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Присвячується 100-річчю
Національного університету кораблебудування

імені адмірала Макарова

ВСТУП

В одноциліндрових парових турбінах усі ступені згрупо-
вані в одному корпусі (циліндрі). Оскільки одноциліндрові
турбіни рідко виконують двопотоковими (винятком з відомих
конструкцій можуть служити турбіни атомних криголамів типу
"Арктика"), їх максимальна потужність багато в чому обме-
жена тими ж факторами, що і гранична потужність однопо-
токових турбін (див., наприклад, [12, с. 141–144]). У даний
час одноциліндровими випускають турбіни потужністю, що,
як правило, не перевищує 50...80 МВт.

Даний діапазон потужності визначає широкі можливості
функціонального призначення таких турбін. Одноциліндрові
турбіни можуть використовуватися як енергетичні – для при-
воду електричного генератора, включеного в енергосистему,
і відпуску тепла великим споживачам, наприклад, житловим
районам, містам і под. Одноциліндрову конструкцію мають
практично всі промислові турбіни, призначені для обслуго-
вування промислового підприємства, наприклад, металур-
гійного, текстильного, хімічного та ін. Такі турбіни викори-
стовуються для приводу механізмів (компресорів для хімічної
промисловості, нагнітачів коксового газу, вентиляторів котлів
для спалювання газу і мазуту тощо), а також можуть працю-
вати на місцеву електричну мережу. Одноциліндрові турбіни
знаходять застосування і як суднові – для забезпечення руху
судна та його енергопостачання.
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1. ВИХІДНІ  ДАНІ  ДЛЯ  ПРОЄКТУВАННЯ

При конструюванні і розрахунку проточної частини па-
рових турбін зазвичай задають такі величини:

1) тип турбіни за характером теплового процесу;
2) номінальна потужність турбоагрегату еN ;
3) початкові параметри пари перед турбіною (тиск 0р  і тем-

пература 0t );
4) параметри пари (тиск п.пp  і температура п.пt ) після

проміжного перегріву (якщо є проміжний перегрів пари);
5) тиск відпрацьованої пари кp ;
6) температура живильної води на виході із системи ре-

генерації ж.вt ;
7) параметри (тиск і витрата) регульованих відборів пари

(на виробничі потреби та (або) опалення);
8) частота обертання ротора турбіни n.
За характером теплового процесу розрізняють парові

турбіни:
– конденсаційні;
– теплофікаційні;
– спеціального призначення.
Конденсаційні турбіни служать для перетворення мак-

симально можливої частини тепла пари в механічну роботу
(тобто генерують тільки механічну енергію). Ці турбіни пра-
цюють з випуском відпрацьованої пари в конденсатор, де



5

Частина 1.  Розрахунок  одноциліндрових  турбін

підтримується глибокий вакуум. У поєднанні з генераторами
змінного електричного струму турбіни цього типу є в даний
час основним обладнанням теплових і атомних електро-
станцій.

Згідно із чинними в даний час стандартами конденсацій-
ним турбінам присвоюється при маркуванні літера "К".

Теплофікаційні турбіни призначені для спільного гене-
рування механічної і теплової енергії. Теплова енергія відда-
ється споживачеві з проміжних або останніх ступенів турбі-
ни у вигляді пари і служить для виробничих потреб та (або)
опалення.

Теплофікаційні турбіни мають кілька різновидів:
1) тип Р – турбіни з протитиском.
У таких турбінах уся відпрацьована пара йде на тепло-

фікацію. Розширення пари в турбінах зазвичай ведеться до
більшого тиску, ніж атмосферний (від 0,12 до 0,50 МПа, а іно-
ді і вище), що дозволяє використовувати пару у відповідних
теплообмінниках для виробничих або побутових потреб (опа-
лення, варіння, сушіння тощо). Сталість тиску відпрацьова-
ної пари у цих турбінах підтримується за допомогою спе-
ціальних регуляторів тиску;

2) тип П – турбіни з виробничим відбором пари;
3) тип Т – турбіни з опалювальним відбором пари.
Турбіни типів П і Т мають регульовані відбори частини

пари з проміжних ступенів, відповідно, на виробничі потре-
би та опалення. Решта ж пари, відпрацювавши в турбіні, йде
в конденсатор. Тиск пари, яка відбирається від цих турбін,
підтримується в певних межах за допомогою спеціальних
регуляторів тиску;

4) тип ПТ – турбіни з виробничим і опалювальним
відборами пари. У таких турбінах реалізовані водночас два
регульовані відбори пари, відповідно, на виробничі потреби
та опалення;
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5) тип ПР – турбіни з протитиском і виробничим відбо-
ром пари;

6) тип ТР – турбіни з протитиском і опалювальним
відбором пари;

7) тип ПТР – турбіни з виробничим, опалювальним
відборами пари і протитиском. У турбінах типу ПР, ТР і ПТР
частина пари відводиться з одного або декількох проміжних
ступенів для потреб виробництва та (або) опалення, а відпра-
цьована пара також направляється на теплофікацію (як пра-
вило, опалення);

8) тип КТ – турбіни конденсаційні з нерегульованим
відбором пари на опалення.

Необхідно відзначити, що теплофікаційні турбіни крім ре-
гульованих відборів пари зазвичай мають ще й нерегульовані
відбори для регенерації.

До турбін спеціального призначення можуть бути від-
несені:

1) турбіни м’ятої пари, які використовують для отриман-
ня механічної енергії відпрацьовану пару парових молотів,
пресів і поршневих машин; тиск цієї пари зазвичай дещо ви-
щий від атмосферного;

2) турбіни двох і трьох тисків, що використовують пару,
яка надходить від різних джерел. Наприклад, свіжа пара над-
ходить у перші ступені турбіни, а відпрацьована пара паро-
вих молотів, поршневих машин і под. – у проміжні ступені.
Турбіни даного типу також часто працюють у складі парога-
зових установок;

3) передвключені турбіни. Це турбіни з високим про-
титиском – 1,5...3,0 МПа. Пара після них використовується
для роботи в іншій турбіні. Передвключені турбіни зазвичай
працюють при високих параметрах свіжої пари (6...22 МПа)
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і застосовуються у стаціонарній енергетиці для надбудови1

електростанцій середніх параметрів з метою підвищення еко-
номічності їх роботи;

4) післявключені турбіни застосовуються при модерні-
зації енергоблоків, заснованих на використанні турбін з про-
титиском. Оскільки внаслідок  ряду причин відпрацьована
пара з протитиском перестала знаходити застосування для
виробничих потреб, то її направляють на післявключені тур-
біни для виробництва електроенергії.

Номінальною потужністю турбоагрегату  називають ту
найбільшу потужність, яка може розвиватися електричним
генератором (для турбіни, що приводить в обертання меха-
нізми, заміряється на її вихідному фланці) протягом практично
будь-якого відрізка часу не тільки при номінальних парамет-
рах пари, але і при їх відхиленні від номінальних, вказаних
у технічних умовах на постачання турбоагрегату (при зни-
женні початкового тиску, погіршенні вакууму тощо).

Поряд з номінальною потужністю для парових турбін
використовують також поняття максимальної потужності,
яка перевищує номінальну потужність при відхиленні па-
раметрів пари від номінальних значень (наприклад, при по-
глибленні вакууму, підвищенні тиску перед турбіною в допу-
стимих межах) та відключенні відборів пари (регенеративних
і теплофікаційних).

Як початкові параметри пари беруть її тиск і темпера-
туру перед стопорним клапаном турбіни. Тиск пари за кот-
лом вищий від тиску перед стопорним клапаном на величи-
ну гідравлічних втрат у паропроводі між котлом і турбіною.

1 Під надбудовою електростанції розуміють установлення на ній котлів
високого, надвисокого або надкритичного тисків і передвключених турбін
як блока високого тиску на базі існуючої станції середнього тиску.
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Температура пари за котлом також вища від температури пе-
ред стопорним клапаном унаслідок втрат теплоти від стінок
паропроводу в навколишнє середовище.

Задання початкових параметрів пари повинно прово-
дитися у відповідності до діючих нормативних докумен-
тів. Так, наприклад, згідно з розробленим ОАО "Всероссий-
ский теплотехнический институт" у 2008 р. стандартом
СТО 702388424.27.040.004–2008 "Паротурбінні установки.
Умови поставки. Норми і вимоги" при виборі потужності
й параметрів пари для розроблюваних і реновації відпра-
цювавших свій ресурс паротурбінних установок (ПТУ) ро-
сійським компаніям слід керуватися типовим рядом, наведе-
ним у табл. 1, оскільки він за своїми параметрами близький
до модельного ряду паротурбінних установок, які вже освоєні
вітчизняними і закордонними фірмами або знаходяться у стадії
розробки [11, с. 7].

Таблиця 1. Типовий ряд потужностей та параметрів пари

Потужність 
турбіни, МВт 

Тиск свіжої 
пари, МПа 

Температура 
свіжої пари, °С 

Температура 
проміжного 

перегріву пари, °С 
ПТУ малої потужності 

6…50 2,9; 3,4; 8,8 435; 535 – 
Неблочні ПТУ 

50…185 12,8 535 – 
Блочні ПТУ 

100…185 12,8 535…560 – 
180…250 12,8; 23,5 540…580 540…580 
300…1200 23,5…30,0 540…600 540…620 

Згідно із чинним у Російській Федерації стандартом
ГОСТ 24278–89 "Установки турбінні парові стаціонарні для
приводу електричних генераторів ТЕС. Загальні технічні ви-
моги" (дата останньої зміни 20.07.2010) при виборі параметрів
стаціонарних установок з паровими турбінами потужністю
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50…1600 МВт, з номінальною частотою обертання 3000 об/хв,
призначених для приводу генераторів теплових електро-
станцій, що працюють на органічному паливі, допускаєть-
ся приймати [1, с. 4]:

– потужність турбіни і тиск свіжої пари, зазначені в табл. 2,
з відхиленням ± 5 %;

– температури свіжої пари і проміжного перегріву па-
ри, зазначені в табл. 2, з відхиленням ± 8 °С при температурі
до 535 °С,  а при більш високих температурах  ± 5 °С.

У табл. 2 значення параметрів, що в дужках, допускають-
ся під час виготовлення турбін на вимогу замовника.

Параметри пари після проміжного перегріву вказують
зазвичай за станом перед відсічними клапанами групи сту-
пенів середнього тиску. Тиск проміжного перегріву вибира-
ють на основі економічних розрахунків за мінімумом витрат
на вироблення корисної енергії. Необхідно відзначити, що для
характерного для одноциліндрових турбін діапазону потуж-
ності застосування проміжного перегріву пари вважається
економічно недоцільним (див. табл. 1 і 2).

Таблиця 2. Параметри установок з паровими турбінами
Потужність 

турбіни, 
МВт 

Тиск свіжої 
пари, МПа 

Температура 
свіжої пари, °С 

Температура 
проміжного 

перегріву пари, °С 
50…100 (9,0); 12,8 (500; 520; 535); 

555 – 100…185 12,8;  
(16,2; 18,0) 180…215 (520; 535; 560); 

540; 565 
(520; 535; 560); 540; 

565 
160…2252 17,0 540; 560 540; 565 

250 (16,2); 23,5 (520; 535);  
540; 560 (520; 535); 540; 560 300…600 (16,2; 18,0); 

23,5 
800…1600 23,5 540; 560 540; 560 

2 Значення потужності турбіни і тиску свіжої пари уточнюються при
проєктуванні.
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Тиском відпрацьованої пари називають тиск у вихід-
ному перерізі випускного патрубка турбіни. Вибір кінцевого
тиску пари в турбінах є завданням оптимізації і визначається
він на основі техніко-економічних розрахунків за мінімумом
витрат на вироблення корисної енергії.

До стаціонарних установок, як правило, не ставлять жор-
стких вимог щодо маси і габаритів, а тому їх намагаються про-
єктувати з максимальною ефективністю. Тиск і температура
конденсації пари в таких випадках повинні забезпечити не-
обхідний температурний напір у конденсаторі між парою та
охолоджуючою водою. Для сучасних великих парових турбін
при існуючих системах водопостачання температура конден-
сації пари береться не менше 26...29 оС, що відповідає тиску
конденсації 3,5...4,0 кПа [12, с. 21].

Для паротурбінних установок транспортних суден вели-
чина кінцевого тиску пари, як правило, береться в інтервалі
4,5…6,0 кПа (відповідає температурі конденсації 31...36 °С);
для установок кораблів військово-морського флоту і легких
суден, де масогабаритні показники мають більш пріоритетне
значення порівняно з економічними, – в інтервалі значень
12...20 кПа (температура конденсації 49...60 °С); для устано-
вок підводних апаратів – 25...30 кПа (65...69 °С) [3, с. 20].

У табл. 3 як приклад наведені значення кінцевого тиску
пари для деяких одноциліндрових конденсаційних турбін
і турбін з конденсацією виробництва ОАО "Калужский тур-
бинный завод" [4].

Для турбін з протитиском тиск відпрацьованої пари ви-
значається залежно від потреб об'єкта енергопостачання.
Конкретні значення цього параметра для турбін, що серійно
випускаються підприємством ОАО "Калужский турбинный
завод", наведені в табл. 4 [4].
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Таблиця 3. Параметри конденсаційних турбін і турбін
з конденсацією ОАО "Калужский турбинный завод"

Марка турбіни 
Номінальна 
потужність, 

МВт 

Абсолютний тиск пари  
за турбіною, кПа 

на 
номінальному 

режимі 

на 
конденсаційно

му режимі3 
К-20-6,1Т 20,0 10,5 – 
К-12-4,2 12,0 9,8 – 
К-7,5-6,4 7,5 10,6 – 
К-6-3,4 6,0 9,95 – 
К-6-1,6У 6,0 9,8 – 
К-6-1,6 6,0 10,4 – 
К-2,5-3,4 2,6 10,0 – 
К-4,9-4,4Р 4,9 12,0 – 
К-37-3,4 37,0 15,0 – 
ПТ-25/30-8,8/1,0-1 25,0 3,5 8,2 
ПТ-30/35-3,4/1,0 30,0 3,7 13,2 
ПТ-27/35-3,9/1,7 29,3 4,7 19,1 
ПТ-29/35-2,9/1,0 29,0 9,1 29,2 
ПТ-25-3,4/0,6 25,0 3,5 31,0 
ПТ-12/13-3.4/1,0-1 12,5 3,5 6,1 
П-25-3,4/0,6 18,2 6,1 9,6 
П-6-3,4/1,0 6,0 4,3 5,0 
П-6-3,4/0,5-1 6,0 3,5 5,0 
П-6-1,2/0,5 6,0 6,0 7,0 

3 Для теплофіксаційних турбін.
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Розрахункову температуру живильної води ж.вt  виби-
рають за попередньою оцінкою економічності всього об’єкта
енергопостачання. Якщо розглядати економічність тільки па-
ротурбінної установки, то доцільною температурою живиль-
ної води є температура насичення при тиску на вході в котел.
Однак у цьому випадку ККД котла знижується за рахунок
підвищення температури випускних газів. Температура жи-
вильної води залежно від початкового тиску знаходиться за-
звичай у таких межах: при 0р = 24,0 МПа ж.вt = 260...270 °С;
при 0р  = 13,0 МПа ж.вt = 230...235 °С; при 0р  = 10,0 МПа

ж.вt  = 215...220 °С [12, с. 139]. Для менших тисків пари, які, як
правило, характерні для одноциліндрових турбін, темпера-
тура живильної води може складати 90…215 °С [4].

Параметри регульованих відборів пари (на виробни-
чі потреби та (або) опалення) задаються для теплофікацій-
них турбін і визначаються залежно від потреб об’єкта енерго-
постачання.

Про конкретні величини цих параметрів можна судити
на прикладі теплофікаційних турбін, що серійно випуска-
ються підприємством ОАО "Калужский турбинный завод"
(табл. 5 і 6) [4].

Таблиця 5. Параметри теплофікаційних турбін ОАО "Ка-
лужский турбинный завод" (тип ПТ)

Параметр 
Марка турбіни 

ПТ-12/13-
3.4/1,0-1 

ПТ-25/30-
8,8/1,0-1 

ПТ-30/35-
3,4/1,0 

ПТ-29/35-
2,9/1,0 

ПТ-25-
3,4/0,6 

Номінальна 
(максимальна) 
потужність, МВт 

12,5 (13,5) 25 (30) 30 (35) 29 (35) 25 (30) 

Параметри свіжої пари на номінальному режимі 
Абсолютний 
тиск, МПа 3,4 8,8 3,4 2,9 3,4 

Температура, °С 435 535 435 405 435 
Витрата, т/год 106,7 156,3 234,6 211,1 174,1 
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Продовж. табл. 5

Параметр 
Марка турбіни 

ПТ-12/13-
3.4/1,0-1 

ПТ-25/30-
8,8/1,0-1 

ПТ-30/35-
3,4/1,0 

ПТ-29/35-
2,9/1,0 

ПТ-25-
3,4/0,6 

Регульований виробничий відбір, номінал (робочий діапазон) 
Абсолютний 
тиск, МПа 1,0 (0,8…1,3) 0,6 

(0,5…0,7)  

Температура, °С 295 
(273…323) 

272 
(250…295) 

288 
(265…318) 

280 
(261…311) 

235 
(220…340) 

Витрата, т/год 50 (0…80) 70 
(0…120) 

100 
(0…120) 

70 
(0…120) 70 (0…90) 

Регульований опалювальний відбір, номінал (робочий діапазон) 
Абсолютний 
тиск, МПа 0,12 (0,07…0,25) 

Температура, °С 104 
(89…162) 

104 
(90…140) 

104 
(89…158) 

104 
(89…162) 

108 
(90…180) 

Витрата, т/год 40,0 
(0…65) 

40,9 
(0…65) 

80,0 
(0…100) 

66,0 
(0…80) 

90,0 
(0…130) 

Номінальне тепло-
ве навантаження, 
Гкал/год 

21,60 21,88 45,60 36,58 57,85 

Таблиця 6. Параметри теплофікаційних турбін ОАО
"Калужский турбинный завод" (тип П)

Параметр 
Марка турбіни 

П-25-
3,4/0,6 П-6-3,4/1,0 П-6-3,4/0,5-1 П-6-1,2/0,5 

Номінальна (максимальна) 
потужність, МВт 18,2 (25,4) 6,0 (6,6) 

Параметри свіжої пари на номінальному режимі 
Абсолютний тиск, МПа 3,2 3,4 1,2 
Температура, °С 435 270 
Витрата, т/год 110,0 43,7 53,4 49,2 

Регульований виробничий відбір, номінал (робочий діапазон) 

Абсолютний тиск, МПа 0,6 
(0,5…0,7) 

1,0 
(0,8…1,3) 

0,5 
(0,4…0,7) 

0,5 
(0,4…0,6) 

Температура, °С 255 
(235…341) 

304 
(283…333) 

229 
(208…262) 

192 
(175…208) 

Витрата, т/год 50 20 (0…40) 40 (0…47) 20 (0…30) 
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Частота обертання ротора турбіни визначається най-
частіше частотою обертання ротора привідного механізму. Для
електричного генератора з двополюсним ротором при
частоті змінного струму 50 Гц частота обертання роторів
турбіни і генератора дорівнює 3000 об/хв. Якщо потужність
турбіни мала (менше 4000 кВт), частоту обертання її ротора
доцільно виконувати підвищеною, а між турбіною та генера-
тором встановлювати для зниження частоти обертання ре-
дуктор.

Для багатоциліндрових турбін великої потужності (понад
500...1000 МВт) для скорочення кількості циліндрів низького
тиску доцільно використовувати частоту обертання 1500 об/хв
при чотириполюсному роторі електричного генератора.

Приступаючи до розрахунку парової турбіни, слід вибра-
ти розрахункову потужність, тобто потужність, що відпові-
дає найбільшій економічності турбіни ек

еN . Для турбін, що
працюють у досить широкому діапазоні зміни навантаження,
як розрахункову беруть потужність, що дорівнює 0,8...0,9 від
номінальної. Турбіни, які передбачається експлуатувати
при повному їх завантаженні протягом тривалого часу, за-
звичай мають розрахункову потужність, близьку до номіналь-
ної: ек

еN  = (0,9...1,0) еN . Турбіни для атомних електростанцій
проєктуються, як правило, за умови .е

ек
е NN 

Зразок вихідних даних до проєктування парової турбіни
наведений у прикладі 1.

Приклад 1
Виконати розрахунок стаціонарної парової турбіни при

таких вихідних даних:
тип турбіни – конденсаційна (К);
призначення – привід генератора електричного струму;
номінальна електрична потужність турбоагрегату –

6000 кВт;
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тиск пари перед стопорним клапаном – 3,4 МПа;
температура пари перед стопорним клапаном – 435 °С;
проміжний перегрів – відсутній;
тиск відпрацьованої пари – 10,0 кПа;
температура живильної води – 105 °С;
регульовані відбори пари – відсутні;
частота обертання ротора турбіни – 3000 об/хв.
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2. ІНФОРМАЦІЙНИЙ  ПОШУК

На початковому етапі проєктування доцільно провести
інформаційний пошук з метою аналізу вже наявних конструк-
тивних рішень паротурбінних установок, близьких до про-
єктної потужності і призначення.

Для аналізу можна порекомендувати конструкції одно-
циліндрових парових турбін, що серійно випускаються таки-
ми виробниками: ПАТ "Турбоатом" (Україна), "Siemens AG"
(Німеччина), "Alstom S.A." (Франція), "General Electric
Company" (США), ОАО "Калужский турбинный завод" (Росія),
ЗАО "Уральский турбинный завод" (торгова марка "ТМЗ")
(Росія), ОАО "Силовые машины" (торгова марка "ЛМЗ") (Росія),
"Mitsubishi Hitachi Power Systems, Ltd." (Японія), "Ansaldo Energia
S.p.A." (Італія), "Ebara Corporation" (торгова марка "Elliott")
(Японія), "MAN Diesel & Turbo SE" (Німеччина), "Dresser-Rand
Company" (США).

Зразок проведеного інформаційного пошуку поданий
у прикладі 2.

Приклад 2
Виконаємо інформаційний пошук для вихідних даних,

наведених у прикладі 1.
Серійний випуск конденсаційних парових турбін, які ма-

ють потужність, близьку до проєктної – 6 МВт, і призначені
для приводу генераторів електричного струму, в даний час
ведуть багато компаній. З них можна виокремити наступні:
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– ОАО "Калужский турбинный завод" (турбіни К-6-3,4;
К-6-1,6; К-7,5-6,4; К-2,5-3,4 та ін. [4; 6; 13]);

– "Siemens AG" (турбіни SST-060, SST-100, SST-110 та
SST-111 потужністю 1,5…12 МВт [8; 17]);

– "General Electric Co." (турбіни серії MP/MC потужністю
до 40 МВт [15]);

– "Alstom S.A." (турбіни серії GRT потужністю 5…65 МВт
[18]);

– "Ebara Corp." ("Elliott Group") (лінія Е (Е-Line) турбін
потужністю 1,0…7,5 МВт [19]);

– "MAN Diesel & Turbo SE" (турбіни серії "MARC® 2"
потужністю 4…10 МВт [16]).

Як базову для проєктування вибираємо конструкцію па-
рової турбіни К-6-3,4, що серійно виробляється підпри-
ємством ОАО "Калужский турбинный завод".

Парова турбіна К-6-3,4 (рис. П1) призначена для приво-
ду електричного генератора потужністю 6 МВт. Параметри
свіжої пари на номінальному режимі наступні: тиск – 3,4 МПа,
температура – 435 °С. Робочий діапазон даних параметрів
відповідно 3,1...3,6 МПа і 420...445 °С. Номінальний абсолют-
ний тиск пари за турбіною – 9,95 кПа, частота обертання ро-
тора – 3000 об/хв.

Конструктивно турбіна виконана в одному корпусі з го-
ризонтальним роз’ємом і двома технологічними вертикаль-
ними роз’ємами, має сопловий паророзподіл, розташований
у клапанній коробці, і стопорний клапан, розміщений на
верхній частині корпусу. Проточна частина турбіни складаєть-
ся з двовінцевого регулюючого ступеня та 15 активних сту-
пенів тиску. Турбіна забезпечена трьома регенеративними
відборами пари: перший відбір – за 7-м, другий – за 10-м і тре-
тій – за 13-м ступенем. Підігрів живильної води сягає 105 °С.
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Рис. П1. Поздовжній переріз турбіни К-6-3,4:
1 – вал; 2 – гнучка опора; 3 – корпус переднього ущільнення;
4 – клапанна коробка; 5, 7 – відповідно переднє та заднє кінцеві
ущільнення; 6 – корпус турбіни; 8 – жорстка сполучна муфта;

9 – опорна лапа турбіни

Фікспункт турбіни відносно фундаменту здійснено по-
перечними і вертикальною шпонками. Вертикальна шпонка
розташована під корпусом заднього підшипника, тобто по-
близу випускного патрубка, винесена на поперечну балку
фундаменту, яка знаходиться між турбіною та генератором,
і фіксує вісь випускного патрубка. Поперечні шпонки розта-
шовані під лапами випускного патрубка. Поперечні (горизон-
тальні) шпонки допускають вільне переміщення випускної
частини в поперечному напрямку, вертикальна шпонка –
у вертикальному і поздовжньому напрямках.

Передній упорний підшипник турбіни – комбінований,
опорно-упорний. Упорний диск має радіальні свердління та
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служить одночасно головним масляним насосом і регулято-
ром кількості обертів. Дана конструкція характерна для всіх
турбін ОАО "Калужский турбинный завод".

Витрата пари на турбіну на номінальному режимі складає
25,4 т/год. Питома витрата тепла, яка характеризує економічність
енергетичної установки, не перевищує 13830 кДж/(кВт·год).
Конденсатор КП-540/2 має площу поверхні охолодження
540 м2 та гідравлічний опір за водою  0,04 МПа. Витрата охо-
лоджуючої води через конденсатор і маслоохолоджувачі скла-
дає 2080 м3/год при температурі на вході 32 °С. Поверхня
нагрівання регенеративних підігрівників – 18 м2, поверхня
охолодження кожного з двох маслоохолоджувачів – 18 м2.

Монтажні характеристики паротурбінної установки на-
ступні: маса турбіни з фундаментною рамою – 42,87 т, маса
конденсатора – 14,14 т, маса устаткування, що поставляєть-
ся, – 74,76 т, висота фундаменту турбіни – 6,0 м.
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3. ПОПЕРЕДНЯ  ОЦІНКА  ПРОЦЕСУ  ТЕЧІЇ  ПАРИ
В ПРОТОЧНІЙ  ЧАСТИНІ  ТУРБІНИ

Для розрахунку теплової схеми паротурбінної установки
і проєктування турбінних ступенів необхідна попередня оцін-
ка зміни параметрів пари при його русі через турбіну. З цією
метою будують процес на h–s-діаграмі водяної пари на осно-
ві приблизних значень відносного внутрішнього ККД, отри-
маних за даними фактичної ефективності турбін, що перебу-
вають в експлуатації. Після побудови процесу за допомогою
h–s-діаграми можна легко визначити параметри пари в будь-
якій точці проточної частини турбіни і, зокрема, в регенера-
тивних і теплофікаційних відборах, а також на виході з турбі-
ни. Побудований процес на h–s-діаграмі використовується для
розрахунку теплової схеми, визначення витрати пари через
турбіну і попередньої оцінки характеристик теплової еконо-
мічності паротурбінної установки.

Для наближеної побудови процесу на h–s-діаграмі повин-
ні бути відомі параметри пари перед стопорним клапаном 0р
і 0t , яким відповідає точка 0 на рис. 1. Для того щоб знайти
параметри в точці 0', тобто визначити стан пари перед со-
пловими каналами першого ступеня турбіни (регулюючого
при сопловому паророзподілі), оцінюють втрати тиску при
течії в стопорному і регулюючих клапанах за формулою

.)05,0...02,0( 00 рр 
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Горизонтальний відрізок
0–0' на рис. 1 відповідає руху
пари в стопорному і регулю-
ючих клапанах.

Одноциліндрові парові тур-
біни випускаються в широ-
кому діапазоні потужності та ха-
рактеризуються великою різно-
манітністю теплового процесу.
З цієї причини інтервал, в яко-
му може знаходитися їх віднос-
ний внутрішній ККД iо , є до-
сить великим – 0,72…0,85. Як
правило, меншим значенням
заданої потужності турбіни
відповідають менші значення

ККД, більшим значенням – більші. Для попередньої оцінки
параметрів можна взяти iо  окремих відсіків турбіни таким,
що дорівнює 0,78...0,80. Протягом детального поступеневого
розрахунку відносний внутрішній ККД турбіни й окремих її
відсіків буде уточнено.

Оцінимо параметри пари на виході з регулюючого ступе-
ня. Для цього необхідно задатися його типом і величиною
перероблюваного в ньому теплоперепаду .р.ст

аh
Регулюючі ступені виконують як одновінцевими, так і дво-

вінцевими. Одновінцеві активні регулюючі ступені зазвичай
застосовують для спрацьовування порівняно малих теплопе-
репадів – до 80...120 кДж/кг. Двовінцеві ступені застосовують
для спрацьовування порівняно високих теплоперепадів –
100...250 кДж/кг.

На h–s-діаграмі параметрам кінця ізоентропійної течії
в регулюючому ступені відповідає точка 1t (див. рис. 1).

Рис. 1. Схема течії пари
в турбіні на h–s-діаграмі
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Оскільки тиск у кінці ізоентропійної і дійсної течій практич-
но однаковий, то піднявшись по ізобарі const1 p  до енталь-
пії ihhh о

р.ст
а01   знаходимо точку 1, яка визначає пара-

метри кінця дійсної течії у регулюючому ступені.
Опустивши з точки 1 вертикальну лінію до перетину з ізо-

барою constк p , знаходимо допоміжну точку кt.
При побудові процесу необхідно враховувати втрати ти-

ску у випускному патрубку турбіни. У сучасних потужних кон-
денсаційних турбінах випускні патрубки проєктують з нульо-
вими або дуже малими втратами за рахунок використан-
ня кінетичної енергії потоку на виході з останнього ступеня
(дифузорний ефект випускного патрубка). В одноциліндро-
вих турбінах, особливо в турбінах старих серій, втрати у ви-
пускному патрубку можуть бути значними.

Розраховуємо втрати тиску, пов’язані з випуском пари
в конденсатор, за формулою

,
10 к4

2
в.п

к pсp 

де в.пс  – швидкість потоку у випускному патрубку, яка дорів-
нює 100...120 м/с для багатоциліндрових конденсаційних
турбін і 50...80 м/с для одноциліндрових турбін;   – дослід-
ний коефіцієнт, який залежно від аеродинамічної досконалості
патрубка може коливатися в межах 0...0,1 [12, с. 147].

Тиск на виході пари з проточної частини турбіни

.кк pppz 

На перетині ізобари constzp  і лінії 1–кt позначаємо точ-
ку zt, яка відповідає параметрам наприкінці ізоентропійної течії
пари в групі нерегульованих ступенів турбіни. Різниця ен-
тальпій у точках 1 і zt становить ізоентропійний теплопере-
пад у цих ступенях гр

аН .
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Піднявшись по ізобарі constzp  до ентальпії hz =
= ,о

гр
а1 iНh   знаходимо точку z, що визначає параметри

кінця дійсної течії пари в турбіні. Горизонтальний відрі-
зок z–к відповідає руху пари у випускному патрубку.

Внутрішній теплоперепад турбіни

.0 zi hhН 

Внутрішній ККД проєктованої паротурбінної установки
без урахування регенеративного підігріву живильної води

,
к0 hh

Hi
i 




де 0h  – ентальпія пари перед стопорним клапаном; кh – енталь-
пія конденсату при тиску в конденсаторі.

Виграш в економічності від нескінченно великої кількості
регенеративних підігрівників

к 0 к

0 к
р

к 0 ж.в

0 ж.в

( )1
1 ( )1

T s s
h h

T s s
h h







  






,

де кT  – температура конденсації пари при тиску в конденса-
торі (в градусах Кельвіна; визначається за таблицями як функ-
ція від кp ); ж.вh  – ентальпія живильної води (визначається за
таблицями як функція від ж.вt ); 0s  та кs  – ентропія пари пе-
ред стопорним клапаном і конденсату при тиску в конденса-
торі (визначаються за побудованим процесом на h–s-діаграмі).

Коефіцієнт урахування кінцевої кількості регенеративних
підігрівників  рр /  можна оцінити за рис. 2 залежно від кіль-
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кості регенеративних підігрів-
ників рz  і безрозмірного ком-
плексу

ж.в к

0 к
t

t tK
t t




 
,

де кt  – температура конденсації
пари при тиску в конденсаторі
(в градусах Цельсія); 0t  – тем-
пература пароутворення в циклі
(визначається за таблицями як
функція від 0p ).

Виграш в економічності від
прийнятої кількості регенератив-
них підігрівників

р р р р( / )      .

Внутрішній ККД паротурбінної установки з урахуванням
регенерації

.
1 р

р



 i

i

Розрахувавши наведений внутрішній теплоперепад тур-
біни за формулою

),( ж.в0р hhH ii 

можна визначити витрату пари через перший ступінь турбіни:

,10

е.гм

3
е





iH

NG

Рис. 2. Відносний виграш
у питомій витраті тепла для
установок без проміжного
перегріву пари [12, с. 27]
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де е.г  – ККД електричного генератора (орієнтовно береться
за табл. 7 [5] як функція від номінальної електричної потуж-
ності турбоагрегату еN ).

Таблиця 7. ККД електричних генераторів ООО "Электро-
тяжмаш-Привод" (частота обертання 3000 об/хв)

Тип генератора Номінальна потужність, МВт ККД 
Т-2,5-2 У3 2,5 0,970 
Т-4-2 У3 4,0 0,973 
Т-6-2 У3 6,0 0,976 
ТТК-8-2У3 8,0 0,978 
ТС-10-2Р УХЛ3 10 0,977 
Т-12-2 У3 12 0,977 
Т-16-2 У3 16 0,978 
ТТК-16-2 У3 16 0,980 
ТС-20-2 У3 20 0,980 
Т-25-2З У3 25 0,980 
ТТК-25-2 У3 25 0,982 
ТС-32-2 УХЛ3 32 0,982 
Т-32-2 В3 32 0,984 
ТТК-32-К-2 У3 32 0,982 
ТТК-37-К-2Р 37 0,980 
ТТК-40-2 У3 40 0,983 
Т-50-2 У3 50 0,982 
ТТК-50-2 У3 50 0,983 
ТС-63-2 В3 63 0,984 
ТТК-63-2 У3 63 0,983 
ТТК-70-2 У3 70 0,983 
ТТК-80-2 У3 80 0,983 
ТТК-90-2 УЗ 90 0,984 

Механічний ККД турбоагрегату, що входить у вищенаве-
дену формулу:

,
100

/1 м
м

iNN


де iNN /м  – механічні втрати в турбоагрегаті, які можуть
бути оцінені за рис. 3 як функція від еN .
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Рис. 3.  Механічні втрати потужності
в турбоагрегаті [12, с. 146]:

__ __ __ __ –  втрати потужності в редукторі

Якщо турбіна має регульовані відбори пари, то витрата
через перший ступінь повинна бути збільшена на кількість
пари, що відбирається. Конкретне значення кількісті пари за-
дається у вихідних даних на проєктування.

Витрата пари через конденсатор турбіни

,11
)(
10

ре.гмкк

3
е

к 















ihh

NG

де кh  – ентальпія пари на вході в конденсатор.
Зразок проведеної попередньої оцінки процесу течії пари

в проточній частині турбіни наведений у прикладі 3.

Приклад 3
Виконаємо попередню оцінку процесу течії пари

в проточній частині турбіни для вихідних даних, наведе-
них у прикладі 1, та результатів інформаційного пошуку
прикладу 2.
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Попередню оцінку процесу течії пари в проточній ча-
стині турбіни проводимо для визначення ряду параметрів
(витрати пари, теплоперепадів тощо), необхідних для подаль-
шого детального теплового розрахунку.

Розрахунки супроводжуються побудовою процесу роз-
ширення пари в турбіні на h–s-діаграмі (рис. П2). Побудова-
ний на h–s-діаграмі процес дозволяє легко оцінювати па-
раметри пари в будь-якій точці проточної частини турбіни
і, зокрема, в регенеративних відборах і на виході з турбіни.

Результати розрахунку наведені в табл. П1.

Таблиця П1

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

1. Номінальна електрична 
потужність турбоагрегату 

еN , МВт 
Вихідні дані 6,0 

2. Параметри пари перед 
стопорним клапаном: 

тиск 0р , МПа 
температура 0t , °С 
ентальпія 0h , кДж/кг 
ентропія 0s , кДж/(кг·К) 
тиск у конденсаторі кp , 
кПа 

  

Вихідні дані 3,4 
Вихідні дані 435 

За h–s-діаграмою як 
),( 00 tрf  

3304 
6,97 

Вихідні дані 10,0 

3. Температура 
конденсації пари при 
тиску в конденсаторі: 

кt , °С 

кT , К 

  

За таблицями як )( кpf  
45,8 
319,0 

4. Параметри живильної 
води: 

температура ж.вt , °С 

  

Вихідні дані 105 
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Продовж. табл. П1

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

ентальпія ж.вh , кДж/кг 
ентропія ж.вs , кДж/(кг·К) 

За таблицями як ),( 0ж.в рtf  
443 
1,36 

5. Кількість регенератив-
них підігрівників рz  

Беремо згідно  
з прототипом 3 

6. Втрати тиску в стопор-
ному і регулюючому 
клапанах 0р , МПа 

0)05,0...02,0( р  0,136 

7. Параметри пари перед 
соплами першого ступеня 
турбіни: 

ентальпія 0h  , кДж/кг 

тиск 0р , МПа 
питомий об'єм 0v , м3/кг 
ентропія 0s , кДж/(кг·К) 

  

Дорівнює 0h  3304 

00 pp   3,264 
За h–s-діаграмою  

як ),( 00 рhf   
0,096 
6,99 

8. Відносний внутрішній 
ККД регулюючого сту-
пеня і групи нерегу-
льованих ступенів iо  

Беремо 0,78…0,80 0,80 

9. Спосіб паророзподілу Беремо Сопловий 
10. Тип регулюючого 
ступеня Беремо  Дво-

вінцевий 
11. Ізоентропійний тепло-
перепад у регулюючому 
ступені р.ст

аh , кДж/кг 
Беремо 100…250 160 

12. Параметри пари в кінці 
ізоентропійної течії в регу-
люючому ступені: 

ентальпія th1 , кДж/кг 
ентропія ts1 , кДж/(кг·К) 
тиск tp1 , МПа 

  

р.ст
а0 hh   3144 

Дорівнює 0s  6,99 
За h–s-діаграмою як 

),( 11 tt shf  
1,90 
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Продовж. табл. П1

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

13. Параметри пари  
в кінці дійсної течії у ре-
гулюючому ступені: 

ентальпія 1h , кДж/кг 
тиск 1p , МПа 
ентропія 1s , кДж/(кг·К) 
температура 1t , °С 
питомий об'єм 1v , м3/кг 
міра сухості 1x  

  

ihh о
р.ст
а0   3176 

Дорівнює tp1  1,90 

За h–s-діаграмою як 
),( 11 phf  

7,04 
367 

0,151 
Перегрі-
та пара 

14. Параметри пари в кінці 
ізоентропійної течії в 
нерегульованих ступенях 
(без урахування втрат у 
випускному патрубку): 

тиск tpк , кПа 
ентропія tsк , кДж/(кг·К) 
ентальпія thк , кДж/кг 

  

Дорівнює кp  10,0 
Дорівнює 1s  7,04 

За h–s-діаграмою, як 
),( кк tt spf  

2231 

15. Швидкість потоку у ви-
пускному патрубку в.пс , м/с Беремо 50...80 80 

16. Аеродинамічний коефіці-
єнт випускного патрубка   Беремо 0...0,1 0,1 

17. Втрати тиску у випуск-
ному патрубку кp , кПа к4

2
в.п

10
pс


 

0,64 

18. Параметри пари в кінці 
ізоентропійної течії в 
нерегульованих ступенях 
(з урахуванням втрат у 
випускному патрубку): 

тиск ztp , кПа 
ентропія zts , кДж/(кг·К) 

  

кк pp   10,64 
Дорівнює tsк  6,99 
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Продовж. табл. П1

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

ентальпія thz , кДж/кг За h–s-діаграмою як 
( , )zt ztf p s  

2239 

19. Ізоентропійний тепло-
перепад у групі нерегу-
льованих ступенів гр

аН , 
кДж/кг 

zthh 1  937 

20. Параметри пари в кінці 
дійсної течії в турбіні: 

ентальпія zh , кДж/кг 
тиск zp , кПа 
питомий об'єм zv , м3/кг 
ентропія zs , кДж/(кг·К) 
міра сухості zx  

  

iНh о
гр
а1   2426,4 

Дорівнює ztp  10,64 

За h–s-діаграмою як 
),( zz рhf  

12,91 
7,63 
0,933 

21. Параметри пари в кінці 
течії у випускному 
патрубку:  

ентальпія кh , кДж/кг 
ентропія кs , кДж/(кг·К) 

  

Дорівнює hz  2426,4 
За h–s-діаграмою як 

),( кк рhf  7,65 

22. Внутрішній тепло-
перепад у турбіні iН , 
кДж/кг 

zhh 0  877,6 

23. Параметри конденсату 
при тиску в конденсаторі: 

ентальпія кh , кДж/кг 
ентропія кs , кДж/(кг·К) 

  

За таблицями як  
)( кpf  

192 
0,65 

24. Внутрішній ККД паро-
турбінної установки без 
урахування регенерації i  к0 hh

H i




 
0,282 
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Продовж. табл. П1
Найменування параметра Спосіб визначення Числове 

значення 
25. Виграш в економічності 
від нескінченно великої 
кількості регенеративних 
підігрівників р  

ж.в0

ж.в0к

к0

к0к

)(1

)(1
1

hh
ssT
hh
ssT










 

0,0595 

26. Температура пароутво-
рення в циклі 0t , °С За таблицями як )( 0pf  240,9 

27. Комплекс Kt  
к0

кж.в

tt
tt




 
0,303 

28. Коефіцієнт урахування 
кінцевої кількості регене-
ративних підігрівників 

 рр /
 

За рис. 2 як  
f (Kt,zp)  0,48 

29. Виграш в економічно-
сті від прийнятої кількості 
регенеративних підігрів-
ників р  

р р р( / )   
 0,0286 

30. Внутрішній ККД паро-
турбінної установки з ура-
хуванням регенерації рi  р1 

i

 
0,290 

31. Наведений внутрішній 
теплоперепад турбіни iH , 
кДж/кг 

)( ж.в0р hhi 
 829,7 

32. Механічні втрати в 
турбоагрегаті iNN /м , % 

За рис. 3 як  
)( еNf  

2,1 

33. Механічний ККД 
турбоагрегату м  100

/1 м iNN


 
0,979 

34. ККД електричного 
генератора е.г  

За табл. 7 як  
)( еNf  

0,976 

35. Витрата пари через  
перший ступінь турбіни G , 
кг/с е.гм

3
е 10




iH
N

 
7,568 

36. Витрата пари через 
конденсатор кG , кг/с 















11
)(
10

ре.гмкк

3
е

ihh
N

 
6,880 
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Рис. П2. Процес течії пари в турбіні на h–s-діаграмі,
виконаний для попередньої оцінки параметрів
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4. ОЦІНКА  РЕГЕНЕРАТИВНИХ
І  ТЕПЛОФІКАЦІЙНИХ ВІДБОРІВ  ПАРИ

На даному етапі проєктування необхідно визначитися
з тепловою схемою паротурбінної установки: вибрати кіль-
кість регенеративних підігрівників, тиск у деаераторі, пара-
метри пари привідної турбіни живильного насоса, для турбін
атомних електростанцій – тиск у проміжному сепараторі і под.

У результаті розрахунку теплової схеми визначають ви-
трати пари у всіх ступенях, а також витрати пари в регенера-
тивних підігрівниках. Крім того, обчислюють інші теплові ха-
рактеристики паротурбінної установки:  питому витрату пари,
питому витрату теплоти, ефективний ККД.

Детальний розрахунок теплової схеми установки вихо-
дить за рамки даного навчального посібника і докладно роз-
глядається в роботі [10]. На початковій стадії проєктування
доцільно орієнтуватися на теплову схему паротурбінної уста-
новки, яка обрана за результатами інформаційного пошуку як
базова. Надалі теплова схема повинна бути уточнена.

В процесі спрощеного розрахунку розташування в турбіні
точок відбору пари на регенеративні підігрівники вибирають
таким чином, щоб у кожному з підігрівників ентальпія жи-
вильної води підвищувалася приблизно на одне і те ж зна-
чення, тобто щоб зниження тепла між сусідніми відборами
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пари були приблизно однаковими. При такому виборі точок
відбору згідно з [12, с. 26] економічна ефективність регене-
рації буде максимальною.

Розташування точок теплофікаційних відборів визнача-
ється згідно із заданими на проєктування параметрами пари
в цих відборах.

Вибрані точки відбору відзначають на побудованому
в h–s-діаграмі процесі розширення пари (рис. 4). Необхідні
для розрахунку теплової схеми параметри пари знімаються
з h–s-діаграми за місцем розташування цих точок.

Частка пари, яка відбирається на регенеративний підігрів-
ник, може бути оцінена за формулою

,
)( п1п1р

кж.в
hhz
hh





де ж.вh  – ентальпія живильної води на виході із системи реге-
нерації; кh  – ентальпія конденсату при тиску в конденсаторі;

Рис. 4. Розташування точок
регенеративних і теплофіка-
ційних відборів на побудова-

ному процесі течії пари:
RI, RII  та RIII – точки відборів

пари на регенерацію; Т – точка
теплофікаційного відбору
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рz  – прийнята кількість регенеративних підігрівників; п1h  –
ентальпія пари; п1h  – ентальпія конденсату пари, що відби-
рається.

Тракт парової турбіни умовно розбивається на кілька
відсіків за розташуванням точок відбору пари. Результати роз-
рахунку для окремих відсіків зводяться в таблицю.

Використовуючи отримані результати, визначають при-
ведений внутрішній теплоперепад турбіни:

,)1(
1

k

n

k
iki HH  



де ikH  та k)1(   – параметри для одиничного відсіку тур-
біни; n – кількість відсіків.

Визначається уточнене значення витрати пари через пер-
ший ступінь турбіни (тобто через регулюючий ступінь):

.10

е.гм

3
е





iH

NG

Значення параметрів еN , м  та а е.г  беруться з попередніх
етапів розрахунку.

Витрати пари через одиничні відсіки турбіни, визначені
з урахуванням уточненого значення витрати пари через пер-
ший ступінь за формулою kk GG )1(  , також вносяться
у зведену таблицю.

Зразок виконаної оцінки регенеративних відборів пари
поданий у прикладі 4.

Приклад 4
Виконаємо оцінку відборів пари на регенерацію для

вихідних даних, наведених у прикладі 1, та результатів
розрахунку прикладів 2 і 3.
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На підставі результатів інформаційного пошуку поперед-
ньо вважаємо, що проточна частина проєктованої турбіни
складається з двовінцевого регулюючого ступеня та 15 актив-
них ступенів тиску. Кількість ступенів надалі буде уточнена
в ході детального розрахунку проточної частини.

Розташування регенеративних відборів пари беремо за
турбіною, яка була обрана як прототип – К-6-3,4 підприєм-
ства ОАО "Калужский турбинный завод", три нерегульовані
відбори пари на регенерацію якої розподілені таким чином:

1-й відбір – після 6-го нерегульованого ступеня;
2-й відбір – після 9-го нерегульованого ступеня;
3-й відбір – після 12-го нерегульованого ступеня.
Попередньо вважаємо, що перероблювані теплоперепа-

ди в нерегульованих ступенях приблизно однакові. Виходя-
чи з цього припущення, відзначаємо вибрані точки відбору
(RI, RII та RIII) на побудованому раніше в h–s-діаграмі процесі
розширення пари (рис. П3). Необхідні для розрахунку тепло-
вої схеми параметри пари знімаємо з h–s-діаграми за місцем
розташування даних точок.

Частку пари, яка відбирається на кожен регенеративний
підігрівник, оцінюємо за формулою

,
)( п1п1р

кж.в
hhz
hh





де ж.вh = 443 кДж/кг – ентальпія живильної води (див. п. 4
табл. П1); кh = 192 кДж/кг – ентальпія конденсату при тискуу
в конденсаторі (див. п. 23 табл. П1); рz = 3 – кількість реге-
неративних підігрівників; п1h  – ентальпія пари, що відбира-
ється (визначаємо за рис. П3), кДж/кг; п1h  – ентальпія кон-
денсату пари, що відбирається при тиску в точці відбору п1р
(визначаємо за таблицями властивостей водяної пари), кДж/кг.
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Рис. П3. Розташування точок відбору пари
на регенерацію
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Тракт парової турбіни умовно розбиваємо на чотири
відсіки за розташуванням точок відбору пари. Результати роз-
рахунку для окремих відсіків зведені в пп. 1–8 табл. П2.

Таблиця П2

 

Параметр 

Відсік турбіни 
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де
нс

а-
то

ра
 

1. Тиск пари перед відсіком 
п1р , МПа 3,264 0,340 0,124 0,039 

2. Тиск пари за відсіком pп2, 
МПа 0,340 0,124 0,039 0,01064 

3. Ентальпія відібраної в 
кінці попереднього відсіку 
пари hп1, кДж/кг 

– 2876 2726 2576 

4. Ентальпія конденсату 
відібраної пари п1h , кДж/кг – 580 443 315 

5. Частка відібраної пари   – 0,0364 0,0366 0,0370 
6. Внутрішній теплоперепад 
відсіку iH , кДж/кг 428,0 150,0 149,6 

7. Відносна витрата пари 
через відсік 1  1,000 0,964 0,927 0,890 

8. Приведений теплоперепад 
відсіку )1(  iH , кДж/кг 428,0 144,6 139,1 133,1 

9. Витрата пари через відсік 
)1( G , кг/с 7,433 7,165 6,890 6,615 

За результатами розрахунку знаходимо приведений внут-
рішній теплоперепад турбіни:

 


k
k

iki HH )1(
4

1

  844,8 кДж/кг,,
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де ikH  та k)1(   – параметри для одиничного відсіку
турбіни.

Визначаємо уточнене значення витрати пари через пер-
ший ступінь турбіни (тобто через регулюючий ступінь):

е.гм

3
е 10





iH

NG = 976,0979,08,844
106 3




= 7,433 кг/с.

Значення раніше визначених параметрів еN , м  і е.г
беруться з табл. П1 (пп. 1, 33 та 34).

Витрати пари через одиничні відсіки турбіни, визначені
з урахуванням уточненого значення витрати пари через пер-
ший ступінь за формулою ,)1( kk GG   наводимо в п. 9
табл. П2.
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5. РОЗРАХУНОК
ПРОТОЧНОЇ  ЧАСТИНИ  ТУРБІНИ

У зв’язку з особливостями проєктування проточної ча-
стини всі ступені турбіни можна розділити на чотири групи:

1) регулюючий ступінь;
2) ступені малих об’ємних витрат пари (перші нерегульо-

вані ступені турбін невеликої потужності);
3) проміжні ступені з відносно великою об’ємною витра-

тою пари;
4) останні ступені, які працюють у частині низького тиску

турбіни при дуже великій об’ємній витраті пари.
Регулюючий ступінь – це перший ступінь турбіни при

сопловому паророзподілі. При дросельному паророзподілі
регулюючий ступінь у турбіні відсутній. Основною конструк-
тивною особливістю регулюючого ступеня є змінювана міра
впуску при зміні витрати пари на турбіну. У зв’язку із цим
сопла регулюючого ступеня об’єднані в групи. До кожної гру-
пи сопел пара підводиться через самостійний регулюючий
клапан. При одному відкритому клапані пара йде через одну
групу сопел, тому ступінь працює при малій мірі впуску. При
подальшому відкритті таких регулюючих клапанів міра впус-
ку зростає. При всіх відкритих клапанах міра впуску регулю-
ючого ступеня завжди менше одиниці.
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Регулюючий ступінь конструктивно відокремлений каме-
рою від наступних нерегульованих ступенів. Ця камера необ-
хідна для розтікання пари в коловому напрямку, щоб забезпе-
чити підведення її до першого нерегульованого ступеня по
всій окружності без істотних аеродинамічних втрат тиску.

За умови економічної роботи турбіни із сопловим паро-
розподілом при змінній витраті пари в регулюючому ступені
повинен спрацьовувати підвищений теплоперепад р.ст

аh .
Як уже зазначалося, в парових турбінах знаходять засто-

сування як одновінцеві, так і двовінцеві регулюючі ступені.
Одновінцеві регулюючі ступені зазвичай застосовують для
спрацьовування теплоперепадів до 80...120 кДж/кг, двовінцеві
ступені – 100...250 кДж/кг.

Теплоперепад і відповідно тип регулюючого ступеня ви-
бирають з урахуванням певних особливостей впливу регу-
люючого ступеня на конструкцію та економічність турбіни.

1. Застосування двовінцевого регулюючого ступеня та,
отже, значного теплоперепаду р.ст

аh  призводить до скоро-
чення кількості нерегульованих ступенів і зниження вартості
виготовлення турбіни. Проте в цьому випадку знижується ККД
турбіни при потужності, близькій до номінальної, оскільки
економічність двовінцевого регулюючого ступеня істотно
нижча, ніж економічність нерегульованих ступенів. Слід,
однак, зауважити, що втрати енергії регулюючого ступеня за
рахунок повернення теплоти частково використовуються
в наступних нерегульованих ступенях. Тому при оцінці зни-
ження економічності за рахунок регулюючого ступеня необ-
хідно враховувати явище повернення теплоти.

2. При значному теплоперепаді регулюючого ступеня
знижуються витоки пари крізь переднє кінцеве ущільнення,
оскільки зменшується тиск у камері регулюючого ступеня
й, отже, перед переднім кінцевим ущільненням. Цей ефект
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особливо помітний для турбін малої потужності, де відносні
витоки є значними.

3. Підвищений теплоперепад регулюючого ступеня забез-
печує значне зниження температури пари в камері регулю-
ючого ступеня та, отже, можливість застосування більш де-
шевих сталей для виготовлення ротора і корпусу турбіни.

У сучасних потужних турбінах як регулюючий ступінь
застосовують одновінцевий ступінь, оскільки переваги підви-
щеного теплоперепаду за техніко-економічними розрахунка-
ми не виправдовуються.

У турбінах атомних електростанцій, що працюють на на-
сиченій парі, лопатки регулюючого ступеня часто аварійно
руйнуються у зв’язку із значними навантаженнями, що ви-
никають у них при вібрації. Ці навантаження обумовлені спе-
цифікою течії вологої пари в клапанах та соплах регулюючого
ступеня. Тому сучасні потужні турбіни атомних електро-
станцій, що працюють, як правило, при постійному наванта-
женні, проєктують з дросельним паророзподілом.

Двовінцеві ступені знаходять застосування як регулюючі
в турбінах малої потужності, а також у турбінах з протити-
ском і  турбінах з регульованими відборами пари.

При виборі величини перероблюваного в регулюючому
ступені теплоперепаду вважається раціональним домогтися
зниження температури пари в цьому ступені до 500 °С і мен-
ше. Також необхідно враховувати, що високі значення р.ст

аh
можуть зумовити надзвуковий режим течії пари за соплови-
ми каналами, що призводить до появи додаткових втрат
енергії в цьому ступені і погіршення його ККД.

Перші нерегульовані ступені (особливо для турбін ма-
лої потужності з малою об’ємною витратою пари) відрізня-
ються невеликою довжиною соплових і робочих лопаток. Для
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підвищення ККД цих ступенів необхідно збільшувати дов-
жину лопаток. Для досягнення цього використовують такі
способи.

1. Застосовують малі кути виходу потоку із соплової ре-
шітки: = 11...12о для активних і = 14...15о для реактив-
них ступенів. При цьому необхідно мати на увазі, що профільні
втрати енергії в решітці зі зменшенням кутів виходу незначно
зростають.

2. Застосовують ступені зі зниженим середнім діаметром.
У результаті довжина соплових лопаток збільшується як унас-
лідок зменшення діаметра, так і зниження швидкості пари за
соплами с1, викликаного зменшенням діаметра. Зменшення
швидкості с1 обумовлено необхідністю зберігати оптимальне
значення швидкісної характеристики ступеня. Слід мати на
увазі, що в результаті зменшення швидкості  знижується пере-
роблюваний у ступені теплоперепад, унаслідок чого зростає
загальна кількість ступенів турбіни, підвищується вартість її
виготовлення, виникає необхідність виконувати турбіну ба-
гатоциліндровою, оскільки в одному корпусі можна розмісти-
ти, як правило, не більше 18–22 активних ступенів.

3. У турбінах малої потужності, коли довжина лопаток
складає менше 12...15 мм, вводять парціальний впуск пари
в перші нерегульовані ступені.

4. У турбінах малої потужності підвищують частоту обер-
тання ротора. У цьому випадку збільшення довжини лопаток
не супроводжується збільшенням кількості ступенів, як це має
місце при зменшенні тільки діаметра ступеня. Тут колова
швидкість не знижується, оскільки зменшення діаметра ком-
пенсується збільшенням частоти обертання ротора. При
незмінній коловій швидкості залишається постійним і пере-
роблюваний ступенем теплоперепад. Для енергетичних
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турбін у цьому випадку необхідний редуктор, що знижує ча-
стоту обертання вала до відповідного генератору значення.
Підвищення частоти обертання ротора турбіни застосовують
за умови, що приріст корисної енергії в проточній частині тур-
біни перевищує втрати енергії через тертя в редукторі.

Проміжні ступені і перші нерегульовані ступені потуж-
них турбін відрізняються порівняно великими об’ємними
витратами пари, а отже, і відносно довгими лопатками. Тому
для цих ступенів високий ККД забезпечується з меншими
труднощами, ніж для ступенів з короткими лопатками. Не
виникає в цьому випадку й особливих труднощів щодо забез-
печення міцності лопаток, оскільки довжина їх менша, ніж
в останніх ступенях. Проміжні ступені відрізняються також
меншою віяловістю, ніж останні ступені, де відношення се-
реднього діаметра до довжини лопаток складає  2,5...3,0.
Тому втрати від віяловості в проміжних ступенях менші, ніж
в останніх.

Останні ступені конденсаційних турбін відрізняють-
ся значною довжиною соплових і робочих лопаток, оскільки
ці ступені працюють в області найбільших об’ємних витрат
пари. У зв’язку з довжиною робочих лопаток їх механіч-
на міцність перебуває на межі. Іншими словами, гранична
витрата пари, яку можна пропустити через останній сту-
пінь, залежить від механічної міцності робочих лопаток цьо-
го ступеня.

Основною характеристикою турбінних ступенів з точки
зору організації енергетичного перетворення є міра реактив-
ності. Оскільки вона зростає від кореня до вершини лопаток,
то на середньому діаметрі повинна братися такою, щоб у ко-
реневому перерізі виключалася можливість появи негатив-
ної реактивності. Зв’язок міри реактивності на середньому
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діаметрі  і в кореневому перерізі к з достатнім на даній стадії
проєктування наближенням може бути описаний виразом

,12
2к





де cеp pD l    – віяловість ступеня, яка залежить від його
середнього діаметра Dсер і довжини робочих лопаток lp.

При активному виконанні ступенів міра реактивності
у кореневому перерізі береться 0,03...0,05. Оскільки від пер-
шого ступеня турбіни до останнього  зменшується, то міра
реактивності на середньому діаметрі відповідно зростає: від
0,10...0,12 у перших ступенях до 0,4...0,5 – в останньому (тобто
фактично це вже реактивний ступінь).

При реактивному виконанні міра реактивності на серед-
ньому діаметрі береться приблизно однаковою для всіх сту-
пенів – близькою до 0,5.

Сумарна міра реактивності регулюючого двовінцевого
ступеня у разі його застосування зазвичай 0,10...0,15, причо-
му із загальної реактивності приблизно 50...60 % призначаєть-
ся на проміжний направляючий апарат.

Порівнюючи активне і реактивне облопачування стосов-
но одноциліндрових турбін, для яких характерні відносно
невеликі об’ємні витрати пари, слід вважати активне обло-
пачування кращим. Остаточний вибір типу облопачування
багато в чому визначається конструкторським і технологіч-
ним досвідом заводу-виробника.

Геометричні фактори, що характеризують проточну ча-
стину турбіни, включають у себе:

– зміну середніх діаметрів ступенів;
– зміну кутів виходу пари із соплових і робочих решіток.
Поширені форми проточної частини одноциліндро-

вих турбін наведені на рис. 5. Середні діаметри ступенів, як
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правило, збільшуються за рухом пари. При цьому діаметри
кореневих перерізів можуть залишатися постійними (див.
рис. 5,а), дещо зменшуватися (див. рис. 5,б) або в деякій ча-
стині ступенів збільшуватися (див. рис. 5,в). При однакових
середніх діаметрах останніх ступенів і частотах обертання
збільшення середніх діаметрів перших ступенів сприяє змен-
шенню їх кількості, та навпаки. Унаслідок зміни довжини ло-
паток ККД цих ступенів має тенденцію в першому випадку
зменшуватися, у другому – зростати. Проточна частина з по-
стійним діаметром кореневих перерізів зручна технологічно,
особливо при барабанній конструкції ротора (реактивні тур-
біни). Досить часто проточна частина одноциліндрових турбін
виконується комбінованою, в якій окремі групи нерегульова-
них ступенів мають різне компонування.

  

 

 
 

Середній діаметр регулюючого ступеня приблизно відпо-
відає діаметру першого нерегульованого ступеня або може
дещо відрізнятися в той або інший бік.

Рис. 5. Схеми проточних
частин одноциліндрових

турбін

                       а                                                                 б

                         в
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Кути виходу потоку із соплових та робочих решіток 
і  відповідно до зростання питомого об’єму пари збільшу-
ються від першого ступеня до останнього спочатку повільно,
а потім швидше. Малі кути виходу в перших ступенях забез-
печують більшу довжину лопаток і, отже, більш високі ККД
цих ступенів. Збільшення ж кутів в останніх ступенях стри-
мує зростання лопаток, де вони і так досить довгі, та обмежує
кут розкриття проточної частини в поздовжньому перерізі,
забезпечуючи плавні її обриси.

Значення кутів виходу із соплового апарата наступні:
в перших ступенях турбіни  = 11...12о, в останньому –
до 20...30о. У двовінцевому регулюючому ступені при ча-
стковому впуску цей кут складає 12...14о.

Кількість ступенів турбіни та їх ККД визначальним чи-
ном залежать від швидкісної (безрозмірної) характеристики
ступенів ,ад1ад cu   де и1 – колова швидкість на середньо-

му діаметрі за сопловими каналами; *
aад 2 hс   – теоретич-

на швидкість пари за сопловими каналами, яка визначається
з наявного теплоперепаду ступеня .*

аh
Максимум ККД ступенів виходить при оптимальному

значенні швидкісної характеристики, яке з достатнім набли-
женням визначається співвідношенням

,
12

cos 1опт
ад






де  – швидкісний коефіцієнт соплової решітки.
Оскільки поблизу максимуму ККД від ад залежить не-

значно, то зазвичай беруть ,опт
адад   де  = 1,0...0,8, при-

чому від першого ступеня до останнього ця величина змен-
шується. Тим самим без особливого збитку для економічності
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можна збільшити наявні теплоперепади в ступенях, а значить,
зменшити клькість ступенів і довжину лопаток останнього сту-
пеня.

У турбіні активного типу, де міра реактивності на серед-
ньому діаметрі зростає від першого ступеня до останнього,
абсолютна величина швидкісної характеристики також зро-
стає. У реактивній турбіні з приблизно постійною реактив-
ністю швидкісна характеристика залежно від прийнятих зна-
чень  залишається постійною або у напрямі до останнього
ступеня дещо зменшується.

Поверхні, що обмежують міжлопаткові канали робочої
решітки в кореневих і периферійних перетинах, зазвичай
беруться циліндричними (рис. 6,а,б,г) або конічними (див.
рис. 6,в). У першому випадку середній діаметр у межах сту-
пеня зберігається постійним, у другому – зростає. Ця обста-
вина враховується при розрахунку ступенів, оскільки різниця
в середніх діаметрах призводить до різних, відповідних їм, ко-
лових швидкостей на вході й виході з робочої решітки и1 і и2.

Обмежувальні поверхні можуть бути виконані цилін-
дричними, якщо довжина робочих лопаток lp пов’язана з дов-
жиною соплових лопаток lc співвідношенням lp = lc + , де
кп – сума перекриттів робочих лопаток біля коре-
ня к і на периферії п, які вибираються з табл. 8 [2, с. 14].

Таблиця 8. Рекомендовані значення перекриттів
Довжина робочих 

лопаток lp, м 
Перекриття біля 
кореня робочих 
лопаток к, м 

Перекриття на 
периферії робочих 

лопаток п, м 
Менше 0,035 0,0010 0,0015…0,0020 
0,035…0,055 0,0010 0,0020…0,0025 
0,055…0,075 0,0015…0,0020 0,0025…0,0030 
0,075…0,150 0,0020…0,0025 0,0030…0,0035 
0,150…0,300 0,0025…0,0030 0,0035…0,0040 
0,300…0,400 0,0030…0,0060 0,0060…0,0075 
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Рис. 6. Конструктивне оформлення ступенів [2, с. 12–13]:
а – перший ступінь турбіни; б – ступінь з наборною діафрагмою;

в – ступінь зі зварною діафрагмою; г – ступінь із чавунною
діафрагмою із залитими сопловими лопатками

На величину lp, з метою приведення її до бажаного спів-
відношення з lс, до певної міри можна впливати, змінюючи
кут виходу потоку з робочої решітки 2 .

Із циліндричними обмежувальними поверхнями викону-
ються головним чином перші ступені, де середні діаметри
збільшуються повільно, хоча в принципі така конструкція

                                    а                                                               б

                                    в                                                               г
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можлива і в останніх ступенях, які працюють в умовах інтен-
сивного зростання питомих обсягів пари (див. рис. 6,г).
Конічні обмежувальні поверхні забезпечують більш плавні
обриси проточної частини при інтенсивному зростанні се-
редніх діаметрів і довжин лопаток, але технологічно є дещо
складнішими.

Осьові зазори в турбінних ступенях наближено можна
оцінити за допомогою графічних залежностей на рис. 7 за
відомими значеннями довжини соплових lс або робочих lp
лопаток, а також за прогнозованим співвідношенням довжи-
ни і ширини лопаток l/В. Ширина робочих лопаток активних
ступенів оцінюється за рис. 8.

Рис. 7. Осьові зазори в
ступені [9, с. 288]:
1 – активний ступінь

при l / B > 10; 2 – активний
ступінь при l / B < 10;
3 – реактивний ступінь

Рис. 8. Ширина робочих
лопаток активних ступенів

турбіни [9, с. 289]:
1 – при u = 220 м/с;
2 – при u = 180 м/с;
3 – при u = 150 м/с
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5.1. Розрахунок регулюючого ступеня

Розрахунок проточної частини регулюючого ступеня
ведеться за умови відповідності швидкісної характеристики
своєму оптимальному значенню. Однак необхідно врахо-
вувати, що внаслідок ряду міркувань (підвищення міри впу-
ску, збільшення довжини лопаток або досягнення плавного
сполучення з проточною частиною нерегульованих ступенів)
у деяких випадках допускається незначне відхилення від опти-
муму, яке забезпечується зниженням середнього діаметра сту-
пеня щодо оптимального значення.

Довжина соплових лопаток, знайдена при проєктуванні,
не повинна бути меншою, ніж 15 мм. В іншому випадку реко-
мендується зменшувати міру впуску  або знижувати середній
діаметр ступеня Dсер11.

Також необхідно враховувати, що при всіх відкритих ре-
гулюючих клапанах (тобто на номінальному режимі роботи)
міра впуску завжди менше одиниці. Для турбін невеликої по-
тужності характерним є використання соплових коробок
з невеликою мірою впуску – менше 0,5.

Протягом розрахунку необхідно перевіряти, чи не буде
течія у сопловому апараті регулюючого ступеня надзвуковою,
що призвело б до зниження його ККД. Режим течії на виході
із соплових каналів оцінюється за допомогою числа Маха.

Визначення параметрів регулюючого ступеня ведеться
відповідно до методики, викладеній у роботі [9].

Зразок розрахунку двовінцевого регулюючого ступеня
наведений у прикладі 5.

Приклад 5
Виконаємо розрахунок двовінцевого регулюючого

ступеня для вихідних даних, поданих у прикладі 1, і ре-
зультатів розрахунку прикладів 2–4.
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При проєктуванні орієнтуємося на конструкцію двовін-
цевого регулюючого ступеня, яку застосовує у своїх турбінах
компанія ОАО "Силовые машины" ("ЛМЗ") (рис. П4).

Розрахункова схема ступеня подана на рис. П5. Розраху-
нок зведений у табл. П3. Дана таблиця має свою внутрішню
індексацію параметрів, що  відмінна від індексації, використа-
ної раніше в табл. П1 і П2.

Рис. П5. Розрахункова схема двовінцевого ступеня

Рис. П4. Двовінцевий
регулюючий ступінь

ОАО "Силовые машины"
("ЛМЗ") [7, с. 14]:

1 – напрямні лопатки; 2 – верхня
обойма напрямних лопаток;
3, 7 – ущільнювальні пластин-
ки; 4, 6 – прокладні пластинки;
5 – бандажна стрічка напрямних
лопаток; 8, 9 – робочі лопатки
відповідно першого і другого
вінців швидкості; 10 – сопла;
11 – центрувальна шпонка
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Таблиця П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

1. Витрата пари G, кг/с Табл. П2, п. 9 7,433 
2. Швидкість потоку на 
вході в ступінь с0, м/с Береться рівною 0 0 

3. Кінетична енергія пари на 
вході в ступінь hвх, кДж/кг 

3
2
0 10
2


с  0 

4. Ізоентропійний теплопе-
репад ступеня hа, кДж/кг 

Табл. П1, п. 11 160 

5. Наявний теплоперепад 
ступеня *

аh , кДж/кг вха hh   160 

6. Теоретична швидкість за 
сопловими каналами, яка 
визначається з наявного 
тепло перепаду, сад, м/с 

3*
a 102 h  

565,7 

7. Віяловість ступеня 
cеp22 p2D l   

Береться 3,5...50 і уточню-
ється після обчислення 

довжини робочої лопатки 
39 

8. Міра реактивності ступе-
ня в кореневому перерізі к Береться 0,03...0,05 0,05 

9. Міра реактивності 
ступеня на середньому 
діаметрі  

2к
12





 

0,101 

10. Кут виходу потоку із 
соплової решітки 11, град Береться 12...14о 12 

11. Швидкісний коефіцієнт 
соплової решітки  Береться 0,950...0,975 0,965 

12. Оптимальне значення ха-
рактеристики ступеня опт

ад  



14
cos 11

 
0,249 

13. Частота обертання 
ротора n, об/хв Вихідні дані 3000 

14. Оптимальна колова швид-
кість на середньому діаметрі за 
сопловими каналами опт

11u , м/с 
опт
ададс  140,8 



55

Частина 1.  Розрахунок  одноциліндрових  турбін

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

15. Оптимальний середній
діаметр ступеня на виході із 
соплової решітки ,опт

cep11D  м n
u


опт
1160

0,897 

16. Розрахунковий середній
діаметр ступеня на виході із 
соплової решітки ,cep11D  м 

Приблизно дорівнює 
.опт

cep11D  Береться  
з урахуванням 

конструктивних міркувань 

0,890 

17. Розрахункова колова
швидкість на середньому 
діаметрі за сопловими 
каналами и11, м/с 

сер11

60
D n

139,7 

18. Дійсне значення харак-
теристики ступеня ад ад11 cu  0,247 

19. Відхилення
характеристики ступеня від 
оптимуму опт

адад /

опт
адад / 0,993 

20. Наявний теплоперепад
у соплових каналах *

ach ,
кДж/кг 

)1(*
a h  143,90 

21. Швидкість виходу потоку
із соплової решітки с11, м/с 

3*
aс 102  h 517,7 

22. Втрати енергії в сопло-
вих каналах qс, кДж/кг 

*
ac

2 )1( h 9,90 

23. Статичні параметри пари
за сопловою решіткою: 

ентальпія h11, кДж/кг 
тиск p11, МПа 
питомий об'єм v11, м3/кг 

c
*
ac0 qhh  3170 

За процесом на h–s-
діаграмі (див. рис. П6,а) 

2,014 
0,141 

24. Показник ізоентропи
пари k 

Для перегрітої пари 
береться рівним 1,3 1,3 

25. Швидкість звуку на виході
із соплової решітки a11, м/с 

6
1111 10vpk 607,6 

Продовж. табл. П3
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

26. Число Маха на виході із 
соплових каналів M11 11 ас  0,852 

27. Міра впуску  Береться не більше, ніж 0,9 0,23 
28. Довжина вихідної кромки 
соплових лопаток lc, м 

11

cеp11 11 11sin
Gv

D c   
0,0152 

29. Осьовий зазор між 
сопловими і робочими 
лопатками 1-го вінця s1, м 

Рис. 7 0,004 

30. Ширина робочих лопаток 
1-го вінця Bp1, м Рис. 8 0,013 

31. Ширина соплових 
лопаток Bc, м Береться (1,1...1,2) Bp1 0,016 

32. Перекриття робочих 
лопаток 1-го вінця:  

у кореня к1, м 
на периферії п1, м 
повне перекриття 1, м 

  

Табл. 8 0,0010 
Табл. 8 0,0015 

п1к1   0,0025 
33. Довжина вихідної кромки 
робочих лопаток 1-го вінця 
lp1, м 

1с l  0,018 

34. Радіальний зазор для 1-го 
робочого вінця r1, м 

Береться (0,010...0,015) lp1 0,0003 

35. Середній діаметр на ви-
ході з 1-го робочого вінця 
Dсер21, м 

Береться рівним Dсер21 0,890 

36. Колова швидкість на се-
редньому діаметрі на виході 
з 1-го робочого вінця u21, м/с 

cеp21

60
D n

 
139,7 

37. Швидкість входу потоку 
в робочі канали 1-го вінця 
w11, м/с 

111111
2
11

2
11 cos2  cuuc  

382,1 

38. Кут входу потоку в робо-
чі канали 1-го вінця , град 11

1111 sinarcsin
w

c 

 
16,4 
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

39. Швидкісний коефіцієнт ро-
бочої решітки 1-го вінця p1 Береться 0,93...0,95 або 

визначається за 
характеристиками 

стандартних профілів 

0,95 
40. Швидкісний коефіцієнт 
напрямної решітки H 
41. Швидкісний коефіцієнт ро-
бочої решітки 2-го вінця p2 
42. Міра реактивності на се-
редньому діаметрі напрямно-
го апарата н 

)6,0...5,0(  0,050 

43. Міра реактивності на се-
редньому діаметрі 1-го робо-
чого вінця р1  

))(6,0...4,0( н  

0,025 44. Міра реактивності на се-
редньому діаметрі 2-го робо-
чого вінця р2  

н1р   

45. Ізоентропійний теплопе- 
репад у робочих каналах  
1-го вінця ap1h , кДж/кг 

*
a1р h  4,03 

46. Наявний теплоперепад  
у робочих каналах 1-го вінця 

*
ap1h , кДж/кг 

3
2
11

ap1 10
2


wh  77,03 

47. Швидкість виходу потоку 
з робочих каналів 1-го вінця 
w21, м/с 










 


2
102

2
21

2
11*

ap1
3

1р
uuh

 

372,9 

48. Втрати енергії в робочих 
каналах 1-го вінця qp1, кДж/кг 

3
2
1р

2
212

1р 10
2

)1( 



w  7,51 

49. Статичні параметри пари 
за 1-м вінцем: 

ентальпія h21, кДж/кг 
тиск p21, МПа 
питомий об'єм v21, м3/кг 

  

р1ap111 qhh   3173,5 
За процесом на h–s-діа-
грамі (див. рис. П6,б) 

1,987 
0,144 
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Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

50. Кут виходу потоку з робо-
чих каналів 1-го вінця 21, град 

21

cеp21 21 p1

arcsin G v
D w l   

14,7 

51. Швидкість потоку за  
1-м вінцем c21, м/с 

212121
2
21

2
21 cos2  wuuw

 
240,3 

52. Кут виходу потоку  
з 1-го вінця 21, град 21

212121 cosarccos
c

uw 

 
23,2 

53. Середній діаметр на ви-
ході з напрямного апарата 
Dсер12, м 

Береться рівним Dсер12 0,890 

54. Колова швидкість на 
середньому діаметрі на 
виході з напрямного апарата 
и12, м/с 

cеp12

60
D n

 
139,7 

55. Ізоентропійний 
теплоперепад у напрямному 
апараті hан, кДж/кг 

*
aн h  8,05 

56. Наявний теплоперепад  
у напрямному апараті *

aнh , 
кДж/кг 

3
2
21

aн 10
2


сh  36,93 

57. Швидкість виходу по- 
току з напрямного апарата  
с12, м/с 










 


2
102

2
12

2
21*

aн
3

н
uuh

 

258,2 

58. Втрати енергії в напрям-
ному апараті qн, кДж/кг 

3
2
н

2
122

н 10
2

)1( 



с  3,60 

59. Статичні параметри пари 
за напрямним апаратом: 

ентальпія h12, кДж/кг 
тиск p12, МПа 
питомий об'єм v12, м3/кг 

  

нaн21 qhh   3169,0 

За процесом на h–s-діа-
грамі (див. рис. П7,в) 

1,932 
0,147 

Продовж. табл. П3
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

60. Перекриття напрямних 
лопаток:  

у кореня к.н, м 
на периферії п.н, м 
повне перекриття н, м 

  

Табл. 8 0,0010 
Табл. 8 0,0015 
к.н + п.н  0,0025 

61. Довжина вихідної кром-
ки напрямних лопаток lн, м lpl + н  0,020 

62. Осьовий зазор між робо-
чими лопатками 1-го вінця  
і напрямними лопатками sн, м 

Рис. 7 0,004 

63. Ширина напрямних 
лопаток Bн, м Рис. 8 0,014 

64. Кут виходу потоку з на-
прямних лопаток 12, град 

12

cеp12 12 н

arcsin Gv
D с l  

19,1 

65. Швидкість потоку за на-
прямним апаратом w12, м/с 

121212
2
12

2
12 cos2  cuuc

 
134,2 

66. Кут виходу потоку з на-
прямного апарата 12, град 12

121212 cosarccos
w

uс   39,0 

67. Середній діаметр на 
виході з 2-го вінця Dсер22, м Береться рівним Dсер22 0,890 

68. Колова швидкість на 
середньому діаметрі на 
виході з 2-го вінця и22, м/с 

cеp22

60
D n

 
139,7 

69. Ізоентропійний тепло-
перепад у робочих каналах 
2-го вінця ap2h , кДж/кг 

*
aр2 h  4,03 

70. Наявний теплоперепад  
у робочих каналах 2-го вінця 

*
ap2h , кДж/кг 

3
2
12

ap2 10
2


wh  13,02 

71. Швидкість виходу пари  
з робочих каналів 2-го вінця 
w22, м/с 










 
2

102
2
22

2
12*

ap2
3

р2
uuh  153,3 
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

72. Втрати енергії в робочих 
каналах 2-го вінця qp2, кДж/кг 

3
2
р2

2
222

р2 10
2

)1( 



w

 
1,27 

73. Статичні параметри пари 
за ступенем (без урахування 
камерних втрат): 

ентальпія 22h , кДж/кг 
тиск 22p , МПа 
питомий об'єм 22v , м3/кг 

  

р2ap212 qhh 
 3166,3 

За процесом на  
h–s-діаграмі 

(див. рис. П6,г) 

1,908 

0,149 

74. Перекриття робочих 
лопаток 2-го вінця:  

у кореня к2, м 
на периферії п2, м 
повне перекриття 2, м 

  

Табл. 8 0,0010 
Табл. 8 0,0015 
к2 + п2 0,0025 

75. Довжина вихідної 
кромки робочих лопаток  
2-го вінця lp2, м 

2н l  0,023 

76. Радіальний зазор для  
2-го робочого вінця 2r , м 

Береться  
(0,010...0,015)lp2 0,0003 

77. Віяловість ступеня  p2сер2 lD  39,28 
78. Мінімально допустима за 
знайденою величиною  міра 
реактивності на середньому 
діаметрі min  

2к
12






 
0,100 

79. Перевірка умови4 min

min

100 % 5%
 

 
  

0,36 

80. Осьовий зазор між 
напрямними і робочими 
лопатками 2-го вінця s2, м 

Рис. 7 0,004 
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

81. Ширина робочих лопа-
ток 2-го вінця Bp2, м Рис. 8 0,015 

82. Кут виходу потоку  
з робо-чих каналів 2-го вінця 
22, град 

22

cеp22 22 p2

arcsin Gv
D w l  

29,8 

83. Швидкість пари за сту-
пенем c22, м/с 222222

2
22

2
22 cos2  wuuw  

76,3 

84. Кут виходу пари зі 
ступеня p2, град 22

222222 cosarccos
c

uw 

 
95,0 

85. Втрати енергії з вихід-
ною швидкістю qвих, кДж/кг 

3
2
22 10
2


с  2,91 

86. Колова робота 1-го вінця 
lu1, кДж/кг 

3
212121111111 10)coscos(  cucu  101,64 

87. Колова робота 2-го вінця 
lu2, кДж/кг 

3
222222121212 10)coscos(  cucu  33,17 

88. Колова робота всього 
ступеня lu, кДж/кг 21 uu ll   134,81 

89. Коловий ККД ступеня u  *
ah
lu
  

0,843 

90. Характеристики зазорів 
облопачування: 

осьовий зазор в ущіль-
ненні бандажа a , м 
коефіцієнт витрати 
осьового зазору a  
коефіцієнт витрати 
радіального зазору r  
кількість ущільнюваль-
них гребенів радіального 
зазору 1-го вінця z 

  

Визначається  
з конструкції ущільнення 0,0015 

Береться рівним 0,5 0,5 

Береться рівним 
0,75…0,80 0,75 

Вибирається  
з конструкції ущільнення 3 
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Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

91. Еквівалентний радіаль-
ний зазор e , м 

Для обандажених 
робочих лопаток: 

2
1

2 )()(
1

1

rraa

z





; 

для робочих лопаток без 
бандажа: 175,0 r  

1,110–4 

92. Коефіцієнт втрат від
витоків крізь радіальний 
зазор5

заз  u

e

l


















8,1
sin

11
1р

11c

0,0083 

93. Коефіцієнт втрат від
тертя диска і бандажа тер  Береться рівним 0,001 0,001 

94. Кількість дуг впуску
парціального підведення i 

Визначається  
з конструкції ступеня 1 

95. Втрати від парціального
підведення: 

крайові втрати кр  

вентиляційні втрати в

p1 p1 p2 p2 11

cеp11 c 11 ад

( 0,6 )
0, 25

sin u

B l B l u i
D l c




  0,0111 

,1
sin

3

ад

11

c

р2p1

11

в
















 c

u
l
llk

де вk = 0,024…0,062 
0,0258 

96. Сума камерних втрат
енергії камq , кДж/кг 

*
заз тер кр в а( ) h        7,40 

97. Статичні параметри пари
за ступенем (з урахуванням 
камерних втрат):  

ентальпія 22h , кДж/кг 
тиск 22p , МПа 
питомий об'єм 22v , м3/кг 

кам22 qh   3173,7 
Дорівнює 22p 1,908 

За процесом на h–s-
діаграмі (див. рис. П6,г) 0,150 
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Схема побудови на h–s-діаграмі процесу течії пари у сту-
пені, яка необхідна для визначення параметрів у розрахунко-
вих перетинах, наведена на рис. П6, побудовані за результа-
тами проєктування трикутники швидкостей – на рис. П7.

Продовж. табл. П3

Найменування параметра Спосіб визначення Числове 
значення 

98. Відносний внутрішній 
ККД ступеня i  заз тер кр вu      0,796 

99. Внутрішній теплопе-
репад ступеня ih , кДж/кг 

3*
a 10 ih  127,41 

100. Внутрішня потужність 
ступеня iN , кВт ihG  947 

4Тут  – міра реактивності на середньлму діаметрі, яка визначається
у п. 9 даної таблиці.

5Згідно з рекомендаціями [15, с. 43] коефіцієнт втрат від витоків крізь
радіальний зазор для двовінцевого ступеня розраховується за першим ро-
бочим вінцем при його мірі реактивності.
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Рис. П6. Схема побудови на h–s-діаграмі процесу течії пари
в двовінцевому ступені

  

  

                         а                                                                         б

                         в                                                                         г
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Рис. П7. Трикутники швидкостей двовінцевого ступеня,
побудовані за результатами розрахунку

5.2. Розрахунок нерегульованих ступенів

Розрахунок групи нерегульованих ступенів турбіни реко-
мендується проводити в кілька етапів.

Етап 1. Визначення геометричних розмірів останньо-
го ступеня та оцінка кількості потоків. В останньому сту-
пені турбіни середній діаметр і довжина лопаток є найбіль-
шими, а виникаючі в них напруження від відцентрових сил –
максимальними. Тому геометричні характеристики цього сту-
пеня мають пріоритетне значення при визначенні характе-
ристик турбіни в цілому.

Розрахунок починається з визначення напружень у робо-
чих лопатках останнього ступеня та оцінки правильності ви-
бору однопотокової схеми турбіни.

Швидкість виходу пари з останнього ступеня турбіни

,102 3
вих.2  qс z
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де вихq  – втрати енергії з вихідною швидкістю з останнього
ступеня (для одноциліндрових турбін орієнтовно беруть
5...10 кДж/кг, що відповідає швидкості пари за ступенем
100...140 м/с).

Кільцева площа вихідного перерізу турбіни

,
sin .2.2

2.

zz

zz
c

vG




де zG  – витрата пари через останній ступінь; v2.z – питомий
об’єм пари на виході з останнього ступеня; z.2  – кут виходу
пари з останнього ступеня (орієнтовно береться рівним 90о).

Напруження розтягування від відцентрових сил у коре-
невому перерізі робочих лопаток останнього ступеня (МПа)

,10
1800

62м
р




 nk

де рk = 0,415...0,441 – конструктивний коефіцієнт, що врахо-
вує зміну площі перерізу лопаток за довжиною [12, с. 142];

м  – густина матеріалу лопаток (для нержавіючих сталей
можна взяти рівною 7850 кг/м3); n – частота обертання рото-
ра турбіни.

Кількість потоків, яку необхідно взяти для турбіни для за-
безпечення необхідної міцності робочих лопаток останнього
ступеня, можна оцінити за формулою

,
][


i

де ][  – допустимі напруження матеріалу лопаток (для не-
ржавіючих сталей можна взяти рівними 450 МПа [12, с. 142]).

Зменшення параметра i можна досягти збільшенням
швидкості виходу пари з останнього ступеня zс .2 . Однак при



67

Частина 1.  Розрахунок  одноциліндрових  турбін

цьому зростають втрати енергії з вихідною швидкістю вихq
і погіршується ККД парової турбіни.

За відомою кільцевою площею вихідного перерізу турбі-
ни  , пов’язаною із середнім діаметром cеp2.zD  та довжиною
робочих лопаток zlр.  останнього ступеня співвідношенням

zz lD р.cep2. , а також взявши віяловість останнього сту-
пеня ,/ р.cep2. zzz lD  можна визначити середній діаметр і дов-
жину робочих лопаток останнього ступеня за формулами

cеp2.
z

zD  



        та         сер2.

р.
z

z
z

D
l 


.

Віяловість останнього ступеня z  беруть рівною 2,5...3,0
для турбін великої потужності з гранично напруженими ло-
патками останнього ступеня і 3,5...7,0 для однопотокових
турбін малої потужності [12, с. 148]. При менших значеннях
z  ускладнене профілювання аеродинамічно ефективних ро-

бочих лопаток, а також підвищується ймовірність відривних
течій у прикореневій зоні робочих лопаток на змінних режи-
мах роботи. Крім того, недоцільно обирати малі значення z ,
оскільки внаслідок цього зменшується середній діаметр сту-
пенів і збільшується загальна їх кількість.

Діаметр кореневого перерізу останнього ступеня турбіни

к. cеp2. р.z z zD D l  .

Етап 2. Вибір форми проточної частини. При проєкту-
ванні групи нерегульованих ступенів турбіни необхідно за-
безпечити плавність зміни діаметрів уздовж проточної час-
тини від першого ступеня до останнього. У конденсаційних
одноциліндрових турбінах, коли діаметр першого нерегульо-
ваного ступеня складає 0,4...0,5 діаметра останнього, внаслі-
док різкого збільшення діаметрів проточну частину доводиться
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складати з двох або більше груп ступенів зі стрибком діа-
метрів при переході від однієї групи до іншої. У місці стриб-
ка діаметрів для організації аеродинамічно ефективного вхо-
ду пари в сопла першого ступеня другої групи передбача-
ють камеру за рахунок збільшення осьового проміжку між
сусідніми ступенями обох груп. Якщо перші ступені викону-
ють з парціальним підведенням пари, то доцільно всі сту-
пені з парціальним впуском розташовувати в першій групі
ступенів, а ступені з повним підведенням – у другій групі,
щоб у камері між групами ступенів забезпечувалося розті-
кання пари по всій окружності на вході в другу групу.

Як уже зазначалося, найбільш технологічною для паро-
вих турбін, як активних, так і реактивних, вважається форма
проточної частини з постійним кореневим діаметром

constк D . Виконаємо перевірку можливості розміщення всієї
групи нерегульованих ступенів на одному кореневому діаметрі

constк. zD , який дорівнює кореневому діаметру останньогоо
ступеня, за умови повного впуску пари в ступені.

Виходячи з даного припущення, визначимо довжину
соплових лопаток першого нерегульованого ступеня. Згідно
з рівнянням нерозривності, записаним для повного впуску
для вихідного перерізу першого ступеня,

I 2.I
cеp2.I р.I

2.I 2.Isin
G vD l
c


 

,

для вихідного перерізу останнього ступеня:

2.
cеp2. р.

2. 2.sin
z z

z z
z z

G vD l
c


 

,

де cеp2.ID , р.Il , IG , I.2v , I.2c  та I.2  – відповідно середній діа-
метр, довжина робочих лопаток, витрата пари, питомий об’єм
пари, швидкість і кут виходу пари для першого ступеня.
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Ділимо перший вираз на другий і, нехтуючи розбіжністю
між параметрами zс .2  та I.2c , а також між z.2  і I.2 , після
деяких перетворень отримуємо

I 2.I
сер2.I сер2.I к. сер2. p.

2.

( )z z z
z z

G vD D D D l
G v

  .

Цей вираз відносно cеp2.ID  розв’язується як квадратне
рівняння.

Довжина робочих лопаток першого ступеня

 р.I сер2.I к.zl D D  .

Довжина соплових лопаток першого ступеня

Iр.Iс.I  ll ,

де I  – повне перекриття для робочих лопаток першого сту-
пеня (як випливає з табл. 8, для довжини лопаток, яка не пе-
ревищує 35 мм, його можна взяти рівним 0,0025 м).

Якщо отримане значення довжини соплових лопаток для
першого ступеня складає не менше 15 мм, то це свідчить про
те, що всі нерегульовані ступені можна розташувати на одно-
му кореневому діаметрі constк. zD  і всі вони, до того ж, бу-
дуть мати повний впуск.

При довжині соплових лопаток с.Il , яка менше 15 мм,
необхідно повторити цей розрахунок стосовно інших за ру-
хом нерегульованих ступенів до знаходження ступеня із за-
довільною довжиною лопаток. Усі ступені, починаючи від
даного до останнього, будуть мати повний впуск і їх можна
розташувати на одному кореневому діаметрі constк. zD . Усі
попередні ступені необхідно виділити в окрему групу, яку для
збільшення довжини лопаток слід розмістити на меншому діа-
метрі, або застосувати до них парціальне підведення пари.
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При цьому необхідно враховувати, по-перше, що для забез-
печення плавності руху пари в проточній частині турбіни зни-
ження діаметра не повинно бути значним, а по-друге, що взята
міра впуску повинна бути приблизно однаковою для всіх цих
ступенів. Для аеродинамічно ефективного руху пари між різни-
ми групами нерегульованих ступенів у проточній частині
турбіни необхідно розташувати кільцеву камеру.

Слід зазначити, що визначені на цьому етапі геометричні
параметри носять оціночний характер і будуть уточнені при
подальшому розрахунку.

Етап 3. Розподіл теплоперепадів по ступенях і визна-
чення загальної кількості ступенів. Перш ніж приступити
до детального розрахунку кожного нерегульованого ступеня
турбіни, виконують розподіл загального теплоперепаду тур-
біни по ступенях.

При малому перероблюваному теплоперепаді в ступе-
нях збільшується загальна їх кількість, що здорожує виготов-
лення турбіни. Однак слід мати на увазі, що при збільшенні
числа ступенів за рахунок повернутого тепла й корисного ви-
користання вихідної кінетичної енергії проміжних ступенів
підвищується відносний внутрішній ККД проточної частини
турбіни.

Із цієї причини завдання з визначення кількості ступенів
турбіни і розподілу між ними теплоперепадів не має одно-
значного вирішення. Наприклад, у турбінах, які використову-
ють дороге паливо або працюють переважно в базовому ре-
жимі навантаження, проточну частину доцільно виконувати
з великою кількістю ступенів. Навпаки, якщо в першу чергу
важливо знизити вартість виготовлення турбіни, то її про-
точну частину виконують зі зниженою кількістю ступенів.

Для визначення кількості ступенів необхідно виконати ряд
послідовних розрахунків і графічних побудов.
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Середній діаметр за сопловою решіткою для першого
й останнього ступенів розглядуваної групи визначаємо за
формулами

сер1.I к. с.IzD D l     та   сер1. к. с.z z zD D l  .

Будуємо графік зміни середнього діаметра групи нерегу-
льованих ступенів за довжиною проточної частини таким
чином [14, с. 33]:

а) відрізок на осі абсцис відкладаємо довільної довжини;
б) на границях відрізка в масштабі відкладаємо отримані

значення середнього діаметра для першого й останнього сту-
пенів сер1.ID  та сер1.zD ;

в) наявні дві точки з’єднуємо плавною кривою (рис. 9,а).

Рис. 9. Зміна середнього діаметра (а) та швидкісної
характеристики (б) окремих ступенів за довжиною проточної

частини групи нерегульованих ступенів турбіни

При побудові кривої слід ураховувати, що в частині висо-
кого тиску вона близька до прямої лінії з невеликим нахилом,
оскільки діаметри від ступеня до ступеня тут збільшуються
незначно. У частині низького тиску конденсаційних турбін
крива має крутий підйом, обумовлений інтенсивним зростан-
ням середніх діаметрів.

                                     а                                                                б

сер1.D
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Далі відрізок за шкалою абсцис ділиться на рівні частини
у відповідності до прийнятої в 1-му наближенні кількості сту-
пенів z. У граничних точках ділянок за графіком визначаємо
відповідні до них значення середнього діаметра для кожного
із ступенів.

Для досягнення максимального ККД проєктування сту-
пенів ведемо при значеннях швидкісної характеристики,
близьких до оптимальних. Виходячи із цього, задаємося зна-
ченнями швидкісної характеристики першого й останнього
ступенів таким чином:

опт
ад.IIад.I     та  ,опт

ад.ад. zzz 

де опт
ад.I  і опт

ад.z  – оптимальні значення швидкісної характери-
стики для розглядуваних ступенів; I  та z  – поправкові
коефіцієнти, які беруть в інтервалі 1,0...0,8, причому від пер-
шого ступеня до останнього ця величина зменшується, що
дозволяє без особливого збитку для економічності збільшити
наявні теплоперепади в ступенях, а значить, зменшити за-
гальну кількість ступенів.

Оптимальні значення швидкісної характеристики для пер-
шого й останнього ступенів

I

I.1Iопт
ад.I 12

cos



   та  ,
12

cos .1опт
ад.

z

zz
z 




де I  і z  – швидкісні коефіцієнти соплових решіток (беруть-
ся в інтервалі 0,950…0,975); I.1  та z.1  – кути виходу потокуу
із соплових решіток (беруться 11...12о для перших ступенів
і до 20...30о для останніх ступенів конденсаційних турбін).

Міри реактивності першого й останнього ступенів

2
I

I
кI

12



      та     ,12
2к
z

z
z





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де к  – міра реактивності у кореневому перерізі (при актив-
ному виконанні ступенів береться в інтервалі 0,03...0,05);

I cеp2.I p.ID l   – віяловість першого ступеня.
Аналогічно графіку зміни середнього діаметра будуємо

графік зміни швидкісної характеристики ступенів за довжи-
ною проточної частини. Для ступенів, які працюють на парі
високого тиску, у зв’язку з незначним зростанням довжи-
ни лопаток значення швидкісної характеристики береться по-
стійним уздовж проточної частини. Для ступенів середнього
і низького тисків воно збільшується від ступеня до ступеня,
як показано на рис. 9,б.

Маючи визначені за допомогою рис. 9 значення серед-
нього діаметра сер1D  і швидкісної характеристики ад , можна
розрахувати для кожного ступеня відповідне йому значення
наявного теплоперепаду *

аh . Дійсно,

.10
2
110

2
3

2

ад

13
2
ад*

а
 














uс
h

Оскільки колова швидкість за сопловою решіткою

сер1
1 60

D n
u


 ,

то наявний теплоперепад ступеня (кДж/кг)
2 2 2

сер1*
а 6 2

ад7,2 10
D n

h


 
 

.

Для розподілу теплоперепадів по ступенях і їх узгоджен-
ня із загальним теплоперепадом групи нерегульованих сту-
пенів  важливо визначити ізоентропійний теплоперепад кож-
ного ступеня:

.в
*
аа хhhh 
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Кінетична енергія пари на вході у ступінь вхh  зазвичай
складає 4…8 % від теплоперепаду *

аh , тому

,)96,0...92,0( *
аа hh 

причому коефіцієнти перед *
аh  відповідають: 0,92 – куту ви-

ходу 1 = 16…17о, а 0,96 – куту 1 = 12о. Оскільки у першомуму
ступені групи енергія вихідної швидкості попереднього сту-
пеня не використовується (перед нею розташована кільцева
камера), то для цього ступеня *

аа hh   [12, с. 150].
Середньоарифметичне значення ізоентропійного тепло-

перепаду для розглядуваної групи ступенів

а
1

а сер

( )
( )

z

i
i

h
h

z



 


.

Коефіцієнт повернутого тепла для групи ступенів

гр гр
о а

11 (1 )t i
zR k H
z


     ,

де tk = 4,8·10–4 – коефіцієнт для групи ступенів, які працю-
ють на перегрітій парі; tk  = 2,8·10–4 – для групи ступенів, пра-
цюючих на вологій парі; tk  = (3,2…4,3)·10–4 – для групи сту-
пенів, частина яких працює в області перегрітої пари, а час-
тина – в області вологої пари;  гр

оi  та гр
аH – відносний

внутрішній ККД та ізоентропійний теплоперепад для групи
нерегульованих ступенів [12, с. 126].

Кількість нерегульованих ступенів оцінюємо за формулою
гр
а

а сер( )
Hz R
h





.
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Отримане значення округляємо до цілого. Якщо значен-
ня z не збігається з раніше взятим значенням цього парамет-
ра, то розрахунок необхідно повторити.

Відхил теплоперепаду групи ступенів, який утворився
через округлення кількості ступенів, складає

гр
а а сер( )H R z h     .

Цей відхил розподіляємо рівномірно між ступенями гру-
пи, до ізоентропійного теплоперепаду аh  кожного з яких
треба додати величину ./ z

Етап 4. Детальний розрахунок окремих ступенів. На
цьому етапі послідовно для кожного ступеня, який входить
у розглядувану групу, виконується розрахунок термодинаміч-
них і газодинамічних параметрів.

Визначення параметрів ступенів ведеться відповідно до
методики, викладеної в роботі [9].

Зразок розрахунку групи нерегульованих ступенів конден-
саційної турбіни поданий у прикладі 6.

Приклад 6
Виконаємо розрахунок групи нерегульованих ступенів

для вихідних даних, наведених у прикладі 1, і результатів
розрахунку прикладів 2–5.

1. Визначення геометричних розмірів останнього сту-
пеня та оцінка кількості потоків

Розрахунок проточної частини групи нерегульованих сту-
пенів турбіни починаємо з визначення напружень у робочих
лопатках останнього ступеня та оцінки правильності вибору
для турбіни однопотокової схеми.

Швидкість виходу пари з останнього ступеня

 33
вих.2 1052102 qс z 100,0 м/с,
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де вихq = 5 кДж/кг – прийняте значення втрат енергії з вихід-
ною швидкістю з останнього ступеня турбіни.

Кільцева площа вихідного перерізу турбіни

2.

2. 2.

6,615 12,91
sin 100,0 sin90
z z

z z

G v
c


   

 
0,854 м2,

де zG = 6,615 кг/с – витрата пари через останній ступінь (див.
п. 9 табл. П2); 2.zv = 12,91 м3/кг – питомий об’єм пари на ви-
ході з останнього ступеня (див. п. 16 табл. П1); z.2  – кут ви-
ходу пари з останнього ступеня (беремо рівним 90о).

Напруження розтягування від відцентрових сил у коре-
невому перерізі робочих лопаток останнього ступеня







  6262м
р 10854,03000

1800
14,3785042,010

1800
nk

= 44,2 МПа,

де рk = 0,415...0,441 – конструктивний коефіцієнт; м = 
= 7850 кг/м3 – густина нержавіючої сталі; n = 3000 об/хв – ча-
стота обертання ротора.

Кількість потоків, яку треба взяти для турбіни для забез-
печення необхідної міцності робочих лопаток останнього сту-
пеня, оцінюємо за формулою






450

2,44
][

i  0,098,

де ][  = 450 МПа – допустимі напруження для нержавіючих
сталей.

Результат розрахунку свідчить про допустимість прийня-
тої однопотокової (i = 1) схеми руху пари для проєктування
групи нерегульованих ступенів турбіни.
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Середній діаметр і довжину робочих лопаток останнього
ступеня визначаємо за формулами

cеp2.
5 0,854

3,14
z

zD   
  


1,166 м;

сер2.
р.

1,166
5

z
z

z

D
l   


0,233 м,

де z = 5 – прийняте значення віяловості останнього ступеня.
Діаметр кореневого перерізу останнього ступеня турбіни

 236,0178,1р.cep2.к. zzz lDD 0,933 м.

2. Вибір форми проточної частини
Виконаємо перевірку можливості розміщення всієї групи

нерегульованих ступенів на одному кореневому діаметрі
constк. zD , який дорівнює кореневому діаметру останньогоо

ступеня, за умови повного впуску пари в ступені.
Необхідний для розрахунку проміжний комплекс пара-

метрів
I 2.I

сер2. p.
2.

7,433 0,1861,166 0,233
6,615 12,91z z

z z

G vА D l
G v


    


0,004398,

де IG = 7,433 кг/с – витрата пари через перший нерегульова-
ний ступінь (див. п. 9 табл. П2); I.2v = 0,186 м3/кг – питомий
об’єм пари на виході з першого ступеня, який визначається
з процесу на h–s-діаграмі (див. рис. П3) з орієнтовного роз-
ташування точки кінця дійсної течії пари в цьому ступені,
знайденого з припущення про приблизно однаковий пере-
роблюваний теплоперепад у нерегульованих ступенях.
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Середній діаметр на виході з першого ступеня
2 2

к. к.
сер2.I

4 0,933 0,933 4 0,004398
2 2

z zD D А
D

     
  

= 0,938 м;

довжина робочих лопаток першого ступеня

р.I сер2.I к. 0,938 0,933zl D D     0,005 м;

довжина соплових лопаток першого ступеня

 0025,0005,0Iр.Iс.I ll 0,0025 м,

де I = 0,0025 м – мінімальне значення повного перекриттяя
для даної довжини робочих лопаток (див. табл. 8).

Отриманий результат ( с.Il  менше 15 мм) свідчить про те,
що в проєктованій турбіні не вдасться розташувати всі нере-
гульовані ступені на одному кореневому діаметрі за умови
повного впуску пари в ступені.

Грунтуючись на конструкції турбіни К-6-3,4, яка взята для
проєктування як базова, виконаємо аналогічну перевірку для
7-го нерегульованого ступеня.

Проміжний комплекс параметрів для 7-го ступеня

VII 2.VII
сер2. p.

2.
z z

z z

G vА D l
G v

     = 
7,165 0,8321,166 0,233
6,615 12,91


    



= 0,018964,

де VIIG = 7,165 кг/с – витрата пари через 7-й нерегульований
ступінь; VII.2v = 0,832 м3/кг – питомий об’єм пари на виході із
7-го ступеня.
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Середній діаметр на виході із 7-го ступеня
2

к. к.
сер2.VII

4
2 2

z zD D А
D

  
  

24 0,933 0,933 4 0,018964
2 2

D D А     
   0,953 м.

Довжина робочих лопаток 7-го ступеня

р.VII сер2.VII к. 0,953 0,933zl D D    0,020 м;

довжина соплових лопаток 7-го ступеня

 0025,0020,0VIIр.VIIс.VII ll 0,0175 м,

де VII = 0,0025 м – мінімальне значення повного перекрит-
тя для даної довжини робочих лопаток.

Отримане значення с.VIIl  є більшим, ніж 15 мм, отже, не-
регульовані ступені від 7-го до 15-го можна проєктувати на
повний впуск і розташувати на одному кореневому діаметрі

zDк.  0,933 м.
Попередні ступені об’єднуються в окрему групу і будуть

проєктуватися з парціальним впуском. Модифікувавши рані-
ше вжитий вираз для проміжного комплексу параметрів 1-го
ступеня до вигляду

I 2.I
сер2. p.

2. I
z z

z z

G vА D l
G v




і задаючись різними значеннями міри впуску І і кореневого
діаметра к.ID  (замість zDк. ), проводимо ряд оціночних розра-
хунків сер2.ID , р.Il  та а с.Il  з метою вибору міри впуску і корене-
вого діаметра для першої групи ступенів. За результатами роз-
рахунку беремо для даної групи  І = 0,25 та к.ID = 0,920 м. При
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цих значеннях А = 0,017592; сер2.ID = 0,939 м; р.Il  = 0,019 м;
с.Il  = 0,016 м.

Окремо виконуємо розрахунок кількості ступенів для пер-
шої і другої груп.

3. Розподіл теплоперепадів по ступенях і визначення
загальної кількості ступенів для першої групи

У 1-му наближенні вважаємо, що в дану групу входять
шість ступенів (z = 6).

Середній діаметр за сопловою решіткою для 1-го ступеня

сер1.I к.I с.ID D l    сер1.I к.I с.I 0,920 0,016D D l     0,936 м.

Для визначення середнього діаметра 6-го ступеня необхід-
но виконати для нього оцінку габаритів вихідного перерізу.

Проміжний комплекс параметрів для 6-го ступеня

VI 2.VI
сер2. p.

2. VI

1,166 0,233z z
z z

G vА D l
G v

    
  

VI 2.VI

2. VI

7,433 0,6391,166 0,233
6,615 12,91 0,25

G v 
    

  
 0,060440,

де VIG = 7,433 кг/с – витрата пари через 6-й нерегульований
ступінь; VI.2v = 0,639 м3/кг – питомий об’єм пари на виході із
6-го ступеня;  IVI 0,25 – міра впуску для 6-го ступеня.

Середній діаметр на виході із 6-го ступеня

2 2
к.I к.I

сер2.VI

4 0,920 0,920 4 0,060440
2 2

D D А
D

     
    

= 0,982 м;
довжина робочих лопаток 6-го ступеня

 920,0982,0к.IVI.сeр2р.VI DDl 0,062 м.
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Довжина соплових лопаток 6-го ступеня

 004,0062,0VIр.VIс.VI ll 0,058 м,

де VI = 0,004 м – повне перекриття для даної довжини ро-
бочих лопаток.

Середній діаметр за сопловою решіткою для 6-го ступеня

сер1.VI к.I с.VID D l    сер1.VI к.I с.VI 0,920 0,058D D l     0,978 м.

Будуємо графік зміни середнього діаметра групи ступенів
за довжиною проточної частини (рис. П8,а).

 
                                      а                                                            б

Рис. П8. Зміна середнього діаметра (а)
та швидкісної характеристики (б) ступенів першої групи

за довжиною проточної частини

Віяловість 1-го та 6-го ступенів

cеp2.I
I

p.I

0,939
0,019

D
l

    49,4;

cеp2.VI
VI

p.VI

0,982
0,062

D
l

    15,8.

сер1.D
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Міра реактивності для 1-го та 6-го ступенів

;070,0
4,49

14,49203,012
22

I

I
кI 









,153,0
8,15

18,15203,012
22

VI

VI
кVI 









де к = 0,03 – міра реактивності у кореневому перерізі.
Швидкісні характеристики 1-го та 6-го ступенів

;402,0
070,012

14cos94,085,0
12

cos

I

I.1I
Iад.I 










,421,0
153,012

14cos94,085,0
12
cos

VI

VI.1VI
VIад.VI 










де I = 0,85 та VI = 0,85 – поправкові коефіцієнти; I = 0,94
і VI = 0,94 – швидкісні коефіцієнти соплових решіток; I.1 = 14о

та VI.1 = 14о – кути виходу потоку із соплових решіток.
За отриманими даними будуємо графік зміни швидкіс-

ної характеристики за довжиною проточної частини (див.
рис. П8,б).

Для кожного ступеня за графіками рис. П8 вимірюємо
значення середнього діаметра сер1D  і швидкісної характерис-
тики ад . Результати заносимо в табл. П4. Також для кожно-
го ступеня за формулами

2
ад

6

22
сeр1

2
*
а 102,7 




nD
h   та  *

аа )96,0...95,0( hh 

визначаємо наявний і ізоентропійний теплоперепади. Ура-
ховуємо, що для 1-го ступеня *

аа hh  . Результати вносимо
в табл. П4.
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Таблиця П4

Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

1. Середній діаметр ступе-
ня за сопловою решіткою 
Dсер1, м 

0,936 0,939 0,943 0,950 0,961 0,978 

2. Швидкісна характери-
стика ступеня ад 

0,402 0,403 0,404 0,407 0,412 0,421 

3. Наявний теплоперепад 
ступеняh*a, кДж/кг 66,81 67,08 67,15 67,15 67,05 66,51 

4. Ізоентропійний теплопе-
репад ступеня ha, кДж/кг 66,81 64,39 64,46 64,46 64,37 63,85 

5. Ізоентропійний теплопе-
репад ступеня (уточнений) 
ha, кДж/кг 

72,08 69,66 69,73 69,72 69,64 69,11 

Середньоарифметичне значення ізоентропійного тепло-
перепаду для першої групи ступенів

а
1

а сер

( )
( )

z

i
i

h
h

z



   

 ( )
388,35

6
     64,73 кДж/кг..

На побудованому при розрахунку регулюючого ступеня
в h–s-діаграмі процесі течії пари з точки 22 опускаємо вниз
вертикальну лінію до перетину з ізобарою, яка відповідає
тиску за групою ступенів (рис. П9). У даному випадку це тиск
першого регенеративного відбору пари, який дорівнює
0,340 МПа (див. табл. П2). У місці перетину ставимо точку tVI .
Різниця ентальпій у точках 22 (див. п. 97 табл. П3) і tVI  (зні-
маємо з h–s-діаграми) відповідає ізоентропійному теплопе-
репаду першої групи ступенів

.кДж/кг7,40627677,3173VI22
гр
а1  thhH



84

Проєктування стаціонарних парових турбін

Коефіцієнт повернутого тепла для першої групи ступенів





z
zHkR it

1)1(1 гр
а1

гр
о

,0325,1
6

167,406)8,01(108,41 4 


 

де tk = 4,8·10–4 – коефіцієнт для групи ступенів, які працю-
ють на перегрітій парі;  гр

оi = 0,8 – відносний внутрішній ККД
групи нерегульованих ступенів (див. п. 8 табл. П1).

Кількість нерегульованих ступенів першої групи оцінює-
мо за формулою

.49,60325,1
73,64
7,406

)( сера

гр
1а 




 R

h
H

z

Отримане значення округляємо до цілого: z = 6. Значен-
ня z збігається з раніше прийнятим значенням цього пара-
метра.

Рис. П9. Схема визначення
ізоентропійного теплоперепаду

першої групи ступенів
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Відхил теплоперепаду групи ступенів, який утворився
у зв’язку з округленням кількості ступенів, складає

 сeра
гр
а1 )( hzRH

 73,6460325,17,406 31,58 кДж/кг..

Цей відхил розподіляємо рівномірно між ступенями гру-
пи, до ізоентропійного теплоперепаду ha кожного з яких по-

винна бути додана величина 


6
58,31

z
5,26 кДж/кг (п. 5

табл. П4).
4. Детальний розрахунок ступенів першої групи
Послідовно для кожного ступеня, який входить у першу

групу, виконуємо розрахунок його термогазодинамічних па-
раметрів. Розрахункова схема ступеня наведена на рис. П10.

Рис. П10. Розрахункова схема одиничного ступеня

При проєктуванні витрату пари G через ступені беруть
згідно з п. 9 табл. П2. У даному випадку вона для всіх сту-
пенів незмінна і складає 7,433 кг/с.
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Статичні параметри пари на вході у перший ступінь гру-
пи ( 0р , 0v  та а 0h ) відповідають параметрам пари на виході
з регулюючого ступеня (див. п. 97 табл. П3), на вході в інші сту-
пені – статичним параметрами пари за попереднім ступенем.

Кінетична енергія пари на вході у перший ступінь береться
рівною нулю, на вході в інші ступені дорівнюється втратам
енергії з вихідною швидкістю попереднього ступеня, обчис-
леним за осьовою її складовою:

2
2

вихвх sin  qh .

Середній діаметр ступеня на виході із соплової решітки
сер1D  береться з табл. П4.

Для всіх ступенів міра впуску = 0,25 взята однаковою.
Частота обертання ротора n = 3000 об/хв наведена у ви-

хідних даних на проєктування.
Колова швидкість на середньому діаметрі за сопловими

каналами розраховується за формулою

.
60
сер1

1
nD

u




Кут виходу потоку із соплової решітки 1, швидкісний
коефіцієнт соплової решітки  і міра реактивності ступеня
в кореневому перерізі к для 1-го та 6-го ступенів обрані на
попередніх етапах розрахунку, для решти ступенів: 1 береть-
ñÿ 11...12о для перших ступенів і до 20...30о для останніх сту-
пенів конденсаційних турбін, = 0,950...0,975, к = 0,03...0,05.

Для всіх ступенів групи взята форма проточної частини
з постійним кореневим діаметром Dк.І = 0,920 м.

Довжина вихідної кромки соплових лопаток

c сер1 кl D D  .
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Перекриття робочих лопаток біля кореня к і периферії п
визначаються за табл. 8. Повне перекриття

.пк 

Довжина вихідної кромки робочих лопаток

.ср  ll

Середній діаметр на виході з робочої решітки

.ркcep lDD 

Віяловість ступеня
.pcep lD

Міра реактивності ступеня на середньому діаметрі

.12
2к





Ізоентропійний теплоперепад ступеня аh з урахуванням
відхилу наведений у п. 5 табл. П4.

Наявний теплоперепад ступеня

.вха
*
а hhh 

Теоретична швидкість за сопловими каналами

.102 3*
aад  hс

Швидкісна характеристика ступеня

./ ад1ад сu

Наявний теплоперепад у соплових каналах

).1(*
a

*
ac  hh
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Швидкість виходу потоку із соплової решітки

.102 3*
aс1  hс

Втрати енергії в соплових каналах

.)1( *
ac

2
c hq 

Ентальпія пари за сопловою решіткою

.cвх
*
ac01 qhhhh 

Інші статичні параметри за сопловою решіткою ( 1p  та 1v )
визначають з процесу на h–s-діаграмі (рис. П11,а).

                    а                                                                           б

Рис. П11. Схема побудови на h–s-діаграмі процесу течії пари
в одиничному ступені

Показник ізоентропи k для перегрітої пари береться
рівним 1,3.

Швидкість звуку на виході із соплової решітки

.106
111  vpka
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Число Маха на виході із соплових каналів
.M 111 ас

Осьовий зазор у ступені s, ширину соплових лопаток Bc
і ширину робочих лопаток Bp беремо за графіками на
рис. 7 та 8.

Колова швидкість на середньому діаметрі вихідного пе-
рерізу робочої решітки

.
60
cep

2
nD

u




Відносна швидкість входу потоку в робочі канали

.cos2 111
2
1

2
11  cuucw

Кут входу потоку в робочі канали у відносному русі

.sinarcsin
1

11
1 w

c 


Швидкісний коефіцієнт робочої решітки  береться в ін-
тервалі значень 0,90...0,95.

Ізоентропійний теплоперепад у робочій решітці

.*
aap hh 

Наявний теплоперепад у робочій решітці

.10
2

3
2
1

ap
*
ap


whh

Відносна швидкість виходу потоку з робочих каналів

.
2

102
2
2

2
13*

ap2 








 


uuhw
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Втрати енергії в робочій решітці

.10
2

)1( 3
2

2
22

р





wq

Ентальпія пари за ступенем (без урахування камерних втрат)

.рap12 qhhh 

Інші статичні параметри за ступенем ( 2p  та 2v ) визнача-
ють з процесу на h–s-діаграмі (рис. П11,б).

Кут виходу потоку з робочої решітки

.arcsin
p2cep

2
2 lwD

vG




Абсолютна швидкість виходу потоку з робочої решітки

.cos2 222
2
2

2
22  wuuwc

Втрати енергії з вихідною швидкістю

.10
2

3
2
2

вих


сq

Кут виходу потоку зі ступеня

.cosarccos
2

222
2 c

uw 


Колова робота ступеня

.10)coscos( 3
222111

 cuculu
Коловий ККД ступеня

.*
ah
lu

u



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Витоки крізь лабіринтове ущільнення діафрагми

,106

00

2
1

2
0

у.д 



vpz
ppfG

де  – коефіцієнт витрати (береться рівним 0,8…1,2); z –
кількість щілин (береться з конструкції ущільнення, в загаль-
ному випадку дорівнює 3...5); щвт df  – кільцева площа
щілини; dвт – діаметр, на якому встановлене ущільнення; щ  –
товщина щілини (визначається так само, як і dвт, з конструкції
ущільнення).

Коефіцієнт втрат від витоків крізь ущільнення діафрагми

.у.д
у.д uG

G


Еквівалентний радіальний зазор між зовнішнім краєм ро-
бочих лопаток і корпусом для обандажених робочих лопаток
визначається за формулою

,

)()(
1

1

22
rraa

e z







для робочих лопаток без бандажа

,75,0 re 

де r – радіальний зазор; a – осьовий зазор в ущільненні по
бандажу (визначається з конструкції ущільнення); a – ко-
ефіцієнт витрати осьового зазору (береться рівним 0,5); r –
коефіцієнт витрати радіального зазору (береться рівним
0,75…0,80); z – кількість ущільнювальних гребенів радіально-
го зазору (вибирається з конструкції ущільнення).



92

Проєктування стаціонарних парових турбін

Коефіцієнт втрат від витоків крізь радіальний зазор

.8,1
sin

11

1c
заз u

e

l




















Коефіцієнт втрат від тертя диска і бандажа тeр береться
рівним 0,001.

Крайові втрати

,
sin

25,0
ад

1

1ccep

pp
кр ui

c
u

lD
lB






де i = 1 – кількість дуг впуску парціального підведення.
Вентиляційні втрати

,1
sin

3

ад

1

c

p

1

в
в 

















c
u

l
lk

де kв = 0,024…0,062 – дослідний коефіцієнт.
Сума камерних втрат енергії

,)( *
авкртeрзазу.дкам hq 

Ентальпія пари за ступенем (з урахуванням камерних втрат)

.кам22 qhh 

Тиск пари за ступенем з урахуванням камерних втрат 2p
дорівнює тиску 2p . Питомий об’єм пари 2v  визначаютьть
з процесу на h–s-діаграмі (див. рис. П11,б).

Відносний внутрішній ККД ступеня

.вкру.дтeрзаз  ui
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Внутрішній теплоперепад ступеня

.*
a ii hh 

Внутрішня потужність ступеня
.ii hGN 

Розрахунок параметрів ступенів зведено в табл. П5. Дана
таблиця має свою внутрішню індексацію параметрів, що
відмінна від індексації, використаної раніше в табл. П1 і П2.

Таблиця П5

Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

1. Витрата пари G, кг/с 7,433 
2. Параметри пари перед 
ступенем: 

ентальпія h0, кДж/кг  
тиск p0, МПа 
питомий об'єм v0, м3/кг 

      
3174 3119 3070 3022 2974 2925 
1,908 1,468 1,156 0,900 0,693 0,524 
0,150 0,186 0,227 0,279 0,346 0,436 

3. Кінетична енергія пари на 
вході в ступінь вхh , кДж/кг 0 5,09 5,59 5,96 5,54 4,69 

4. Середній діаметр ступеня за 
сопловою решіткою Dсер1, м 0,936 0,939 0,943 0,950 0,961 0,978 

5. Міра впуску  0,25 
6. Частота обертання ротора n, 
об/хв 3000 

7. Колова швидкість на серед-
ньому діаметрі за сопловими 
каналами и1, м/с 

147,0 147,4 148,1 149,2 150,9 153,5 

8. Кут виходу потоку із 
соплової решітки 1, град 14 

9. Швидкісний коефіцієнт 
соплової решітки  0,94 

10. Міра реактивності ступеня 
в кореневому перерізі к 

0,03 

11. Кореневий діаметр ступеня 
Dк, м 0,920 

12. Довжина вихідної кромки 
соплових лопаток lс, м 0,016 0,019 0,023 0,030 0,041 0,058 
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Продовж. табл. П5

Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

13. Перекриття робочих 
лопаток:  

у кореня к , м 
на периферії п , м 
повне перекриття , м 

      

0,0010 0,0015 
0,0015 0,0020 0,0025 
0,0025 0,0030 0,0040 

14. Довжина вихідної кромки 
робочих лопаток lp, м 0,019 0,021 0,025 0,032 0,044 0,062 

15. Середній діаметр на виході 
з робочої решітки Dсер2, м 0,939 0,942 0,946 0,953 0,964 0,982 

16. Віяловість ступеня  50,73 43,79 37,08 29,31 21,91 15,84 
17. Міра реактивності ступеня 
на середньому діаметрі  0,069 0,075 0,083 0,097 0,119 0,152 

18. Ізоентропійний 
теплоперепад ступеня аh , 
кДж/кг 

72,08 69,66 69,73 69,64 69,11 

19. Наявний теплоперепад 
ступеня *

аh , кДж/кг 72,08 74,75 75,32 75,69 75,17 73,81 

20. Теоретична швидкість за 
сопловими каналами адс , м/с 379,7 386,6 388,1 389,1 387,7 384,2 

21. Характеристика ступеня ад  0,387 0,381 0,383 0,389 0,400 
22. Наявний теплоперепад у 
соплових каналах *

ach , кДж/кг 67,10 64,42 63,92 62,96 61,33 58,59 

23. Швидкість виходу потоку 
із соплової решітки 1с , м/с 344,4 337,4 336,1 333,6 329,2 321,8 

24. Втрати енергії в соплових 
каналах cq , кДж/кг 7,81 7,50 7,44 7,33 7,14 6,82 

25. Статичні параметри пари 
за сопловою решіткою: 

ентальпія 1h , кДж/кг  
тиск 1p , МПа 
питомий об'єм 1v , м3/кг 

      
3114 3067 3020 2972 2925 2878 
1,496 1,182 0,920 0,712 0,548 0,412 

0,182 0,221 0,272 0,336 0,417 0,527 

26. Показник ізоентропи пари k 1,3 
27. Швидкість звуку на виході 
із соплової решітки 1a , м/с 594,9 582,7 570,4 557,7 545,0 531,3 
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Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

28. Число Маха на виході із 
соплових каналів М1  0,579 0,589 0,598 0,604 0,606 

29. Осьовий зазор у ступе- 
ні s, м 0,004 0,005 

30. Ширина соплових лопа-
ток Bc, м 0,014 0,017 0,019 0,020 0,022 

31. Ширина робочих лопа- 
ток Bp, м 0,012 0,014 0,016 0,017 0,018 

32. Радіальний зазор p , м 0,0004 0,0005 0,0006 0,0007 0,0009 0,0012 
33. Колова швидкість на се-
редньому діаметрі за робо-
чою решіткою u2, м/с 

147,3 147,8 148,4 149,5 151,3 154,2 

34. Відносна швидкість входу 
потоку в робочі канали w1, м/с 204,9 197,6 195,7 192,2 186,4 176,7 

35. Кут входу потоку в робочі 
канали у відносному русі 1, 
град 

24,0 24,4 24,5 24,8 25,3 26,1 

36. Швидкісний коефіцієнт 
робочої решітки  0,93 

37. Ізоентропійний теплопере-
пад у робочій решітці aph , 

кДж/кг 
4,98 5,62 6,27 7,35 8,96 11,24 

38. Наявний теплоперепад у 
робочій решітці *

aph , кДж/кг 25,96 25,14 25,43 25,83 26,34 26,86 

39. Відносна швидкість 
виходу потоку з робочих 
каналів 2w , м/с 

212,2 208,8 210,0 211,6 213,7 215,9 

40. Втрати енергії в робочій 
решітці рq , кДж/кг 3,52 3,40 3,44 3,50 3,57 3,64 

41. Статичні параметри пари 
за ступенем (без урахування 
камерних втрат): 

ентальпія 2h , кДж/кг  
тиск 2p , МПа 
питомий об'єм 2v , м3/кг 

      

3113 3065 3017 2969 2920 2870 

1,468 1,156 0,900 0,693 0,524 0,390 

0,185 0,226 0,278 0,344 0,434 0,552 

Продовж. табл. П5



96

Проєктування стаціонарних парових турбін

Продовж. табл. П5

Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

42. Кут виходу потоку з ро-
бочої решітки 2 , град 28,4 30,4 31,3 29,8 27,0 23,4 

43. Абсолютна швидкість 
виходу потоку з робочої 
решітки 2c , м/с 

108,3 110,5 113,5 110,6 104,5 96,4 

44. Втрати енергії з вихідною 
швидкістю вихq , кДж/кг 5,86 6,11 6,44 6,12 5,46 4,65 

45. Кут виходу потоку зі 
ступеня 2 , град 68,8 73,1 74,2 72,1 68,0 62,9 

46. Колова робота ступеня ul , 
кДж/кг 

54,89 53,03 52,87 53,36 54,13 54,72 

47. Коловий ККД ступеня ul  0,762 0,709 0,702 0,705 0,720 0,741 
48. Характеристики ущіль-
нення діафрагми: 

кількість щілин z 
коефіцієнт витрати  
товщина щілини щ , м 
діаметр втулки втd , м 
кільцева площа щілини f, м2 

 

6 
0,88 

0,0005 
0,184 

2,89·10–4 
49. Витоки крізь ущільнення 
діафрагми Gу.д, кг/с 0,230 0,173 0,142 0,114 0,090 0,070 

50. Коефіцієнт втрат від вито-
ків крізь ущільнення 
діафрагми у.д  

0,0235 0,0165 0,0134 0,0108 0,0087 0,0070 

51. Характеристики зазорів 
облопачування: 

осьовий зазор в 
ущільненні бандажу a , м 
коефіцієнт витрати 
осьового зазору a  
коефіцієнт витрати 
радіального зазору r  
число ущільнювальних 
гребенів радіального 
зазору z 

      

0,0015 

0,5 

0,75 

2 

а
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Продовж. табл. П5

Параметр Номер ступеня 
I II III IV V VI 

52. Еквівалентний радіальний 
зазор e , м 1,9·10-4 2,2·10-4 2,5·10-4 3,1·10-4 4,0·10-4 4,9·10-4 

53. Коефіцієнт втрат від вито-
ків крізь радіальний зазор заз  0,0123 0,0117 0,0120 0,0125 0,0135 0,0143 

54. Коефіцієнт втрат від тертя 
диска і бандажа тер  0,001 

55. Кількість дуг впуску 
парціального підведення i 1 

56. Втрати від парціального 
підведення: 

крайові втрати кр  
вентиляційні втрати в  

      

0,0058 0,0052 0,0058 0,0065 0,007 0,0077 

0,0416 0,0389 0,0382 0,0379 0,0392 0,0423 

57. Сума камерних втрат 
енергії камq , кДж/кг 6,07 5,48 5,308 5,20 5,22 5,34 

58. Статичні параметри пари 
за ступенем (з урахуванням 
камерних втрат):  

ентальпія 2h , кДж/кг 
тиск 2p , МПа 
питомий об'єм 2v , м3/кг 

      

3119 3070 3022 2974 2925 2876 
1,468 1,156 0,900 0,693 0,524 0,390 

0,186 0,227 0,279 0,346 0,436 0,553 
59. Відносний внутрішній 
ККД ступеня i  0,677 0,680 0,676 0,681 0,697 0,719 

60. Внутрішній теплоперепад 
ступеня ih , кДж/кг 48,82 47,38 47,11 47,46 48,52 49,69 

61. Внутрішня потужність 
ступеня iN , кВт 363 352 350 353 361 369 

5. Розподіл теплоперепадів по ступенях і визначення
загальної кількості ступенів для другої групи

У 1-му наближенні вважаємо, що в дану групу входять
дев’ять ступенів (z = 9).

Довжина соплових лопаток останнього ступеня
 006,0233,0р.с. zzz ll 0,227 м,
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де z = 0,006 м – повне перекриття для даної довжини робо-
чих лопаток.

Середній діаметр за сопловою решіткою для 7-го й ос-
таннього ступенів

 0175,0,9330с.VIIк.VII.сер1 lDD z 0,951 м;

 227,0,9330с.к..сер1 zzz lDD 1,160 м.

Будуємо графік зміни середнього діаметра групи ступенів
за довжиною проточної частини (рис. П12,а).

                                   а                                                                       б
Рис. П12. Зміна середнього діаметра (а)

та швидкісної характеристики (б) ступенів другої групи
за довжиною проточної частини

Віяловість останнього ступеня, як було прийнято раніше,
складає z = 5. Віяловість 7-го ступеня

.7,47
020,0
953,0

p.VII

cep2.VII
VII 

l
D

Міра реактивності для 7-го й останнього ступенів

;071,0
7,47

17,47203,012
22

VII

VII
кVII 









сер1.D
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,390,0
5

15203,012
22к 







z

z
z

де к= 0,03 – міра реактивності у кореневому перерізі.
Швидкісні характеристики 7-го й останнього ступенів

;394,0
071,012

20cos95,085,0
12
cos

VII

VII.1VII
VIIад.VII 










,486,0
390,012

20cos95,085,0
12

cos .1
ад. 









z

zz
zz

де VII = 0,85 та z = 0,85 – поправкові коефіцієнти; VII = 0,95
та z= 0,95 – швидкісні коефіцієнти соплових решіток;

VII.1  == 20о і z.1 = 20о – кути виходу потоку із соплових
решіток.

За отриманими даними будуємо графік зміни швидкіс-
ної характеристики за довжиною проточної частини (див.
рис. П12,б).

Для кожного ступеня за графіками рис. П12 вимірюємо
значення середнього діаметра сер1D  і швидкісної характерис-
тики ад . Результати заносимо в табл. П6. Також для кожно-
го ступеня за формулами

2
ад

6

22
сeр1

2
*
а 102,7 




nD
h    і   *

аа )93,0...92,0( hh 

визначаємо наявний та ізоентропійний теплоперепади. Ура-
ховуємо, що для першого ступеня .*

аа hh   Результати вно-
симо в табл. П6.

сер1.D
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Середньоарифметичне значення ізоентропійного тепло-
перепаду для другої групи ступенів









9
98,590

)(

)( 1
а

сера z

h

h

z

i
i

65,66 кДж/кг..

Таблиця П6
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
1. Середній діаметр ступеня за сопловою решіткою Dcер1, м 

0,951 0,957 0,965 0,975 0,990 1,015 1,050 1,100 1,160 
2. Швидкісна характеристика ступеня ад 

0,394 0,397 0,402 0,408 0,415 0,425 0,440 0,460 0,486 
3. Наявний теплоперепад ступеня *

аh , кДж/кг 

71,80 71,62 71,02 70,38 70,14 70,29 70,18 70,48 70,21 
4. Ізоентропійний теплоперепад ступеня ah , кДж/кг 

71,80 65,89 65,34 64,75 64,53 64,67 64,57 64,84 64,60 
5. Ізоентропійний теплоперепад ступеня (уточнений) ah , кДж/кг 

73,03 67,11 66,56 65,98 65,75 65,90 65,80 66,06 65,82 

На побудованому при розрахунку першої групи нерегульо-
ваних ступенів у h–s-діаграмі процесі течії пари з точки VI,
яка визначає параметри в кінці дійсної течії в 6-му ступені,
опускаємо вниз вертикальну лінію до перетину з ізобарою,
що відповідає тиску за турбіною constzp   (рис. П13). У місці
перетину ставимо точку XVt. Різниця ентальпій у точках VI
(див. п. 58 табл. П5) і XVt (знімаємо з h–s-діаграми) відпові-
дає ізоентропійному теплоперепаду другої групи ступенів

 22962876XVVI
гр
а2 thhH 580 кДж/кг..

Коефіцієнт повернутого тепла для другої групи ступенів
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



z
zHkR it

1)1(1 гр
а2

гр
о




 

9
19580)8,01(105,31 4

= ,0361,1

де tk = 3,5·10–4 – коефіцієнт для
групи ступенів, частина яких
працює в області перегрітої
пари, а частина – в області во-
логої пари; гр

оi = 0,8 – віднос-
ний внутрішній ККД групи не-
регульованих ступенів (див.
п. 8 табл. П2).

Кількість нерегульованих
ступенів другої групи оцінює-
мо за формулою

.15,90361,1
66,65

580
)( сера

гр
2а 




 R

h
H

z

Отримане значення округляємо до цілого: z = 9. Значення
збігається з раніше прийнятим значенням цього параметра.

Відхіл теплоперепаду групи ступенів, який утворився че-
рез округлення кількості ступенів, складає

 сра
гр
а2 )( hzRH

 66,6590361,1580 9,95 кДж/кг..

Рис. П13.  Схема визначен-
ня ізоентропійного теплопе-

репаду другої групи ступенів
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Цей відхіл розподіляємо рівномірно між ступенями гру-
пи, до ізоентропійного теплоперепаду ha кожного з яких

повинна бути додана величина кДж/кг11,1
9
95,9



z

(п. 5

табл. П6).
6. Детальний розрахунок ступенів другої групи
Послідовно для кожного ступеня, який входить у другу

групу, виконаємо розрахунок його термогазодинамічних па-
раметрів.

При проєктуванні витрату пари G через ступені беруть
згідно з п. 9 табл. П2.

Статичні параметри пари на вході у перший ступінь гру-
пи ( 0р , 0v  та а 0h ) відповідають параметрам пари на виході
з попередньої групи ступенів (див. п. 58 табл. П5), на вході
в інші ступені – статичним параметрами пари за попереднім
ступенем.

Кінетична енергія пари на вході у перший ступінь береться
рівною нулю, на вході в інші ступені – дорівнює втратам енергії
з вихідною швидкістю попереднього ступеня, обчисленим за
осьовою її складовою:

2
2

вихвх sin  qh .
Середній діаметр ступеня на виході із соплової решітки

сер1D  береться з табл. П6.
Для всіх ступенів групи взятий повний впуск пари за ко-

лом соплового апарата ( = 1) та форма проточної частини
з постійним кореневим діаметром zDк.  0,933 м.

Методика поступеневого розрахунку в цілому аналогічна
методиці розрахунку, яка використовувалася раніше для сту-
пенів першої групи, за винятком деяких особливостей.

На відміну від попередньої групи ступенів частина сту-
пенів другої групи працює в області перегрітої пари, а части-
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на – в області вологої пари. При розрахунку показник ізоент-
ропи k  для перегрітої пари береться рівним 1,3, для вологої
пари оцінюється за формулою

),(05,0035,1 20 xxk 

де 0x  та 2x  – міра сухості пари до і після ступеня.
Оскільки парціальність у ступенях відсутня, то відсутні

також крайові та вентиляційні втрати.
У ступенях, що працюють на вологій парі, з’являються

втрати внаслідок вологості пари, які можна оцінити за фор-
мулою

)](35,0)1(9,0[2 200
ад

1
вол xxx

c
u



і які необхідно враховувати при розрахунку відносного внут-
рішнього ККД ступенів i .

При проєктуванні необхідно враховувати, що для конден-
саційних турбін і турбін з конденсацією тиск у конденсаторі

кp  за умовами роботи підтримується незмінним. Отже, тиск
у вихідному перетині проточної частини zp , який відрізняєть-
ся від кp  на величину втрат у випускному патрубку, такожж
є незмінним. У ході детального поступеневого розрахунку тур-
біни через довільність задання низки емпіричних коефіцієнтів
може утворитися деяке розходження між тиском zp  і тискомм
на виході з останнього, 15-го ступеня XV.2p . Для запобігання
цьому ізоентропійний теплоперепад в останньому ступені має
бути скоригований таким чином. З точки XIV на h–s-діаграмі,
яка визначає параметри в кінці дійсної течії в передостан-
ньому, 14-му ступені (з урахуванням камерних втрат), вер-
тикально вниз опускається лінія до перетину з ізобарою

constzp . У місці перетину ставиться точка В. Різниця
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ентальпій у точках XIV та В відповідає скоригованому ізоент-
ропійному теплоперепаду останнього ступеня:

 23592444XIV2.XV Bhhh 85 кДж/кг..

Розрахунок параметрів ступенів зведено в табл. П7. Дана
таблиця має свою внутрішню індексацію параметрів, що
відмінна від індексації, використаної раніше в табл. П1 і П2.

Таблиця П7
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
1. Витрата пари G, кг/с 

7,165 6,890 6,615 
2. Параметри пари перед ступенем 

Ентальпія h0, кДж/кг 
2876 2808 2755 2702 2649 2598 2546 2495 2444 

Тиск p0, МПа 
0,3900 0,2740 0,1990 0,1420 0,0985 0,0680 0,0463 0,0305 0,0198 
Питомий об'єм 0, м3/кг 
0,555 0,738 0,954 1,253 1,705 2,373 3,353 4,878 7,229 

Міра сухості x0 
– 0,992 0,977 0,962 0,948 0,934 

3. Кінетична енергія пари на вході у ступінь hвх, кДж/кг 
0 3,70 3,65 3,66 3,61 3,68 3,43 3,18 3,16 

4. Середній діаметр ступеня за сопловою решіткою Dсер, м 
0,951 0,957 0,965 0,975 0,990 1,015 1,050 1,100 1,160 

5. Міра впуску 
1,0 

6. Частота обертання ротора n, об/хв 
3000 

7. Колова швидкість на середньому діаметрі за сопловими каналами и1, м/с 
149,3 150,2 151,5 153,1 155,4 159,4 164,9 172,7 182,1 

8. Кут виходу потоку із соплової решітки 1, град 
20 

9. Швидкісний коефіцієнт соплової решітки  
0,95 

10. Міра реактивності ступеня в кореневому перерізік 
0,03 
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Номер ступеня 
VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 

11. Кореневий діаметр ступеня Dк, м 
0,933 

12. Довжина вихідної кромки соплових лопаток lс, м 
0,018 0,024 0,032 0,042 0,057 0,082 0,117 0,167 0,227 

13. Перекриття робочих лопаток: 
у кореня к, м 

0,0010 0,0015 0,0020 0,0025 
на периферії п, м 

0,0015 0,0025 0,0030 0,0035 
повне перекриття , м 

0,0025 0,0030 0,0040 0,0050 0,0060 
14. Довжина вихідної кромки робочих лопаток lр, м 

0,020 0,026 0,034 0,045 0,061 0,087 0,122 0,173 0,233 
15. Середній діаметр на виході з робочої решітки Dсер2, м 

0,954 0,960 0,968 0,978 0,994 1,020 1,055 1,106 1,166 
16. Віяловість ступеня  

46,51 36,21 28,04 21,73 16,30 11,72 8,65 6,39 5,00 
17. Міра реактивності ступеня на середньому діаметрі  

0,073 0,084 0,100 0,120 0,149 0,193 0,248 0,318 0,390 
18. Ізоентропійний теплоперепад ступеня ha, кДж/кг 

72,91 66,99 66,44 65,86 65,63 65,78 65,68 65,94 85,00 
19. Наявний теплоперепад ступеня h*a, кДж/кг 

72,91 70,69 70,09 69,52 69,24 69,46 69,11 69,12 88,16 
20. Теоретична швидкість за сопловими каналами caд, м/с 

381,9 376,0 374,4 372,9 372,1 372,7 371,8 419,9 
21. Характеристика ступеня aд 

0,391 0,400 0,405 0,411 0,418 0,428 0,443 0,464 0,434 
22. Наявний теплоперепад у соплових каналах h*с, кДж/кг 

67,62 61,33 59,80 57,96 55,85 53,06 49,39 44,95 51,87 
23. Швидкість виходу потоку із соплової решітки с1, м/с 

349,4 332,7 328,5 323,4 317,5 309,5 298,6 284,8 306,0 
24. Втрати енергії в соплових каналах qс, кДж/кг 

6,59 5,98 5,83 5,65 5,45 5,17 4,82 4,38 5,06 

Продовж. табл. П7
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Продовж. табл. П7
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
25. Статичні параметри пари за сопловою решіткою 

Ентальпія h1, кДж/кг 
2808 2756 2704 2653 2603 2553 2505 2458 2400 

Тиск p1, МПа 
0,2810 0,2050 0,1470 0,1040 0,0723 0,0501 0,0344 0,0231 0,0141 

Питомий об'єм v1, м3/кг 
0,721 0,927 1,209 1,623 2,244 3,114 4,368 6,267 9,790 

26. Осьовий зазор у ступені s, м
0,004 0,005 0,006 0,007 0,008 0,009 

27. Ширина соплових лопаток Bc, м
0,016 0,018 0,020 0,022 0,025 0,029 0,034 0,040 

28. Ширина робочих лопаток Bp, м
0,013 0,015 0,017 0,018 0,021 0,024 0,028 0,033 

29. Радіальний зазор r, м
0,0004 0,0005 0,0007 0,0009 0,0012 0,0017 0,0024 0,0035 0,0047 
30. Колова швидкість на середньому діаметрі за робочою решіткою u2, м/с
149,7 150,6 151,9 153,5 156,1 160,1 165,6 173,6 183,1 

31. Відносна швидкість входу потоку в робочі канали w1, м/с
215,2 198,3 193,2 187,1 179,5 168,8 154,3 136,0 148,5 

32. Кут входу потоку в робочі канали у відносному русі 1, град
33,7 35,0 35,6 36,3 37,2 38,8 41,4 45,7 44,8 

33. Швидкісний коефіцієнт робочої решітки 
0,93 

34. Ізоентропійний теплоперепад у робочій решітці hap, кДж/кг
5,29 5,97 7,01 8,34 10,32 13,43 17,13 22,01 34,36 

35. Наявний теплоперепад у робочій решітці *
aph , кДж/кг

28,44 25,63 25,68 25,83 26,42 27,67 29,04 31,26 45,39 
36. Відносна швидкість виходу потоку з робочих каналів w2, м/с

222,0 210,8 211,0 211,7 214,2 219,3 224,6 233,1 280,7 
37. Втрати енергії в робочій решітці qp, кДж/кг

3,85 3,47 3,48 3,50 3,58 3,76 3,94 4,25 6,16 
38. Статичні параметри пари за ступенем (без урахування камерних втрат)

Ентальпія h′2 , кДж/кг

2807 2754 2701 2648 2596 2544 2492 2440 2372 
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Продовж. табл. П7
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
Тиск 2p , МПа 
0,2740 0,1990 0,1420 0,0985 0,0680 0,0463 0,0305 0,0198 0,0109 

Питомий об'єм 2v , м3/кг 
0,737 0,952 1,252 1,704 2,371 3,350 4,870 7,215 12,37 

Міра сухості 2х  
– 0,992 0,976 0,961 0,947 0,933 0,914 

39. Показник ізоентропи пари k 
1,3 1,135 1,133 1,132 1,130 1,129 1,127 

40. Швидкість звуку на виході із соплової решітки a1, м/с 
513,2 497,0 480,7 437,6 428,8 420,2 412,1 404,3 394,5 

41. Число Маха на виході із соплових каналів M1 
0,681 0,669 0,683 0,739 0,740 0,736 0,724 0,705 0,776 

42. Кут виходу потоку з робочої решітки 2, град 
22,8 23,9 23,7 23,6 22,2 20,8 19,9 20,0 

43. Абсолютна швидкість виходу потоку з робочої решітки c2, м/с 
102,1 95,2 94,9 94,0 94,8 93,3 91,2 91,6 125,4 

44. Втрати енергії з вихідною швидкістю qвих, кДж/кг 
5,21 4,54 4,50 4,42 4,49 4,35 4,16 4,19 7,86 

45. Кут виходу потоку зі ступеня a2, град 
57,4 63,8 64,5 64,6 64,9 62,7 60,9 60,2 49,9 

46. Колова робота ступеня lu, кДж/кг 
57,25 53,32 53,00 52,72 52,65 53,21 53,61 54,14 67,16 

47. Коловий ККД ступеня lu  
0,785 0,754 0,756 0,758 0,760 0,766 0,776 0,783 0,762 

48. Характеристики ущільнення діафрагми 
Кількість щілин z 

6 
Коефіцієнт витрати  

0,88 
Товщина щілини щ, м 

5·10–4 
Діаметр втулки dвт, м 

0,187 
Кільцева площа щілини f, м2 

2,93·10–4 
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Продовж. табл. П7
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
49. Витоки крізь ущільнення діафрагми Gу.д, кг/с 

0,061 0,043 0,032 0,024 0,017 0,012 0,008 0,005 0,004 
50. Коефіцієнт втрат від витоків крізь ущільнення діафрагми у.д  

0,0067 0,0045 0,0034 0,0027 0,0019 0,0013 0,0010 0,0006 0,0004 
51. Характеристики зазорів облопачування 

Осьовий зазор в ущільненні бандажа a, м 
0,0015 

Коефіцієнт витрати осьового зазору a  
0,5 

Коефіцієнт витрати радіального зазору r  
0,75 

Кількість ущільнювальних гребенів радіального зазору z 
2 

52. Еквівалентний радіальний зазор e, м 
2,1·10–4 2,6·10–4 3,3·10–4 4,0·10–4 4,9·10–4 5,8·10–4 6,5·10–4 6,9·10–4 7,2·10–4 

53. Коефіцієнт втрат від витоків крізь радіальний зазор заз  
0,0091 0,0095 0,0100 0,0103 0,0102 0,0095 0,0085 0,0073 

54. Коефіцієнт втрат від тертя диска і бандажа тер 
0,001 

55. Втрати від вологості пари вол  
– 0,0023 0,0107 0,0225 0,0350 0,0484 0,0576 

56. Сума камерних втрат енергії qкам, кДж/кг 
1,23 1,03 0,98 1,11 1,66 2,43 3,21 4,05 5,85 
57. Статичні параметри пари за ступенем (з урахуванням камерних втрат) 

Ентальпія h2, кДж/кг 
2808 2755 2702 2649 2598 2546 2495 2444 2378 

Тиск p2, МПа 
0,2740 0,1909 0,1420 0,0985 0,0680 0,0463 0,0305 0,0198 0,0109 

Питомий об'єм v2, м3/кг 
0,738 0,954 1,253 1,705 2,373 3,353 4,878 7,229 12,34 

Міра сухості x2 
– 0,992 0,977 0,962 0,948 0,934 0,916 

58. Відносний внутрішній ККД ступеня i 
0,768 0,740 0,742 0,736 0,731 0,729 0,725 0,695 
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Продовж. табл. П7
Номер ступеня 

VII VIII IX Х ХІ ХІІ ХІІІ ХІV XV 
59. Внутрішній теплоперепад ступеня hi, кДж/кг 

56,03 49,55 49,31 48,89 48,34 48,09 47,90 47,79 59,11 
60. Внутрішня потужність ступеня Ni, кВт 

401 355 353 337 333 331 317 316 391 

На рис. П14 показано зображення побудованого в h–s-діа-
грамі протягом поступеневого розрахунку процесу течії пари
в турбіні. Відрізок 0'–22 відповідає течії у регулюючому сту-
пені, ламана лінія 22–VI – течії в першій групі нерегульованих
ступенів, VI–XV – течії у другій групі нерегульованих ступенів.
Окремі точки на даному процесі відповідають параметрам
пари за одиничними ступенями. Тонкими лініями 0'–1 та 1–z
показано зміну параметрів регулюючого ступеня і нерегульо-
ваних ступенів, прийняту раніше у прикладі 3 (див. рис. П2).
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Рис. П14. Процес течії пари в турбіні, побудований
на h–s-діаграмі протягом поступеневого розрахунку



111

Частина 1.  Розрахунок  одноциліндрових  турбін

6. ОЦІНКА  ОТРИМАНИХ  РЕЗУЛЬТАТІВ

Внутрішню потужність спроєктованої одноциліндрової
турбіни можна визначити як суму внутрішніх потужностей
усіх складових її ступенів (регулюючого р.ст

iN   і групи нерегу-

льованих 


z

k
ikN

1

):

.
1

р.ст 



z

k
ikii NNN

Необхідні для розрахунку значення внутрішніх потужно-
стей окремих ступенів визначені в попередньому розділі
роботи.

Дійсне значення потужності, що знімається з клем гене-
ратора електричного струму, який приводиться турбіною:

.е.гме  iNN

Дійсне значення внутрішнього теплоперепаду в турбіні
визначається як різниця ентальпій пари на вході в проточну
частину і на виході з останнього ступеня (з урахуванням ка-
мерних втрат та втрат з вихідною швидкістю з останнього
ступеня):

.вих.0 zzi qhhН 
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Відносний внутрішній ККД турбіни

,
0

о
C

i
i hh

H





де Ch  – ентальпія у точці С, положення якої на h–s-діагра-
мі визначається перетином вертикальної лінії, опущеної з точ-
ки 0', та ізобари constzp .

Отримані протягом детального розрахунку ступенів га-
баритні розміри можуть бути використані для креслення фор-
ми проточної частини і подальшого конструювання турбіни.

Зразок оцінки отриманих результатів розрахунку одноци-
ліндрової конденсаційної турбіни наведений у прикладі 7.

Приклад 7
Виконаємо оцінку отриманих результатів розрахунку

одноциліндрової конденсаційної турбіни, наведених у при-
кладах 2–6.

Внутрішня потужність спроєктованої турбіни

 


9

1

6

1

р.ст

j
ij

k
ikii NNNN

 31352148947  6230 кВт,,
де р.ст

iN  = 947 кВт – внутрішня потужність регулюючого сту-

пеня (див. п. 100 табл. П3); 


6

1k
ikN = 2148 кВт – внутрішня

потужність першої групи нерегульованих ступенів (див. п. 61

табл. П5); 


9

1j
ijN = 3135 кВт – внутрішня потужність другої

групи нерегульованих ступенів (див. п. 60 табл. П7).
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Дійсне значення потужності, яка виробляється електро-
генератором, приводом якого є парова турбіна:

 976,0979,06230е.гме iNN 5953 кВт,,

де м = 0,979 та е.г = 0,976 – прийняті раніше значення ме-
ханічного ККД турбоагрегату і ККД електричного генерато-
ра (див. пп. 33 та 34 табл. П1).

Дійсне значення внутрішнього теплоперепаду в турбіні

 86,723783304вих.XVXV0 qhhНi 918 кДж/кг..

Відносний внутрішній ККД турбіни









22223304

918

0
о

C

i
i hh

H 0,848,

де Ch = 2222 кДж/кг – ентальпія у точці С, положення якої на
h–s-діаграмі визначається перетином вертикальної лінії, опу-
щеної з точки 0', та ізобари constzp .

При побудові ескізу проточної частини турбіни вико-
ристовуємо габаритні розміри окремих ступенів, наведені
в табл. П3, П5 та П7. Довжину кільцевих камер після регу-
люючого ступеня і після першої групи нерегульованих сту-
пенів беремо пропорційно аналогічним розмірам базової
турбіні К-6-3,4.

Довжина регулюючого ступеня розраховується за форму-
лою

 р22ннр11cр.ст ВsВsВsВL

= 0,016 + 0,004 + 0,013 + 0,004 + 0,014 + 0,004 + 0,015 = 0,070 м,
де cВ , р1В , нВ  та р2В  – ширина соплових, робочих і напрям-
них лопаток відповідно; 1s , 2s  та  нs – осьові зазори між ло-
патками регулюючого ступеня (див. пп. 29–31, 62, 63, 80 та
81 табл. П3).



114

Проєктування стаціонарних парових турбін

Довжини першої і другої груп нерегульованих ступенів
6

гр1 c p
1
( 2 )

k
L B B s



    0,250 м;

9

гр2 c p
1

( 2 )
j

L B B s


    0,508 м,

де Вс, Вр та s  – відповідно ширина соплових і робочих лопа-
ток, а також осьовий зазор одиничних ступенів (див. пп. 29–31
табл. П5 та пп. 26–28 табл. П7).

Компонувальний ескіз проточної частини розробленої
парової турбіни, що побудований за результатами розрахунку,
наведений на рис. П15.

Рис. П15. Компонувальний ескіз
проточної частини парової турбіни
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