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lupaehdoissa voi olla lisäehtoja esimerkiksi jätevesien hygienisoinnista lupaviranomaisen 

näkemän tarpeen mukaan. 

Ympäristölupaehtojen valvonnasta vastaa elinkeino-, liikenne- ja ympäristökeskus (ELY) ja 

jokaiselle puhdistamolle on määritelty nimetty valvoja. Valvonta tapahtuu säännöllisten val-

vontakäyntien sekä ympäristöluvan haltijan suunnitelmallisen velvoitetarkkailun avulla. 

(Säylä, 2015) 

Jätevedenpuhdistus voidaan jakaa kolmeen pääkäsittelyyn; esikäsittelyyn, pääpuhdistusme-

netelmään sekä täydentäviin menetelmiin. Esikäsittely on nimensä mukaisesti jäteveden esi-

käsittelyä ennen varsinaista pääpuhdistusprosessia. Pääpuhdistusmenetelmillä tarkoitetaan 

prosesseja, joiden tarkoituksena on vesistön menevän kiintoaine- ja ravinnekuormituksen 

sekä biologisen hapenkulutuksen vähentäminen. Täydentävillä menetelmillä tarkoitetaan 

varsinaisen pääpuhdistusmenetelmän lisäksi tuotuja puhdistusmenetelmiä. Täydentävillä 

menetelmillä vastataan usein ympäristölupien tiukentuviin puhdistusvaatimuksiin esimer-

kiksi lisäämällä prosessin jälkeen suodatus tai hygienisointiyksikkö. (Karttunen, 2004) Ku-

vassa 2 on esitetty jäteveden käytettyjä puhdistusmenetelmiä. 

 

 

Kuva 2. Jäteveden puhdistusmenetelmät (Karttunen, 2004) 
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Suomessa on hyvin laajasti käytössä rinnakkaissaostusmenetelmä, jossa yhdistyy sekä ke-

mikaalinen että biologinen puhdistus. Tässä menetelmässä eloperäiset aineet poistettaan bio-

logisesti ja fosfori kemikaalisesti käyttämällä hyväksi alumiini- ja rautapohjaisia saostuske-

mikaaleja. Suomen taajamissa kaikki jätevesi käsitellään biologis-kemiallisesti tai sitä vas-

taavalla tavalla. (Säylä, 2015) Kuvassa 3 on esitetty eri pääpuhdistusmenetelmien vaiheet ja 

viipymät. 

 

 

Kuva 3. Pääpuhdistusmenetelmien vaiheet ja viipymät (Karttunen, 2004) 

 

Kuvasta 3 voidaan havaita, että ilmastusprosessi esiintyy kaikissa biologisen prosessin sisäl-

tämissä pääpuhdistusmenetelmistä. Johtuen siitä, että Suomessa suurin osa vesistä käsitel-

lään biologisesti, on ilmastusprosessin energiatehokkuudella suuri vaikutus laitosten koko-

naisenergian kulutukseen. 



16 

2.1  Kakolanmäen jätevedenpuhdistamo 

Turun seudun puhdistamo Oy on 14 kunnan omistama osakeyhtiö, joka vastaa kestitetysti 

omistajakuntien jätevesien puhdistuksesta. Puhdistamo on aloittanut toimintansa vuonna 

2009 ja se vastaa alueen 300 000 asukkaan sekä teollisuuden jätevesien puhdistuksesta. Ku-

vassa 4 on esitetty yhtiön toiminta-alue sekä omistuksen jakautuminen prosentuaalisesti. 

 

 

Kuva 4.  Turun seudun puhdistamo Oy:n toiminta-alue sekä omistusjakautuma (Turun Seu-

dun Puhdistamo Oy, 2022) 

 

Yhtiö hallinnoi sekä operoi jätevedenpuhdistamoa, joka sijaitsee Turussa maanalaisissa ti-

loissa Kakolanmäen alapuolella. Lisäksi yhtiöllä on neljä jätevedensiirtopumppaamoa, joilla 

jätevesi siirretään osakaskunnilta jätevedenpuhdistamolle käsittelyyn.  

Jätevedenpuhdistamon 4-linjainen prosessi on rinnakkaissaostusprosessi ja siten se perustuu 

mekaaniseen, kemialliseen sekä biologiseen käsittelyyn. Kuvassa 5 on esitetty laitoksen pro-

sessikuvaus. 
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Kuva 5. Kakolanmäen puhdistamon prosessikuvaus (Turun Seudun Puhdistamo Oy, 2022) 

 

Kakolanmäen jätevedenpuhdistamon prosessi voidaan jakaa viiteen pääosaan; esikäsitte-

lyyn, hiekanerotukseen, esiselkeytykseen, ilmastukseen sekä jälkiselkeytykseen. Esikäsitte-

lyn välppäyksessä jätevesi ohjataan metallisäleikköjen läpi, jotka suodattavat isommat par-

tikkelit pois jätevedestä. Hiekanerotuksessa hiekka painuu painovoimaisesti altaan pohjalle 

samalla kun altaan pohjalta syötettään paineilmaa, joka saa jätevedessä olevan rasvan nou-

semaan altaan pinnalle. Esiselkeytyksessä jätevedestä poistetaan osa kiintoaineesta laskeut-

tamalla se painovoimaisesti altaiden pohjalle. Esiselkeytyksessä syntynyt liete kuivataan lin-

goilla ja kuljetetaan laitokselta jatkokäsittelyyn. Ilmastusprosessissa jätevedestä poistetaan 

orgaaninen aine sekä typpi aktiivilietteessä olevien mikrobien avulla. Jälkiselkeytyksessä 

ilmastuksessa sekoittunut jätevesi rauhoitetaan ja liete painuu painovoimaisesti altaan poh-

jalle, josta se palautetaan ilmastusprosessiin. Jälkiselkeytyksen jälkeen vesi käsitellään hiek-

kasuodatuksessa, jossa jätevesi suodatetaan hiekkapatjan läpi. Hiekkasuodatus tehostaa lai-

toksen fosforin poistoa. Hiekkasuodatuksesta vesi virtaa vuonna 2022 käyttöönotetulle uu-

delle hygienisointiyksikölle, jossa jätevesi käsitellään UV-valolla veteen jääneiden mikro-

bien lisääntymisen estämiksesi. Lisäksi laitoksella on suorasaostusmenetelmään perustuva 

ohitusvesienkäsittely-yksikkö, jota käytetään, kun laitoksen biologisen puolen kapasiteetti 

ei riitä tai jos biologisessa prosessissa on häiriötilanne. 

2.2  Ilmastusprosessi jätevedenpuhdistamolla 

Jätevedenpuhdistamon ilmastusprosessi on osa aktiivilieteprosessia, joka on Suomessa ylei-

simmin käytetty jäteveden biologinen käsittelyprosessi. Aktiivilieteprosessi perustuu 
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jäteveden luontaisesti sisältämien mikrobien hyödyntämiseen ja sen päätarkoitus on poistaa 

jäteveden sisältämiä purkuvesistöissä happea kuluttavia aineita, kuten typpeä, fosforia ja or-

gaanista ainesta. Aktiivilieteprosessiin jätevedenpuhdistamolla kuuluu esiselkeytys, ilmas-

tus sekä jälkiselkeytys. (Karttunen, 2004) Kakolanmäen jätevedenpuhdistamon aktiiviliete-

prosessin prosessikaavio on esitetty kuvassa 6. 

 

Kuva 6. Aktiivilieteprosessin prosessikaavio (mukaillen Turun Seudun Puhdistamo Oy, 

2022) 

 

Aktiivilieteprosessissa esiselkeytyksen tarkoituksena on vähentää ilmastusprosessiin mene-

vän orgaanisen- ja kiintoainekuormituksen määrää. Ilmastuksen kuormituksen vähentämi-

nen pienentää sen kokonaiskokoa sekä vähentää prosessin toimintaan tarvittavaa energian 

määrää. Ilmastusaltaassa esiselkeytyksestä tuleva jätevesi sekoitetaan bakteerien sekä 

mikro-organismien seokseen ja jäteveden sisältämästä orgaanisesta aineesta tulee bakteerien 

ravintoa. (Water Environment Federation, 2018) Ilmastusprosessissa tapahtuu suurin osa jä-

tevedenpuhdistuksessa tapahtuvasta typen poistosta nitrifikaatio- sekä denitrifikaatioproses-

sien avulla. Ilmastuksesta lähtevän veden mukana prosessista karkaa aktiivilietettä, joka las-

keutetaan jälkiselkeytyksessä altaan pohjalle ja ohjataan palautuslietteenä takaisin ilmastuk-

sen alkuun. Osa aktiivilietteestä ohjataan ylijäämälietteenä esiselkeytyksen alkuun. 

Ilmastusprosessi on jaettu lohkoihin, joissa osassa on hapettomat eli anoksiset ja osassa ha-

pelliset eli aerobiset olosuhteet. Kakolanmäen jätevedenpuhdistamolla on yhteensä neljä 

puhdistuslinjaa, jossa jokaisessa ilmastuslinjassa on 2 hapetonta ja 3 hapellista lohkoa sekä 

yksi lohko, jota voidaan ajaa sekä hapettomana että hapellisena lohkona tarpeen mukaan. 

Tämän lisäksi ilmastuksessa on seitsemäs lohko, joka toimii kaasunpoistoaltaana ja on 
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selkeästi tilavuudeltaan muita pienempi. Hapettomissa lohkoissa on sekoittimet, joilla aktii-

vilietettä sekoitetaan sekä estetään sen laskeutuminen altaan pohjalle. Hapellisissa lohkoissa 

altaan pohjalla on ilmastuslautaset, josta aktiivilietteen joukkoon puhalletaan ilmaa pieninä 

kuplina. Aktiivilieteprosessin tarvitsema hapentarve koostuu kolmesta päätekijästä; uuden 

biomassan kasvusta, biomassan hajotusprosessista sekä typpiyhdisteiden hapettumisesta 

sekä pelkistymisestä (Karttunen, 2004). 

2.2.1  Denitrifikaatio ja nitrifikaatio 

Jäteveden biologinen typenpoisto tapahtuu denitrifikaatio- ja nitrifikaatioprosessien kautta. 

Denitrifikaatio tapahtuu hapettomissa lohkoissa, jotka ovat Kakolanmäen jätevedenpuhdis-

tamolla ilmastusprosessin alussa. Denitrifikaatiossa eloperäisiä yhdisteitä hiilen- ja energian 

lähteenä käyttävät bakteerit käyttävät nitraattia ja nitriittiä soluhengitykseen hapen sijasta. 

(Rantanen, 1999) 

Nitraatin ja nitriitin pelkistyminen typpikaasuksi tapahtuu reaktioyhtälöllä: 

6NO3
- + 5CH3OH → 3N2 + 5CO2 + 7H2O + 6OH-  (1) 

jossa NO3
- on nitraatti, CH3OH metanoli, N2 on typpikaasu, CO2 on hiilidioksidi, H2O vesi 

ja OH- on hydroksidi. 

Denitrifikaatio voi käyttää hiilenlähteenä joko lietteen omaa ravintosisältöä tai prosessiin 

lisättävää orgaanista yhdistettä kuten metanolia. Denitrifikaation ollessa ennen nitrifikaa-

tiota, saadaan denitrifikaatiossa tarvittava nitraatti kierrättämällä nitraattipitoista aktiivi-

lietettä ilmastuksen loppupäästä alkupäähän (Rantanen, 1999). 

Nitrifikaatio tapahtuu ilmastuksen hapellisissa lohkoissa, joihin syötetään ilmaa altaan poh-

jalla olevien ilmastuslautasten avulla. Nitrifikaatio on kaksivaiheinen biologinen prosessi, 

jossa eloperäistä yhdisteitä hiilen- ja energian lähteenä käyttävät bakteerit hapettavat ammo-

niumtypen ensimmäisessä vaiheessa nitriitiksi ja toisessa vaiheessa nitriitin nitraatiksi (Ran-

tanen, 1999; Tchobanoglous et al., 2003): 

4NH4
+ + 3O2 → 2NO2

- + 4H+ + 2H2O  (2) 

2NO2 + 2O2 → 2NO3
-   (3) 
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Kokonaisreaktio: 

NH4
+ + 2O2 → NO3

- + 2H+ + H2O  (4) 

jossa NH4
+ on ammoniumioni, O2 on happi ja H+ on hydroni. 

 

Nitrifikaatioprosessin hapentarve saadaan laskettua seuraavasti (Karttunen, 2004): 

Or = 4,6 ∙ CN ∙ qv   (5) 

jossa Or on hapentarve [kg O2/d], CN on typpimäärä [kg N2/m3] ja qv on virtaama [m3/d]. 

 

Jos aktiivilieteprosessissa ei ole riittävästi happea, eivät mikro-organismit pysty käyttämään 

orgaanista ainetta ravinnokseen tai muuttamaan ammoniumtyppeä nitraatiksi. Lisäksi liian 

vähäinen liuenneen hapen määrä ilmastusaltaissa voi johtaa aktiivilietteen biomassan kuole-

miseen. (Harja et al., 2016) 

Ilmastusprosessin päätehtävä on tuottaa riittävä määrä liuennutta happea prosessiin, jotta ak-

tiivilietteen mikrobit pysyvät elossa. Ilmastuksen ohjaus on erittäin tärkeä osa jokaisen jäte-

vedenpuhdistamon ohjausjärjestelmän suunnittelua, koska myös liiallinen liuenneen hapen 

määrä ilmastuksessa heikentää aktiivilietteen laatua sekä kuluttaa ylimääräistä energiaa. Tar-

vittavan ilmamäärä riippuu jäteveden sisältämän biomassan hapentarpeesta, joka on laitos-

kohtainen ja jatkuvasti muutoksessa. (Lipták, 2006)  

2.3  Nykytilanne 

Kakolanmäen jätevedenpuhdistamolla on käytössä 5 rinnakkaista 355kW sähkömoottorilla 

varustettua taajuusmuuttajaohjattua ruuvikompressoria, jotka tuottavat prosessi-ilman il-

mastukseen, hiekanerotukseen sekä hiekkasuodatukseen. Kuvassa 7 on esitetty prosessi-il-

man virtauskaavio. 
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Kuva 7. Kakolanmäen jätevedenpuhdistamon prosessi-ilman virtauskaavio 

 

Ilma kompressoreille johdetaan kompressorihuoneeseen tuloilmakanavaa pitkin, josta se ja-

kaantuu prosessi-ilmakompressoreille. Kompressorien jälkeen prosessi-ilman lämpötila on 

140–160 °C välillä ja se jäähdytetään jälkijäähdyttimellä alle 60 °C:een. Ilma pitää jäähdyt-

tää, jotta ilmastuslautaset ilmastusaltaiden pohjalla eivät vaurioituisi liian korkeasta lämpö-

tilasta. Kompressorihuoneesta prosessi-ilma lähtee runkoputkea pitkin ja jakaantuu hiekka-

suodatukseen, hiekanerotukseen sekä ilmastuslinjoihin. Hiekkasuodatus jakaantuu kahteen 

linjaan, joista jokaisessa on sekä säätöventtiili että virtausmittari. Hiekanerotukselle menee 

yksi linja, jossa on myös säätöventtiili sekä virtausmittari.  

Runkoputkesta ilma jakaantuu jokaiselle ilmastuslinjalle, jossa jokaisessa on oma virtaus-

mittarinsa. Jokaisella linjalla prosessi-ilma jakaantuu vielä jokaiseen erilliseen ilmastusloh-

koon, ilmamäärää ilmastuksessa säädetään lohkokohtaisesti säätöventtiilien avulla. Kuvassa 

8 on esitetty yhden ilmastuslinjan virtauskaavio. 
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3.1.1  Teoreettiset puristusprosessit 

Termodynamiikan ensimmäinen laki yhdessä ideaalikaasun tilanyhtälön kanssa johtaa seu-

raavin teoreettisiin puristusprosesseihin: isentrooppiseen sekä polytrooppiseen puristuspro-

sessiin. 

Isentrooppisessa puristusprosessissa systeemiin tuotu lämpömäärä Q on nolla, eli ilman si-

säinen energia kasvaa suoraan suhteessa tuodun työn määrällä. Tällöin puristuksen aikana 

ilman lämpötila ja paine riippuvat ilman alku- ja lopputilavuuksista. Isentrooppinen puris-

tusprosessi on hyvä malli öljyttömille ruuvikompressoreille sekä aksiaali- ja radiaalityyppi-

sille kineettisille kompressoreille. Isentrooppisen puristuksen alku- ja loppupaine sekä läm-

pötila riippuvat toisistaan seuraavasti. (Airila, 1983)  

𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝1 �
𝑉𝑉1
𝑉𝑉2
�
𝑘𝑘
   (9) 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 �
𝑉𝑉1
𝑉𝑉2
�
𝑘𝑘−1

   (10) 

jossa p2 on paine puristuksen lopussa [Pa], p1 on paine puristuksen alussa [Pa], V1 on tilavuus 

puristuksen alussa [m3], V2 on tilavuus puristuksen lopussa [m3], T2 on lämpötila puristuksen 

lopussa [°C], T1 on lämpötila puristuksen alussa [°C] ja k on isentrooppieksponentti. 

 

Käytännössä isentrooppinen puristus ei ole mahdollinen, koska kompressoria on mahdotonta 

eristää siten, ettei lämmönsiirtoa kompressorin ja tilan välillä olisi olemassa. 

Polytrooppinen puristus kuvaa todellista puristusprosessia. Polytrooppisessa puristuksessa 

osa ilmaan kohdistetusta puristustyöstä lisää ilman sisäistä energiaa ja osa energiasta poistuu 

lämpönä ympäristöön. Polytrooppisen puristuksen alku- ja loppupaine sekä lämpötila riip-

puvat toisistaan seuraavasti. 

𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝1 �
𝑉𝑉1
𝑉𝑉2
�
𝑛𝑛

   (11) 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 �
𝑉𝑉1
𝑉𝑉2
�
𝑛𝑛−1

   (12) 

jossa n on polytrooppieksponentti.  
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Polytrooppieksponentin arvo voidaan määrittää kompressoreille kokeellisesti mittaamalla 

lämpötilan nousua kompressorin yli. (Airila, 1983) 

3.1.2  Teho ja hyötysuhde 

Kompressorin puristuksen tarvitseman tehon terve saadaan laskettua seuraavasti. 

𝑃𝑃 = 𝑞𝑞𝑚𝑚𝑅𝑅𝑢𝑢𝑇𝑇1𝑛𝑛
𝑛𝑛−1

��𝑝𝑝2
𝑝𝑝1
�
𝑛𝑛−1
𝑛𝑛 − 1�  (13) 

jossa P on kaasun puristutukseen tarvittava teho [W] ja qm on massavirta [kg/s]. 

 

Jos yhtälön 13 polytrooppieksponentin n paikalle sijoittaa ilman isentrooppieksponentin 1,4, 

saadaan yhtälöstä ratkaistua isentrooppiteho Ps jäähdyttämättömälle puristukselle. 

Kompressorin kaasuteho saadaan laskettua jakamalla yhtälöstä 13 saatu kompressorin 

isentrooppiteho kompressorin isentrooppihyötysuhteella. 

𝑃𝑃gas = 𝑃𝑃𝑠𝑠
𝜂𝜂𝑠𝑠

   (14) 

jossa Pgas on kompressorin kaasuteho [W], Ps on kompressorin isentrooppiteho ja ηs on 

kompressorin isentrooppihyötysuhde. 

 

Kompressorin mekaaninen hyötysuhde voidaan laskea seuraavalla yhtälöllä 

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑃𝑃𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔
𝑃𝑃𝑚𝑚

   (15) 

jossa ηm on kompressorin mekaaninen hyötysuhde ja Pm on kompressorin mekaaninen teho. 

 

Kompressorin kokonaishyötysuhde muodostuu kompressorin hyötysuhteen lisäksi myös 

sähkömoottorin hyötysuhteesta seuraavasti. 

ηkok = ηs ∙ ηm ∙ ηmotor  (16) 

jossa ηmotor sähkömoottorin hyötysuhde. 
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Lisäksi jos systeemiin kuuluu esimerkiksi taajuusmuuttaja tai sähkömoottorin käynnistin, 

pitäisi sen hyötysuhde ottaa huomioon tarkasteltaessa koko kompressorisysteemin hyöty-

suhdetta. 

3.2  Kompressorit jätevedenpuhdistamolla 

Yleisesti jätevedenpuhdistamoilla käytössä olevat kompressorit voidaan jakaa kahteen eri 

pääkategoriaan; staattisesti puristaviin eli syrjäytyskompressoreihin sekä kineettisesti puris-

taviin eli dynaamisiin kompressoreihin. (Lipták, 2006)  

Kuvassa 11 on esitetty yleisesti ilmastusprosessissa käytettyjen kompressoreiden pääkate-

goriat sekä niiden alakategoriat.  

 

 

Kuva 11. Ilmastuksessa käytetyt kompressorityypit (Jenkins, 2014, 134) 

 

Jätevedenpuhdistamoilla ilmastusprosessin paineilmantuotantoon käytetään sekä syrjäytys- 

että dynaamisia kompressoreita. Yleisesti syrjäytyskompressoreita käytetään pienemmillä 

ilmamäärävaatimuksen omaavilla laitoksilla kuin dynaamisia kompressoreja. Yleisenä sään-

tönä voidaan pitää, että syrjäytyskompressoreita käytetään, kun ilmamäärät ovat alle 170 

m3/min. Isommilla ilmamäärillä yleensä päädytään radiaalikompressoreihin. 
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Syrjäytyskompressorit ovat myös yleisimpiä laitoksissa, jossa vastapaineen vaade on yli 156 

kPa. (Bell & Abel, 2011) 

 

Taulukko 1. Kompressorityyppien nimelliset hyötysuhteet ja säätöalueet (EPA, 2010) 

Kompressorityyppi Kompressorin nimellinen 
hyötysuhde (%) 

Nimellinen säätöalue 
maksimituotosta (%) 

Syrjäytyskompressori (taajuusmuuttajaohjattu) 45–65 50 

Monivaiheinen keskipakokompressori (imupuoli ku-
ristettu) 50–70 60 

Monivaiheinen keskipakokompressori (taajuusmuut-
tajaohjattu) 60–70 50 

Yksivaiheinen keskipakokompressori, vaihteellinen 
(johdesiipisäätö ja muuttuvakulmaiset diffuusorin 

siivet) 
70–80 45 

Yksivaiheinen keskipakokompressori, vaihteeton 
(suurnopeusturbo) 70–80 50 

 

 

Taulukosta 1 voidaan todeta, että yleisesti keskipakokompressorit toimivat paremmalla hyö-

tysuhteella kuin syrjäytyskompressorit. Tosin on otettava huomioon, että lopullinen hyöty-

suhde sekä säätöalue määräytyy aina tapauskohtaisesti, riippuen siitä miten vaadittu toimin-

tapiste sijoittautuu milloinkin kyseessä olevan kompressorin ominaiskäyrästöön. Teoriassa 

kompressori voidaan suunnitella tietyn toimintapisteen mukaan, mutta käytännössä valmis-

tajat valitsevat toimintapisteelle parhaiten sopivan kompressorin jo valmiiksi kehitetyistä 

kompressorimalleista. 

3.3  Syrjäytyskompressorit 

Syrjäytyskompressoreita käytetään yleisesti jätevedenpuhdistamoilla. Aikaisemmin syrjäy-

tyskompressoreita pidettiin vähemmän energiatehokkaina verrattuna dynaamisiin kompres-

soreihin, mutta viimeaikainen kehitys kompressoreiden suunnittelussa sekä 
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ohjausjärjestelmissä ovat pienentäneet huomattavasti syrjäytyskompressoreiden energian-

tarvetta. (Jenkins, 2014) 

Syrjäytyskompressoreilla kaasun paineen nostaminen toteutetaan pienentämällä kaasun tila-

vuutta, eli ne ovat osatoimisia. Syrjäytyskompressoreiden tyypillinen tuottokäyrä on esitetty 

kuvassa 12. Kuvasta voidaan todeta syrjäytyskompressoreiden tuottavan lähes vakion tila-

vuusvirran ja vaihtelevan painetason. 

 

 

Kuva 12. Syrjäytyskompressorin tyypillinen tunnuskäyrästö (Amerlinck et al., 2016) 

 

Tässä työssä käsitellään syrjäytyskompressoreista pelkästään ruuvikompressoreita, koska 

kiertomäntäpuhaltimien tyypillinen tuottopaine ei riitä Kakolanmäen jätevedenpuhdistamon 

painevaatimuksiin, allas syvyyden ollessa 15 metriä. 
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3.3.1  Ruuvikompressorit 

Ruuvikompressorit ovat yksi yleisimmistä kaasujen puristamiseen käytetyistä kompressori-

tyypeistä. Ruuvikompressorit voidaan luokitella kahteen tyyppiin, öljytiivistettyihin sekä öl-

jyttömiin. Öljytiivistetyssä ruuvikompressorissa ruiskutetaan öljyä puristuskammioon root-

toreiden voitelemiseksi sekä tiivistämiseksi. Lisäksi öljyllä pyritään vähentämään lämpöti-

lan nousua puristuksen aikana. Öljyttömissä kompressoreissa roottoreiden välinen kosketus 

estetään jakovaihteilla, jotka sijaitsevat puristuskammion ulkopuolella. Jakovaihteet voidel-

laan puristuskammion ulkopuolella, eli voiteluaineen pääsyn estämiseksi puristuskammioon 

tarvitaan sisäiset tiivisteet jokaiselle akselille puristuskammion sekä laakereiden välille. 

(Stosic et al., 2005)  

Monimutkaisempi rakenne nostattaa öljyttömän ruuvikompressorin hintaa, mutta ne ovat 

yleisin vaihtoehto jätevedenpuhdistamoilla, jotta vältetään öljypäästöt puhdistettuun jäteve-

teen, joka puhdistusprosessin jälkeen johdetaan vesistöihin. 

Ruuvikompressoreiden toiminta perustuu kahteen vastakkaisiin suuntiin pyöriviin ruuvin 

kierrettä muistuttaviin roottoreihin, naaras- ja urosroottoriin. Urosroottorissa on kuperat loh-

kot ja naarasmoottorissa koverat urat. Roottoreiden geometrioita on useampia erilaisia ja 

geometrioiden sisälläkin on eri konfiguraatioita.  Kuvassa 13 on esitetty N-profiilin poikki-

leikkaus 4–5 konfiguraatiolla, eli urosroottorissa on 4 kuperaa osaa ja naarasmoottorissa 5 

koveraa osaa. 

 

 

Kuva 13. N-profiilin poikkileikkaus konfiguraatiolla 4–5 (Stosic et al., 2005) 
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Ruuvikompressorien puristus perustuu roottoreiden väliin jäävän ilman tilavuuden pienen-

tämiseen. Imukanavasta tuleva kaasu johdetaan roottoreiden väliin jäävään tilaan, joka pie-

nenee paineaukkoa lähestyttäessä. Roottorien välissä olevan tilan pienentyessä, ilman tila-

vuus pienenee ja paine sekä lämpötila kasvavat. Kuvassa 14 on esitetty ruuvikompressorin 

puristuksen vaiheet. 

 

Kuva 14. Ruuvikompressorin puristus roottorien sisällä (Wennemar, 2009) 

 

3.3.2  Ruuvikompressorin kapasiteetin säätö 

Ruuvikompressoreiden kapasiteetin säätö voidaan toteuttaa kahdella eri tavalla; puhalta-

malla ylimääräinen ilma ulospuhallusventtiilillä ulos järjestelmästä tai muuttamalla ruuvi-

kompressorin pyörimisnopeutta taajuusmuuttajalla. Kuvassa 15 on esitetty ruuvikompresso-

rin pyörimisnopeuden säädön vaikutus tuottokäyrään. 
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Kuva 15. Pyörimisnopeuden säädön vaikutus ruuvikompressorin tuottokäyrään (Lipták, 

2006) 

 

Kompressorin kapasiteetin säätö pyörimisnopeutta pienentämällä on parempi tapa hallita 

kompressorin kapasiteettia, sillä se säästää energiaa vähentämällä samalla myös kompresso-

rin sähkötehoa. (Lipták, 2006) 

3.4  Keskipakokompressorit 

Kineettisesti puristavat kompressorit voidaan lajitella kahteen pääluokkaan, radiaalisiin sekä 

aksiaalisiin kompressoreihin. Jätevedenpuhdistamoilla käytetään normaalisti vain yksivai-

heisia radiaalikompressoreita. Monivaiheisia radiaalisia kompressoreita tavataan vain erit-

täin suurissa laitoksissa, joissa konekoot ovat yli 750kW (Jenkins, 2014). 

Yksivaiheiset keskipakokompressorit ovat hyvin yleisesti käytössä isomman kokoluokan jä-

tevedenpuhdistamoissa, mutta niitä voidaan käyttää myös pienemmän kokoluokan laitok-

sissa. Keskipakokompressoreiden suunnitteluperiaatteet olivat pitkään muuttumattomia, 
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mutta energian hinnan nousun sekä ohjausjärjestelmien kehittyessä tekniikka on viime ai-

koine kehittynyt nopeasti. (Jenkins, 2014) 

Keskipakokompressorit ovat jatkuvatoimisia kompressoreita ja niiden toimintaperiaate 

muistuttaa keskipakopumppujen toimintaperiaatetta. Keskipakokompressorin pääosat ovat 

imukanava, juoksupyörä, diffuusori sekä spiraali. Kuvassa 16 on esitetty keskipakokomp-

ressorin pääosat.  

 

 

Kuva 16. Keskipakokompressorin pääosat edestä 

 

Tyypillisessä keskipakokompressorissa kaasu johdetaan imukanavaa pitkin kohtisuorassa 

akseliin nähden juoksupyörälle, jossa virtaussuunta vaihtuu aksiaalisesta radiaaliseksi. 

Kaasu saa energiaa kulkiessaan nopeasti pyörivän juoksupyörän läpi samanaikaisesti puris-

tuen. Juoksupyörästä kaasu vapautuu diffuusoriin, jossa kineettinen energia muutetaan staat-

tiseksi paineeksi. Diffuusorin jälkeen kaasu johdetaan spiraaliin ja spiraalista purkuaukkoon. 

Suurin osa juoksupyörästä lähtevästä nopeudesta muutetaan paine energiaksi diffuusoriissa 

kuvan 17 mukaisesti. Normaalisti kompressori suunnitellaan siten, että noin puolet paineen-

noususta tapahtuu juoksupyörässä ja loput diffuusoriissa. (Boyce, 2003) 
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Kuva 17. Leikkauskuva keskipakokompressorista sekä paineen ja nopeuden muutokset 

kompressorin läpi (mukaillen Boyce, 2003) 

 

Keskipakokompressoreiden tyypillinen tuottokäyrä poikkeaa syrjäytyskompressoreista. 

Keskipakokompressorit ovat tilavuusvirtakoneita, joten niiden suorituskykyyn vaikuttaa il-

man ominaisuudet imupuolella. Keskipakokompressoreja mitoittaessa on huomioitava kaa-

sun ominaisuudet eri olosuhteissa, koska ne vaikuttavat suoraan kompressorin tilavuusvir-

ralliseen tuottoon sekä tehon tarpeeseen. Esimerkiksi kun väliaineena on ilma, kompressori 

tuottaa isomman tilavuusvirran alhaisemmilla väliaineen lämpötiloilla, koska ilman tiheys 

alenee lämpötilan noustessa. Samalla kompressorin ottoteho kasvaa. Kuvassa 18 esitetty 

keskikompressorin tyypillinen tuottokäyrä.  
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Kuva 18. Keskipakokompressorin tyypillinen tuottokäyrä (mukaillen Boyce, 2003) 

 

Keskipakokompressorilla yleisesti tilavuusvirran muutos on suuri ja paineen pieni. Keski-

pakokompressoreiden toiminta-aluetta rajoittaa käyrän vasemmalla puolella sakkausraja 

sekä oikealla tukkeutumisraja. Kompressorin hyötysuhteet ovat yleisesti esitetty vyöhyk-

keinä käyrästössä, ja kompressorin paras hyötysuhde on yleensä pienimmän vyöhykkeen 

sisällä. 

Tuottokäyrän jyrkkyyteen voidaan vaikuttaa juoksupyörän siipien suunnittelulla. Pyörimis-

suuntaan nähden eteenpäin kääntyvillä juoksupyörän lavoilla käyrän jyrkkyys pienenee ja 

taaksepäin suunnatuilla lavoilla käyrän jyrkkyys kasvaa. Taaksepäin suunnatuilla juoksu-

pyörän lavoilla saavutetaan moderneissa keskipakokompressoreissa korkein hyötysuhde. 

(Gresh, 2018) 

Jos turbokompressorin tuottovirtausta kuristetaan liikaa, kompressorin siivistö sakkaa ja sil-

loin virtauksen suunta kääntyy hetkellisesti päinvastaiseksi. Virtauksen suunnan 
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kääntymisestä seuraa voimakas virtauksen värähtely, joka saattaa vaurioittaa kompressoria. 

(Airila, 1983)  

Sakkauksen mahdollisesti aiheuttamat vauriot vaihtelevat kompressorien rakenteen ja omi-

naisuuksien mukaan. Pienet monivaiheiset keskipakokompressorit voivat toimia sakkauk-

sessa useita minuutteja ennen kuin kompressoriin syntyy vaurioita. Yksivaiheiset keskipa-

kokompressorit ovat herkempiä sakkaukselle ja vaurioita voi syntyä vain muutamassa se-

kunnissa. Moderneissa turbokompressoreissa on ohjauslogiikka, joka suojaa kompressoria 

sakkaukselta. Yleensä turbokompressorien painepuoli on varustettu erillisellä ulospuhallus-

venttiilillä, joka avataan, jos toimintapiste on lähellä sakkausrajaa. Ulospuhallus saa toimin-

tapisteen siirtymään käyrästöllä oikealle poispäin sakkausrajalta lisäämällä virtausta.  (Jen-

kins, 2014) 

Kompressorin tuottokäyrällä on taipumus kallistua tasaisesti ja lopulta pudota melko nope-

asti siirryttäessä tunnuskentässä oikealle suurempaan arvoon. Jos kompressorin toiminta-

piste viedään käyrästöllä liian oikealle, kompressori alkaa tukkeutumaan. Tukkeutuminen 

tapahtuu, jos kompressorin sisäinen virtaus saavuttaa äänennopeuden jossain osassa komp-

ressoria. (Brown, 2005) 

Kompressorin tukkeutuminen ei ole yhtä vakavaa kuin kompressorin sakkaaminen, mutta 

sitä pitäisi välttää, jotta kompressori voi toimia parhaalla hyötysuhteella. 

3.4.1  Vaihteelliset turbokompressorit 

Vaihteellisissa turbokompressoreissa yleisesti käytetään standardi sähkömoottoreita, joiden 

pyörimisnopeus 50 Hz taajuudella on yleisemmin 1500 tai 3000 rpm. Jotta juoksupyörän 

pyörimisnopeus saadaan nostettua halutulle tasolle, tarvitaan sähkömoottorin sekä juoksu-

pyörän välille juoksupyörän pyörimisnopeutta nostattava vaihteisto. Koska välityssuhde voi-

daan valita kohteen mukaan, eivät vaihteelliset turbokompressorit ole riippuvaisia sähkö-

moottorin pyörimisnopeudesta. Rakenteensa vuoksi vaihteelliset kompressorit ovat yleensä 

kalliimpia, mutta kompressorin hyvän hyötysuhteen ansiosta suuremmat investointikustan-

nukset on saatu kompensoitua käyttökustannuksissa. (Jenkins, 2014)  

Kuvassa 19 on esitetty yksivaiheisen vaihteellisen turbokompressorin tyypillinen rakenne. 
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Kuva 19. Yksivaiheellisen vaihteellisen turbokompressorin tyypillinen rakenne (Jenkins, 

2014) 

 

Juoksupyörän tyypillinen pyörimisnopeus vaihteellisella yksivaiheisella turbokompresso-

rilla on 10 000–14 000 rpm. Yksivaiheisten turbokompressoreiden edut ovat parempi hyö-

tysuhde kuin syrjäytyskompressoreilla tai monivaiheisissa turbokompressoreissa sekä hyö-

tysuhteen pysyminen hyvänä koko säätöalueella. (Spellman, 2013)  

Kompressorien säätö toteutetaan tyypillisesti johdesiipien säädöllä tai muuttuvakulmaisilla 

diffuusorin siivillä tai näiden yhdistelmällä (Rohrbacher et al., 2010). 

 

3.4.2  Suurnopeusturbokompressorit 

Suurnopeusturbokompressorit ovat periaatteeltaan vastaavia kuin muut yksivaiheiset turbo-

kompressorit, mutta erillisen ylennysvaihteen sijasta juoksupyörän akseli on kiinnitetty suo-

raan sähkömoottoriin. Jotta vaadittava pyörimisnopeus juoksupyörälle saavutetaan, 
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käytetään suurnopeusturbokompressoreissa suurnopeussähkömoottoreita, joiden tyypillinen 

pyörimisnopeus on noin 40 000 rpm. Kompressorilla on laaja noin 50 % säätöalue ja säätö 

toteutetaan taajuusmuuttajalla muuttamalla juoksupyörän pyörimisnopeutta. (Rohrbacher et 

al., 2010; Spellman, 2013) Kuvassa 20 on esitetty suurnopeuskompressorin poikkileikkaus. 

 

 

Kuva 20. Suurnopeuskompressorin poikkileikkaus (Water Environment Federation, 2021)  

 

Yhdistämällä juoksupyörä sekä moottori samalle akselille saadaan kokoonpanosta erittäin 

kompakti. Suurnopeusturbot ovat yleensä yksivaiheisia ja niiden pyörintänopeus on 15 000–

50 000 rpm välillä. Korkean pyörimisnopeuden takia suurnopeusturboissa on tyypillisesti 

laakerit toteutettu joko kosketusvapailla magneetti- tai ilmalaakereilla. (Irving & Ibets, 

2013) 

Turbokompressorin kestomagneettisynkroniset sähkömoottorit omaavat korkean hyötysuh-

teen sekä korkean pyörimisnopeuden. Lisäksi suurnopeusturbojen kokoonpanossa on integ-

roituna taajuusmuuttaja, joka tarjoaa useiden satojen hertsien taajuuden moottorien nopean 

pyörimisnopeuden saavuttamiseksi. Lisäksi suurnopeusturboissa on oma ohjauslogiikka. 

(Jenkins, 2014) Kuvassa 21 on esitetty tyypillisen suurnopeusturbon kokoonpano.  
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Kuva 21. Suurnopeusturbon tyypillinen kokoonpano (Jenkins, 2014) 

 

3.4.1  Keskipakokompressoreiden kapasiteetin säätö 

Keskipakokompressoreiden kapasiteetin säätöön on useampi eri tapa. Suurnopeusturbo-

kompressoreilla käytetään yleisemmin pyörimisnopeuden säätöä. Yksivaiheisissa vaihteel-

lisissa turbokompressoreissa käytetään kapasiteetin säätöön yleisesti johdesiipisäätöä tai 

muuttuva kulmaisia diffuusorin siivekkeitä. Lisäksi on kompressoreita, joissa on sekä joh-

desiipisäätö että muuttuvakulmaiset diffuusorin siivekkeet. Kuvassa 20 on esitetty eri säätö-

tapojen vaikutus keskipakokompressorin tunnuskäyrästöön. 
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Kuva 20. Eri säätötapojen vaikutukset keskipakokompressorin tuottokäyrään (Cumpsty, 

1989) 

 

Kuten kuvasta 20 voidaan todeta, jokainen säätötapa muokkaa tuottokäyrää omalla taval-

laan. Pyörimisnopeussäädössä kompressorin juoksupyörän pyörimisnopeutta säädetään esi-

merkiksi säätämällä sähkömoottorin pyörimisnopeutta taajuusmuuttajalla. Kompressorin 

tuottokäyrä laskee juoksupyörän pyörimisnopeuden alentuessa ja samalla myös tarvittava 

teho laskee. (Lipták, 2006) 

Jotta pyörimisnopeussäädöllä saadaan laaja säätöalue, täytyy toimintapisteen osua tarpeeksi 

alas kompressorin tuottokäyrällä, koska ilmastusprosessissa systeemikäyrä on lähes vaaka-

suora. 

Johdesiipisäädössä on kompressorin imukanavassa ennen juoksupyörää johdesiivet, joiden 

asentoa pystytään vaihtamaan esimerkiksi toimilaitteella. Yksivaiheisissa keskipakokomp-

ressoreissa johdesiivet esipyörittävät imuilman ennen kuin ilma tulee juoksupyörälle. Tämä 

pienentää juoksupyörän sekä ilmavirran välistä nopeuseroa ja siten vähentää kineettistä 



42 

energiaa. Johdesiipien ollessa pienemmillä arvoilla, niistä syntyy lisäksi painehäviötä. (Jen-

kins, 2014)  

Kuvasta 20 voidaan myös todeta, että johdesiipisäätö vaikuttaa myös kompressorin tuotto-

käyrien jyrkkyyteen. Tämä parantaa kompressorin säädettävyyttä sekä mahdollistaa komp-

ressorin hyötysuhteen pysymisen hyvällä tasolla koko säätöalueella. 

Muuttuvakulmaiset diffuusorin siivekkeet sijaitsevat kompressorissa virtaussuunnassa kat-

sottuna juoksupyörän ja spiraalin välissä. Käytännössä muuttuvakulmaisilla diffuusorin sii-

vekkeillä vaikutetaan kineettisen energian muuttumiseen staattiseksi paineeksi dif-

fuusoriissa (Jenkins, 2014). Kuten johdesiipisäätö, myös muuttuvakulmaiset diffuusorin sii-

vekkeet muuttavat kompressorin tuottokäyrää parantaen säädettävyyttä sekä hyötysuhdetta 

tuottoa säädettäessä. 

Useimmat yksivaiheiset keskipakokompressorit hyödyntävät sekä johdesiipisäätöä että sää-

dettäviä diffuusorin siivekkeitä. Tällöin kompressorin sisäinen ohjauslogiikka laskee joh-

desiiville sekä säädettäville siivekkeille optimaaliset asennot käyttäen hyväksi kompressorin 

sisäisiä mittaustietoja, kuten kapasiteettia, imuilman lämpötilaa sekä paine-eroa kompresso-

rin yli. Tällä säätötavalla saavutetaan kompressorille laaja säätöalue hyötysuhteen pysyessä 

käytännössä vakiona koko säätöalueella. (Lipták, 2006) 

3.5  Kompressorin toimintapiste 

Kompressorin toimintapiste sijaitsee kompressorin tuottokäyrän sekä systeemikäyrän leik-

kauskohdassa kuvan 12 mukaisesti. Toimintapiste kuvaa pistettä, jossa kompressorin tuot-

tama paine voittaa systeemin aiheuttaman vastapaineen. Vastapaine ilmastusprosessissa 

muodostuu sekä dynaamisesta että staattisesta paineesta. Dynaaminen paine muodostuu put-

kiston, komponenttien sekä ilmastuslautasten painehäviöstä. Staattinen paine muodostuu il-

mastuslautasen päällä olevan vesipatsaan hydrostaattisesta paineesta. (Amerlinck et al., 

2016) 

Δpsysteemi = Δpputkisto + Δpsäätöventtiili + Δpilmastuslautanen + Δpvesipatsas (17) 

jossa Δpsysteemi on vastapaine [Pa], Δpputkisto on putkistosta syntynyt painehäviö [Pa], Δpsäätö-

venttiili on säätöventtiilistä syntynyt painehäviö [Pa], Δpilmastuslautanen on ilmastuslautasesta syn-

tynyt painehäviö [Pa] ja Δpvesipatsas on vesipatsaan muodostama staattinen paine [Pa]. 
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Kuva 22. Esimerkki ilmastusjärjestelmän painekomponenteista 

 

Kuvasta 22 voidaan todeta, että staattinen paine edustaa suurinta osaa systeemin vastapai-

neesta, koska siihen vaikuttaa suoraan altaan ilmastusaltaan syvyys. Ainoa tapa vaikuttaa 

staattiseen paineeseen on ilmastusaltaiden suunnitteluvaiheessa, kun ilmastusaltaiden tila-

vuus, leveys ja syvyys määritellään. Loppu vastapaineesta koostuu dynaamisesta paineesta, 

joka aiheutuu ilman liikkeestä aiheutuvasta kitkahäviöistä putkistossa sekä säätöventtiilin ja 

ilmastuslautasen painehäviöstä. Dynaamiseen painehäviöön vaikuttavat putken koko, pituus 

sekä muodot ja säätöventtiilin sekä ilmastuslautasen painehäviö. Dynaamiseen paineeseen 

voidaan vaikuttaa putkiston ja komponenttien mitoituksella sekä valinnalla. Kakolanmäen 

puhdistamolla on hyviä kokemuksia esimerkiksi kompressorin painepuolella olevan jälki-

jäähdyttimen vaihtamisesta pienemmän painehäviön omaavaan jälkijäähdyttimeen. 
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4  Markkinakartoitus ja kompressorien mitoitus 

Kakolanmäen puhdistamon kompressorihuoneessa on yksi ylimääräinen kompressoripeti, 

johon voidaan asentaa uusi kompressori vanhojen viiden kompressorin rinnalle. Kuten 

edellä on todettu, tässä työssä on tarkoituksena tutkia kompressorijärjestelmän energiatehok-

kuuden parantamista perehtymällä vaihtoehtoisiin kompressorityyppeihin ja määritellä vaih-

toehtoinen tapa tuottaa ilmastusilmaa mahdollisimman energiatehokkaasti.  

Kakolanmäen puhdistamon nykyiset kompressorit ovat vain 13 vuotta vanhoja, joten inves-

tointinäkökulmasta ei ole järkevää miettiä niiden uusimista, sillä kompressoreilla on vielä 

rutkasti elinkaarta jäljellä ja kompressorit toimivat suhteellisen hyvällä hyötysuhteella. Näin 

ollen järkevin tapa parantaa systeemin energiatehokkuutta on tuoda uusi kompressori van-

hojen rinnalle ja mitoittaa kompressori järkevästi siten, että vanhat kompressorit jäävät uu-

den rinnalle.  

Ilmastusprosessille on tyypillistä suuret vaihtelut tarvittavan ilmastusilman määrässä. Li-

säksi energiatehokkuuden näkökulmasta tulisi pyrkiä minimoimaan ylimääräisen ilman tuot-

taminen prosessiin, koska se on energian hukkaamista. Mahdollisesti uuden hankittavan 

kompressorin pitäisi olla nykyisiä ilmastuskompressoreita energiatehokkaampi sekä omata 

laaja säätöalue, jotta systeemin energiatehokkuutta saataisiin parannettua. 

Tutkimuksen aluksi päätettiin suorittaa markkinakartoitus, jotta markkinoilla olevista vaih-

toehdoista saataisiin mahdollisimman hyvä kuva ennen lopullista kompressorin mitoitta-

mista. Markkinakartoitus lähetettiin 11 Suomessa toimivalle yritykselle ja vastaus saatiin 

viideltä toimijalta. Suurin syy osallistumatta jättämiselle oli matalapainekompressoreiden 

puuttuminen valikoimasta tai valikoimissa olevien kompressorien painealueen jääminen 

liian pieneksi. Neljän toimijan kanssa pidettiin neuvottelut, joissa kussakin käytiin läpi toi-

mittajien ratkaisut, kompressorien kokoluokat ja toimintaperiaatteet sekä huollon toiminta 

Suomessa. Markkinakartoituksesta kerättyjen sekä tehtaan automaatiojärjestelmästä saatu-

jen tietojen perusteella määriteltiin toimittajilta pyydettävien lopullisten tarjousten lähtöar-

vot. 
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4.1  Kompressorin koon mitoitus 

Uuden kompressorin kokoa mitoitettaessa lähdettiin tutkimaan nykyisen järjestelmän toi-

mintaa sekä prosessi-ilman kulutusmääriä. Tehtaan automaatiojärjestelmästä saatiin lähtöai-

neistoksi prosessi-ilman kulutusmäärät tuntikeskiarvoina. Koska ilmamäärä vaihtelee sekä 

päivä- että vuositasolla, päätettiin käyttää prosessi-ilman tuntikeskiarvoja kahdelta viime 

täydeltä vuodelta. Arvoista muodostettiin pysyvyyskuvaaja asettamalla tuntikeskiarvot suu-

ruusjärjestykseen ja jakamalla arvot 0 prosentista 100 prosenttiin. Kuvassa 23 on esitetty 

prosessi-ilman pysyvyyskuvaaja vuosille 2020–2021. 

 

 

Kuva 23. Kakolanmäen jätevedenpuhdistamon prosessi-ilman pysyvyyskäyrä 2020–2021 

 

Kuvasta 23 voidaan todeta, että 80 prosenttia ajasta ilmamäärät ovat 6 000–12 500 m3/h 

välillä. Jotta merkittävää energiatehokkuuden parantumista yhdellä uudella kompressorilla 

pystyttäisiin saavuttamaan, pitäisi uuden kompressorin pystyä tuottamaan käytännössä mah-

dollisimman paljon normaalista prosessi-ilman kulutuksesta, jättäen olemassa olevat komp-

ressorit reserviksi huippukulutuksia varten.  
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Nykyiset kompressorit tuottavat kukin noin 6500 n-m3/h maksimikapasiteetin verkoston pai-

neen ollessa 1,63 bar(g). Kuvassa 24 on esitetty, kuinka monta kompressoria on käynnissä 

prosentuaalisesti ajasta vuosien 2020 sekä 2021 aikana. 

 

 

Kuva 24. Nykyisten kompressorien käyntimäärät prosentuaalisesti ajasta 

 

Kuvasta 24 voidaan todeta, että 51 prosenttia ajasta kompressoreja käy 3 kappaletta kerral-

laan ja 42 prosenttia ajasta 2 kappaletta. Neljättä kompressoria tarvitaan vain 7 prosenttia 

ajasta ja viiden kompressorin käyminen on erittäin harvinaista. Jos kuvan 24 lukuja vertaa 

kuvan 23 pysyvyyskuvaajaan voidaan nähdä, että verrattaessa kompressorin maksimituot-

toon ja käyntilukumääriin, kuvissa esiintyy ristiriitaa. Tämä johtuu siitä, että kompressorien 

tuottoa säädetään taajuusajolla ja vähintään kaksi kompressoria kerrallaan on säätöajossa. 

Kahden kompressorin käydessä maksimikapasiteetilla, pitäisi niiden tuottaa yhteensä noin 

13 000 n-m3, joka pysyvyyskuvaajan mukaan riittäisi noin 85 prosenttia ajasta. Kuitenkin 

vain 42 prosenttia ajasta ajetaan kahdella kompressorilla. Lisäksi huomioon tulee ottaa myös 

se, että pysyvyyskuvaaja ei ota huomioon ilmanmäärän tarpeen muutoksia. Koska ilma-

määrä saattaa vaihtua hyvinkin nopeasti, täytyy nykyisten kompressorien pystyä vastaamaan 



47 

ilmamäärän tarpeen muutokseen ja tästä syystä on perusteltua pitää kolmea kompressoria 

käynnissä, vaikka teoriassa kaksi riittäisikin. Energiatehokkuuden kannalta kuitenkaan yli-

määräisen kompressorin päällä pitäminen ei ole paras ratkaisu, koska silloin vähintään kahta 

kompressoria joudutaan ajamaan taajuusohjeella ja silloin sähkömoottorit toimivat osate-

holla, joka laskee moottoreiden hyötysuhdetta. Lisäksi muutkin kompressorien häviöt kol-

minkertaistuvat kahden sijaan. 

Markkinakartoituksen sekä prosessiautomaatiojärjestelmästä saatujen nykyisten prosessi-il-

man kulutusarvojen pohjalta päätettiin lopulliseen tarjouspyyntöön, joka lähettiin kompres-

soritoimittajille, määritellä kompressorien tuottoalueeksi 7 500–12 000 n-m3/h ja vastapai-

neeksi 1,63 bar(g). Kompressorien kappalemäärää ei haluttu rajata yhteen kompressoriin, 

vaan rajoitukseksi määriteltiin olemassa olevan tyhjän kompressoripedin mitat, johon tarjot-

tavan laitteiston pitäisi mahtua. Taulukossa 2 on esitetty keskeisimmät mitoitusarvot lopul-

liseen tarjouspyyntöön. 

 

Taulukko 2. Lopullisen tarjouspyynnön keskeisimmät mitoitusarvot 

Kompressorien määrä 1–2 kpl 

Maksimituotto ≥ 12 000 n-m3/h 

Minimituotto ≤ 7 000 n-m3/h 

Paine, suunnittelu 1,70 bar(g) 

Paine, operointi 1,63 bar(g) 

Imuilman lämpötila, suunnittelu -35 ºC – + 35 ºC 

Imuilman lämpötila, operointi -25 ºC – + 25 ºC 

 

Jotta toimittajien tuottoarvot olisivat vertailukelpoisia keskenään, päätettiin tuottoarvot pyy-

tää DIN 1343 standardin mukaisessa ilman vakio-olosuhteissa, eli 0 °C lämpötilassa, 

101,325 kPa ilmanpaineessa sekä 0 prosentin ilman suhteellisessa kosteudessa. Kyseisiin 

arvoin päädyttiin, koska DIN 1343 standardi on yksi vakioituneista alan standardeista sekä 

lämpötilaltaan lähellä Turun vuosien 1991–2020 keskilämpötilaa, joka on 6,2 °C. (Ilmatie-

teenlaitos, 2022).  

Johtuen siitä, että kompressorin investointikustannus on vain pieni osa kompressorin koko 

elinkaaren kustannuksia, päätettiin tarjouspyyntöön lisätä sekä sähköenergian kustannukset 

että huolto- ja revisiokustannukset 15 vuoden ajalta. Täten pelkän investointikustannuksen 
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vertailusta päästään kokonaiskustannuksen vertailuun, joka ottaa huomioon sekä laitteen 

energiatehokkuuden että huollon tarpeen. Sähköenergian kulutus määriteltiin jakamalla pyy-

dettävän kompressorin tuottoalue neljään eri pykälään ja painottamalla niiden arvoa lasken-

nassa pysyvyyskuvaajasta saaduilla prosenttiosuuksilla. Taulukossa 3 on esitetty neljän eri 

toimittajilta pyydettävää toimintapistettä. 

 

Taulukko 3. Tarjouspyynnön toimintapisteet ja painotukset 

Tilavuusvirta 
[n-m3/h] 

Vastapaine  
[bar(g)] 

Painotus  
[käyntiaika prosentteina] 

7500 1,63 11 % 

9000 1,63 28 % 

10500 1,63 30 % 

12000 1,63 31 % 

 

Kompressoritoimittajilta pyydettiin sähkömoottorin ottoteho jokaiselle taulukon 3 arvoille 

erikseen. Tehon osalta moottorin ottotehoon päädyttiin kokonaistehon sijasta, koska käyn-

nistimen tai mahdollisen taajuusmuuttajan hankinta haluttiin eriyttää kompressorin hankin-

nasta. 

Toimittajan antamista moottorin ottotehon luvuista sekä toimintapisteelle määritellyn tila-

vuusvirran arvoista laskettiin jokaiselle toimintapisteelle kompressorin ominaisenergia jaka-

malla moottorin ottoteho tilavuusvirralla. Vuosittaisiksi kompressorin käyntitunneiksi mää-

riteltiin 8520 tuntia vuodessa. Kertomalla painotuksen arvot kokonaiskäyntimäärällä saatiin 

kompressorin käyntiaika tunneissa jokaiselle toimintapisteelle vuodessa. Kertomalla vuotui-

set käyntitunnit tilavuusvirralla saatiin jokaiselle toimintapisteen arvolle tuotettu ilmamäärä 

vuodessa. Lopuksi kun ilmamäärä kerrottiin kulutetulla energialla, saatiin arvoksi yhden toi-

mintapisteen kuluttama energia vuodessa. 

Ilmastusprosessi kuluttaa vuosittain noin 45–50 % kaikesta laitoksen kuluttamasta sähkö-

energiasta. Parantamalla prosessin energiatehokkuutta vaikutetaan samalla myös merkittä-

västi koko laitoksen kuluttamaan energian määrään. 
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5  Tulokset 

Aivan ensiksi on todettava, että osana kompressorin mitoituksen pohjaksi tehtyä markkina-

kartoitusta kävi selväksi, että Kakolanmäen ilmastusaltaiden syvyys ja siitä syntyvä vasta-

painevaade oli monelle ilmastuksessa yleisesti käytetyille kompressoreille liikaa. Esimer-

kiksi suurnopeusturboja ilmastuskäyttöön on usealla eri valmistajalla, mutta niiden maksimi 

tuottopaine on yleisesti 1,2 bar(g) tai vähemmän. Tämä johti siihen, että mahdollisia komp-

ressoritoimittajia löytyy vain muutamia. 

Lopulliset tarjouspyynnöt lähetettiin viidelle toimittajalle ja tarjoukset kompressoreista saa-

tiin neljältä eri toimittajalta. Kompressoritarjoukset tarkastettiin ja kompressorien kokoon-

pano yhdenmukaistettiin tarjouspyyntöön nähden, jotta laitteen hinnat olisivat mahdollisim-

man vertailukelpoiset. Vertailussa sähkön hinnaksi on määritelty 100 €/MWh. Tarjoukset 

saatiin yhteensä neljästä kompressorista, joista kolme oli dynaamisia kompressoreita ja yksi 

syrjäytyskompressori. Dynaamisten kompressorien osalta saatiin yksi tarjous suurnopeus-

turboista ja kaksi vaihteellisista turboista. Syrjäytyskompressoreista saatiin vain yksi tarjous 

ruuvikompressorista. Suurnopeusturbotarjous koostui yhteensä kahdesta eri kompressorista, 

joissa molemmissa oli kaksi suurnopeusturboydintä. Eli periaatteessa tarjous koostui yh-

teensä neljästä kompressorista. Taulukossa 4 on esitetty kompressorien kustannusvertailun 

tulokset. 

 

Taulukko 4. Tarjottujen kompressorien vertailun tulokset 

  Kompressori 1 Kompressori 2 Kompressori 3 Kompressori 4 

  Ruuvikompressori Suurnopeusturbo-
kompressori 

Vaihteellinen turbo-
kompressori 1 

Vaihteellinen turbo-
kompressori 2 

Kompressorin 
hinta 39,14 % -19,73 % 10,39 % -29,80 % 

Sähköenergian 
kustannus 1,61 % 1,02 % -1,18 % -1,45 % 

Huoltokustannus -0,58 % 48,48 % -59,95 % 12,04 % 

Yhteensä 3,18 % 1,02 % -1,79 % -2,41 % 
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Kompressorien vertailu toteutettiin vertailemalla kompressorien elinkaarikustannuksia 15 

vuodelta. Tulokset suhteutettiin rivikohtaisiin keskiarvoihin kaikkien tarjoajien ilmoitta-

mista luvuista, eli prosenttiluku taulukossa 4 kertoo, kuinka paljon kunkin kompressorin 

kustannus on alle tai yli rivikohtaisen keskiarvon. Taulukosta 4 voidaan havaita, että suu-

rimmat vaihtelut esiintyivät kompressorien hinnoissa sekä huoltokustannuksissa. Parhaiten 

vertailussa selvisivät vaihteelliset turbokompressorit, joiden kokonaiskustannusten välille jäi 

eroa vain 0,62 prosenttiyksikköä. Näiden mainittujen kompressorien välillä olivat suuret erot 

sekä hankinta- että huoltokustannusten välillä, mutta energiakustannukset olivat suhteellisen 

lähellä toisiaan. Suurnopeusturbokompressorin hankintahinta oli reilusti alle keskiarvon. Tä-

män kompressorin kokoonpanoon sisältyy taajuusmuuttajat, joita muihin ei sisältynyt, joten 

todellinen kustannushinta on vielä ilmoitettua edullisempi. Suurnopeuskompressorin huol-

tokustannukset olivat huomattavasti muita kompressoreja korkeammat ja sähköenergian 

kustannuksessa suurnopeuskompressori ei pärjännyt vaihteellisille turbokompressoreille. 

Syy tälle saattaa olla tarjouksen koostumisesta kahdesta kahden suurnopeusytimen kokoon-

panosta, jossa käytännössä myös esiintyy nelinkertaiset häviöt. Ruuvikompressorin osalta 

hankintahinta oli huomattavasti muita kompressoreja korkeampi ja sen sähköenergian kus-

tannus oli vertailun kallein.  

Jotta taulukon 4 yksittäisten rivien vaikutusta kokonaiskustannukseen voidaan arvioida, pi-

tää myös tarkastella kompressorien elinkaarikustannusten jakautumista kompressorin hin-

nan, sähköenergian kustannuksen sekä huoltokustannusten kesken. Kuvassa 25 on esitetty 

miten kompressorin elinkaarikustannukset jakautuvat 15 vuodelle. 
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Kuva 25. Tarjottujen kompressorien elinkaarikustannusten jakautuminen 15 vuodelle 

 

5.1  Sähköenergian hinnan muutoksen vaikutus tuloksiin 

Kuten kuvasta 25 voidaan todeta sähköenergia kattaa yli 90 prosenttia elinkaarikustannuk-

sista. Tämä käytännössä tarkoittaa sitä, että pieni ero sähköenergian kustannuksissa vaikut-

taa ehdottomasti eniten kokonaiskustannuksiin ja siksi sähköenergian kustannuksella on 

suurin vaikutus koko vertailun lopputulokseen. Tästä syystä myös sähkön hinta vaikuttaa 

sekä elinkaarikustannusten jakautumiseen sekä kompressorien väliseen eroon. Kuvassa 26 

on esitetty kompressorien kokonaishinnan muutos sähkön hinnan muuttuessa. 

 



52 

 

Kuva 26. Kokonaiskustannusten muutos sähkön hinnan muuttuessa 

 

Kuvasta 26 voidaan todeta, ettei sähkön hinnan nousu muuta vertailun tuloksia. Sähkön hin-

nan noustessa kompressorien välinen ero pienenee johtuen siitä, että sähköenergian kustan-

nus ottaa kalliimmalla sähkön hinnalla isomman osuuden yksittäisen kompressorin elinkaa-

rikustannuksista. Sähkön hinnan ollessa 500 €/MWh, sähköenergian osuus on elinkaarikus-

tannuksista jokaisella kompressorilla jo yli 98 prosenttia. On kuitenkin huomioitava, että 

vaikka sähkön hinnan noustessa prosentuaalinen ero kompressorien välillä pienenee, niin 

euromääräinen ero niiden välillä kasvaa. Tästä syystä sähkön hinnan noustessa, kompresso-

rin energiatehokkuus kasvattaa merkitystä. 

5.2  Toleranssien vaikutus tuloksiin 

Vertailua analysoitaessa on kuitenkin otettava huomioon, että vertailu pohjautuu tarjoajien 

antamiin lukuihin eikä varsinaisiin mittauksiin. Käytännössä tämä antaa mahdollisuuden toi-

mittajille antaa virheellisiä lukuja vahingossa tai tietoisesti. Kompressorien tuotto- ja otto-

teho lasketaan mitoitusohjelmilla ja sähkömoottorin ottoteho määritellään jakamalla 
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akseliteho sähkömoottorin hyötysuhteella. Mitoitusohjelmien laskemille arvoille annetaan 

yleisesti toleranssit, joiden sisällä ilmoitettujen arvojen taataan olevan. Toleranssien määri-

tykset tulevat alan standardeista, jotka yleensä ovat kompressorityyppikohtaisia. Esimerkiksi 

syrjäytyskompressoreille käytetään yleisesti ISO 1217:2009 ja turbokompressoreille ISO 

5389:2005 tai ISO 18740:2016 standardeja kompressorivalmistajasta riippuen. Tyypillisesti 

toleranssit annetaan teholle sekä kompressorin tuotolle ja yleensä toleranssi annetaan pro-

senttiyksikkönä. Eli esimerkiksi tehon tai virtauksen voidaan taata olevan ±4 % ilmoitetusta 

luvusta.  

Koska vertailussa sähköenergian kustannusten vaihtelu eri kompressorien välillä on noin 3 

prosenttia, on syytä myös tarkastella miten ilmoitetut kompressorikohtaiset toleranssit vai-

kuttavat vertailuun. Vertailu toteutettiin laskemalla jokaiselle kompressorille paras sekä huo-

noin ominaisenergian arvo toleranssien sisällä ja laskemalla näillä arvoilla syntyvä sähkö-

energian kustannus. Lopuksi laskettiin kompressorin kokonaiskustannus korkeimmalla sekä 

alhaisimmalla energian kustannuksella ja verrattiin tätä lukua ilmoitetuilla arvoilla saatuun 

kokonaiskustannusten keskiarvoon. Kuvassa 27 on esitetty toleranssien vaikutus kompres-

sorien vertailuun. 

 

 

Kuva 27. Tarjottujen kompressorien toleranssien vaikutus vertailuun 
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Kuvasta 27 voidaan havaita, että tarjoajien ilmoittamien toleranssien välillä on eroja. Isoim-

man toleranssit annettiin ruuvikompressorille sekä suurnopeusturbolle. Pienimmät tolerans-

sit annettiin vaihteellisille turbokompressoreille.  

5.3  Vertailu nykyiseen järjestelmään 

Vertailussa parhaiten selvinnyttä kompressoria voidaan verrata nykyisiin kompressoreihin 

selvittämällä jo olemassa olevan systeemin ominaisenergia. Jätevedenpuhdistamon auto-

maatiojärjestelmästä saadaan tuntikohtaisesti sekä tuotettu ilmamäärä että kompressorien ot-

tamat tehot, joista saadaan laskettua kompressoreiden keskimääräinen ominaisenergia. Näitä 

lukuja automaatiojärjestelmästä otettaessa, on otettava huomioon, että automaatiojärjes-

telmä saa teholukemansa kompressorin taajuusmuuttajalta. Eli teholukemassa on taajuus-

muuttajan häviöt mukana, jotka tässä laskelmassa oletetaan olevan 3 %. Lisäksi on huomi-

oitava, että ilmamääränlukema koostuu yhteensä 6 massavirtamittarista, joiden tarkkuudeksi 

valmistaja ilmoittaa ±1,5 %. Valmistajan antama arvo edellyttää, että asennusolosuhteet ovat 

optimaaliset, eli todellisuudessa mittavirhe voi olla valmistajan arvoa suurempi. Mittauksia 

ei ole kalibroitu laitoksen käyttöönoton jälkeen.  

Massavirtamittarissa on sisäänrakennettu muunnin, joka laskee massavirran tilavuusvirraksi 

(n-m3/h) käyttänen mittariin ohjelmoitua ilman tiheyttä. Tietoa siitä missä ilman lämpöti-

lassa tiheys on mittariin ohjelmoitu ei ole, joten myös sillä voi olla vaikutusta ilmoitettuun 

tilavuusvirran lukuun. On myös huomioitava, että kompressorivalmistajien arvot eivät ota 

huomioon esimerkiksi kompressorin kulumisesta tai likaantumisesta aiheutunutta hyötysuh-

teen laskemista. Lisäksi nykyisten kompressoreiden paine kompressorin lähtölaipassa on 

usein korkeampi kuin vertailussa käytetty 1,63 bar(g) paine, joka osaltaan kasvattaa komp-

ressorien ominaisenergian lukemaa. 

Vertailemalla olemassa olevan systeemin vuosien 2020 sekä 2021 kompressorien tuotto- ja 

teholukemista laskettua ominaisenergiaa vertailussa parhaiten pärjänneeseen kompressoriin 

tulokseksi saadaan noin 12,5 prosentin parannus ominaisenergiassa. Lukuun kuitenkin pitää 

suhtautua suurella varauksella edellä mainituista syistä. 
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Edellä esitetty luku ei kuitenkaan ilmaise koko systeemin parantunutta energiatehokkuutta. 

Koko systeemin energiatehokkuutta arvioitaessa tulee ottaa huomioon se, ettei uusi komp-

ressori pysty tuottamaan koko ilmamäärää korkean kuormituksen tilanteissa. Niissä tilan-

teissa tarvitaan myös vanhoja kompressoreja tuottamaan pohjakuormaa uuden kompressorin 

rinnalle, jotta prosessin vaatima ilmamäärä voidaan tuottaa. 

Jos oletetaan, että uusi kompressori käy vertailussa käytetyn tuntimäärän, eli 8520 tuntia 

vuodessa, tuottaa uusi kompressori noin 87 miljoonaa normikuutiota vuodessa. Jos tätä lu-

kua verrataan vuosien 2020–2021 automaatiojärjestelmästä saatuihin kokonaistuottoihin, 

niin vanhoilla kompressoreilla pitäisi edelleen tuottaa vuodessa 7,6 prosenttia laitoksen ko-

konaisilmamääristä. Kun lasketaan, että uudella kompressorilla tuotetaan 92,4 ja vanhoilla 

7,6 prosenttia yhden vuoden ilmantarpeesta, saadaan systeemin energiatehokkuuden paran-

tumiseksi noin 11,6 prosenttia. Kuvassa 28 on esitetty uuden kompressorin toleranssien vai-

kutus koko systeemin energiatehokkuuden parantumiseen. 

 

 

Kuva 28. Uuden kompressorin toleranssien vaikutus systeemin energiatehokkuuden paran-

tumiseen, kun kompressori tuotu nykyisten kompressorien rinnalle 

 



56 

Kuvasta 28 voidaan nähdä, että uuden kompressorin toleransseilla on myös vaikutus lopul-

liseen energiatehokkuuden parantumiseen. Lopulliseen energiatehokkuuden parantumiseen 

ei ole yksiselitteistä vastausta. Epävarmuus nykyisen systeemin todellisesta ominaisenergi-

asta sekä uuden kompressorin toleranssien vaikutus on huomattava yllä olevissa laskelmissa.  

5.4  Johtopäätökset 

Taulukon 4 arvot todistavat sen, että tämän työn vertailuun valitussa kompressorikokoluo-

kassa vaihteellinen turbokompressori on sekä energiatehokkuudeltaan että 15 vuoden elin-

kaarikustannuksiltaan paras kompressori. Molemmat vaihteelliset turbokompressorit ovat 

hyvin lähellään toisiaan vertailussa, joten lopulliseen kompressorin valintaan vaikuttaa myös 

muut seikat, kuten huoltopalveluiden toimivuus ja kattavuus Suomessa, olemassa olevat re-

ferenssit jätevedenpuhdistamoilta sekä käyttökokemukset referenssilaitoksilta. Vaikka ener-

giatehokkuus on tärkeä mittari kompressorille, on kompressorin sekä prosessin toimintavar-

muus kuitenkin prioriteeteistä tärkein. 

Kompressorisysteemin energiatehokkuutta voidaan parantaa myös ilman uuden kompresso-

rin hankkimista. Kompressorisysteemin yksi tärkeimmistä komponenteista on ohjausjärjes-

telmä. Ohjaamalla kompressoreja siten, että kompressoreja on aina optimimäärä käynnissä 

ja optimoimalla kompressorien käynti parhaille hyötysuhdealueille, voidaan jo olemassa ole-

van järjestelmän energiatehokkuutta parantaa. Kuvien 23 ja 24 tuloksista havaitun ristiriidan, 

jossa kompressoreja on usein käynnissä enemmän kuin olisi tarve, osoittaa, että ohjausjär-

jestelmässä on parantamisen varaa. Kuva 3 osoittaa, että viipymä puhdistamolle tulevan ve-

den sekä ilmastusprosessin välissä on useampi tunti. Tutkimalla tarkemmin ohjausjärjestel-

män parametreja sekä automaatiojärjestelmästä saatavia jäteveden laadun mittareita, voisi 

olla mahdollista luoda ennustemalli, joka ennustaisi ilmastusprosessin tarvittavan ilman 

määrää. Täten voitaisiin varmistaa se, että kompressoreja on aina optimaalinen määrä käyn-

nissä ja estää tilanteet, jossa ylimääräinen kompressori on turhaan käynnissä. 

Lisäksi eriyttämällä hiekansuodatuksen pesuilma sekä hiekanerotukseen menevä ilma 

omiksi piireikseen, jossa olisi omat kompressorit tai puhaltimet, voitaisiin säästää energiaa. 

Hiekanerotuksen ilmamäärä on kuvan 10 mukaan 7,5 prosenttia koko laitoksen prosessi-

ilmasta ja ilman tarve on hyvin tasaista. Hiekanerotuksen altaan syvyys on huomattavasti 

pienempi kuin ilmastusaltaiden, joka tarkoittaa sitä, että tarvittava vastapaine on myös 
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huomattavasti pienempi kuin ilmastuksessa. Kompressoimalla ilma turhaan korkeammalle 

paineelle kuin on tarve, on energiahukkaa, joten hankkimalla oma kompressori tai puhallin 

hiekanerotukseen voisi edesauttaa energian säästön saavuttamista järjestelmässä. 

Hiekkasuodatukseen menevä ilmamäärä on kuvan 10 mukaan on vain 0,4 prosenttia koko 

prosessi-ilmasta. Ilmamäärät ovat kuitenkin hetkittäin suuria ja pesusyklit tekevät selviä 

piikkejä prosessi-ilman trendiin. Suuret ja nopeat ilmamäärän tarpeen muutokset tekevät 

kompressorien ohjaamisesta hankalampaa ja aiheuttaa turhia kompressorien käynnistyksiä. 

Myös hiekkasuodattimet ovat selkeästi matalammat kuin ilmastusaltaat, joten ilmastus-

kompressoreiden tuottama paine on korkeampi kuin on tarve.  
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6  Yhteenveto 

Tämän diplomityön tavoitteena oli tutkia Kakolanmäen puhdistamon ilmastuskompressorei-

den energiatehokkuuden parantamista tuomalla vanhojen kompressoreiden rinnalle uusi 

kompressori kompressorihuoneessa olevalle tyhjälle kompressoripedille. Kakolanmäen puh-

distamon sähköenergiasta noin puolet kuluu prosessi-ilman tuottamiseen ilmastuskompres-

soreilla, joten parantamalla kompressorisysteemin energiatehokkuutta vaikutetaan merkittä-

västi myös koko puhdistamon energiatehokkuuteen. 

Työ jakautui neljään päävaiheeseen;  

• Markkinakartoitus sekä kirjallisuuskatsaus sopivista kompressoreista Kakolan-

mäen ilmastusprosessiin sekä neuvotteluiden pitäminen mahdollisten tarjoajien 

kanssa. 

• Kompressorin mitoitus siten, että energiatehokkuuspotentiaali järjestelmässä op-

timoitaisiin sekä kompressoritarjoajia olisi mahdollisimman monta. 

• Lopullisen tarjouspyynnön muotoilu, lähtöarvojen määrittäminen sekä vertailu-

laskennan luominen, joka ottaa huomioon laitteen investointikustannuksen sekä 

energia- ja huoltokustannukset 15 vuoden ajalta. 

• Tarjouspyyntömateriaalin läpikäynti ja vertailu sekä tulosten esittäminen. 

Markkinakartoituksen ja sekä energiasäästöpotentiaalin maksimoimiseksi, työssä päätettiin 

lähteä tutkimaan nykyisiä kompressoreja suurempia koneita. Tähän päädyttiin erityisesti 

energiatehokkuuden parantumisen maksimoimiseksi, koska isommilla koneyksiköillä voi-

taisiin tuottaa suurin osa laitoksen prosessi-ilman kulutuksesta, jolloin myös energiasäästö 

olisi suurempi. Toinen tärkeä tekijä oli isompien kompressorien tilavuusvirrallisesti laajempi 

säätöalue, joka esittää myös tärkeää osaa koko systeemin toiminnassa, koska ilmamäärän 

vaihtelut voivat olla jätevedenpuhdistamolla suuria sekä nopeita. Isommalla kompressoriyk-

siköllä helpotettaisiin myös koko järjestelmän ohjausta, sillä yhtä isoa kompressoria on hel-

pompi säätää kuin kolmea pienempää tuoton vaihdellessa. Näin olisi mahdollista välttää ti-

lanteet, joissa kompressoreja olisi turhaan päällä kuluttamassa ylimääräistä energiaa. 
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Kompressorivertailuun saatiin yhteensä neljä kompressoria, joista yksi edusti syrjäytys-

kompressoreita ja kolme dynaamisia kompressoreita. Dynaamisista kompressoreista kaksi 

oli vaihteellisia turbokompressoreita ja yksi suurnopeusturbokompressori. Syrjäytyskomp-

ressoreista tarjous saatiin taajuusmuuttajaohjatusta ruuvikompressorista. 

Kompressorivertailun tulokset osoittivat, että Kakolanmäen puhdistamon olosuhteissa ener-

giatehokkain tapa tuottaa ilmastusilma on vaihteellinen turbokompressori. Tarjouksen kaksi 

vaihteellista turbokompressoria olivat elinkaarikustannuksiltaan hyvin lähellä toisiaan, joten 

lopulliseen valintaan kokonaisvaltaisesti parhaaksi kompressoriksi vaikuttaa myös muut sei-

kat, kuten huollon toiminta, referenssit sekä referenssilaitosten käyttöhenkilökunnan koke-

mukset. Lisäksi energiatehokkuutta huomioitaessa on työssä otettu kantaa kompressorival-

mistajien ilmoittamiin toleransseihin ja siihen, miten ne vaikuttavat lopputuloksiin. 

Vertailussa parhaiten menestynyttä kompressoria verrattiin myös olemassa olevaan järjes-

telmään. Puhdistamon automaatiojärjestelmästä otettujen vanhojen kompressorien tuotto- ja 

teholukemiin verrattuna uuden kompressorin energiasäästöpotentiaali koko systeemin kan-

nalta voisi olla 11,6 prosenttia. Lukuun pitää kuitenkin suhtautua varauksella, koska puhdis-

tamon automaatiojärjestelmästä saatujen tietojen paikkaansa pitävyydestä ei voida mennä 

takuuseen. Myös uuden kompressorin arvoissa on omat toleranssinsa, jotka osaltaan heiken-

tävät vertailun täsmällisyyttä. Kompressorivertailun tulokset kuitenkin todistavat, että vaih-

teellisella turbokompressorilla tässä työssä määritellyssä kompressorikokoluokassa voidaan 

tuottaa prosessi-ilma noin 3 prosenttia energiatehokkaammin kuin ruuvikompressorilla. 

Näin ollen, voidaan olettaa, että uudella kompressorilla kyetään saavuttamaan parempi ener-

giatehokkuus koko systeemissä. 
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