)

% A%,
2(z+1)/(zz-1) (z+1)/(z2z-1) B
+ A2x° 4 ; + A\lxo. : +Ao =0 (12)
A4 =B 33D
'3 = BD B +T3(1 _nT) ]
= _ - m & 1/( §+1)
Ay =Byl By - F(EHIEDY)
(z+1)D 1/(z+1)]
" A
A1 ‘133 {2 = op [T3 1 n.\r) T9] +132 Bl}
. [T3(1- nTHB4 1 (¢ (C+1) (X"D. C) 1/(¢ %+ 1)
+ (z+1) D 1/(z+1)‘]
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=7 A - _ - -
A =T cp(l nT)[T3(1 nT) ZTO] +

[¢] 3 m
+[T, @- n)+B,] B-B)+3 o T2
3 Rr 4 2 1 m p o
B1f0'+ T'C+1
B2 =1 ( C"1)+(Z+1)+eo/m
= g, /(@ +1)
By =Tg 'r(X"D )
°w
B4= d cp TI_TS
D= (X" TC”T)(Z"'I)./(I'Z;)

Vrednost n iz jed. (11) moZe posluziti kao prvo pribliZzenje kod
odredjivanja X, X,;, sz iz jed. (9-11). Medjutim, optimalnu vrednost
n treba racunati iz jed. .(1,3-6). Proradunata vrednost za X, iz jed. (11)
da bi postala optimalna trebd se redukovati na Xr = Xo é’ Vrednosti
X01 i Xo radunaju se sa X,. Veliéine‘ L., hiq iz jed. (3-5) odredjuju
se sa srednjim vrednostima specifiéne top%be za kompresorsk1 agregat c o’
turbinski agregat cp i kotao Ck* ; . ;

4. Energetski bilans sistema

KoriSéenjem entropijske teifmbdinamiéke metode za analizu siste-
ma u tab. I je dat njegov energetski bilans koji pruZa sliku rasporeda ek-
sergetskih gubitaka Z, = T, ZAs;u elementima sistema. Veza eksergis—
kog koeficijenta i g-ubitaka Zi data je sledeélm izrazom :

I Iz, | ,
- s E S
n=g fu ol oA -5 (13)

U Tab. I dat je primer koji odgovara uslovima rada jedne zelezarske kisi-
kane. Vazduh za potrebe kisikane na pritisku od 6,5 Dbari, hladi se na
Tg = 278°. Voda za hladjenje usvojena je sd Ty = T; = 293°, Primer je
obradjen za optimalne parametre sistema sa sledeéim usvojenim veliéina-
ma: i ' : I T -

o

Z=g=2 N"<6,5,T,= 1023°, T, = 308°, T, = 320
T=T,=T,*~ 363°, T)s = 453°, n, = 0,9, n 7 "é 0,87, o, = 1,065,
¢, = 1,06, c; = 1,1, ¢, =1,18, ci = 4,16, k = 1,4, R = 0,287 kJ/kg.

Izvedene veli¢ine imaju sledeée vrednosti :0 = 2,174, T = 2,648, m =
= 358,617.
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Vrednosti veli¢ina stanja potrebne za energetski bilans sistema date su u
Tab. IL

U svrhe bilansiranja potrebno je poznavati posebno deo toplote do-
vedene u kotlu 9, i u medjuzagrejaéima q,- Ove se veliéine raéunaju iz
sledeéih izraza:

X
a4 = (g- 5 +1)=
1 nk X1
- = (1-/#——)
) e ot 1/¢
o X

Karakberistiéne vrednosti za optimalni rezim u razradjenom pri-
meru. imaju sledeée iznose :

X=0,40, X01 =1,81, on = 1,486, !. = 711,28 kJ/kg, h = 681,71 kJ/kg,
A% = 32,9 kJ/kg, q = 799 -kJ/kg, e, = 158, 30 kJ/kg, . = 669° K, d=0, 657
q, =407, 4 kJ/kg, = 391 6 kJ/kg. Ny = 49,8, ng= 37 +2%.

. Analizom optimaJnih parametara sistema sagledava se da je opti—
malna vrednost totalnog kompresionog odnosa visoka, Sto se moZe nepovolj-
no odraziti na konstrukciju elemenata sistema. Analizom vrednosti eksergij-
skog koeficijenta sistema za druge vrednosti X, X, i X,g dolazi se do za-
klju¢ka da promena n od X u okolini maksimuma je vrlo blaga. Ovaj: se za-
kljuéak nameée iz dijagrama na sl. 5. Tako pri za X = 3 odnosno I =
46,75, koXm 1591X -111dobijasen—331% :

¢ Predlozeni sistem predstavlja znaca;no poboljsanje u odnosu i-
skorlééavanja energije goriva i eksergije toplote”u odnosu na klasidni,
sludaj pogona kompresora gasnom turbinom sa regenerativnim ciklusom, iz-
dvojenom proizvodnjom tople vode i izdvo;enim hladjenjem.- Ovo se mozZe sa-
gledati iz Tab.IO u kojoj vrednosti za predloZeni sistem imaju oznaku I, a
za klasiéni sistem oznaku IL. U-oba slu¢aja u kotlu, odnosno. u komorama.
‘za sagorevanje sagoreva gorivo, odnosno ne koristi se otpadna toplota.

: Vrednost nr gasnoturbinskog ciklusa uzeta je iz[2 J. n
% i nw_ proratunaté su iz sledeéih relacija . ™ 2
o I es
i . n - - "
i °w{T1s = Tp) }‘

!

; 9B . vc‘p(T’I'Ts)’

;: A=~, -

LR ks

'n ) e=°+de2’

i L ah ‘-R'Tc~ cw & fp_
— +d (T, -T.) + (T,-T_)
e "k % r T8
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Tabela 1 - Energetski bilans sistema

Elementi energetskog

Analitidki izrazi energije, eksergije i

Elementi bilansa

s eksergiskth gubitakca fiiAgy 1% 9,8
Eksergija komprimovanog 1

1 ohladjenog vazduha e, - RTI inag" +(l7-ls) (—,r— -1) 158,76 19,84

. o
o (T,-T ) 2
Eksergija vrele vode v.'le2 =d —L———row_ 105,8 18,26
¢ (T,-T pd— T
o - op- 1
Slobodan rad £, =%, -h 32,9 4,12
Gublci od neizentropske ) ’
’ ’ -

kompresije Zg=’1‘1 (52 - s;) +(s'y - 8)) + (85 '"1) 86,4 4,56
Gubici u medjuhladnjacima ' P

kompresora Tyg™ Ty [(81s = 850 P18 14 (15,11, )4 (1,u-1,") 48,5 6,20
Gubici od neizentropske ’ ‘ :

ekspanzije zT- i (54.-53)1-(54,,-58,)r(.s‘-sa,,)] 48,6 6.170
Gubici u medjuzagrejadima '

turbtn'e 1y _ Z, = T, [ (8578, (85,78,,)] + q,(1-n 1) 85,1 10,65
Gubici u kotlu od nepo- i S o ’

vratnost { n k. Zk = Tl (ss-az)-i-ql(l- nk) 166, 2 20,68
Gubici u generatoru g

termotransformatora ZG = 1(85_35’) 22,6 2,83
“Gublei u izmenjivadima o . .
toplote TV/1, TV2, H Zry = Ty(8g8y)r(Zgtdey) L e
Gubici u isparivadu

termotransformatora ZI = '1‘1 (57-58) 21,1 2,64
Ukupno: 800,66 100,00
Ukupno dovedena organi-

zovana energija i ekser- * = etk & 799

glja u e

*/ Velidine L}, h, e ugetl iz jed. (3-5)
kle=0ush|éa.jkadaje L>0



Tabela II - Numeriéke vrednosti parametara vazduha

P ar a me ¢t r i

Stanje . P T i s
bar , %K kd/kg kJ/kgOK

1 1,0 293 L. 293 6,840
2? 2,82 409 . 410 6,857
1 2,82 293 290 - 6,634
an 8,0 409 409 6,684
1 8,0 293 292 6,281
2 128 700 716 6,342
3 128 1025 = 1083 - 6,775
4’ 77,8 907 944 6,768
3’ 77,8 1025 1079 6,818
4n 46,8 907 943 6,911
3" 46,8 1025 1078 7,015
4 6,5 668 678 7,025
5° 6,5 " 437 438 6,725
5 6,5 411 . 412 6,648
6 6,5 383 383 6,569
7 6,5 298 299 6,332
8 6,5 278 278 6,260

Tabela III - Komparacija predlozenog energetskog sistema sa klasi¢nim

Sistem Veli¢ine za komparaciju
n n -n
n % TC VW z 11 100%
"o
I 0,372 - - - 0

I 0,219 0,36 0,214 0,754 69,9
Tabela IV - Parametri tsrmotransformatora
Stanie temperatura pritisak koncentracija entalpija

) TLOK ] (T ] £ [ kg/kg 1 i [kd/kg]

g 378 92,25 1 2696, 0

h 325 92,25 1 209,3

m 276 5,70 1 2506,5

a 303 5,70 0,44 -178

c 359 92,25 0,44 - 66

d 383 92,25 0,34 -'35

e 313 $2,256 0,34 -174
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5. Energetske karakteristike
termotransformatora

Termotransformator u sklopu totalnog sistema radi sa povoljnim
energetskim karakteristikama. Energetski ( ¢) 1 eksergijski (n o ) koeficijen-
ti termotransformatora odredjene su iz sledeéih relacija

__Qo+ Qg _ Mvcp( )+Mc (Tn 9) _
¢= = - = 2,85
Q D
T o T
L _n+q a-=t)
. 'Qo(,TS ) s T,
tR= Tl =0,66
Q- 5
Q- 5
. M_c_(T,-T.)
D = ;'p_i" 8 - 1,488[kg/s]
., m L o
. D (i, HF-1) 1, - F 4]
" — = 84,75 [ kg/s]
" w (T107Tg) :
= i +(F-1) iy Fi_ = 3048 [ ki/kg]
g = HE-1 /kg
1=
F=-C_Cd- = 6,6
c d

Uslovi pod kojima je u primeru predvidjeno da termotransformater
radi dati su u Tab. IV.
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