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ВВЕДЕНИЕ 
 
Первый прототип аксиальной одноступенчатой активной турбины с расширяю-

щимися соплами (рис. 0.1) был предложен в 1883 г. шведским инженером Густавом 
Лавалем. В этой турбине расширение пара происходило только в сопловой решетке 
одной ступени от начального до конечного давления, что обусловливало очень высо-
кие скорости истечения пара из сопловых каналов. Поскольку для наивыгоднейшего 
использования кинетической энергии струи пара окружная скорость рабочих лопаток 
(как будет показано в гл. 2) должна быть примерно в 2 раза меньше абсолютной скоро-
сти истечения пара из сопла, турбины Лаваля должны были иметь чрезмерно большую 
окружную скорость, а следовательно, и большую частоту вращения. Так, самые малые 
из турбин Лаваля (диаметр диска 100 мм, мощность около 2,5 кВт) имели частоту 
вращения 500 с-1.  Мощность наибольшей из построенных Лавалем турбин не превы-
шала 500 кВт. К тому же эти турбины имели очень низкий КПД. 
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Рис.0.1. Схематический разрез одноступенчатой активной турбины: 
1 - вал; 2 - диск; 3 - рабочие лопатки; 4 - сопловая решетка; 5 - корпус; 6 - выпускной патрубок 

 
В 1884г. английский инженер Чарльз Парсонс предложил многоступенчатую ре-

активную турбину, расширение пара в которой происходило не в одной, а в ряде сле-
дующих друг за другом ступеней, причем не только в сопловых (неподвижных), но и в 
рабочих (вращающихся) решетках (рис. 0.2), благодаря чему стала возможна работа 
машины со значительно меньшими, чем в турбине Лаваля, скоростями пара на выходе 
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из сопловых решеток и соответственно с меньшими окружными скоростями рабочих 
лопаток. 

 
Рис. 0.2. Многоступенчатая реактивная турбина: 
1 -корпус; 2 -  барабан; 3 - подшипник; 4 - сопловые лопатки одной из ступеней; 5 - рабочие лопатки 
одной из ступеней 

 
В конце XIX в. в связи с развитием электрических машин и широким внедрени-

ем электроэнергии развитие паротурбостроения пошло быстрыми темпами. Первые 
паровые турбины в России начали выпускать в 1907 г. на Металлическом заводе в Пе-
тербурге. 

На протяжении всей истории развития турбостроения прослеживается линия на 
повышение экономичности паротурбинных установок и паровых турбин, а также уве-
личения единичной мощности энергетических турбин. В настоящее время как для 
станций на органическом топливе, так и для атомных электростанций, максимальная 
единичная мощность паровых турбин находится на уровне 1000-1200 МВт. 

На рис. 0.3 показана современная паротурбинная установка, которая включает 
все элементы и особенности данного этапа развития паротурбостроения. 
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1. ПАРОТУРБИННАЯ УСТАНОВКА И ПАРОВАЯ ТУРБИНА 
1.1. Тепловой цикл паротурбинной установки и его КПД 

1.1.1. Схема и цикл ПТУ. 
Паровая турбина является одним из элементов теплоэнергетической установки. 

На рис. 1.1. представлена принципиальная схема простейшей такой установки. Изме-
нение состояния пара в цикле Ренкина при прохождении паром отдельных звеньев 
установки иллюстрируется в ,T s -диаграмме. 

Питательный насос 1 повышает давление воды до давления 0p  и подает ее в па-
рогенератор 2, затрачивая при этом на 1 кг питательной воды работу нL . Процесс изо-
энтропийного сжатия воды насосом в утрированном масштабе изображен в ,T s -
диаграмме линией a a′  (рис. 1.2). 

В парогенераторе происходят нагрев воды при постоянном давлении до темпе-
ратуры кипения (линия ab  в ,T s -диаграмме) и испарение ее (изображено линией bc );. 
Далее пар поступает в перегреватель 3, где температура его повышается до 0T . Про-
цесс подведения тепла в перегревателе представлен линией cd . 
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Рис. 1.1. Принципиальная схема простейшей паротурбинной установки 
 

Подвод тепла в парогенераторе, в том числе в пароперегревателе, происходит 
при постоянном давлении 0p , так что количество тепла ТУq  перешедшего к воде и па-
ру, целиком расходуется на повышение энтальпии пара и может быть представлено 
для 1 кг участвующего в процессе пара разностью 

0ТУ пвq h h= − , 
где 0h  - энтальпия пара, вышедшего из перегревателя;  пвh  - энтальпия питательной 
воды при входе в парогенератор. 

Тепло, сообщенное пару в парогенераторе и пароперегревателе, изображается в 
,T s -диаграмме площадью 1 2abcd . 

Вышедший из пароперегревателя с энтальпией 0h  пар направляется к турбине 4 
и, расширяясь в ней, совершает работу ТL . Для турбины, работающей без потерь и 
теплообмена с внешней средой, процесс расширения протекает по изоэнтропе, которая 
изображена линией de  в ,T s -диаграмме. Отработавший в турбине пар поступает в 
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конденсатор 5. Здесь при неизменном давлении кp  производится отвод тепла от пара к 
охлаждающей воде, пар конденсируется, и конденсат с энтальпией кh′  откачивается 
насосом 1 и снова подается в парогенератор. Отводу тепла в конденсаторе отвечает 
процесс ea′   в ,T s -диаграмме. 
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Рис. 1.2. Идеальный цикл паротурбинной установки (цикл Ренкина) в ,T s - диаграмме 

 
Таким образом, замыкается цикл водяного пара в теплоэнергетической установ-

ке. Тепло Кq , отнятое от 1 кг пара при постоянном давлении в конденсаторе, при изо-
энтропийном расширении пара в турбине определяется разностью энтальпий  

К кt кq h h′= − , 
где кth  - энтальпия отработавшего в турбине пара при изоэнтропийном процессе рас-
ширения; кh′  - энтальпия конденсата. 

В рассмотренном замкнутом цикле работа, которую можно получить от 1 кг па-
ра, по закону сохранения энергии выразится в тепловых единицах разностью 

( ) ( )0ТУ К пв кt кL q q h h h h′= − = − − − . 
Перепишем это уравнение таким образом: 

( ) ( )0 кt пв к Тt НL h h h h L L′= − − − = − ,                                      (1.1) 
где ( )0Тt кtL h h= −  - работа, которую может совершить 1 кг пара в идеальной турбине, 
называемая располагаемой работой, а ( )Н пв кL h h′= −  - работа, затрачиваемая в насосе. 

Площадь, эквивалентная работе L, заштрихована в ,T s -диаграмме рис. 1.2. 

1.1.2. КПД идеального цикла. 
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Эффективность технического устройства характеризуется коэффициентом по-
лезного действия. Для паротурбинной установки основой преобразования энергии яв-
ляется цикл. Абсолютный КПД идеальной установки, работающей без потерь в тур-
бине, т. е. при изоэнтропийном расширении пара, представляется отношением 

( ) ( )0

0

кt пв к
t

ТУ пв

h h h hL
q h h

η
′− − −

= =
−

 

Это  выражение  можно  переписать  таким образом: 
( ) ( )
( ) ( )

0

0

кt пв к
t

ТУ к пв к

h h h hL
q h h h h

η
′− − −

= =
′ ′− − −

 

В паротурбинной установки работа на привод питательного насоса даже в уста-
новках сверхкритических параметров не превосходит 5% от работы, развиваемой тур-
биной, поэтому для решения многих задач оценки эффективности цикла ей можно 
пренебречь. Если не учитывать работу насоса, то абсолютный КПД идеального цикла 
перепишется так: 

0

0

кt
t

ТУ к

L h h
q h h

η −
= =

′−
                                                (1.2) 

В дальнейшем, кроме специально оговоренных случаев, будем рассматривать 
экономичность установки без учета работы насоса. 
Разность начальной и конечной энтальпий при изоэнтропийном расширении пара 

0 0 кtH h h= −  находится непосредственно из ,h s -диаграммы (рис. 1.3). 0H  принято 
называть располагаемым теплоперепадом. 
 1.1.3. Мощности и  КПД турбины. 

В действительности в турбине в результате потерь при расширении пара связан-
ных с внутренним выделением теплоты, т.е. ростом энтропии в процессе расширения, 
линия процесса отклоняется от изоэнтропы, как это показано в ,h s -диаграмме на рис. 
1.3. линией df . Таким образом, энтальпия кh  отработавшего пара выше, чем кth , а 
фактически развиваемая 1 кг пара внутри турбины работа  

0Тi кt iL h h H= − =  
меньше располагаемого теплоперепада 0H .  
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Рис. 1.3. Процесс расширения пара в турбине в ,h s  - диаграмме 
 

Работа, которую 1 кг пара развивает внутри турбины, называется использован-
ным (действительным) теплоперепадом iH . 

Отношение использованного теплоперепада к располагаемому называется отно-
сительным внутренним КПД 

0

i Тi
oi

Тt

H L
H L

η = =                                                      (1.3) 

Величина относительного внутреннего КПД турбины может быть найдена также 
путем сравнения мощности, развиваемой паром внутри турбины, и мощности идеаль-
ной машины. В самом деле, умножив числитель и знаменатель отношения (1.3) на се-
кундный расход массы пара G , получим в числителе внутреннюю мощность, развива-
емую турбиной, а в знаменателе - мощность идеальной турбины: 

0 0

i i
oi

GH N
GH N

η = =  

 
Не вся мощность, развиваемая паром внутри турбины, используется потребите-

лем, так как часть ее расходуется на преодоление механических потерь мN∆  турбины. 
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Эффективная мощность, развиваемая турбиной на муфте, соединяющей вал тур-
бины с валом приводимой машины, меньше внутренней мощности и равна: 

e i мN N N= − ∆  
Отношение эффективной мощности к внутренней называется механическим 

КПД 

1e м
м

i i

N N
N N

η ∆
= = −                                        (1.4) 

Отношение эффективной мощности к мощности идеальной турбины называется 
относительным эффективным КПД oeη : 

0 0

e i e
oe oi м

i

N N N
N N N

η η η= = =                                  (1.5) 

Если паровая турбина служит в качестве привода генератора электрического то-
ка, то электрическая мощность эN , отдаваемая с выводов генератора, меньше эффек-
тивной мощности eN  турбины на величину потерь эгN∆ генератора: 

э e эгN N N= − ∆  
Отношение электрической мощности, отданной с выводов генератора, к эффек-

тивной мощности турбины, затрачиваемой на вращение ротора генератора, называется 
КПД электрического генератора и обозначается 

1э эг
эг

е е

N N
N N

η ∆
= = −                                                 (1.6) 

Отношение     электрической     мощности к мощности идеальной турбины назы-
вается относительным  электрическим КПД 

0 0

э i e э
oэ oi м эг ое эг

i e

N N N N
N N N N

η η η η η η= = = =                   (1.7) 

1.1.4. Абсолютные КПД паротурбинной установки. 
Для оценки эффективности выработки различных мощностей в пределах паро-

турбинной установки вводится понятие абсолютных КПД паротурбинной установки. 
Так ля выработки идеальной мощности абсолютным КПД является термический КПД 
цикла. 

Отношение тепла, превращенного в работу внутри турбины, к теплу, сообщен-
ному рабочему телу в парогенераторе, называется абсолютным внутренним КПД 

( )
0

0 0 0

Тi i i
i t oi

ТУ к к

L H H H
q h h h h H

η ηη= = = =
′ ′− −

                    (1.8) 

Абсолютный внутренний КПД может быть представлен как отношение внутрен-
ней мощности к секундному расходу тепла, подведенного к рабочему телу в парогене-
раторе, т. е. 

Тi i
i

ТУ ТУ

L G N
q G G

η = =                                                     (1.8, а) 

Отношение эффективной мощности к расходуемому теплу - абсолютный эффек-
тивнымй КПД 
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e
e i м t oе

ТУ

N
Q

η ηη ηη= = =                                                (1.9) 

Наконец, отношение электрической мощности, выраженной в тепловых едини-
цах, к расходуемому в парогенераторе в единицу времени теплу называется абсолют-
ным электрическим КПД 

э
э е эг t oэ t oi м эг

ТУ

N
Q

η η η ηη ηη η η= = = =                          (1.10) 

Найденные выше обозначения КПД. а также мощности сопоставим в виде табл. 
1-1, относящейся к простейшей схеме установки с конденсационной паровой турбиной 
(рис. 1.1). 

Величина абсолютного КПД эη  не характеризует эффективности всей электри-
ческой станции в целом, так как не учитывает потерь тепла в парогенераторе, расхода 
энергии на привод насосов (основная составляющая так называемых собственных 
нужд станции), потерь давления в трубопроводах и т. д. Иногда подсчитывают абсо-
лютный КПД турбинной установки нетто, вычитая из мощности агрегата мощность, 
необходимую для привода питательного насоса: 

нетто э н
э

ТУ

N N
Q

η −
= .                                                      (1.11) 

В практических расчетах мощность измеряется в ваттах (Дж/с) или киловаттах 
(кДж/с).  

Если теплоперепад Нг выражен в кДж/кг, а мощность Pi в кВт, то секундный 
массовый расход пара составит: 

0

i i

i oi

N NG
H H η

= = .                                                        (1.12) 

 
 
 
 
 

Таблица   1-1 
Мощности и КПД турбины и турбинной установки 
 
Наименование 

КПД 
Относительный 

КПД Абсолютный КПД Мощность 

Идеальной 
турбины 1 0 0

0

кt
t

ТУ пв

H h h
q h h

η −
= =

−
 0 0N GH=  

Внутренний 

0 0

i i
oi

H N
H N

η = =  i
i t oi

ТУ

N
Q

η ηη= =  0i i oiN GH N η= =  

Эффективный 

0

e
oe oi м

N
N

η η η= =  e
e t oe

ТУ

N
Q

η ηη= =  0e i м oeN GH Nη η= =  

Электрический 

0

э
оэ oi м эг

N
N

η η η η= =  э
э t оэ

ТУ

N
Q

η ηη= =  0 0э oi м эг оэN GH Nη η η η= =  
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1.2. Методы повышения тепловой экономичности паротурбинных установок 
Из анализа показателей тепловой экономичности паротурбинной установки вид-

но, что повысить эффективность преобразования подведенной к установке теплоты  в 
первую очередь можно путем увеличения КПД термодинамического цикла ( tη ). По-
дробно методы повышения термодинамической экономичности паротурбинных уста-
новок анализируются  в дисциплине «Тепловые и атомные электростанции». В данной 
дисциплине приведем только основные выводы из подобного анализа с целью уясне-
ния условий, в которых функционируют турбины (часть паротурбинной установки). С 
позиций системного анализа полученные данные  являются внешними условиями ра-
боты турбины. 

Основой термодинамического анализа является понятие термического КПД: 
1 2 2

1 1 1

1ц
t

L Q Q Q
Q Q Q

η −
= = = − , 

где цL  - полная работа цикла (при расходе G  кг);  1Q - подведенное тепло в цикле; 2Q  - 
отведенное тепло в цикле (в конденсаторе). Путем несложных преобразований эта 
формула может быть записана в виде, которая используется в методе, получившем 
название «карнотизация цикла»: 

2

1

1 cp
t

cp

T
T

η = − , 

где 1cpT - средняя температура подвода теплоты в цикле, К; 2cpT  - средняя температура 
отвода теплоты в цикле, К. 

Влияние начальных параметров на абсолютный КПД. Начальными парамет-
рами цикла называются параметры пара перед турбиной - 0 0,p t . Основное влияние 
начальных параметров на эффективность цикла характеризуется зависимостью, пред-
ставленной на рис. 1.4. Выводы, следующие из этой зависимости, следующие: 

- для цикла сухого насыщенного пара с повышением начальной температуры 0t  
(соответственно начального давления 0p , т.к. в цикле с.н.п. ( )0 0p f t=  терми-
ческий КПД вначале возрастает, достигает максимума при 0t =350С, а затем 
снижается; 

- для цикла перегретого пара с ростом 0t , при постоянном 0p , tη постоянно рас-
тет;  

- для цикла перегретого пара зависимость  ( )
0

0t t const
f pη

=
=  имеет максимум. 

Следует отметить, что с ростом начального давления уменьшается конечная 
степень сухости пара кx ; 

- с ростом начальных параметров располагаемый теплоперепад турбины в ос-
новном возрастает. 

Промежуточный перегрев пара. Промежуточный перегрев пара был введен как 
средство борьбы с недопустимой конечной влажностью в период повышения началь-
ного давления. 
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 Рис. 1.4. Влияние начальной температуры пара 0t  на располагаемый теплоперепад 0H  и абсо-
лютный КПД идеального цикла tη  при различном начальном давлении 0p  и постоянном ко-
нечном давлении кp = 4 кПа (с.н.п. – сухой насыщенный пар) 
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Рис. 1.5. Схема паротурбинной установки с промежуточным перегревом пара: 
1- питательный насос, 2- паровой котел, 3 – пароперегреватель, 4 – часть высокого давления турби-
ны, 5 – промежуточный пароперегреватель, 6 – часть низкого давления турбины, 7 – конденсатор. 
 

В теплоэнергетической установке с промежуточным перегревом (рис. 1.5) пар 
после расширения в ЦВД турбины направляется в котел для вторичного перегрева, где 
температура его повышается от 1t  до ППt . После промежуточного перегрева пар попа-
дается в ЦНД, где расширяется до давления в конденсаторе кp . 

Цикл с промежуточным перегревом пара и сверхкритическим начальным давле-
нием в ,T s -диаграмме (рис. 1.6) можно рассматривать как сочетание двух циклов, 
первый из которых a abdea′ ′  является основным, а второй 1ee fge  - дополнительным. 

Если средняя температура подвода теплоты дополнительного цикла ( )1cp ПП
T  вы-

ше средней температуры подвода теплоты основного цикла 1cpT , то экономичность до-
полнительного цикла будет выше экономичности основного цикла и КПД общего цик-
ла возрастет. При этом благодаря уменьшению влажности пара в последних ступенях 
турбины возрастут относительные внутренние КПД этих ступеней, а, следовательно, 
увеличится и КПД всей турбины. Кроме того, применение промежуточного перегрева 
позволяет существенно повысить начальное давление пара при неизменной начальной 
температуре и обеспечить умеренную конечную влажность.  

Располагаемая (теоретическая) работа, производимая 1 кг пара в цикле с проме-
жуточным перегревом, равна сумме располагаемых теплоперепадов:  

( ) ( )0 0 1
ПП ПП
t t ПП кtL H h h h h= = − + − . 

где 0, ППh h  - энтальпии свежего пара и пара после промежуточного перегрева; 1 ,t кth h  - 
энтальпии пара после изоэнтропийного расширения в цилиндрах высокого и низкого 
давления (рис. 1.7). 

Количество теплоты, затрачиваемой в котле и промежуточном пароперегревате-
ле на 1 кг пара, составит 

( ) ( )1 0 1
ПП

к ПП tq h h h h′= − + − . 
где кh′  - энтальпия конденсата. 
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Рис. 1.6. Идеальный тепловой цикл с промежуточным перегревом пара в ,T s  - диаграмме 
 

Абсолютный КПД идеального цикла 
( ) ( )
( ) ( )

0 1

1 0 1

ПП
ПП t ПП кtt
t ПП

к ПП t

h h h hL
q h h h h

η
− + −

= =
′− + −

.                                              (1.13) 

Внутренний абсолютный КПД можно представить в виде 
( ) ( )

( ) ( )
0 1

0 1

I II
ПП t oi ПП кt oi
i

к ПП t

h h h h
h h h h

η η
η

− + −
=

′− + −
,                                               (1.14) 

где ,I II
oi oiη η  - относительные внутренние КПД частей высокого и низкого давления тур-

бины. 
Потеря давления ППp∆  в тракте промежуточного перегрева (в паропроводе от 

турбины к котлу, перегревателе и паропроводе от котла к турбине) приводит к сниже-
нию КПД, и поэтому допускается потеря не более 10 % абсолютного давления в про-
межуточном перегревателе (рис. 1.7). 
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Рис.1.7. Процесс расширения пара в ,h s  - диаграмме для турбины с промежуточным перегре-
вом пара 

Промежуточный перегрев приводит, естественно, к усложнению конструкции 
турбины, увеличению расхода высоколегированных сталей и соответствующему удо-
рожанию турбины на 10 — 12 %. 

Экономичность идеального теплового цикла с промежуточным перегревом зави-
сит от параметров пара, отводимого на промежуточный перегрев. 

Давление пара перед промежуточным перегревом обычно выбирают равным 0,2 
— 0,3 давления свежего пара. Температура пара после промежуточного перегрева 
обычно принимается равной или близкой температуре свежего пара:  

( )0
0 10...20ППt t C= ± . 
Влияние конечного давления на абсолютный КПД. Уменьшение давления 

отработавшего пара кp  при неизменных начальных параметрах р0 и Т0 вызывает по-
нижение температуры конденсации пара, а значит, и температуры отвода теплоты 2cpT . 
Понижение же средней температуры подвода теплоты 1cpT  при этом настолько мало, 
что им можно пренебречь. Поэтому уменьшение конечного давления всегда приводит 
к увеличению средней температурной разности подвода и отвода теплоты, располага-
емого теплоперепада и термического КПД цикла.  

В этом легко убедиться, если рассмотреть на  ,T s -диаграмме два идеальных 
тепловых цикла, различающихся между собой только конечным давлением пара. Пло-
щадь фигуры abcdea  (рис. 1.8), относящейся к первому циклу, больше площади, за-
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ключенной в контуре 1 1 1a bde a , относящейся ко второму циклу, отличающемуся более 
высоким конечным давлением пара, на площадь заштрихованной фигуры 1 1aa e ea . 
Следовательно, располагаемый теплоперепад в первом цикле больше, чем во втором, 
на величину 

( )( )1 0к кH T Tк s s′∆ = − −  
 

 
Рис. 1.8. Сравнение тепловых циклов с различным конечным давлением в ,T s -диаграмме 

Увеличение располагаемого теплоперепада при понижении конечного давления 
ясно можно видеть также из ,h s -диаграммы. 

Теоретический предел понижения давления в цикле определяется температурой 
насыщения при конечном давлении кp , которая должна быть не ниже температуры 
охлаждающей воды в конденсаторе. В противном случае будет невозможна передача 
теплоты, выделяющейся при конденсации пара, окружающей среде. Практически же 
для более или менее интенсивного теплообмена между конденсирующимся паром, от-
дающим теплоту, и охлаждающей водой, воспринимающей эту теплоту, должна суще-
ствовать конечная разность температур. 
 
Регенеративный подогрев питательной воды. Потери теплоты с охлаждающей во-
дой в конденсаторе турбины прямо пропорциональны количеству отработавшего пара, 
поступающего в конденсатор. Расход пара в конденсаторе можно значительно умень-
шить (на 30—40 %) путем отбора его для подогрева питательной воды из нескольких 
ступеней турбины после того, как он произвел работу в предшествующих ступенях. 
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Температура конденсата отработавшего пара равна температуре насыщения, ко-
торая в зависимости от давления в конденсаторе составляет: 
Давление в конденса 
торе, кПа ……….  2,95 3,43 3,92 4,42 4,90 
Температура насы- 
щения, °С ……… 23,8 26,4 28,6 30,7 32,6 

Температура испарения воды в котле также равна температуре насыщения и в 
зависимости от давления составляет: 
Давление свежего пара 
в котле, МПа …..  3,14 9,8 13,75 16,7 
Температура насыще- 
ния, °С ………… 236,4 309,5 335,1 350,7 

При большой разнице между температурой испарения воды в котле и темпера-
турой конденсата, откачиваемого из конденсатора, можно подогревать питательную 
воду паром, отбираемым из промежуточных ступеней турбины, использовав его теп-
лоту парообразования. Такой подогрев питательной воды называется регенеративным. 

Регенеративный цикл по сравнению с обычным циклом имеет более высокую 
среднюю температуру подвода теплоты при той же самой средней температуре ее от-
вода и поэтому обладает более высоким термическим КПД. 

Повышение экономичности в цикле с регенерацией так же, как и в комбиниро-
ванном цикле, пропорционально мощности, вырабатываемой на тепловом потребле-
нии, т.е. на базе теплоты, переданной питательной воде в системе регенерации. Это 
количество теплоты зависит от разности температур питательной воды и конденсата и 
практически не зависит от числа регенеративных отборов пара. Однако электрическая 
мощность турбины, вырабатываемая при одном и том же потреблении теплоты на по-
догрев питательной воды и при одном и том же расходе свежего пара, весьма суще-
ственно зависит от числа отборов и распределения нагрева питательной воды в реге-
неративных подогревателях. При одной и той же температуре питательной воды мак-
симальной мощности соответствует бесконечно большое число отборов, а минималь-
ной - один отбор. 

В случае одноступенчатого регенеративного подогрева питательной воды 
наименьший экономический эффект от регенерации будет при очень высоком или 
очень низком давлении отбираемого пара, близком к давлению свежего или отрабо-
тавшего пара, а наибольший — при некотором промежуточном давлении. 

Убедиться в этом можно путем следующих рассуждений. Рассмотрим схему 
турбинной установки с одной ступенью регенеративного подогрева питательной воды 
(рис. 1.9). Питательная вода прокачивается насосом через трубную систему подогре-
вателя, обогреваемую снаружи паром, отбираемым из турбины. При этом температура 
питательной воды на выходе из подогревателя будет несколько ниже температуры 
насыщения греющего пара. Разность этих температур, называемая недогревом воды, 
составляет от 1,5 до 6 °С. 

Наряду с поверхностными подогревателями при низком давлении отбираемого 
пара применяются также смешивающие подогреватели, в которых греющий пар сме-
шивается с питательной водой и недогрев отсутствует. 

На рис. 1.9 приведена схема конденсационной турбинной установки с одним ре-
генеративным подогревателем поверхностного типа. Здесь питательная вода при про-
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качке через подогреватель нагревается и энтальпия ее повышается от кh′  до пвh . Эн-
тальпия же отбираемого из турбины пара, греющего питательную воду, при этом по-
нижается от пh  до пh′ . Конденсат греющего пара с энтальпией пh′  возвращается в кон-
денсатор. Допустим, что недогрев питательной воды в подогревателе составляет  

п пh h hδ′− = . 
Обозначив количество отбираемого пара, выраженное в долях расхода свежего 

пара, поступающего в турбину, через α , составим уравнение теплового баланса подо-
гревателя: 

( )п п пв к п кh h h h h h hα δ′ ′ ′− = − = − −  
откуда находим долю отбираемого пара: 

п к

п п

h h h
h h
δα

′− −
=

′−
 

Относительная мощность, развиваемая этим паром, будет соответственно иметь вид: 

( ) ( )( )0
0

п к п
п

п п

h h h h h
L h h

h hα

δ
α

′− − −
= − =

′−
.                                        (1.15) 

Эта мощность создается без потерь теплоты в конденсаторе. 

 
Рис. 1.9. Принципиальная схема турбинной установки с одной ступенью регенеративного подо-
грева питательной воды 
 

Если по оси ординат отложить энтальпии отбираемого пара пh , а по оси абсцисс 
- энтальпии его конденсата, то можно получить графическую зависимость 1 между 
этими величинами (рис. 1.10). Учитывая недогрев питательной воды и смещая на 
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п пh h hδ ′= −   линию 1 эквидистантно влево, получаем зависимость 2 энтальпии обогре-
вающего пара от энтальпии питательной воды. 

Поскольку разность энтальпий отбираемого пара и его конденсата, стоящая в 
знаменателе формулы (1.15), мало зависит от давления отбираемого пара, можно счи-
тать, что мощность Lα , развивав- мая отборным паром, пропорциональна площади за-
штрихованного прямоугольника, имеющего стороны п кh h hδ′− −  и 0 пh h−  (рис. 1.10). 
Площадь этого прямоугольника F , а следовательно, и мощность Lα  при энтальпии 
отбираемого пара пh , равной энтальпии свежего ( )0h  или отработавшего кh  пара, бу-
дет равна нулю. Максимальная же мощность Lα  в рассматриваемом случае односту-
пенчатого подогрева питательной воды будет достигнута при некотором промежуточ-
ном значении энтальпии отбираемого пара, близком к среднему значению энтальпии 
свежего и отработавшего пара, когда нагрев питательной воды в подогревателе соста-
вит примерно половину нагрева ее от температуры конденсата до температуры насы-
щения, соответствующей давлению в котле. 

 
Рис. 1.10. Зависимость энтальпии отбираемого пара от энтальпии его конденсата 
 

Если вместо одноступенчатого применить, например, трехступенчатый регене-
ративный подогрев питательной воды, то выработка мощности Lα∑ возрастет до зна-
чения, пропорционального площади, ограниченной контуром AabcdefgA . 

При бесконечном же числе регенеративных отборов пара выработка мощности  
Lα∑  достигла бы максимально возможного значения, эквивалентного площади фигу-

ры  АСВА. 
На практике, исходя из технико-экономических расчетов, применяется ограничен-

ное число отборов, обычно не более девяти. При этом точки отбора выбираются с та-
ким расчетом, чтобы в каждом из подогревателей энтальпия питательной воды по-
вышалась приблизительно на одно и то же значение, т.е. чтобы теплопадения между 
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соседними отборами пара были приблизительно одинаковыми. Как видно на рис. 1.10, 
при таком выборе точек отбора мощность, вырабатываемая паром регенеративных от-
боров, а следовательно, и экономическая эффективность регенерации будут макси-
мальными. 
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Рис. 1.11. Относительный выигрыш в удельном расходе теплоты для установок без промежу-
точного перегрева (а) и с промежуточным перегрепом (б) 
 

На рис 1.11 приведены результаты расчета Относительного выигрыша в удель-
ном расходе теплоты для установок без промежуточного перегрева (рис. 1.11, а) и с 
промежуточным перегрепом (рис. 1.11, б) в зависимости от числа ступеней регенера-
тивного подогрева и температуры питательной воды. 

Тепловая схема паротурбинной установки ТЭС. Мероприятия, направленные 
на повышение тепловой экономичности за счет повышения термического КПД цикла 
и, нерассмотренного в данном курсе, комбинированного производства тепловой и 
электрической энергии, приводят к  следующим основным особенностям современных 
паровых турбин: 

• в турбинах срабатывается большой теплоперепад (на уровне 1000…1600 
кДж/кг); 

• в турбине происходит значительное увеличение удельного объема в процессе 
расширения (удельный объем на выходе перевосходит удельный объем на входе 
более чем в 1000 раз);  

• конструкция турбины существенно усложняется; 
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• усложняется тепловая схема паротурбинной установки. На рис. 1.12., в качестве 
примера, приведена тепловая схема одной из современных паротурбинных уста-
новок. 
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Рис. 1.12. Принципиальная тепловая схема паротурбинной установки (К-300-23,5) 
 
 
1.3. Тепловые циклы и схемы паротурбинных установок атомных электрических 

станций (АЭС) 
Электростанция, в которой ядерная энергия преобразуется в электрическую, 

называется атомной (АЭС). АЭС использует теплоту, которая выделяется в ядерном 
реакторе в результате цепной реакции деления ядер некоторых тяжелых элементов (в 
основном урана-233, урана-235 и др.) под действием нейтронов. 

Технологическое оборудование АЭС подразделяется на реакторную, парогене-
рирующую, паротурбинную, конденсационную установки. Взаимосвязь между этими 
установками образует тепловую схему АЭС. 
1.3.1. Принципиальные тепловые схемы АЭС. 

В общем случае в схеме электростанции используются теплоноситель и рабочее 
тело. Рабочее тело - газообразное вещество, которое применяют в машинах для преоб-
разования тепловой энергии в механическую. Для АЭС рабочим телом является водя-
ной пар сравнительно низких параметров, насыщенный или слегка перегретый. Тепло-
носитель - движущаяся жидкая или газообразная среда, используемая для осуществле-
ния процесса отвода теплоты, выделяющейся в реакторе. В схемах АЭС теплоно-
сителем является обычная или тяжелая вода, а иногда органические жидкости и 
инертный газ. 

Основная классификация АЭС производится в зависимости от числа контуров 
теплоносителя и рабочего тела. Различают одноконтурные, двухконтурные, не полно-
стью двухконтурные и трехконтурные АЭС (рис. 1.13). 



 22 

При одноконтурной тепловой схеме АЭС (рис. 1.13, а) контуры теплоносителя и 
рабочего тела совпадают. В реакторе 1 происходит парообразование, пар направляется 
в паровую турбину 2, где производится механическая работа, которая в электрическом 
генераторе 3 превращается в электроэнергию. В конденсаторе 4 происходит конденса-
ция отработавшего пара, и образовавшийся конденсат питательным насосом 5 подает-
ся снова в реактор. Таким образом, контур рабочего тела является одновременно кон-
туром теплоносителя и оказывается замкнутым. Реактор может работать как с есте-
ственной, так и с принудительной циркуляцией теплоносителя по дополнительному 
внутреннему контуру, на котором установлен соответствующий циркуляционный 
насос 6. 

Большим преимуществом одноконтурных АЭС является их простота и меньшая 
стоимость оборудования по сравнению с АЭС, выполненными по другим схемам, а 
недостатком — радиоактивность теплоносителя, что выдвигает дополнительные тре-
бования при проектировании и эксплуатации паротурбинных установок АЭС.  

В двухконтурной тепловой схеме АЭС (рис. 1.13, б) контуры теплоносителя и 
рабочего тела разделены. Контур теплоносителя, прокачиваемого через реактор 1 и 
парогенератор 7 циркуляционным насосом 6, называют первым или реакторным, а 
контур рабочего тела - вторым. Оба контура являются замкнутыми, и обмен теплотой  
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Рис.1.13. Тепловые схемы АЭС 
а - одноконтурная;  б – двухконтурная; в – трехконтурная 
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между теплоносителем и рабочим телом осуществляется в парогенераторе 7. Турбина 
2, входящая в состав второго контура, работает в условиях отсутствия радиационной 
активности, что упрощает ее эксплуатацию. 

АЭС с двухконтурной тепловой схемой обычно оборудуются турбинами насы-
щенного пара. Однако имеются схемы, при которых пар на входе в турбину слабо пе-
регрет. 

Экономичность АЭС с двухконтурной тепловой схемой при прочих равных 
условиях всегда меньше, чем с одноконтурной. Следует отметить, что стоимость вто-
рого контура и парогенератора соизмеримы со стоимостью биологической защиты в 
одноконтурной схеме. Поэтому стоимости 1 кВт установленной мощности на АЭС од-
ноконтурного и двухконтурного типов примерно одинаковы. На АЭС предполагается 
широкое использование в качестве теплоносителя жидкого металла, что позволит по-
низить давление в первом контуре, получить высокий коэффициент теплоотдачи и 
уменьшить расход теплоносителя. Обычно в качестве теплоносителя применяют жид-
кий натрий, температура плавления которого 98°С. Однако применение жидкого 
натрия вызывает ряд эксплуатационных трудностей. Особенно опасен его контакт с 
водой, приводящий к бурной химической реакции, что может создать опасность выно-
са радиоактивных веществ из первого контура в обслуживаемые помещения. Во избе-
жание этого создается дополнительный промежуточный контур с более высоким дав-
лением, чем в первом, и тепловая схема такой АЭС называется трехконтурной (рис. 
1.13, в). В первом контуре радиоактивный теплоноситель насосом 9 прокачивается че-
рез реактор 1 и промежуточный теплообменник 8, в котором он отдает теплоту также 
жидкометаллическому, но не радиоактивному теплоносителю, прокачиваемому по 
промежуточному контуру теплообменник 8 - парогенератор 7. Контур рабочего тела 
аналогичен двухконтурной схеме АЭС (рис. 1.13, б). 

Кроме приведенной классификации АЭС по числу контуров можно выделить 
отдельные типы АЭС в зависимости от следующих признаков: параметров и типов па-
ровых турбин (например, АЭС на насыщенном и перегретом паре); способа перегрева 
пара (огневой или ядерный); параметров и типа теплоносителя; конструктивных осо-
бенностей и типа реактора и др. 
1.3.2. Начальные параметры пара, сепарация и промежуточный перегрев на АЭС. 

Параметры пара. На АЭС с турбинами, работающими на влажном паре, 
начальные параметры характеризуются давлением 0p  (или температурой 0t ) и степе-
нью сухости пара 0x . При использовании слабоперегретого пара под начальными па-
раметрами понимают температуру 0t  и давление 0p  пара перед турбиной. 

Известно, что увеличение начальных параметров заметно повышает экономич-
ность турбинной установки. На рис. 1.4 представлена зависимость термического КПД 
цикла сухого насыщенного пара, широко применяемого на АЭС, от начальной темпе-
ратуры линия (с.н.п.). 

Для турбин насыщенного пара увеличение термического КПД цикла происходит 
при повышении начальных параметров только до определенных значений. Максимум 
термического КПД цикла сухого насыщенного пара имеет место при начальной темпе-
ратуре пара около 350°С и соответствующем ей начальном давлении пара 17 МПа. В 
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настоящее время давление теплоносителя в реакторах не превышает 17 МПа, и поэто-
му начальное давление пара перед турбиной в основном определяется типом реактора. 

Для одноконтурных АЭС на выбор начального давления пара перед турбиной 
оказывает существенное влияние интенсивность теплообмена в тепловыделяющем 
элементе (ТВЭл) реактора. Наибольшее значение коэффициента теплоотдачи от стен-
ки ТВЭл к кипящей воде соответствует давлению насыщенного пара 7 МПа. При этом 
давлении температура оболочки ТВЭл, определяемая температурой кипения и коэф-
фициентом теплоотдачи, находится в допустимых пределах. Применение более высо-
кого начального давления пара приведет к росту температуры и уменьшению коэффи-
циента теплоотдачи и заставит использовать более дорогостоящие материалы для из-
готовления конструкций ТВЭл. Поэтому при работе турбины в составе одноконтурной 
АЭС давление в реакторе выбирают равным 7 МПа. 

Для реактора одноконтурной АЭС, генерирующего насыщенный пар, кроме вы-
бора давления и влажности важен выбор его активности. Для снижения активности 
пара после реактора применяют промывку и комплексную обработку воды реактора. 

В простейшей тепловой схеме АЭС двухконтурного типа, когда парогенератор 
не имеет экономайзера и пароперегревателя, разность температур теплоносителя на 
входе в парогенератор и пара на выходе из него составляет 45—60 °С. Поэтому дав-
ление воды на выходе из реактора должно быть на 8—11 МПа выше давления пара на 
входе в турбину, что усложняет конструкцию корпуса реактора и обеспечение его 
надежности, особенно при больших его  размерах. В связи с этим давление пара на 
входе в турбину двухконтурной АЭС выбирают по предельным значениям давления и 
температуры, на которые может быть рассчитан корпус реактора. Для двухконтурной 
АЭС 0 6,0...7,3p ≤  МПа, а трехконтурной - 0 4,2...7,2p ≤  МПа. 

Выбор конечного давления кp  для АЭС принципиально не отличается от ре-
шения аналогичной задачи для ТЭС на органическом топливе. Однако вакуум в кон-
денсаторе при низком начальном давлении пара и соответственно малом располагае-
мом тештоперепаде 0H  имеет большее значение, чем в паротурбинных установках на 
сверхкритические параметры пара. Вместе с тем из-за большого количества пара, по-
ступающего в конденсатор, при углублении вакуума приходится усложнять конструк-
ции ЦНД турбины. 

Промежуточная сепарация и перегрев пара. В процессе расширения пара в 
турбине насыщенного пара (линия 1-2-3 на рис. 1.14), если не принимать никаких мер 
по удалению влаги, влажность в последних ступенях настолько велика, что oiη  ока-
зывается существенно ниже, чем при работе с перегретым паром, а эрозия лопаток при 
этом становится недопустимо большой. Считается, что влажность кy  = 10 % допусти-
ма при окружных скоростях на периферии лопаток 400пu <  м/с, а кy  = 16 % - при и < 
400 м/с. 
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Рис.1.14. Процесс расширения пара в турбинах насыщенного пара 

В турбинах АЭС для снижения конечной влажности применяют промежуточную 
сепарацию влаги из пара (линия 2-4 на рис. 1.14), промежуточный перегрев пара либо 
сепарацию с последующим перегревом отсепарированного пара (линия 2-4-6 на рис. 
1.14). Промежуточная сепарация влаги разделяется на внешнюю (когда удаление влаги 
происходит в сепараторах - С, установленных вне турбины) и внутриканальную в про-
точной части турбины. 

Внешняя сепарация влаги связана с выводом из турбины всего потока пара в 
специальные устройства — сепараторы и последующим возвращением его в турбину. 
Наиболее просто это можно осуществить в местах деления турбины на части. Вместе с 
тем наибольший экономический эффект от внешней сепарации получается при опре-
деленных параметрах пара. Давление раздp , при котором происходит сепарация или 
сепарация и промежуточный перегрев пара, называется разделительным. Давление 

раздp  существенно влияет на показатели экономичности турбоустановки и параметры 
сепаратора. 

Внешняя сепарация (рис. 1.15, а) может повысить сухость пара до x = 0,99 ... 
0,995 и одновременно уменьшить влажность в последующих ступенях турбины, что 
дает выигрыш в КПД установки и повышает эрозионную надежность работы послед-
них ступеней турбины. 
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Рис. 1.15. Тепловые схемы турбин насыщенного пара с внешней сепарацией 
а – без промежуточного перегрева пара; б – с промежуточным одноступенчатым перегревом  свежим 
паром; в - с промежуточным двухступенчатым перегревом  отборным и свежим паром; С – сепара-
тор; ПП – пароперегреватель; 1 – ЧВД; 2 - ЧНД 

Оптимальное разделительное давление в схемах АЭС с одной ступенью сепара-
ции составляет (0,1... 0,15) 0p . 

На большинстве АЭС одновременно с внешней сепарацией применяется еще и 
промежуточный перегрев (рис. 1.15, б, в). Для промежуточного перегрева обычно ис-
пользуется пар, отбираемый из ЦВД, или свежий пар, чем и определяется максималь-
ная температура перегрева (на 15—40 °С ниже 0t ). 

Перегрев свежим паром (рис. 1.15, б) снижает термический КПД цикла. Поло-
жительное влияние такого пароперегрева сказывается только на существенном сниже-
нии потерь от влажности в последующих ступенях, повышении внутреннего относи-
тельного КПД и надежности турбины. Паровой перегрев используют в том случае, ко-
гда путем сепарации нельзя достигнуть допустимого уровня влажности пара в конце 
расширения. Разделительное давление пара в схемах АЭС с промежуточным пе-
регревом пара выше, чем в схемах АЭС с внешней сепарацией, и составляет 

раздp =(0,18 ... 0,23) 0p . 
В некоторых случаях бывает выгодно применять двухступенчатый перегрев 

(рис. 1.15, в): сначала паром из отбора, а затем свежим, причем оптимальное повыше-
ние энтальпий пара приблизительно одинаково в каждой ступени. Часто допускают 
отступление от такой разбивки ступеней перегрева для удобства организации отбора 
пара. Выбор того или иного способа сепарации, а также параметров, при которых она 
осуществляется, зависит от принципиальной тепловой схемы турбоустановки, ее ха-
рактеристик, конструктивных особенностей и проводится на основании технико-
экономических расчетов. 

Регенеративный подогрев питательной воды. Регенеративный подогрев пита-
тельной воды осуществляется на всех АЭС и имеет следующие особенности: 1) в об-
ласти насыщенного пара подогрев питательной воды за счет отбираемого пара термо-
динамически более выгоден, чем в зоне перегрева;  2) отборы влажного пара дают 
возможность почти без потерь выводить из проточной части влагу, сконцентрирован-
ную у периферии рабочих колес, что повышает КПД и надежность последующих сту-
пеней турбины; 3) из-за меньшей энтальпии отбираемого пара увеличивается его доля 
и, следовательно, уменьшается доля пара, поступающего в конденсатор, что, в свою 
очередь, приводит к разгрузке ступеней низкого давления. Все это увеличивает во 
влажно-паровых турбинных установках эффективность системы регенеративного по-
догрева питательной воды и выгоду от повышения ее температуры ( )пвt . 
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1.4. Основные узлы и конструкция паровой турбины 

Паровая турбина является двигателем, в котором потенциальная энергия пара 
превращается в механическую работу вращающегося ротора по преодолению сил со-
противления приводимой машины (электрического генератора, питательного насоса, 
компрессора, вентилятора и др.). 

Всякая турбина состоит из неподвижных и вращающихся частей. Совокупность 
всех неподвижных частей принято называть статором турбины, а вращающихся — 
ротором. Рассмотрим типичную конструкцию одноцилиндровой конденсационной 
турбины К-50-90 мощностью 50 МВт с начальными параметрами пара 8,8 МПа, 535 °С 
(рис. 1.16). В этой турбине применен комбинированный ротор. Первые 19 дисков, ра-
ботающих в зоне высокой температуры, откованы как одно целое с валом турбины, 
последние три диска — насадные. Применение насадных дисков в зоне высокой тем-
пературы, как правило, не допускается во избежание ослабления натяга их на валу из-
за ползучести. Выполнение же трех последних дисков цельноковаными потребовало 
бы увеличения диаметра поковки ротора. 

Совокупность неподвижной сопловой решетки, закрепленной в сопловых короб-
ках или диафрагмах, со своей вращающейся рабочей решеткой, закрепленной на сле-
дующем по ходу пара диске, принято называть ступенью турбины. Проточная часть 
рассматриваемой одноцилиндровой турбины состоит из 22 ступеней, из которых пер-
вая называется регулирующей, вторая — первой нерегулируемой, а все остальные, кро-
ме последней, — промежуточными. 

В каждой сопловой решетке поток пара ускоряется в сопловых каналах специ-
ально выбранного профиля и приобретает необходимое направление для безударного 
входа в каналы между рабочими лопатками. Усилия, развиваемые потоком пара на ра-
бочих лопатках, вращают диски и связанный с ними вал, который передает вращаю-
щий момент ротора турбины на приводимую машину (генератор, воздуходувку и др.). 

По мере понижения давления пара при прохождении от первой к последней сту-
пени удельный объем его сильно растет, что требует увеличения проходных сечений 
сопловых и рабочих решеток и соответственно высоты лопаток и среднего диаметра 
ступеней. 

К переднему торцу ротора прикреплен приставной конец вала, на котором уста-
новлены бойки двух предохранительных выключателей (датчики автомата безопасно-
сти 22), воздействующие на стопорный и регулирующие клапаны, которые пре-
кращают доступ пара в турбину при повышении частоты вращения ротора на 10—12 
% по сравнению с расчетной. 

Приставной конец вала с помощью гибкой муфты соединен с валом главного 
масляного насоса, корпус которого своим всасывающим патрубком прикреплен к при-
ливу картера переднего подшипника. 

Главный масляный насос предназначен для подачи масла в систему смазки под-
шипников турбины и генератора (при давлении 0,15 МПа) и в систему регулирования 
(при давлении 2 МПа), обеспечивающую автоматическое поддержание заданной ча-
стоты вращения ротора турбины. Датчиком частоты вращения является быстроходный 
упругий регулятор скорости, установленный на конце вала насоса. Со стороны выхода 
пара ротор турбины соединен полугибкой муфтой с ротором генератора. 
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Рис. 1.16. Продольный разрез турбины К-50-90: 
1 — ротор турбины; 2 — корпус турбины; 3 — опорно-упорный подшипник; 4 — опорный подшип-
ник; 5 — регулирующий клапан; б — сопловая коробка; 7— кулачковый вал; 8 — сервомотор; 9 — 
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главный масляный насос; 10 — регулятор скорости; 11 — следящий золотник; 12 — картер передне-
го подшипника; 13 — валоповоротнос устройство; 14 — соединительная муфта; /5 — выхлопной па-
трубок турбины; 16— насадные диски; 17— рабочие лопатки; 18 — диафрагмы; 19 — обоймы диа-
фрагм; 20 — обоймы переднего концевого уплотнения; 21 — перепускная труба (от стопорного к ре-
гулирующему клапану); 22 — датчики автомата безопасности; 23 — фундаментная плита; 24 — па-
трубки отборов пара на регенерацию  

 
Статор турбины состоит из корпуса, в который вварены сопловые коробки, со-

единенные с помощью сварки с клапанными коробками, установлены обоймы конце-
вых уплотнений, обоймы диафрагм, сами диафрагмы и их уплотнения. Корпус этой 
турбины кроме обычного горизонтального разъема имеет два вертикальных разъема, 
разделяющих его на переднюю, среднюю части и выходной патрубок. Передняя часть 
корпуса — литая, средняя и выходной патрубок — сварные. 

К неподвижным частям турбины относятся также картеры ее подшипников. В 
переднем картере расположен опорно-упорный подшипник, в заднем — опорные под-
шипники роторов турбины и генератора. 

Передний картер установлен на фундаментной плите и при тепловом расшире-
нии корпуса турбины может свободно перемещаться по ней. Задний же картер выпол-
нен заодно с выходным патрубком турбины, который при тепловых расширениях оста-
ется неподвижным благодаря его фиксации пересечением поперечной и продольной 
шпонок, называемым фикспунктом, или мертвой точкой. 

Передняя часть корпуса турбины соединена с передним картером с помощью 
специальных лап, предусмотренных на корпусе, и поперечных шпонок, установленных 
на боковых приливах картера. Благодаря такому соединению тепловые расширения 
корпуса турбины при прогреве и тепловые укорочения его при остывании полностью 
передаются переднему картеру, который, скользя по фундаментной плите, с помощью 
упорного подшипника перемещает ротор на размер теплового удлинения или укороче-
ния корпуса, что обеспечивает неизменность в допустимых пределах осевых зазоров в 
проточной части турбины между вращающимися и неподвижными элементами. 

В заднем картере турбины расположено валопо-воротное устройство, предна-
значенное для медленного вращения ротора при пуске и остановке турбины. Оно со-
стоит из электродвигателя, к ротору которого присоединен червяк, входящий в зацеп-
ление с червячным колесом, насажанным на промежуточный валик. На винтовой 
шпонке этого валика установлена ведущая цилиндрическая шестерня, которая при 
включении валоповоротного устройства входит в зацепление с ведомой цилиндриче-
ской шестерней, сидящей на валу турбины. После подачи пара в турбину частота вра-
щения ротора повышается и ведущая шестерня автоматически выходит из зацепления 
из-за проворачивания ее по винтовой шпонке. 

Основным назначением валоповоротного устройства является предотвращение 
теплового искривления ротора и нагрева баббитовой заливки подшипников при осты-
вании и пуске турбины. 

Устройства автоматического регулирования турбин и их маслоснабжения де-
тально освещены в [1,2,3]. Здесь лишь перечислим основные узлы системы регулиро-
вания турбины К-50-90: четыре клапана, регулирующих подачу пара в турбину, рас-
пределительный кулачковый валик, поворачиваемый зубчатой рейкой поршневого 
сервомотора, получающего импульс от регулятора скорости и открывающего или за-
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крывающего клапаны. Профили кулачков выполнены таким образом, что регули-
рующие клапаны открываются поочередно один за другим. Такое последовательное 
открытие или закрытие их позволяет исключить дросселирование пара, проходящего 
через полностью открытые клапаны при сниженных нагрузках турбины, т.е. дрос-
селируется лишь та часть пара, которая проходит через частично открытый клапан. 

Эта система парораспределения называется сопловой в отличие от дроссельной, 
где все количество пара как при полной, так и при сниженных нагрузках проходит че-
рез один или несколько одновременно открывающихся клапанов и, дросселируясь, по-
ступает к соплам первой ступени с пониженным давлением. Понижение давления при-
водит к уменьшению располагаемого теплоперепада и соответствующему снижению 
экономичности турбины. 

Основная потеря теплоты в турбинной установке происходит в ее конденсаторе. 
Для уменьшения этой потери в корпусе турбины предусмотрено несколько патрубков 
регенеративных отборов, через которые пар отбирается из промежуточных ступеней 
на подогрев питательной воды, подаваемой в котел. 
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2. ТЕЧЕНИЕ ПАРА В ТУРБИННЫХ РЕШЕТКАХ 
2.1. Основные уравнения движения сжимаемой жидкости 

Преобразование энергии в ступени турбины происходит в результате обтекания 
паровым потоком сопловых неподвижных и рабочих вращающихся лопаток турбины. 
В потоке возникают потери, которые снижают КПД турбины. Задачей инженера, про-
ектирующего турбину, является такая организация потока, при которой потери имеют 
наименьшую величину и тем самым обеспечивается высокий КПД турбины. Законы 
течения сжимаемой жидкости имеют большое значение для изучения тепловых про-
цессов турбины, и они подробно излагаются в курсах газовой динамики [4].  

В настоящей главе представлены некоторые основные уравнения, необходимые 
для теплового расчета турбины - определения ее размеров, КПД, а также для оценки 
явлений, возникающих в процессе изготовления и эксплуатации турбины. Чтобы по-
лучить достаточно простые формулы, применимые при инженерных расчетах, прихо-
дится вводить ряд упрощающих предположений. В частности рассматривается устано-
вившийся поток пара, т. е. предполагается, что параметры потока в любой точке со-
храняются неизменными во времени и что их изменение возникает только при перехо-
де от одного сечения к другому. Такое предположение не является точным.  

В действительности в турбинной ступени поток подвергается периодическому 
возмущению - вращающиеся рабочие лопатки попеременно то проходят мимо цен-
тральной части сопловых каналов, то пересекают след, образующийся за выходными 
кромками предыдущих лопаток. Таким образом, турбинная решетка обтекается пото-
ком с периодически меняющимися параметрами скоростью, ее направлением; меняет-
ся и усилие, создаваемое паром. В первом приближении предполагается, что процесс 
является установившимся, а искажающий эту картину течения эффект, вызванный та-
кой периодической нестационарностью, учитывается отдельно. Условие стационарно-
сти не соблюдается также при колебаниях параметров и быстром изменении нагрузки 
турбины.  

Для многих практических задач, которые приходится решать при расчете турби-
ны, можно использовать уравнения одномерного течения, выведенные в предположе-
нии, что изменения параметров и скорости потока в канале происходят в одном 
направлении. Двух- и трехмерный поток в ступени в данном пособии не рассматрива-
ется, с соответствующими подходами можно познакомится в [1,2,4].  

Там, где теоретический анализ пока не обеспечивает надежного определения ис-
тинного характера течения, на помощь приходит эксперимент, позволяющий сочетать 
упрощенный математический аппарат с экспериментальными коэффициентами и по-
лучать, таким образом, достаточно достоверный результат.  

Для расчётов течения сжимаемой жидкости в дальнейшем используются следу-
ющие уравнения: уравнение состояния; уравнение неразрывности; уравнение количе-
ства движения; уравнение сохранения энергии.  
2.1.1. Уравнение состояния  

Из термодинамики известно, что состояние вещества однозначно определено, 
если известны два независимых параметра. Т.е. если известны два независимых па-
раметра, то можно определить все другие. 

Для идеального газа уравнение состояния имеет вид  
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p RTυ =                                                        (2.1) 
где R - газовая постоянная.  

Для перегретого пара это уравнение неточно, так как коэффициент R  зависит от 
давления и температуры. Значительно точнее соблюдается зависимость  

1
kh p const

k
υ= +

−
                                             (2.2) 

где k  - показатель изоэнтропы: для перегретого водяного пара изменяется в пределах 
k = 1,26 ÷1,33 и в среднем принимается k =1,3; для сухого насыщенного пара k = 
1,135. Из (2.2.) видно, что линии постоянной энтальпии отвечает постоянное произве-
дение pυ .  

Недостаточная точность, которая получается, если пользоваться приведенными 
формулами, а также то обстоятельство, что при расширении пара процесс часто пере-
ходит из области перегретого в область влажного пара, когда расчет по этим формулам 
еще менее надежен, заставляют пользоваться таблицами водяного пара.  

Широкое распространение при расчетах получили также различные диаграммы 
водяного пара, в особенности ,h s -диаграмма. Вместе с тем следует помнить, что точ-
ность расчетов с помощью ,h s -диаграммы зависит от масштаба, в котором она по-
строена, и от пределов изменения состояния.  

В настоящее время взаимозависимости термодинамических свойств водяного 
пара представлены формулами, обеспечивающими точность согласно таблицам водя-
ного пара или аппроксимирующие зависимости, которые обычно запрограммированы 
в виде различных приложений (например 1tabl ) .  

Если предположить, что расширение пара происходит без потерь и без теплооб-
мена с внешней средой, то этот процесс называется изоэнтропийным и изменение состо-
яния пара подчиняется уравнению изоэнтропы  

k
tp constυ =                                                        (2.3) 

где индекс t  характеризует в данном случае удельный объем пара при изоэнтропий-
ном процессе, т. е. на линии 0s s const= = (рис. 2.1).  
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Рис. 2.1. Процесс расширения пара в канале, изображенный в ,h s -диаграмме 

2.1.2. Уравнение неразрывности  
Уравнение неразрывности построено на основе закона сохранения массы. 

с0

с1

с1t

с1ср

0

0

1

1

а)   б)
 

Рис.2.2. К выводу уравнения неразрывности 
Рассмотрим канал, в котором движение сжимаемой жидкости можно считать од-

номерным и установившимся. Сечениями 0-0 и I-I, перпендикулярными направлению 
местной скорости потока, выделим участок канала (рис. 2.1, а). На основании закона 
сохранения массы и условия неразрывности течения для установившегося движения 
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можно считать, что масса газа, поступившая в выделенный участок канала через се-
чение 0-0, равна массе газа, вытекающей через сечение I-I в единицу времени, т.е. 

0 1G G=  [кг/c]. При нарушении этого равенства между сечениями 0-0 и I-I происходило 
бы накопление или уменьшение количества газа и, следовательно, изменение парамет-
ров газа с течением времени, что противоречит условию установившегося движения. 
Расход массы газа за одну секунду в сечении 0-0 легко подсчитывается, если известны 
параметры потока в этом сечении — скорость 0c , удельный объем 0υ , а также площадь 
поперечного сечения 0F , на основании тождественной записи объема газа, проходяще-
го через сечение 0-0 за единицу времени:  объемный расход 0 0 0 0 0V G F cυ= = , откуда 

0
0 0

0

cG F
υ

=  

В реальных условиях скорость потока по сечению канала переменная в след-
ствии ее изменения в пограничном слое (рис. 2.1, б), поэтому массовый расход надо 
определять путем интегрирования по площади канала, либо осреднив скорость и 
удельный объем по расходной составляющей:  

0

0ср0
0 0

0 0ср( )F

ccG dF F
υ υ

= =∫  

В дальнейшем индекс осреднения будем опускать, полагая для реальных потоков, что 
1c  и 1υ  усреднены, а для идеальных потоков (без трения и, соответственно, без погра-

ничного слоя) будем добавлять индекс t.  
Аналогично вычисляется расход массы в сечении I-I: 

1
1 1

1

cG F
υ

=  

Из равенства массовых расходов в сечениях 0-0 и I-I следует 
0 1

0 1
0 1

c cF F
υ υ

=  

В общем виде для канала уравнение неразрывности записывается в виде  
cG F const
υ

= =                                          (2.4) 

Если прологарифмировать данное выражение, а затем взять производную (по 
длине канала G const= ), то в дифференциальной форме это уравнение принимает вид  

dF d dc
F c

υ
υ

= −                                             (2.5) 

показывая, что приращение площади поперечного сечения канала определяется сум-
мой приращения скорости потока и приращения удельного объема, которое зависит от 
термодинамического изменения состояния при истечении.  

Если записывается уравнение неразрывности для канала, образуемого вращаю-
щимися рабочими лопатками, то в зависимости (2.4) - (2.5) вместо скорости c  под-
ставляется скорость в относительном движении (относительная скорость) w , т. е.  

wG F const
υ

= =                                         (2.6) 
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2.1.3. Уравнение количества движения  
Уравнение количества движения является следствием второго закона Ньютона и 

формулируется как: импульс силы, действующей на тело, равен изменению коли-
чества движения. Импульс силы - произведение величины силы на время действия; 
количество движения - произведение массы на скорость. Равнозначно уравнение коли-
чества движения можно переформулировать: изменение количества движения проис-
ходит под действием импульса силы. 

Для одномерного установившегося потока рассмотрим элемент жидкости, выде-
ленный из потока двумя поперечными сечениями с площадями F  и F dF+ , рас-
положенными на расстоянии dx  вдоль оси потока (рис. 2.2). На этот элемент жидкости 
действуют следующие силы:  

• в сечении F  - сила давления pF , направленная слева направо;  

• в сечении F dF+  - сила ( )pp dx F dF
x
∂ + + ∂ 

, направленная справа налево; 

• на боковую поверхность элемента – сила 1
2

pp dx dF
x
∂ + ∂ 

, равная проекции сил 

давления, перпендикулярных этой поверхности, и направленная слева направо;  
• сила сопротивления (трения) dS , направленная вдоль боковой поверхности эле-

мента противоположно скорости потока.  

F F dF+
р

dS

dS

x, c

dx

p+ 1
2

∂p
∂x

p+ 1
2
∂p
∂x

p+ ∂p
∂x dx

dx

dx
 

 
Рис.2.3. К выводу уравнения количества движения 

 
Если на основании закона Ньютона приравнять сумму всех перечисленных сил 

произведению массы выделенного  элемента  потока ( )Fdx
υ  на его ускорение ( )dc

dt , 

то после несложных преобразований можно получить уравнение количества движения  
для одномерного установившегося потока в окончательном виде: 

cdc d Sdxυ υ= − −                                                      (2.7) 



 36 

В курсе гидрогазодинамики получено это уравнение для трехмерного устано-
вившегося движении (уравнение Навье-Стокса). Однако даже для одномерного движе-
ния в соплах решение этого уравнения представляет большую сложность, т.к. сила со-
пративления S  зависит от многох факторов, учесть которые затруднительно. Поэтому 
в теории и практике турбин обычно это уравнение для получения характеристик ре-
альных потоков заменяют экспериментом.  

При отсутствии сил сопротивления (трения) на боковой поверхности потока и 
при изоэнтропийном характере течения уравнение (2.9) легко интегрируется на конеч-
ном участке потока между сечениями 0-0 и I-I (см. рис. 2.1). Так как 0S = , то 

0cdc dυ υ+ = , 
а условие постоянной энтропии позволяет найти удельный объем из уравнения изоэн-
тропы (2.3): 

1

0
0 1

k

k

p

p
υ υ=  

Обозначив скорость в сечении 0-0 0c , а в сечении I-I 1tc  (теоретическая скорость, 
так как процесс изменения состояния между сечениями изоэнтропийный), в результате 
интегрирования получим уравнение количества движения (уравнение импульсов) для 
одномерных изоэнтропийных потоков в интегральной форме: 

1 1

0 0

tc p

c p

cdc dpυ= −∫ ∫  

01

0 1

12 2
1 0

0 0 12

pp
t k

p p k

c c dpdp p
p

υ υ−
= − =∫ ∫  

и окончательно имеем: 

( )
1

2 2
1 0 1

0 0 0 0 1 1
0

1
2 1 1

k
k

t
t

c c k p kp p p
k p k

υ υ υ

− 
 −  = − = −  − −   

            (2.8) 

2.1.4. Уравнение сохранения энергии  
Рассмотрим установившийся поток пара или газа между сечениями 0-0 и I-I  

(рис. 2.4).   Как известно из термодинамики, в сечении 0-0  каждый килограмм пара 
или газа в потоке обладает энергией, равной сумме энтальпии 0h  и кинетической энер-

гии 
2
0

2
c , а в сечении I-I - энергией, равной сумме энтальпии 1h  и кинетической энер-

гии потока 
2
1

2
c .  Между сечениями 0-0 и I-I  к каждому килограмму протекающего 

пара или газа в общем случае подводится теплота q  и отводится механическая работа 
L .  Тогда в соответствии с законом сохранения энергии для установившегося режима 
количество подводимой к системе энергии должно быть равно количеству отводимой 
от системы энергии: 

2 2
0 1

0 12 2
c ch q h L+ + = + +                                               (2.9) 
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Рис. 2.4. К выводу уравнения сохранения энергии 

 
Уравнение сохранения энергии (2.9) справедливо как для потоков с потерями 

механической энергии (за счет трения и других диссипативных процессов), так и для 
изоэнтропийных потоков, т.е. потоков без потерь механической энергии. 

В дифференциальной форме уравнение сохранения энергии для потока имеет 
следующий вид: 

0dh dc dq dL+ − + =                                               (2.10) 
В турбинах процесс преобразования потенциальной энергии теплоты в механи-

ческую работу происходит без подвода теплоты извне. Для энергетически изолиро-
ванных потоков, т.е. для потоков без подвода (отвода) теплоты и без совершения ме-
ханической работы (в турбине – неподвижные направляющие каналы), уравнение (2.9) 
запишется в виде 

2 2
0 1

0 12 2
c ch h+ = +                                                   (2.9, а) 

Тогда найдем приращение кинетической энергии при расширении пара:  
2 2
1 0

0 12
c c h h−

= −                                                     (2.10) 

Таким образом, изменение кинетической энергии потока пара определяется из-
менением энтальпии.  

Учитывая равенство (2.2), формулу (2.10) можно написать как  

( )
2 2
1 0

0 0 1 12 1
c c k p p

k
υ υ−

= −
−

                                 (2.11) 

где для реального потока, в отличие от формул (2.8), выведенных в предположении 
изоэнтропийного течения, 1c  и 1υ  соответствуют реальному состоянию пара в конце 
процесса расширения (рис. 2.1). Для того чтобы воспользоваться равенством (2.10), не 
обязательно знать закон изменения потерь ( )S f x=  и изменения состояния ( )f pυ = , 
необходимо иметь лишь значения энтальпий в начале и конце процесса.  

Для рабочих (вращающихся) каналов, где совершается механическая работа 
уравнение (2.9) будет в виде 
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2 2
1 2

1 22 2
c ch h L+ = + +                                              (2.9, б) 

Таким образом, при отсутствии теплообмена с внешней средой (при адиабатиче-
ском течении) приращение кинетической энергии определяется лишь начальным и ко-
нечным состояниями пара и не зависит от закона изменения потерь (в процессе рас-
ширения).  

Если энтальпия пара уменьшается в результате расширения, то кинетическая 
энергия струи возрастает, скорость c1 при выходе из канала становится больше, чем 
скорость с0 при входе в канал. Такое течение называется конфузорным.  

Если при расширении пара энтальпия его не меняется, т. е. h1 = h0, что, напри-
мер, имеет место при дросселировании пара, то скорость парового потока остается 
неизменной: 1 0c c= . Наконец, возможен случай, когда энтальпия пара при выходе из 
канала больше, чем при входе. Рост энтальпии возможен (при отсутствии теплообмена 
с внешней средой), если скорость в конце процесса оказывается меньше, чем в начале. 
Такое течение называется диффузорным.  

Решая уравнение (2.10) относительно c1, находим  
( ) 2

1 0 1 0c h h c= − +  
где h  - энтальпия, Дж/кг, а c  - скорость, м/с.  
Энтальпия h0 подводимого пара  находится непосредственно из ,h s -диаграммы 

(рис. 2.1). Если энтальпия 1h  в конце процесса расширения также задана, что формула 
(2.12) позволяет найти скорость пара. Допустим, что течение происходит без потерь и 
теплообмена с внешней средой, тогда процесс расширения пара в канале протекает по 
изоэнтропе. Зная давление 1p  пара при выходе из канала и проведя в ,h s -диаграмме 
(рис. 2.1) изоэнтропу A B− , найдем 1th , а следовательно, и скорость c1t.  

 
2.2.Характеристики потока при изоэнтропийном процессе  

расширения 
2.2.1. Ускорение потока в канале. 

Канал, в котором поток плавно ускоряется, называется сопловым или просто 
соплом.  

Согласно формуле (2.8)  

( )
2 2
1 0

0 0 1 12 1 2
tc k cp p

k
υ υ= − +

−
 

 
Таким образом, кинетическая энергия потока определяется изменением термо-

динамических параметров и начальной кинетической энергией. Когда величина 
2
0

2
c  

мала и ею можно пренебречь, скорость потока является лишь функцией термодинами-
ческих параметров и формула (2.8) упрощается. Если начальной кинетической энерги-
ей пренебречь нельзя, то можно предположить, что она возникла в результате изоэн-
тропийного расширения пара от некоторых фиктивных параметров p0, v0, при которых 
начальная скорость равнялась нулю, до параметров перед соплом p0, v0. Иными слова-
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ми, параметры р0, v0 возникнут в том случае, если поток, текущий со скоростью с0, 
изоэнтропийно затормозить до нулевой скорости. Отсюда принято называть парамет-
ры 0 0 00 , , ,p t h υ  параметрами изоэнтропийно заторможенного потока, или параметра-
ми торможения.  

Тогда  

( )
2
1 1 1

0 01 10 0
00

1
2 1 1

t t
t

c k k pp p p
k k p

υυ υ υ
υ

 
= − = − − −  

 

Воспользуемся уравнением изоэнтропы 0 1 10

k k
tp pυ υ= : 

1

1 0

0 1

kp
p

υ
υ

 
=  
 

;   ⇒   

1
1 1

1 1 1 0

0 10 0

kk
t k kpp p

pp p
υ ε ε ε
υ

−
− 

= ⋅ = ⋅ = 
 

 

где 1

0

p
p

ε =  - отношение давления 1p  к давлению заторможенного потока 0p . Под-

ставив полученное отношение в предыдущую формулу, получим: 
12

1
00 1

2 1

k
t kc k p

k
υ ε

− 
= − −  

                                   (2.12) 

Давления 0p  и 1p  в отличие от давлений заторможенного потока (полных давле-
ний) называются статическими.  

Найти параметры торможения можно по-разному: 
• если расчет ведется при помощи ,h s -диаграммы (рис. 2.1), то, откладывая по 

изоэнтропе отрезок 
2
0

2
cAA′ =  от точки, соответствующей начальным парамет-

рам 0p  и 0t , находим в точке A′  параметры заторможенного потока 0 00 , ,p t h ;  
• если расчет ведется аналитически, то для определения 00,p υ  соотношение (2.13) 

должно быть дополнено уравнением изоэнтропы k
tp constυ = ;  

• если скорость 0c  невелика и не превышает 100-150 м/с, то для определения па-
раметров торможения удобно пользоваться следующими приближенными фор-
мулами:  

2
0

00
0

;
2
cp p
υ

= +  

2
0

0 0
02

c
kp

υ υ= +  

2.2.2. Критические параметры потока. 
Для характеристики потоков важным является понятия критической скорости 

потоков и критического отношения давлений. Учитывая, что распространение звука 
происходит со скоростью  

a kpυ=  
можно, преобразовав формулу (2.8), привести ее к виду  
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22 2
01 1

2 1 1
c a a

k k
+ =

− −
                                              (2.13) 

где 1a  -скорость звука при параметрах пара 1 1,p υ ;  0 00a k p υ=  - скорость звука при 
параметрах торможения.  

Если разделить уравнение (2.13) на 
2
1

1
a

k −  и обозначить 1

1

cM a= , то получим: 

02 0
1

1 1

1 1
2

pkM
p
υ
υ

−
+ = , 

1M - скорость потока выраженная в долях от местной скорости звука. Это отношение 
называется числом Маха. 

В случае изоэнтропийного расширения, используя  (2.12), откуда 
1

00

1 1

k
k

t

p
p

υ ευ

−

= , получим 

1

1
2 1

1

k
k

tM
k

ε
− 

= − −  
.                                          (2.14) 

 
Если скорость потока в процессе расширения достигнет скорости звука c1 = a1 = 

a*, то такую скорость и соответствующие ей параметры называют критическими и 
обозначают звездочкой.  Очевидно, что при критической скорости M равно единице. 
Подставляя 1M =  в (2.14), находим критическое отношение давлений: 

1

*
2

1

k
k

k
ε

− =  + 
.                                               (2.15) 

Таким образом, при изоэнтропном расширении критическое отношениие давлении, 
т.е.отношение давлений при котором скорость потока равна местной скорости звука, 
определяется только физическими свойствами вещества. Так для перегретого пара 
( )1,3k =  - * 0,5457ε = ; для сухого насыщенного  пара ( )1,135k =  - * 0,5774ε = . 

Определим, как должна изменяться площадь сечения сопла по мере расширения 
пара при изоэнтропийном процессе и заданном массовом расходе G . Для этого возь-
мем несколько промежуточных точек на изоэнтропе A B−  (рис. 2.5, а) и, подсчитав по 
найденным теплоперепаду и удельному объему скорости (по уравнению 2.10) и пло-
щади сечения (по уравнению неразрывности – 2.4), построим соответствующие зави-
симости. На рис. (2.4, б) по оси абсцисс отложен располагаемый теплоперепад 

0 0 1tH h h= − , подсчитываемый от параметров торможения. Построены кривые измене-
ния давления p , удельного объема tυ , скорости пара tc , местной скорости звука ta   и 
площади F  поперечного сечения сопла.  

Последняя кривая показывает, что при определенной величине теплоперепада 
0*H  площадь сечения сопла имеет минимум *F  и что дальнейшее расширение пара 

требует постепенного увеличения площади сечения F . При изоэнтропийном течении 
минимальное сечение сопла, а также параметры пара, которые соответствуют этому 
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сечению, совпадают с критическим, т. е. скорость потока tc  в минимальном сечении 
сопла достигает скорости распространения звука ta  и * *t t t tc a a c= = = .  

 

а)

б)

 
Рис. 2.5. Диаграмма изменения параметров пара 1p  и tυ , скорости потока tc  и площади попе-

речного сечения сопла F  в зависимости от изоэнтропийного теплоперепада 0H . 
 
Для того чтобы наглядно показать причину, вызывающую сокращение площади 

поперечного сечения F в докритической зоне и рост ее в сверхкритической области, 
используем уравнение неразрывности в дифференциальной форме (2.5):  

dF d dc
F c

υ
υ

= − . 

Это выражение показывает, что приращение площади сечения канала имеет от-
рицательное или положительное значение в зависимости от того, какое излагаемых 
правой части равенства больше по абсолютной величине. Нетрудно убедиться, что ес-
ли в докритической области величина dc

c  превышает dυ
υ , что приводит к отрица-

тельному dF
F , т. е. к уменьшению площади проходного сечения, то при переходе в 

сверхкритическую область приращение объема пара в процессе расширения начинает 
преобладать над приращением скорости потока и проходное сечения канала увеличи-
вается.  

Необходимость перехода к расширяющимся соплам при сверхкритическом рас-
ширении пара была установлена Лавалем, который впервые применил расширяющиеся 
сопла в своей турбине. Поэтому расширяющиеся сопла часто называют соплами Лава-
ля. 
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2.2.3.Расход пара через суживающееся сопло.  
Рассмотрим такую задачу. Как будет изменяться расход через суживающееся 

сопло (задана площадь сопла на выходе 1F ) при постоянных параметрах торможения 
на входе ( 0p const= , 0t const= ) и переменном давлении за соплом 1p ? 

Скорость потока на выходе может быть определена по уравнению (2.12): 
1

01 0
2 1

1

k
k

t
kc p

k
υ ε

− 
= − −  

,                                           (2.16) 

а расход по уравнению неразрывности: 
1

1 1
1t

tcG F
υ

= .                                                                      (2.17) 

Анализируя указанные формулы и процесс расширения в ,h s - диаграмме, мож-
но видеть, что при уменьшении 1p  (уменьшении ε ) возрастают и скорость, и удель-
ный объем. Расход через сопло, определенный по формуле вначале при снижении 1p  
будет возрастать, т.к. вначале скорость нарастает быстрее, чем удельный объем, дости-
гает максимума при 1 1*p p=  ( *ε ε= ), а затем снижается, т.к. далее нарастание удельно-
го объема происходит быстрее, чем скорости. Характер изменения 1tc  и 1tυ  в зависимо-
сти от 0H  (что соответствует изменению 1p ) хорошо видно на рис. 2.5. На рис. 2.5 
приведен такой характер зависимости расхода от отношения давлений, полученный 
расчетным путем, в виде дуги, начинающейся в  точке 1,0 и заканчивающейся в точке 
0. 

G

G*

0 1,0 ε=p /p1 0ε*  
Рис. 2.6. Расход пара через сопло в зависимости от давления в выходном сечении сопла 1p  при 

0p const=  
 
Зависимость (правая часть кривой на рис. 2.5) G  от 1ε =  до *ε  подтверждается 

результатами опытов. Однако, начиная от критического отношения давлений и ниже, 
фактический расход пара сохраняется постоянным и равен критическому G*. Этот рас-
ход достигается при критическом отношении давлений *ε , что объясняется тем, что 
при ε < *ε  нельзя использовать уравнение неразрывности, подставляя для выходного 
сечения сопла конечные параметры. Как известно, распространение давления в упру-
гой среде происходит со скоростью звука a . Если струя пара вытекает из сопла со 
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скоростью 1c , то скорость распространения давления в направлении навстречу паро-
вому потоку равна разности 1 1a c− . Поэтому распространение давления навстречу по-
току возможно лишь в том случае, когда 1c < 1a . При режимах, когда 1c  достигает ско-
рости звука, т. е. становится равной критической скорости *a  (а также при 1c  > 1a ), со-
стояние пара в любом сечении суживающегося сопла перестает зависеть от состояния 
пара за соплом, т. е. при снижении давления за соплом ниже *p  давление в выходном 
сечении суживающегося сопла остается равным *p  и расход не меняется. Таким обра-
зом, в реальных условиях зависимость расхода от отношения давлений на рис. 2.5. бу-
дет определяться сплошной линией. 

Величину критического расхода можно получить, если совместно решить урав-
нения (2.16) и (2.17), подставить вместо ε  *ε  по формуле (2.15), выразить *υ  по урав-
нению изоэнтропы (2.3) через 0p  и *ε  и провести некоторые преобразования, в виде 

1
1

0
* 1

0

2
1

k
k pG F k

k υ

+
− =  + 

, 

или 

0
* 1

0

pG Fχ
υ

= ,                                            (2.18) 

где χ  - коэффициент, зависящий от свойств пара, протекающего через сопло: для пе-
регретого пара 0,667χ = ; для сухого насыщенного пара 0,635χ = . Из формулы (2.18) 
видно, что критический расход определяется параметрами перед соплом. 
 

G*1

G

p1
p01

p01

p01ε* p02p02ε*  
 

Рис. 2.7. Изменение расхода пара через сопло  в зависимости от давления за соплом 1p  при раз-

личных давлениях торможения перед соплом 0p  
 

Ветвь кривой правее *ε  часто аппроксимируется уравнением дуги эллипса, кото-
рое с большой точностью заменяет истинное уравнение расхода: 
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или после преобразований 
2

*

* *0

1G p p
G p p

 −
= −  − 

   .                                         (2.19) 

 
 

2.3. Реальное течение пара в каналах 
При расчете реального процесса в отличие от изоэнтропийного использование 

рассмотренных в предыдущем параграфе уравнений (2.4), (2.7), (2.9), (2.11), (2.15) тре-
бует учета сил сопротивления, или коэффициентов трения, или коэффициентов потерь. 
Расчет каналов и характеристик потока без учета потерь может привести к результа-
там, существенно отличающимся от действительных. Это в свою очередь снизит эф-
фективность турбины.  
2.3.1. Физические причины потери располагаемой энергии 

При обтекании паром стенки канала, и в частности при обтекании турбинной ло-
патки, влияние вязкости и вызванных ею сил трения обычно ограничивается неболь-
шой зоной непосредственно около стенки. Скорость потока в этой зоне должна ме-
няться от 0c =  на стенке, где поток как бы "прилипает" к стенке и полностью затор-
можен, до скорости c  в так называемом ядре потока, где влияние сил трения практи-
чески уже не сказывается.  

Узкая, прилегающая к стенке часть потока, где в данном сечении скорость тече-
ния возрастает от нуля до своего полного значения во внешнем потоке, называется по-
граничным слоем.  

Теория пограничного слоя и результаты исследования подробно рассматривают-
ся в специальных трудах, в общих и прикладных курсах гидроаэромеханики (см., 
например, [4]). Здесь кратко представлены только общие понятия и некоторые форму-
лы, относящиеся к простым частным случаям.  

В зависимости от режима течения различают ламинарный и турбулентный по-
граничные слои. Последний отличается интенсивным перемешиванием, образованием 
мелких вихрей, пульсаций скорости, наличием значительной поперечной скорости, 
тепло- и массообменом с внешним потоком.  

В связи с плавным характером перехода пограничного слоя в ядро потока приня-
то условно считать, что пограничный слой заканчивается при толщине δ , где скорость 
отличается от скорости внешнего потока на 1% (рис. 2.8).  



 45 

y

x

с

1 2

3

4

δ

δ

I II III

IV

 
Рис. 2.8. Схема пограничного слоя при обтекании плоской стенки:  
I - ламинарный режим; II - переходная зона; III - турбулентный режим; IV- ламинарный подслой; 1 - 
эпюра скоростей идеального потока; 2 - то же в ламинарном слое; 3 - то же в турбулентном слое; 4 - 
обтекаемая стенка 
 

По мере обтекания стенки с мало меняющейся скоростью внешнего потока тол-
щина пограничного слоя δ увеличивается. Если вначале слой ламинарный (участок I ), 
то при определенных условиях из-за образования и интенсификации пульсаций слой 
начинает турбулизироваться. Участок II, где происходит этот процесс, называется пе-
реходным, а на участке III слой можно считать турбулентным. Однако и здесь между 
стенкой и турбулентным слоем находится тонкий ламинарный подслой.  

Толщина турбулентного слоя заметно больше, чем предшествующего ему лами-
нарного слоя. Турбулентный слой имеет более полную эпюру скоростей, чем лами-
нарный (см. эпюры скоростей на рис. 2.8), что объясняется интенсивным перемешива-
нием внутри слоя.  

Основным критерием, определяющим влияние вязкости и, в частности, режим 
пограничного слоя и его толщину, является безразмерное число Рейнольдса  Re cx

v= , 
где c  - скорость потока; x  - характерный размер; v  - кинематическая вязкость.  
2.3.2. Характеристики реального потока в соплах 

Теория и основные зависимости пограничного слоя являются удобным аппара-
том для расчета реального потока. При решении практических задач для большей ча-
сти потока вне пограничного слоя можно использовать уравнения движения без учета 
сил трения, базирующиеся на уравнении изоэнтропы (2.3), а для узкой зоны погранич-
ного слоя используются полуэмпирические зависимости, учитывающие влияние сил 
трения. Ясно, что в среднем поток имеет скорость ниже, чем скорость, полученная при 
изоэнтропийном расширении (рис. 2.2) 

Записав уравнение энергии (2.10) как для общего случая реального потока при 
отсутствии обмена энергии с внешней средой  

2 2
1 0

0 12
c c h h−

= −  
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так и для частного случая изоэнтропийного процесса  
2 2
1 0

0 12
t

t
c c h h−

= −  

можно найти разность кинетических энергий теоретического и реального потоков:  
2 2
1 1

1 12 2
t

c t
c cH h h∆ = − = −                                               (2.20) 

Здесь и далее индекс "с" показывает, что речь идет о соплах или сопловых ре-
шетках.  

Относительная величина этой потери называется коэффициентом потерь и нахо-
дится как  

2

1
2
1 1

1

2

c
c

t t

H c
c c

ζ
 ∆

= = −  
 

                                                 (2.21) 

Отношение действительной скорости к теоретической называется коэффициен-
том скорости  

1

1t

c
cϕ =                                                                 (2.22) 

Видно, что между этими коэффициентами жесткая связь: 
21

1
c

c

ζ ϕ

ϕ ζ

= −

= −
                                                          (2.23) 

В практике расчетов турбин, в связи с трудностью расчетов реального течения 
вязкой жидкости в криволинейных каналах по уравнению количества движения, при-
нято эти коэффициенты определять на основании обработки экспериментальных дан-
ных (см. п. 2.4).  

Таким образом схематично методика расчета течения пара в каналах турбинных 
ступеней следующая: при заданных парамертах пара на входе в канал: 0p , 0t  и 0c , и 
конечном давлении 1p  определяются энтальпии пара: на входе в канал 0h  и на выходе 
при теоретическом (изоэнтропийном) расширении 1th  (рис2.1). Далее рассчитывается 
теоретическая скорость пара на выходе из канала 1tc , по соответствующим зависимо-
стям (п. 2.4.3) определяются коэффициент потерь и/или коэффициент скорости, с по-
мощью которого можно определить действительную скорость на выходе из сопла 1c  и 
потерю располагаемой энергии в сопле cH∆ . Понятно, что эта энергия не исчезает, а 
переходит в теплоту, в следствии чего энтальпия пара на выходе будет 1 1t ch h H= + ∆ . 

Другая характеристика реального процесса расширения определяется так назы-
ваемым коэффициентом расхода. Его появление связано со следующим рассуждением. 
Если дополнительно задана площадь выходного сечения сопла то при теоретическом 
процессе расширения через сопло проходил бы расход 

1 1

1

t
t

t

FcG
υ

= , 

При действительном процессе расширения через сопло пройдет расход 
1 1

1

FcG
υ

= , 
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Коэффициентом расхода называется отношение действительного расхода к теоретиче-
скому 

t

G
G

µ = .                                                          (2.24) 

Если использовать предыдущие формулы, то нетрудно получить 
1

1

tυµ ϕ
υ

= . 

Коэффициент скорости всегда меньше единицы. Как видно из рис. 2.1. 1 1tυ υ> . Таким 
образом µ ϕ< , что в большинстве случаев справедливо, в частности, для всей области 
перегретого пара. Однако в некоторых случаях расширения в области влажного пара 

1 1tυ υ< , что связано со спецификой расширения двухфазной среды (переохлаждением 
пара), и возможно не только µ ϕ> , но и 1µ > . 

В результате потерь процесс расширения отклоняется от изоэнтропы в сторону 
возрастания энтропии, как показано на рис. 2.1. Это отклонение тем больше, чем 
больше потери, возникающие в потоке. В предельном случае можно представить себе 
такое течение, при котором кинетическая энергия полностью переходит в теплоту. В 
этом случае разность энтальпий в начале и конце расширения обращается в нуль:  

0 1 0h h− =  
Такой процесс называется дросселированием.  

 

2.4. Турбинные решетки 
Преобразование энергии в турбинной ступени происходит в каналах (соплах), 

которые в отличии от каналов, рассмотренных в п. 2.2 - 2.3, кроме ускорения потока 
должны обеспечивать и соответствующее его направление. При этом процесс расши-
рения должен иметь минимально возможные потери располагаемой энергии. Эти зада-
чи выполняются специально спрофилированными решетками. 

В турбинных ступенях различают сопловые (направляющие) и рабочие решетки. 
Сопловая (направляющая) решетка — это совокупность неподвижных (направ-

ляющих) лопаток ступени, установленных в статоре турбины. 
Рабочая решетка - это совокупность подвижных рабочих лопаток ступени, уста-

новленных на роторе турбины. Все лопатки сопловой решетки имеют одинаковый по 
форме профиль и расположены на одинаковом расстоянии друг от друга. Аналогично, 
все рабочие лопатки находятся на одинаковом расстоянии друг от друга и имеют оди-
наковый профиль. 

 В каждой решетке лопатки одинаковы, установлены под одним и тем же углом 
и расположены относительно друг друга на одинаковом расстоянии. Все турбинные 
решетки - кольцевые.  
2.4.1. Геометрические характеристики турбинных решеток. 

Геометрическое представление о решетке дается меридиональным сечением и 
цилиндрическими сечениями - развертками - на одном или нескольких диаметрах (рис. 
2.9). В связи с тем, что по высоте решетки могут меняться как профиль, представляю-
щий цилиндрическое (в развертке) сечение лопатки, так и его установка, а в кольцевой 
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решетке обязательно меняется шаг - расстояние между соседними лопатками, цилин-
дрические сечения всегда различны по радиусу.  

Геометрическими параметрами кольцевой лопаточной решетки являются в ме-
ридиональной плоскости: диаметры, измеряемые по минимальному сечению канала 
(иногда - по выходному сечению): средний d , корневой кd  и периферийный пd ; высо-
та (длина) лопатки на входе l′  и выходе к пl d d d d= − = − , форма и наклон меридио-
нальных обводов - корневого со средним углом кv  и периферийного с углом пv .  
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Рис. 2.9. Геометрические характеристики турбинных решеток - сопловой (а) и рабочей (б) 
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Рис. 2.10. Главные оси инерции профиля турбинной лопатки и направление усилия R , дей-
ствующего на профиль ( кл∆  - угол клиновидности  выходного участка) 

 
Развертка цилиндрического сечения называется решеткой профилей, на выбран-

ном диаметре  характеризуемой формой и размерами самого профиля и канала, обра-
зуемого соседними профилями.  

Характерные размеры профилей: хорда b , толщина выходной кр∆  и входной кр′∆  
кромок, форма спинки профиля в выходной части: выпуклая, прямая, вогнутая или 
сложная.  

Очертание профиля должно обеспечивать высокую эффективность обтекания и 
удовлетворять требованиям надежности. В некоторых случаях, например при изготов-
лении лопаток на фрезерных станках, профиль образуется несколькими дугами окруж-
ностей и прямыми, касательными к ним. Выбирая или заново проектируя профиль, 
определяют такие важные геометрические характеристики, как площадь профиля f , 
моменты инерции J  и сопротивления W  относительно главных осей инерции xx  и yy  
(рис. 2.10).  

Профили в количестве z  располагаются относительно друг друга на расстоянии 
шага dt z

π=  и устанавливаются по отношению к линии выходных кромок под углом 
установки уα  (для рабочих лопаток уβ ). Угол направления входной кромки (рис. 2.9) 

0
скα  или 1

скβ  называется скелетным углом.  
Канал, образуемый соседними профилями, делится на три участка: входной - от 

линий входных кромок до сечения O′ ; собственно канал - от O′  до расчетного выход-
ного сечения O  (в суживающихся решетках называемого горлом) и от выходного се-
чения O  до линии выходных кромок (косой срез).  

Выпуклая поверхность профиля называется спинкой или стороной разрежения, 
вогнутая поверхность - стороной давления.  

Принципиально сопловые и рабочие решетки не отличаются друг от друга, хотя 
во многих частных случаях между ними имеется большое различие. Все характеристи-
ки, относящиеся к входу в сопловую решетку, имеют индекс 0 , к выходу из сопловой 
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решетки и входу в рабочую решетку - индекс 1, к выходу из рабочей решетки индекс 
2. Абсолютные скорости, характеризующие обтекание сопловой решетки, обозначают-
ся буквой с, а углы - буквой α ; соответственно для относительного движения, опреде-
ляющего обтекание рабочей решетки, обозначают скорости через w , а углы - через β .  

Поскольку в геометрически подобных каналах при одинаковых параметрах на 
входе и выходе характер потока сохраняется приблизительно одинаковым, не завися-
щим от абсолютных размеров решетки, целесообразно величины, определяющие фор-
му канала, выражать в безразмерных относительных величинах, называемых относи-
тельными геометрическими параметрами.  

Для кольцевой решетки этими параметрами являются веерность 1l
d = Θ  и от-

носительная высота (длина) ll b=  решетки; для решетки профилей (т. е. для сечения 

на данном диаметре кольцевой решетки) - относительный шаг tt b= . 
Поскольку поток в криволинейном канале имеет скорость, направленную по 

нормали к диаметрам вписанных окружностей (примерно так проходят изобары), то 
угол выхода скорости из решетки профилей можно определить как: 

1
1

1

arcsinэф
O
t

α =  

2
2

2

arcsinэф
O
t

β =  

Углы 1эфα  и 2эфβ  называются эффективными уголами выхода.  
Конфузорность канала, характеризующая изменение площади проходного сече-

ния канала (для суживающегося канала отношение площади на входе к площади на 
выходе). Учитывая геометрические соотношения рис. 2.6. конфузорность можно опре-
делить: 

сопловой решетки профилей  
1 0

1 1

sin
sin

ск

эф

O
O

α
α

′
≈  

и рабочей решетки профилей  
2 1

2 2

sin
sin

ск

эф

O
O

β
β

′
≈  

Следует отметить, что, если поток не ускоряется в решетке (что имеет место в 
рабочих решетках чисто активной ступени), то площадь на выходе должна быть равна 
площади на входе и в соответствии с формулой 2 1

ск
эфβ β≈ .   

Турбинные решетки можно разделить на несколько групп, классифицируя их по 
разным признакам. В зависимости от чисел M  на выходе различают решетки: А - для 
дозвуковых скоростей ( M <0,9); Б - для околозвуковых скоростей (0,9< M < 1.1);  В - 
для небольших сверхзвуковых скоростей (1,1< M <1,4); ВР - для больших сверхзвуко-
вых скоростей ( M >1,4). 

Профили группы А выполнены с обводами плавно меняющейся кривизны; меж-
лопаточные каналы плавно суживаются к выходу. Профили группы Б выполнены с 
прямолинейными участками на спинке в косом срезе, каналы суживающиеся. Сопло-
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вые решетки группы В имеют вогнутую поверхность на выходном участке спинки 
профиля, каналы — суживающиеся. Решетки группы ВР выполняются с суживающе-
расширяющимися каналами. 

Принята следующая система обозначения профилей. Первая буква указывает тип 
решетки: С — сопловая, Р — рабочая; первые две цифры обозначают расчетный угол 
входа, а вторые — угол выхода; последняя буква определяет тип решетки. Например, 
решетка С-9012А — сопловая, рассчитанная на угол входа 0

0 90α ≈ , угол выхода 
0

1 12эфα ≈  и на дозвуковые скорости. 

2.2.2. Газодинамические характеристики решеток.  
Для расчета и проектирования турбинных ступеней прежде всего необходимо 

располагать достоверными сведениями об аэродинамических характеристиках реше-
ток, к которым относятся коэффициенты потерь энергии (и соответствующие им ко-
эффициенты скорости) в сопловых cζ  (ϕ ) и рабочих решетках рζ  (ψ ), коэффициенты 
расхода 1µ  и 2µ , средние углы выхода потока за решетками 1α  и 2β  и др. 

В связи со сложностью и трудоемкостью определения перечисленных характе-
ристик расчетным путем с учетом вязкости, сжимаемости, влажности, нестационарно-
сти и неравномерности потока часто используются результаты опытных исследований. 

В практике экспериментальных исследований принято потери в решетках под-
разделять на профильные и концевые. 

Под профильными потерями прζ  понимают потери в плоских, бесконечной дли-
ны ( l →∞ ) решетках, которые определяются в первую очередь трением в пограничном 
слое и вихрями за выходной кромкой.  

Под концевыми потерями кζ  понимают потери у торцевых стенок решеток, вы-
званные трением на стенках, ограничивающих канал по высоте, перетеканием газа в 
пограничном слое от  вогнутой поверхностьи к спинке профиля из-за перепада давле-
ния между ними и вихрями у концов лопаток.  

Профильные и концевые потери включают волновые потери при сверхзвуковом 
обтекании, потери от нестационарности и взаимодействия решеток, от входной нерав-
номерности (включая неравномерность по высоте), потери от влажности и т. п. 

Как профильные, так и концевые потери в решетке зависят от угла поворота по-
тока в ней, т.е. от значения ( )1 2180 ск

эфβ β β∆ = − −  для рабочих решеток и 

( )0 1180 ск
эфα α α∆ = − −  для сопловых. При больших углах поворота и соответственно 

малых углах выхода 1α  и 2β  увеличиваются протяженность косого среза в канале ре-
шетки и относительная толщина кромки (так как при прочих равных условиях умень-
шается размер горла канала). Большая протяженность косого среза решетки обуслов-
ливает возрастание толщины пограничного слоя на спинке и соответственно повыше-
ние потерь трения, а большая относительная толщина выходной кромки - увеличение 
кромочных потерь энергии. С увеличением угла поворота возрастают также и конце-
вые потери, так как повышается перепад давлений в канале решетки между вогнутой 
поверхностью и спинкой профиля. 

Таким образом, с увеличением угла поворота потока суммарные потери энергии 
в решетке возрастают, а коэффициенты скорости соответственно уменьшаются. 
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Деление потерь на составляющие необходимо для выявления определяющих 
факторов их объяснение и поиск путей уменьшения потерь располагаемой энергии. 

В результате теоретического, а чаще экспериментального исследования опреде-
ляются аэродинамические характеристики различных решеток турбинных профилей.  
2.4.3. Обобщенные характеристики турбинных решеток 

Для расчета и проектирования турбинных ступеней необходимы достоверные 
данные по аэродинамическим характеристикам решеток, в частности по коэффициен-
там потерь, получаемым из опытов или сложными расчетами. Для предварительных, 
менее точных расчетов, а также для выбора решеток можно воспользоваться обобщен-
ными зависимостями, взятыми на основании многочисленных исследований решеток 
различного типа. 

На рис. 2.11,а приведены коэффициенты потерь при обтекании сопловых cζ  и 

рабочих рζ  решеток в зависимости от относительной высоты ll b=  при разных углах 
поворота потока α∆  (или β∆ ). Эти графики построены для решеток типа А при 

0,8M = , 5Re 7 10= ⋅ , 1α  (или 2β ) = 018 , optt , ( )0 opt
α  или ( )1 opt

β . Учет влияния числа M , 
числа Re и угла выхода потока 1α ( 2β ) производится с помощью поправочных коэф-
фициентов ( )Re, ,Mk k kα β , представленных на рис. 2.11,б-г. Таким образом, суммарный 
коэффициент потерь для перегретого пара равен: 

0 Rec Mk k kαζ ζ=                        0 Reр Mk k kβζ ζ=  
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Рис. 2.11.  Коэффициент потерь 0ζ  (а)  и  оправки (б, в, г), учитывающие влияние различных пара-
метров на потери при обтекании дозвуковых (типа A ) решеток 
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3. ТУРБИННАЯ СТУПЕНЬ 
В практике турбостроения используются ступени с различным направлением потока - 
осевые, когда частицы пара движутся по поверхностям, близким к цилиндрическим, а 
также радиально-осевые, диагональные и др.  Однако в крупных энергетических паро-
вых турбинах, за редким исключением, используются ступени осевые или с неболь-
шим отклонением от строго осевого направления. Поэтому в дальнейшем рассматри-
ваются только осевые ступени.  

3.1. Преобразование энергии в осевой турбинной ступени 
3.1.1. Термодинамический процесс в турбинной ступени. Степень реактивности. Го-

дограф скоростей. 
В ступени турбины работа расширения пара преобразуется в кинетическую энергию 
потока, а последняя - в механическую энергию. Рассмотрим это преобразование при-
менительно к одной из ступеней осевой турбины, конструкция которой приведена на 
рис. 3.1.  
Основное преобразование энергии происходит в каналах проточной части ступени 
(ПЧ): сопловых неподвижных, расположенных в диафрагме ступени, и рабочих вра-
щающихся, расположенных на диске. Рассмотрим процесс расширения пара в ступени 
в ,h s - диаграмме (рис. 3.2.). Перед ступенью пар имеет параметры: давление 0p , тем-
пературу 0t  и скорость на входе 0c  (этой скорости соответствуют параметры торможе-
ния 0p  и 0t ). За ступенью давление 2p .  В установившемся процессе расширения в ка-
налах ПЧ в зазоре между соплами и рабочими лопатками установится давление 1p . 
Если рассматривать идеальный процесс расширения, то теплопрепад срабатываемый в 
ступни  0 0 2tH h h= −  разделится на две части: срабатывамый в соплах 0 0 1tH h h= −  и на 
рабочих лопатках 0 1 2р t tH h h= − . 
Отношение теплового перепада 0 рH  к теплоперепаду ступени от параметров торможе-
ния  

0 0

0 00

р р

с р

H H
H H H

ρ = =
+

                                           (3.1) 

называется степенью реактивности. Если степень реактивности ступени равна нулю и 
в каналах рабочих лопаток не происходит дополнительного расширения пара, то такая 
ступень называется чисто активной (что является некой абстракцией). Обычно актив-
ными ступенями принято считать  ступени со степенью реактивности до 0,2- 0,25, 
причем иногда указывают, что это активная ступень с небольшой степенью реактивно-
сти. Если степень реактивности значительна (0,4-0,6), то ступень называется реактив-
ной. Принципиально существуют ступени со степенью реактивности равной 1, но в 
энергетических турбинах такие ступени не применяются. Кроме того, следует отме-
тить, что степень реактивности может быть меньше 0, тогда давление в зазоре между 
соплами 1p  и ра бочими лопатками ниже давления за ступенью 2p  и в каналах рабо-
чих решеток поток тормозиться. При этом в каналах рабочей решетки происходит по-
вышение давления, теплоперепад 0 рH  и степень реактивности ρ  оказываются отрица-
тельными. Отрицательная степень реактивности означает диффузорное течение в ра-
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бочей решетке, что приводит к увеличению потерь энергии рζ . Поэтому следует ее из-
бегать. Чаще всего отрицательная реактивность возникает в корневых сечениях рабо-
чей решетки, а также при некоторых режимах, отличающихся от расчетного. 
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Рис. 3.1 Проточные части и профили решеток турбинной ступени:  
         а) -активного типа; б) -реактивного типа. 
 
Поток пара, расширяясь в сопловой решетке от давления 0p  до давления 1p , ускоряет-
ся и выходит со скоростью 1c  из сопловой решетки, проходит зазор aδ , отделяющий 
неподвижные сопловые лопатки от рабочих, и вступает в каналы рабочей решетки 
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(рис. 3.3). Скорость 1c  направлена под углом 1α  к вектору окружной скорости рабочих 
лопаток u . Направление потока под углом задается соответствующей формой и уста-
новкой сопловых лопаток. Величина скорости 1c  определяется теплоперепадом, сраба-
тываемым в соплах ( 0 0 1tH h h= − ), и коэффициентом скорости ϕ .  

( ) 2
01 0 1 02 2tc h h c Hϕ ϕ= − + =                                    (3.2) 

с0
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Рис. 3.2. Процесс расширения пара в решетках ступени в h, s-диаграмме 

 
 

Установленные на диске рабочие лопатки образуют рабочую решетку и вращаются 
вместе с диском с угловой скоростью ω . Таким образом, окружная скорость рабочей 
решетки составляет u dπ ω=  (где d – диаметр ступени). Выходящий из сопловой ре-
шетки со скоростью 1c  поток пара направляется в рабочую решетку, по отношению к 
которой обладает относительной скоростью 1w . Последняя определяется как разность 
векторов 1c


 и u


 (рис. 3.3) и составляет угол 1β  с направлением окружной скорости u


. 

Направление входных кромок рабочих лопаток при изготовлении определяется 
направлением относительной скорости, т.е. углом 1β , полученном в расчетном режи-
ме. Векторы абсолютной 1c


, относительной 1w


 и окружной (которая иногда называет-

ся переносной) u


 скоростей образуют треугольник скоростей на входе в рабочие ло-
патки. 
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Рис. 3.3. Профили сопловой и рабочей решеток; треугольники скоростей ступеней активного 
типа. 

 
На выходе из каналов рабочих лопаток относительная скорость рабочеего тела обозна-
чается 2w  и определяется кинетической энергией в относительном движении на входе 
в каналы рабочей решетки и энергией при расширении рабочего тела от давления 1p  
до давления 2p . Направление относительной скорости w2 пара при выходе из лопаточ-
ного канала определяется углом 2β , значение которого определяется формой профиля 
рабочей лопатки и ее установкой на диске.  
Относительная скорость 2w  может быть меньше или больше скорости 1w  Под влияни-
ем расширения пара в рабочей решетке происходит ускорение парового потока в его 
относительном движении. С другой стороны, потери при обтекании рабочей решетки 
вызывают уменьшение скорости 2w . В чисто активной ступени при ρ =0 скорость 2w  
всегда меньше 1w , поскольку пар не приобретает ускорения, а потери имеют место. 
Определение скорости 2w  изложено ниже (п. 3.1.4). 
Абсолютная скорость выхода пара из каналов рабочих лопаток 2c определяется как 
сумма векторов относительной скорости 2w


 и окружной скорости u


. Треугольник 

скоростей, образованный векторами 2w


, u


 и 2c


, называется выходным (рис. 3.3).  
3.1.2. Усилие, действующее на рабочую лопатку. 
Поворот и ускорение струи пара в криволинейных каналах рабочей решетки происхо-
дят под влиянием следующих усилий, действующих на паровую струю: во-первых, 
струя пара испытывает реактивное усилие стенок канала, образованного рабочими ло-
патками; во-вторых, пар, заполняющий канал, испытывает разность давлений 1 2p p−  
при входе в канал и выходе из него. Если обозначить через R′  равнодействующую тех 
усилий, с которыми лопатки действуют на паровую струю, то струя пара развивает на 
лопатках усилие R , равное, но прямо противоположное усилию R′  (рис. 3.4).  
При расчетах турбины обычно определяют проекции этого усилия на направление 
окружной скорости uR  и на перпендикулярное к ней осевое направление aR . Такое 
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разложение имеет глубокий смысл: работу создает проекция силы на направление 
движения ( )uR , а перпендикулярная ей проекция стремится сдвинуть ротор в осевом 
направлении ( )aR . 
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Рис. 3.4.  К выводу уравнений окружного и осевого усилий на рабочую лопатку. 

 
Для того чтобы найти окружное усилие uR , развиваемое потоком пара на лопатках 
ступени в направлении их движения, определим сначала равное, но противоположно 
направленное усилие uR′ , с которым лопатки действуют на струю протекающего пара.  
Это усилие может быть найдено на основании уравнения количества движения, запи-
санного в проекциях на ось u : за время dτ  через лопатку пройдет масса пара dm ,  при 
этом импульс силы со стороны лопатки вызовет изменение количества движения пара: 

( ) ( )2 1 22 1 1cos cosu uuR d dm c c dm c cτ α α′ = − = −
 

 

Т.к. dm Gdτ =  и учитывая, что u uR R′= − , можно записать силу действия со стороны 
пара на рабочие лопатки в проекции на осевое направление: 

( )21 1 2cos cosuR G c cα α= −                                       (3.3) 
Аналогично найдем усилие, действующее на рабочие лопатки в осевом направлении,- 
осевое усилие aR . Для этого также воспользуемся уравнением количества движения в 
направлении оси a : при этом надо учитывать то, что изменение количества движения 
пара происходит как под действием импульса силы со стороны лопаток на пар, так и 
импульса силы за счет разности давлений пара на входе и на выходе из лопаток -

1 2p p− , действующих на кольцевую площадь рабочих лопаток 2 2d lπΩ = :  

( ) ( ) ( )2 1 21 2 2 1 1sin sina aaR p p d dm c c dm c cτ α α′ + Ω − = − = −  
 

 
Перейдя к силе действующей со стороны пара на рабочие лопатки, получим: 

( ) ( )22 1 1 1 2sin sinaR G c c p pα α= − +Ω −                  (3.4) 

В выражениях (3.3) и (3.4) 1α  и 2α - углы направления скоростей 1c  и 2c , отсчитанные 
от окружного направления (рис. 3.4).  
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В практике расчетов паровых турбин принято при построении треугольников скоро-
стей парового потока совмещать вершины треугольников скоростей входа и выхода 
пара, как показано на рис. 3.5. Кроме того, углы 2β  и 2α  между направлениями отно-
сительной ( )2w и абсолютной скоростей выхода пара( )2c   и направлением окружной 
скорости обычно отсчитывают по часовой стрелке. Так что между углами 2β  и 2α , 
входящими в уравнения (3.3) и (3.4), и углами 2β  и 2α , применяемыми в практике рас-
четов турбин, существует связь: 22β π β= −  и 22α π α= − . Если принять эти новые 
обозначения углов, то формула (3.3) перепишется так:  

( ) ( )1 1 2 2 1 1 2 2cos cos cos cosuR G c c G w wα α β β= + = +             (3.5) 
 

u u

w2

w1 с2

с1с1
si

nα
1

с2
si

nα
2

с1 сcos +α1 cosα22

w w1 2cos + cosβ β1 2

α1
β1 β2

α2α2

 
Рис. 3.5. Совмещенные треугольники скоростей турбинной ступени. 

 
Формула для осевой составляющей парового усилия не изменяется от подстановки в 
нее углов 2α  и 2β  перепишется таким образом:  

( ) ( )
( ) ( )

1 1 2 2 1 2

1 1 2 2 1 2

sin sin

sin sin
aR G c c p p

G w w p p

α α

β β

= − +Ω − =

= − +Ω −
                          (3.6) 

Входящие в (3.5) и (3.6) суммы проекций относительных и абсолютных скоростей пара 
могут быть непосредственно взяты из треугольников скоростей выполненных в мас-
штабе, как это видно из рис. 3.5., или определены по формулам для косоугольных тре-
угольников:  

2 2 2
1 1 1 12 cosw c u uc α= + −  

2 2 2
2 2 2 22 cosc w u uc α= − −  

Результирующая сила, действующая на рабочую лопатку, определится как: 
2 2
u aR R R= +                                            (3.7) 

Знание величины этой силы необходимо для прочностных расчетов лопаток (эта сила 
изгибает лопатку). 
 
 
 
3.1.3.  Мощность и удельная работа на рабочих лопатках по уравнению количества 

движения. 
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Механическая работа определяется произведением сила на пройденный путь. Работа в 
единицу времени есть мощность. Мощность, развиваемая потоком пара на рабочих 
лопатках ступени, может быть найдена как произведение усилия uR на окружную ско-
рость рабочих лопаток u :  

( )1 1 2 2cos cosu uN R u Gu c cα α= = +                          (3.8) 
Для расхода пара 1 кг/с запишем  

( ) ( )1 1 2 2 1 1 2 2cos cos cos cosu
u

NL u c c u w wG α α β β= = + = +     (3.9) 
Используя формулы косоугольных треугольников можно получить: 

2 2 2
1 1

1 1cos
2

u c wuc α + −
=  

2 2 2
2 2

2 2cos
2

u c wuc α − − +
=  , 

Тогда выражение удельной работы перепишется в виде 
2 2 2 2
1 2 2 1

2u
c c w wL − + −

=                                      (3.10) 

 
3.1.4. Уравнение сохранения энергии для рабочих лопаток. Определение относитель-

ной скорости на выходе из рабочих лопаток. 
Общее уравнение сохранения энергии может быть применено и к потоку пара в рабо-
чей решетке. Однако в этом случае при отсутствии теплообмена с внешней средой ра-
бота uL L= , развиваемая потоком пара, не равна нулю, так как при протекании пара в 
рабочей решетке часть энергии пара преобразуется в механическую работу (в отличии 
от сопловой решетки, в которой механическая работа не совершается т.к. нет переме-
щения).  
Применяя обозначения рис. 3.2 и 3.5 и учитывая, что в рабочей решетке пар расширя-
ется от давления 1p  до давления 2p , напишем уравнение сохранения энергии при от-
сутствии внешнего теплообмена:  

2 2
1 2

1 22 2 u
c ch h L+ = + +                                      (3.11) 

Используя соотношение (3.10), найдем для 1G = кг/с:  
2 2 2 2 2 2
1 2 1 2 2 1

1 22 2 2
c c c c w wh h − + −

+ = + +  

Откуда следует:  
2 2
2 1

1 22
w w h h−

= −                                            (3.12) 

Т.е. ускорение потока на рабочих лопатках происходит в относительном движении. 
Исходя из принятой методики, когда вначале рассматривается теоретический процесс 
расширения (без потерь располагаемой энергии) относительная скорость на выходе 
определяется по формуле: 

( ) 2 2
2 1 2 1 0 12 2t рw h h w H wψ ψ= − + = +                      (3.13) 
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Формулу (3.13) можно получить и другим путем, если ввести условные параметры 
торможения в относительном движении (см. 1wp  и 1wh  на рис. 3.2):  

( )12 22 w tw h hψ= −                                        (3.14) 

3.1.5.  Работа на рабочих лопатках по уравнению сохранения энергии. Потеря с вы-
ходной скоростью. 

Если принять  течение пара в ступени без потерь, то работа в ступени была бы равна 
располагаемой энергии.  

0 0сut oрL H H H= = +  
В действительности не вся располагаемая энергия превращается в работу на лопатках 
ступени: часть располагаемой энергии затрачивается на потери в соплах ( сH∆ ) и на 
рабочих лопатках ( рH∆ ) (физические причина возникновения этих потерь рассмотре-
ны в п. 2.2), а также часть располагаемой энергии остается в потоке пара, покидающе-
го рабочие лопатки, в виде кинетической энергии. Кинетическую энергию выходящего 
из рабочих лопаток пара принято считать потерей с выходной скоростью ( )всH∆ . По-
терей она будет потому что не перейдет в работу, а на ее получение затрачена часть 
располагаемой энергии. 
Учитывая ранее определенные понятия потерь располагаемой энергии в соплах и на 
рабочих лопатках (п.2.2) и определение кинетической энергии можно записать: 

( )
2 2 2

21 1 1 1
2 2 2

t t
c

c c cH ϕ∆ = − = − ,                                  (3.15) 

( )
2 2 2

22 2 2 1
2 2 2

t t
р

w w wH ψ∆ = − = − ,                              (3.16) 
2
2

2вс
сH∆ =                                                                (3.17) 

Тогда по закону сохранения энергии можно записать: 
0u с р всL H H H H= − ∆ − ∆ − ∆ .                              (3.18) 

В правильности того, что учтены все потери, можно убедиться, если провести следу-
ющие преобразования: 

2 2 2
1 2 1

0 0 0 2 2
t t

с р
c w wH H H −

= + = + ,                            (3.19) 

а также используя выражения (3.15-3.17), можно формулу (3.18) переписать в виде: 
2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2
1 2 1 1 1 2 2 2 1 2 2 1

2 2 2 2 2 2 2 2
t t t t

u
c w w c c w w с c c w wL − − + −

= + − − − − − = . 

Получено такое же выражение, как ранее было получено по уравнению количества 
движения (3.10). Таким образом в уравнении работы на рабочих лопатках по закону 
сохранения энергии учтены все потери располагаемой энергии. 
 
 

3.2. Относительный лопаточный КПД 
3.2.1. Определение относительного лопаточного КПД. 
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Для оценки эффективности преобразования энергии в проточной части ступени 
вводится понятие относительного лопаточного КПД ступени - олη .  Этот КПД характе-
ризует совершенство проточной части ступени и представляет из себя отношение 
мощности, развиваемой на лопатках турбины, к располагаемой мощности: 

0

u
ол

N
Nη =                                                (3.19) 

Если записать мощности как произведения расхода рабочего тела через ступень 
на соответствующие удельные энергии: u uN GL=  и 0uN GH= , то выражение для отно-
сительного лопаточного КПД будет иметь вид: 

0

u
ол

L
H

η =                                               (3.20) 

Используя различные представления работы на лопатках ступени можно запи-
сать:  

( ) ( )

0

0 0

1 1 2 2 1 1 2 2

0 0

2 2 2 2
1 2 2 1

0

1

cos cos cos cos

2

с р всu
ол с р вс

H H H HL
H H

u c c u w w
H H

c c w w
H

η ξ ξ ξ

α α β β

− ∆ − ∆ − ∆
= = = − − − =

+ +
= = =

− + −
=

                (3.21) 

Здесь коэффициентами ξ  обозначены относительные величины потерь. При этом сле-
дует отличать потери в решетках cζ  и рζ , рассмотренные в гл. 2 и отнесенные к рас-
полагаемой энергии данной решетки, от потерь cξ  и рξ , отнесенных к располагаемой 

энергии всей ступени 0H .  
Используя формулы (3.9) и (3.19), находим  

( ) ( )1 1 2 2 1 1 2 2
2 2 2 2 2 2
1 2 1 1 2 1

2 cos cos 2 cos cos
ол

t t t t

u c c u w w
c w w c w w

α α β β
η

+ +
= =

+ − + −
       (3.22) 

Эта формула показывает, что в общем случае КПД находится в довольно слож-
ной зависимости от скоростей парового потока и их направлений.  

Выражение для КПД можно написать в иной форме, представив располагаемый 
теплоперепад ступени в виде кинетической энергии:  

2

0 2
фcH =  

где фc  - некоторая фиктивная скорость.  
Тогда можно написать  

( ) ( )1 1 2 2 1 1 2 2cos cos cos cos
2 2ол

ф ф ф ф

c c w wu u
c c c c

α α β β
η

+ +
= =      (3.23) 

Подставив во вторую часть равенства (3.23) выражения для скоростей:  

( ) ( )0 01 2 2 1 1c фc H H cϕ ϕ ρ ϕ ρ= = − = −  

1 1 1 1cos cosw c uβ α= −  
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2 2 2 2
02 0 1 1 12 2р фw H w H w c wψ ψ ρ ψ ρ= + = + = +  

( ) ( )2 2 2 2
1 11 2 cos 1ф фw c u u cϕ ρ ϕ α ρ= − + − −  

получим  

( )
2

2
1 2 12 cos 1 cos 1 2 cos 1ол

ф ф ф ф

u u u u
c c c c

η ϕ α ρ ψ β ϕ ρ ϕ α ρ ρ
   = − − + − + − − +      

(3.24) 

Таким образом, относительный лопаточный КПД является сложной функцией отно-

шения скоростей 
ф

u
c

, степени реактивности ρ , коэффициентов скорости ϕ  и ψ  и уг-

лов выхода потока из решеток 1α  и 2β .  
В некоторых частных случаях выражение для КПД принимает более простую 

форму.  
3.2.2. Относительный лопаточный КПД активной ступени. 

Рассмотрим активную ступень со степенью реактивность равной нулю ( )0ρ = . 
Возьмем выражение (3.23) для относительного лопаточного КПД и преобразуем сле-
дующим образом:  

( )

( )

1 1 2 2 1 1 2 2

1 1

1 1 2 2

1 1

cos cos cos cos2 2 1
cos

cos cos2 1
cos

ол
ф ф ф ф

ф ф

w wu u w w
c c c c w

c uu w
c c w

β β β βη
β

α β
β

+  
= = + = 

 

−  
= + 

 

 

Принимая во внимание, что при 0ρ =  1 1t фc c cϕ ϕ= =  и 2
02 1 12w H w wψ ρ ψ= + = , 

а также обозначив ф
ф

ux c= , получаем  

( ) ( ) 2
10

1

cos2 cos 1
cosол ф фx x

ρ

βη ϕ α ψ
β=

 
= − + 

 
                   (3.25) 

Если в первом приближении принять, что в рассматриваемой чисто активной 
ступени 0 constρ = = , проектируемой при различных фx , характеристики решеток 

1, ,ϕ ψ α  и 2

1

cos
cos

β
β  остаются неизменными, то видно, что ( ) ( )0ол фf x

ρ
η

=
=  и эта за-

висимость параболическая.  
Можно найти такое значение отношения скоростей, называемое оптимальным ( )ф opt

x  , 

при котором олη  имеет максимум. Для этого вычислим производную ол

ф

d
dx

η , прирав-

няем ее нулю и получим  

( ) 0 1cos
2ф opt

x
ρ ϕ α=

=                                          (3.26) 

Подставив это выражение в  (3.25) определяем максимальное значение относи-
тельного лопаточного КПД чисто активной ступени: 
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( )
2 2

max 1 2
0

1

cos cos1
2 cosол ρ

ϕ α βη ψ
β=

 
= + 

 
                         (3.27) 

Следует обратить внимание на тот факт, что чем меньше угол 1α , тем больше 
значение max

олη . Надо отметить, что в ступени с 0ρ =  2 1β β≈ , т.к. в рабочих решетках 
нет ускорения потока и, следовательно, площадь каналов на входе должна быть при-
мерно равна площади на выходе, а в криволинейных цилиндрических каналах это воз-
можно только при равенстве углов входа и выхода.   

Найденное параболическое протекание кривой КПД определяется изменением 
отдельных потерь в зависимости от фx . Очевидно, что зависимость олη  может быть 
получена по формуле (3.21) непосредственно путем подсчета потерь в решетках и по-
тери с выходной скоростью при разных фx  и при соблюдении принятых ранее допу-
щений. Выражая потери в долях располагаемой энергии и вычитая сумму потерь из 
единицы, мы должны получить ту же кривую для КПД ступени, что и по формуле 
(3.25).  

Проведенный таким образом расчет позволяет построить кривые изменения от-
дельных потерь в зависимости от фx  (рис. 3.6).  

1

0
2

ϕ αсos 1 ϕ αсos 1

xф
opt

ξв.с

ξр

ξс

( )xф

 
 

Рис. 3.6. Зависимость потерь при обтекании сопловой ( )cξ  и рабочей ( )рξ  решеток, потери с 

выходной скоростью ( )всξ  и относительного лопаточного КПД ( )олη  от отношения скоростей 

ф
ф

ux c
 = 
 

 для активной ступени ( )0 constρ = = .  (Принято constϕ = , constψ = .) 

 
Проанализируем, как изменяются отдельные составляющие потерь энергии в 

зависимости от отношения скоростей фx  для ступени со степенью реактивности 
0ρ = .  

  Относительные потери энергии в соплах могут быть представлены в виде 
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2 2
21 1

2
0 1

1с t
с

t

H c c
cH

ξ ϕ∆ −
= = = −  

Таким образом, при условии constϕ =  в чисто активной ступени потери энергии в 
соплах не зависят от отношения скоростей, и поэтому на рис. 3.6 потери cξ  постоян-
ны по значению. 

Относительные потери энергии в рабочих лопатках могут быть представлены в 
виде 

( )
22 2

22 2 1
2 2

0 1 1

1р t
р

t t

H w w w
c cH

ξ ψ
∆  −

= = = − 
 

 

так как для 0ρ =  2 1tw w= . 
Если считать, что constψ = , то зависимость ( )р фf xξ =  полностью определяет-

ся характером изменения отношения 1

1t

w
c .  

Так как зависимость ( ) ( )0ол фf x
ρ

η
=
=  определена при любом изменении фx , рас-

смотрим такую задачу: при неизменных располагаемой энергии ступени ( )0H  и угле 

выхода потока из сопловой решетки ( )1α  будем изменять окружную скорость ( )u , т.е. 

фc const= , а  фx  переменная из-за изменения u . При этом делается допущение, что 
геометрические углы рабочей решетки 1β  и 2β  следуют за их изменением в треуголь-
никах скоростей. Приняв в первом приближении 1ψ ≈ , можно построить треугольни-
ки скоростей при различных окружных скоростях, которые приведены на рис. 3.7.  
Поскольку в этом случае 2 1w w= , а 2 1β β= , для наглядности выходные треугольники 
повернуты относительно осевой координаты на 0180 .  Отсюда видно: 

• во-первых, при увеличении u  (соответственно увеличении фx ) отношение 1

1t

w
c  

вначале уменьшается, достигая минимального значения при 0
1 90β = , а затем воз-

растает. Таким же образом ведут  потери энергии рξ ; 
• во-вторых, потеря с выходной скоростью 

2
2

2вс
сξ =  

однозначно определяется величиной абсолютной скорости потока на выходе из ра-
бочих решеток, которая в соответствии с рис. 3.7. вначале уменьшается, принимая 
минимальное значение при 0

2 90α = , а затем увеличивается; 
• в- третьих, из рис. 3.6. видно, что наиболее сильно от фx  зависят потери с выходной 

скоростью и что максимум КПД получается примерно при том отношении скоро-
стей фx , где потери с выходной скоростью имеют наименьшую величину, а из рис. 

3.7. следует, что минимум потери с выходной скоростью будет когда  0
2 90α = , при 

этом проекция абсолютной скорости на выходе из сопловых решеток на окружное 
направление 1uc  равна двум значениям окружной скорости u . В свою очередь 
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1 1 1 1cos cosu t фc c cϕ α ϕ α= = . Тогда можно записать:  1cos 2фc uϕ α = , т.е доказана спра-
ведливость формулы 3.26. 
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Рис. 3.7. Треугольники скоростей активной ступени ( )0ρ =  при различных окружных скоро-

стях. (Принято 0H const= , 1 constα = , 1ψ = .) 
 
3.2.3. Оптимальное отношение скоростей при любом значении степени реактивно-
сти. 

Приняв ряд допущений и проведя анализ, подобный изложенному  в п. 3.2.3., 
можно аналитически получить формулу для определения оптимального отношения 
скоростей для ступени при любом  значении ρ . В данном пособии этот вывод не при-
водится и его можно найти в [1, 2 и др.]. В итоге из вывода следует, что 

( ) 1cos
2 1ф opt

x ϕ α
ρ

=
−

                                            (3.28) 

На рис. 3.8. зависимость олη  и потерь располагаемой энергии в ступени со степе-
нью реактивности 0,5ρ =  от отношения скоростей фx .  
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Рис. 3.8. Зависимость потерь и олη  от отношения скоростей фx  при constϕ ψ= =  для реак-

тивной ступени ( )0,5 constρ = = . 
 

Оптимальное отношение скоростей для этой ступени  в соответствии с (3.28) 
равно 1cos / 2ϕ α . Сравнивая ступеней с 0ρ =  и 0,5ρ = , замечаем, что во втором 
случае оптимальное отношение скоростей в 2  раз больше. 

Следует отметить, что справедливость полученных зависимостей и их физиче-
ское объяснение подтверждается многочисленными экспериментами.  
3.2.4. Оптимальный располагаемый теплоперепад ступени. 

Как следует из вышеизложенного, экономичность проточной части ступени 
определяется величиной безразмерного отношения скоростей ф

ф

ux c=  и при посто-

янной угловой скорости вращения зависящей от соотношения диаметра ( )d  и сраба-

тываемого теплоперепада ( )0H . Наибольшая эффективность будет в том случае, если 
отношение скоростей равно оптимальному, величина которого хорошо известна по 
формуле (3.28). Установим связь между диаметром ступени и  теплоперепадом, при 
котором КПД ступени будет максимальным, для чего распишем формулу 3.28: 

( )
( )

1

0

cos
2 12

ф opt
ф opt

opt opt

u dx
c H

π ω ϕ α
ρ

 
   

= = =     −   
 

 

откуда можно получить: 

( ) ( )2 2 2

0 2 2
1

4 1
cosopt

d
H

π ω ρ
ϕ α

−
=                                 (3.29) 

Для активной ступени ( )0ρ =  и при 0
1 13α = , 0,97ϕ = , 150сω −=  имеем 

( ) 2
0 52,5

opt
H d= , в кДж/кг. 
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Сравнивая ступеней с 0ρ =  и 0,5ρ = , замечаем, что при прочих равных услови-
ях оптимальный располагаемый теплоперепад первой ступени в 2 раза больше чем 
второй. 

Следует отметить, что задача может быть решена в обратном направлении: ка-
кой должен быть оптимальный диаметр ступени при заданном срабатывемом теплопе-
репаде? 
 

3.3. Ступени скорости 
3.3.1. Назначение ступеней скорости и принцип их работы 

Как рассмотрено в предыдущем параграфе, в активной ступени при оптималь-
ном отношении скоростей срабатываются относительно небольшие теплоперепады 

0 30...100H =  кДж/кг. Ограничение срабатываемого теплоперепада обусловлено допу-
стимыми окружными скоростями рабочих лопаток, условиями прочности диска или 
технологией изготовления ротора турбины. 

В некоторых же случаях требуется переработать в ступени значительно больший 
теплоперепад при умеренной окружной скорости и одновременно при высоком КПД. 
Для того чтобы найти удовлетворительное решение этой задачи, обратимся к диа-
грамме на рис. 3.6, где приведен баланс потерь для единичной ступени в зависимости 
от отношения скоростей ф

ф

ux c= . Этот график наглядно показывает, что с уменьше-

нием ( )ф ф opt
x x<  особенно интенсивно растет потеря с выходной скоростью или, дру-

гими словами, увеличивается потеря кинетической энергии, с которой пар покидает 
ступень.  

Для того чтобы использовать эту кинетическую энергию, можно после первого 
ряда рабочих лопаток расположить неподвижный поворотный аппарат, т. е. решетку, в 
которой потоку (с выходной скоростью с2) придается иное направление. Выходящий 
из этой поворотной решетки поток пара поступает во вторую рабочую peшетку, где 
кинетическая энергия парового потока преобразуется в работу на ободе диска (рис. 
3.9). Если за вторым рядом рабочих лопаток паровой поток все еще обладает значи-
тельной кинетической энергией, то могут быть поставлены вторая поворотная решетка 
и третья рабочая решетка.  

Такого типа ступени, где при одной сопловой решетке преобразование кинети-
ческой энергии производится в нескольких рабочих решетках, называются ступенями 
скорости.  

Чем больше перерабатываемый тепловой перепад при заданной окружной ско-
рости, тем целесообразнее применять большее число венцов, т. е. число рядов рабочих 
лопаток в ступени скорости.  
Однако, как будет показано ниже, наибольший КПД, который может быть достигнут в 
ступени, уменьшается по мере увеличения числа венцов и, следовательно, числа реше-
ток. Поэтому практически в современных турбинах применяются только двухвенеч-
ные ступени скорости. В небольших вспомогательных турбинах, где экономичность  
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Рис. 3.9. Двухвенечная ступень скорости:  
а)-проточная часть; б)-треугольники скоростей и профили лопаток 
 
не имеет первостепенного значения, применяют также трехвенечные ступени скоро-
сти. Есть примеры пятивенечных ступеней скорости. 

Таким образом, ступени скорости предназначены для срабатывания больших 
теплоперепадов при относительно небольших диаметрах ступеней.  

 
3.3.2. Треугольники скоростей двухвенечной ступени и усилия на лопатках ступени 
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На рис. 3.9, где показаны проточная часть и решетки двухвенечной ступени ско-
рости, одновременно изображены треугольники скоростей. Обозначения скоростей и 
углов между векторами скоростей и направлением окружной скорости первого ряда 
рабочих решеток сохраняются те же, что и для одновенечной ступени (см. п. 3.1). Угол 
входа парового потока в первый ряд поворотной решетки равен углу 2α , под которым 
направлена абсолютная скорость потока пара, покидающего первую рабочую решетку. 
Для второго венца, состоящего из поворотной и второй рабочей решеток, скорости па-
ра и углы векторов скоростей обозначаются так же, как и для первого венца, но с до-
полнительным значком штрих.  

Усилие, приложенное к диску ступени, складывается из усилия на рабочих ло-
патках первого венца ( )1uR  и второго ( )2uR  и можен быть определено по уравнению 
количества движения: 

( ) ( )1 2 1 1 2 2 1 1 2 2cos cos cos cosu u uR R R G c c c cα α α α′ ′ ′ ′= + = + + +      (3.30) 
Удельная работа, которую развивает 1 кг пара, протекающего через двухвенеч-

ную ступень скорости, будет: 
 ( ) ( )1 2 1 1 2 2 1 1 2 2cos cos cos cosu u uL L L u c c c cα α α α′ ′ ′ ′= + = + + +     (3.31) 

По уравнению сохранения энергии этаже работа определится как: 
0 1 2c р н р всLu H H H H H H= − ∆ − ∆ − ∆ − ∆ − ∆                  (3.32) 

где 1 2, , ,c р н рH H H H∆ ∆ ∆ ∆  - потери располагаемой энергии при движении потока пара в 
сопловых, рабочих первого венца, направляющих (поворотных) и рабочих второго 

венца каналах, соответственно; 
2

2
2вс

cH ′∆ =   - потери располагаемой энергии с выход-
ной скоростью их ступени. 
3.3.3. Относительный лопаточный КПД ступени скорости. 

Относительный лопаточный КПД ступени скорости определится, если получен-
ную на лопатках работу разделить на располагаемую энергию:  

( ) ( )1 1 2 2 1 1 2 2

0 0

0 1 2

0

1 2

cos cos cos cos

1

u
ол

с р н р вс

с р н р вс

u c c c cL
H H

H H H H H H
H

α α α α
η

ξ ξ ξ ξ ξ

′ ′ ′ ′+ + +  = = =

− ∆ − ∆ − ∆ − ∆ − ∆
= =

= − − − − −

   (3.33) 

где 1
1

0 0
, рc

р
HHc

H H
ξ ξ ∆∆= =  и т.д. - отдельные потери, выраженные в долях распо-

лагаемой энергии ступени. Так как обтекание поворотной решетки подобно обтеканию 
рабочих решеток, то и коэффициент скорости ψп принимается по соответствующим 
данным для рабочих решеток.  

На рис. 3.10 построены кривые изменения отдельных потерь и олη  в зависимости 
от ф

ф

ux c=  для одновенечной активной ступени и для двух- и трехвенечных ступеней 

скорости. Во всех случаях предполагаются чисто активные ступени, у которых степень 
реактивности 0ρ = .  
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Потери сξ  в сопловой решетке при неизменной степени реактивности и 
constϕ =  не зависят от фx  и сохраняются постоянными как для одновенечной ступени, 

так и для ступеней скорости. Также можно принять, что для любого из рассматривае-
мых типов ступеней потеря рξ  в рабочей решетке первого ряда изменяется в зависи-
мости от фx  по закону, общему для любого типа рассматриваемых ступеней. Рост этих 
потерь при уменьшении фx  объясняется увеличением относительной скорости 

2 1tw w= . Таким образом, потери сξ  и рξ , ограниченные в диатрамме на рис. 3.10 кри-
вой aa′ , сохраняются общими как для одновенечной ступени, так и для ступеней ско-
рости.  

В одновенечной ступени область, ограниченная кривыми aa′  и bb′ , представляет 
собой потери всξ  с выходной скоростью парового потока. Как отмечалось выше, эти 
потери достигают минимума при отношении 0,46 0,48фx ≈ ÷ , при уменьшении u/cф 
существенно возрастает всξ , вызывая резкое падение КПД. Применяя второй венец,  
т.е. ступень скорости, можно часть потерь ξв.с превратить в полезную работу и, таким 
образом, повысить КПД в области малых фx . 
Потери в поворотной решетке и в рабочей решетке второго ряда изменяются по обще-
му закону как для двухвенечной, так и для  трехвенечнои ступеней скорости. Область, 
ограниченная кривыми cc′  и dd ′ , представляет собой потери всξ′  с выходной скоро-
стью для двухвенечного диска, а область между кривыми dd ′  и bb′  - выигрыш в КПД 
двухвенечной ступени по сравнению с КПД одновенечной ступени.  

Как видно из диаграммы, максимум КПД на лопатках активной двухвенечной 
ступени скорости достигается при значениях фx  от 0,23 до 0,27 и в основном также 
определяется законом изменения потерь с выходной скоростью всξ′ . Значительные по-
тери с выходной скоростью, которые возникают в двухвенечной ступени при отноше-
ниях u/сф, меньших, чем 0,16, можно частично использовать, применяя вторую пово-
ротную и третью рабочую решетки, т. е. трехвенечную ступень скорости.  

Кривые потерь и КПД для этого типа ступени скорости приведены на той же 
диаграл ме на рис. 3.10 в области изменения фx  от 0 до 0,18. Достигаемый в результате 
применения третьего венца выигрыш в КПД незначителен. Максимум КПД трехве-
нечной ступени скорости получается при значениях 0,12 0,18фx ≈ ÷ , однако по абсо-
лютной величине КПД трехвенечного диска при 0,17фx =  в рассматриваемом примере 
значительно ниже максимального КПД двухвенечной ступени скорости. 

На основании диаграммы на рис. 3.10 можно заметить, что применение ступеней 
вызывает увеличение КПД только при низких значениях фx . Абсолютные значения 
максимальных КПД уменьшаются с увеличением числа венцов, и поэтому применять 
ступени с скорости следует лишь в том случае, когда требуется переработать значи-
тельный теплоперепад в одной ступени.  
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Рис. 3.10. Кривые относительного лопаточного КПД олη  и потерь энергии 
0

i
i

H
H

ξ ∆=  в одно-

венечной активной ступени и ступенях скорости в зависимости от ф
ф

ux c= . 

 
Если допустить, что при изменении фx  окружная скорость u  во всех вариантах, 

приведенных на рис. 3.10, сохраняется постоянной и что, следовательны, изменение 
фx  достигается в результате изменения располагаемого теплоперепада, то можно нане-

сти кривую располагаемого теплоперепада, который перерабатывается одновенечной 
ступенью или ступенями скорости при одинаковой окружной скорости u . Такая кри-
вая построена на рис. 3.10. Теплоперепад, перерабатываемый одновенечной ступенью 

при 0,47фx = , принят за единицу, и кривая 0

0
I

H
H показывает относительный рост 

располагаемого теплоперепада.  
Если изобразить треугольники скоростей для двух- и трехвенечных ступеней 

скорости в несколько идеализированном виде, а именно при 
1 1 2 2 1 1 2 2sin sin sin sinc c c cα α α α′ ′ ′ ′= = = =  ... и углах 2 1 1 2,β β α α′= = , ..., то очевидно, что 
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обеспечение осевого направления выходной скорости из последней рабочей решетки 
( 0

2 90α′ =  для двухвенечных и 0
2 90α′′ =  для трехвенечных ступеней) и, следовательно, 

наименьшего значения потери с выходной скоростью всH∆  требует по сравнению с 
однвенечной ступенью уменьшения окружной скорости u  соответственно в 2 и 3 раза 
(рис. 3.11).  

Таким образом, оптимальное отношение скоростей ( )ф opt
x  для m -венечной сту-

пени скорости должно быть в m  раз меньше, чем для одновенечной ступени, т.е. в 
случае активной ступени  

( ) 1cos
2ф opt

x
m

ϕ α
=                                           (3.34) 

 
где m  - число венцов (рядов рабочих лопаток) в ступени скорости.  
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Рис. 3.11. Идеализированные треугольники скоростей для ступеней скорости: а) - двухвенечной; 
б) – трехвенечной. 
 

Соответственно при одинаковой окружной скорости наивысший относительный 
лопаточный КПД ступени скорости достигается при четырехкратном по сравнению с 
одновенечной ступенью располагаемом теплоперепаде 0H  в двухвенечной ступени 
скорости и при девятикратном - в трехвенечнои ступени скорости.  
 

 
 
 

3.4. Относительный внутренний КПД турбинной ступени 
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3.4.1. Относительный внутренний КПД и дополнительные потери 
При рассмотрении процесса расширения пара в турбинной ступени в п. 3.1 были 

учтены потери энергии, связанные с протеканием пара в решетках ступени, и потери с 
выходной скоростью. Коэффициент полезного действия ступени, учитывающий эти 
потери, называется относительным лопаточным КПД - олη .  

Однако кроме перечисленных в ступени имеются так называемые дополнитель-
ные потери. Этими потерями могут быть:  

• потери от трения поверхности диска, барабана и лопаточного бандажа  
( )тр трN ξ∆ ;  

• потери от перетечек в ступени, когда часть пара проходит помимо одной из ре-
шеток ступени ( )у уN ξ∆ ;  

• потери от парциального подвода пара в ступени ( )парц парцN ξ∆ ;  
• потери от влажности, имеющие место в ступенях, процесс расширения в кото-

рых частично или полностью протекает в области влажного пара ( )вл влN ξ∆ .  
Кроме того, возможно снижение мощности ступени и тем самым ее экономично-

сти в связи в отборами пара и влагоудалением, а также при специальном охлаждении 
лопаток.  

Коэффициент полезного действия, учитывающий все эти потери, называется от-
носительным внутренним oiη :  

доп
o ол доп ол тр у парц вл

0 0

ui
i

N NN
N N

η η ξ η ξ ξ ξ ξ
− ∆

= = = − = − − − −∑ ∑        (3.35) 

Следует отметить, что перечисленный выше перечень потерь энергии в ступени 
весьма условен, так как потери взаимосвязаны. Так, например, перетечка пара наруша-
ет характер обтекания решеток, а потери от влажности включают изменение характе-
ристик решеток. Те или иные дополнительные потери в зависимости от типа ступени, 
размеров решеток и параметров пара могут существенно снижать экономичность сту-
пени, быть незначительными или вообще отсутствовать. Дополнительные потери вли-
яют также на оптимальные характеристики ступени.  
3.4.2. Потери от трения диска и лопаточного бандажа. 

Вращение диска, на котором укреплены рабочие лопатки, в камере, заполненной 
паром, требует затраты мощности. Мощность, расходуемая на преодоление трения при 
вращении диска, заимствуется из полезной мощности, развиваемой паром на лопатках, 
так что получаемая на валу турбины внутренняя мощность меньше мощности uN , раз-
виваемой потоком пара на лопатках турбинной ступени, на, величину мощности трN∆ , 
затрачиваемой на трение диска.  

Физическая причина возникновения затрат мощности на преодаление сил трения 
и сопутствующих ему дополнительных явлений состоит в следующем:  

o При вращении диска пар, заполняющий камеру ступени, также приводится во 
вращение. Допустим, что распределение скорости пара в камере может быть 
представлено диаграммой на рис. 3.12. Скорость частиц пара, прилегающих к 
диску, равна местной окружной скорости диска (зависящей от диаметра, на ко-
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тором рассматривается эпюра скоростей), скорость частиц пара, прилегающих к 
стенке корпуса, равна нулю. Средняя скорость срc  в промежуточных точках ка-
меры зависит от шероховатости поверхности диска и размеров камеры. Таким 
образом между слоями пара, двигающимися с различной скоростью, существует 
трение и на преодоление сил трения затрачивается  мощность. 

o Аналогичная затрата мощности возникает в зазоре между вращающимся лопа-
точным бандажом и неподвижным корпусом. 

o Помимо вращения вокруг оси турбины пар, наполняющий камеру, приобретает 
вихревое движение в меридиональном сечении, как показано на рис. 3.12. Этот 
вихревой поток пара возникает от того, что частицы пара, прилегающие к диску, 
испытывают центробежные силы, которые вызывают движение пара от центра к 
периферии вблизи диска и от периферии к центру вблизи неподвижной поверх-
ности камеры ступени. Вихревой поток в меридиональной поверхности увели-
чивает затрату мощности на вращение диска.  
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Рис. 3.12. Схема потока в зазоре между диском и диафрагмой и эпюра скоростей в камере сту-
пени. 

o Еще более сложный характер в камере между диафрагмой и диском будет иметь 
течение пара в часто встречающемся случае выполнения диска с разгрузочными 
отверстиями (см., например, рис. 4.15).  
Для определения потери на трение обычно используется формула, которая мо-

жет быть получена аналитически с учетом эмпирического коэффициента: 
3

тр к
тр

1 1 фsin
k d u

el c
ξ

π α
 

=   
 

                                            (3.36) 

где трk  - коэффициент, зависящий от относительной ширины зазора ( )s
r  и числа Рей-

нольдса ( )Re ur
ν= . Для ступеней паровых турбин обычно ( ) 3

тр 0,45...0,8 10k −= ⋅ . 

 Абсолютную величину потери на трение можно найти как 
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0тр тр 0 трN N GHξ ξ∆ = =       или     0тр трH Hξ∆ =                    (3.37) 

3.4.3. Потери от утечек. Лабиринтовые уплотнения. 
Потери от утечек рабочего тела (пара или газа) связаны с протечками через зазо-

ры помимо сопловых или рабочих лопаток. Эти протечки не совершают полезной ра-
боты в ступени, поэтому энергия пара или газа протечки является потерянной для сту-
пени. Потери от утечек имеют место как в ступени, так и в турбине в целом. 

Протечки в ступени — это потоки через зазоры: между диафрагмой и валом 
(рис. 3.13) уG , между бандажом рабочих лопаток и статором (диафрагмой или корпу-
сом) бG , между диафрагмой и диском у корня рабочих лопаток кG , а также через раз-
грузочные отверстия отвG . 
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Рис. 3.13. Схема протечек в турбинной ступени 
 

Протечки в турбине — это потоки через зазоры концевых уплотнений между ва-
лом турбины и ее корпусом (см. рис. 1.3). В корпусах ЦНД конденсационных турбин 
— это дополнительный расход пара, который подводится к концевым уплотнениям 
для того, чтобы предотвратить подсос воздуха из атмосферы в конденсатор. 

Протечки также могут возникать из-за недостатков конструкции в различных 
стыках между деталями, например в разъеме половин диафрагм, по посадочным по-
верхностям диафрагмы, а также обойм диафрагм и уплотнений в корпусе. 

Для уменьшения протечек через зазоры между статором и ротором турбины 
применяются лабиринтовые уплотнения, представляющие собой последовательный 
ряд сужений для потока протечки. Используют лабиринтовые уплотнения ступенчато-
го или прямоточного типа (рис. 3.14). Здесь сужения (щели) образованы гребнями, 
расположенными на статоре, и поверхностью ротора. В ступенчатом уплотнении щели 
располагаются на выступе и впадине ротора, в прямоточном уплотнении гладкий ро-
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тор не имеет выступов и впадин. Для исключения возможности местного разогрева ро-
тора и его искривления при задеваниях в лабиринтовом уплотнении часто гребни рас-
полагаются на роторе, выступы и впадины — на статорных деталях. 

Статор

Ротор

∆
δy

S

 
 

Рис. 3.14. Схема ступенчатого лабиринтового уплотнения и изменение давления по длине 
уплотнения  

 
Рассмотрим процесс течения пара в лабиринтовом уплотнении. В щели поток 

ускоряется до сравнительно большой скорости щc , в камере за щелью уплотнения сту-
пенчатого типа он тормозится практически до нулевой скорости. Торможение в камере 
идет без восстановления механической энергии, изобарически, с полной диссипацией 
кинетической энергии потока, которая расходуется на нагрев пара в камере. Давление 
в камере устанавливается ниже давления перед щелью. В следующих щелях и камерах 
процессы повторяются. Таким образом, давление от камеры к камере по потоку 
уменьшается, а энтальпия пара во всех камерах остается неизменной, так как теплота 
от пара в уплотнении не отводится. 

Рассмотрим процесс течения в уплотнении с помощью ,h s -диаграммы (рис. 
3.15, а). Состояние пара перед первой щелью характеризуется точкой Io . Отрезок  

I Io a  соответствует  расширению  пара в первой щели, точка Ia  характеризует состоя-
ние пара в первой щели.  
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 Рис. 3.15. Про-

цесс изменения состояния пара в ,h s -диаграмме в лабиринтовом уплотнении ступенчатого 
типа с числом гребней , равном трем (а) и шести (б)  

Кинетическая энергия потока в первой щели 
2

1
2

щc  равна располагаемому тепло-

перепаду 0
IH . В процессе изобарного торможения в камере за первой щелью (отрезок 

I IIa o ) кинетическая энергия потока переходит в теплоту. В результате этого энтальпия 
пара перед второй щелью (точка IIo  ) становится равной энтальпии перед первой ще-
лью 0h . Во второй и третьей щелях и соответствующих им камерах процессы повто-
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ряются. При этом располагаемые теплоперепады, приходящиеся на каждую последу-
ющую щель, увеличиваются, так как скорости пара возрастают от щели к щели по по-
току. Увеличение скоростей в щелях вдоль уплотнения объясняется с помощью урав-
нения неразрывности 

i
i у щ
щ

у

Gc F
υ

= . 

Для уплотнения с постоянным диаметром уd  и зазором уδ  площади всех щелей 

одинаковы: у уFу dπ δ= , расход пара также не изменяется от щели к щели ( )уG const= , 

а удельные объемы пара i
щυ , как следует из ,h s -диаграммы, увеличиваются (с возрас-

танием номера щели i ). Поэтому скорости i
щc  в щелях вдоль уплотнения возрастают, 

наибольшая скорость достигается в последней щели. Таким образом, состояние пара в 
камерах уплотнения характеризуется точками , ,II III IVo o o , которые располагаются на 
линии 0h const= , соответствующей процессу дросселирования. Состояние пара в 
сужениях (щелях) уплотнения характеризуется точками , ,I II IIIa a a , расположенными 
на линии аб , которая соответствует процессу течения пара с трением в трубе постоян-
ного сечения и называется линией Фанно. 

Так как процесс течения в уплотнении по состоянию пара в камерах уплотнения 
аналогичен процессу дросселирования, температура пара вдоль уплотнения изменяет-
ся незначительно. Поэтому в переднем концевом уплотнении турбины температура за 
первым отсеком уплотнения близка к температуре пара за первой ступенью турбины. 

На рис. 3.15, б показан процесс течения пара в уплотнении, состоящем из шести 
щелей, в сравнении с аналогичным процессом в уплотнении, состоящем из трех щелей, 
при одинаковых параметрах пара перед и за уплотнением в обоих случаях, а также при 
одинаковых размерах щелей. Удвоение числа щелей в уплотнении приводит к умень-
шению теплоперепада, приходящегося на одну щель, приблизительно в 2 раза. Следо-
вательно, скорость в щелях и расход пара через уплотнение уменьшается в 2  раз. 
Обобщая эти рассуждения для любого числа гребней, можно сделать вывод, что рас-
ход пара через уплотнение обратно пропорционален корню квадратному из числа 
гребней z , т.е. 1

уG
z

 . 

Расход пара через ступенчатое уплотнение с заданным числом гребней и их гео-
метрией может быть определен совместным решением уравнения неразрывности и со-
хранения энергии: 

2
0

0

1
у у у

pG F
z
εµ

υ
−

=  ,                                                 (3.38) 

где уµ -  коэффициент расхода щели уплотнения; уF  -  площадь зазора в уплотнении; 

00 ,p υ  -  давление и удельный объем перед уплотнением; 1

0

p
p

ε =  - отношение давле-

ний за уплотнением и перед ним. 
Формула (3.38) соответствует течению пара в ступенчатом уплотнении (см. рис. 

3.14). При больших температурных удлинениях ротора относительно статора в месте 
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расположения уплотнения приходится отказываться от уплотнения ступенчатого типа, 
так как в этом случае расстояния между гребнями уплотнения становятся очень боль-
шими, и заменять его более компактным уплотнением прямоточного типа. Течение 
пара в прямоточном уплотнении отличается тем, что в камерах между гребнями поток 
тормозится не полностью. Кинетическая энергия струи пара из предыдущей щели 
только частично переходит в теплоту в результате неполного торможения, другая 
часть ее расходуется на ускорение потока в последующей щели. Поэтому расход пара 
через щель прямоточного уплотнения существенно больше, чем ступенчатого, и фор-
мула (3.38) при этом записывается следующим образом: 

2
0

0

1
у у у у

pG k F
z
εµ

υ
−

=                                  (3.38 а) 

где уk  -  поправочный коэффициент, зависящий от расстояния между гребнями и ве-
личиной зазора. 

Приведенные формулы и описание процессов течения в уплотнениях относятся 
как к уплотнениям в ступени, так и к концевым уплотнениям цилиндров турбины. 

Рассмотрим влияние утечек в ступени на ее КПД. Как указывалось, в ступени 
различают четыре вида утечек. Пар проходит через диафрагменное уплотнение мимо 
сопловой решетки и не совершает полезной работы. Поэтому полезная энергия всего 
потока пара активной ступени G  уменьшается на величину 0у олG H η . Чтобы получить 
относительные потери энергии в ступени от этих утечек, необходимо потерянную с 
утечкой энергию разделить на располагаемую энергию ступени 0GH , т.е.. 

1 1

у у уд
y ол ол

k FGу
G F z

µ
ξ η η

µ
= =                                                   (3.39) 

Утечка пара через зазоры по бандажу рабочих лопаток также не совершает рабо-
ты и зависит от размеров зазоров и степени реактивности у периферии рабочих лопа-
ток пρ . Относительная величина потери от протечки  через периферийные зазоры сту-
пени: 

1

1,8б п э
у ср ол

d l
F d

π δξ ρ η= +                                                 (3.40) 

Где пd - диаметр по периферии рабочих лопаток; эδ  - эквивалентный зазор перифе-
рийного уплотнения, который зависит конструкции надбандажных уплотнений и 
наличия бандажа; 1F  - площадь на выходе из сопловых лопаток; срρ  - степень реактив-
ности на среднем диаметре; l  - высота лопаток; d  - средний диаметр ступени. 
3.4.4. Потери от влажности. 

Потери от влажности возникают в ступенях турбины, через которые течет влаж-
ный пар. Для конденсационных турбин тепловых электростанций - это последние сту-
пени, для турбин атомных электростанций, работающих на насыщенном или слабопе-
регретом паре, - это практически все ступени турбины. 

Влажный пар в отличие от перегретого является двухфазной средой, т.е. в сухом 
насыщенном паре (газовая фаза) взвешены частицы влаги (жидкая фаза). Размеры ча-
стиц находятся в приделах ( )8 410 ...10− − м. Течение влажного пара в турбинной ступени 
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сопровождается рядом явлений, которые не наблюдаются при течении перегретого па-
ра. Потери энергии от влажности в турбинной ступени включают следующие основ-
ные составляющие:  

1) потери от удара капель влаги со стороны спинки рабочих лопаток как результат 
тормозящего действия частиц влаги на вращающийся ротор;  

2) потери от переохлаждения пара;  
3) потери от разгона капель влаги паровым потоком – трение на границе раздела 

фаз; 
4) потери в пограничном слое, связанные с образованием жидкой пленки на по-

верхностях проточной части;  
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Рис. 3.16. Взаимодействие частиц влаги с рабочими лопатками 
а – треугольники скоростей для пара (

1

пc  и 
1

пw ) и капель влаги ( 1
жc  и 1

жw ); б - направление потоков  

пара ( 1
пw  и 2

пc ) и капель влаги ( 1
жw  и 2

жс ) относительно профиля рабочей лопатки 
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5) потери от увеличения размеров кромочного следа за счет дробления пленки при 
сходе ее с выходной кромки лопаток. 
Рассмотрим физическую причину возникновения первой составляющей потери 

от влажности, т.к. она имеет значение и для работы турбины с точки зрения надежно-
сти. В сопловой и рабочей решетках относительно крупные частицы влаги движутся с 
отставанием от паровой фазы, скорость капель влаги существенно меньше скорости 

пара. Отношение скорости капель влаги к скорости пара 1

1

ж

п
c

c  называется коэффици-

ентом скольжения. Для потока в турбинной ступени при течении влажного пара мож-
но построить треугольники скоростей как для паровой фазы, так и для капель влаги 
(рис. 3.16). Так как скорость капель влаги на выходе из сопловой решетки в абсолют-
ном движении мала, относительная скорость капель на входе в рабочие лопатки 
направлена под большим углом к входной кромке рабочей лопатки и относительно 
большая по значению. При ударе капель влаги о входную кромку лопатки со стороны 
ее спинки создается тормозной момент на роторе и, следовательно, возникают потери 
энергии в ступени. При ударе капель влаги о входную кромку в материале лопаток 
возникает разрушение, называемое эрозионным износом. 

Сложность явлений при течении влажного пара не позволяет разработать мето-
дику точного расчета потерь энергии от влажности пара. Основными факторами, вли-
яющими на потери от влажности в ступени, являются влажности перед ступенью 

0 01y x= −  и за ступенью 2 21y x= − , отношение скоростей 
ф

u
c , а также дисперсность 

влаги.  
В практике расчетов широко используется приближенная формула оценки по-

терь от влажности: 
0 2

2вл
y yaξ −

=                                                     (3.41) 

Как показывают опыты, коэффициент a  в этой формуле изменяется в широких преде-
лах — от 0,4 до 1,4 и более в зависимости от конструкции, параметров и условий рабо-
ты ступени. Для предварительных расчетов коэффициент a  принимают равным 0,8—
0,9. 
3.4.5. Потери, связанные с парциальным подводом пара в ступени. 

В ступенях паровых турбин с малым объемным пропуском пара Gυ , когда вы-
ходные площади решеток малы, применяется парциальный подвод пара. Парциальный 
подвод пара характерен также для регулирующих ступеней турбин. Парциальный под-
вод означает, что в ступени пар проходит через решетки не по всей окружности. Доля 
окружности, занятой каналами сопловых лопаток, через которые проходит пар, назы-
вается степенью парциальности: 

1

1 1

cL z te
d dπ π

= =  

где L  - длина дуги, занятая соплами; cz  - число сопловых каналов; 1t  - шаг сопловых 
решеток.  

Расположение сопловых лопаток не по всей окружности, а по части ее наклады-
вает отпечаток на  работу ступени и соответственно на потери располагаемой энергии. 
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Обычно потери, связанные с парциальным подводом пара в ступени, рассматривают 
состоящими из двух составляющих: 
- потери от вентиляции на неактивной дуге - вξ ; 
- потери на концах дуг подвода пара, называемые сегментными потерями - сегмξ .  

В ступенях с парциальным подводом пар на рабочие лопатки поступает не по 
всей окружности, а только по некоторой ее части e . При этом на части дуги окружно-
сти 1 e−  в каналах рабочих лопаток отсутствует активный поток пара, эти каналы за-
полняются «застойным» паром из камеры, в которой вращается диск. Вследствие вра-
щения пар, заполняющий эти каналы, под воздействием центробежных сил перемеща-
ется от корня рабочих лопаток к их периферии; при этом возможно движение пара с 
одной стороны лопаток на другую, как показано на рис. 3.17. Работа, связанная с пере-
мещением пара в каналах неактивной части дуги рабочих лопаток, отводится от диска. 
Следовательно, полезная энергия ступени уменьшается на потери энергии, связанные с 
перемещением (вентиляцией) пара в этих каналах. 

Относительных потерь энергии от вентиляции в парциальной одновенечной сту-
пени могут быть определены по формуле: 

3

0 1

1
sin

в в
в

ф

N k e u
N e c

ξ
α

 −
= =   

 
                                         (3.42) 

 

 
 

Рис. 3.17.  Схема вентиляционных потоков в парциальной ступени 
Коэффициент вk  в этой формуле принимается равным 0,065. Для уменьшения 

вентиляционной потери часто на неактивной дуге применяют защитный кожух, тем 
самым сокращая количество вентилируемого пара. Формула (3.42) может быть пред-
ставлена в более общем виде с учетом влияния части дуги, занимаемой защитным ко-
жухом кожe , и числа венцов рабочих лопаток ступени скорости т, в каждом из которых 
возникают потери от вентиляции: 
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3

1

1 0,5
sin

в кож
в

ф

k e e u m
e c

ξ
α

 − −
=   

 
                                 (3.43) 

Другой составляющей являются потери на концах дуг подвода пара (на краях 
сопловых сегментов). Для выяснения природы этих потерь рассмотрим схему течения 
пара в парциальной ступени (рис. 3.18). На правом конце дуги подвода застойный пар 
межлопаточного канала при движении его на границе активного потока вытесняется 
струей активного пара (на границе C ); при этом в канале возникают вихревые тече-
ния. На выталкивание застойного пара и образование вихрей расходуется энергия ак-
тивного пара. Кроме того, на правом конце дуги подвода из зазора между диафрагмой 
и рабочими лопатками эжектируется застойный пар (поток A), на что также расходу-
ется дополнительная энергия пара. На левом конце дуги подвода при выходе межлопа-
точного канала из-под активной струи пара в канал подсасывается застойный пар из 
зазора за счет инерционного воздействия оставшегося в канале активного пара, отде-
ляемого от подсасываемого пара границей D . Кроме того, на левом конце из крайнего 
соплового канала возникают утечки активного пара в зазор между диафрагмой и рабо-
чими лопатками вследствие прилипания струи пара крайнего соплового канала к стен-
ке диафрагмы (поток B ). Как на подсасывание, так и на утечку расходуется энергия 
активного пара. Для снижения утечек пара в зазоры в парциальной ступени расчетная 
степень реактивности выбирается небольшой ( )0,02...0,06ρ = . Кроме перечисленных 
составляющих сегментные потери включают в себя и потери энергии в крайних сопло-
вых каналах, течение в которых искажается краевыми эффектами в соплах. 

w1

w1

М N

с1

с0

с
u

 
 

Рис.3.18. Механизм возникновения сегментных потерь энергии 
Таким образом, сегментные потери энергии в парциальной ступени определяют-

ся рядом взаимосвязанных между собой явлений на концах сопловых сегментов. Эти 
потери пропорциональны количеству выталкиваемого и подсасываемого застойного 
пара, т.е. пропорциональны ширине и высоте рабочих лопаток 2B  и 2l ; на сегментные 
потери влияет также отношение скоростей 

ф

u
c , число пар концов сопловых сегмен-

тов (не сомкнутых) i , КПД олη . Наиболее распространена следующая формула для 
подсчета сегментных потерь: 
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2 2

1

0,25сегм ол
ф

B l u i
F c

ξ η=                                                  (3.44) 

Для двухвенечной ступени в числителе произведение 2 2B l  заменяется на сумму 
произведений ширины на высоту первого и второго рядов рабочих лопаток 

2 2 2 20,6B l B l′ ′+ . 
Потери от вентиляции и сегментные потери составляют потери от парциального 

подвода: 
парц в сегмξ ξ ξ= +                                                              (3.45) 

3.4.6. Внутренний относительный КПД и оптимальное отношение скоростей 
Рассмотрим внутренний относительный КПД ступеней, работающих на перегре-

том паре: 
oi ол тр у парцη η ξ ξ ξ= − − −  

На рис. 3.19 показаны графики зависимостей ( )ол фf xη = ,  ( )оi фf xη =  и ( )доп фf xξ =∑  

для активной ступени. Из графиков видно, что потери парциального подвода, потери от утечки и по-
тери от трения диска, уменьшая КПД ступени, изменяют также и оптимальное отношение скоростей 

( )ф opt ф opt

ux c
 =  
 

, при котором достигается максимальное значение внутреннего относительного 

КПД, по сравнению с оптимальным отношением скоростей для относительного лопаточного КПД. 
Такой же характер влияния дополнительных потерь будет при любых значениях степени реактивно-
сти. Таким образом, при выборе расчетного теплоперепада ступени следует ориентироваться на фx  
по внутреннему относительному КПД, поскольку эффективность ступени определяется суммой всех 
потерь располагаемой энергии в ступени. Это оптимальное отношение скоростей тем меньше, чем 

больше дополнительные потери. 

0
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4. МНОГОСТУПЕНЧАТЫЕ ПАРОВЫЕ ТУРБИНЫ 
4.1. Тепловой процесс в многоступенчатой паровой турбине 

4.1.1. Активные и реактивные многоступенчатые турбины. 
В современных паротурбинных установках ТЭС и АЭС располагаемый теплопе-

репад турбины составляет 1000—1600 кДж/кг. Создать экономичную одноступенча-
тую турбину при таких теплоперепадах и достигнутом в настоящее время уровне 
прочности металлов невозможно. Действительно, скорость пара на выходе из сопл од-
ноступенчатой турбины в этих условиях составит 1500—1700 м/с. Для экономичной 
работы одноступенчатой турбины необходимая окружная скорость лопаток на среднем 
диаметре при оптимальном отношении скоростей 

ф

u
c  должна составить 1000—1100 

м/с. Обеспечить прочность ротора и лопаток при таких окружных скоростях практиче-
ски невозможно. Кроме того, число M  в потоке пара в этом случае составит 3,0—3,5, 
что приведет к большим волновым потерям энергии в потоке. Поэтому все крупные 
паровые турбины для энергетики и другого назначения выполняют многоступенчаты-
ми. В этих турбинах пар расширяется в последовательно включенных ступенях, при-
чем теплоперепады таких ступеней составляют небольшую часть располагаемого теп-
лоперепада всей турбины. Поэтому окружные скорости лопаток в ступенях многосту-
пенчатой турбины составляют 120—250 м/с для большинства ступеней ЧВД и ЧСД 
турбины и достигают 350—450 м/с для последних ступеней конденсационных турбин 
при стальных лопатках и 600 м/с при титановых лопатках. Числа M  в потоке для 
большинства ступеней меньше единицы. 

Рассмотрим схематический чертеж проточной части многоступенчатой турбины 
со сравнительно высоким давлением за турбиной (рис. 4.1). Как указывалось в гл. 2, 
совокупность одного ряда сопловых и одного ряда рабочих лопаток образует ступень 
турбины. В данном примере турбинная ступень выполнена камерной, т.е. между диа-
фрагмами образована камера, в которой располагается диск ротора с рабочими лопат-
ками. В камерных ступенях, как правило, на рабочих лопатках допускается небольшое 
расширение пара, т.е. камерная ступень выполняется со сравнительно небольшой сте-
пенью реактивности, а в основном расширение пара осуществляется в сопловой ре-
шетке. 

На входе в турбину свежий пар поступает к соплам первой ступени, установлен-
ным в сопловой коробке. Рабочие лопатки первой и последующих ступеней располо-
жены на дисках, откованных заодно с ва- 
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Рис. 4.1. Схема проточной части турбины и распределение вдоль оси турбины давления и кру-
тящего момента 
 
валом. После рабочих лопаток первой ступени пар поступает к соплам второй ступени, 
расположенным в диафрагме. Диафрагмы второй, третьей и четвертой ступеней уста-
новлены в пазах корпуса турбины. Для уменьшения протечек пара через зазор между 
валом и диафрагмой в паз расточки диафрагмы устанавливается диафрагменное 
уплотнение. На рис. 4.1 показано также распределение вдоль оси турбины давления p  
и крутящего момента ТM  на валу. Давление пара уменьшается в каждой ступени не-
много. В активных ступенях это снижение давления осуществляется в сопловых ло-
патках. Крутящий момент на валу от ступени к ступени увеличивается за счет сумми-
рования крутящих моментов, создаваемых паровым потоком в каждой ступени. Через 
правый конец вала от турбины к приводимой машине передается мощность, определя-
емая моментом ТM  на валу и угловой скоростью ротора ω : 

Через левый конец вала передается небольшой крутящий момент M∆  для при-
вода масляного насоса, если он расположен в корпусе переднего подшипника, и на 
преодоление момента трения в этом подшипнике. 
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Рис. 4.2. Процесс ,h s  -диаграмме для многоступенчатой турбины 

 
Процесс расширения пара в ,h s  -диаграмме для турбины, состоящей из четырех 

активных ступеней, представлен на рис. 4.2. По мере расширения пара от ступени к 
ступени давление его уменьшается, а удельный объем увеличивается. В результате 
этого длина сопловых и рабочих лопаток вдоль проточной части также увеличивается. 
Интенсивность возрастания высоты лопаток определяется значениями соответствую-
щих чисел M  для ступени. С увеличением числа M  интенсивность возрастания высот 
лопаток повышается. При числах M , близких к нулю (приближение к условиям тече-
ния несжимаемой жидкости), высоты лопаток практически не изменяются вдоль про-
точной части. 
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Рис. 4.3. Схема проточной части реактивной многоступенчатой турбины 
 

Если многоступенчатая турбина составляется из реактивных ступеней, то сопло-
вые лопатки располагаются непосредственно в корпусе турбины (рис. 4.3). Примене-
ние в этом случае диафрагменной конструкции привело бы к большим осевым усили-
ям на диски ротора и затруднило бы уравновешивание этих усилий на роторе, в осо-
бенности в условиях переменного режима работы турбины и износа диафрагменных 
уплотнений и уплотнений рабочих лопаток. 

Второй отличительной особенностью турбин реактивного типа является увели-
чение числа ступеней по сравнению с турбинами активного типа при одинаковом рас-
полагаемом теплоперепаде 0H . 

При большом числе ступеней в турбине конструктивно не удается разместить их 
в одном корпусе. Поэтому современные конденсационные турбины большой мощно-
сти выполняют в нескольких корпусах. 

 
4.1.2. Преимущества многоступенчатых турбин. 

Основные преимущества многоступенчатой турбины перед одноступенчатыми  
заключаются в следующем.  

1. В многоступенчатой турбине за счет уменьшения теплоперепада, приходяще-
гося на одну ступень, легко получить оптимальное отношение скоростей 

ф

u
c , а сле-

довательно, высокий КПД. Чем больше тупеней в турбине, тем меньше теплоперепад 
на каждой ступени, меньше и скорости фc  и u . Очевидно, что с увеличением числа 
ступеней уменьшаются безразмерные скорости потока M  в решетках ступени. 

2. Уменьшение теплоперепада и связанное с этим уменьшение диаметра ступени 
(при заданной частоте вращения) приводит к увеличению высот сопловых и рабочих 
лопаток или к увеличению степени парциальности в тех ступенях, которые работают с 
малыми объемными расходами пара, как, например, ступени, расположенные в обла-
сти значительных давлений пара, где удельные объемы пара невелики. В связи с этим 
даже при мощностях турбины 4000-6000 кВт и частоте вращения n = 50 с-1 во всех 
ступенях турбины, за исключением регулирующей, обычно удается обеспечить сте-
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пень парциальности, равную единице, и достаточную высоту сопловых и рабочих ло-
паток.  

В регулирующей ступени степень парциальности не достигает единицы, так как 
наличие стенок, отделяющих одну сопловую группу от другой, заставляет сохранять 
промежутки между сопловыми группами, уменьшающие степень парциальности. Даже 
если пар в регулирующей ступени подводится по всей окружности, степень парциаль-
ности в ней составляет не более 0,8-0,96.  

Достижение полной парциальности и достаточной высоты лопаток нерегулируе-
мых ступеней многоступенчатых турбин является существенным фактором повыше-
ния КПД турбины.  

3. При удачном очертании проточной части кинетическая энергия потока пара, 
покидающего ступень турбины, может быть частично или даже полностью использо-
вана в последующей ступени. Таким образом, увеличивается располагаемый теплопе-
репад 0 0H H>  большинства ступеней. Выходная скорость полностью теряется обычно 
лишь в регулирующей и в последних ступенях турбины и ее отдельных цилиндров.  

4. Потери энергии в каждой ступени турбины, как это видно из ,h s -диаграмм на 
рис. 4.2, вызывают повышение температуры пара перед последующими ступенями. 
Это обстоятельство приводит к тому, что фактический располагаемый теплоперепад 
для какой-либо промежуточной ступени, например теплоперепад 0

IIIH  для третьей 
ступени (рис. 4.2), взятый между изобарами р' и р'', несколько превышает теплопере-

пад ( )0
IIIH ′  между теми же изобарами, взятый по основной изоэнтропе. Это повышение 

теплоперепадов, как известно, вызывается расхождением изобар и ,h s -диаграмм в 
направлении увеличения энтропии. Таким образом, потери в предыдущей ступени вы-
зывают увеличение теплоперепада в последующих ступенях и могут быть в них ча-
стично использованы.  

В результате сумма располагаемых тепловых перепадов в многоступенчатой 
турбине больше, чем располагаемый теплоперепад, взятый для всей турбины по ос-

новной изоэнтропе 0 0
1

z
i Т

i
H H

=

>∑ . 

Возможность частичного использования в последующих ступенях потерь при 
течении в предыдущих ступенях также является существенным преимуществом мно-
гоступенчатой турбины.  

Если взять разницу суммы располагаемых теплоперепадов ступеней и теплопе-
репада турбины по основной изоэнтропе, то полйченная величина будет определять 
возвращенную теплоту потерь энергии ступеней, которая увеличивает располагаемую 
энергию ступеней многоступенчатой турбины по сравнению с одноступенчатой: 

0 0
1

z
i Т

i
H H Q

=

− =∑  

Подсчитаем внутренний относительный КПД многоступенчатой турбины в 
предположении, что она состоит из ступеней с одинаковым КПД  ст

oiη : 
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Или 
( )1ст

oi oi qη η= +                                       (4.1) 

где 
0

Qq H=  -  коэффициент возврата теплоты. 

Таким образом, формула (5.3) показывает, что относительный КПД всей много-
ступенчатой турбины больше, чем средний КПД ее отдельных ступеней.  

Для приближенной оценки коэффициента возврата теплоты можно пользоваться 
такой удобной формулой: 

( ) 0
11t t oi

zq k H
z

η −
= −                                 (4.2)  

в которой коэффициент tk  для турбин, работающих только в области перегретого па-
ра, следует принимать равным 44,8 10−⋅ ; если вся линия процесса лежит в области 
влажного пара, 42,8 10tk −= ⋅ , а для турбин, у которых процесс расширения переходит 
из области перегретого в область влажного пара, ( ) 43,2...4,3 10tk −= ⋅ . В формуле (4.2) 
размерность 0H  в кДж/кг. 

5. В многоступенчатой турбине могут быть выполнены отборы пара для регене-
ративного подогрева питательной воды, что позволяет существенно повысить эконо-
мичность теплового цикла, т. е. КПД турбоустановки.  

Перечисленные положительные факторы позволяют достигнуть в многоступен-
чатой турбине и во всей турбоустановке повышенной экономичности. Наряду с этим в 
многоступенчатой турбине возникают дополнительные потери, которых нет в одно-
ступенчатых турбинах или которые не имеют в этих турбинах существенного значе-
ния. Так, например, потери от перетекания пара, которыми можно пренебрегать в од-
ноступенчатых турбинах, в многоступенчатых турбинах сказываются иногда довольно 
сильно.  

Поскольку в камере регулирующей ступени давление выше атмосферного, часть 
пара, вышедшего из сопловых групп регулирующей ступени, вытекает через уплотне-
ние из камеры ступени и не принимает участия в работе последующих ступеней (см. § 
5.3). Кроме того, утечки пара происходят также через уплотнение промежуточной 
диафрагмы, так что не все количество пара, идущего к последующим ступеням турби-
ны, проходит через сопла диафрагмы; возникают также утечки пара через радиальные 
зазоры рабочих лопаток. Наличие этих утечек может привести к значительному сни-
жению КПД ступени, особенно в тех ступенях, которые работают с небольшими объ-
емными пропусками пара (см. § 4.3). При правильном выборе конструкции удается 
снизить эти добавочные потери и обеспечить в многоступенчатой турбине высокий 
КПД.  

Однако следует иметь в виду, что многоступенчатые турбины являются слож-
ными и дорогостоящими машинами, применение которых оправдывается достижением 
необходимой экономичности.  
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Если для турбин большой мощности выигрыш в повышении КПД при их выпол-
нении многоступенчатыми существеннее удорожания конструкции, то для турбин ма-
лой мощности, применяемых для привода различных агрегатов, вопрос о том, выпол-
нять ли турбину одно- или многоступенчатой, решается на основе технико-
экономических расчетов. В транспортных установках выбор числа ступеней связан 
также с ограничением массы и габаритов турбины.  

4.2.  Концевые уплотнения турбин 
В местах выхода вала из корпуса турбины устанавливаются концевые уплотне-

ния. В областях высоких давлений уплотнения ограничивают выход пара из турбины, 
а в областях, находящихся под давлением ниже атмосферного, препятствуют подсосу 
атмосферного воздуха в турбину и конденсатор, обеспечивая их нормальную работу. 

Лабиринтовые концевые уплотнения принципиально не отличаются от рассмот-
ренных выше лабиринтов диафрагменных уплотнений. Главное отличие состоит в раз-
ности давлений, действующих на уплотнение. Отношение давлений в диафрагменном 

уплотнении обычно составляет 1

0
0,85 0,9p

p = ÷ , в то время как для концевого уплот-

нения оно в сотни раз меньше. Поэтому концевые уплотнения обеспечивают малую 
утечку лишь при достаточно большом числе гребешков, достигающем несколько де-
сятков. При этом часть длины вала, занятая концевыми и промежуточными уплотне-
ниями, может составлять 40 % и более длины вала. 

Концевое уплотнение организуется так, чтобы исключить попадание пара в ма-
шинный зал даже в самых малых количествах, так как при этом теряется не только ра-
бочее тело, которое надо восполнять на водоподготовительных установках, но и по-
вышается влажность в машинном зале, появляется опасность попадания пара в корпу-
са стоящих рядом подшипников и обводнения масла. 

Схема переднего концевого уплотнения для части цилиндра, работающей под 
давлением, показана на рис. 4.4. Все уплотнение разделяется на отдельные камеры. В 
предпоследние камеры подается уплотняющий пар с регулируемым давлением, не-
сколько большим атмосферного. Из последней камеры пар отсасывается с помощью 
эжектора, и в ней создается давление, меньшее атмосферного. Таким образом, из по-
следней камеры отсасывается пар, поступающий из предпоследней камеры, и воздух, 
подсасываемый из атмосферы, но пар из турбины не может выйти в машинный зал. 
Промежуточные камеры уплотнения соединяют с паровым пространством регенера-
тивных подогревателей, направляя в них пар из турбины. Тем самым утилизируется 
теплота отсасываемого пара. 
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Рис. 4.4. Схема переднего концевого уплотнения ротора ЦВД мощной турбины: 
1 - пар из камеры регулирующей ступени; 2,3,4 - отсосы в подогреватели; 5 - пар от регулятора дав-
ления; 6 - отсос в вакуумный эжекторный холодильник; 7 - подсос воздуха 
 

Аналогичным образом организовано и концевое уплотнение части вала, находяще-
гося под разрежением. Разница состоит лишь в том, что оно имеет только две камеры: 
подачи уплотняющего пара и отсоса смеси пара и атмосферного воздуха.  

Процесс протекания пара в лабиринтовом уплотнении и расчет расхода пара че-
рез уплотнения был рассмотрен в п. 3.4. Рассмотрим, как организуется протечка пара в 
концевых уплотнениях.  

Потоки пара в концевых лабиринтовых уплотнениях объединяются общей си-
стемой трубопроводов. Один из примеров организации этих потоков для двухцилин-
дровой конденсационной турбины показан на схеме трубопроводов лабиринтового па-
ра (рис. 4.5). 
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Рис. 4.5. Схема концевых уплотнений турбины 
 

Концевые уплотнения всех цилиндров турбины разделены на отсеки, между ко-
торыми образованы камеры для отвода или подвода пара к уплотнению. Наибольшее 
число отсеков имеет переднее концевое уплотнение ЦВД. После первого отсека этого 
уплотнения пар отводится в выхлопной трубопровод ЦВД, что дает возможность ис-
пользовать энергию пара в последующих ступенях турбины. Пар из камер после вто-
рого отсека переднего уплотнения ЦВД и первых отсеков заднего уплотнения ЦВД, а 
также переднего уплотнения ЦСД отводится в четвертый регенеративный отбор, пар 
из следующих отсеков уплотнений ЦВД и ЦСД отводится в сальниковый подогрева-
тель системы регенерации. Крайние камеры всех концевых уплотнений соединены с 
паровым пространством сальникового подогревателя, в котором с помощью эжектора 
поддерживается небольшое разрежение (абсолютное давление равно 0,095—0,098 
МПа). В крайних камерах всех уплотнении разрежение поддерживается для того, что-
бы исключить выход пара из уплотнений в помещение машинного зала и защитить 
близко расположенные корпуса подшипников от попадания в них пара. В турбинах 
выпуска довоенных или первых послевоенных лет пар из крайних камер уплотнений 
направлялся через вестовые трубы в помещение машинного зала. В камеры, соседние с 
крайними, во все концевые уплотнения подводится пар из деаэратора от общего кол-
лектора, в котором регулятором поддерживается небольшое избыточное давление 10—
20 кПа (0,1—0,2 кгс/см ). Для концевых уплотнений, перед которыми давление в тур-
бине ниже атмосферного, небольшое избыточное давление в этих камерах необходи-
мо, чтобы исключить присосы воздуха из атмосферы в турбину. Поэтому пар, посту-
пающий в эти камеры, называют уплотняющим. В концевых уплотнениях ЦВД и пе-
реднем ЦСД пар, поступающий из коллектора 2, обеспечивает охлаждение ротора для 
снижения температуры шейки ротора и подшипника. 

В турбинах АЭС пар может быть радиоактивным, и поэтому в камеры концевых 
уплотнений, соседние с крайними, подается нерадиоактивный пар из специального 
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котла или испарителя, что исключает возможность попадания радиоактивного пара в 
машинный зал. 
 
 

4.3. Осевые усилия, действующие на ротор турбины 
Надежность работы турбины в большой мере зависит от работоспособности 

упорного подшипника, который воспринимает результирующее осевое усилие, дей-
ствующее на ротор турбины. Осевое усилие зависит от распределения давления пара 
по поверхностям ротора. Для определения осевого усилия ротор обычно разделяют на 
участки. Характерным является участок ротора в пределах одной ступени. Рассмотрим 
расчет осевого усилия для участка ротора одной из промежуточных ступеней много-
ступенчатой турбины (рис. 4.6). От профильной части рабочих лопаток на ротор пере-
дается осевое усилие I

aR , которое может быть определено по данным теплового расче-
та ступени (п. 3.1): 

( ) ( )1 1 2 2 2 1 2sin sinaR G c c dl p pα α π= − + −                                      (4.3)  

dd1

d1

d2

Gк.у

G1у

Gр.о

h δ

а) б)  Рис. 4.6. К 
расчету осевого усилия в ступени турбине 
а – схема проточной части активной ступени; б – схема диафрагменного уплотнения 
 
Здесь разность давлений 1 2p p−  зависит от степени реактивности ступени. Чем выше 
степень реактивности ступеней турбины, тем больше осевое усилие I

aR . Составляю-
щая, связанная с разностью осевых проекций скоростей 1 1 2 2sin sinc cα α− , для чисел 

0,7M < , как правило, близка к нулю, и поэтому ею часто пренебрегают. 
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Вторая составляющая осевого усилия в ступени передается на ротор от кольце-
вой части полотна диска, расположенной между корневым диаметром 2кd d l= −  и 
диаметром ротора под диафрагменным уплотнением 2d  (рис. 4.5): 

( ) ( )2 2
1 2 24

II
a кR p p d dπ′= − − .                                                      (4.4) 

 
Здесь давление 1p′  между диафрагмой и диском зависит от соотношения трех расхо-
дов: диафрагменной протечки yG , корневой протечки кG  и  протечки через разгрузоч-
ные отверстия отвG . Разность давлений 1 2p p′ −  пропорциональна разности давлений 
перед и за рабочими лопатками: 

( )1 2 1 2p p k p p′ − = −  
Значение k может быть найдено из уравнения баланса расходов для камеры перед дис-
ком 

y к отвG G G= ± + .                                                                  (4.5) 
При определении расходов , ,y к отвG G G  в соответствующие формулы вводят коэффици-
енты расхода , ,y кµ µ  и отвµ , а также площади зазоров в диафрагменном и корневом 
уплотнениях yF  и кF  и площадь сечений разгрузочных отверстий отвF . От значений 
этих коэффициентов и размеров площадей существенно зависит давление перед дис-
ком 1p′  . Если, например, при эксплуатации турбины увеличивается зазор в диафраг-
менном уплотнении (износ уплотнительных гребней при задеваниях ротора о статор), 
то увеличивается протечка yG  и соответственно растут давление перед диском 1p′  и 
осевое усилие на полотно диска. 

Разгрузочные отверстия позволяют снизить перепад давления 1 2p p′ − , действу-
ющий на полотно диска, по сравнению с перепадом 1 2p p− , действующим на рабочие 
лопатки. Хорошее скругление входных кромок разгрузочных отверстий увеличивает 
коэффициент расхода отвµ   и снижает разность давлений 1 2p p′ − . В дисках последних 
ступеней, где абсолютные значения осевых усилий невелики, а механические напря-
жения высокие, разгрузочных отверстий, как правило, не выполняют, чтобы не созда-
вать концентраций механических напряжений в дисках. 

Третья составляющая осевого усилия в ступени действует на уступ ротора меж-
ду диаметрами соседних диафрагменных уплотнений: 

( )2 2
2 1

1 4
III
a

d d
R p

π −
′= .                                                                    (4.6) 

Четвертая составляющая осевого усилия в ступени - усилие на выступы уплот-
нений (рис. 4.5, б) - запишется в виде 

( )0 10,5IV
a yR p p d hπ′= − .                                                               (4.7) 

Здесь коэффициент 0,5 введен для учета того, что на выступ на роторе действует поло-
вина перепада давлений, приходящегося на каждую ступеньку уплотнения (выступ — 
впадина). Полное осевое усилие, действующее на ротор, находят суммированием всех 
составляющих в каждой ступени, а также усилий, действующих на уступы ротора, 
расположенные вне проточной части ступеней: 
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где i  - номер составляющей осевого усилия. 
Для уменьшения осевого усилия Rn, передаваемого на упорный подшипник, 

применяют так называемый разгрузочный поршень, которым является первый отсек 
переднего концевого уплотнения с увеличенным диаметром уплотнительных щелей 
(рис. 4.7). На разгрузочном поршне создается усилие, направленное в противополож-
ную сторону по отношению к потоку пара в ступенях турбины, частично или полно-
стью уравновешивающее осевое усилие  R : 

п разгрR R R= − .                                                             (4.8) 

Рис. 4.7. Много-
ступенчатая турбина с разгрузочным поршнем (расчетная схема) 
 

Усилие разгрR , действующее на разгрузочный поршень, определяется перепадом 
давлений в камерах уплотнения перед и за разгрузочным поршнем и площадью, на ко-
торую действует этот перепад давлений. Для того чтобы обеспечить необходимое уси-
лие на упорный подшипник пR  и соответственно разгрR , необходимо увеличить xd  до 
значения, которое определяется из уравнения 

( ) ( )
2 2

01
14

x
разгр x

d d
R p p

π −
= − .                                                      (4.9)    

Как правило, в турбинах активного типа разгрузочный поршень имеет неболь-
шой диаметр, в турбинах же реактивного типа, где усилие R  очень велико, разгрузоч-
ный поршень выполняется большого диаметра, сравнимого с диаметром ступеней тур-
бины. 

В конденсационных турбинах без промежуточного перегрева пара уравновеши-
вание осевых усилий производится за счет противоположного направления потоков в 
соседних цилиндрах (рис. 4.8). При этом, если муфта, соединяющая роторы цилин-
дров, жесткая, усилие на упорный подшипник равно разности усилий 1R  и 2R . 
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Рис. 4.8. Схема 
разгрузки упорного подшипника в двухцилиндровой турбине 
 
В турбинах с промежуточным перегревом пара уравновешивание этим способом при 
переходных режимах осуществлять нельзя, так как из-за большой инерционности па-
рового объема трубопроводов промежуточного перегрева давление перед частью 
среднего давления турбины изменяется не одновременно с изменением давления перед 
частью высокого давления. Поэтому усилия 1R  и 2R , взаимно уравновешиваясь в ста-
ционарных режимах работы, могут существенно отличаться друг от друга и создавать, 
таким образом, при переходных режимах недопустимо большое усилие на упорном 
подшипнике. По этой причине в турбинах с промежуточным перегревом пара роторы 
ЧВД и ЧСД должны быть уравновешены каждый индивидуально (в отдельности), 
например, разгрузочными поршнями в ЧВД и ЧСД или за счет противоположного 
направления осевых усилий в пределах каждого ротора. При этих условиях как ротор 
ЧВД, так и ротор ЧСД будут уравновешены в стационарных и переходных режимах. 
Аналогичный принцип индивидуального уравновешивания осевых усилий роторов ис-
пользуют и для турбин с регулируемыми отборами пара. В турбинах с одним регули-
руемым отбором пара осевые усилия каждого из роторов зависят от расхода пара в 
ЧВД и ЧСД. При различных режимах работы турбины не может обеспечиваться вза-
имное уравновешивание за счет жесткого соединения роторов, так как взаимно урав-
новешенные при одном соотношении расходов пара 1G  и 2G  роторы будут взаимно не 
уравновешены при другом соотношении расходов. В связи с этим роторы ЧВД и ЧСД 
уравновешиваются индивидуально. Для турбин с двумя регулируемыми отборами пара 
уравновешиваются в отдельности роторы ЧВД, ЧСД и ЧНД. 

На упорный подшипник турбины могут воздействовать также дополнительные 
осевые усилия от ротора приводимой машины (электрического генератора, воздухо-
дувки и т.п.). Как правило, эти усилия невелики. Существенное осевое усилие может 
возникать в кулачковых и пружинных муфтах, соединяющих роторы соседних цилин-
дров турбины. Эти муфты подвижны в осевом направлении, и каждый из соединяемых 
роторов имеет самостоятельный упорный подшипник. Дополнительное осевое усилие 
может возникнуть, например, при тепловом расширении ротора и при ограничении 
подвижности муфты в осевом направлении за счет сил трения в зубцах. Дополнитель-
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ное осевое усилие, возникающее в подвижной муфте, определяется силой трения в 
зубцах муфты. Сила трения зависит от крутящего момента, передаваемого муфтой, ко-
эффициента трения в подвижном соединении муфты f  и радиуса 3r , на котором рас-
положены зубцы муфты: 

2
e

М
N fR

rπω
= ,   

где eN  - мощность, передаваемая через муфту; ω  - частота вращения ротора. 
В современных мощных турбинах, когда эти дополнительные усилия могут до-

стигать больших значений, используют только жесткие (глухие) муфты. 
В процессе эксплуатации осевые усилия в турбине могут изменяться в результа-

те изменения степени реактивности отдельных ступеней или же их групп, а также про-
течек пара в диафрагменных и надбандажных уплотнениях и т.д. Изменение степени 
реактивности ступеней часто является следствием таких причин, как неодинаковая 
степень заноса солями рабочих и сопловых лопаток (различная относительная толщи-
на отложений в горловых сечениях этих лопаток), повреждение выходных кромок ло-
паток. Если площади горловых проходных сечений рабочих лопаток уменьшаются в 
большей степени, чем площади соответствующих сечений сопловых, то степень реак-
тивности возрастает. 

Изменение осевых усилий может возникнуть в результате больших скоростей 
перехода с одного режима на другой. При этом быстрое изменение температуры дета-
лей ротора и статора приводит к изменению зазоров в уплотнениях и к соответст-
вующему изменению осевых усилий. 
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5. РАБОТА ТУРБИНЫ ПРИ ПЕРЕМЕННОМ РЕЖИМЕ 
5.1. Работа ступени при нерасчетном режиме 

При проектировании и изготовлении турбины профили и геометрические разме-
ры сопловых и рабочих решеток каждой ее ступени выбирают и выполняют в металле 
для одного определенного расчетного режима: для заданных параметров и расхода па-
ра, располагаемого теплоперепада, частоты вращения и т.п. Для этого расчетного ре-
жима находят скорости потока пара, строят треугольники скоростей, выбирают степе-
ни реактивности, наконец, определяют КПД ступеней. 

В процессе эксплуатации значительную часть времени турбины работают в ре-
жимах с различными расходами пара, в режимах пуска и остановки, нередко с откло-
нениями начальных и конечных параметров пара, возможен и занос солями проточной 
части турбины, а также работа с удаленными рабочими лопатками отдельных ступеней 
и нарушенной геометрией решеток за счет подгиба кромок лопаток. Особенностью ра-
боты транспортных и приводных турбин, кроме того, является переменная частота 
вращения. 

Для того чтобы правильно оценить изменение экономичности и надежности ра-
боты турбины и ее отдельных ступеней при встречающихся отклонениях от расчетно-
го режима, необходимо при этих отклонениях производить тепловые, а иногда и проч-
ностные расчеты турбины с неизменными профилями и геометрическими размерами 
сопловых и рабочих решеток. 
5.1.1. Изменение характеристик ступени в переменном режиме 

При изменении нагрузки турбины, а следовательно, и расхода пара, при откло-
нении параметров пара от номинальных режимные характеристики ступени 0H , 

ф

u
c , 

ρ  и другие могут значительно отличаться от расчетных. 
В стационарных турбинах, работающих на электростанциях с постоянной часто-

той вращения, окружные скорости при изменении нагрузки турбины сохраняются по-
стоянными. Теплоперепады при этом изменяются, причем в различных ступенях по 
разному. Наибольшим изменениям подвергаются теплоперепады последних ступеней 
и регулирующих ступеней турбин с сопловым парораспределением. 

Рассмотрим, как изменяется тепловой процесс ступени при изменении ее тепло-
перепада. Предположим, что в основу подбора профилей и геометрических размеров 
сопловых и рабочих решеток рассматриваемой ступени были положены расчетные 
треугольники скоростей, показанные на рис. 5.1 сплошными линиями. 

Допустим, что при нерасчетном режиме теплоперепад этой ступени уменьшился. 
Значит, уменьшится и абсолютная скорость истечения пара из сопловой решетки 

11 1с c<  (рис. 5.1) и возрастет отношение скоростей 
ф

u
c . 
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 Рис. 5.1. Тре-
угольники скоростей при расчетном и уменьшенном теплоперепадах ступени 
 

Проведем из вершины треугольника вектор скорости 11с , вычтем геометрически 
из него неизменную окружную скорость u  и получим новую относительную скорость 
входа пара на рабочие лопатки 11w , которая стала меньше расчетной скорости 1w , зна-
чительно отклонилась от первоначального направления и встречает входную кромку 
рабочих лопаток с отрицательным углом атаки 1 1 11γ β β= − , т.е. в данном случае поток 
пара ударяет в спинки лопаток, что приводит к значительным потерям энергии в кана-
лах рабочих лопаток и соответствующему снижению КПД ступени. Наряду с этим уве-
личение отношения скоростей 

ф

u
c  сопровождается увеличением степени реактивно-

сти. 
Зависимость степени реактивности ρ  от отношения скоростей  

ф

u
c  при не-

больших изменениях 
ф

u
c , когда

0

0,1 0,2ф

ф

u
c

u
c

 ∆ 
 − < >

 
 
 

, можно принять линейной: 

( )
0

0

0,5
1

ф

ф

u
c

u
c

ρ ρ
ρ

 ∆ ∆  = −
−  

 
 

,                               (5.1) 

где индексами «0» отмечены величины при расчетном режиме, а буквой ∆  - отклоне-
ния от расчетных. График этой зависимости для различных значений начальной (рас-
четной) степени реактивности р0 приведен на рис. 5.2: чем меньше расчетная степень 
реактивности, тем больше ее изменение при изменении 

ф

u
c . 
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Рис. 5.2. Изменение степени реактивности ступени в зависимости от изменения отношения ско-
ростей

ф

u
c для разных значений расчетной степени реактивночти 

 
Уравнение (5.1) получено с помощью уравнений сохранения энергии и нераз-

рывности без учета влияния изменения степени реактивности на утечки пара через пе-
риферийные и корневые зазоры. Этим влиянием можно пренебречь лишь в том случае, 
когда зазоры очень малы и когда парциальность ступени равна единице. При больших 
зазорах повышение реактивности при росте 

ф

u
c  вызывает увеличение утечек пара 

через эти зазоры, поэтому действительный рост реактивности будет несколько мень-
шим, чем получаемый по формуле (5.1). 

Сокращение теплоперепада ступени сопровождается также уменьшением отно-
сительной скорости выхода пара из рабочей решетки 21 2w w< , что приводит к измене-
нию значения и направления абсолютной скорости выхода 21c  (рис. 5.1). 

Натекание потока на входные кромки сопловой решетки последующей ступени 
при этом будет происходить с отрицательным углом атаки 2 2 21γ α α= − , что также вы-
зывает дополнительные потери в ней, Уменьшения дополнительной потери из-за не-
расчетного угла натеканиия добиваются, применяя скругленную входную кромку 
сопловой решетки. 

Аналогичные рассуждения можно провести и при рассмотрении случая увеличе-
ния располагаемого теплоперепада. 
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Здесь рассмотрен переменный режим работы ступени, при котором частота вра-
щения ротора сохранялась постоянной, а изменению подвергался теплопе-репад. Ана-
логичные результаты получатся, когда те-плоперепад будет сохраняться постоянным, 
а изменяться будет частота вращения. В этом нетрудно убедиться, если построить тре-
угольники скоростей. Увеличение частоты вращения приведет к изменению треуголь-
ников скоростей, аналогичному тому, что происходит при уменьшении теплоперепада. 

Влияние изменения режима работы ступени на ее экономичность зависит от рас-

четных значений отношения скоростей 
0ф

u
c

 
 
 

, степени реактивности 0ρ  и отноше-

ния давлений ( )0стε , определяющих числа Маха 1tM  и 2tM , от типа подобранных ре-
шеток и других геометрических и конструктивных характеристик ступени. 

Отклонение от расчетного режима может привести чаше всего к снижению эко-
номичности, если ступень проектировалась так, чтобы в расчетных условиях был 
обеспечен максимально возможный КПД oiη , но иногда и к повышению экономично-
сти, если по условиям технико-экономической оптимизации и унификации, требова-
ниям малого изменения КПД в широком диапазоне нагрузок расчетный режим не со-
ответствовал наивысшему КПД. 

Зависимости отдельных составляющих потерь (потери в сопловой и рабочей ре-
шетках, а также потери с выходной скоростью) и относительного лопаточного КПД 
ступени олη  от отношения 

ф

u
c  подробно рассмотрены в п. 3.2. В п. 3.4 показано вли-

яние отношения скоростей 
ф

u
c  на дополнительные потери в ступени. 

Кроме отношения скоростей 
ф

u
c  на изменение КПД ступени может оказать не-

которое влияние отношение давлений за ступенью и перед ней 2

0
ст

p
p

ε =  из-за изме-

нения потерь при обтекании решеток и перераспределения теплоперепадов между ре-
шетками. Обычно при проектировании и отработке серии ступеней одновременно с за-
висимостями олη  от   

ф

u
c  строят графики поправок к ним, учитывающие, в частности, 

влияние отношения давлений 2

0

p
p

. 

Влияние числа Рейнольдса на потери зависит от режима течения в пограничном 
слое, шероховатости обтекаемой поверхности лопаток, наличия или отсутствия отрыва 
и практически обнаруживается только при ( ) 5Re 1...5 10< ⋅ . 

Таким образом, расчет ступени при переменном режиме работы сводится в ос-
новном к определению ее располагаемого теплоперепада  0H  при изменившемся ре-
жиме, по которому затем определяются фиктивная скорость  02фc H=  и отношение 

скоростей 
ф

u
c , позволяющее с помощью имеющихся графиков оценить потери и ло-
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паточный КПД ступени. В случае необходимости можно внести поправки к получен-

ному КПД на изменение отношения давлений 2

0
ст

p
p

ε =   числа Re . 

5.1.2.Расчет ступени при изменении расхода пара через турбину. 
В связи с большой неравномерностью суточного и недельного графиков элек-

трической нагрузки паровые турбины работают на электростанциях при ежедневно 
изменяющемся, причем в широких пределах, расходе пара. В часы утреннего и вечер-
него максимумов электрической нагрузки они работают с максимально возможными 
расходами пара, в часы же ночных и воскресных провалов - со значительно уменьшен-
ными расходами пара. 

Поэтому важно знать, как изменяется экономичность и надежность работы тур-
бины и ее отдельных ступеней при снижении и повышении нагрузки. Сложность зада-
чи состоит в том, что изменение расхода пара приводит к изменению его параметров 
до и после ступени, которые, в свою очередь, определяют изменение режима ступени. 

Решение может быть найдено методом последовательного приближения, причем 
задача упрощается, если расчет вести не от начальных параметров перед рассматрива-
емой ступенью, которые неизвестны, а от конечного состояния пара на выходе из тур-
бины. 

Отметим, что расчет ведется с помощью уравнений, рассмотренных в раз-
деле 2. 

При расходе пара G , отличающемся от расчетного расхода 0G , давление отрабо-
тавшего пара на выходе из турбины можно принять постоянным, равным расчетному, 
или найти, задавшись зависимостью его от расхода пара (характеристика конденсато-
ра). 

Как и прежде, при расчетном режиме обозначим: 0 0 0, ,G p υ  - расход, давление и 
удельный объем пара перед ступенью; 1 1,p υ  - давление и удельный объем пара в зазо-
ре между сопловой и рабочей решетками; 2 2,p υ  - давление и удельный объем пара на 
выходе из каналов рабочей решетки. При измененном режиме эти же величины обо-
значим соответственно: 01 01 11 11 21 21, , , , , ,G p p pυ υ υ . 

Будем считать заданными параметры пара за последней ступенью турбины 2p  и 
2h , расход пара G  и частоту вращения ω . Кроме того, должны быть известны или все 

геометрические характеристики ступени: типы решеток, их размеры, зазоры и др., или 
полные данные расчетного режима работы ступени и некоторые геометрические ха-
рактеристики. 

Расчет проводим с помощью ,h s -диаграммы. Пусть состояние пара на выходе из 
последней ступени турбины при изменившемся режиме соответствует точке A  ,h s -
диаграмме (рис. 5.3). Определив потери на трение трH∆  и оценив предварительно по-
тери с выходной скоростью всH∆ , находим в точке B  состояние пара на выходе из ка-
налов рабочей решетки. 
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Рис. 5.3. К расчету переменного режима работы ступени от конечного состояния: 
а - процесс расширения пара в ,h s -диаграмме; б - треугольники скоростей 
 

Далее рассмотрены только докритические режимы работы ступеней. Уравнение 
неразрывности может быть записано следующим образом: 

1
21

2

Gw
F
υ

=  

Определив теоретическую относительную скорость выхода пара из рабочей ре-

шетки из выражения 11
21t

ww ψ= , где ψ  - коэффициент скорости рабочей решетки, 

взятый из основного расчета ступени, т.е. 0ψ ψ= , и по известному углу выхода из ра-
бочих решеток 2β , строится  треугольник выходных скоростей, по которому находится 
абсолютная скорость выхода пара 21c , по которой проверяем принятые вначале по 

оценке потери с выходной скоростью 
2
21

2вс
cH∆ = . 



 106 

При большом расхождении всH∆  с первоначально принятым значением смещаем 
точку B  на ,h s -диаграмме по изобаре 21p  соответственно полученным из расчета по-
терям с выходной скоростью. 

Вычисляем потери энергии в рабочей решетке: 

( )
2 2

221 21
2

1 1 1
2 2

t
р

w wH ψ
ψ
 

∆ = − = − 
 

 

откладываем значение этих потерь в h, s-диаграм-ме от точки В (рис. 5.3), определяю-
щей состояние пара на выходе из рабочей решетки - получаем точку оканчания теоре-
тического процесса расширения в рабочей решетке (C ) с энтальпией 21th .  

Зная относительную скорость выхода из рабочей решетки 21w  и предполагая, что 
отношение относительной скорости входа 11w  к 21w  мало меняется при изменении ре-

жима, принимаем его равным расчетному 11 1

21 2

w w
w w= ; находим теплоперепад 0 рH , 

срабатываемый в рабочей решетке:  
22 2 2

21 11 21 1 21
0

2 21

1
2 2

t t
р

t

w w w w wH
w w

  −  ∆ = = −  
   

 

Далее проведем из точки C  изоэнтропу до пересечения ее с линией энтальпии 
11 21 0t рh h H= + . Полученная точка D  отвечает состоянию пара на входе в рабочую ре-

шетку и представляет одновременно состояние пара на входе в рабочую решетку и на 
выходе из сопловой решетки. 

Далее ведется расчет сопловой решетки. Определяем теоретическую скорость 
выхода пара из сопловой решетки по уравнению неразрывности: 

11
11

1

Gc
F
υ

=  

Теоретическая абсолютная скорость выхода пара из сопловой решетки 
11

11t
cc ϕ=  

где коэффициент скорости ϕ  в первом приближении принимаем равным расчетному 
коэффициенту скорости 0ϕ . 

Из построения входного треугольника скоростей (рис. 5.3, б) по скорости 11c , уг-
лу 1α  и окружной скорости u  находим относительную скорость входа в рабочую ре-
шетку 11w  и угол входа 11β . 

Значение 11w , полученное из построения входного треугольника, сравниваем с 
выбранным для вычисления oрH  [см. (5.4)] и в случае их несовпадения расчет ступени 
проводим повторно, начиная с определения oрH . При этом корректируются также зна-
чения коэффициента скорости ψ  с учетом угла натекания 11β  и числа. 

Использованный теплоперепад сопловой решетки определяем так же, как и теп-
лоперепад рабочей решетки. 

Расчеты всех ступеней турбины, которые проводят, начиная с последней, пока-
зывают, что в стационарной турбине, работающей при постоянной частоте вращения, 
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при изменении расхода пара значительно искажается тепловой процесс только в по-
следних ступенях. В промежуточных же ступенях скорости сохраняются близкими к 
расчетным, за исключением случаев с очень уменьшенными расходами пара. 

Поскольку скорости в промежуточных ступенях и частота вращения неизменны, 
отношение  

ф

u
c  также неизменно. Поэтому внутренние КПД промежуточных ступе-

ней можно принять постоянными, равными расчетным, что существенно упрощает 
расчет турбины при переменном режиме работы. 

Обычно детальный расчет ступеней от конечного состояния делают на ЭВМ, для 
чего необходимо иметь кроме рассмотренной методики аналитические или табулиро-
ванные зависимости коэффициентов скорости от углов входа и чисел M . 

Если при построении процесса от конечной ступени к начальной окажется, что 
произведенный расчет привел к параметрам состояния пара, не совпадающим с 
начальными (точки a  и 1a , рис. 6.5), то это означает, что конечное состояние пара 
(точка b ) было оценено неправильно. 

При дроссельном парораспределении начальное состояние пара перед первой 
ступенью турбины при измененном режиме (точка a , рис. 5.5) должно остаться на 
уровне начальной энтальпии 0h . При сопловом парораспределении оно должно сов-
пасть с состоянием пара на выходе из регулирующей ступени. 

В случае несоответствия, которое, например, для турбины с дроссельным паро-
распределением показано на рис. 5.5 точкой a , следует найти использованный тепло-
перепад iH  между точками a  и b , отложить его значение от уровня начальной эн-
тальпии 0h  вниз и найти в точке b′  уточненное значение конечных параметров пара. 
После этого по новому уточненному состоянию отработавшего пара произвести расчет 
при измененном режиме во втором приближении, которое обычно дает уже вполне 
удовлетворительное совпадение начальной точки процесса. 
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Рис. 5.5. Процесс расширения пара в ,h s -диаграмме при расчетном и изменившемся режимах 
группы ступеней 
 

5.2. Распределение давлений и тепловых перепадов 
по ступеням турбины при переменном расходе пара 

Расчет каждой ступени турбины при переменном режиме, начиная с последней и 
заканчивая первой, связан с большими затратами труда и времени. Поэтому необхо-
дима более простая методика отыскания давлений и теплоперепадов по ступеням тур-
бины при режимах, отличающихся от расчетного. 

Рассмотрим на примере проточной части турбины произвольной конструкции 
(см. рис. 4.3), как изменяется давление в ступенях турбины при изменении расхода па-
ра. Допустим, что для расчетного режима известны секундный расход пара 0G , проте-
кающего через проточную часть, и параметры его в каждой ступени. Известны также 
размеры сопловых и рабочих решеток каждой ступени. 

Будем считать сопловые и рабочие решетки рядом последовательных сопротив-
лений, расположенных на пути протекания пара. 

Давление пара 1ap  в произвольной промежуточной точке турбины представим в 
виде суммы: 
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1 2ap p p= + ∆∑                                              (6.2) 
где 2p  - давление на выходе из группы ступеней; p∆∑  - сумма перепадов давлений в 
ступенях данной группы. Перепады 1 2 3, , ...p p p∆ ∆ ∆  возникают вследствие сопротивле-
ния, создаваемого решетками ступеней при произвольном расходе пара. 
5.2.1. Распределение давлений по ступеням при критической скорости пара в одной из 
ступеней.  

Если в какой-либо ступени из данной группы скорость пара станет равной или 
больше критической, давление за этой ступенью не будет влиять на параметры в 
предыдущих ступенях, а расход пара при неизменной площади проходного сечения 
будет зависеть в соответствии с (2.18) только от параметров перед решетками преды-
дущих ступеней и 

определяться равенством pG A υ= . Отношение произвольного расхода пара через 

группу ступеней к расчетному при этом можно представить в виде 

01 00 00 00 00
01

0 00 01 01 01 01

G p T x T x
G p T x T x

ε= = .                           (5.2)  

Здесь 00 00 00, ,p T x  - параметры, соответствующие расчетному расходу пара 0G ; 
01 01 01, ,p T x  - параметры, соответствующие изменившемуся режиму с новым расходом 

пара G . 
Во многих случаях приближенно можно считать, что температура пара в проме-

жуточных ступенях при изменении расхода сохраняется постоянной. Тогда для пере-
гретого пара при 01 00 1x x= =  уравнение (5.2) упрощается: 

01

0 00

G p
G p

= .                                                     (5.3)  

Таким образом, до тех пор, пока в ступени сохраняются критические скорости, 
давление пара во всех предыдущих ступенях изменяется прямо пропорционально рас-
ходу. 
5.2.2.  Распределение давлений по ступеням при отсутствии критической скорости во 
всех ступенях. 

Для случая, когда ни в одной из ступеней рассматриваемой группы не возникает 
критической скорости, связь между давлениями и расходом пара в предположении 

01 00T T const= =   можно представить для  i -й ступени в следующем виде: 

( ) ( ) ( ) ( )
2

2 2 2 2
00 20 01 21

0
ii i i

G p p p p
G

   − = −    
.                   (5.4) 

Составив аналогичные равенства для всех ступеней рассматриваемой группы с 
учетом того, что относительное изменение расхода пара 

0

G
G  для всех ступеней оди-

наково, просуммируем левые и правые части этих равенств: 

( ) ( ) ( ) ( )
2

2 2 2 2
00 20 01 21

1 10

z z

ii i i

G p p p p
G

   − = −    
∑ ∑ . 



 110 

Поскольку конечное давление i -й ступени равно начальному давлению ( )1i + -й 
ступени, все промежуточные значения давлений исключаются. В результате для груп-
пы ступеней получим 

2 2
01 1
2 2

0 00 0

z

z

G p p
G p p

−
=

−
.                                                    (5.5) 

Чтобы учесть возможное изменение температуры пара перед группой ступеней, 

введем соответствующий поправочный коэффициент, равный 00

01

T
T . Тогда для 

группы ступеней, работающих с докритическими скоростями перегретого пара, полу-
чим следующую формулу: 

2 2
01 1 00
2 2

0 00 0 01

z

z

G p p T
G p p T

−
=

−
.                                       (5.6) 

Для конденсационной турбины z кp p=   и вторые чрены под радикалом   
настолько малы по сравнению с первыми членами, что ими можно пренебречь, тогда 

01 00

0 00 01

G p T
G p T

= .                                                  (5.7) 

Закон изменения расходов пара в соответствии с формулами (5.6) и (5.7) был 
установлен на основании опытов А. Стодолы, а теоретически обоснован Г. Флюгелем. 

Таким образом, если в рассматриваемых пределах изменения расхода пара сту-
пени работают со скоростями, превышающими критическую, расход пара при изме-
нившемся состоянии или один из параметров пара при изменившемся расходе через 
группу ступеней можно найти по формуле (5.3), а в случае, когда все ступени работа-
ют с докритическими скоростями, — по формуле (5.6). 

При определении зависимости расхода пара от давления в промежуточной сту-
пени в большинстве случаев с достаточной степенью приближения можно пользовать-
ся формулой (5.6). Наибольшая погрешность будет иметь место в том случае, когда эта 
формула будет применяться для единичной ступени. 
5.2.3. Распределение теплоперепадов по ступеням при работе одной из ступеней с 
критическими скоростями. 

Зная перераспределение давлений в ступенях турбины при режимах, отличаю-
щихся от расчетного, нетрудно найти теплоперепады ступеней при этих режимах. Для 
этого обозначим через , ,I I Ip Tυ   давление, удельный объем и абсолютную температуру 
пара перед ступенью, через IIp  конечное давление и с использованием уравнения для 
идеального газа выразим приближенно теплоперепад произвольной ступени следую-
щим образом: 

1

0 1
1

k
k

II
I I

I

k pH p
k p

υ

− 
  = −   −    

.                                         (5.8) 

В случае, когда рассматриваемая ступень или одна из последующих ступеней 
турбины работает с критическими скоростями, что характерно для конденсационных 
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турбин, давления изменяются пропорционально относительным расходам пара q : 

0I Ip qp= , 0II IIp qp= , и отношение этих давлений 0

0

IIII

I I

pp
p p=  не завимит от расхода 

пара. Следовательно, теплоперепад ступени 
1

0
0

0

1
1

k
k

II
I I I I

I

k pH p Cp
k p

υ υ

− 
  = − =  −    

                    (5.9) 

может изменяться лишь в той степени, в какой меняется произведение  I Ip υ  перед 
ступенью. Но это произведение, как будет показано ниже, обычно сохраняется посто-
янным или меняется незначительно. Поэтому теплоперепады промежуточных ступе-
ней, после которых имеются ступени, работающие с критическими скоростями, в 
частности теплоперепады промежуточных ступеней конденсационных турбин, не за-
висят от расхода пара. КПД этих ступеней также сохраняются постоянными, посколь-
ку отношение 

ф

u
c  в турбине, работающей при всех нагрузках с неизменной частотой 

вращения, не меняется. 
Относительные потери на трение, вентиляцию и перетекание, кроме потерь от 

влажности, в этих ступенях сохраняются почти неизменными. 
Перечисленные условия позволяют выразить внутреннюю мощность, развивае-

мую ступенью, после которой имеются ступени, работающие с критическими скоро-
стями, следующим образом: 

0i oiN GH const Gη= = ⋅ ,                                (5.10) 
т.е. мощность ступени прямо пропорциональна количеству протекающего пара. 
5.2.4. Распределение теплоперепадов по ступеням при работе всех ступеней с до кри-
тическими скоростями. 

Несколько сложнее определить теплоперепад ступени, когда она является одной 
из группы ступеней, работающих со скоростями, меньшими, чем критические. 

В этом случае каждое из давлений ,I IIp p  может быть выражено по упрощенной 
формуле (5.6) так: 

( )2 2 2 2 2
0 20 21I Ip q p p p= − +  

( )2 2 2 2 2
0 20 21II IIp q p p p= − +  

а квадрат их отношения - в виде 
( )
( )

2 2 2 2 2
0 20 21

2 2 2 2
0 20 21

IIII

I I

q p p pp
p q p p p

− + 
=  − + 

.                           (5.11) 

При малом давлении 20p  по сравнению с 0IIp  и  0Ip , что, например, характерно 
для первых и отчасти средних ступеней конденсационных турбин, значением  2

20p  
можно пренебречь по сравнению с 2 2

0 0,II Ip p , тогда (5.11) примет вид 
2 2 2 2

0 21
2 2 2

0 21

II II

I I

p q p p
p q p p

  +
=  + 

.                                       (5.12) 
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Отсюда ясно, что при малых значениях давлений пара за группой ступеней 21p  
изменение конечного давления IIp  будет влиять на теплоперепад ступени лишь при 

очень малых расходах пара, причем по мере уменьшения расхода отношение II

I

p
p  

будет возрастать, а теплоперепад рассматриваемой ступени соответственно сокра-
щаться. 

Чем ближе давления 0IIp  и  0Ip  к давлению отработавшего пара, которое будем 

считать постоянным, тем сильнее влияет изменение расхода пара на отношение II

I

p
p  

и тем интенсивнее сокращается тепло-перепад ступени при уменьшении расхода пара. 
Поэтому при изменении расхода пара через группу нерегулируемых ступеней в 
первую очередь изменяются теплоперепады последних нерегулируемых ступеней. 
Теплоперепады же первых нерегулируемых и промежуточных ступеней изменяются 
незначительно. И только при очень большом отклонении расхода пара от расчетного 
возникает существенное изменение теплоперепадов в промежуточных, а затем и в пер-
вых нерегулируемых ступенях. 

Другими словами, при снижении нагрузки турбины давление пара во всех ее 
ступенях, в том числе и перед последней ступенью, снижается. Давление отработавше-
го пара в конденсационной турбине снижается значительно меньше, а в турбине с про-
тиводавлением вообще поддерживается постоянным. Из этого следует, что при 
уменьшении расхода пара перепад давлений, действующий на последнюю ступень 
турбины, особенно турбины с постоянным противодавлением, сокращается, а это зна-
чит, что и теплоперепад ступени при неизменном противодавлении также сокращает-
ся, в чем можно убедиться по ,h s -диаграмме. Перепад давлений, а, следовательно, и 
теплоперепады в предпоследних ступенях при снижении нагрузки турбины будут со-
кращаться медленнее, поскольку одновременно с понижением давления перед этими 
ступенями снижается давление и за ними. 

В качестве примера рассмотрим изменение располагаемых теплоперепадов от-

дельных ступеней пятиступенчатой турбины с противодавлением 2

0
0,118p

p =  при 

переменном расходе пара. Предположим, что при полном расходе пара теплоперепады 
всех ступеней равны между собой и что отношение давлений для каждой ступени со-

ставляет 0,7II

I

p
p = . По мере уменьшения расхода пара наиболее интенсивно снижа-

ется теплоперепад последней, пятой, ступени, затем четвертой и так далее (рис. 5.6). 
Теплоперепад первой ступени начинает резко уменьшаться лишь при расходах пара, 
меньших 0,4 полного. 

Детальные расчеты и опыт показывают, что уравнения (5.6) и (5.7) с достаточной 
степенью точности характеризуют зависимость давлений в ступенях турбины от рас-
хода как перегретого, так и влажного пара. 
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Рис. 5.6. Изменение располагаемых теплоперепадов I-IV ступеней в группе при переменном 
расходе пара 
5.3. Тепловой процесс турбины при переменном расходе пара и различных спосо-

бах парораспределения 
Характер теплового процесса турбины при переменном режиме зависит от спо-

соба парораспределения, т.е. от того, каким образом достигается изменение расхода 
пара через турбину. 

В паровых турбинах применяют три способа парораспределения: дроссельное, 
сопловое и обводное - с наружным или внутренним обводом. 

При дроссельном парораспределении все количество пара, подводимого к тур-
бине, регулируется одним или несколькими одновременно открывающимися клапана-
ми, после которых пар поступает в общую для всех клапанов сопловую группу. 

При сопловом парораспределении пар протекает через несколько регулирующих 
клапанов, каждый из которых подводит пар к своему отдельному сопловому сегменту, 
причем открытие клапанов производится последовательно. 

При обводном наружном парораспределении после полного открытия регули-
рующих клапанов, подводящих пар к сопловой решетке первой ступени, дальнейшее 
увеличение расхода пара производится через обводный клапан к одной из промежу-
точных ступеней, в обход нескольких первых ступеней, включая регулирующую. 

Иногда в турбинах, рассчитанных на высокое давление и высокую начальную 
температуру, применяют внутренний обвод, при котором пар из камеры регулирую-
щей ступени подается через обводный клапан в обход нескольких первых нерегулиру-
емых ступеней. При открытии внутреннего обвода открывается дополнительная 
сопловая группа, подводящая пар к регулирующей ступени, благодаря чему давление 
и температура пара в камере регулирующей ступени сохраняются приблизительно по-
стоянными, несмотря на увеличение расхода пара. 
5.3.1.Дроссельное парораспределение.  
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При дроссельном парораспределении все количество пара, поступающего в тур-
бину при сниженных нагрузках, подвергается дросселированию. Состояние пара при 
этом, как известно, меняется по закону 

2 2
0 1

0 12 2
c ch h+ = +  

где 0 0,h c  - энтальпия и скорость пара перед дроссельным клапаном; 1 1,h c  - то же за 
дроссельным клапаном - перед сопловой решеткой первой ступени. 
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Рис. 6.7. Процесс расширения пара в ,h s -диаграмме для турбины с дроссельным парораспре-
делением 
 

Пренебрегая кинетическими энергиями 
2
0

2
c  и 

2
1

2
c , которые обычно невелики, 

можно считать, что при дроссельном парораспределении энтальпия пара перед сопло-
вой решеткой первой ступени при изменении расхода пара через турбину сохраняется 
постоянной и равной энтальпии свежего пара. 

Рассмотрим процесс работы турбины с дроссельным парораспределением. 
Предположим, что при расчетном режиме дроссельный клапан открыт полностью и 
процесс расширения пара в турбине изображается линией ab  в ,h s -диаграмме (рис. 
5.7). При снижении нагрузки дроссельный клапан будет открыт не полностью, поэто-
му давление пара перед соплами первой ступени понизится с 0p  до 1p , а энтальпия его 

0h  при этом сохранится прежней (точка c ). Давление отработавшего пара будем счи-
тать постоянным, равным 2p как при расчетной, так и при сниженной нагрузке. 
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Располагаемый теплоперепад проточной части гурбины при сниженном расходе 
пара уменьшится с 0H  до 0H ′ , и процесс расширения пара изобразится линией cd . 

Относительный внутренний КПД турбины при сниженном расходе пара станет 
меньше, чем при расчетном режиме: 

0

i
oi

H
Hη ′=  

Умножая числитель и знаменатель правой части этого выражения на располага-
емый теплоперепад 0H ′ ,  взятый по состоянию пара за дроссельным клатаном, получа-
ем  

0

0 0

i
oi др oi

H H
H H

η γ η
′ ′

′= =
′

.                                  (5.13) 

Таким образом, относительный внутренний КПД турбины с дроссельным паро-
распределением зависит от двух показателей: от степени совершенства работы про-
точной части при изменяющемся в результате дросселирования располагаемом тепло-
перепаде ( )oiη′  и от коэффициента дросселирования дрγ . Коэффициент дросселирова-
ния дрγ  не зависит от качества проточной части турбины и определяется только отно-
сительным расходом пара, протекающего через турбину, и его параметрами. 

Если при изменении расхода пара ни в одной из ступеней не возникает критиче-
ской скорости, давление за дроссельным клапаном может быть найдено по уравнению 
(5.6). В том случае, когда режим остается критическим, что характерно для конден-
сационной турбины, давление за дроссельным клапаном определяют по (5.2). 

Так как при любом расходе пара его энтальпия перед соплами сохраняется по-
стоянной, то и произведение 01 01p υ  также остается неизменным. Поэтому входящее в 

(5.2) отношение 01

00

T
T  может быть принято равным единице. 

Определив по (5.3) или (5.5) давление 1p  за дроссельным клапаном, нетрудно по 
,h s -диаграмме найти располагаемые теплоперепады 0H ′  при различных расходах пара 

(рис. 5.7). После этого можно подсчитать коэффициенты дросселирования дрγ  и по-
строить график зависимости их от расходов пара (рис. 5.8). Кривые для различных 
противодавлений показывают, что по мере увеличения противодавления 2p  снижение 
коэффициента дросселирования дрγ  происходит все интенсивнее при уменьшении рас-
хода пара. Относительный внутренний КПД турбины, равный oi др oiη γ η′= , по мере уве-
личения противодавления при снижении нагрузки будет уменьшаться еще резче, по-
скольку одновременно с уменьшением коэффициента дросселирования  дрγ  будет 
уменьшаться и oiη′ . 
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Рис. 5.8. Коэффициенты дросселирования для турбин с начальными параметрами пара р0=12,7 
МПа, t0=5650С и с различными противодавлениями 
 

Закон изменения oiη′  при снижении расхода пара может быть найден путем тру-
доемкого детального теплового расчета всей проточной части турбины при перемен-
ном режиме работы. Однако, учитывая, что изменение расхода пара вызывает наибо-
лее резкие изменения располагаемого теплоперепада, а следовательно, и КПД только 
последних ступеней, в то время как теплоперепады и КПД первых и промежуточных 
ступеней в широких пределах изменения расхода практически сохраняются посто-
янными, можно в первом приближении ограничиться расчетом последней ступени. В 
этом случае достаточно найти для различных расходов пара давления перед последней 
ступенью турбины. Затем, определив располагаемый теплоперепад для всех ступеней, 
кроме последней, и умножив его на постоянный внутренний КПД, находят использо-
ванный теплоперепад этих ступеней и состояние пара перед последней ступенью. Да-
лее определяют располагаемые теплоперепады для последней ступени и внутренние 
КПД этой ступени по диаграмме зависимости КПД от располагаемого теплоперепада 
последней ступени. Эту диаграмму можно заранее построить на основании предвари-
тельного расчета, пользуясь указаниями п. 5.1. Умножая располагаемые те-
плоперепады последней ступени на внутренние КПД ее, находят использованные теп-
лоперепады последней ступени при различных расходах пара. Таким образом находят 
суммарный использованный теплоперепад для всех ступеней (включая последнюю) и 
КПД проточной части турбины. Погрешность такого расчета зависит от отклонения 
расхода пара от его расчетного значения. Чем больше отклонение, тем больше по-
грешность, поскольку при большом отклонении искажение тешюперепадов возникает 
не только в последней, но и в предшествующих ей ступенях. 

Если зависимость КПД проточной части от располагаемого теплоперепада из-
вестна на основании испытаний турбин, близких по своей конструкции к рассматрива-
емой, то расчет турбины при переменном режиме работы существенно упрощается. 
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Относительный внутренний КПД всей турбины в этом случае находят путем умноже-
ния коэффициента дросселирования на соответствующий КПД проточной части, а 
внутреннюю мощность определяют по формуле 

0i др oiN GH γ η′= .                                                        (5.14) 
Электрическую мощность связанного с турбиной генератора находят, вычитая из 

внутренней мощности механические потери турбины и потери электрического генера-
тора. 

Механические потери турбины можно считать не зависящими от нагрузки. По-
тери же электрического генератора при изменении мощности от 0 до полной возрас-
тают примерно в 2 раза за счет того, что к постоянным механическим потерям и поте-
рям возбужденного генератора при нулевой его нагрузке прибавляются потери в об-
мотках генератора, изменяющиеся по мере увеличения нагрузки приблизительно по 
закону параболы. 
5.3.2. Сопловое парораспределение. 

Впуск пара в турбину при сопловом парораспределении управляется нескольки-
ми регулирующими клапанами, открывающимися в определенной последовательно-
сти. От каждого клапана пар направляется к самостоятельному сопловому сегменту 
(рис. 5.9). Благодаря этому потери от дросселирования при сниженной нагрузке рас-
пространяются не на все количество пара, как при дроссельном парораспределении, а 
только на ту его часть, которая протекает через не полностью открытый клапан. При 
полном же открытии всех или нескольких (одного, двух и т.д.) регулирующих клапа-
нов и закрытых остальных клапанах потери от дросселирования вообще отсутствуют. 
Поэтому экономичность турбины с сопловым парораспределением при изменении 
нагрузки сохраняется более устойчиво, чем экономичность турбины с дроссельным 
парораспределением. Особенно большое преимущество имеет сопловое паро-
распределение для турбин с противодавлением, в которых из-за большого значения 

отношения  2

0

p
p  потери от дросселирования весьма заметны. 

р0

р'0II

р1

I II III

р'0IIIр'0I

 Рис. 5.9. Схема 
подвода пара к регулирующей ступени турбины с сопловым парораспределением 
 



 118 

В стационарных турбинах, работающих на электростанциях, сопловое парорас-
пределение получило наиболее широкое распространение. 

При рассмотрении соплового парораспределения надо различать два потока па-
ра. Основной поток, протекающий через полностью открытые регулирующие клапаны, 
подходит к сопловым сегментам регулирующей ступени почти без дросселирования и 
имеет начальное давление, близкое к давлению свежего пара 0p , за вычетом потерь в 
полностью открытых паровпускных органах. 

Второй поток пара проходит через частично открытый клапан и подвергается 
дросселированию, тем большему, чем меньше открыт этот клапан, так что давление 
пара  0пp  перед соплами значительно ниже давления 0p  свежего пара (рис. 5.10). Сле-
довательно, теплоперепад и абсолютная скорость выхода пара из сопловой решетки в 
первом потоке выше, чем во втором. 
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Рис. 5.10. Процесс расширения пара в ,h s  - диаграмме для потоков  
в регулирующей ступени 
 

В камере регулирующей ступени происходит перемешивание обоих потоков па-
ра. В результате смешения потоков с энтальпией Ah  и Bh  энтальпия смеси составит 1h  
и может быть определена из уравнения смешения: 

( ) ( )0 0
1

A iI B iII BA A B B A

A B

G h H G h H hG h G hh
G G G

− + −+
= =

+
,                   (5.14) 
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где AG  - расход пара через полностью открытые клапаны; BG  - расход пара, подверга-
ющегося дросселированию в частично открытом клапане; G  _ суммарный расход пара 
через турбину: A BG G G= + . 

Распределение давлений пара и теплоперепадов в турбине с сопловым парорас-
пределением при изменении нагрузки должно рассматриваться отдельно для потоков 

AG  и BG  в пределах регулирующей ступени и отдельно для потока G  всех остальных 
нерегулируемых ступеней. 

В нерегулируемых ступенях распределение давлений и теплоперепадов находят 
по тем же формулам (5.2)-(5.12), что и в турбинах с дроссельным парораспределением. 
Однако допущение о постоянстве абсолютных температур пара в ступенях, достаточно 
справедливое при изменении расхода пара в турбине с дроссельным парораспреде-
лением, менее точно в турбине с сопловым парораспределением, поскольку в этом 
случае при снижении расхода снижается энтальпия пара в первых промежуточных 
ступенях, а следовательно, снижается и температура. 

Для определения давлений в камере регулирующей ступени pcp , давлений перед 

соплами за частично открытыми клапанами 0
ip′ , и расходов через клапана необходимо 

построить p G− - и G G− - диаграммы. Диаграмма G G−  показывает распределение 
полного расхода пара G  на турбину между отдельными клапанами при различных 
расходах  G . Диаграмма p G−  показывает зависимость перепадов давления, прихо-
дящихся на нерегулируемые ступени, на сопла за полностью открытыми клапанами и 
на сопла за частично открытыми клапанами, от расхода пара через турбину. Обычно 
эти диаграммы строятся совместно. 

1. Давление в камере регулирующей ступени (линия pcp  в p G− -диаграмме). Дав-
ление в камере регулирующей ступени определяется пропускной способностью 
нерегулируемых ступеней, поэтому его зависимость от расхода пара через тур-
бину для конденсационной турбины может быть определена по формуле (5.7): 

0
0

pc pc
Gp p G= ,                                                                  (5.15) 

а для турбины, у которой конечное давление соизмеримо с давлением в камере 
регулирующей ступени в расчетном режиме (например, противодавленческие 
турбины) по формуле (5.7): 

( )
2

2 2 2
0 0

0
pc к pc к

Gp p p p
G

 
= + − 

 
,                                            (5.16) 

здесь и далее индекс «0» соответствует расчетному режиму. 
2. Распределение расхода через клапана (линии iG  на G G− - диаграмме). Допу-

стим, что расчетный расход пара через турбину 0G  обеспечивается четырьмя 
полностью открытыми клапанами при расчетном давлении в камере регулиру-
ющей ступени 0pcp . 
Расчетные расходы пара через каждую группу сопл регулирующей ступени при 
расчетном расходе 0G  через турбину определяют из выражений: 
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1
0 0
I zG G

z
=
∑

,        2
0 0
II zG G

z
=
∑

,        3
0 0
III zG G

z
=
∑

,      4
0 0
IV zG G

z
=
∑

, 

где 0 0 0 0, , ,I II III IVG G G G  - расчетные расходы пара соответственно через первую, вто-
рую и третью группы сопл; 1 2 3 4, , ,z z z z  - число сопловых каналов соответственно 
в первой, второй, третьей и четвертой группах сопл; z∑  - суммарное число 
сопловых каналов в регулирующей ступени. Рассмотрим случай, когда 

1 2 3 4z z z z= = = . 
Строится зависимость ( )i

pcG f p=  при 0p  (т.е. для полностью открытых клапа-
нов), получится зависимость подобная рис. 2.7 (верхняя кривая рис. 5.11). По 

0pcp  можно  определить расходы через клапана при 0G  и отложить их значения 
на диаграмму G G−  (начальные точки линий изменения расхода через клапана 

0
iG .  

Gотк

G0

Gпр

G

ppc
ppc0

p' =p0 0

p'0пр

ppc1ppc2

i

i

 
Рис. 5.11. Зависимость расхода через сопловые сегменты регулирующей ступени от дав-
лений перед сегментом и в камере регулирующей ступени (при определенной площади 
выхода из сопел) 
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Рис. 5.12. p G− - и G G− - диаграммы турбины с сопловым парораспределением 
Далее возьмем, например, расход пара через турбину 1G . По рис. 5.11 при новом 
значении pcp  определяем расход пара через полностью открытые клапана. От-
кладываем эти расходы от оси абсцисс. Получаем, что полностью открыты два 
клапана, а на третий остается расход равный: 

1
III I IIG G G G= − − . 
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Следует обратить внимание на то, что в этом случае  расход пара через полно-
стью открытые клапана увеличивается, т.к. уменьшается отношение давлений на 
сопло, но оно еще больше критического. В отличии от расхода 2G , когда отно-
шение давлений на сопло меньше критического и расход пара по рис. 5.11 опре-
деляется по линии критических расходов. 
Проделав такие расчеты при различных расходах пара через турбину можно по-
строить зависимость расхода через отдельные клапана (соответственно сопловые 
сегменты) и определить какие клапана будут полностью открыты, какие частич-
но, а какие полностью закрыты при различных G . 

3. Определение давления за частично открытым клапаном. Используя диаграмму 
G G− , определяем расход через частично открытый клапан (например, при 1G ) 

прG , а по p G−  диаграмме соответствующее давление в камере регулирующей 
ступени 1pcp . По зависимости рис. 5.11 может быть подобрана кривая 

0( , )pcG f p p′=  соответствующая прG  и 1pcp  (жирная точка). Таким образом могут 
быть построены зависимости давлений за частично открытыми клапанами во 
всем диапазоне изменений расхода пара через турбину. 

4. Следует отметить, что выше приведены для наглядности несколько  упрощен-
ные рассуждения с использованием графических представлений. Для реальных 
расчетов надо использовать аналитические соотношения, которые в некотором 
смысле упрощают получение требуемого результата, а именно,  получения зави-
симость перепадов давления, приходящихся на нерегулируемые ступени, на 
сопла за полностью открытыми клапанами и на сопла за частично открытыми 
клапанами, от расхода пара через турбину. Это необходимо знать для определе-
ния эффективности работы регулирующей ступени, нерегулируемых ступеней и 
турбины в целом при переменном режиме. 
Найденный закон изменения давлений пара за регулирующими клапанами в за-

висимости от расхода пара через турбину (рис. 5.12) позволяет сделать вывод, что при 
изменении нагрузки турбины с сопловым парораспределением располагаемый тепло-
перепад ее регулирующей ступени изменяется в широких пределах. Наибольши теп-
лоперепад возникает при полном открытии первого клапана, когда закрыты остальные 
клапаны. В этом случае отношение давлений пара перед сопловой решеткой, питаемой 

через первый клапан, 0

0

Ip
p

′  достигает расчетного максимального значения ( 0

0
1

Ip
p

′ = ), 

а относительное давление в камере регулирующей ступени 
0

pcp
p  значительно ниже 

расчетного, поскольку оно изменяется пропорционально расходу пара через турбину. 
Режим работы турбины при полностью открытом первом регулирующем кла-

пане, когда все остальные клапаны закрыты, по условиям прочности является наибо-
лее тяжелым для сопловых и особенно для рабочих лопаток регулирующей ступени, 
поскольку, во-первых, изгибающие напряжения в рабочей решетке при этом режиме 
максимальны и, во-вторых, эти напряжения действуют не непрерывно, а периодиче-
ски, во время прохождения рабочих лопаток возле открытой сопловой решетки перво-
го клапана, т.е. повторяются через каждый оборот ротора, что вызывает опасные коле-
бания лопаток, нередко приводящие к усталостным поломкам. 
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Напряжения в сопловых лопатках регулирующей ступени при режиме с полно-
стью открытым первым клапаном также будут максимальными, поскольку перепад 
давлений на них 0

I
pcp p′ −  в этом случае достигает наибольшего значения. 

После построения диаграммы соплового парораспределения (рис. 5.12)  можно 
найти мощность, развиваемую регулирующей ступенью, и мощность всех последую-
щих ступеней при переменном расходе пара через турбину. 

Для определения мощности регулирующей ступени необходимо предварительно 
найти зависимость использованных теплоперепадов этой ступени от ее располагаемо-
го теплоперепада. Для стационарной турбины, работающей с постоянной частотой 
вращения, отношение 

ф

u
c , а также другие факторы, которые могут повлиять на отно-

сительный лопаточный КПД регулирующей ступени при постоянной энтальпии пара, 
подводимого к соплам этой ступени, целиком зависят от отношения давлений 0

ip′  с ко-
торым работает ступень. 

Действительно, поскольку теплоперепад потока пара, протекающего через лю-
бую группу сопл регулирующей ступени, может быть выражен в виде 

1

0 0 0
0

1
1

k
k

pc
i

pkH p
k p

υ

− 
  = −   ′−    

, 

а произведение 0 0p υ  не меняется при постоянной энтальпии, то этот теплоперепад для 

любой группы сопл зависит только от отношения давлений 
0

pc
i

p
p′ . Следовательно, 

скорость 02фc H=  также целиком определяется отношением 
0

pc
i

p
p′  и при неиз-

менной частоте вращения отношение 
ф

u
c , будет зависеть только от отношения 

0

pc
i

p
p′ . Дополнительные потери в ступени, т.е. тр парцξ ξ+ , также можно принять зави-

сящими только от 
0

pc
i

p
p′ .  В результате такого предварительного расчета находят за-

висимость использованного теплоперепада ступени от отношения 
0

pc
i

p
p′ . 

Далее определяют использованный теплоперепад регулирующей ступени. Пусть 
при произвольной нагрузке турбины расходы пара составляют: через полностью от-
крытые сопловые решетки AG , через сопловую группу, питаемую через частично от-
крытый клапан, BG , а суммарный расход через турбину G = GA + GB . Допустим, что 
давления пара при этом равны: перед сопловыми решетками, регулирующие клапаны 
которых открыты полностью, 0p , перед сопловой решеткой, регулирующий клапан 
которой открыт частично, 0

ip′  и в камере регулирующей ступени pcp . 
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Подсчитав по этим данным отношения давлений 
0

pcp
p  и 

0

pc
i

p
p′  и определив 

теплоперепад на регулирующую ступень для полностью открытых клапанов 

0
0

( )pcpH f p=  и для частично открытых клапанов 0
0

( )pc
i

pH f p= ′ , находим использо-

ванные теплоперепады 1iH  и 2iH  для обоих потоков пара (GA и GB ), протекающих че-
рез регулирующую ступень. 

Теплоперепад, использованный в регулирующей ступени, находим по формуле 
(5.), которую в данном случае можно представить в таком виде: 

0 1 1 2
A B

i i i
G GH h h H H
G G

= − = + . 

Средневзвешенная энтальпия в камере регулирующей ступени будет равна раз-
ности энтальпии свежего пара и теплоперепада: 

1 0 ih h H= −  
По найденной энтальпии 1h  и давлению pcp  наносим на ,h s -диаграмме точку C , 

отвечающую состоянию пара в камере регулирующей ступени. Одновременно опреде-
ляем и температуру пара 1t  (см. рис. 5.10). При определении давления в камере регу-
лирующей ступени по формулам (5.15), (5.16) отношение абсолютных температур 
принимаем равным единице, поэтому сопоставим температуру, найденную по ,h s -
диаграмме, с первоначально принятой. Если окажется, что она заметно отличается от 
принятой, и потребуется большая точность, то можно произвести расчет во втором 
приближении, приняв в этих формулах ту температуру, которая найдена по ,h s -
диаграмме. 

Однако другие предположения, на которых основываются расчеты, в частности 
определение КПД ступени при ее переменном режиме работы, не настолько точны, 
чтобы учет влияния начальной температуры мог сыграть существенную роль. Поэтому 
в большинстве случаев расчет во втором приближении не производят. 

Параметры пара , 1pcp h  на выходе из регулирующей ступени являются теми же, 
что и на входе в нерегулируемые ступени турбины. Следовательно, от них зависит ко-
нечная точка процесса расширения пара в турбине. Наибольший использованный теп-
лоперепад в регулирующей ступени имеет место при полностью открытом первом 
клапане, а наименьший — при полностью открытых всех (четырех) клапанах. 
5.3.3. Обводное (байпасное) парораспределение.  

Обводное парораспределение чаще всего применяют вместе с дроссельным. Од-
нако в ряде случаев оно сочетается и с сопловым парораспределением, в частности, 
для обеспечения перегрузки турбины сверх экономической мощности. 

Принципиальная схема турбины с обводным парораспределением показана на 
рис. 5.13. Все ступени турбины выполнены с полным подводом пара (е = 1). 
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Рис. 5.13. Схема турбины с обводным парораспределением 
 

К первой ступени пар подводится через клапан 1, который работает как дрос-
сельный до тех пор, пока давление перед соплами первой ступени не станет равным 
давлению свежего пара. Как только давление перед первой ступенью станет близким к 
давлению свежего пара, начинает открываться обводный клапан 2, через который 
часть пара, обходя первую группу ступеней, направляется непосредственно к третьей 
ступени. 

Проходные сечения третьей ступени больше, чем первой ступени. Поэтому от-
крытие второго клапана позволяет пропустить через турбину увеличенное количество 
пара и тем самым достигнуть повышения его мощности. 

Найдем распределение потоков пара в турбине с обводным парораспределением 
при изменении нагрузки применительно к схеме, приведенной на рис. 5.13.  

Вначале рассмотрим зависимость изменения равления в характерных точках 
проточной части турбины в зависимости от полного расхода пара через турбину 
(рис.5.14). Давление xp  в перегрузочной камере определяется по формулам (5.15) и 
(5.16). Если давление перед первой ступенью достигнет давления свежего пара при ка-

ком-то относительном расходе пара через турбину 
max

1

0

G
G ,  при котором 0x xp p= , то, 

как было сказано выше, дальнейшее увеличение расхода будет обеспечиваться откры-
тием второго клапана. По мере открытия второго клапана давление xp  в перегрузоч-
ной камере будет повышаться, что вызовет сокращение расхода пара 1G  через первый 
регулирующий клапан. Долю расхода пара, протекающего через первую группу ступе-
ней, при этом можно найти, применяя к этой группе уравнение 

2 2
1 0

max 2 2
1 0 0

x

x

G p p
G p p

−
=

−
.                                                                (5.17) 



 126 

GG0

G1 Gx

p
p1 pxа

b

 
Рис.5.14. Изменение давлений по проточной части турбины и распределение расходов пара по 

клапанам при обводном парораспределении 
 
Из    диаграммы    обводного    парораспределения (рис. 6.19) видно, что расход пара 

через первую группу ступеней достигает своего максимума max
1G  при 1

0

p
p = 1, т.е. ко-

гда давление 1p  перед первой ступенью турбины равно давлению р0 свежего пара. 
По мере открытия второго клапана расход пара xG  через него растет, но при 

этом повышается давление xp в перегрузочной камере и соответственно уменьшается 
расход пара 1G  через первую группу ступеней. Дуга эллипса ab  (красная линия), раз-
деляющая суммарный пропуск пара на два потока (рис. 5.14), нанесена на диаграмму 

путем расчета относительного расхода пара 1

0

G
G  через первую группу ступеней по 

формуле (5.17) при различных суммарных пропусках пара через турбину. 
При расчете и эксплуатации обводного парораспределения необходимо строго 

следить за тем, чтобы расход пара через первую группу ступеней при всех режимах, 
даже при полностью открытом обводном клапане 2, был достаточен для отведения 
теплоты. выделяемой в результате потерь на трение и вентиляцию в ступенях этой 
группы. При недостаточном отводе теплоты температура пара в проточной части пер-
вой группы ступеней может подняться выше температуры свежего пара и вызвать 
опасное понижение прочности металла первых ступеней. 

Внутреннюю мощность турбины с обводным парораспределением при различ-
ных расходах пара через турбину определяют следующим образом. Вначале произво-
дят предварительный расчет первой группы ступеней при переменном расходе пара, 
позволяющий найти зависимость ее располагаемого и использованного теплоперепада 
от отношения давления xp  за рассматриваемой группой к давлению свежего пара 0p . 
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Рис. 5.15. Процесс расширения в ,h s - диаграмме для турбины с обводным парораспределением 
 

Состояние пара в камере x  после смешения двух потоков, один из которых ( )1G  
прошел через первую группу ступеней и имеет энтальпию 1h , а другой ( )xG  - через 
обводный клапан с энтальпией xh , определяется из уравнения смешения: 

1 1 0

1

x
см

x

G h G hh
G G

+
=

+
.                                          (5.18) 

Расчет последующих ступеней, расположенных между камерой смешения x  и 
конденсатором, производится точно так же, как и для турбины с дроссельным паро-
распределением. Коэффициент полезного действия промежуточных ступеней в ши-
роких пределах изменения расхода пара для ориентировочных расчетов можно считать 
постоянным. Наиболее резкие искажения теплоперепадов, а следовательно, и КПД при 
изменении расхода пара через турбину, как и ранее, имеют место в последних ступе-
нях турбины. 

Чем отдаленнее от первой ступени производится впуск обводного пара, тем 
больше снижение экономичности от дросселирования пара, но тем большая может 
быть достигнута добавочная (перегрузочная) мощность. 

Для того чтобы уменьшить потери, вызванные дросселированием обводного па-
ра, иногда применяют двухкратное и даже трехкратное обводное регулирование, т.е. 
предусматривают перепуск свежего пара в две или три камеры в проточной части тур-
бины. 
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6. РЕГУЛИРОВАНИЕ ПАРОВЫХ ТУРБИН 
6.1. Паровая турбина как объект регулирования 

В подавляющем большинстве случаев паровые турбины в энергетике использу-
ются в качестве первичных двигателей для привода синхронных электрических гене-
раторов. Так как вырабатываемая электрическая энергия нигде в энергосистеме не ак-
кумулируется, то ее производство в любой момент времени должно соответствовать 
потреблению. Критерием этого соответствия является постоянство частоты сети — па-
раметра, значение которого в установившемся режиме одинаково для любой точки 
энергосистемы. Номинальное значение частоты сети в России равно 50 Гц и должно 
поддерживаться с высокой точностью. 

Частота переменного тока / определяется частотой вращения п приводимого 
турбиной синхронного генератора и связана с ней соотношением 

f pω= ,                                                     (6.1) 
где p  — число пар полюсов генератора. 

При 1p =  частоте f =50 Гц соответствует 50ω = с-1 (3000 об/мин). Генераторы, 
приводимые во вращение тихоходными турбинами с 25ω = с-1, имеют две пары полю-
сов, для них 2p = . 

Требование постоянства частоты определяет одну из основных задач регулиро-
вания турбины: сохранение частоты вращения ротора турбогенератора, и следователь-
но, турбины постоянной и близкой к номинальной, несмотря на изменения нагрузки. 

Если турбина предназначена для комбинированной выработки электрической и 
тепловой энергии (так называемые теплофикационные турбины), то наряду с поддер-
жанием постоянной частоты вращения ротора турбины ставятся дополнительные усло-
вия сохранения неизменными давлений в камерах регулируемых отборов или за тур-
биной при изменениях тепловой нагрузки. 

Для выполнения этих и ряда других задач, которые будут рассмотрены в даль-
нейшем, паровые 
турбины снабжаются системами автоматического регулирования. 

Рассмотрим некоторые свойства турбины как объекта регулирования. На рис. 6.1 
представлены кривые изменения крутящего момента ТM , развиваемого паром, расши-
ряющимся в турбине (кривая 1), и тормозящего момента сопротивления на валу гене-
ратора ГM  (кривая 2). Моментные характеристики турбины построены для постоянно-
го расхода пара, что при неизменных параметрах пара соответствует определенному 
открытию регулирующих клапанов. 

Установившемуся режиму работы, при котором Т ГM M= , соответствует пересе-
чение моментных характеристик в точке a  при частоте вращения aω . При изменении 
нагрузки электрической сети, например при отключении некоторых потребителей, ха-
рактеристика генератора сместится в положение, определяемое кривой 3. Если пара-
метры пара и положение регулирующих клапанов турбины останутся неизменными, то 
новый стационарный режим работы турбоагрегата будет достигнут в точке б . Таким 
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образом, турбина и генератор могут переходить от одного устойчивого режима работы 
к другому без какого-либо воздействия на них за счет одного лишь саморегулирования.  

2

1

3
4

ωωа ωс ωb

а
b

с

Mг

Mт

 
Рис. 9.1. Моментные характеристики турбины (/ и 4) и генератора (2 и 3), статическая 

характеристика турбоагрегата (5) 
 
 

При отсутствии автоматического регулирования все возможные установившиеся 
режимы работы турбоагрегата соответствуют линии 1, которая является в этом случае 
его статической характеристикой. Следует, однако, заметить, что возникающие в про-
цессе саморегулирования изменения частоты вращения недопустимо велики в отно-
шении как качества отпускаемой электрической энергии, так и надежности турбины и 
генератора. Возникает, следовательно, необходимость управлять турбиной таким об-
разом, чтобы частота вращения ротора оставалась постоянной или изменялась в за-
данных узких пределах. 

При нарушении установившегося режима работы угловое движение валопровода 
турбоагрегата описывается уравнением 

Т Г
dJ M M
d
ω
τ
= −                                                (6.2) 

где J  - суммарный момент инерции валопровода, кг ⋅м2; d
d

ω
τ  - угловое ускорение 

валопровода, с-2.  
Из уравнения (6.2) следует, что восстановление установившегося режима воз-

можно только при изменении одного из моментов ТM  или ГM . Воздействие на уда-
ленных и рассредоточенных потребителей электрической энергии с целью изменения 
их мощности, конечно, невозможно, если не считать частотную разгрузку в энергоси-
стеме. Поэтому для паровых турбин остается единственный способ регулирования - 
воздействие на момент, развиваемый паром на рабочих лопатках. Иными словами, при 
изменении нагрузки сети и смещении моментной характеристики генератора следует 
также сместить и моментную характеристику турбины (рис. 6.1, кривая 4) изменением 
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расхода пара. Новый равновесный режим работы будет достигнут в точке с  при часто-
те вращения сω , лишь незначительно превышающей aω . 

Все возможные установившиеся режимы работы турбоагрегата при совместном 
изменении характеристик турбины и генератора определяются линией 5, которая явля-
ется статической характеристикой управляемого турбоагрегата. 

Допуская некоторое небольшое отклонение частоты вращения от заданного зна-
чения, можно использовать его в качестве командного импульса для автоматического 
управления турбиной. На этом фундаментальном принципе управления по откло-
нению построены все без исключения системы регулирования частоты вращения тур-
бин. Для повышения быстродействия в них могут быть использованы дополнительные 
импульсы по угловому ускорению d

d
ω

τ  или по нагрузке (возмущению). 
 
6.2. Принципиальная схема регулирования частоты вращения конденсационной 

турбины 
Рассмотрим принципиальную схему регулирования турбины с центробежным 

регулятором частоты вращения, представленную на рис. 6.2. С ростом частоты враще-
ния ω  центробежные силы грузов 5 увеличиваются, муфта (точка А) регулятора 1 под-
нимается, сжимая пружину 6 и поворачивая рычаг АВ вокруг точки В. Соединенный с 
рычагом в точке С отсечной золотник 2 смещается из среднего положения вверх, за 
счет чего верхняя полость гидравлического сервомотора 3 сообщается с напорной ли-
нией, а нижняя — со сливной. Поршень сервомотора перемещается вниз, прикрывая 
регулирующий клапан 4 и уменьшая пропуск пара в турбину. Одновременно с помо-
щью обратной связи (правый конец рычага АВ связан со штоком поршня сервомотора) 
золотник возвращается в среднее положение, в результате чего стабилизируется пере-
ходный процесс и обеспечивается устойчивость регулирования. При снижении часто-
ты вращения процесс регулирования протекает аналогично, но с увеличением пропус-
ка пара в турбину. 
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Рис. 6.2. Принципиальная схема регулирования с однократным усилением: 
1 — регулятор частоты вращения; 2 — отсечной золотник; 3 — сервомотор; 4 — регулирующий кла-
пан; 5 — грузы регулятора; 6 — пружина регулятора 
 

Совокупность установившихся режимов работы турбины и положений органов 
ее системы регулирования изображается с помощью развернутой статической ха-
рактеристики регулирования (рис. 6.3). 

Зависимость перемещения муфты регулятора от частоты вращения ( )x f ω=  в 
квадранте II диаграммы представляет собой статическую характеристику регулятора 
частоты вращения, полностью определяемую конструкцией последнего. 
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Рис. 6.3. Развернутая статическая характеристика регулирования 

 
Так как на всех установившихся режимах работы отсечной золотник занимает 

одно и то же среднее положение, в котором он отсекает подвод масла из напорной ли-
нии к полостям сервомотора, то положение точки C  (рис. 6.2) оказывается неизмен-
ным, а зависимость хода сервомотора от перемещения муфты регулятора ( )z f x=  бу-
дет прямолинейной (квадрант III диаграммы). 

Наконец, в квадранте IV дана зависимость вырабатываемой электрической мощ-
ности от хода сервомотора ( )эN f z= , определяемая при неизменных параметрах пара. 

По характеристикам квадрантов II-IV диаграммы простым построением, пока-
занном на рис. 6.3 штриховыми линиями, в квадранте I находим зависимость 

( )эf Nω =  связывающую регулируемый параметр - частоту вращения - с мощностью. 
Это и есть собственно статическая характеристика регулирования частоты враще-
ния, имеющая важнейшее значение для работы турбины, как в изолированной элек-
трической сети, так и параллельно с другими агрегатами в общей энергосистеме. 

Как следует из статической характеристики регулирования, при изменении 
мощности частота вращения не остается постоянной. Она несколько снижается с ро-
стом мощности. При изменении нагрузки от номинальной до нуля (холостой ход) 
установившаяся или статическая ошибка регулирования составляет хх ннω ω− . 

Наклон статической характеристики регулирования определяется отношением 
статической ошибки к номинальной частоте вращения 0ω , т.е. величиной 

0

хх ннω ωδ
ω
−

= ,                                                                      (6.3) 
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называемой степенью неравномерности (статизмом) регулирования частоты враще-
ния турбины. В соответствии с ГОСТ 24278-89 при номинальных параметрах пара 

0,04...0,05δ = . При меньших значениях степени неравномерности трудно обеспечить 
достаточную устойчивость регулирования, а при больших ее значениях ухудшается 
точность регулирования и возрастает динамическое повышение частоты вращения при 
сбросах нагрузки. Тем не менее в современных электрогидравлических системах ре-
гулирования мощных паровых турбин имеется возможность оперативно изменять сте-
пень неравномерности регулирования в пределах 0,02...0,08δ = . 

Под рациональной статической характеристикой в настоящее время часто пони-
мают характеристику, имеющую участки с разной крутизной, которая характеризуется 
местной степенью неравномерности 

.

0

э ном
м

э

Nd
dN

ωδ ω
  = −  
  

                                                   (6.4) 

Повышенная местная неравномерность обычно выбирается при малых нагрузках 
в области холостого хода и при больших нагрузках, близких к номинальной (рис. 6.4). 
Но если при .0,15э э номN N≤  местная степень неравномерности не регламентируется, то 
при .0,9э э номN N≥  она не должна превышать среднего значения более чем в 3 раза. 
Кроме того, при работе на всех нагрузках должно быть обеспечено 0,02δ ≥ , что про-
диктовано необходимостью исключить очень пологие участки статической харак-
теристики, на которых теряется устойчивость. 

 
 

Nэ

ω

 
 

Рис. 6.4. Статическая характеристика регулирования с повышенной местной неравномерно-
стью при малых и больших нагрузках 
  

При построении развернутой статической характеристики принималось, что все 
ее зависимости являются однозначными. В реальных системах это не выполняется. 
Статические характеристики некоторых элементов и системы в целом, полученные 
при нагружении и разгружении турбины, не совпадают (рис. 6.5), что свидетельствует 
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о нечувствительности регулирования, характеризуемой степенью не-
чувствительности по частоте вращения 

0
ω

ωε ω
∆= . 

ω

∆
ω

Nэ  
Рис. 6.5. Статическая характеристика регулирования при наличии нечувствительности 
 

Основной вклад в появление нечувствительности вносят силы трения в регуля-
торах старых конструкций, передаточных механизмах, золотниках, сервомоторах, ре-
гулирующих клапанах, люфты в шарнирных соединениях, перекрыши на окнах от-
сечных золотников. 

С ростом нечувствительности процесс регулирования ухудшается, снижается его 
точность, возможно возникновение автоколебаний. Поскольку степень нечувствитель-
ности в значительной мере характеризует совершенство системы регулирования, она 
регламентируется ГОСТ 13109-87. Для турбин ТЭС мощностью свыше 150 МВт с гид-
равлическими системами регулирования степень нечувствительности не должна пре-
вышать 0,1%. В электрогидравлической системе регулирования с регулятором мощ-
ности должно быть обеспечено 0,06ωε ≤ %. 

Современная тенденция ужесточения требований по нечувствительности ставит 
перед конструкторами систем регулирования турбин непростую задачу. Одним из пу-
тей ее решения является практически полный отказ от механических связей в системе 
регулирования и замена их гидравлическими или электрическими. 

В качестве примера на рис. 6.6 представлена принципиальная схема регулирова-
ния турбины с двумя звеньями усиления и гидравлическими связями. Управляемый 
проточным золотником регулятора частоты вращения дифференциальный сервомотор 
первой ступени усиления выполнен как единое целое с отсечным золотником главного 
сервомотора, перемещающего регулирующие клапаны. Все прямые и обратные связи в 
системе регулирования выполнены гидравлическими. 
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Рис. 6.6. Принципиальная схема регулирования турбины с двумя звеньями усиления и гидрав-
лическими связями 
 

Масло из напорной линии через дроссель постоянного сечения площадью 0f  по-
ступает в импульсную линию, откуда сливается через три параллельно включенных 
сечения, регулируемых золотником регулятора ( )xf , конусом самовыключения диф-
ференциального сервомотора ( )yf  и конусом обратной связи главного сервомотора 

( )zf . С ростом частоты вращения золотник регулятора увеличивает сливное сечение 

xf . Давление в импульсной линии xp  падает, равновесие дифференциального серво-
мотора нарушается, и он перемещается вверх, конусом самовыключения уменьшая 
сливное сечение yf  и восстанавливая давление xp . Вместе с дифференциальным сер-
вомотором вверх смещается и отсечной золотник главного сервомотора. Сервомотор, 
прикрывая регулирующие клапаны, движется вниз до тех пор, пока его обратная связь, 
изменяющая сечение zf  и воздействующая через импульсную линию на дифференци-
альный сервомотор, не вернет отсечной золотник в среднее положение. 

Из условия равновесия дифференциального сервомотора имеем xp const= . В 
установившемся режиме работы, кроме того, и yf const= , откуда следует, что 

x zf f const+ = , или иначе 0x zf f∆ + ∆ = , т.е. изменение сливного сечения, управляемого 
регулятором, компенсируется изменением сечения обратной связи главного сервомо-
тора. 
 

6.3. Механизм управления турбиной 
Частота электрического тока в энергосистеме в соответствии с Правилами тех-

нической эксплуатации (ПТЭ) должна непрерывно поддерживаться на уровне (50 ± 
0,2) Гц. Даже временно допускается отклонение частоты только в пределах 0,4±  Гц. В 
то же время степень неравномерности регулирования частоты вращения составляет 4-
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5%, чему соответствует изменение частоты, равное 2-2,5 Гц, т.е. на порядок больше 
допустимого. Кроме того, в широких пределах приходится изменять частоту вращения 
турбины на холостом ходу при синхронизации турбогенератора перед включением его 
в сеть, при испытаниях автоматов безопасности турбины повышением частоты враще-
ния ротора. Уже только поэтому ясно, что в системе регулирования турбины необхо-
димо иметь устройство для изменения регулируемого параметра—частоты вращения 
— при работе турбины на холостом ходу и в изолированной сети. При работе в энер-
госистеме, когда частота вращения турбины определяется частотой сети, поддержива-
емой всеми параллельно работающими турбоагрегатами, это устройство, получившее 
название механизм управления турбиной (МУТ), дает возможность изменять ее мощ-
ность. 

Одна из широко распространенных конструкций МУТ показана на рис. 6.6 и 
представляет собой механизм перемещения буксы золотника регулятора частоты вра-
щения. 

Рассмотрим воздействие МУТ на статические характеристики регулирования. 
Пусть некоторому установившемуся режиму работы турбины соответствуют точки 1 
на развернутой статической характеристике регулирования (рис. 6.7). Сместим буксу 
золотника регулятора, например, вверх. Если турбина работала в изолированной сети, 
ее мощность, а значит, положение главного сервомотора и сечение слива обратной 
связи zf  останутся практически неизменными, т.е. 0zf∆ = . Но так как в этой схеме ре-
гулирования в статике выполняется условие x zf f∆ = −∆ , то должно быть 0xf∆ = . Таким 
образом, новый установившийся режим (точки 2 на статической характеристике) соот-
ветствует восстановлению взаимного положения золотника регулятора и его под-
вижной буксы, перемещаемой МУТ, что будет достигнуто при новой большей частоте 
вращения. 

Если турбина работала в объединенной энергосистеме, - это же воздействие 
МУТ приведет к возрастанию мощности турбины при неизменной частоте вращения 
(режим, соответствующий точкам 3), поскольку из условия x zf f∆ = −∆  следует, что 
уменьшенная площадь сечения слива xf  в регуляторе должна быть скомпенсирована 
равным по абсолютному значению увеличением площади сечения слива zf  обратной 
связи сервомотора при движении его в сторону открытия регулирующих клапанов. 
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Рис. 6.7. Смещение статической характеристики регулирования в результате воздействия ме-
ханизма управления турбиной 
 

Таким образом, в обоих рассмотренных случая»  воздействие МУТ приводит к 
смещению характеристики передаточного механизма (III квадрант), что, в свою оче-
редь, вызывает смещение статической  характеристики регулирования в I  квадранте. 

Как приспособление для изменения частоты вращения МУТ используется при 
выполнении ответственной операции - синхронизации генератора при включении его в 
энергосистему. С этим связи другое, в прошлом даже более распространение наимено-
вание этого устройства — синхронизатор. 

Предельные положения статической характеристики регулирования определя-
ются техническими условиями, задающими минимальное значение частоты сети 
( )minω , при котором можно синхронизировать и включить генератор в энергосистему, 
и максимальное значение частоты ( )maxω , при котором можно нагрузить генератор до 
номинальной мощности. Если принять min 00,95ω ω=  и max 01,01ω ω=  , то при степени 
неравномерности 0,04δ =  диапазон изменения частоты вращения турбины на холо-
стом ходу с помощью МУТ составит 

( )2 min

0
0,10ω ωζ ω

−= =  

Возможность синхронизации генератора при пониженной частоте позволяет мо-
билизовать резервы  активной мощности в энергосистеме при аварийном падении ча-
стоты. Возможность нагрузить турбину до номинальной мощности при повышенной 
частоте важна не столько для реализации этого режима работы, сколько для того, что-
бы можно было принять максимально допустимую нагрузку при номинальной частоте 
или номинальную мощность при параметрах пара, отличающихся от расчетных (по-
ниженных параметрах свежего пара, повышенном давлении в конденсаторе или про-
тиводавлении). 
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6.4. Параллельная работа турбогенераторов 
При параллельной работе турбогенераторов в общей электрической сети частота 

вращения всех агрегатов одинакова (при условии, что все они имеют одинаковую но-
минальную частоту вращения 0ω ) и равна частоте электрического тока в сети, которая, 
в свою очередь, определяется совместной работой систем регулирования всех парал-
лельно работающих турбин. При изменении нагрузки сети распределение ее между 
турбинами зависит от их статических характеристик. 

Рассмотрим параллельную работу двух турбин с прямолинейными статическими 
характеристиками, представленными на рис. 6.8. 
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Рис. 6.8. Распределение изменений нагрузки между параллельно работающими турбинами 
 

Пусть частота вращения, одинаковая для обеих турбин, равна ω , а их  нагрузки 
соответственно I

эN  и II
эN . Если нагрузка сети I II

c э эN N N= +   возрастет на cN∆  и пре-
высит генерируемую активную мощность, то разность мощностей будет покрываться 
за счет изменения кинетической энергии всех вращающихся машин, работающих в се-
ти. Частота сети снизится на ω∆ , причем ее падение будет продолжаться до тех пор, 
пока все изменение нагрузки сети cN∆  не распределится между параллельно работа-
ющими турбинами: I II

c э эN N N∆ = ∆ + ∆ . Принимая во внимание, что для обеих турбин 
ω∆  одинаково, из подобия треугольников находим  для турбины I: 

0

.

I

I I
э э номN N
ω ω δ∆

=
∆

, 

для турбины II: 
0

.

II

II II
э э номN N
ω ω δ∆

=
∆

. 

Тогда 

. .

I II

I II
э ном э номN N
ωδ ωδ∆ ∆

=  

и, имея в виду I II
c э эN N N∆ = ∆ + ∆ , найдем приращение мощности одной из турбин: 
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Как следует из соотношения (6.4) и видно из рис. 6.8, колебания нагрузки сети 
сильнее отражаются на нагрузке той турбины, которая имеет более пологую статиче-
скую характеристику, т.е. меньшую степень неравномерности δ . 

Для того чтобы при перераспределении нагрузки между параллельно работаю-
щими турбинами частота сети оставалась неизменной, необходимо воздействием на 
механизмы управления обеих турбин сместить их характеристики в противоположных 
направлениях (рис. 6.9). 

При параллельной работе не двух, а m  турбин при изменении нагрузки сети cN∆  
мощность произвольно выбранной турбины изменится на 

.

2 .

1

I c
i Im
э ном
I i

i э ном

NN
N
N

δ
δ=

∆
∆ =

+ ⋅∑
.                                                           (6.5) 

 
Только участие всех параллельно работающих турбин в распределении между 

собой изменений нагрузки сети A cN∆  сразу после их возникновения, т.е. участие в 
первичном регулировании частоты сети, обеспечивает небольшие отклонения часто-
ты сети и в значительной степени надежность работы энергосистемы. 
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Рис. 6.9. Перераспределение нагрузки между параллельно работающими турбинами с сохране-
нием неизменной частоты сети 
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