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Представлены результаты эксергетического анализа двух новых термодинамических циклов: цикла
Аллама и цикла бескомпрессорной парогазовой установки (ОИВТ). Их принципиальной особенно-
стью является возможность вывода диоксида углерода, образующегося при сжигании органическо-
го топлива, непосредственно из цикла энергетической установки. Это делает такие установки чрез-
вычайно привлекательными для проведения декарбонизации энергетики. Установки на основе
цикла ОИВТ являются более универсальными, поскольку позволяют производить не только элек-
трическую, но и тепловую энергию для централизованного теплоснабжения, а также обеспечивать
вывод углекислого газа из цикла не в газообразном, а в жидком виде, более удобном для транспор-
тировки к потребителю и/или захоронения. Показано, что электрический КПД установки на осно-
ве цикла Аллама составляет 58.1%, а на основе цикла ОИВТ при работе в режиме когенерации –
45.5% при общей эффективности использования топлива 92.5%. При отсутствии отпуска тепла
электрический КПД цикла ОИВТ приближается к КПД цикла Аллама. Расчеты сопровождены де-
тальным представлением рассматриваемых циклов на T, s-диаграмме. Выделены процессы, в кото-
рых происходят основные потери эксергии. Сделан вывод, что рассмотренные установки могут со-
ставить реальную конкуренцию традиционным энергоустановкам с улавливанием диоксида угле-
рода сорбционными и мембранными методами. Для верификации методики и расчетной модели
предварительно был выполнен эксергетический анализ традиционной газотурбинной установки
простого цикла ГТУ-110, парогазовой установки на его основе электрической мощностью 325 МВт
и микротурбины с регенерацией Capstone C30. Выделены основные научно-технические задачи,
требующие решения для успешного освоения рассмотренных инновационных циклов. Они вклю-
чают в себя создание теплового регенератора со степенью рекуперации более 95%, работающего при
температуре около 1000 K, кислородно-топливной камеры сгорания на давление более 30 МПа, па-
рогазовой турбины с рабочим телом, имеющим температуру на входе более 1400 K и давление выше
30 МПа. Эти задачи не представляются более сложными, чем те, что ставились и успешно решались
при создании современных высокотемпературных газотурбинных установок большой мощности.
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модинамический цикл, эксергетический анализ, эксергия, анергия, газотурбинная установка, ди-
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Для безуглеродного развития энергетики
предлагаются новые термодинамические циклы,
направленные на повышение эффективности
генерации энергии, снижение выбросов парни-
ковых газов. Для подтверждения преимуществ

новых циклов требуются проведение их термо-
динамического анализа и сравнение с уже осво-
енными циклами. Критериев эффективности ге-
нерации энергии довольно много, но на ранних
стадиях анализа новых термодинамических цик-
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лов предпочтение отдается оценке их тепловой
эффективности. Для расчета тепловой эффек-
тивности сложных циклов (когда в них участву-
ют различные вещества в качестве рабочих тел,
их свойства претерпевают сложные изменения, а
термодинамические процессы сопряжены с фа-
зовыми переходами) используются сложные ма-
тематические модели для описания процессов и
громоздкие вычислительные комплексы для по-
лучения численных результатов. Часто прихо-
дится анализировать результаты сторонних ис-
следователей, и в этом случае необходимо убе-
диться в достоверности таких результатов.

В данной статье для этой цели применяется
подход, базирующийся на методах эксергетиче-
ского анализа. Основная цель этого подхода –
быстрая проверка тепловых балансов в целях со-
блюдения законов термодинамики. Часто анали-
зируемая информация бывает неполной. В этом
случае ее можно дополнить необходимыми вели-
чинами, исходя из имеющегося инженерного
опыта. Если удается свести тепловой баланс и ба-
ланс анергии при “разумных” величинах, задава-
емых, исходя из инженерного опыта, то анализи-
руемый тепловой баланс можно рассматривать
как достоверный. Кроме того, этот подход позво-
ляет выявлять причины потери эффективности
работы теплосиловой установки по отдельным
узлам и обосновывать рекомендации по совер-
шенствованию циклов.

В представленной статье предложенная мето-
дика эксергетического анализа верифицирована
с помощью данных промышленных испытаний
образцов турбоустановок различных типов и мощ-
ностей: ГТУ-110 (ГТУ простого цикла), ПГУ-325
(парогазовая установка бинарного цикла) и Cap-
stone C30 (мини-ГТУ с регенерацией тепла отра-
ботавших газов). Верификация дала положитель-
ные результаты. После этого был выполнен ана-
лиз двух циклов, в которых используется
технология кислородно-топливного горения:
цикла Аллама [1] и цикла бескомпрессорной па-
рогазовой установки (цикл ОИВТ)1 [2–4], наце-
ленных на решение задач безуглеродной энерге-
тики при сохранении высокой эффективности
генерации электроэнергии.

Для использованного в данной работе способа
эксергетического анализа необходимо и доста-
точно знать температуры в узловых точках цикла
и тепловые потоки. При этом нет необходимости
рассматривать, каким образом эти температуры и
тепловые потоки были получены, а строгость ана-
лиза полностью соответствует строгости тех рас-
четов, которые применены для получения темпе-
ратур и тепловых потоков.

1 В ранних публикациях [2, 3] применялась аббревиатура
БКПГУ.

МЕТОДИЧЕСКИЕ ОСОБЕННОСТИ 
АНАЛИЗА

Термодинамический цикл2 рассматривается
как замкнутая тепловая система, взаимодей-
ствующая с внешней средой посредством тепло-
обмена и совершения работы. В системе рабочее
тело может состоять из одного или нескольких
веществ. Эти вещества могут выводиться из си-
стемы, или она может пополняться ими. В лю-
бом случае учитывается лишь тепловая сторона
этих процессов. Получение тепла при охлажде-
нии отбираемой части рабочего тела до темпера-
туры окружающей среды рассматривается как
его отвод из системы. Также считается, что при-
менительно к каждой тепловой системе любая
механическая энергия, включая кинетическую
энергию движения рабочего тела и потенциаль-
ную энергию давления рабочего тела, реализу-
ются во внешней среде. Превращение механиче-
ской энергии в тепло расценивается как тепло-
обмен (передача тепла из внешней среды в
систему).

Все энергетические потоки (энергия, эксер-
гия, анергия) выражаются в удельном виде – в
процентах исходной тепловой энергии (энер-
гии, которая в последующем будет фигуриро-
вать в знаменателе формулы, определяющей
тепловой КПД). Энтропия тоже относится к ис-
ходной тепловой энергии и выражается в про-
центах на кельвин. Суть эксергетического ана-
лиза заключается в том, что тепло делится на две
категории. Первая – это эксергия или часть теп-
ла, которая теоретически может быть преобра-
зована в другие виды энергии, вторая – анергия,
которая без нарушения второго закона термоди-
намики ни в какой другой вид энергии преобра-
зована быть не может.

Анализ термодинамических процессов дает
возможность определить, где, почему и сколько
анергии образуется в системе. Отношение разно-
сти между исходной тепловой энергией и суммой
всех анергий в цикле к исходной тепловой энер-
гии определяет тепловой КПД цикла (эксергетиче-
ский баланс). При этом, по сравнению с тепловым,
эксергетический баланс дает меньшую вероятность
допустить ошибку, связанную с нарушением второ-
го закона термодинамики. Еще одно преимущество
эксергетического баланса заключается в том, что
каждая составляющая суммарной анергии одно-
значно связана с конкретным процессом, реали-
зуемым в конкретной части тепловой машины.
При рассмотрении далее примеров некоторые де-
тали методики будут описаны более подробно.

2 Используется несколько расширенное понятие термоди-
намического цикла, включающее в себя кроме совокупно-
сти процессов еще и рабочее тело с тепловой энергией.
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ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ГТУ 
ПРОСТОГО ЦИКЛА НА ПРИМЕРЕ ГТУ-110

Вся необходимая для анализа информация за-
имствована из [5, 6] и приводится далее:

Приведенные данные позволяют определить
энтропию в каждой узловой точке цикла и по-
строить T, s-диаграмму (здесь Т – температура;
s – энтропия). В представленном в настоящей ра-
боте анализе используется изменение удельной
энтропии Δs относительно принимаемой точки
отсчета. В каждом конкретном случае может быть
принята своя точка отсчета, чтобы наиболее на-
глядным образом показать суть термодинамиче-
ских процессов.

В рассматриваемом далее примере для основ-
ного рабочего тела за точку отсчета принята эн-
тропия на входе в компрессор (точка 1). На рис. 1
показана T, ∆s-диаграмма для ГТУ-110. В точке 1
(начало повышения давления) температура рабо-
чего тела соответствует температуре окружающей
среды (288 K), ∆s = 0. Компрессор совершает ра-
боту, которая в результате сжатия рабочего тела
переходит в его потенциальную энергию, но часть
совершаемой работы превращается в тепло. По-
тенциальная энергия, как уже было сказано, от-
носится к внешней среде. Доля работы, которая
перешла в тепло, дает увеличение энтропии рабо-
чего тела

где  – изменение энтропии в компрессоре;
Qк – часть работы компрессора, перешедшая в
тепло.

Температура, K:
окружающей среды……………………............288
на выходе из компрессора………..…….........673
на входе в турбину………………………..........1473
на выходе из турбины…………………...........863

Мощность, МВт:
исходная тепловая 
(энергия топлива)……................………….313.4
компрессора……………………………..............141
турбины…………………………………..............259
электрическая брутто………………….......…110*

КПД:
турбины адиабатический……………….........0.9
компрессора адиабатический……………...0.84
электрогенератора………………………........0.98*

Суммарные потери полного 
давления, %………...........................................11*
Утечки рабочего тела из цикла, %…………….1.2*
Суммарный отбор воздуха
на охлаждение турбины, %……………………….13*

* Значения приняты исходя из инженерного опыта.

к кΔ d
2

1

,s Q T= 
кΔs

В общем случае необходимо брать этот инте-
грал с учетом массового расхода рабочего тела и
его состава. Но для большинства случаев с доста-
точно высокой точностью среднюю интеграль-
ную температуру можно заменить средней ариф-
метической температурой (разность между ними
не превышает 1–2%). Тогда этот интеграл можно
определить следующим образом:

где Т1, Т2 –температуры рабочего тела в точках 1,
2 диаграммы. Подобным образом находят коор-
динаты точек 3, 4:

где   ∆sк.с,
∆sт – изменение энтропии в камере сгорания и
турбине; Qк.с – подвод тепла в камере сгорания
(исходная тепловая энергия); Т3, Т4 – температу-
ра в точках 3, 4; Qт – часть работы, совершенной в
турбине, превратившаяся в тепло.

Все тепловые потоки используются в относи-
тельном виде. В рассматриваемом случае они от-
несены к исходной тепловой энергии, поэтому
Qк.с соответствует 100%.

Отдельное внимание следует уделить гидрав-
лическим потерям. Множество участков проточ-

( )к к 1 22 ,s Q T TΔ = +

к.с т3 2 4 3; ,s s s s s s= + Δ = + Δ

( )к.с к.сΔ = +2 32 ;s Q T T ( )т т 3 42 ;s Q T TΔ = +

Рис. 1. Диаграмма термодинамического цикла ГТУ-110. 
В – воздух; Г – горячий теплоноситель; Тм – макси-
мальная допустимая температура металла охлаждае-
мых деталей; 0, н, ц – проекция точек на линию 0 K,
на линию температуры окружающей среды и на ли-
нию, показывающую процесс отвода тепла из цикла

200

400

600

800

1000

1200

1400

0 0.04 0.08 0.12

1

2

2ц

Тм

2н 3н

3ц
4ц

В1

В2
Г2

Г1 3

4н

40
20

30 40'
4н'

4'4

Т, К

�s, %/К



32

ТЕПЛОЭНЕРГЕТИКА  № 7  2023

КОСОЙ и др.

ной части оказывает сопротивление движению
рабочего тела, совершающего работу, в результа-
те которой часть потенциальной или кинетиче-
ской энергии потока превращается в тепло. Гид-
равлические потери принято учитывать коэффи-
циентами восстановления полного давления и
выражать в потерях полного давления. Если рабо-
чее тело – идеальный газ, то работа, перешедшая
в тепло при преодолении гидравлического сопро-
тивления, пропорциональна температуре и изме-
нение энтропии не будет зависеть от того, в какой
точке цикла проявляется гидравлическое сопро-
тивление. Поэтому для упрощения анализа все
сопротивления по тракту объединены в одной,
суммарной потере полного давления и отнесены
к выходу из турбины (переход 4 → 4').

После турбины рабочее тело отводится в атмо-
сферу. При этом его отвод рассматривается как
отвод тепла из цикла (охлаждение рабочего тела
до возвращения в точку 1).

Часть механической энергии в процессе повы-
шения давления в компрессоре переходит в теп-
ло. На рис. 1 это тепло равно площади четырех-
угольника 0,1,2,20. Часть этого тепла совершает
полезную работу (треугольник 1,2,2ц). Еще одна
часть (треугольник 1,2ц,2н) теоретически может
совершить полезную работу. Часть, которая рав-
на площади прямоугольника 0,1,2н,20, без нару-
шения второго закона термодинамики не может
быть преобразована в работу. Это – анергия, по-
лученная в процессе повышения давления в ком-
прессоре. Соответственно, для процесса в камере
сгорания анергия равна площади прямоугольни-
ка 20,2н,3н,30. Для понижения давления в турбине
и уменьшения гидравлических потерь анергии
должны быть равны площадям прямоугольников
30,3н,4н,40 и 40,4н,   соответственно.

Кроме процессов, реализуемых с помощью ос-
новной массы рабочего тела, в цикле происходят
процессы с его частью – охлаждающим воздухом,
который минует камеру сгорания и поступает не-
посредственно в турбину. Отбор рабочего тела на
охлаждение турбины вносит дополнительные
термодинамические потери. Эти потери могут
быть проиллюстрированы следующим образом. В
хорошо спроектированной системе охлаждения
охлаждающий воздух удается нагреть практиче-
ски до допустимой по прочностным показателям
температуры металла деталей проточной части
турбины. При известных доле воздуха, отбирае-
мой на охлаждение, и температуре, до которой
подогревается этот воздух, не составляет труда
найти количество тепла, идущего на этот подо-
грев, и изменение энтропии, вызванное этим по-
догревом.

Точку отсчета для этого процесса можно вы-
брать совершенно свободно, не связывая ее с

н4' , 04'

процессами в основной массе рабочего тела. На
рис. 1 эта точка выбрана так, чтобы для наглядно-
сти линии процессов в системе охлаждения тур-
бины не пересекались с линиями процессов, про-
исходящих в основной массе рабочего тела. Теп-
ло, идущее на подогрев охлаждающего воздуха,
получается за счет охлаждения части рабочего те-
ла, работающего в турбине. На рис. 1 начало по-
догрева охлаждающего воздуха обозначено точ-
кой В1, а конец подогрева – точкой В2. Охлажде-
ние части рабочего тела в турбине обозначено
точками Г1 и Г2. Теоретически, можно было бы
считать полезную работу равной площади четы-
рехугольника В1,В2,Г2,Г1, но эта работа в реаль-
ном цикле не получена и, следовательно, безвоз-
вратно потеряна.

Отвод рабочего тела (уходящих газов) из си-
стемы считается отводом тепла. Эксергия этого
тепла равна площади треугольника 1,4',  Часть
этой эксергии, а теоретически вся она, может
быть преобразована в работу. В последующем,
при анализе цикла ПГУ-325, это будет рассмотре-
но, но в цикле ГТУ-110 дальнейшее преобразова-
ние эксергии уходящих газов не предусматрива-
ется. Поэтому при выбросе уходящих газов в ат-
мосферу их эксергия превращается в анергию.

Работа любой теплосиловой установки связа-
на с дополнительными энергетическими потеря-
ми (трением в подшипниках, безвозвратными
утечками рабочего тела, потерями при преобразо-
вании полученной работы в требуемый вид энер-
гии). Вся эксергия с этими потерями оказывается
утраченной. Это еще одна дополнительная анер-
гия, которую необходимо учитывать.

В табл. 1 приведены результаты эксергетиче-
ского анализа цикла ГТУ-110. Они сопоставлены
с результатами тепловых расчетов. Хорошее сов-
падение конечных результатов по КПД цикла по-
лучено при весьма правдоподобных значениях
показателей, которые задавались исходя из инже-
нерного опыта. Это свидетельствует о достижи-
мости данных теплового расчета, что было под-
тверждено натурными испытаниями этой уста-
новки. Если бы не удалось добиться хорошего
совпадения конечных результатов или это совпа-
дение было бы получено при недостижимых по-
казателях отдельных процессов (потерях полного
давления, отборе воздуха на охлаждение турби-
ны, утечках рабочего тела из цикла и др.), это сви-
детельствовало бы о том, что данные теплового
расчета некорректные.

Из результатов расчетов следует, что наиболь-
шее количество анергии образуется в процессе
подвода тепла в камере сгорания (26.8%). Зависи-
мость, определяющая эту анергию, может быть
представлена в виде

н4' .

к.с н к.с срАЕх ,Т Т=
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где АЕхк.с – анергия, генерируемая в камере сго-
рания; Тн – температура окружающей среды;
Тк.с ср – средняя интегральная температура рабоче-
го тела в процессе подвода тепла (далее по тексту
температура подвода тепла) в камере сгорания.

Детальные расчеты подвода тепла в камере сго-
рания традиционных ГТУ показывают, что Тк.с ср на
1–2% меньше средней арифметической темпера-
туры. Поэтому с достаточной степенью точности
для средней интегральной температуры подвода
тепла в камере сгорания можно принять средне-
арифметическое значение

где Т2, Т3 – температура на входе в камеру сгора-
ния и выходе из нее.

При повышении средней температуры подво-
да тепла на 100 K анергия, генерируемая в камере
сгорания, снизится на 2.3% (абс.).

Надо учитывать, что параметры ГТУ-110 выби-
рались более 30 лет назад. На то время это был пе-
редовой технический уровень. За 30 лет наука и
техника продвинулись вперед, и для современ-
ных больших энергетических ГТУ достигнутые
параметры выглядят следующим образом:

адиабатический КПД компрессора на 5–6%
выше, чем в ГТУ-110, что уменьшает суммарную
анергию на 1.4% (абс.);

адиабатический КПД турбины на 2–3% боль-
ше, чем в ГТУ-110, что дополнительно уменьшает
суммарную анергию на 0.5% (абс.);

( )к.с ср 2 3 2,Т Т Т= +

температура газов на входе в турбину на 200–
300 K выше, чем в ГТУ-110, это еще уменьшает
суммарную анергию на 2–3% (абс.);

эффективность разработанных за это время
систем охлаждения такова, что при повышении
температуры на входе в турбину на 200–300 K
анергия практически не увеличивается;

учитывая то, что в настоящее время предлага-
ется главным образом использовать ГТУ в составе
ПГУ, где большая часть эксергии уходящих газов
превращается в полезную работу, при создании
ГТУ проектировщики не стремятся минимизиро-
вать эксергию уходящих газов. Но в тех случаях,
когда это необходимо, за счет снижения анергии
уходящих газов удается уменьшить суммарную
анергию еще на 1.0–1.5% (абс.).

В современных энергетических ГТУ большой
мощности (свыше 350 МВт) КПД составляет 40–
41% и выше. В частности, ГТУ SGTS-4000F элек-
трической мощностью 385 МВт и степенью повы-
шения давления в компрессоре πk = 21 компании
Siemens имеет КПД (брутто) 41.5%, КПД ГТУ
M701JAC компании Mitsubishi Heavy Industries
(MHI) (574 МВт, πk = 25) равен 43.4%, КПД ГТУ
9HA.02 компании General Electric (GE) Gas Power
(571 МВт, πk = 22.8) – 44% [7]. В то же время по-
казатели присутствующих на мировом рынке
ГТУ электрической мощностью около 100 МВт
много скромнее. Так, КПД ГТУ 9E.03 компании
GE (132 МВт, πk = 13) равен 34.3%, КПД ГТУ
M701DA компании MHI (144 МВт, πk = 14) –
34.8%, КПД ГТУ SGTS-2000E фирмы Siemens

Таблица 1. Результаты эксергетического анализа ГТУ-110, %

* Безвозвратные потери тепла.

Процесс Тепловая энергия Эксергия Анергия

Повышение давления в компрессоре 7.1 2.8 4.3

Подвод энергии в камере сгорания 100.0 73.2 26.8

Понижение давления в турбине 8.6 6.6 2.0

Гидравлические потери по тракту 3.4 2.3 1.1

Охлаждение:

турбины 6.8 – 2.9

уходящих газов 63.1* 25.9 25.9

Потери:

в подшипниках механические 0.41* 0 0.41

от утечек рабочего тела 0.67* 0 0.67

при преобразовании механической 0.75* 0 0.75

энергии в электрическую

Суммарные безвозвратные потери 64.93* – 64.9

КПД цикла 35.1 – 35.1
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(117 МВт, πk = 12.8) – 36.5%. КПД ГТУ
LMS100PA+ (113 МВт) компании GE составляет
43% за счет высокой степени повышения давле-
ния (πk = 44.4) и изотермического сжатия воздуха.

ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ПГУ-325

Из предыдущего примера следует, что в ГТУ-110
большие потери эксергии связаны с выбросом от-
работавшего рабочего тела в атмосферу. В следу-
ющем примере будет показано, как эта эксергия
полезно используется, когда ГТУ-110 работает в
составе ПГУ-325. Исходные данные те же, что и
для ГТУ-110. Дополнительная информация по
паровой части заимствована из [8], она приведена
далее:

На рис. 2, а представлена T, ∆s-диаграмма для
ПГУ-325. Параметры ГТУ почти полностью сов-
падают с приведенными на диаграмме, показанной
на рис. 1. Однако вследствие дополнительного гид-
равлического сопротивления котла-утилизатора
изменение энтропии, вызванное гидравлическими
потерями, несколько больше.

Кроме того, показаны процессы, реализуемые
в паровом контуре. Тепло отработавшего в ГТУ
рабочего тела передается в котле-утилизаторе но-
вому рабочему телу – водяному пару. Передача
тепла всегда сопровождается эксергетическими
потерями (рис. 2, б). Если имеются горячий теп-
лоноситель с начальной и конечной температу-
рой соответственно ТГ1 и ТГ2 и холодный теплоно-
ситель с температурами ТХ1 и ТХ2, то тепло от горя-
чего теплоносителя (линия Г1–Г2) теоретически
можно было бы передать холодному теплоносите-
лю без эксергетических потерь (линия Х1–Х2т).
В этом случае потребовался бы некий идеальный
термодинамический цикл. Полезная работа этого
идеального цикла была бы равна площади фигу-

Температура перегретого пара, K:
высокого давления…………………………........759
низкого давления……………………………....…509

Температура испарения пара, K:
высокого давления…………….......……………555
низкого давления………………………….....…..434

Температура питательной воды, K…………….347
Мощность, МВт:

паровой турбины……………………........……..110
электрическая брутто………………......………325

Адиабатический КПД паровой 
турбины…………..............................................0.9*
Потери полного давления
в котле-утилизаторе, %…………………………...…4*

* Данные инженерного опыта.

ры, ограниченной линиями Г1–Г2, Г2–Х1, Х1–
Х2т, Х2т–Г1. Холодный теплоноситель при этом
получил бы меньше тепла на эту площадь. В ре-
альности возможность произвести эту полезную
работу отсутствует. Следовательно, анергия, ге-
нерируемая в процессе теплопередачи, равна
площади фигуры, ограниченной линиями Г1–Г2,
Г2–Х1, Х1–Х2т, Х2т–Г1.

Если подходить более строго, то теоретически
возможная работа возвращается холодному теп-
лоносителю в виде тепла, которое несет в себе
еще долю эксергии, но эта доля мала и ею можно
пренебречь. Реальная точка Х2 находится правее
теоретической Х2т, так что площади фигур, ограни-
ченных линиями Г1–Г2, Г2–Г20, Г20–Г10, Г10–Г1 и
Х1–Х2, Х2–Х20, Х20–Г20, Г20–Х1, равны. Смеще-
ние точки Х2 относительно Х2т небольшое, и даже
в увеличенном масштабе линии Х2т–Г10 и Х2–Х20
почти сливаются. Поэтому, для того чтобы не те-
рялась наглядность, все остальные рисунки пока-
заны упрощенно, так, будто точка Х2 не смещена.
На каждом участке котла-утилизатора генериру-
ется анергия. В пароперегревателе эта анергия
равна площади четырехугольника П34,51,4',П3
(см. рис. 2, а), в испарителе высокого давления –
площади четырехугольника П33,52,51,П34.

На рисунке точки П33 и 52 слились в одну точ-
ку, но между ними обязательно должна быть хоть
какая-нибудь разница. Иначе будет нарушен вто-
рой закон термодинамики. Чем меньше разница
температур в этих точках, тем меньше анергии ге-
нерируется в испарителе, но тем больше потребу-
ется площадь теплообменной поверхности. Со-
гласно литературным данным, в ПГУ-325 раз-
ность между температурами в точках П33 и 52
(“pinch point”) составляет 5 K. Несмотря на такую
небольшую разницу температур, генерируемая
анергия на участке испарителя относительно ве-
лика (2.8%). В экономайзере высокого давления,
испарителе низкого давления и экономайзере
низкого давления генерируемые анергии равны
соответственно площадям четырехугольников
П32,53,52,П33, П31,54,53,П32 и П2,55,54,П31. Охла-
жденное в котле-утилизаторе рабочее тело ГТУ
еще располагает эксергией, она равна площади
треугольника П1,55,П1н. Вся эта эксергия теряет-
ся – переходит в анергию. При проектировании
утилизационного контура его параметры и кон-
струкцию выбирают таким образом, чтобы мини-
мизировать эти составляющие суммарной анер-
гии. Один из таких путей – использование паро-
вого котла двух давлений. Можно было бы пойти
еще на одно давление в котле-утилизаторе или
еще на один нижний термодинамический цикл,
утилизирующий остатки эксергии уходящих га-
зов, но пока такие решения рассматриваются как
экономически нецелесообразные.
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Полученный в котле-утилизаторе пар подает-
ся в паровую турбину. Расширяясь в турбине (ли-
ния П3–П4), он совершает работу. Так как про-
цесс в паровой турбине не идеальный, часть со-
вершенной работы превращается в тепло и
возвращается в цикл. Анергия этого тепла равна
площади прямоугольника П30,П3н,П4н,П40. От-
работавший в паровой турбине пар конденсиру-
ется. Это тоже теплообменный процесс, генери-
рующий свою долю анергии, которая равна пло-
щади прямоугольника П1н,П1,П4,П4н.

В табл. 2 приведены результаты эксергетиче-
ского анализа цикла ПГУ-325.

Как было сказано ранее, в современных мощ-
ных энергетических ГТУ достигнут КПД на 5–6%
(абс.) выше, чем в ГТУ-110. В результате КПД
(нетто) современных ПГУ на природном газе
большой мощности (свыше 650 МВт) превысил
60%. В частности, КПД ПГУ электрической мощ-
ностью 1130 МВт с двумя ГТУ SGTS-2000E со-
ставляет 61.2%, КПД ПГУ 650 МВт с одним ГТУ
M701JAC равен 64%, КПД ПГУ 1680 МВт с двумя
ГТУ 9HA.02 равен 64.3% [7]. Энергетическая эф-
фективность ПГУ на основе ГТУ мощностью
около 100 МВт существенно ниже. Так, КПД ПГУ
212.5 МВт с ГТУ M701DA равен 51.4%, ПГУ 412 с
двумя ГТУ 9E.03 – 53.5%, ПГУ 286 МВт с ГТУ
SGTS-2000E – 54.8%. Анонсируется дальнейшее
увеличение КПД мощных ПГУ до 65% [9].

ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ГТУ 
РЕКУПЕРАТИВНОГО ЦИКЛА НА ПРИМЕРЕ 

ТУРБИНЫ CAPSTONE C30
Для ГТУ рекуперативного цикла Capstone C30

исходные приведены далее [10, 11]:
Температура, K:

окружающей среды……………….............……288
на выходе из компрессора…………...........…453
на входе в турбину………………............…….1100
на выходе из турбины………….………...........864

Мощность, кВт:
компрессора……………………………................52
исходная тепловая….…………………............111.8
турбины…………………………………...............85.6
электрическая брутто…….…………….............30

КПД:
компрессора адиабатический………….......0.77
турбины адиабатический………………........0.87
преобразования механической
энергии в электрическую
(электрогенератор + инвертор)…….….....0.91*

Степень рекуперации тепла
отработавших газов…………………….……….....0.87
Суммарные потери полного давления
по тракту ГТУ, %…………………………………...…13*
Суммарный отбор воздуха
на охлаждение турбины, %…….………………...0.5*
Утечки рабочего тела из цикла, %…….……….1.0*

* Данные инженерного опыта.

Рис. 2. Диаграмма термодинамического цикла ГТУ-325. 
а – упрощенная диаграмма процессов передачи тепла; б – иллюстрация упрощений, принятых при изображении диа-
граммы процесса теплообмена; П – пар; Г – горячий теплоноситель; Х – холодный теплоноситель; т – теоретическая
точка
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Главная отличительная особенность рекупера-
тивных циклов заключается в том, что в результа-
те передачи тепла внутри цикла повышается
средняя температура подвода тепла в цикл, полу-
ченного при сгорании топлива, и понижается
средняя температура отвода тепла из цикла. В
рассматриваемом примере рекуперативного цик-
ла температура рабочего тела на входе в турбину
почти на 400 K ниже, чем в рассмотренном ранее
примере с ГТУ-110, но благодаря регенерации
средняя температура подвода тепла меньше всего
на 120 K. Таким образом, анергия в процессе под-
вода тепла в камере сгорания оказывается лишь
на 2% больше, чем в ГТУ-110. Несмотря на то что
степень повышения давления в цикле Capstone
C30 в 4 раза меньше, чем в ГТУ-110, средняя тем-
пература отвода тепла из цикла Capstone C30
меньше на 170 K, и это дает выигрыш по анергии
около 8%.

На рис. 3 показана T, ∆s-диаграмма для цикла
ГТУ Capstone C30. По этой диаграмме можно
найти анергию в компрессоре (площадь прямо-
угольника 0,1,2н,20), в камере сгорания (площадь
прямоугольника 20,2н,3н,30), в турбине (площадь
прямоугольника 30,3н,4н,40) и вызванную гидрав-

лическими сопротивлениями (площадь прямо-
угольника 40,4н, ). Эксергия уходящих газов
равна площади треугольника 1,  Вся эксергия
уходящих газов теряется, превращаясь в анергию.

Отдельно следует остановиться на процессах,
связанных с рекуперацией тепла. Они взаимосвя-
заны так, что для иллюстрации особенностей
этой взаимосвязи надо совмещать точки отчета
энтропии в этих процессах. Поэтому во всех рас-
смотренных примерах процессы в рекуператорах
вынесены на отдельные рисунки.

На рис. 4 показана T, ∆s-диаграмма процесса
теплообмена в рекуператоре ГТУ Capstone C30.
В рекуператоре горячий теплоноситель – рабочее
тело, отработавшее в турбине, охлаждается от
точки Г1 до точки Г2. Точки отсчета для процес-
сов охлаждения и подогрева выбраны так, чтобы
изменение энтропии горячего теплоносителя на
входе в рекуператор совпало с изменением энтро-
пии холодного теплоносителя на выходе из него.
В результате получается четырехугольник Х1, Г2,
Г1, Х2. Если увеличивать степень рекуперации,
линии Г2–Г1 и Х1–Х2 будут сближаться и в пре-
дельном случае точка Х2 сольется с точкой Г1. То,

н4' , 04'

р4' , н4' .

Таблица 2. Результаты эксергетического анализа ПГУ-325, %

* Безвозвратные потери тепла.

Процесс Тепловая энергия Эксергия Анергия

Повышение давления в компрессоре 7.1 2.8 4.3
Подвод энергии в камере сгорания 100.0 73.2 26.8
Понижение давления в турбине 8.6 6.6 2.0
Охлаждение турбины 6.8 – 2.9
Передача тепла:

в пароперегревателе 7.9 – 1.0
в испарителе высокого давления 20.5 – 2.8
в экономайзере высокого давления 8.1 – 0.50
в испарителе низкого давления 6.4 – 0.45
в экономайзере низкого давления 5.5 – 0.59

Охлаждение уходящих газов 14.3* 1.8 1.8
Конденсация пара в конденсаторе 32.1* – 1.8
Потери:

в подшипниках механические 0.41* – 0.41
гидравлические по тракту 4.6 3.1 1.5
от утечек рабочего тела 0.67* – 0.67
при преобразовании механической 0.75* – 0.75
энергии в электрическую

Суммарные безвозвратные потери 48.3* – 48.3
КПД цикла 51.7 – 51.7
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что первыми слились точки Г1 и Х2, – довольно
частый, но не общий случай. Все зависит от
свойств теплоносителей, главным образом от их
водяных эквивалентов.

Для простых вариантов, как в рассматривае-
мом примере, водяные эквиваленты мало зависят
от температуры. Тогда линии Х1–Х2 и Г2–Г1 по-
чти прямые и первое касание их происходит в
точках Г1 и Х2, если водяной эквивалент горячего
теплоносителя больше. Если водяной эквивалент
больше у холодного теплоносителя, первыми
сливаются точки Х1 и Г2. Но, в общем-то, водя-
ные эквиваленты могут существенно зависеть от
температуры. Возможны варианты, когда первое
касание линий охлаждения и нагрева будет в ка-
кой-нибудь промежуточной точке процесса теп-
лообмена. Но, так или иначе, первое касание –
это предельный случай, когда передается макси-
мальное теоретически возможное количество
тепла. Степень рекуперации определяют как от-
ношение тепла, реально переданного в рекупера-
торе, к теоретически возможному. В табл. 3 при-
ведены результаты эксергетического анализа
цикла ГТУ Capstone C30.

Capstone C30 относится к классу микротур-
бинных энергетических установок, на КПД кото-
рых оказывает существенное влияние масштаб-
ный фактор, вследствие чего достигнутые темпе-
ратуры на входе в турбину значительно меньше,
чем в мощных газовых турбинах. Эффективность
процессов повышения и понижения давления в
мощных газовых турбинах также существенно
выше, но имеется больше резервов повышения
КПД, чем в больших двигателях. Так, повышение
адиабатического КПД компрессора до уровня,
приближающегося к достигнутому в мощных
двигателях, позволяет увеличить КПД установки
на 3–4% (абс.), повышение температуры на входе
в турбину – поднять КПД установки на 1% (абс.)
на каждые 100 K, повышение степени рекупера-
ции на 1% – увеличить КПД установки на 0.7%
(абс.). Если учитывать все резервы в целом, то
при достигнутом в настоящее время техническом
уровне КПД машин такого класса может дости-
гать 37–42% [10], и успешные работы в этом на-
правлении уже ведутся.

Из приведенных примеров видно, как эксерге-
тический анализ позволяет ранжировать причи-
ны потерь эффективности, определять пути со-
вершенствования термодинамических циклов и
оценивать достижимые уровни их КПД. Такой
анализ особенно актуален при разработке новых
термодинамических циклов. В связи с повышен-
ным вниманием к проблемам воздействия энер-
гетики на окружающую среду особый интерес
представляют циклы, основанные на технологии
кислородно-топливного горения. Среди таких
циклов можно выделить два наиболее привлека-

тельных. Первый, цикл Аллама, позиционирует-
ся как наиболее перспективный, обеспечивающий
высокий КПД выработки электроэнергии [1]. Вто-
рой, цикл ОИВТ, обладает существенными пре-
имуществами при совместном производстве теп-
ла и электроэнергии, что существенно для специ-
фических условий России [4, 12].

Рис. 4. Диаграмма процесса теплообмена в рекупера-
торе ГТУ Capstone C30. 
Х1т – теоретически возможная температура холодно-
го теплоносителя на входе в рекуператор при темпе-
ратуре горячего теплоносителя ТГ2
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Рис. 3. Диаграмма термодинамического цикла ГТУ
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ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ 
ЦИКЛА АЛЛАМА

В литературе имеется достаточно информации
для выполнения эксергетического анализа цикла
Аллама [1, 13, 14]. Принятые исходные данные
для расчета этого цикла приведены в табл. 4, теп-
ловая схема представлена в [1].

Если классифицировать цикл Аллама по ана-
логии с традиционными газотурбинными цикла-
ми, то его можно отнести к рекуперативному с
изотермическим повышением давления. Так же
как и в любом рекуперативном цикле, за счет теп-
лообмена внутри него удается поднять среднюю
температуру подвода тепла. При довольно уме-

ренной температуре на входе в турбину (1400 K)
средняя температура подвода тепла находится на
уровне температур в последних моделях лучших
ГТУ (1200 K). Благодаря трехступенчатому повы-
шению давления с промежуточным охлаждением
рабочего тела этот процесс приближается к изо-
термическому, чему в большой степени способ-
ствуют термодинамические свойства диоксида
углерода в области, близкой к критической точке.
В этой точке соотношение газовой постоянной и
теплоемкости СО2 таково, что в третьей ступени
при степени повышения давления равной при-
мерно 4 температура рабочего тела повышается
не более чем на 40 K.

На рис. 5 показана T, ∆s-диаграмма для цикла
Аллама. По сути, цикл Аллама приближается к
циклу Карно, что с термодинамической точки
зрения принципиально важно. Решение задачи
“карнотизации цикла” всегда считалось одной из
основных в развитии энергетической техники.
Как говорилось в начале статьи, точка начала от-
счета энтропии может быть выбрана произволь-
но. В рассматриваемом случае эта точка находит-
ся в начале третьей ступени сжатия 13.

Диоксид углерода, охлажденный в первой
ступени отвода тепла (точка 11), подается в
первую ступень повышения давления. При по-
вышении давления температура газа увеличива-
ется (точка 21). После первой ступени газ охла-
ждается во второй ступени отвода тепла (точка 12)
и направляется во вторую ступень повышения
давления. Подогретый в этой ступени (точка 22)
газ охлаждается в третьей ступени отвода тепла
(точка 13) и подогревается в третьей ступени по-
вышения давления (точка 23). Следует отметить,

Таблица 3. Результаты эксергетического анализа ГТУ Capstone C30, %

* Безвозвратные потери тепла.

Процесс Тепловая энергия Эксергия Анергия

Повышение давления в компрессоре 10.7 2.8 7.9
Подвод энергии в камере сгорания 100 71 29
Понижение давления в турбине 11.6 8.7 3.0
Потери:

по тракту гидравлические 4.3 1.9 2.4
в рекуператоре 101.9 – 8.6
в подшипниках механические 0.4* 0 0.4
от утечек рабочего тела 0.4* 0 0.4
при преобразовании механической 2.8* 0 2.8
энергии в электрическую

Охлаждение турбины 1.0 – 0.8
Охлаждение уходящих газов 69.5* 17.9 17.9
Суммарные безвозвратные потери 73.1* – 73.1
КПД цикла 26.9 – 26.9

Рис. 5. Диаграмма термодинамического цикла Алла-
ма (процессы передачи тепла в рекуператоре подроб-
но иллюстрируются на рис. 6–10)
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что в каждой ступени повышения давления газ
нагревается не более чем на 40 K. Поэтому сред-
няя температура отвода тепла в окружающую сре-
ду относительно низкая, практически на уровне
температур в конденсаторах паровых циклов. Это
одна из особенностей цикла Аллама, которая
обеспечивает возможность достижения высокого
КПД цикла.

В точке 13 происходит удаление избытка диок-
сида углерода, образовавшегося в результате го-
рения, и вводится кислород, необходимый для
сжигания топлива. За счет передачи тепла внутри
цикла (передачи тепла отработавшего в турбине
рабочего тела рабочему телу перед камерой сгора-
ния) температура смеси диоксида углерода и кис-
лорода (рабочего тела перед камерой сгорания)

Таблица 4. Исходные данные для эксергетического анализа цикла Аллама при температуре окружающей среды
288 K

* Значения приняты исходя из инженерного опыта.
** Предусмотрены [1] три ступени отвода тепла в окружающую среду. Первая – охлаждение после рекуператора, вторая –

после первой ступени повышения давления и третья – после второй ступени повышения давления.
*** Рекуператор условно разделен на три ступени. Первая – высокотемпературная (теплообмен происходит при температурах
выше “pinch point”). Вторая и третья работают параллельно. Холодный теплоноситель разделен на две части. Во вторую сту-
пень подается приблизительно 70% общего количества теплоносителя, а 30% направляется в третью ступень, где для подо-
грева используется эксергия процесса разделения воздуха.

Показатель Значение

Повышение давления в цикле
Номер ступени компрессора 1 2 3
Температура, K:

на входе в ступень компрессора 296
на выходе из ступени компрессора 334 333 328

Мощность ступени компрессора, МВт 16.2 14.9 32.1
Адиабатический КПД ступени компрессора 0.87*

Отвод тепла в окружающую среду
Номер ступени отвода тепла** 1 2 3
Отводимое тепло, МВт 30.6 47.3 177.9

Теплообмен в рекуператоре
Номер ступени передачи тепла*** 1 2 3
Температура горячего теплоносителя, K:

на входе в ступень 1000 455 470
на выходе из ступени 455 333 333

Температура холодного теплоносителя, K:
на входе в ступень 445 328 328
на выходе из ступени 980 445 445

Передаваемое тепло, МВт 648 119 36,9
Подогрев в камере сгорания

Исходная тепловая мощность (энергия топлива), MВт 500
Понижение давления в цикле

Температура, K:
на входе в турбину 1423
на выходе из турбины 1000

Мощность турбины, МВт 413.5
Адиабатический КПД турбины 0.9
Суммарные потери полного давления по тракту установки, % 15*
КПД электрогенератора 0.985*
Энергия, расходуемая на получение кислорода, МВт 36.9
Эксергия, возвращаемая в цикл после разделения воздуха, МВт 9.4
Электрическая мощность (брутто), МВт 290
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повышается (точка 2р). В этой точке подается
топливо, для чего используется дожимающий
компрессор. Для его привода из цикла отбирается
часть механической работы, которая возвращает-
ся в цикл в виде эксергии тепла топлива. В камере
сгорания осуществляется подвод тепла, получен-
ного в результате сгорания топлива. Подогретое в
камере сгорания рабочее тело подается в турбину
(точка 3). В турбине совершается работа, в резуль-
тате чего рабочее тело охлаждается (точка 4). Все
гидравлические сопротивления условно отнесе-
ны к выходу из турбины (точка 4'). Рабочее тело
после турбины охлаждается сначала в рекупера-
торе (точка 4р), а затем в первой ступени отвода
тепла (точка 1).

Более подробно следует остановиться на теп-
лообменных процессах в рекуператоре. На рис. 6

показана T, ∆s-диаграмма процессов подогрева и
охлаждения рабочего тела в рекуператоре для
цикла Аллама. Особенность рабочего тела в этом
цикле заключается в том, что водяные эквивален-
ты как холодного теплоносителя (рабочее тело,
подогреваемое перед камерой сгорания), так и го-
рячего теплоносителя (рабочее тело, отработав-
шее в турбине) очень сильно зависят от темпера-
туры. Если не предпринимать специальных мер,
то нагреть холодный теплоноситель до желаемой
температуры не удастся. Уже на уровне темпера-
тур 430–450 K линии охлаждения и подогрева пе-
ресекаются. Это свидетельствует о том, что у го-
рячего теплоносителя не хватает тепла. Надо или
смириться с тем, что холодный теплоноситель не
будет нагрет до желаемой температуры (опустить
линию подогрева настолько, чтобы на всем про-
тяжении между линиями охлаждения и подогрева
оставался хоть какой-нибудь температурный на-
пор), или найти дополнительный источник тепла.

На рис. 7 показана T, ∆s-диаграмма процес-
сов подогрева и охлаждения рабочего тела в ре-
куператоре вблизи “pinch point” в увеличенном
масштабе. Изменение водяного эквивалента хо-
лодного теплоносителя связано с тем, что при
сверхкритическом давлении и температурах, не-
значительно превышающих критическую, диок-
сид углерода имеет очень высокую теплоем-
кость. При принятых к рассмотрению парамет-
рах (давление 30 МПа) теплоемкость диоксида
углерода в диапазоне температур 300–400 K в
1.5 раза выше, чем в диапазоне температур 600–
800 K, и почти вдвое выше, чем при давлении
3 МПа в диапазоне 350–650 K.

Горячий теплоноситель тоже имеет особенно-
сти: на чистом диоксиде углерода при давлении
3 МПа во всем диапазоне процесса теплообмена
изменение теплоемкости не превышает 15%. Но
горячий теплоноситель содержит около 2.5% во-
дяного пара, образовавшегося при горении. Этот
пар начинает конденсироваться при температу-
рах ниже 390 K, и вследствие этого водяной экви-
валент горячего теплоносителя в диапазоне темпе-
ратур конденсации водяного пара резко возрастает.
Это видно по характеру линий охлаждения горячего
теплоносителя (см. рис. 6, 7). Эти линии имеют из-
ломы в районе температуры 390 K. Штриховой
линией показано, как проходила бы линия охла-
ждения горячего теплоносителя, если бы в его со-
ставе отсутствовал водяной пар.

Тепло конденсации водяного пара, образовав-
шегося при горении, частично компенсирует де-
фицит низкопотенциального тепла. Это одна из
особенностей рассматриваемого цикла. Если в
большинстве случаев принято считать тепло кон-
денсации водяного пара, образовавшегося при
горении, безнадежно потерянным, то в рассмат-
риваемом примере это тепло возвращается в

Рис. 6. Диаграмма процесса теплообмена в рекупера-
торе для цикла Аллама. 
1 – процесс подогрева; 2 – процесс охлаждения
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цикл. Но даже с учетом тепла, полученного при
конденсации, его дефицит остается. Поэтому
приняты следующие меры. Условно рекуператор
разделен на три ступени, и первая ступень – вы-
сокотемпературная (теплообмен происходит при
температурах выше “pinch point”).

На рис. 8, а показана T, ∆s-диаграмма процес-
са теплообмена в первой ступени рекуператора.
В принятом для первой ступени температурном
диапазоне водяные эквиваленты горячего и хо-
лодного теплоносителя достаточно близки и это
позволяет передать все тепло с минимальной
анергией (в данном случае анергия, получаемая в
первой ступени рекуператора, равна площади
фигуры 11х,21х,11г,21г).

На рис. 8, б и в показаны T, ∆s-диаграммы про-
цесса теплообмена во второй и третьей ступени
рекуператора цикла Аллама. Анергия процесса
рекуперации во второй ступени равна площади
фигуры 12х,22х,12г,22г.

Одна из наиболее перспективных технологий
получения кислорода в больших количествах –
криогенная ректификация. Эта технология
предусматривает повышение давления разделяе-
мого воздуха и последующее его охлаждение. Ос-
новная энергия, расходуемая на разделение воз-
духа, идет на повышение его давления и превра-
щается в тепло разделяемого воздуха. Затем это
тепло необходимо отвести. В цикле Аллама пред-
ложено вернуть его в цикл. Если при повышении
давления температура разделяемого воздуха под-
нялась до 470 K, тогда в третьей ступени рекупе-
рации T, ∆s-диаграмма процесса его охлаждения
будет выглядеть, как показано на рис. 8, в (линия
между точками 13г и 23г), а процесс подогрева со-
ответствующей части рабочего тела будет пред-
ставлять линия между точками 13х и 23х.

В табл. 5 приведены результаты эксергетиче-
ского анализа цикла Аллама, в табл. 6 – эксерге-
тические потери в циклах Аллама и ПГУ-325.

По большей части позиций (понижение давле-
ния в турбине, гидравлические потери по тракту,
механические потери, преобразование механиче-
ской энергии в электрическую) значения генера-
ции анергии в этих циклах очень близки. По по-
терям, связанным с охлаждением турбины в цик-
ле Аллама, информации было недостаточно,
поэтому была принята гипотеза, что она такая же,
как и в цикле ПГУ-325. То, что тепловой и эксер-
гетический балансы для цикла Аллама сошлись,
свидетельствует о том, что принятая гипотеза
близка к истине. Наиболее существенное разли-
чие заключается в том, что в цикле Аллама теря-
ется 5.5% исходной эксергии на получение кис-
лорода, но это с лихвой компенсируется тем, что:

потери при подводе энергии в камере сгорания
почти на 3.4% меньше. В этой части цикл Аллама
превосходит даже наиболее передовые высоко-

температурные ГТУ несмотря на то, что темпера-
тура газа на входе в турбину принята весьма уме-
ренной;

потери при повышении давления почти на
2.8% меньше;

потери при передаче тепла внутри цикла ниже
на 2.3%;

Рис. 8. Диаграмма процесса теплообмена в первой (а),
второй (б) и третьей (в) ступени рекуператора
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на 1% меньше потери при отводе тепла во
внешнюю среду;

почти 2.6% исходной эксергии возвращается в
цикл с работой, полученной от тепла конденса-
ции воды, которая образовалась в результате го-
рения.

В итоге КПД цикла Аллама становится выше
КПД ПГУ-325 более чем на 6%. Безусловно,
ПГУ-325 – не самая современная энергетическая
установка. Уже освоены ПГУ с КПД более 60% [9].

При этом на первый план выходят многие другие
показатели, среди которых будет иметь важней-
шее значение выведение из цикла продуктов сго-
рания топлива (диоксида углерода) в концентри-
рованном виде.

Можно выделить четыре основных фактора,
которые обеспечивают высокие показатели цик-
ла Аллама. Наиболее важный – это то, что цикл
Аллама рекуперативный. Во-первых, за счет ре-
куперации тепла температура рабочего тела перед

Таблица 5. Результаты эксергетического анализа цикла Аллама, %

* Безвозвратные потери тепла.
** Подведенное тепло в камере сгорания принято по низшей теплоте сгорания топлива (тепло конденсации пара, образовав-
шегося в результате горения, не учитывается), а в тепле, отведенном в теплосеть, тепло конденсации учтено. Поэтому это теп-
ло добавлено как введенное в цикл. В данном цикле это тепло частично превращается в работу, и оно учтено в виде отрица-
тельной анергии.

Процесс Тепловая 
энергия Эксергия Анергия

Повышение давления в цикле:
в ступени компрессора:

первой 0.42 0.036 0.38
второй 0.38 0.032 0.35
третьей 0.83 0.065 0.76
топлива 1.80 1.26 0.54

Подвод энергии в камере сгорания 100.0 76.5 23.5
Понижение давления в турбине 8.2 6.3 1.9
Охлаждение турбины 6.8 – 2.9
Термодинамические потери в ступенях рекуператора:

первой 129.6 – 2.5
второй 23.8 – 0.4
третьей 7.38 – 0.24

Отвод тепла во внешнюю среду по ступеням:
первая 6.2* 0.45 0.45
вторая 9.6* 0.71 0.71
третья 35.9* 1.38 1.38

Тепло конденсации пара, образовавшегося в результате горения** –11.2* – –2.55
Потери:

гидравлические по тракту 5.6 4.1 1.5
в подшипниках механические 0.17* – 0.17
от утечек рабочего тела 0.1* – 0.1
при преобразовании механической 0.87* – 0.87
энергии в электрическую
при передаче энергии на привод 0.37* – 0.37
компрессоров
и другого вспомогательного оборудования

Получение кислорода 7.4 1.9 5.5
Суммарные безвозвратные потери 41.9* – 41.9
КПД цикла 58.1 – 58.1
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подачей в камеру сгорания повышается почти до
1000 K, и таким образом средняя температура
подвода тепла в камере сгорания получается вы-
ше, чем в наиболее передовых высокотемпера-
турных ГТУ, несмотря на то что температура газа
на входе в турбину предусматривается весьма
умеренной (1423 K). Во-вторых, рабочее тело, от-
работавшее в турбине, за счет рекуперации тепла
охлаждается почти до 330 K, что способствует
уменьшению потерь при отводе тепла во внеш-
нюю среду. Безусловно, создание такого рекупе-
ратора является одной из ключевых научно-тех-
нических проблем, которые будут определять бу-
дущее установок, выполненных по циклу Аллама.
Требуется рекуператор со степенью рекуперации
более 0.97, работающий при весьма большой раз-
нице давлений холодного и горячего теплоноси-
телей. В таком рекуператоре холодный теплоно-
ситель подогревается до предельной освоенной
температуры современных сплавов. В то же время
вследствие высокого давления обоих теплоноси-
телей объемные расходы будут небольшими, чис-
ла Рейнольдса будут достаточно высокими даже
при очень малых эквивалентных диаметрах кана-
лов, чтобы коэффициенты теплопередачи были
на порядок больше, чем в котле-утилизаторе тра-
диционных ПГУ. В целом задача довольно слож-
ная, но нельзя сказать, что неразрешимая.

Второй фактор – использование промежуточ-
ного охлаждения в процессе повышения давле-
ния, третий – очень высокая теплоемкость при
повышении давления, которая приближает этот
процесс к изотермическому. Благодаря этим двум
факторам можно снизить среднюю температуру
отвода тепла почти до 310 K, и в этой части цикл
Аллама по эффективности не уступает конденса-
торам паровых турбин.

Четвертый фактор – параметры рабочего тела
при рекуперации тепла такие, что удается вернуть

в цикл часть тепла конденсации воды, образовав-
шейся при горении, и получить до 2.5% полезной
работы.

Разработка эффективного рекуператора – да-
леко не единственная проблема, которую необхо-
димо решить при создании энергетических уста-
новок, функционирующих по циклу Аллама.
Среди сложных научно-технических задач, тре-
бующих решения, можно выделить следующие:

создание кислородно-топливной камеры сго-
рания, рассчитанной на давление более 30 МПа;

создание турбины, работающей при темпера-
туре рабочего тела на входе более 1400 K и давле-
нии более 30 МПа.

Но если сравнить эти задачи с теми, которые
решают, чтобы повысить эффективность тради-
ционных ПГУ (освоение температур на входе в
турбину более 1800 K, применение парового охла-
ждения турбины, борьба с выбросами вредных
веществ в атмосферу) [9], то можно сделать вы-
вод, что они не превосходят по сложности те зада-
чи, которые сегодня успешно решаются.

ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ 
ЦИКЛА ОИВТ

Еще один цикл, базирующийся на технологии
кислородно-топливного горения, – цикл ОИВТ.
Его тепловая схема и основные характеристики
описаны в [4]. Главная особенность, отличающая
его от цикла Аллама, заключается в том, что он
ориентирован на совместное производство элек-
троэнергии и тепла. Цикл Аллама является дефи-
цитным по низкопотенциальному теплу, что рав-
носильно параллельной работе оборудования,
производящего тепло, и оборудования, генериру-
ющего электроэнергию. Но если цикл видоизме-
нить таким образом, что в камеру сгорания будет
дополнительно подаваться водяной пар, то боль-

Таблица 6. Эксергетические потери, %, в циклах Аллама и ПГУ-325

Процесс
Анергия

Разность
ПГУ-325 цикла Аллама

Повышение давления в цикле 4.26 1.49 –2.77
Подвод энергии в камере сгорания 26.84 23.48 –3.36
Понижение давления в турбине 2.04 1.86 Около 0
Гидравлические потери по тракту 1.38 1.44 Около 0
Охлаждение турбины 2.9 2.9 0
Передача тепла в цикле (суммарные потери) 5.4 3.1 –2.3
Отвод тепла во внешнюю среду 3.59 2.54 –1.05
Тепло конденсации пара 0 –2.55 –2.55
Получение кислорода – 5.5 5.5
Повышение давления топлива – 0.54 0.54
Прочие 1.83 1.61 Около 0
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шое количество тепла будет отводиться во внеш-
нюю среду при температуре, приемлемой для теп-
лосетей. Чем больше количество водяного пара,
тем больше кондиционного тепла можно выдать в
теплосеть.

Еще одна отличительная особенность цикла
ОИВТ – весь избыток диоксида углерода, образо-
вавшийся при сгорании топлива, удаляется из
цикла в жидкой фазе, что делает этот цикл более
маневренным при дальнейших операциях с СО2
(транспортировке, полезном использовании, за-
хоронении).

Одно из важнейших качеств оборудования,
ориентированного на совместное производство
тепла и электроэнергии, заключается в возмож-
ности независимо регулировать производитель-
ность по каждому виду генерируемой энергии.
Поэтому в цикле ОИВТ предусмотрено регулиро-
вание соотношения расходов диоксида углерода и
водяного пара, подаваемых в камеру сгорания.
Такое регулирование проще реализовать, если
повышать давление компонентов рабочего тела
не компрессорным, а насосным оборудованием.
Насосы потребляют меньше энергии и имеют
широкий диапазон регулирования подачи. Чтобы
диоксид углерода подавать насосом, его надо пе-
ревести в жидкую фазу, но температура его пере-
хода из газообразной в жидкую фазу ниже темпе-
ратуры окружающей среды. Поэтому в цикле
ОИВТ для отвода тепла конденсации диоксида
углерода предусмотрена холодильная машина.
По технологии криогенной ректификации изна-
чально кислород получается в жидкой фазе. По-
сле повышения его давления остается еще до-
вольно большое количество холода (тепла с тем-
пературой ниже окружающей среды), которое
можно утилизировать при конденсации диоксида

углерода, уменьшая таким образом работу холо-
дильной машины. Если в качестве топлива ис-
пользовать сжиженный природный газ, то следу-
ет учитывать, что температура газа в сжиженном
состоянии всегда ниже температуры окружаю-
щей среды, поэтому он тоже обладает холодом,
который можно утилизировать. Если тепловая
энергия не требуется, то подачу водяного пара
можно уменьшить вплоть до нулевой, и тогда
цикл ОИВТ будет очень близок по технической
сути и КПД к циклу Аллама [15]. Поскольку цикл
ОИВТ особенно привлекателен при совместном
производстве тепла и электроэнергии [12], его эк-
сергетический анализ выполнен для режима, ко-
гда генерируется приблизительно равное их ко-
личество. Исходные данные для эксергетическо-
го анализа цикла ОИВТ заимствованы из [4] и
приведены в табл. 7.

На рис. 9 показана T, ∆s-диаграмма цикла
ОИВТ. Давление рабочего тела в жидком виде по-
вышается условно3 от точки 1 до точки 2, после
чего рабочее тело подается в комплекс теплооб-
менного оборудования. Кислород и топливо по-
ступают сначала в утилизаторы холода, а затем в
подогреватели, диоксид углерода направляется
сразу в подогреватель, потом в рекуператор, в ко-
торый также подается вода. После теплообменно-
го оборудования рабочее тело направляется в ка-
меру сгорания (точка 2р) и далее в турбину
(точка 3). Отработавшее в турбине рабочее тело
(точка 4) направляется в рекуператор. Гидравли-
ческие потери по всему тракту условно отнесены
к выходу из турбины (точка 4'). В рекуператоре
рабочее тело охлаждается до температуры, при
которой начинает конденсироваться водяной пар
(точка ). Дальнейшее охлаждение отработавше-
го рабочего тела происходит в тепломассообмен-
ном аппарате (контактном конденсаторе). По-
скольку значительная часть рабочего тела имеет
после повышения давления температуру, близ-
кую к температуре, при которой конденсируется
диоксид углерода (меньше температуры окружа-
ющей среды), отработавшее рабочее тело удается
охладить до температуры ниже температуры
окружающей среды (точка 5р).

Контактный конденсатор можно условно раз-
делить на две части. Первая – между точками  и
5 – это тепло, передаваемое во внешнюю среду, в
данном случае в теплосеть, вторая (между точка-
ми 5 и 5р) – тепло, передаваемое внутри цикла.
Кроме того, в контактном конденсаторе из рабо-
чего тела удаляется водяной пар. На выходе из
контактного конденсатора в рабочем теле остает-
ся практически чистый диоксид углерода, кото-

3 Условно потому, что до поступления в камеру сгорания ра-
бочее тело состоит из четырех разных веществ с разными
температурами.

р4'

р4'

Рис. 9. Диаграмма термодинамического цикла ОИВТ
(процессы передачи тепла в рекуператоре подробно
иллюстрируются на рис. 10–12)
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рый сначала охлаждается до температуры конден-
сации, а затем конденсируется. Частично это осу-
ществляется с помощью жидкого кислорода и
сжиженного природного газа (рекуперация тепла
внутри цикла). Диоксид углерода также конден-
сируется за счет холода, произведенного в холо-
дильной машине (отвод тепла во внешнюю сре-
ду). Большая часть тепла, снимаемого в контакт-
ном конденсаторе, – это тепло конденсации
водяного пара. Следовательно, чем меньше будет
подано в камеру сгорания водяного пара, тем

меньше тепла можно будет передать в теплосеть.
Так же как и в цикле Аллама, в цикле ОИВТ вы-
сокая тепловая эффективность достигается за
счет рекуперации тепла, и на процессах теплооб-
мена внутри цикла следует остановиться более
подробно.

На рис. 10 показана T, ∆s-диаграмма процес-
сов подогрева и охлаждения рабочего тела в реку-
ператоре для цикла ОИВТ. Качественно эти про-
цессы схожи с соответствующими процессами в
цикле Аллама, но большее количество водяного

Таблица 7. Исходные данные для эксергетического анализа цикла ОИВТ при температуре окружающей сре-
ды 288 K

Показатель Значение

Повышение давления
Номер питательного насоса/перекачиваемая среда 1/СО2 2/Н2О 3/О2 4/СН4

Температура, K:
на входе в насос 254 440 90 163
на выходе из насоса 260 443 95 168

Мощность насоса, МВт 12.0 4.0 2.5 1.7
Адиабатический КПД насоса 0.8

Отвод тепла в окружающую среду по ступеням: в теплосеть (1),
в холодильную установку (2)

Номер ступени отвода тепла 1 2
Отводимое тепло, МВт 232 71.68

Теплообмен по ступеням в рекуператоре (1),
контактном конденсаторе секция 1 (2), секция 2 (3)

и холодильной установке (4)
Номер ступени передачи тепла 1 2 3 4
Температура горячего теплоносителя, K:

на входе в ступень 926.9 443.6 338.0 275.0
на выходе из ступени 443.6 33.08 280.0 254.0

Температура холодного теплоносителя, K:
на входе в ступень 438 333 275 250
на выходе из ступени 762.2 438.0 333.0 252.0

Передаваемое тепло, МВт 257.0 317.0 26.0 71.7
Подогрев в камере сгорания

Исходная тепловая мощность (энергия топлива), МВт 500
Понижение давления

Температура, K:
на входе в турбину 1373
на выходе из турбины 926.9

Мощность турбины, МВт 285
КПД:

турбины адиабатический 0.9
электрогенератора 0.985

Суммарные потери полного давления по тракту цикла, % 15
Энергия, расходуемая на получение кислорода, МВт 36.9
Потребляемая мощность холодильной установки, МВт 13.7
Электрическая мощность (брутто), МВт 227.5
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пара в отработавшем рабочем теле приводит к бо-
лее выраженному излому линии 2, отображаю-
щей процесс охлаждения, и большому количеству
избыточного тепла при 350–450 K. Это – тепло
конденсации водяного пара (на этом участке кон-
денсируется весь водяной пар, поданный в каме-
ру сгорания, и большая часть пара, образовавше-
гося в процессе сгорания топлива). Температур-
ный уровень процесса таков, что все избыточное
тепло можно полезно использовать, передавая
его в теплосеть. Процесс подогрева отличается
тем, что наличие дополнительной воды увеличи-
вает водяной эквивалент холодного теплоносите-
ля и при высоких температурах.

Процесс рекуперации тепла можно условно
разбить на две ступени. Первая – до начала кон-
денсации водяного пара. На рис. 11 показана
T, ∆s-диаграмма процесса теплообмена в первой
ступени рекуператора, в которой водяной экви-
валент холодного теплоносителя существенно
превосходит водяной эквивалент горячего тепло-
носителя. Это приводит к тому, что даже при
очень маленьком температурном напоре в точке
максимального сближения линий нагрева и охла-
ждения (в “pinch point” он принят равным 5 K)
средняя4 температура рабочего тела на входе в ка-
меру сгорания (холодного теплоносителя на вы-
ходе из рекуператора) остается относительно низ-
кой (в этом режиме более чем на 150 K ниже ис-
ходной температуры горячего теплоносителя).
По сравнению с циклом Аллама, такой недогрев
рабочего тела приводит к двум последствиям:
первое – увеличиваются эксергетические потери
в камере сгорания (уменьшается средняя темпе-
ратура подвода тепла), второе – повышаются эк-
сергетические потери в рекуператоре (увеличивает-
ся разность между средними температурами горя-
чего и холодного теплоносителей). Эта разность
зависит от относительного количества подаваемой
воды. Если потребности в тепле нет, подачу воды
можно сократить до нуля (как это имеет место в
цикле Аллама). Тогда, как и в цикле Аллама, мож-
но будет нагреть рабочее тело на входе в камеру
сгорания до температуры, очень близкой к темпе-
ратуре рабочего тела на выходе из турбины. Из
позитивных последствий подачи водяного пара в
камеру сгорания, кроме производства тепла,
можно отметить то, что нет необходимости нагре-
вать все компоненты рабочего тела выше темпе-
ратуры “pinch point”. Но эта средняя температура
останется и в том случае, когда в рекуператоре бу-
дут подогреваться только вода и диоксид углеро-
да, а кислород и топливо, в соответствии с усло-
виями пожаробезопасности, будут подаваться в
камеру сгорания, минуя рекуператор.

Вторая ступень рекуперации тепла тоже имеет
свои особенности. Конденсация водяного пара и
наличие большего количества жидкой фазы в со-
ставе горячего теплоносителя приводят к тому,
что для отвода тепла наиболее рациональное ре-
шение – это применение тепломассообменного
аппарата (контактного конденсатора), который
выполняет сразу две функции: второй ступени ре-
куператора и утилизатора тепла. В нем использу-
ется промежуточный теплоноситель – циркуля-
ционная вода, которая может быть нагрета прак-

4 До камеры сгорания рабочее тело состоит из четырех ком-
понентов (СО2, Н2О, О2 и СН4). Каждый из этих компо-
нентов может подогреваться отдельно, но с термодинами-
ческой точки зрения важна суммарная энтальпия, которая
вносится в камеру сгорания вместе с этими компонентами.
Средняя температура – это условная температура, соответ-
ствующая вносимой энтальпии.

Рис. 10. Диаграмма процессов подогрева (1) и охлажде-
ния (2) рабочего тела в рекуператоре для цикла ОИВТ
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Рис. 11. Диаграмма процесса теплообмена в первой
ступени рекуператора. 
1 – средняя температура холодного теплоносителя
(часть рабочего тела, подогреваемого в рекуператоре,
СО2 и Н2О); 2 – средняя температура горячего тепло-
носителя; 3 – средняя температура подогреваемого
рабочего тела; 4 – средняя температура части рабоче-
го тела, не подогретой в рекуператоре (О2 и СН4)
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тически до температуры “точки росы” горячего
теплоносителя. После этого нагретая вода разде-
ляется на несколько потоков. Часть направляется
в первую ступень рекуператора, а затем в камеру
сгорания. Часть подается на подогрев компонен-
тов рабочего тела (топлива, кислорода и диокси-
да углерода). Остальная вода поступает в тепло-
обменник, передающий тепло в теплосеть. На
рис. 12 показана T, ∆s-диаграмма процесса тепло-
обмена во второй ступени рекуператора, на рис. 13 –
T, ∆s-диаграмма процесса теплообмена в утили-
заторе тепла.

В табл. 8 приведены результаты эксергетиче-
ского анализа цикла ОИВТ. Тепловой и эксерге-
тический балансы хорошо совпадают. Наиболь-
шие эксергетические потери связаны с подводом
тепла в камере сгорания (25.9%), но, несмотря на
относительно умеренную температуру на входе в
турбину (1373 K), эксергетические потери в про-
цессе подвода тепла находятся на уровне потерь в
современных ПГУ аналогичной мощности. Это
следствие того, что цикл ОИВТ, так же как и цикл
Аллама, является рекуперативным.

В табл. 8 указаны энергетические потери в
циклах Аллама и ОИВТ. Наибольший проигрыш
цикла ОИВТ по сравнению с циклом Аллама свя-
зан с отводом тепла во внешнюю среду (3.4%), но
при этом надо учитывать то, что в бескомпрессор-
ной парогазовой установке это тепло полезно ис-
пользуется (подается в теплосеть), а его количе-
ство целенаправленно регулируется в соответ-
ствии с графиком нагрузки теплосети (для
анализа был принят режим работы с генерацией
примерно равного количества тепла и электро-
энергии). Кроме этого, имеется еще разница
2.55%, связанная с теплом конденсации пара. Это
тоже дань производству тепла (низкопотенциаль-
ное тепло отдается в теплосеть). Тепло, которое
сопутствует производству кислорода, при этом
режиме бескомпрессорной парогазовой установ-
ки тоже направляется в теплосеть, а не возвраща-
ется в цикл, что дает еще 1.9%. Таким образом,
прямые потери эксергии, связанные с производ-
ством тепла, составляют 7.85%. Но следует заме-
тить, что эксергия тепла, переданного в тепло-
сеть, составляет всего 11%. Поэтому любой дру-
гой способ получения тепла приведет к большим
эксергетическим потерям. Например, если это
тепло производить в отдельной котельной, то по-
тери эксергии составят как минимум 50%.

В рассмотренном режиме цикл ОИВТ уступает
циклу Аллама в процессах подвода тепла в камере
сгорания (2.4%) и передачи тепла в цикле (1.8%).
Это дополнительные (косвенные) потери, свя-
занные с производством тепла. Эти потери обу-
словлены главным образом тем, что для подогре-
ва водяного пара, подаваемого в камеру сгорания,
не хватает тепла. Чем большее количество водя-

ного пара подается в камеру сгорания, тем ниже
средняя температура рабочего тела на входе в нее,
соответственно ниже средняя температура подво-
да тепла и больше средний температурный напор
в рекуператоре. Но если потребности в тепле нет,
то количество пара можно уменьшить, вслед за
этим будут уменьшаться и потери. Из не связан-
ных с производством тепла потерь можно отме-
тить потери в цикле ОИВТ на привод холодиль-
ной машины (2.77%), которые компенсируются
меньшей работой, затрачиваемой в процессе по-
вышения давления (на привод насосов), и, соот-
ветственно, меньшими потерями. Как показано
в [15], уменьшение работы в процессе повыше-
ния давления может полностью компенсировать
расход энергии на привод холодильной машины.

Энергетические установки на основе новых
термодинамических циклов, таких как циклы Ал-
лама и ОИВТ, обеспечивающие внутрицикловое
удаление CO2, являются привлекательными для
решения задачи декарбонизации процесса гене-
рации электрической энергии на основе органи-
ческих топлив. Они могут оказаться вполне кон-
курентоспособными с традиционными ПГУ с

Рис. 12. Диаграмма процесса теплообмена во второй
ступени рекуператора. 
1, 2 – средняя температура холодного и горячего теп-
лоносителя
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Рис. 13. Диаграмма процесса теплообмена в утилиза-
торе тепла. 
Обозначения см. рис. 12
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Таблица 8. Результаты эксергетического анализа цикла ОИВТ, %

* Безвозвратные потери тепла.
** Значение подведенного тепла в камере сгорания взято по низшей теплоте сгорания топлива (тепло конденсации пара, об-
разовавшегося в результате горения, не учитывается), а в тепле, отведенном в теплосеть, тепло конденсации учтено. Поэтому
это тепло добавлено как введенное в цикл.

Процесс Тепловая энергия Эксергия Анергия

Повышение давления в цикле:
СО2 0.30 –0.03 0.33
Н2О 0.09 0.03 0.06
О2 0.04 –0.02 0.06
СН4 0.03 –0.01 0.04

Понижение давления в турбине 5.70 4.27 1.43
Подвод энергии в камере сгорания 100.0 74.1 25.9
Гидравлические потери по тракту 5.7 4.1 1.6
Охлаждение турбины 6.8 – 2.9
Термодинамические потери:

в рекуператоре 51.4 – 4.7
в контактном конденсаторе:

первая секция 52.2 – 0.2
вторая секция 5.2 – 0.1

Отвод тепла во внешнюю среду:
в теплосеть 40.0* 6.0 6.0
холодильной установкой 14.5* – 0

Тепло конденсации пара, образовавшегося –11.2* – 0
в результате горения**
Механические потери в подшипниках 0.1* – 0.1
Потери:

от утечек рабочего тела 0.1* – 0.1
при преобразовании механической энергии 0.68* – 0.68
в электрическую
при передаче энергии на привод компрессоров 0.18* – 0.18
и другого вспомогательного оборудования

Получение кислорода 7.4* – 7.4
Привод холодильной установки 2.8* – 2.8
Суммарные безвозвратные потери 54.5* – 54.5
КПД цикла 45.5 – 45.5

Таблица 9. Эксергетические потери, %, в циклах Аллама и ОИВТ

Процесс
Анергия цикла

Разница
Аллама ОИВТ

Повышение давления в цикле 1.49 0.49 –1.0
Подвод энергии в камере сгорания 23.5 25.9 2.4
Понижения давления в турбине 1.8 1.4 –0.4
Гидравлические потери по тракту 1.4 1.6 0.2
Охлаждение турбины 2.9 2.9 0
Суммарные потери при передаче тепла в цикле 3.1 4.9 1.8
Отвод тепла во внешнюю среду 2.5 5.9 3.4
Тепло конденсации пара –2.55 – 2.55
Получение кислорода 5.5 7.4 1.9
Повышение давления топлива 0.54 – –0.54
Привод холодильной установки – 2.77 2.77
Прочие 1.6 1.0 –0.6
КПД цикла 58.1 45.5 –12.6
Коэффициент использования топлива 58.1 92.5 34.4
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улавливанием CO2 абсорбционными, адсорбци-
онными или мембранными методами. В [16] по-
казано, что оснащение мощных ПГУ на природ-
ном газе установками улавливания CO2 связано
со снижением КПД до 48–52%, удвоением удель-
ных капиталовложений и полуторакратным ро-
стом стоимости производимой электроэнергии.
Для ПГУ на основе ГТУ мощностью около
100 МВт с улавливанием CO2 технико-экономи-
ческие показатели будут еще хуже.

ВЫВОДЫ
1. Энергетические установки на основе новых

термодинамических циклов с улавливанием CO2
(цикл Аллама и цикл ОИВТ) могут оказаться вос-
требованными для решения задач декарбониза-
ции энергетики. Они способны составить конку-
ренцию традиционным энергоустановкам с улав-
ливанием CO2 сорбционными и мембранными
методами.

2. Установки на основе цикла ОИВТ являются
более универсальными, чем на основе цикла Ал-
лама, поскольку позволяют производить не толь-
ко электрическую, но и тепловую энергию для
централизованного теплоснабжения. Кроме это-
го, обеспечивается вывод углекислого газа из
цикла не в газообразном, а в жидком состоянии,
более удобном для транспортировки к потребите-
лю и/или захоронения.

3. Электрический КПД установки на основе
цикла Аллама составляет 58.1%, а на основе цикла
ОИВТ при работе в режиме когенерации – 45.5%
при общей эффективности использования топ-
лива 92.5%. При отсутствии отпуска тепла элек-
трический КПД цикла ОИВТ приближается к
КПД цикла Аллама.

4. Для успешного освоения рассмотренных
инновационных циклов требуется решить ряд на-
учно-технических задач, включая создание теп-
лового регенератора со степенью рекуперации
более 95%, работающего при температуре около
1000 K, кислородно-топливной камеры сгорания
на давление более 30 МПа, парогазовой турбины,
работающей при температуре рабочего тела на
входе выше 1400 K и давлении более 30 МПа.
Представляется, что эти задачи сложнее тех, ко-
торые ставились и успешно решались при созда-
нии современных высокотемпературных газотур-
бинных установок большой мощности.
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Abstract—The article presents the results of an exergetic analysis of two new thermodynamic cycles: the Al-
lam cycle and the cycle of a compressorless combined-cycle plant (the JIHT cycle). Their fundamental fea-
ture is that the carbon dioxide produced during fossil-fuel combustion can be removed directly from the pow-
er-installation cycle. Owing to this feature, such installations become extremely attractive for performing en-
ergy decarbonization. The JIHT cycle based installations are more versatile because they can be used for
generating not only electricity but also heat for district heating purposes; in addition, they open the possibility
to remove carbon dioxide from the cycle not in gaseous but in liquid form, which is more convenient for trans-
portation to a consumer and/or for storage. It is shown that the electrical efficiency of an installation based
on the Allam cycle makes 58.1% and that of the JIHT cycle installation operating in the cogeneration mode
makes 45.5% with the total fuel efficiency equal to 92.5%. If there is no heat supply, the JIHT cycle electrical
efficiency approaches that of the Allam cycle. The calculations are supported by detailed presentation of the
considered cycles on a T, s diagram. The processes in which the main exergy loss occurs are highlighted.
A conclusion is drawn that the installations considered can really compete with the conventional power in-
stallations with carbon dioxide capturing by means of sorption and membrane methods. To verify the proce-
dure and computation model, an exergetic analysis was preliminarily performed for a conventional GTU-110
simple cycle gas-turbine unit, a 325 MWe combined-cycle plant (CCP) based on this unit, and a Capstone
C30 microturbine with regeneration. The key scientific-technical problems that have to be solved for success-
fully harnessing the considered innovative cycles are highlighted. They include the development of a regenera-
tive heat exchanger with a recovery ratio higher than 95% operating at a temperature of approximately 1000 K,
an oxy–fuel combustion chamber for a pressure above 30 MPa, and a combined-cycle turbine with working
fluid with an inlet temperature of higher than 1400 K and pressure above 30 MPa. These problems do not
seem to be more complex than those that were set forth and successfully solved in the development of modern
high-temperature high-capacity gas-turbine units.

Keywords: decarbonization, power installation, oxy–fuel combustion, thermodynamic cycle, exergetic anal-
ysis, exergy, anergy, gas-turbine unit, carbon dioxide
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