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ВВЕДЕНИЕ 

В последние годы получают все более широкое применение в раз-

личных отраслях промышленности газотурбинные установки (ГТУ). 

Они могут работать на органическом топливе различного вида, что поз-

воляет их использовать в стационарном (тепловые электрические стан-

ции, компрессорные станции и т. д.) и в транспортном варианте (мор-

ские суда, железнодорожный транспорт и т. д.). На компрессорных 

станциях магистральных газопроводов ГТУ являются основными двига-

телями для привода газоперекачивающих агрегатов (ГПА). Количество 

ГПА с газотурбинным приводом по суммарной мощности достигло 

80 % от общей установленной мощности приводов на газокомпрессор-

ных станциях. 

Перспективность использования ГТУ на компрессорных станциях 

связана с их высокой энергоемкостью, автономностью, не требующей 

подвода дополнительной энергии и большим моторесурсом. Компакт-

ность ГТУ позволяет производить их в блочно-модульном исполнении, 

что облегчает условия монтажа и технического обслуживания. 

Анализ существующего положения трубопроводного транспорта 

газа и оценка перспектив его дальнейшего развития свидетельствуют о 

том, что газотурбинный вид привода центробежных ГПА и на ближай-

шую перспективу останется основным видом привода компрессорных 

станций.  

Использование ГТУ в качестве топлива транспортируемый газ ис-

ключает зависимость от внешних поставщиков энергии и не требует 

больших капитальных вложений на строительство линий электропере-

дач. Оснащение ГТУ котлами-утилизаторами, регенераторами и совме-

щение их с паротурбинными установками и электрогенераторами дает 

возможность выработки тепловой и электрической энергии для бытовых 

нужд как самих компрессорных станций, так и прилегающих поселков.  

Основная особенность ГТУ заключается в существенной зависимо-

сти эксплуатационных характеристик от параметров термодинамиче-

ского процесса горения топлива, которые в свою очередь зависят от ка-

чественного состава топлива, условий его подготовки и сгорания. Дан-

ная особенность, с одной стороны, выгодно отличает ГТУ от других 
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двигателей с точки зрения возможности регулирования в широком диа-

пазоне эксплуатационных параметров (скорость вращения, мощность, 

КПД и т. д.), с другой стороны, требует подготовки специалистов высо-

ко уровня по их эксплуатации. Они должны обладать знаниями об ос-

новных характеристиках применяемых ГТУ, возможной области и гра-

ничных значениях регулируемых параметров, перспективах и возмож-

ному дальнейшему развитию конструкций ГТУ, что позволит принять 

обоснованные решения при проектировании конкретных компрессор-

ных станций и разработать оптимальную систему технического обслу-

живания и ремонта технологического оборудования.  

Необходимый материал для подготовки подобных специалистов 

изложен в предлагаемом учебном пособии. Авторы стремились, что-

бы магистрант получил цельное, научно обоснованное представление 

о всем комплексе сложных и специфических проблем, связанных с вы-

бором и эксплуатацией ГТУ. Для самостоятельного углубленного изу-

чения рекомендована специальная литература.  
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1. СХЕМЫ И РАБОЧИЕ ЦИКЛЫ ПРОСТЕЙШИХ 

ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК,  

ИХ ЭКСПЛУАТАЦИЯ НА ГАЗОПРОВОДАХ 

1.1. Термины, определения и область применения  
газотурбинных установок  

Газотурбинный двигатель (ГТД). Машина, предназначенная для 

преобразования тепловой энергии в механическую [1, 2] (рис. 1.1).  

Примечание: Машина может состоять из одного или нескольких 
компрессоров, теплового устройства, в котором повышается темпе-
ратура рабочего тела, одной или нескольких газовых турбин, вала от-
бора мощности, системы управления и необходимого вспомогательного 
оборудования. Теплообменники в основном контуре рабочего тела, 
в которых реализуются процессы, влияющие на термодинамический 
цикл, являются частью газотурбинного двигателя. 

 

 

Рис. 1.1. Конструктивная схема ГТД–110 (UGT 110000):  
1 – входное направляющее устройство; 2 – компрессор; 3 – камера сгорания;  

4 – турбина; 5 – рама 
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Газотурбинная установка, ГТУ. Газотурбинный двигатель и все 

основное оборудование, необходимое для генерирования энергии в по-

лезной форме. 

Газотурбинный двигатель открытого цикла. Газотурбинный 

двигатель, в котором воздух поступает из атмосферы, а выхлопные газы 

отводятся в атмосферу.  

Газотурбинный двигатель замкнутого цикла. Газотурбинный 

двигатель, в котором рабочее тело циркулирует по замкнутому контуру 

без связи с атмосферой.  

Газотурбинный двигатель полузамкнутого цикла. Газотурбин-

ный двигатель, в котором используется горение в рабочем теле, частич-

но рециркулирующим и частично заменяемым атмосферным воздухом. 

Газотурбинный двигатель простого цикла. Газотурбинный двига-

тель, термодинамический цикл которого состоит только из следующих 

друг за другом процессов сжатия, нагрева и расширения рабочего тела.  

Газотурбинный двигатель регенеративного цикла. Газотурбинный 

двигатель, термодинамический цикл которого отличается наличием реге-

неративного охлаждения рабочего тела на выходе из газовой турбины 

и соответственно регенеративного подогрева воздуха за компрессором. 

Примечание: Теплоту расширившегося в турбине газа используют 
для подогрева сжатого в компрессоре воздуха. 

Газотурбинный двигатель с циклом промежуточного охлажде-

ния. Газотурбинный двигатель, термодинамический цикл которого 

включает охлаждение рабочего тела в процессе его сжатия. 

Газотурбинный двигатель с циклом промежуточного подогре-

ва. Газотурбинный двигатель, термодинамический цикл которого вклю-

чает подогрев рабочего тела в процессе его расширения. 

Установка комбинированного цикла. Установка, термодинами-

ческий цикл которой включает комбинацию двух циклов, при которой 

теплота отработавших в газотурбинном двигателе газов в первом цикле 

используется для нагрева другого рабочего тела во втором цикле 

(рис. 1.2.). 

Одновальный газотурбинный двигатель. Газотурбинный двига-

тель, в котором роторы компрессора и газовой турбины соединены, 

и мощность отбирается непосредственно с выходного вала или через 

редуктор (рис. 1.1.). 

Многовальный газотурбинный двигатель. Газотурбинный дви-

гатель, имеющий, по крайней мере, две газовые турбины, вращающиеся 

на независимых валах.  
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Газотурбинный двигатель с отбором воздуха (газа). Газотурбин-

ный двигатель, в котором для внешнего использования предусмотрен 

отбор сжатого воздуха между ступенями компрессора и/или на выходе 

из компрессора (горячего газа на входе в турбину и/или между ступеня-

ми турбины). 

 

 

Рис. 1.2. Газотурбинная установка комбинированного цикла 

Газогенератор. Комплекс компонентов газотурбинного двигателя, 

которые производят горячий газ под давлением для совершения какого-

либо процесса или для привода силовой турбины. 

Примечание: Генератор газа состоит из одного или более ком-

прессоров, устройств(а) для повышения температуры рабочего тела, 

одной или более турбин, приводящих компрессор(ы), системы управле-

ния и необходимого вспомогательного оборудования.  

Компрессор. Компонент газотурбинного двигателя, повышающий 

давление рабочего тела.  

я 
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Рис. 1.3. Конструктивная схема многовального ГТД типа ДТ71 (UGT 6000):  
1 – поворотный входной направляющий аппарат; 2 – компрессор низкого давления 

(КНД); 3 – компрессор высокого давления (КВД); 4 – камера сгорания; 5 – турбина 

высокого давления (ТВД); 6 – турбина низкого давления (ТНД); 7 – силовая турбина 

(СТ); 8 – коробка приводов; 9 – электростартер; 10 – рама 

Турбина (газовая). Компонент газотурбинного двигателя, преоб-

разующий потенциальную энергию нагретого рабочего тела под давле-

нием в механическую работу.  

Силовая турбина. Турбина на отдельном валу, с которого отбира-

ется выходная мощность. 

Камера сгорания (основного (промежуточного) подогрева). 

Устройство газотурбинного двигателя для основного (промежуточного) 

подогрева рабочего тела.  

Подогреватель рабочего тела. Устройство подогрева поступаю-

щего в него рабочего тела без смешивания его с продуктами сгорания 

топлива.  

Регенератор/рекуператор. Теплообменный аппарат, предназначен-

ный для передачи теплоты отработавших в турбине газов рабочему телу. 
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Примечание: Передача теплоты рабочему телу или воздуху перед 

его поступлением в камеру сгорания ГТД. 

Предварительный охладитель. Теплообменный аппарат, предна-

значенный для охлаждения рабочего тела ГТД перед его первоначаль-

ным сжатием.  

Промежуточный охладитель. Теплообменный аппарат, предна-

значенный для охлаждения рабочего тела ГТД в процессе его сжатия.  

Устройство защиты от превышения частоты вращения ротора. 

Регулирующий или отключающий элемент, который при повышении 

частоты вращения ротора ГТД сверхустановленного предельно допу-

стимого значения, приводит в действие систему защиты.  

Система управления. Система, используемая для управления, за-

щиты, контроля и отображения информации о состоянии промышлен-

ной газотурбинной установки (газотурбинного двигателя) на всех ре-

жимах работы.  

Примечание: Она включает систему управления пуском, системы 

управления и регулирования подачи топлива и частоты вращения ро-

тора, датчики, устройства контроля подачи электропитания и другие 

средства управления, необходимые для правильного пуска, устойчивой 

работы, останова, ограничения режима работы и/или выключения 

установки при условиях, отличных от заданных.  

Система регулирования. Элементы и устройства для автоматиче-

ского регулирования параметров газотурбинной установки.  

Примечание: К параметрам относятся частота вращения рото-

ра, температура газов, давление, выходная мощность и другие пара-

метры.  

Регулирующий клапан (топливный). Регулирующий орган для 

изменения подачи топлива в газотурбинный двигатель. 

Примечание: Возможны также устройства другого типа для ре-

гулирования подачи топлива в газотурбинный двигатель. 

Стопорный клапан (топливный). Регулирующий орган для изме-

нения подачи топлива в газотурбинный двигатель.  

Примечание: Вместо топливного стопорного клапана может ис-

пользоваться топливный отсечной клапан, перекрывающий при сраба-

тывании магистраль подачи топлива в ГТД.  

Зона нечувствительности системы управления. Диапазон изме-

нения входного сигнала, не связанный с корректирующим воздействием 

регулятора расхода топлива. 
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Примечание: Зона нечувствительности (применительно к частоте 

вращения) – это отношение частоты вращения к номинальной часто-

те вращения в процентах.  

Статизм регулирования системы управления. Изменение частоты 

вращения ротора силового вала на установившемся режиме работы га-

зотурбинной установки, вызванное внешним воздействием, от нуля до 

номинальной, выраженное в процентах от номинальной частоты враще-

ния. 

Датчик предельной температуры рабочего тела. Первичный 

чувствительный элемент системы управления ГТД, который непосред-

ственно реагирует на изменение температуры и выходной сигнал кото-

рого воздействует через соответствующие усилители или преобразова-

тели на систему защиты от предельного превышения температуры.  

Теплота сгорания топлива. Общее количество тепла, выделивше-

гося при сгорании единицы массы топлива, кДж/кг.  

Удельный расход теплоты. Отношение теплоты сожженного 

в ГТД топлива за единицу времени к произведенной им мощно-

сти, кДж/кВт ч. 

Примечание: Удельный расход теплоты рассчитывают по низшей 

теплоте сгорания топлива при нормальных условиях. 

Удельный расход топлива. Отношение массового расхода топлива 

к выходной мощности ГТУ (ГТД), кг/кВт ч.  

КПД. Коэффициент полезного действия – отношение выходной 

мощности к расходу теплоты топлива, подсчитанное по его низшей теп-

лоте сгорания при нормальных условиях.  

Температура на входе в турбину (условная). Условная средняя 

температура рабочего тела непосредственно перед сопловыми лопатка-

ми первой ступени.  

Режим (частота вращения) «самоходности». Режим (минималь-

ная частота вращения выходного вала), при котором газотурбинный 

двигатель работает без использования мощности пускового устройства 

при наиболее неблагоприятных внешних условиях.  

Режим (частота вращения) холостого хода. Установленный изго-

товителем режим (частота вращения выходного вала), при котором га-

зотурбинный двигатель может работать устойчиво и можно осуществ-

лять нагружение или останов.  

Максимальная продолжительная частота вращения. Макси-
мально допустимое при длительной эксплуатации значение частоты 
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вращения выходного вала газотурбинного двигателя, с которого отби-
рается мощность.  

Номинальная частота вращения вала. Частота вращения выход-
ного вала газотурбинного двигателя, при которой определены его рас-
четные показатели.  

Предельно допустимая частота вращения ротора. Частота вра-
щения ротора ГТД, при которой срабатывает аварийное устройство за-
щиты для отсечки подачи топлива в газотурбинный двигатель и остано-
ва двигателя.  

Система впрыска пара (воды). Система, обеспечивающая впрыск 
пара (воды) в рабочее тело для увеличения мощности ГТД и/или 
уменьшения содержания оксидов азота (NOx) в отработавших газах.  

Удельная масса. Отношение полной сухой массы газотурбинного 
двигателя к его мощности, кг/кВт.  

Помпаж компрессора. Неустойчивый режим работы компрессора 
ГТД, характеризующийся сильными низкочастотными колебаниями мас-
сового расхода рабочего тела в компрессоре и соединительных каналах.  

1.2. Принципиальные схемы газотурбинных установок 

Газотурбинные установки, как отмечалось ранее, являются в насто-
ящее время основным видом привода центробежных нагнетателей на 
крупных магистральных газопроводах [3] и рассматриваются как агре-
гаты, практически вырабатывающие два типа энергии: механическую 
для привода нагнетателя и тепловую в форме теплоты отходящих газов, 
подлежащих утилизации. 

В основе современных представлений о превращении теплоты в ра-
боту в двигателях внутреннего сгорания лежат два важнейших положе-
ния термодинамики:  

 во-первых, невозможность создания двигателя, который без затра-
ты какой-либо энергии может производить механическую работу,  

 во-вторых, невозможность создания двигателя, в котором бы под-
водимая теплота полностью превращалась в работу. 
Следовательно, каждый тепловой двигатель должен состоять из 

нагревателя, расширительной машины, холодильника и компрессорной 
машины, что вместе взятое позволяет непрерывно осуществлять про-
цессы сжатия, подвода теплоты и расширения, причем при таких усло-
виях, чтобы работа сжатия была бы меньше работы расширения. Полу-
чаемая полезная работа определяется как разность работ расширения 
и сжатия рабочего тела. 
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Характерной особенностью работы газотурбинных установок явля-

ется то, что все эти процессы – сжатие, подвод теплоты и расширение – 

непрерывно осуществляются в различных элементах ГТУ (компрессор, 

камера сгорания, газовая турбина), расположенных последовательно по 

ходу рабочего тела. 

1.2.1. Одновальные газотурбинные установки 

Наибольшее распространение получили ГТУ открытого цикла, схема 

которых приведена на рис. 1.4 [4]. Рабочий процесс в этом случае осу-

ществляется в следующей последовательности. Атмосферный воздух с 

давлением Ра и температурой Та, пройдя систему воздушных фильтров, 

поступает на вход компрессора, где сжимается до давления Рс (0,6–1,6 

МПа) и температуры Тс (240–340 °С). При прохождении через камеру 

сгорания к сжатому воздуху подводится тепло, при этом температура 

рабочего тела, в случае условно изобарного процесса, возрастает до 

значения Тz (800–959 °С). С учетом гидравлических потерь давление ра-

бочего тела несколько снижается до значения Рz = Рс1, что на рис. 1.4 не 

отражено. 
 
 

 

 

Рис. 1.4. Схема ГТУ с одновальным ГТД и цикл ГТУ в координатах  

давление (Р)–объем (V) и температура (Т)–энтропия (S):  

1 – компрессор; 2 – камера сгорания; 3 – газовая турбина;  

4 – исполнительный орган; В – подвод теплоты турбины; I – сжатие;  

II – подвод теплоты; III – расширение; IV – выхлоп 
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Проходя через газовую турбину, газ расширяется, приобретая па-

раметры Тs (400–500 °С) и Рs =Ра/2, и поступает на выхлоп. 

Коэффициенты 1 = 0,95 ÷ 0.96 и 2 = 0,97 ÷ 0.98 учитывают потери 
давления между компрессором и турбиной и потери давления в вы-
хлопном тракте, соответственно. 

Линии Ра – Рс'; Та – Тс'; Рz – Рs'; Тz – Тs' характерны для изоэнтропий-
ного (обратимого адиабатного) процесса. Линии Ра – Рс; Та – Тс; Рz – Рs; 
Тz – Тs соответствуют реальному процессу сжатия и расширения газа. 

В одновальных установках все элементы газоперекачивающего агре-
гата (ГПА) – осевой компрессор, газовая турбина и нагнетатель – нахо-
дятся на одном валу, и, естественно, при работе все они имеют одну и ту 
же частоту вращения. Различный закон изменения характеристик газо-
провода и одновальной ГТУ приводит к тому, что при снижении частоты 
вращения одновальная ГТУ быстрее теряет мощность, чем снижается 
мощность, потребляемая нагнетателем. Это приводит к тому, что одно-
вальная ГТУ будет обеспечивать режим работы нагнетателя только в 
ограниченном диапазоне изменения частоты вращения. При ухудшении 
КПД нагнетателя или элементов ГТУ осуществить оптимальную работу 
ГПА с приводом от одновальной ГТУ без перепуска и дросселирования 
газа или без существенного повышения температуры газа перед ТВД бу-
дет уже трудно. Все это привело к тому, что в настоящее время одно-
вальные ГТУ для перекачки газа на газопроводах используются редко. 

1.2.2. Многовальные газотурбинные установки 

В установках с разрезным валом, или с независимой силовой турби-
ной (рис. 1.5), вал полезной мощности выделен от турбокомпрессора, по-
этому между ними нет такой однозначной связи, и нагнетатель может 
практически иметь любую частоту вращения, ему необходимую. Следо-
вательно, у двухвальной ГТУ каждому режиму работы системы 
ГТУ-нагнетатель, т. е. требованию N/N0 = idem, соответствует ряд зна-
чений N/N0 по компрессору в границах изменения температуры наруж-
ного воздуха (при заданной температуре газов перед турбиной) и 
наоборот. 
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Рис. 1.5. Схема ГТУ с многовальным ГТД простого цикла  
со свободной силовой турбиной:  

1 – камера сгорания; 2 – компрессор; 3 – турбина; 4 – силовая турбина; 5 – нагрузка 

Примечание: Пунктиром показана альтернативная двухкаскадная компоновка ГТД. 

При постоянной частоте вращения вала осевого компрессора и пе-
ременной частоте вращения силового вала температура перед газовой 
турбиной высокого давления может практически оставаться постоянной 
в достаточно широком диапазоне изменения частоты вращения вала си-
ловой турбины. Это значит, что полезная мощность ГТУ будет изме-
няться пропорционально изменению характеристик силовой турбины. 

Кроме того, двухвальные ГТУ имеют несколько лучшие экономи-
ческие характеристики не только на частичных нагрузках, но и на рас-
четной нагрузке, когда одновальная установка, имея некоторый запас по 
мощности, на номинальной нагрузке будет обеспечивать режим работы 
нагнетателя ниже расчетного. Благодаря этим особенностям двухваль-
ные установки получили более широкое распространение на маги-
стральных газопроводах. 

1.2.3. Комбинированные газотурбинные установки 

Повышение экономичности ГПА с газотурбинным приводом за 
счет рационального использования теплоты отходящих газов можно до-
статочно хорошо осуществить за счет использования установок так 
называемого парогазового цикла [5] (рис. 1.6), сочетающих в себе цикл 
газовой турбины на уровне высоких температур рабочего тела и цикл 
паровой турбины, работающей на отходящих продуктах сгорания ГТУ.  

 

Рис. 1.6. Принципиальная схема и температурная диаграмма одноконтурной ПГУ: 
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Схема ГТУ: 1 – компрессор; 2 – камера сгорания; 3 – газовая турбина; 4 – нагнетатель. 

Схема ПСУ: 5 – котел-утилизатор; 6 – паровая турбина; 7 – электрический  

генератор; 8 – конденсатор; 9 – барабан; 10 – питательный насос; 11 – дымовая труба.  

Температурная диаграмма: ts – температура на выхлопе газовой турбины;  

tп.п – температура перегретого пара; tнас – температура кипения воды;  

tух – температура уходящих газов; tп.в – температура питательной воды;  

Δtэк – разность температур на «холодном» конце испарительной поверхности 

На схеме в верхней ее части показан цикл ГТУ, в нижней части – 

цикл паросиловой установки. На линии 1–2 цикла ГТУ осуществляется 

процесс сжатия воздуха в осевом компрессоре; на линии 2–3 – подвод 

теплоты в регенераторе и камере сгорания; на линии 3–4 – процесс рас-

ширения продуктов сгорания в турбине; на 4–1, в пределах участка 4–5, 

осуществляется отвод теплоты от продуктов сгорания, прошедших газо-

вую турбину, к воде и пару в котле-утилизаторе паросиловой установки. 

По этой схеме продукты сгорания ГТУ после турбины низкого дав-

ления поступают в котел-утилизатор для выработки пара высокого дав-

ления. Полученный пар из котла-утилизатора поступает в паровую тур-

бину, где, расширяясь, вырабатывает полезную работу, идущую на при-

вод нагнетателя или электрогенератора.  

Отработанный пар после паровой турбины проходит конденсатор, 

и полученная жидкость насосом вновь направляется в котел-утилизатор, 

замыкая цикл силовой установки. Схема цикла парогазовой установки в 

координатах T–S приведена на рис. 1.7. 
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Рис. 1.7. Схема цикла парогазовой установки в координатах T–S 

Подвод теплоты к воде в котле-утилизаторе идет на линии 1'–2', где 

она нагревается до температуры кипения, а на линии 2'–3' испаряется, 

превращаясь в сухой насыщенный пар. Полученный пар поступает в па-

роперегреватель, который обычно составляет одно целое с паровым 

котлом, перегревается там (линия 3'–4') до нужной температуры t и за-

тем поступает в паровую турбину, где расширяется по линии 4'–5'. На 

линии 5'–1' пар конденсируется в конденсаторе и вода насосом вновь 

подается в котел-утилизатор. Цикл замыкается. 

Установки подобных схем находят применение главным образом в 

стационарной энергетике, yj отдельные образцы используются и на газо-

проводах. В 1995 г. была принята в эксплуатацию первая опытно-

промышленная парогазовая установка в России на КС «Грязовец» на базе 

ГТН–25 и паротурбинной установки мощностью 10 МВт. В настоящее 

время разрабатывается целый ряд установок парогазового цикла, мощно-

стью от 0,5 до 6 MBт, которые предполагается использовать на компрес-

сорных станциях для выработки электроэнергии. КП Д. подобных уста-

новок может достигать величины 45–50 %. В значительной степени это 

зависит от значения мощности, которая при этом вырабатывается паро-

вой турбиной, и КПД газотурбинной установки: 

  .( )
1

ГТУ пар от

парогаз ГТУ от

нр

N N
N

BQ
 


   , (1.1) 

где  парогаз – КПД. парогазовой установки в целом, определяемый как от-

ношение обшей мощности ГТУ NГТУ и паровой турбины Nпар. т к количе-

ству теплоты топлива BQнр, подведенного в камере сгорания газотур-

бинной установки;  ГТУ – КПД газотурбинной установки; Nот – мощ-

ность паровой турбины относительно мощности ГТУ. 

К недостаткам подобных схем следует отнести определенное удо-

рожание энергопривода КС, усложнение эксплуатации подобных уста-

новок на газопроводах, особенно в суровых природно-климатических 

условиях, необходимость водоподготовки и т. д. Все это позволяет 

утверждать, что эти установки не выйдут из стадии использования на 

КС в виде отдельных опытно-промышленных образцов. 

1.3. Простая газотурбинная установка непрерывного горения  
и устройство её основных элементов 

Принципиальная схема простой газотурбинной установки показана 

на рис. 1.8. Компрессор 1 засасывает воздух из атмосферы, сжимает его 

до определенного давления и подает в камеру сгорания 2. Сюда же 
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непрерывно поступает жидкое или газообразное топливо. Сгорание 

топлива при такой схеме происходит непрерывно, при постоянном дав-

лении, поэтому такие ГТУ называются газотурбинными установками 

непрерывного сгорания или ГТУ со сгоранием при постоянном давле-

нии. 

Горячие газы, образовавшиеся в камере сгорания в результате сжи-

гания топлива, поступают в турбину 3. В турбине газ расширяется, и его 

внутренняя энергия преобразуется в механическую работу. Отработав-

шие газы выходят из турбины в окружающую среду (в атмосферу). 

Часть мощности, развиваемой газовой турбиной, затрачивается на 

вращение компрессора, а оставшаяся часть (полезная мощность) отдает-

ся потребителю. Мощность, потребляемая компрессором, относительно 

велика и в простых схемах при умеренной температуре рабочей среды 

может в 2…3 раза превышать полезную мощность ГТУ. Это означает, 

что полная мощность собственно газовой турбины должна быть значи-

тельно больше полезной мощности ГТУ. 

 

Рис. 1.8. Принципиальная схема одновальной ГТУ:  

1 – компрессор; 2 – камера сгорания; 3 – газовая турбина; 4 – полезная нагрузка 

Так как газовая турбина может работать только при наличии сжато-

го воздуха, получаемого от компрессора, приводимого во вращение 

турбиной, очевидно, что пуск ГТУ должен осуществляться от посто-

роннего источника энергии (стартера, турбодетендера). С его помощью 

компрессор раскручивают до тех пор, пока из камеры сгорания не 

начнет поступать газ определённых параметров и в количестве, доста-

точном для начала работы газовой турбины. 

Из приведенного описания ясно, что газотурбинная установка со-

стоит из трех основных элементов: компрессора, камеры сгорания, газо-

вой турбины и пускового устройства. Рассмотрим принцип действия и 

устройство этих элементов. 
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1.3.1. Компрессор газотурбинной установки 

1.3.1.1. Характеристики компрессоров ГТУ 

Наибольшее распространение в газотурбостроении нашли два ти-

па компрессоров – осевые и центробежные. Они относятся к динами-

ческим компрессорам. Назначение: обеспечивает повышение давления 

рабочего тела и непрерывную его подачу в камеру сгорания за счет по-

требления части механической энергии, выработанной турбинам. 

Компрессор – это машина, предназначенная для преобразования 

механической энергии в потенциальную энергию давления и энергию 

перемещаемого газа (рис. 1.9). 

Динамический компрессор – в котором сжатие газа происходит в 

результате взаимодействия потока с вращающейся и неподвижной ре-

шетками лопастей. 

 

Рис. 1.9. Схема ГТУ 

Основными характеристиками компрессоров являются: 

 степень повышения давления (сжатия); 

 производительность; 

 эффективный КПД. 

Способность компрессора повышать давление характеризуется 

степенью повышения давления (πk), под которой понимают отноше-

ние давления на выходе из компрессора (Р2) к давлению на входе (Р1): 

 (1.2) 

С повышением температуры газа перед турбиной степень повыше-

ния давления возрастает. У современных осевых компрессоров  она 

находится в пределах до 25…30. В настоящее время разрабатываются 

компрессоры с πk достигающей значений до 35…40. 

Если рассматривать компрессоры по конечному давлению, то их 

можно классифицировать следующим образом: 
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 вакуумные; 

 низкого давления (нагнетание газа при давлении от 0,15 до 

1,2 МПа); 

 среднего давления (от 1,2 до 10 МПа); 

 высокого давления (от 10 МПа до 100 МПа); 

 сверхвысокого давления (свыше 100 МПа). 

 

Способность компрессора перемещать массу газа из одной емкости 

в другую называется его производительностью.  

Производительность компрессора может быть объемная и массо-

вая: 

Массовой производительностью компрессора называется коли-

чество массы газа (кг/с), перемещаемого в единицу времени. У совре-

менных осевых компрессоров массовая производительность достигает 

100…150 кг/с. 

Объемной производительностью компрессора называется объем 

газа (м
3
/с), перемещаемого компрессором в единицу времени. 

Качество преобразования механической энергии в потенциальную 

энергию давления и кинетическую энергию перемещаемого газа опре-

деляется эффективным КПД.  

Эти величиныявляются основными для компрессоров. Помимо них 

имеется еще ряд параметров, характеризующих техническое совершен-

ство компрессоров, например, коэффициент устойчивости, массогаба-

ритные характеристики, технологичность, дешевизна производства и др. 

1.3.1.2. Центробежные компрессоры 

Принцип действия: центробежные компрессоры повышают давление 

за счет увеличения скорости потока воздуха  при помощи вращающейся 

крыльчатки и преобразуя ее в давление. Каждая ступень сжатия в центро-

бежном компрессоре состоит из вращающейся крыльчатки и неподвиж-

ных отсеков для впуска и выпуска. Воздух направляется в «устье» враща-

ющейся крыльчатки через впускное отверстие. Крыльчатка сообщает по-

току воздуха дополнительную скорость и выпускает его через диффузор, 

где скорость преобразуется в давление (рис. 1.10).   
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Рис. 1.10. Центробежный компрессор 

Достоинствами центробежных компрессоров являются:  

 Поток воздуха и система смазки механизма компрессора являются 

независимыми, они разделены уплотнениями и простран-

ством атмосферного воздуха. То есть технология сжатия 

воздуха в таких компрессорах позволяет получать безмас-

лянный воздух без дополнительных затрат, связанных с 

установкой сложных и дорогих устройств очистки воздуха. 

 Центробежные компрессоры работают при гораздо меньших 

уровнях вибрации, чем компрессора объемного типа 

(меньше требований к прочности фундамента и опор присо-

единяемых трубопроводов). 

 В отличие от объемных компрессоров, на выходе центробежных 

компрессоров не надо устанавливать глушители шума или 

емкости-ресиверы. В результате затраты на монтаж центро-

бежных компрессоров ниже, чем для компрессоров объем-

ного типа. 

Недостатками центробежного компрессора по сравнению с осе-

вым компрессором являются более низкий КПД (80…85%) и больший 

габаритный диаметр при одинаковых значениях расхода воздуха и сте-

пени повышения давления. Поэтому наиболее широко используют осе-

вые компрессора в качестве основных агрегатов по сжатию рабочего те-

ла. Центробежные – применяются в системах предварительного нагне-

тания или их использование целесообразно в установках малой мощно-

сти (200…300 кВт) с небольшим расходом воздуха. 

1.3.1.3. Осевые компрессоры 

Компрессор, с движением и сжатием рабочего тела (воздуха) вдоль 

оси – называют осевым компрессором.  
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Как указывалось выше, КПД осевого компрессора (ОК) больше, чем 

у центробежного нагнетателя, и может достигать до 90% при низкой 

окружной скорости (180…200 м/с) до 86 % (при окружной скорости 

250…300 м/с). Осевые компрессоры по сравнению с центробежными 

обладают большой производительностью, малыми радиальными разме-

рами и массой. 

ОК состоит из одного и более узлов ротора, которые представляют 

секции профилей рабочих лопаток (рис. 1.11, 1.12). Эти узлы устанав-

ливаются между подшипниками в корпусе, который включает направ-

ляющие лопатки.  

Для комплектации современных ГТУ применяются осевые много-

ступенчатые компрессоры (до 16 ступеней). Степень повышения дав-

ления в одной ступени достигает в среднем значений πk ст = до 1,3. В 

настоящее время разрабатываются компрессоры с πk ст = до 3,5. 

 

 

Рис. 1.11.  Ротор осевого компрессора с установленными на него рабо-

чими лопатками 

 

Рис. 1.12. Общий вид осевого компрессора в корпусе 
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Схема многоступенчатого осевого компрессора представлена на 

рис. 1.13. Его основными составными частями являются: ротор 2 с за-

крепленными на нем рабочими лопатками 5, корпус 7 (цилиндр), к ко-

торому крепятся направляющие лопатки 6 и концевые уплотнения 2, и 

подшипники 3. Совокупность одного ряда вращающихся рабочих лопа-

ток и одного ряда расположенных за ними неподвижных направляющих 

лопаток называется ступенью компрессора. Засасываемый компрессо-

ром через входной патрубок 1воздух последовательно проходит через 

входной направляющий аппарат 4, группу ступеней 5, 6, спрямляющий 

аппарат 8, диффузор 9 и выходной патрубок 10. 

Входной патрубок (рис. 1.14) служит для равномерного подвода 

атмосферного воздуха к входному направляющему аппарату, который 

должен придать необходимое направление потоку перед входом в 

первую степень. В ступенях воздух сжимается за счет передачи механи-

ческой энергии потоку воздуха от вращающихся лопаток. Из последней 

ступени воздух поступает в спрямляющий аппарат, предназначенный 

для придания потоку осевого направления перед входом в диффузор, 

где продолжается сжатие газа за счет понижения его кинетической 

энергии. Выходной патрубок предназначен для подачи воздуха от диф-

фузора к перепускному трубопроводу. 
   

 

Рис. 1.13. Технологическая схема многоступенчатого осевого компрессора: 

1 – входной патрубок; 2 – концевые уплотнения; 3 – подшипники; 4 – 

входной направляющий аппарат; 5 – рабочие лопатки; 6 – направляющие 

лопатки; 7 – корпус; 8 – спрямляющий аппарат; 9 – диффузор;  

10 – выходной патрубок; 11 – ротор 

 

 

а) 

 

 

б) 



 23 

Рис. 1.14. Осевой (а) и угловой (б) входные патрубки осевых компрессоров 

Осевые компрессоры могут быть выполнены в виде однокаскадных 

(рис. 1.15), двухкаскадных (совмещение осевого компрессора низкого и вы-

сокого давлений, рис. 1.16) и трехкаскадных систем (совмещение ОК низ-

кого, среднего и высокого давления в общем силовом корпусе, рис. 1.17). 

 



 

Рис. 1.15. Однокаскадный осевой компрессор 
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Рис. 1.16. Двухкаскадный осевой компрессор 
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Рис. 1.17. Трехкаскадный осевой компрессор 

 
 



Конструкция компрессора концентрируется вокруг узла ротора и 

корпуса. Вал ротора опирается на шариковые и роликовые подшипники 

и соединен с валом турбины так, чтобы обеспечить небольшие отклоне-

ния в сочленении. Цилиндрический узел корпуса может состоять из ря-

да цилиндрических секций соединенных болтами по осевому направле-

нию между каждой ступенью или корпус может иметь две половины с 

соединением на болтах по центральной осевой линии стыка. Один или 

другой метод такой конструкции требуется, чтобы обеспечить располо-

жение корпуса вокруг ротора. 

1.3.1.4. Ступень компрессора 

Диффузор способен непрерывно превращать кинетическую энер-

гию потока газа в энергию давления. Так как угол раскрытия диффузора 

небольшой (14…18º), то степень повышения давления в нем невелика 

(1,1…1,15). С увеличением угла раскрытия вышеуказанных пределов 

резко падает КПД диффузора из-за интенсивного отрыва пограничных 

слоев. Поэтому для получения высоких степеней повышения давления 

необходимо применить многоступенчатое сжатие, т.е. последовательное 

соединение нескольких диффузоров. При этом газ, поступающий в каж-

дый диффузор, должен обладать большим запасом кинетической энер-

гии. 

Таким образом, для получения высоких степеней повышения дав-

ления кроме последовательного включения диффузоров необходима 

также установка перед каждым диффузором устройства, в котором ме-

ханическая энергия преобразовалась бы в кинетическую. 

Таким устройством может быть вращаемый внешним источником 

диск с закрепленными на нем лопатками (рабочее колесо). Движущиеся 

лопатки разгоняют газ до высокой скорости, и запасенная газом, кине-

тическая энергия преобразовывается в энергию давления в диффузор-

ных неподвижных межлопаточных каналах лопаток. 

Ступенью компрессора называется сочетание рабочего колеса и 

неподвижного направляющего аппарата. 

Многоступенчатый осевой компрессор включает: 

 рабочие колеса (РК), закрепленных на одном валу; 

 неподвижные лопатки – промежуточный направляющий аппарат 

(ПНА); 

 за последней ступенью компрессора устанавливается спрямляю-

щий аппарат (СА).  

Лопаточная решетка рабочего колеса (РК) часто выполняется диф-

фузорной. Это позволяет увеличить степень повышения давления в сту-

пени (рис. 1.18). 
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Рис. 1.18. Ступень осевого компрессора 

Взаимодействуя с лопатками, воздушная масса участвует в двух 

основных видах движения – переносном и относительном (рис. 1.19). 

Переносное движение со скоростью U обусловлено вращательным дви-

жением рабочих лопаток. Скорость переносного движения остается по-

стоянной по направлению и величине на входе и выходе каждой лопат-

ки. Величина U определяется только скоростью вращения вала ком-

прессора и расстоянием от оси вращения. Относительное движение свя-

зано с перемещением воздушной среды по поверхности лопаток. Ско-

рость относительного движения ω изменяется как по величине, так по 

направлению и зависит от профиля лопатки. Абсолютная скорость С 

определяется в виде геометрической суммы переносной и относитель-

ной скоростей и, следовательно, также изменяется по величине и 

направлению.  

 

Рис. 1.19. Движение воздушной массы в ступени компрессора: 

1 – рабочие подвижные лопатки; 2 – неподвижные лопатки статора 

При вращении ротора воздух входит в межлопаточные каналы с 

большой относительной скоростью ω1. При движении воздуха по этим 

каналам его давление повышается в результате уменьшения относи-

тельной скорости ω2. В расширяющихся каналах, образованных непо-
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движными направляющими лопатками 2, происходит дальнейшее по-

вышение давления воздуха, сопровождающееся соответствующим 

уменьшением его кинетической энергии.  

Итак, ступень ОК состоит из ряда вращающихся лопаток, за кото-

рыми следует ряд лопаток статора. Если компрессор работает с не-

сколькими ступенями на валу, то становится необходимым изменять уг-

лы лопаток статора для обеспечения эффективной работы компрессора 

на скоростях меньше расчетных. По мере роста перепада давления вве-

дение изменяемых по углу лопаток статора обеспечивает то, что воз-

душный поток направляется на последующие ступени лопаток ротора с 

допустимым углом (рис. 1.20). 

 

  
Рис. 1.20. Компрессорная ступень с симметричными лопатками 

 

Реальная ступень осевого компрессора ограничена внутренней рас-

точкой корпуса компрессора, имеющего наружный диаметр = dн, и 

наружной поверхностью ротора с диаметром втулки= dвт (рис. 1.21). 
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Рис. 1.21. Характеристики ступени осевого компрессора 

 

Если пренебречь радиальным зазором, то высота ступени lст опре-

деляется из следующего соотношения: 

 
(1.3) 

где 

 

(1.4) 

Шаг ступени, изменяется по высоте ступени: 

 
(1.5) 

где  r – текущий радиус, изменяющийся от радиуса втулки до радиуса 

наружного; 

zл – число лопаток РК или ПНА ступени. 

В пределах каждой ступени перепад абсолютного давления выхо-

дящего и входящего воздуха довольно невысок, в пределах 1:1 и 1:2 

(рис. 1.22). Причина малого нарастания давления в каждой ступени за-

ключается в том, что степень рассеивания и угла отклонения рабочих 

лопаток должны быть ограничены, ввиду недопущения  потерь из-за от-

рыва воздуха с рабочих лопаток и запирания следующих за ними лопа-

ток. Хотя перепад давления на каждой ступени невелик, каждая ступень 

на выходе наращивает давление относительно предшествующей ей. По-

этому при наращивании давления первой ступенью компрессора на 0,15 

кг на 1 см
2
 на последней ступени рост давления составит около 12…13 

кг на 1 см
2
 при перепаде 30:1. Возможность создавать многоступенча-
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тые осевые компрессоры с управляемой скоростью потока воздуха и ос-

новного потока воздуха минимизирует потери и приводит к высокому 

КПД и, следовательно, меньшему расходу топлива. Это дает последую-

щие преимущества над центробежными компрессорами, где такие усло-

вия в своей основе не так просто достичь. 

Чем больший перепад давления на компрессоре, тем труднее обес-

печить КПД работы его на всех режимах. Это потому, что требования 

перепада давления для случая высоких скоростей сказываются на обла-

сти забора воздуха, которая становится слишком большой относительно 

области выхода по мере снижения скорости и соответственно перепада 

давления. Осевая скорость воздуха на входе в первую ступень становит-

ся маленькой относительно скорости рабочих лопаток, это изменяет 

угол подвода воздуха к рабочей лопатке и создаются условия для разде-

ления потока и срыва его в компрессоре. Если требуются большие пе-

репады давления на одном компрессоре, эту проблему можно решить 

введением изменяемых лопаток статора на первых ступенях системы. 

Это исправляет угол атаки рабочих лопаток относительно потока возду-

ха до допустимого уровня. Другим методом является введение отбора 

воздуха на средних ступенях, когда пропорционально поступающему 

потоку в компрессор воздух сбрасывается из средних ступеней и пере-

адресовывается в обводной поток. Хотя этот метод исправляет осевую 

скорость в предшествующих ступенях, энергия тратится впустую и по-

этому предпочтительнее изменяемый сопловой аппарат на статоре. 

 
Рис.1.22. Изменения давления и скорости в осевом компрессоре 
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1.3.1.5. Формы проточной части многоступенчатых осевых 
компрессоров 

Профилирование проточной части компрессора по закону dн = const.  

Постоянный наружный диаметр и увеличивающийся диаметр втулки 

по ходу движения газа – самый распространенный способ изготовления 

(рис. 1.23). При данном конструктивном исполнении проточной части ком-

прессора напорность ступеней увеличивается, так как густота решетки и 

средняя окружная скорость каждой последующей ступени возрастают. 

Достоинства: 

 величина напора второй ступени выше величины напора первой 

ступени на 25…30% (чем меньше втулочное отношение первой 

ступени, тем больше может быть это увеличение); 

 меньшее число ступеней компрессора; 

 закон dн = const способствует повышению экономичности ком-

прессора, так как здесь удается сохранить постоянными мини-

мальные радиальные зазоры по всей длине компрессора. 

Недостатки: 

 резкое уменьшение высот лопаток последних ступеней из-за 

возрастающего среднего диаметра dср; 

 усиливается отрицательное влияние пограничных слоев на ро-

торе и статоре за счет уменьшения ядра потока газа; 

 увеличиваются потери от вторичных перетеканий (индуктив-

ные потери, рис. 1.24); 

 снижение КПД последних ступеней 

 

 

Рис. 1.23. Профилирование про-

точной части компрессора по за-

кону dн = const 

Рис. 1.24. Схема образования индуктив-

ных потерь 
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Данный тип проточной части  применим для высоты последней ступе-

ни  лопаток не менее З0…35 мм. Применяют для компрессоров низкого 

давления, так как высота рабочих лопаток его последних ступеней 70…100 

мм и здесь не сказывается заметное влияние индуктивных потерь. 

Профилирование проточной части компрессора по закону dвт = const.  

Как и предыдущее исполнение проточной части по данному закону (dн 

= const) профилирование при dвт = const на сегодняшний день является то-

же самым распространенным при изготовлении осевых компрессоров (рис. 

1.25). 

Достоинства: 

 технологические преимущества в изготовлении ротора, осо-

бенно барабанного типа, и возможности унификации узлов 

крепления рабочих лопаток; 

 dср  по ходу движения газа уменьшается и при прочих равных 

условиях длины лопаток последних ступеней будут больше, чем 

у ступеней, проточная часть которых выполнена по закону dн = 

const. 

Недостатки: 

 уменьшение от ступени к ступени числа Маха (М) и напорно-

сти за счет падения окружной скорости; 

 увеличение числа ступеней компрессора при заданном πk. 

, (1.6) 

где  с - скорость газа, 

       а – скорость звука в газовой среде.  

Выбор конкретного варианта исполнения основан на анализе энерге-

тических и силовых характеристик в отдельных турбинных секциях ком-

прессора и особенностей их изготовления. 

Анализ характеристик возможен на основе рассмотрения отдельного 

выделенного слоя толщиной Δr, рассекающего по периметру совокупность 

всех лопаток (рис. 1.26.). Развертка данного сечения в виде плоской решет-

ки профилей представлена на рис. 1.27.  
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Рис. 1.25. Профилирование 

проточной части компрессора по 

закону 

dвт = const 

Рис. 1.26. Разрез компрессорной сту-

пени 

 

Рис. 1.27. Плоская решетка профилей и основные параметры: 

t – шаг лопастей, в – длина хорд, В – ширина решетки; β1л и β2л – лопастные 

углы  на входе и выходе; βу – угол установки лопастей относительно оси решет-

ки 

Исходя из планов скоростей, представленных на рис. 1.27, нетрудно 

убедиться, что решетка изменяет значение и направление относитель-

ной и абсолютной скоростей.  

Рассмотрим один межлопастной канал длиной Δr (рис. 1.27). В 

пределах малой длины Δr можно принять скорости неизменными, а 

плоскости входного и выходного сечения одинаковыми, т. е. 

rt 21  (1.7) 

Уравнение неразрывности потока в этом случае будет иметь вид: 
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222111 cc  
 

(1.8) 

где ρ1 и ρ2 – плотности воздуха на входе и выходе из межлопастного ка-

нала. 

В уравнении (1.8) векторы с1 и с2 соответственно нормальны 

к плоскостям сечений Ω1 и Ω2. Полагая Ω1 и Ω2 нормальными к оси 

компрессора, следует считать с1 и с2 осевыми составляющими абсолют-

ной скорости и обозначать индексом a. Из рис. 1.27 следует: 

aaaa
cc 2211  

 
(1.9) 

Следовательно, уравнение неразрывности может быть представле-

но после сокращения Ω1 и Ω2 в следующем виде: 

aa
cc 2211  

 
(1.10) 

aa 2211  
 

(1.11) 

Из полученных уравнений следует, что изменение осевых состав-

ляющих абсолютной и переносной скоростей приводит к изменению 

плотности воздуха. Изменение составляющих скорости обусловлено 

профилем направляющих и рабочих лопаток. 

В относительном движении через рабочее колесо осевого компрес-

сора энергия потоку не сообщается, а происходит лишь преобразование 

кинетической энергии в потенциальную, что сопровождается диссипа-

цией энергии потока.  

Энергия, сообщаемая потоку, определяется скоростью переносного 

движения, которая может быть рассчитана по основному уравнению 

центробежной машины, в котором скорость переносного движения на 

входе U1 и выходе U2 из межлопастного канала равны: 

UT cUccUL
UU

 )( 21  
(1.12) 

С учетом плана скоростей можем получить: 

1111 ctgcUc
aU


;. 2222 ctgcUc

aU


 (1.13) 

 

Подставляя данные значения в (1.12), получим:  

)( 2211  ctgcctgcUL
aaT 

;. 
(1.14) 
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Из уравнения (1.13) следует, что величина энергии, сообщаемая по-

току, существенно зависит от значения углов входа и выхода и их раз-

ницы. Очевидно, с увеличением разницы между углами β1 и β2, величи-

на передаваемой энергии увеличивается. 

Необходимо учесть, что в уравнении (1.13) значение переносной ско-

рости принято постоянным, т. к. длина лопатки выбрана минимальной. 

С увеличением расстояния от оси вращения переносная скорость увеличи-

вается и, следовательно, необходимо изменять значение углов для предот-

вращения возможного перераспределения энергии потока по длине лопат-

ки. Последнее приводит к необходимости профилирования лопатки не 

только по отношению к сечению, но и по отношению к оси лопатки. 

Ответственность подхода к профилированию лопаток связана и с 

необходимостью обеспечения прочностных характеристик лопаток. Си-

лы, действующие на лопатки, можно определить исходя из уравнения 

количества движения. 

Предположим, что участок лопасти длиной Δr действует на поток 

с силой Р (рис. 1.28). Данную силу можем представить в виде двух сла-

гаемых. Составляющая Ра направлена вдоль оси ротора компрессора, 

а РU – вдоль оси решетки или по направлению скорости переносного 

движения. Рассмотрим поток при относительном движении с шириной, 

равной шагу решетки. 

 

 
Рис. 1.28. Схема сил, действующих на лопасть компрессора 
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Через сечение 1–1 проходит в секунду масса воздуха Δr t ω1а ρ1 с 

количеством движений Δr t ω1а ·ρ1 · ω1а, аналогично для сечения 2–2:  

Δr t ω2а · ρ2·· ω2а. Так как давления в сечениях 1–1 и 2–2 равны р1 и р2, 

то обусловленные ими силы, можно представить в виде: 

 для сечения 1–1 – Δr t р1;  

 для сечения 2–2 – Δr t р2.  

Импульс внешних сил, действующих на поток в направлении началь-

ной скорости, равен изменению количества движения потока, поэтому:  

    2 2

1 2 2 2 1 11
a aaP rtp rtp с rt rt        . (1.15) 

С учетом полученного соотношения осевая составляющая силы 

определиться в следующем виде: 

    
aa

rtpprtPa 2
2

21
2

112   . (1.16) 

Аналогично поступим при определении силы, направленной вдоль 

оси решетки. Количество движения в сечениях 1–1 и 2–2 равны: 

 
Ua

rt 111   и 
Ua

rt 212  . (1.17) 

Уравнение количества движения можно представить в виде: 

  2 2 2 1 1 11
a U a UUP с rt rt        . (1.18) 

В этом случае сила равна: 

  
UaUa

rtPU 222111   . (1.19) 

Из полученных соотношений (1.18) и (1.19) также следует, что за-

висимость сил, действующих на лопатку определяется разностью отно-

сительных скоростей и расстояния точки приложения силы от оси вра-

щения. Это приводит к необходимости сложного профилирования рабо-

чих лопаток компрессора под различными углами наклона. 

Вращающий момент колеса определяется из уравнения 

 
UU

crcrGM 2211  , (1.20) 

где r1 и r2 – расстояние от оси вращения до вершины лопатки перед 

решеткой и за ней соответственно;  

G – массовый расход воздуха. 

Профилирование проточной части по комбинированным законам: 

 проточная часть компрессора выполнена по закону dср = const dн  и 

dвт – переменные величины; 

 проточная часть с одновременным  уменьшением  dн и dвт; 
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 для первых ступеней используют закон dн=const , а для последних – 

закон dвт=const. 

Проточная часть компрессора выполнена по закону dср = const,  

dн  и dвт – переменные величины (рис. 1.29). 

Достоинства: 

 высоты лопаток последних ступеней компрессора будут больше, 

чем при законе dн = const; 

 так как  по ходу движения газа уменьшается окружная скорость, то 

при использовании закона dср=const можно применять повышенные 

окружные скорости на среднем диаметре, не опасаясь возникнове-

ния сверхзвуковых течений на периферийном диаметре; 

 напорность ступеней возрастает; 

 общее количество ступеней снижается, что приводит к уменьше-

нию размеров ОК. 

Недостатки: технологические трудности в изготовлении, связанные 

с переменностью наружного диаметра и диаметра втулки. 

Проточная часть с одновременным увеличением dн и dвт.(рис. 1.30). 

Достоинства: 

 напорность ступеней будет наибольшая в связи с интенсивным 

возрастанием окружной скорости; 

 при такой схеме можно достичь на периферии постоянства числа 

Маха для всех ступеней и при предельном его значении получить 

самую короткую конструкцию. 

Недостатки: при этом законе имеет место резкое уменьшение длин 

лопаток последних ступеней, что приводит к заметному падению их 

КПД. Такая конструкции применяется только для компрессоров боль-

шой производительности более 100 кг/с. 

  

Рис. 1.29. Проточная часть компрес-

сора выполнена по закону 

dср = const 

Рис. 1.30. Проточная часть ком-

прессора выполнена по закону одно-

временного увеличения dн и dвт 

Проточная часть с одновременным  уменьшением  dн и dвт (рис. 1.31). 

Данная конструкция проточной части компрессора целесообразна при 
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очень малой производительности (менее 20 кг/с) и невысоких степенях 

повышения давления – менее 5. 

Достоинства: конструктивно данная схема может выполняться с 

лопатками постоянной длины для всех ступеней компрессора. Это до-

стигается соответствующим уменьшением диаметров на периферии и у 

втулки.  

Недостатки: из-за более резкого падения числа Маха по длине ком-

прессора число его ступеней, а следовательно, осевой размер будут 

наибольшими по сравнению с предыдущими конструктивными испол-

нениями проточной части ОК. 

Проточная часть выполнена по закону, когда для первых ступеней 

используют закон dн=const , а для последних – закон dвт=const (рис. 1.32).  

Достоинства: при такой схеме удается сильнее нагрузить средние сту-

пени за счет увеличения окружной скорости, а на последних ступенях - по-

лучить приемлемые высоты лопаток. 

Недостатки: комбинированные схемы по сравнению с предыдущими 

имеют значительную сложность как в аэродинамическом, так и в техноло-

гическом отношении, поэтому проточная часть  имеет ограниченное при-

менение. 

 
 

Рис. 1.31. Проточная часть 

компрессора выполнена по закону с 

одновременным  уменьшением 

dн и dвт 

Рис. 1.32. Проточная часть 

компрессора выполнена по закону: 

для первых ступеней используют за-

кон dн=const , а для последних – закон 

dвт=const 

1.3.1.6. Крепление лопаток многоступенчатых осевых ком-
прессоров 

Требования, предъявляемые к рабочим лопаткам, и действующие 

на них силы налагают дополнительные условия к конструкции и спосо-

бам крепления лопаток.  
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Лопатки осевых компрессоров обычно рассчитываются и изготов-

ляются с переменным по длине углом установки элементов лопасти по 

ее длине, и лопатка получается винтовой (рис. 1.33).  

Типовой метод фиксирования рабочих лопаток на диске ротора по-

казан на рис. 1.34, фиксирование может быть по окружности или по оси 

для удовлетворения специальных требований ступени. Вообще целью 

является создать средства крепления, которые создают наименьшую из 

возможных нагрузку на диск и этим минимизировать общий вес диска. 

Хотя большинство конструкций компрессора имеют отдельные лопатки 

по требованиям изготовления и обслуживания, это делает затрудни-

тельным на маленьких двигателях создание их крепежа. Однако это 

можно обойти путем изготовления лопаток совместно с диском. 

Каждая ступень многоступенчатого компрессора обладает опреде-

ленными характеристиками воздействия на воздушный поток, которые 

отличают ее от соседней; таким образом, для создания работоспособно-

го и эффективного компрессора, характеристики каждой ступени долж-

ны тщательно подбираться. Это относительно простой процесс для вве-

дения одного набора условий ( расчетный поток воздуха, перепад дав-

ления и скорость вращения), но намного труднее, если приемлемое со-

ответствие должно сохраниться в работе компрессора в широком диапа-

зоне условий, таких , на которые предусмотрен авиадвигатель. 

 

 

Рис. 1.33. Конструкция рабочей ло-

патки 

Рис. 1.34. Методы крепления лопаток 

на диске 

Лопатки ротора (рабочие лопатки) имеют профилированное сече-

ние (рис. 1.35) и обычно предназначены для создания градиента давле-

ния по всей своей длине, чтобы обеспечить как можно более равномер-
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ное поле осевых скоростей. Большее давление в направлении концов 

балансирует центробежное действие ротора на поток воздуха. Для по-

лучения этих условий, как указывалось выше  необходимо «закрутить» 

лопатку от корневой части, чтобы придать правильные углы атаки в 

каждой точке. При прохождении потока воздуха через компрессор со-

здается два пограничных слоя медленного или заторможенного слоя 

воздуха на внутренней и внешней стенках. Чтобы компенсировать мед-

ленное течение воздуха в приграничном слое создается местный при-

рост в межлопаточном пространстве у конца и у основания лопаток.  

 

Рис. 1.35. Лопатки ротора (рабочие лопатки) 

 

Лопатки статора (неподвижные направляющие лопатки) также яв-

ляются профилированными сечениями и закреплены в корпусе ком-

прессора или в стопорное кольцо соплового аппарата статора, которое в 

свою очередь крепится к корпусу (рис. 1.36). Направляющие лопатки 

часто собираются в сегменты на передних ступенях и могут иметь бан-

даж внутренних концов для минимизации вибраций от потока длинных 

лопаток. Также необходимо закреплять лопатки статора таким образом, 

чтобы они не вращались по периферии статора. 
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Рис. 1.36. Методы крепления неподвижных направляющих лопаток на  

статоре 

Если условия эксплуатации, воздействующие на лопатки компрес-

сора уходят слишком далеко от расчетных, то возникнут срыв потока 

и/или аэродинамически создаваемая вибрация. Это проявление может 

принять одну из двух форм; лопатки могут затормаживаться, поскольку 

угол атаки воздуха относительно рабочей лопатки слишком велик (тор-

можение от положительного угла атаки) или слишком мал (торможение 

от отрицательного угла атаки). Первое является проблемой передних 

ступеней при малых скоростях, а второе обычно создается на задних 

ступенях при высоких скоростях, и ведет или к вибрации лопаток, что 

может спровоцировать быстрое их разрушение. 

1.3.1.7. Помпажные явления и способы защиты от них при 
эксплуатации многоступенчатых осевых компрессоров 

Помпаж двигателя (франц. pompage) — различные нестационар-

ные явления, возникающие в результате потери устойчивости течения 

воздуха в компрессоре при работе его в системе газотурбинного дви-

гателя.  

Помпаж – это неустойчивая работа компрессора, характеризуемая 

резкими колебаниями напора и расхода воздуха. При помпаже появля-

ются сильные пульсации потока воздуха, проходящего через компрес-

сор, возникают вибрации лопаток и тряска, которые могут вызвать раз-

рушение компрессора. Поэтому при эксплуатации двигателя помпаж 

недопустим. 

Явления помпажа связаны с появлением в отдельных элементах 

компрессора срывов потока воздуха значительной интенсивности, 
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обычно сопровождаются выбрасыванием воздуха из компрессора в 

направлении входного устройства. Это возможно при значительном от-

клонении режима работы компрессора от расчетного (рис. 1.37). 

В центробежном компрессоре при большом отклонении режима 

работы от расчетного образуются срывы потока воздуха с передних 

кромок лопаток рабочего колеса и лопаточного диффузора.  

В осевом компрессоре возможен срыв потока воздуха с лопаток ра-

бочих колес и спрямляющих аппаратов. Возникновение срывов потока 

воздуха в компрессоре не всегда сопровождается появлением помпажа. 

Наличие или отсутствие помпажа при возникновении срыва определя-

ется конкретными условиями работы компрессора в той или иной си-

стеме. Однако работа компрессора на срывных режимах, т. е. на режи-

мах, при которых имеют место интенсивные срывы потока воздуха с 

лопаток, если даже она и не сопровождается помпажем, нежелательна, 

т. к. эти режимы характеризуются очень низкими к.п.д. и повышенной 

вибрацией лопаток.  

 

Рис. 1.37. Универсальная характеристика осевого компрессора:  

 n = n/n0; n – действительная частота вращения ротора компрессора; n0 – 

номинальная скорость вращения ротора; Gпр – расход воздуха, приведенный 

к исходным расчетным параметрам (Taпр = 288,12 К, Рапр= 0,1 МПа); Ра – 

давление наружного воздуха; Рс – давление воздуха после компрессора 
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Сложный вид зависимости КПД от режимов работы компрессора 

объясняется главным образом возможностью возникновения на нерас-

четных режимах положительных или отрицательных углов атаки на ло-

патках, под которыми подразумеваются углы, образованные направле-

нием входной скорости воздушного потока и направлением касательной 

к передней точки средней линии профиля самой лопатки.  

Важным моментом является определение области устойчивой рабо-

ты компрессора. Отмеченная пунктиром линия ОВС (рис. 1.37) на уни-

версальной характеристике является граничной линией устойчивости. 

Эксплуатация компрессора при значении параметров, лежащих выше 

данной линии, может привести к помпажным явлениям, которые могут 

привести к поломке лопаток компрессора, ухудшению работы камеры 

сгорания, что даже при кратковременной эксплуатации недопустимо. 

Причиной помпажа является срыв потока на лопатках компрессора 

при больших положительных углах атаки. Последнее возможно за счет 

увеличения давления, при неизменной скорости вращения, в последней 

ступени компрессора или повышения сопротивления во всасывающем 

тракте в связи с загрязнением фильтров, закрытием жалюзей воздухоза-

борного устройства, а также образованием ледяного покрытия на вход-

ном направляющем аппарате. Помпажные явления могут возникнуть и 

при резком сбросе или резком возрастании нагрузки, что характерно для 

случая помпажа нагнетателя или аварийной остановки одной из двух 

последовательно работающих ГТУ.  

Помпажные явления могут развиваться как в отдельной ступени, так и 

охватывать компрессор в целом. Как следует из характеристики компрессо-

ра (рис. 1.37), наибольшая вероятность помпажа имеет место в процессе 

пуска или останова ГТУ, когда скорость не превышает значения 0,6n0.  

С целью предупреждения помпажных явлений, особенно при пуске 

агрегата, в его конструкцию после 4…6 ступеней устанавливают сброс-

ные клапаны, через которые осуществляется сброс части воздуха в ат-

мосферу. При останове агрегата и в начале его пуска клапаны открыты 

и удерживаются в таком состоянии пружиной. С увеличением давления, 

при возрастании частоты вращения ротора до 0,7…0,85 n0, увеличивает-

ся перепад давления на тарелке клапана, приводящий к его закрытию. 

В процессе работы на расчетном режиме сбросные клапана закрыты и 

открываются при нарушении режима или остановки компрессора. 
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Восстановление величины зазоров осевых компрессоров на примере ГТК 

10-4  

 
 

 

Для устранения повышенных радиаль-

ных зазоров на статор осевого компрессора 

ГТК-10-4 наносятся полосы покрытия из 

алюминия составом А-80-13  

Напыление полос покрытия заданной 

толщины обеспечивает штатную величину 

зазоров. 

Через 6700 часов работы и после чистки 

осевого компрессора косточковой крошкой 

полосы покрытия по-прежнему обеспечива-

ют штатную величину зазоров. 

Материал статора осевого компрессора 

- чугун, материал покрытия - алюминий. 

 

1.3.2. Газовая турбина 

Осевая газовая турбина состоит из одной или ряда последователь-
ных ступеней, в которых происходит преобразование потенциальной 
энергии в кинетическую. На рис. 1.38 показана схема простой односту-
пенчатой турбины. Основными частями её являются: корпус (цилиндр) 
турбины 1, в котором укреплены направляющие лопатки 2, рабочие ло-
патки 3, установленные по всей окружности на ободе диска 4, закреп-
ленного на валу 5. Вал турбины вращается в подшипниках 6. В местах 
выход вала из корпуса установлены концевые уплотнения 7, ограничи-
вающие утечку горячих газов из корпуса турбин. Все вращающиеся ча-
сти турбины (рабочие лопатки, диск, вал) составляют её ротор. Корпус с 



 45 

неподвижными направляющими лопатками и уплотнениями образует 
статор турбины. Диск с лопатками образует рабочее колесо. 

Совокупность ряда направлявших и рабочих лопаток называется 
турбинной ступенью [6]. Турбинную ступень условно можно рассмат-
ривать как обращенную компрессорную ступень, в которой происходят 
преобразования энергии, обратные преобразованиям, протекающим в 
компрессорной ступени. На рис. 1.39 вверху изображена схема такой 
турбинной ступени, а внизу дано сечение направляющих и рабочих ло-
паток цилиндрической поверхности а–а, развернутой затем на плос-
кость чертежа. Направляющие лопатки 1 образуют в сечении суживаю-
щиеся каналы, называемые соплами. Каналы, образованные рабочими 
лопатками 2, также обычно имеют суживающуюся форму. 

Горячий газ при повышенном давлении поступает в сопла турбины, 
где происходит его расширение и соответствующее увеличение скоро-
сти. При этом давление и температура газа падают. Таким образом, в 
соплах турбины совершается преобразование потенциальной энергии 
газа в кинетическую энергию.  

 
 

Рис. 1.38. Схема одноступенчатой 
турбины 

Рис. 1.39. Схема турбинной ступени 

После выхода из сопел газ попадает в межлопаточные каналы рабо-

чих лопаток, где изменяет свое направление. При обтекании газом ра-

бочих лопаток давление на их вогнутой поверхности оказывается боль-



 46 

шим, чем на выпуклой, и под влиянием этой разности давлений проис-

ходит вращение рабочего колеса (направление вращение на рис. 1.39 

показано стрелкой U). Таким образом, часть кинетической энергии газа 

преобразуется на рабочих лопатках в механическую энергию и передает-

ся через диск на вал турбины. Работа турбинной ступени может быть эф-

фективной только при определенном соотношении между скоростью с1 

выхода газа из сопловых каналов и окружной скоростью на рабочих ло-

патках. В зависимости от типа ступени отношение скоростей U/c1 выби-

рается обычно в интервале: 0,4…0,9. При высокой начальной темпера-

туре газа и большой степени понижения давления в ступени (степенью 

понижения давления в ступени называется отношение давления перед 

ступенью к давлению за ней) скорость с1 истечения газа из сопел также 

получается большой. В этом случае, чтобы выдержать необходимое от-

ношение U/c1, требуется иметь большую окружную скорость рабочего 

колеса. Величина последней может оказаться недопустимой по сообра-

жениям прочности рабочих лопаток или диска турбины. В таких случа-

ях турбины выполняются в многоступенчатом исполнении. Схема мно-

гоступенчатой турбины представлена на рис. 1.40. 

 
Рис. 1.40. Схема многоступенчатой турбины:  

1 – подшипники; 2 – концевые уплотнения; 3 – входной патрубок;  

4 – корпус; 5 – рабочие лопатки; 6 – направляющие лопатки; 

 7 – ротор; 8 – выходной патрубок турбины 

Турбинная ступень обычно подразделяется на ступень активного и 

реактивного типов. 

В активной ступени турбины относительные средние скорости по-

тока газа перед рабочим колесом и за ним одинаковые по величине, т. е. 

ω1 = ω2 (рис. 1.41). Потенциальная энергия газа в рабочем колесе не пре-
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образуется в кинетическую, поток лишь меняет направление своего дви-

жения, что приводит к появлению дополнительных сил, создающих вра-

щающий момент. Давление газа в пределах рабочего колеса не меняется. 

В реактивной турбинной ступени потенциальная и внутренняя 

энергия преобразуется в кинетическую в направляющем аппарате и ра-

бочем колесе (рис. 1.42). В этом случае газ после направляющего аппа-

рата в осевом зазоре имеет более высокое давление, чем давление за 

ступенью. Разность давления по обе стороны рабочего колеса приводит 

к ускоренному движению газа, и поток на выходе из рабочего колеса 

имеет относительную скорость ω2, большую чем на входе ω1. 

 
а 

 
б 

 
Рис. 1. 41. Активная турбинная ступень:  

а – схема ступени с эпюрами скоростей и давлений; б – треугольники скоростей 

Изменение скорости относительного движения приводит к росту 
кинетической энергии и, следовательно, в реактивной ступени вращаю-
щий момент на рабочем колесе возникает вследствие отклонения потока 
в нем и в результате реакции, возникающей под влиянием изменения 
относительной скорости движения газа. 



 48 

Вращающий момент колеса определяется уравнением 

 
UU

crcrGM 2211  , (1.21) 

где G – массовый расход воздуха; r1 и r2 – расстояние от оси вращения 
до вершины лопатки перед решеткой и за ней соответственно. 

С учетом (1.21) мощность, развиваемая колесом турбомашины, 
определяется уравнением: 

 
UU

cUcUGMN 2211   , (1.22) 

где U1 = r1 ψ и U2 = r2 ψ – окружные скорости переносного движения 

вершин лопатки; ψ – угловая скорость вращения ротора. 

 

а 

 

б 

Рис. 1.42. Реактивная турбинная ступень:  

а – схема ступени с эпюрами скоростей и давлений; б – треугольники скоростей 

Турбина состоит из ряда последовательно расположенных отдель-
ных ступеней, в которых происходит постепенное расширение газа. Па-
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дение давления, приходящееся на каждую ступень, и, следовательно, 
скорость с1 в каждой ступени такой турбины меньше, чем в односту-
пенчатой. Число ступеней может быть выбрано таким, чтобы при за-
данной окружной скорости и было получено желаемое отношение U/c1. 

Один из вариантов конструктивного исполнения газовой турбины 
представлен на рис. 1.43. Данная установка двухвальная и включает 
турбину высокого давления (ТВД) и турбину низкого давления (ТНД). 

Входная часть корпуса А конструктивно связана с камерой сгора-
ния и обеспечивает равномерный подвод газа к лопаткам турбины. 
Промежуточные патрубки Б являются частью общего корпуса ТВД и 
ТНД. При встроенных подшипниках скольжения в промежуточных па-
трубках располагаются трубки подвода-слива масла, трубопроводы 
охлаждающего воздуха, датчики температуры и т. д.  

Корпус турбины составной и включает внешний корпус, внутренний 
корпус и слой тепловой изоляции. Несущим является внешний корпус, из-
готовленный литьевым способом и имеющий горизонтальный разъем. 
Внутренний корпус выполнен из жаропрочного листового материала и 
служит для локализации газового потока в рабочем пространстве между 
направляющими и рабочими лопатками ТВД И ТНД. Изоляционный слой, 
выполненный, как правило, из огнеупорного материала, предназначен для 
снижения теплопередачи от внутреннего корпуса к наружному. 

 
Рис. 1.43. Газовая турбина установки ГТ–700–5 НЗЛ: 

А – входной патрубок; Б – промежуточный патрубок;  

1 – воздухоподводящая камера; 2, 6 – каналы для подвода охлаждающего 

воздуха; 3 – внутренний корпус; 4 – внешний корпус; 5 – изоляция;  

7 – центробежное колесо; 8 – направляющие лопатки; 9 – рабочие лопатки 
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Роторы ТВД и ТВН выполнены из жаропрочного металла в виде 

сплошных дисков, закрепленных консольно на валу компрессора и ис-

полнительного органа соответственно. 

Высокий уровень силовых и температурных воздействий газового 

потока из камеры сгорания на рабочие и направляющие лопатки предъ-

являет дополнительные требования как к конструкции самих лопаток, 

так и способам их крепления на корпусе турбины и на роторе (рис. 1.44).  

Направляющие лопатки, оставаясь неподвижными в процессе рабо-

ты, крепятся в корпусе с помощью Т-образного паза. Рабочие лопатки, 

испытывающие в процессе работы интенсивные тепловые и динамиче-

ские нагрузки, устанавливаются на роторах ТВД и ТНД с помощью 

специально спрофилированных ёлочнообразных пазов. 

 
Рис. 1.44. Установка лопаток роторов турбины:  

1 – рабочие лопатки турбины высокого давления; 2 – подставка;  

3 – лопатки турбины низкого давления; 4 – винт;  

5 – направляющие лопатки турбин высокого и низкого давления 

Конструкции рабочих лопаток турбин существенным образом от-

личаются от рабочих лопаток осевого компрессора наличием внутрен-

них полостей, предназначенных для протекания через них охлаждающе-
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го воздушного потока (рис. 1.45). Возможны два варианта конструктив-

ного исполнения рабочих лопаток – умеренно охлаждаемые и интен-

сивно охлаждаемые. Последние более сложны в изготовлении, но обес-

печивают наиболее полное охлаждение поверхности лопаток и подачу 

охлаждающего воздуха в межлопаточное пространство (рис 1.46). Уме-

ренно охлаждаемые лопатки более просты в изготовлении, но поток 

охлаждающего их воздуха с выхода лопаток поступает в зазор между 

корпусом турбины и лопатками, что может привести к дополнительной 

рециркуляции газовой смеси. 

 
 

Рис. 1.45. Умеренно (а) и интенсивно (б) охлаждаемые  

рабочие лопатки турбины:  

1 – литой корпус лопатки; 2 – дефлектор 
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а) 

 

б) 

Рис. 1.46. Поперечное сечение (а) конструкции и внешний вид (б) интенсивно 

охлаждаемой монокристаллической лопатки турбины 

1.3.3. Камеры сгорания газотурбинных установок 

1.3.3.1. Конструктивные особенности камер сгорания 

В газотурбинных установках роль 

горячего источника выполняет камера 

сгорания, в которой рабочему телу пе-

редается тепло, выделяющееся в ре-

зультате горения топлива. Таким обра-

зом, камера сгорания является одним из 

самых ответственных и теплонапря-

женных узлов ГТУ. В камерах сгорания 

совершается процесс подвода тепла к 

рабочему телу. Этот процесс, осу-

ществляемый в результате протекания 

реакции горения топливного газа, явля-

ется эффективным в случае обеспечения полноты и устойчивости сго-

рания топлива на различных режимах работы ГТУ.  

Сгорание будет полным, если продукты сгорания не способны 

дальше окисляться, то есть процесс протекает с минимальными физиче-

скими и химическими недожогами. Все это является важным условием, 

которое необходимо выполнять при проектировании любой камеры 

сгорания, характеризующейся высоким значением КПД и рассчитанной 

на определенные тепловые нагрузки. 
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Данные проблемы на протяжении многих лет решали различные 

ученые мирового сообщества. Рассмотрим основные этапы истории раз-

вития камер сгорания. 

Первые камеры сгорания имели форму 

прямой цилиндрической трубы (рис. 1.47). 

Такая форма не могла обеспечить постоян-

ство давления в зоне горения и, следователь-

но, часть энергии сжатия, создаваемого ком-

прессором, тратилась впустую. Это не обес-

печивало полноты сгорания топлива. Поэтому 

ход развития камер сгорания в дальнейшем 

был связан с изменение формы. На смену 

простейшей форме, пришла диффузионная*. 

Кроме того, такая форма (рис. 1.48, 1.49) со-

здавала зоны торможения, тем самым снижая 

скорость воздушного потока вдоль внутрен-

ней поверхности камеры сгорания.  

 

Рис.1.47. Камеры сгора-

ния в форме цилиндриче-

ской трубы 

 

 

Рис. 1.48. Камеры сгорания в форме 

диффузора 

Рис. 1.49. Течение газа в конфузорах и 

диффузорах 

*Канал, который расширяется при дозвуковом течении и сужается при 

сверхзвуковом называется диффузором. Канал, сужающийся при дозвуковом 

течении и расширяющийся при сверхзвуковом называется конфузором. Дру-

гими словами, конфузоры – это каналы, в которых происходит ускорение 

потока, а диффузоры – каналы, в которых поток газа тормозится (рис. 1. 49). 

При энергоизолированном течении газа его полная энергия остается без 

изменения. В этом случае происходит только ее перераспределение. Поэто-

му давление, плотность и температура газа уменьшаются с ростом его 

скорости и, наоборот, с уменьшением скорости эти параметры увеличива-

ются. 
Но данное решение все же не позволяло в полной мере регулиро-

вать скорость воздушного потока и предотвращать такие процессы, как 

отрыв пламени**, что необходимо для поддержания устойчивого про-
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цесса горения. Поэтому, в дальнейших исследованиях разработчики 

уделяли большое внимание  проблеме устойчивого горения топлива в 

камерах сгорания ГТУ при переменных избытках воздуха. С помощью 

обратных токов была создана  зона малых скоростей, путем введения в 

камеру сгорания плохообтекаемых тел – стабилизаторов. Первые стаби-

лизаторы пламени имели форму пластины (рис. 1.50). При этом для до-

стижения необходимой температуры требовалось такое соотношение 

топливно-воздушной смеси, что ее концентрация могла превысить 

верхний предел воспламеняемости, то есть содержание топлива в воз-

духе становилось таким, что дальнейшее обогащение смеси горючим 

топливом делало ее невоспламеняемой. Далее появились уголковые 

стабилизаторы V–образной формы, струйно-механические, представля-

ющие собой центробежную форсунку с кольцевой камерой закручива-

ния и т.д. 
** При работе камеры сгорания 

возможны случаи неустойчивого горе-

ния пламени двух видов — проскок пла-

мени внутрь смесительного канала и 

отрыв пламени от горелочного устрой-

ства. 

Проскок пламени – это перемеще-

ние фронта пламени из зоны камеры 

сгорания внутрь смесительного канала. 

При проскоке пламени образуются про-

дукты неполного сгорания топлива. 

 

Рис. 1.50. Камеры сгорания с 

пластинами 

Это явление наблюдается в случае, если скорость выхода газовоздуш-

ной смеси меньше скорости распространения пламени. Причинами проскока 

пламени могут быть понижение давления газа или воздуха или уменьшение 

производительности смесительных каналов (их засорение). 

Отрыв пламени – это перемещение фронта пламени в направлении 

движения газовоздушной смеси, сопровождающееся погасанием пламени. 

Отрыв приводит к наполнению камеры сгорания газовоздушной смесью, а 

затем может произойти хлопок или даже взрыв. При этом явлении ско-

рость выхода газа или газовоздушной смеси больше скорости распростране-

ния пламени. Причина такого явления – резкое повышение давления газа или 

воздуха, нарушение соотношения расходов газ – воздух, резкое увеличение 

разрежения на выходе из камеры сгорания, работа камеры сгорания за верх-

ним пределом производительности, указанным в техническом паспорте. 

Так как в камерах сгорания (газотурбинных установок, двигателях 

внутреннего сгорания, реактивных двигателях) происходит преобразо-

вание химической энергии топлива в кинетическую энергию поступа-

тельного движения продуктов сгорания, то данный процесс сопровож-



 55 

дается выделением большого количества тепла и продуктов сгорания, 

имеющих высокую температуру (от 1100 
○
С и более). Поэтому перед 

исследователями встал вопрос о защите стенок камер сгорания от про-

гара. 

Эту проблему на примере камер сгорания реактивных двигателей в 

начале 20 века предложил решить К.В. Циолковский («Изучение миро-

вых пространств реактивными приборами», 1903 г.). Стенки камеры 

должны были охлаждаться одним из компонентов топлива.  

Русский исследователь Ю.В. Кондратюк предлагает не только 

охлаждать стенки, но и изготовлять их из термически устойчивых ме-

таллов. 

Под руководством С.П. Королева группа ученых разрабатывает ка-

меры сгорания типа «труба в трубе». Наружное охлаждение осуществ-

ляется при помощи охладителя (газифицированного кислорода), кото-

рый протекает в зазоре между цилиндрическими гладкими внутренней и 

наружной стенками. 

Немецкие конструкто-

ры в начале 1940-х гг. по-

шли еще дальше. Они раз-

рабатывают камеры, как с 

наружным, так и внутрен-

ним охлаждением. Внут-

реннее охлаждение осу-

ществлялось через несколь-

ко рядов отверстий во внут-

ренней стенке для сниже-

ния температуры газа в 

пристеночном слое (рис. 

1.51). 

 

Рис.1.51. Фрагмент камеры сгорания типа 

«труба в трубе» 

Кроме того, созданная конструкция типа «труба в трубе» с внут-

ренними перфорированными отверстиями (рис. 1.52) позволяла решать 

не только проблему снижения температуры стенки камеры и снижения 

температуры продуктов сгорания, но и позволила создать зону малых 

скоростей. В этой зоне процесс горения поддерживается циркуляцион-

ным потоком продуктов сгорания, непрерывно поджигающим поступа-

ющую в камеру свежую топливовоздушную смесь.  
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Рис. 1.52. Камеры сгорания типа «труба в трубе» с внутренними  

перфорированными отверстиями 

1.3.3.2. Классификация камер сгорания 

Камеры сгорания классифицируют: 

 по назначению; 

 по принципу действия; 

 по движению потока воздуха и продуктов сгорания; 

 по компоновке; 

 по конструктивным особенностям корпуса и жаровой трубы; 

По назначению камеры сгорания бывают основные, промежуточ-

ного подогрева и резервные. 

По принципу действия камеры сгорания бывают периодического и 

непрерывного действия.  

В периодических камерах сгорания процесс горения осуществляется 

в следующей последовательности: заправка камеры топливно-

воздушной смесью, вспышка, расширение и продувка (удаление про-

дуктов сгорания), затем процесс повторяется. Такие камеры использу-

ются в поршневых двигателях внутреннего сгорания и для решения раз-

личных задач, определяющих характеристики цикла ГТУ. 

Одна из возможных конструкций камер сгорания непрерывного го-

рения представлена на рис. 1.53.  

Сгорание топлива, впрыскиваемого через форсунку 1, происходит в 

зоне горения камеры, ограниченной жаровой трубой 2. В эту зону посту-

пает только такое количество воздуха, которое необходимо для полного 

и интенсивного сгорания топлива (этот воздух называется первичным). 

Поступающий в зону горения воздух проходит через завихритель по-

тока 3, который способствует хорошему перемешиванию топлива с возду-

хом. В зоне горения температура газов достигает 1300...2000 °С. По усло-

виям прочности лопаток газовых турбин такая температура недопустима, 
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поэтому получающиеся в зоне горения камеры горячие газы разбавля-

ются холодным воздухом, который называется вторичным. Вторичный 

воздух протекает по кольцевому пространству между жаровой трубой 2 

и корпусом 4. Часть этого воздуха поступает к продуктам сгорания че-

рез окна 5, а остальная часть смешивается с горячими газами после жа-

ровой трубы. Таким образом, компрессор должен подавать в камеру 

сгорания в несколько раз больше воздуха, чем необходимо для сжига-

ния топлива, а поступающие в турбину продукты сгорания получаются 

сильно разбавленными воздухом и охлажденными. 

 

Рис. 1.53. Камера сгорания прямоточная: 

1 – форсунка; 2 – жаровая труба; 3 – завихритель потока; 4 – корпус камеры 

сгорания; 5 – отверстия для поступления воздуха к продуктам сгорания 

В идеальном случае коэффициент избытка воздуха  в камере сгора-

ния близок к 1,25, хотя, например, при желании снизить выбросы окислов 

азота, эта величина может быть увеличена до 1,6. В жаровой трубе созда-

ется зона малых скоростей, в которой процесс горения поддерживается 

циркуляционным потоком продуктов сгорания, непрерывно поджигаю-

щим поступающую в камеру свежую топливовоздушную смесь. Избыточ-

ная (ненужная для горения) часть воздуха вводится в жаровую трубу за 

зоной горения, где она перемешивается с горячими продуктами сгорания, 

понижая, таким образом, их температуру до приемлемого для турбины 

уровня. 

Основные требованиями для всех камер сгорания непрерывного 

действия являются: устойчивость процесса горения, высокая тепло-
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напряжённость, максимальная полнота сгорания, минимальные тепло-

вые потери, надёжная работа в течение установленного ресурса работы 

двигателя. В зависимости от температуры, развиваемой в К. с. непре-

рывного действия, в качестве конструкционных материалов для их из-

готовления применяют: до 500 °С – хромоникелевые стали, до 900 °С – 

хромоникелевые стали с добавкой титана, выше 950 °С – специальные 

комбинированные материалы и различные покрытия, например керами-

ческие. Камеры сгорания непрерывного действия относятся к числу 

важнейших узлов различных авиационных и космических двигательных 

установок, специальных и транспортных газотурбинных установок. 

По движению потока воздуха и продуктов сгорания камеры раз-

деляют на прямоточные (движение продуктов сгорания и воздуха осу-

ществляется в одном направлении, рис. 1.53) и противоточные (рис. 

1.54). В прямоточных камерах сгорания потери давления меньше, чем в 

противоточных. 

 

Рис. 1.54. Камера сгорания ГТУ итальянской фирмы Nuovo Pignon с противо-

точным конвективным охлаждением 
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По компоновке или с точки зрения расположения камеры сгорания 

на двигателе, их разделяют на выносные и встроенные. 

Выносные камеры сгорания размещают в отдельном силовом кор-

пусе с одной силовой трубой параллельно или под углом к продольной 

оси к газотурбинному двигателю.  

На рис. 1.55 представлена выносная камера сгорания двигателя для 

ГТУ наземного применения фирмы Jeneral Electric, в которой каждая 

жаровая труба 1 имеет наружный силовой корпус 2. Корпус легко отсо-

единяется от общего корпуса. Поэтому жаровую трубу можно извлекать 

и осматривать, кроме того можно обследовать сопловый аппарат первой 

ступени турбины, что является важнейшим моментом для увеличения 

срока долговечной и надежной работы всей системы ГТУ. 

 

Рис. 1.55. Выносная камера сгорания фирмы Jeneral Electric: 

1 – жаровая труба; 2 – наружный корпус (отдельный для каждой жаровой 

трубы); 3 – сборник для продуктов сгорания; 4 – опора; 5 – фронтовое устрой-

ство; 6 – форсунки; 7 – свеча зажигания; 8 – дефлектор; 9 – сжатый после 

компрессора воздух; 10 – охлаждающий воздух 

Жаровая труба телескопически соединена с газосборником продук-

тов сгорания 3, который закреплен с помощью опоры 4. Жаровая труба 

имеет фронтовое устройство 5 с топливной форсункой 6 и свечу зажи-

гания 7. 

Фронтовое устройство – это входная часть жаровой трубы, в 

которой располагаются топливоподающие устройства и каналы под-

вода воздуха для обеспечения начального очага горения. 

Для обеспечения равномерной подачи воздуха в жаровую трубу и 

улучшения условий охлаждения ее стенки предусмотрен дефлектор 8, 

который образует охлаждающую полость.  
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Выносные камеры сгорания с отдельными жаровыми трубами (рис. 

1.56) удобно обслуживать, диагностировать и проводить ремонтные ра-

боты. Они проще в доводке, удешевляют разработку различных допол-

нительных устройств, предназначенных для повышения эффективности 

работы и уменьшения образования вредных выбросов в атмосферу. 

Кроме того, газосборные тракты (каналы) продуктов сгорания, распо-

ложенные между камерой и турбиной намного длиннее, чем у встроен-

ных камер сгорания ГТУ, что позволяет более качественно перемеши-

вать продукты сгорания с охлаждающим воздухом, и, тем самым, сни-

жать уровень температурной нагрузки на первую ступень турбины. 

К недостаткам выносных камер сгорания относят большие размеры 

с развитой поверхностью охлаждения и более сложные условия для 

компенсации тепловых расширений  газосборных трактов. 

Применяют эти камеры в основном в стационарных и значительно 

реже в передвижных установках, а чаще в установках с регенерацией теп-

лоты отходящих газов, прежде всего в связи с необходимостью организо-

вать движение потоков воздуха и продуктов сгорания между компрессо-

ром и газовой турбиной. 

 

а) 

 

б) 

Рис. 1.56. Пример размещения выносных камер сгорания  

ОАО «Авиадвигатель»: 

а) двигатель ПС-90ГП, б) ГТУ 12ПГ-2 на базе двигателя ПС-90А 
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У встроенных камер сгорания (рис. 1.57) корпус опирается непо-

средственно на общий корпус турбокомпрессора или конструктивно с 

ним совмещён. Встроенные камеры сгорания располагаются концен-

трично между компрессором и газовой турбиной, что позволяет значи-

тельно уменьшить габариты и массу установки, уменьшить количество 

модулей, повысить блочность конструкции, облегчить ее обустройство на 

компрессорной станции. Направление движения потока воздуха во встро-

енных камерах сгорания может быть различным: прямоточным или про-

тивоточным по отношению к направлению потока воздуха в компрессоре. 

Различие в схемах движения потока воздуха, поступающего в камеру сго-

рания, практически не меняет рабочий процесс сжигания топлива и вели-

чину потерь давления по камере в целом. 

 

Рис. 1.57. Камеры сгорания встроенные внутрь корпуса 
 

По конструктивным особенностям камеры сгорания подразде-

ляют на: 

 трубчатые (индивидуальные и многосекционные); 

 кольцевые; 

 трубчато-кольцевые. 

Конструктивно камеры сгорания всех типов включают: диффузор; 

жаровую трубу; наружный кожух; фронтовое устройство (топливная 

форсунка, завихритель, стабилизатор), систему перфорации (отверстия 

различного диаметра получения топливовоздушной смеси нужного со-

става и смешения воздуха с продуктами сгорания для их охлаждения). 

Дадим краткую характеристику каждого типа камер сгорания. 

Трубчатые камеры сгорания просты по конструкции, удобны в 

эксплуатации, надежны в работе. Существуют индивидуальные трубча-

тые (их еще могут называть индивидуальные цилиндрические) и много-

секционные трубчатые. 
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Рассмотрим принцип работы индивидуальной трубчатой (цилиндри-

ческой) камеры сгорания: Первичный воздух (рис. 1.58) поступает через 

воздухо-направляющее устройство 1 в пламенную трубу 4, куда через 

форсунку 2 (или горелку) подается топливо. Расход первичного воздуха 

регулируется в зависимости от расхода топлива поворотом лопаток возду-

хо-направляющего устройства 1, что осуществляется посредством специ-

альных рычагов управления. Вторичный (охлаждающий) воздух пропус-

кается через кольцевое пространство между пламенной трубой 4 и корпу-

сом 3 камеры сгорания. При движении он интенсивно охлаждает стенки 

трубы и корпуса. Выходя из кольцевого пространства, вторичный воздух 

попадает в объем А, где он смешивается с продуктами сгорания, понижая 

тем самым их температуру до заданного значения. 

 
Рис. 1.58. Схема индивидуальной трубчатой (цилиндрической) камеры сгора-

ния с устройством управления потока вторичного воздуха 

Для уменьшения закрутка газового потока на выходе из камеры и 

для лучшего перемешивания вторичного воздуха с продуктами сгорания 

к пламенной трубе приварены лопатки 5, закручивающие поток вторич-

ного воздуха в направлении, обратном тому, которое придается первич-

ному воздуху. 

В индивидуальной трубчатой (цилиндрической) камере можно 

установить не одну, а несколько форсунок, что увеличивает надёжность 

работы и позволяет регулировать тепловую мощность камеры сгорания 

изменением числа работающих форсунок. Объемная теплонапряжен-

ность этих камер составляет (20…30) ·
 

10
3
 кВт/м

3
 при давлении 

0,4…0,45 МПа, а тепловая мощность камеры сгорания достигает 3000 

кДж/ч, расход воздуха – 2,5 · 10
5
 м

3
/ч, 

К преимуществам индивидуальных трубчатых (цилиндрических) 

камер сгорания относятся простота конструкции и сравнительно малые 
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потери давления, достигающие 1,5…3,0 %. Основными недостатками 

этих камер являются большие массы и габариты. 

Многосекционные трубчатые камеры сгорания представляют со-

бой конструкцию, в которой объединено несколько (6…16) параллельно 

работающих цилиндрических камер (секций), часто связанных между 

собой пламяпередающими патрубками (рис. 1.59). 

 

Рис. 1.59. Многосекционная трубчатая камера сгорания 

Камеры расположены вокруг двигателя и воздух, подаваемый ком-

прессором направляется по каналам в отдельные камеры сгорания. 

Каждая из них имеет внутреннюю жаровую трубу, вокруг которой рас-

положен корпус с воздушной прослойкой. 

Многосекционные трубчатые камеры сгорания выполняют обычно 

в виде единого моноблока, в котором все секции заключены в общий 

корпус. Каждая секция имеет одну форсунку, впрыскивающую топливо 

по направлению потока. Секционные камеры сгорания отличаются ком-

пактностью, обеспечивают высокую полноту сгорания топлива и устой-

чиво работают в различных эксплуатационных условиях.  

Их недостатки: большие поперечные размеры двигателя за счет не-

используемого пространства между камерами; не входят в силовую 

схему двигателя; трудность распространения пламени между камерами. 

Сравнительно большие потери давления (2,5…7,5 %). Тепловая мощ-
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ность отдельной секции составляет в среднем (0,7…1,7)·10
3
 кВт, а ино-

гда достигает 3,5·10
3
 кВт. Объемная теплонапряженность у камер этого 

типа высокая – (100…160)·10
3
 кВт/м

3
. 

Кольцевая камера сгорания образована кольцевым пространством, 

заключенным между наружным и внутренним корпусами двигателя 

(рис. 1.60). Она компактна, входит в силовую схему двигателя, пламя 

легко распространяется по всей камере.  

 

Рис. 1.60. Кольцевая камера сгорания 

В кольцевых камерах сгорания (рис. 1.61) зона горения I имеет форму 

кольцевой полости обычно шириной 150…200 мм, которая образуется ци-

линдрами 1 и 2. Два других соосно расположенных цилиндра (9 и 8) со-

ставляют кожух камеры. Первичный воздух через воздухоподводящее 

устройство 4 поступает в зону горения I. Вторичный воздух направляется 

по кольцевым зазорам 6 и 7 к смесительным насадкам 5, через которые 

поступает в зону II, где смешивается с продуктами сгорания, понижая тем 

самым их температуру. В воздухоподводящем устройстве 4 на входе в зо-

ну горения I по всей окружности расположены форсунки 3. За счет этого 

обеспечивается хорошее перемешивание топлива с воздухом и горение по 

всему кольцевому пространству. Число форсунок может достигать 10…20, 

но иногда это бывает одна вращающаяся форсунка.  
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Объемная теплонапряженность у кольцевых камер примерно такая 

же, как и у секционных, а потери давления несколько больше (до 10 %). 

По сравнению с секционными камерами они имеют меньший рабочий 

объем и более равномерное поле температур газа на выходе. Кольцевые 

камеры сложнее в изготовлении и доводке, труднодоступны для осмот-

ра в ходе эксплуатации. 

 

Рис. 1.61. Схема кольцевой камеры сгорания 

Трубчато-кольцевые камеры сгорания (рис. 1.62). В таких камерах 

отдельные жаровые трубы заключены в общий корпус, придающий 

жесткость всей конструкции. Они имеют преимущества трубчатых ка-

мер сгорания и свободны от недостатков кольцевых камер сгорания.  

 
Рис. 1.62. Трубчато-кольцевая камера сгорания 
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Трубчато-кольцевые камеры имеют теплонапряженность и потери 

давления приблизительно такие же, как секционные камеры. Они ком-

пактнее кольцевых камер и более просты в доводке. Небольшие разме-

ры пламенных труб упрощают их изготовление и разборку. 

1.3.3.3. Требования, предъявляемые к камерам сгорания 

К камерам сгорания предъявляются следующие требования: 

 

 Высокая устойчивость горения во всем диапазоне эксплуатацион-

ных режимов работы двигателя без срывов, опасных пульсаций и 

затухания пламени; 

 Максимально-возможная полнота сгорания (экономичность про-

цесса сгорания). 

 Малые габаритные размеры и небольшой вес камеры сгорания. 

 Оптимальный закон распределения температуры газов на выходе 

из камеры сгорания во избежание местных перегревов и повре-

ждений сопел и лопаток. 

Рассмотрим каждое из приведенных требований по отдельности. 

Обеспечение высокой устойчивости горения во всем диапазоне 

эксплуатационных режимов работы является основным требованием к 

камерам сгорания. Устойчивость горения определяется: 

 составом топливовоздушной смеси; 

 стабильностью параметров давления, температуры и скорости 

воздуха на входе в камеру сгорания; 

 соотношением скоростей распространения пламени и движения 

топливовоздушной смеси в камере сгорания. 

Состав топливовоздушной смеси. Для полного сгорания топлива к 

нему должно подводиться строго определенное количество кислорода 

или воздуха. Минимальное количество кислорода в килограммах, необ-

ходимое для полного сгорания 1 килограмма топлива, определяется 

теоретически необходимым расходом сухого воздуха L0. Как следует из 

конструктивных особенностей современных камер сгорания в реальных 

условиях к топливу подводится, как правило, большее количество воз-

духа, чем теоретически необходимо. Отношение действительного коли-

чества воздуха, к теоретически необходимому определяется коэффици-

ентом избытка воздуха α. Данный коэффициент определяет качествен-

ный состав топлива. Если α=1, то топливно-воздушная смесь является 

смесью «теоретического состава». При α>1 – смесь «богатого состава», 

то есть, обогащена топливом, при  α<1 – смесь «бедного состава». 
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Воспламенение и горение смеси топлива и воздуха происходит при 

определенных значениях коэффициента избытка воздуха. Смесь горит 

при условии, если значение α лежит в области между нижним и верх-

ним пределами воспламеняемости смеси. 

От качественного состава смеси сильно зависит величина темпера-

туры продуктов сгорания. Максимальная температура продуктов сгора-

ния наблюдается при значении α=1, так как при этом выделяется мак-

симальное количество тепла. При α<1 температура продуктов сгорания 

на выходе из камеры сгорания уменьшается вследствие охлаждения га-

зов воздухом, не принимающем участие в сгорании. При значениях α>1 

температура продуктов сгорания так же уменьшается, но уже по другой 

причине – из-за неполноты сгорания (в продуктах сгорания присутству-

ет значительное количество недоокисленных соединений). 

Стабильность параметров давления, температуры и скорости 

воздуха на входе в камеру сгорания. В процессе эксплуатации ГТУ со 

временем меняются давление, температура и скорость воздуха на входе 

в камеру сгорания. Изменение величин этих параметров так же влияет 

на полноту и устойчивость процесса горения. Так, уменьшения давле-

ния воздуха, приводит к уменьшению коэффициента полноты сгорания 

из-за снижения скорости горения и ухудшения перемешивания (распы-

ления) топлива. 

Понижение температуры воздуха на входе в камеру сгорания 

ухудшает время образования смеси топлива и воздуха, тем самым мо-

жет возникнуть такое явление, как задержка воспламенения, что снижа-

ет скорость горения. Уменьшается полнота сгорания топлива. 

При заданном составе смеси увеличение скорости воздуха на входе 

в камеру сгорания приводит к уменьшению времени пребывания пор-

ций свежей топливно-воздушной смеси в зоне обратных токов, что сни-

жает полноту сгорания, а при дальнейшем увеличении скорости воздуха 

может привести и к срыву пламени. 

Соотношение скоростей распространения пламени и движения 

топливовоздушной смеси в камере сгорания. Если поджечь топливовоз-

душную смесь, находящуюся в замкнутой камере, то через определен-

ное время, называемое периодом задержки воспламенения, вокруг вос-

пламенителя образуется очаг пламени. Очаг пламени, распространяясь 

по объему смеси, образует фронт пламени, отделяющий несгоревшую 

смесь от продуктов сгорания. Фронт пламени со средней скоростью 

(скорость сгорания***) перемещается по камере. Причинами движения 

фронта пламени являются расширение продуктов сгорания из-за роста 

температуры и распространения пламени по несгоревшей смеси. 
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***Средней скоростью сгорания называется отношение наибольшего 

пути, проходимого фронтом пламени к времени полного сгорания топливо-

воздушной смеси. 

Для устойчивого горения смеси скорость сгорания должна быть 

большей или равной скорости движения топливовоздушной смеси. Ве-

личина скорости сгорания смеси определяется скоростью протекания 

химической реакции, которая зависит от рода топлива, качественного 

состава смеси, который характеризуется значением α и начальной тем-

пературы смеси. С целью увеличения скорости сгорания производится 

интенсивная турбулизация топливо-воздушной смеси. Турбулизация 

искривляет фронт пламени, резко увеличивая его поверхность, повышая 

количество вещества, сгорающего в единицу времени.  

Максимально-возможная полнота сгорания обеспечивается кон-

структивным выполнением и организацией рабочего процесса в камере 

сгорания. Полнота сгорания оценивается коэффициентом полноты сго-

рания (иногда называют коэффициентом выделения тепла), который 

определяется отношением действительно выделившегося количества 

тепла при сгорании 1 кг топлива к низшей теплоте сгорания этого топ-

лива. 

Малые габаритные размеры и небольшой вес камер сгорания до-

стигается их большой теплонапряженностью. Теплонапряженность 

камеры сгорания характеризуется количеством тепла, приходящегося 

в единицу времени на единицу объема камеры, отнесенное к давлению 

газов в ней.  

Оптимальное распределение температуры отходящих газов на 

выходе из камеры сгорания обеспечивает надежную работу лопаток 

турбины. Поле температур газа на выходе из камеры сгорания неравно-

мерно. Неравномерность обусловлена целым рядом причин, назовем 

основные: 

 неравномерность полей скоростей воздуха в диффузоре и кольце-

вых каналах камеры, 

 неравномерность распределения топлива и воздуха в зоне горения 

камеры, 

 дискретность подвода воздуха в жаровую трубу.  

Для уменьшения неравномерности полей температур необходимо 

совершенствовать все узлы камеры сгорания, в том числе и зону смеше-

ния. Установлено, что необходимым условием для получения требуе-

мой эпюры температур является обеспечение достаточной глубины 

проникновения струй воздуха в поток в зоне смешения, которая зависит 

от импульса подводимого воздуха. Так в кольцевых камерах сгорания 
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величина проникновения струй воздуха должна быть не меньше поло-

вины высоты сечения жаровой трубы.  

Неравномерность поля температур складывается из окружной и ра-

диальной неравномерностей температурного поля. Окружная неравно-

мерность вредна. При проектировании и эксплуатационной доводке ка-

меры сгорания стремятся сделать ее минимальной. Радиальную нерав-

номерность (распределение температуры вдоль радиуса) подчиняют 

определенному закону. Делают так, чтобы максимальная температура 

приходилась на расстояние, равное примерно 2/3 высоты лопатки. Это 

объясняется тем, что корневые элементы лопаток турбины, подвержен-

ные действию наибольших напряжений разрыва, а концевые, имеющие 

наименьшую толщину и поэтому легче поддающиеся обгоранию, долж-

ны омываться потоком газа меньшей температуры. 

1.3.3.4. Охлаждение стенки камеры сгорания и понижение 
температуры продуктов сгорания 

Объем вторичного воздуха, не участвующего в процессе сгорания 

составляет примерно 50…60 % от общего, поступающего из осевого 

компрессора (рис. 1.63).  

 

Рис. 1.63. Разделение воздуха на первичный и вторичный потоки 

Для тепловой защиты корпуса камеры сгорания от высокотемпера-

турных продуктов сгорания применяют ненапряжённые (в силовом от-

ношении) проницаемые экраны. При этом используется примерно 60 % 

от объема вторичного воздуха. По тракту охлаждения (каналу между 

корпусом и экраном (внутренней поверхности стенок жаровой трубы)) 

протекает газ (или чистый воздух) с относительно низкой температурой. 

Происходит изоляция поверхности их от горячих газов, образуемых при 

горении (рис. 1.64). Такой способ носит название «конвективно-

пленочная система охлаждения».  

Охлаждающий воздух подаётся через несколько кольцевых щелей 

различной формы в стенке вдоль внутренней поверхности жаровой тру-
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бы. По мере роста параметров рабочего процесса двигателя возрастают 

лучистые потоки теплоты светящегося пламени в жаровой трубе к её 

стенкам, в связи с чем растет число поясов охлаждения и увеличивается 

конвективная составляющая охлаждения. Для снижения температуры 

стенки жаровой трубы на её внутреннюю поверхность наносятся тепло-

защитные покрытия. 

Так как в современных газотурбинных двигателях температура газа 

перед турбиной значительно превышает уровень температур, допусти-

мый по условиям жаростойкости и жаропрочности, применяемых в тур-

бинах материалов, то около 30 % объема вторичного воздуха использу-

ется для понижения температуры газов в зоне разбавления перед пода-

чей на турбину. 

  

 

 

Рис. 1.64. Охлаждение стенки жаровой трубы 

Наиболее теплонапряжёнными элементами являются сопловые и 

рабочие лопатки, диски турбин. При умеренном уровне температуры га-

за перед турбиной (до 1250 К) применяется обдув воздухом дисков, 

корпусов и хвостовиков лопаток. Для охлаждения сопловых лопаток 
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первых ступеней турбин чаще всего используется конвективно-

плёночная схема В сопловых лопатках последующих ступеней приме-

няется чисто конвективная схема охлаждения.  

Горение должно завершаться перед разбавлением продуктов сгора-

ния воздухом, поступающим в жаровую трубу, иначе поступающий 

воздух остудит пламя, и это приведет к неполному сгоранию топлива. 

Формирование поля температур начинается в огневой зоне и закан-

чивается в концевой части жаровой трубы, которая называется обла-

стью смешения. Эта область обычно имеет конфузорную форму и ее 

протяженность составляет  

  14,0...3,0 LL  ,                                                     (1.23) 

где L1– длина жаровой трубы.  

В зоне смешения происходит интенсивное перемешивание продук-

тов сгорания с охлаждающим воздухом. Такое перемешивание называ-

ется вторичным смесеобразованием, для организации которого приме-

няются специальные устройства, которые называются смесителями или 

смесительными окнами. 

Опытные исследования показывают, что степень неравномерности 

температурного поля существенно зависит от дальнобойности струй 

воздуха. При оптимальном варианте струи должны проникать в попе-

речно движущийся поток горячих газов до оси жаровой трубы. Если 

дальнобойность меньше оптимальной, то в центральной части области 

смешения возникает перегрев. В том случае, когда пробивная способ-

ность струй велика, центральная часть оказывается закрытой для прохо-

да горячих газов и здесь возникает зона пониженных температур. 

Суммарная эффективная площадь отверстий в стенке жаровой тру-

бы должна обеспечивать распределению расхода воздуха по зонам жа-

ровой трубы. Геометрическая площадь отдельных отверстий определя-

ется соотношением  эффективной площади к коэффициенту расхода 

воздуха (для лопаточных завихрителей коэффициент расхода воздуха 

подбирают по справочным данным, а за геометрическую площадь при-

нимают площадь самого узкого места в межлопаточном канале). Разме-

ры отверстий находят по результатам теплового расчета жаровой трубы. 

Очень важно соотношение между количеством отверстий в стенке 

жаровой трубы и их размерами. При этом определяется такая величина, 

как глубина проникновения струи воздуха (ее пробивная способность) в 

общий поток топливного газа или продуктов сгорания (рис. 1.65), обес-

печивающая максимальную степень перемешивания всех компонентов.  
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Анализ опытных данных показывает, что скорость воздуха в отвер-

стиях не должна превышать скорость потока газа более чем в 1,5 раза и 

обычно лежит в пределах 50…70 м/с. 

На рис. 1.66 показан график зависимости диаметра отверстий сме-

сителя (dотв) от диаметра жаровой трубы (Dтр), из которого следует, что 

между dотв  и Dтр 
 существует линейная зависимость. 

 

 

Рис. 1.65. Проникновение 

струи воздуха в поток про-

дуктов сгорания 

Рис. 1.66. График зависимости диа-

метра отверстий смесителя от диа-

метра жаровой трубы 

Эффективность работы смесителя зависит от числа и способа рас-

положения отверстий. Число отверстий (n) определяется из уравнения 

сплошности: 

,
4

4 2

2

отвсм

смотв
смсм

dv

G
nn

d
vG




   (1.24) 

где  смG  – суммарный расход воздуха, проходящего через смесители; 

ρ  - плотность воздуха; 

ν см – скорость воздуха в смесителе; 

отвd  – диаметр отверстия. 

Отверстия в рядах можно располагать коридорным или шахматным 

способами. При коридорном расположении отверстий перемешивание 

происходит на более коротком участке, чем при шахматном. Однако в 

этом случае заметно возрастают гидравлические сопротивления. 

Дырчатые смесители достаточно эффективно работают, если диа-

метр жаровых труб не превышает 320 мм. В жаровых трубах большего 

диаметра обычно применяют цилиндрические или овальные сопла раз-

личной высоты. 
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Во избежание обгорания переднюю кромку сопел срезают под уг-

лом 30…45 градусов. Не зависимо от применения типа смесителей обя-

зательно должны выполняться требования: неравномерности поля тем-

ператур перед сопловым аппаратом турбины не должны превышать 

4…5%, а максимальная температура газового потока не выходе из жа-

ровой трубы формироваться на высоте 2/3 длины лопатки. 

1.3.3.5. Снижение температуры горения и уровня эмиссии в 
камерах сгорания 

Одной из главных задач, решаемых при создании камер сгорания 

ГТУ наземного применения, является обеспечение нормативных требо-

ваний на уровни эмиссии (выбросы вредных веществ) в атмосферу, со-

гласно требованиям, действующим на территории РФ  (табл. 1.1). Са-

мыми вредными являются и  минимальными по показателям ПДК яв-

ляются оксиды азота. 

В ряде случаев газотурбинные двигатели, укладываясь в нормы 

ГОСТов, не обеспечивают предельно-допустимые концентрации на 

местности в рабочей и жилой зонах. Это может быть по причине: 

 большого количества одновременно работающих ГТУ; 

 специфики рельефа местности; 

 розы ветров; 

 близости жилых районов. 

С целью выполнения норм ПДК на местности, нормы концентра-

ций на выхлопе из газотурбинных двигателей ужесточаются  

Таблица 1.1 

Нормативный уровень выброса вредных газообразных веществ в 

атмосферу при эксплуатации газотурбинных установок 

Назначение ГТУ 

Нормативный уровень, мг/нм
3
 , 

приведенный к 15% О2 
Нормативный 

документ 
NOx CO 

Для газоперекачиваю-

щих агрегатов 
150 300 ГОСТ 27855-90 

Для привода турбоге-

нератора: 

-при работе на газооб-

разном топливе; 

- при работе на жид-

ком топливе 

 

 

 

50 

 

100 

регламен-

тируются 

заказчиком 

ГОСТ 29328-92 
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Так как термические оксиды азота NOx образовываются в зоне го-

рения при температуре от 1700 К и выше и их уровень экспоненциально 

увеличивается с дальнейшим возрастанием температуры, то большин-

ство методов снижения выбросов связаны: 

 со снижением температуры в зоне горения; 

 уменьшение объема зона высоких температур. 

К таким методам относят: 

 сжигание обедненных предварительно перемешанных топливовоз-

душных смесей; 

 сжигание по схеме «богатое горение – быстрое разбавление – бед-

ное горение»; 

 впрыск в камеру сгорания воды или пара; 

 применение генераторов синтез-газа (каталитическое горение). 

Сжигание обедненных предварительно перемешанных топливо-

воздушных смесей осуществляется в низкоэмиссионных камерах сгора-

ния. Такая технология позволяет уменьшить уровень эмиссии до пока-

зателей NOx≤ 50 мг/нм
3
. Тем не менее, необходимо отметить, что тща-

тельно перемешанные топливо-воздушные смеси с коэффициентом из-

бытка воздуха в зоне горения α=1,8…2,0 имеют очень узкий диапазон 

устойчивого горения. Поэтому, разработка таких камер сгорания требу-

ет решения таких проблем как пульсационное горение, проскок пламени 

и самовоспламенение топлива в зоне предварительного смешения.  

Кроме того, обеднение топливовоздушной смеси при α ≥ 2 приво-

дит к существенному снижению скоростей  химических реакций и, как 

следствие, к бедному срыву горения в камере. При этом для расширения 

границ бедного срыва пламени обычно используют подпитку «пилот-

ным» топливом зоны стабилизации горения, что приводит к увеличе-

нию температуры газов в этой зоне и, следовательно, к росту эмиссии 

NOx. 

Для обеспечения оптимального соотношения топливо-воздух в зоне 

горения независимо от нагрузки двигателя и внешних атмосферных 

условий требуется многоколлекторная подача топлива с перераспреде-

лением топлива между коллекторами и перепуск воздуха в зависимости 

от режима работы газотурбинного двигателя. Все это предполагает 

наличие в системе ГТУ сложной и дорогостоящей системы автоматиче-

ского регулирования работы камеры сгорания. 

Для повышения устойчивости горения в таких камерах сгорания, 

как правило, организуют «дежурную зону», где топливо сгорает в диф-

фузионном пламени. Такое пламя устойчиво, но активно регенерирует 

термические NOx. Поэтому с использованием «дежурной зоны» выпол-
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няется только запуск газотурбинного двигателя и выход на установив-

шийся режим. А на установившемся режиме количество топлива, сжи-

гаемого в диффузионном пламени, стараются снизить до предела устой-

чивого горения.  

Наличие предварительно перемешанных топливовоздушных смесей 

на входе в камеру сгорания часто приводит к проскокам пламени в сме-

ситель и его выгоранию. 

Тем не менее, несмотря на ряд особенностей, разработкой низко-

эмиссионных камер сгорания занимаются все ведущие мировые кон-

структоры уже около 30 лет. Переход на эту технологию позволил ве-

дущим фирмам мира (Simens, Alstom, Mitsubishi и др.) снизить выбросы 

NOx и СО2 более чем на порядок до уровня 15…25 ppm, обеспечив тре-

бования мировых стандартов. 

В качестве примера организации горения по принципу сжигания 

обедненных предварительно перемешанных топливовоздушных смесей 

приведем противоточную камеру сгорания двигателя RB-211-535G 

фирмы Polls-Royce (производство Англия). 

Камера сгорания (рис. 1.67) характеризуется последовательной по-

дачей топлива и воздуха.  

 
Рис. 1.67. Низкоэмиссионная камера сгорания  RB-211-535G, производства 

Rolls-Royse (Англия): 

1 – жаровая труба; 2 – газосборник; 3 – турбина высокого давления; 4 – за-

вихритель; 5 – форсунка; 6 – свеча; 7 – диффузор; 8 – воздушный канал 
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С целью обеспечения полного окисления СО до CО2 и полного вы-

горания СНn разработчикам потребовалось увеличить объем камеры 

сгорания. Для этого установили девять радиально расположенных вы-

носных жаровых труб 1 с газосборниками 2, которые обеспечивают 

равномерный подвод продуктов сгорания к турбине высокого давления 

3. Фронтовое устройство жаровой трубы выполнено в виде двойного 

радиального завихрителя 4 с форсункой 5. Поджег топливно-воздушной 

смеси в камере сгорания осуществляется с помощью свечи зажигания в 

виде  факельных воспламенителей 6, установленных по одному в 

начальной зоне жаровой трубы. Данная камера сгорания имеет форму 

укороченного диффузора 7 с разделительной перегородкой. Через всю 

полость камеры проходят воздушные каналы 8. 
 

Более подробная схема 

жаровой трубы представле-

на на рис. 1.68. 

На запуске и низких ре-

жимах работы газотурбин-

ного двигателя топливо по-

дается только в дежурную 

зону 1 с помощью форсунки 2, 

создающей обычное диффу-

зионное пламя (как пламя све-

чи). Процесс горения практи-

чески заканчивается внутри 

дежурной зоны, что не при-

водит к резкому «захолажи-

ванию» продуктов сгорания, 

когда в основную зону 3 не 

подается топливо, и, следо-

вательно, получаются низкие 

выбросы СО. С повышением 

режима в дежурную зону 

начинает подаваться пред-

варительно перемешанная 

топливно-воздушная смесь.  

 

Рис. 1.68. Жаровая труба камеры  

сгорания RB-211-535G: 

1 – дежурная зона; 2 – центральная диф-

фузионная форсунка;3 – основная зона; 4 – 

радиальные завихрители; 5 – подвод топ-

лива в дежурную зону; 6 – смесительный 

канал основной зоны; 7 – подвод топлива в 

основную зону 

Перемешивание топлива (природного газа) с воздухом осуществля-

ется с помощью двух последовательно расположенных радиальных за-

вихрителей 4. В каждом из завихрителей имеется по шесть точек 5 для 

подвода топлива. 
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При дальнейшем увеличении режима работы газотурбинного дви-

гателя вступает в работу «основная зона», куда также поступает пере-

мешанная топливно-воздушная смесь. Смесительный канал 6 основной 

зоны представляет собой кольцевой канал, расположенный вокруг жа-

ровой трубы. Топливо 7 в смесительный канал подается через множе-

ство точек впрыска при помощи специальных патрубков. Выход топ-

ливно-воздушной смеси из смесительного канала производится через 

прямоугольные отверстия под углом к оси камеры, что обеспечивает ак-

тивное взаимодействие и перемешивание топливно-воздушной смеси с 

продуктами сгорания из дежурной зоны. Тем самым создается обеднен-

ная смесь***. 

***Существуют камеры сгорания с предварительной подготовкой смеси, где 

горючее перемешивается с воздухом, а не с продуктами сгорания из зоны обратных 

токов. Это требует разработки новых схем фронтовых устройств, обеспечиваю-

щих предварительное смесеобразование вне зоны горения. 

По мнению конструкторов Rolls-Royse , последовательное располо-

жение зон имеет ряд преимуществ по сравнению с параллельным рас-

положением: 

 первая по потоку (дежурная) зона обеспечивает необходимую ог-

невую поддержку для начала реакции во второй (основной) зоне; 

 процессы во второй зоне не оказывают отрицательного воздей-

ствия на горение в первой; 

 за счет поддержания постоянной температуры в первой зоне, 

обеспечивается устойчивое горение в основной зоне, независимо 

от переходных режимов работы ГТУ и условий на входе в камеру 

сгорания. 

Кроме последовательного расположения зон, используются парал-

лельно расположенные зоны. Примером такой камеры сгорания могут 

служить разработки газотурбинных двигателей фирмы General Electric, 

США (рис. 1.69). 

Фронтовое устройство камеры состоит из трех кольцевых рядов го-

релок 1, разделенных между собой кольцевыми перегородками 2. 

Внешняя 3 и средняя 4 кольцевые зоны имеют по 30 горелок каждая, 

внутренняя кольцевая зона – от 5 до 15 горелок. Такое расположение 75 

горелок облегчает поэтапную подачу топлива при работе газотурбинно-

го двигателя на режимах частичной нагрузки. Кроме этого, большое 

число горелок способствует созданию однородного температурного по-

ля перед первым сопловым аппаратом турбины 6. 
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Горелки каждой зоны имеют собственный канал подачи топливного 

газа 7. Камера сгорания двигателя LM-6000 имеет укороченный диффу-

зор 8 с разделительными перегородками. 

Крепление жаровой трубы осуществляется с помощью кронштейна 9. 

 
Рис. 1.69. Камера сгорания газотурбинного двигателя LM-6000, производ-

ство General Electric, США: 

1 – горелки; 2 – разделительные перегородки; 3 – внешняя зона горения; 4 – 

средняя зона горения; 5 – внутренняя зона горения; 6 – первый сопловый ап-

парат турбины; 7 – подвод топливного газа; 8 – диффузор; 9 – кронштейн; 

10 – наружный дефлектор; 11 – внутренний дефлектор; 12 – корпус камеры 

сгорания 

С целью повышения эффективности конвективного охлаждения 

стенок жаровой трубы предусмотрены наружный 10 и внутренний 11 

дефлекторы. Наружный корпус 12 выполнен разъемным (для удобства 

сборки и технического обслуживания). 

Порядок подключения горелок представлен на рис. 1.70. При пол-

ной нагрузке топливо поступает во все горелки (рис. 1.70, г). По мере 

снижения нагрузки, поддержание необходимой температуры в зоне го-

рения обеспечивается за счет уменьшения расхода воздуха, далее пре-

кращения подачи топлива в горелки внутреннего кольца (топливо начи-

нает распределяться только между горелками наружного и среднего ко-

лец) с одновременным закрытием клапанов перепуска воздуха (рис. 

1.70, в). Далее следует перекрытие 30 горелок наружного кольца и от-

крытие 15 горелок внутреннего кольца (рис. 1.70, б). на низких режимах 

работы топливо подается только в горелки среднего кольца (рис. 1.70, а) 

 

 

а) 

 

 

б) 

 

 

в) 

 

 

г) 

Рис. 1.701. Стадии подключения групп форсунок камеры сгорания 

 двигателя LM-6000: 

а) запуск; б) режим 5…25% Ne; в) режим 25…50% Ne; г) 50…100% Ne 
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На рис. 1.71 приведена еще одна кольцевая камера сгорания га-

зотурбинного двигателя GT-10 с 18 горелками , работающая по принци-

пу сжигания обедненных предварительно перемешанных топливно-

воздушных смесей, фирмы АВВ (Alstom Power, Швеция). Особенность 

данной разработки заключается в применении оригинальных горелок 2, 

которые состоят из двух конусных обечаек, образующих конус высотой 

400 мм и диаметром в основании 150 мм (рис. 1.72). По оси у вершины 

конуса расположена форсунка, в которую может подаваться жидкое или 

газообразное топливо для диффузионного горения.  

Через две щели на противоположных сторонах конуса по всей его 

высоте вводится смешанный с природным газом воздух внутрь камеры 

сгорания. Воздух поступает через систему внутренних отверстий 5, в 

результате поток закручивается, возникает турбулентная зона 6, обеспе-

чивающая хорошее воспламенение и стабилизацию фронта пламени на 

всех режимах работы. 

 

 

Рис. 1.72. Схема двухконтурной го-

релки камеры сгорания GT-10: 

1 – диффузионная форсунка; 2 – 

топливо; 3 – воздух; 4 – природный 

газ;  5 – отверстия; 6 – вихревая зо-

на 

Рис. 1.71. Общий вид камеры сгорания GT-

10, фирмы АВВ (Швеция): 

1 – жаровая труба; 2 – горелка 

Кроме основных горелок в камере сгорания GT-10 используются 

«пилотные горелки» аналогичной конструкции, но с постоянным расхо-

дом топлива. При сбросе нагрузки основные горелки отключаются, 

остаются «пилотные горелки» и тем саамы создаются условия для 

быстрого восстановления нагрузки. При работе на природном газе 

обеспечивается уровень эмиссии NOx<50 мг/нм
3
. При работе на жидком 

топливе, процесс сжигания осуществляется в виде водно-топливной 
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эмульсии. При этом уровень выбросов NOx составляет примерно 85 

мг/нм
3
. 

Сжигание по схеме «богатое горение – быстрое разбавление – 

бедное горение». Эту технологию рассмотрим на примере малоэмисси-

онного горения по методу двухступенчатого сжигания топлива. Для 

этого в камеру сгорания вводят три последовательно расположенные 

зоны (рис. 1.73). 

В зоне 1 формируется горение обогащенной топливно-воздушной 

смеси с коэффициентом избытка воздуха в 1 зоне камеры сгорания α1 = 

0,6…0,8. В эту зону подается все топливо, а необходимое соотношение 

«топливо-воздух» обеспечивается подачей воздуха. Ввиду недостатка 

свободного кислорода (окислителя) и низкой температуры горения, ко-

личество оксидов азота  в зоне 1 невелико. 

 
Рис. 1.73. Зона жаровой трубы, работающей по принципу  

«богатое горение – быстрое разбавление – бедное горение»:  

1 – зона богатого горения; 2 – подача топлива; 3 – подвод воздуха в обога-

щенную зону; 4 – подвод воздуха в зону смешения; 5 – зона бедного горения; 

6 – продукты сгорания 

В зоне 2 все продукты неполного сгорания топлива, поступающие 

из зоны 1, интенсивно смешиваются с новыми холодными порциями 

воздуха. Эта зона носит название «зоны резкого разбавления». Создает-

ся обедненная смесь, понижается температура топливно-воздушной 

смеси, увеличивается коэффициент избытка воздуха α2 = 2,0. И далее в 

зоне 3 происходит горение обедненной смеси, состоящей из продуктов 

неполного горения и воздуха. 

Основным источником образования оксидов азота является зона 2. 

В ней возможно образование локальных стехиометрических очагов го-

рения, поэтому процесс смешения должен происходить как можно 

быстрее. 

Достоинством камер сгорания с такой организацией горения явля-

ется простота системы регулирования подачи топлива. Такая система 

эффективна в ГТУ  со средними и низкими параметрами цикла. 
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Впрыск в камеру сгорания воды или пара. В случае применения 

воды или пара для снижения уровня эмиссии до 50 мг/нм
3
  расход воды 

должен составлять не менее 100…150 % от расхода топлива. При дан-

ной технологии наблюдается снижение ресурса камер сгорания из-за 

возникающих пульсаций давления и высокого уровня термических пе-

репадов. Все это приводит  к значительным усложнениям конструкции 

камер сгорания. Тем не менее данный способ все-таки широко применя-

ется рядом зарубежных и отечественных компаний, особенно для реше-

ния вопросов теплоэнергетики. 

Применение генераторов синтез-газа (каталитическое горение). 
Это направление перспективное. В настоящее время все ведущие миро-

вые компании, занимающиеся разработкой камер сгорания наземных 

ГТУ, проводят ряд исследований (рис. 1.74). В процессе испытаний ис-

пользование катализаторов позволяет снизить выбросы вредных ве-

ществ до значений: NOx – менее 12 мг/нм
3
, СО и СН – менее 7 мг/нм

3
.  
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Рис.1.74. Мини ГТУ GPB-15Х фирмы Kawasaki  с  каталитической камерой 

сгорания 

Недостаток таких камер сгорания заключается в ограниченном ре-

сурсе катализатора. Поэтому, данные системы пока не нашли широкого 

применения в промышленности. И основные исследования компаний 

направлены на увеличение ресурсов и термической устойчивости ката-

лизаторов. 

В качестве примера можно привести исследования проводимые 

НИЦ «ЭЛОКЭН» совместно с Институтом катализа СО РАН (Новоси-

бирская обл., г. Бердск) занимаются разработкой ряда катализаторов на 

меднохромовой основе и  на основе марганца, проводят исследование 

влияния катализаторов на процесс горения,  разрабатывают модельную 

каталитическую камеру сгорания 

 

 Рис. 1.75. Общий вид каталитического пакета, разработанного  Институ-

том катализа СО РАН, Новосибирской обл., г. Бердск 

1.3.3.6. Основные показатели работы камер сгорания 

Основными показателями работы камер сгорания ГТУ; являются: 

 тепловая мощность; 

 гидравлические потери давления;  

 объемная теплонапряженность; 

 тепловой КПД (коэффициент полноты сгорания топлива); 

 обеспечение заданной неравномерности температурного поля про-

дуктов сгорания на выходе из камеры; 

 отсутствие нагара, дымления и малое содержание токсичных ве-

ществ в продуктах сгорания. 

Тепловая мощность камеры, кВт. Тепловая мощность QKC выра-

жается количеством тепла, которое выделяется в единицу времени при 

полном сгорания топлива:   

,                              (1.25) 

где   GТ  – расход топлива, кг/с; 

QH – низшая теплота сгорания топлива, кДж/кг. 
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Полные потери давления в камере сгорания складываются из сле-

дующих составляющих: 

 основных гидравлических потерь, которые возникают без подвода 

теплоты в камере в результате потерь на трения при прохождении 

газового потока и местных сопротивлений от воздухонаправляющих 

ребер, завихрителей и т. д. Эти потери определяются при холодной 

продувке камеры; 

 дополнительных потерь давления, вызванных нагревом газа при 

сгорании топлива в камере. Плотность газа в этом случае умень-

шается, а скорость газового потока увеличивается. Процесс сни-

жения давления в газовом потоке при подводе теплоты подробно 

рассматривается в курсе газовой динамики. 

 

Полные потери давления определяют: 

  гвкс РРР
,                                     (1.26) 

где 

гв РР , - соответственно полное давление воздуха на входе в 

КС и газа на выходе из нее, кПа 

Для практических целей обычно определяют коэффициент относи-

тельных потерь полного давления в %: 

,%100








в

кс
кс

Р

Р
                                   (1.27) 

Этот коэффициент у современных камер сгорания лежит в пределах  

от 2 до 10 %. 

Объемная теплонапряженность, кВт/м
3
кПа, характеризующая 

компактность, а значит, и эффективность использования объема опре-

деляется по формуле 




вК

ГНТ

вК РV

QG

РV

Q
q

Т

1

,                            (1.28) 

где   VK  – объем камеры сгорания, м
3
; принимается обычно равным 

объему жаровой трубы; 

ηГ – тепловой коэффициент полезного действия камеры сгорания. 

Объемная теплонапряженность имеет широкий диапазон измене-

ния. Относительно малые значения  теплонапряжнности от 60 до 150 

кВт/м
3
кПа применяются для камер сгорания с большим ресурсом. В 

этом случае заметно ухудшаются массогабаритные показатели. Для ка-

мер сгорания с малым ресурсом (менее 10000 часов) и хорошими мас-
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согабаритными характеристиками  значения объемной етплонапряжен-

ности лежат в предлах от 150 до 350 кВт/м
3
кПа. 

Тепловой коэффициент полезного действия (коэффициент пол-

ноты сгорания топлива) определяют по формуле  

ТH

Г
GQ

Q

Q

Q


 1

2

1 ,                                      (1.29) 

где  Q1- количество тепла, выделившееся в рабочем объеме КС при 

горении топлива в единицу времени, кДж/кг; 

Q2 – количество тепла, которое могло бы выделиться при горении 

топлива в единицу времени, кДж/кг; 

GТ – расход топлива, кг/с; 

QH – низшая теплота сгорания топлива, кДж/кг. 

Либо расчет теплового КПД определяют с учетом всех тепловых 

потерь: 

 

 
 P

H

ОХЛCHT

KС
QB

QQ




 ..1

 , (1.30)

 
где    QН.С. – потери теплоты от неполного сгорания топлива (хими-

ческий и физический недожог). У современных камер сгорания эти поте-

ри не должны превышать 1…5 % общего расхода теплоты при работе на 

всем диапазоне рабочих нагрузок и 1…3 % при работе на расчетной 

нагрузке; 

Qохл – потери за счет отдачи теплоты, в окружающее простран-

ство нагретой поверхностью камеры и примыкающих к ней трубопрово-

дов. Эти потери обычно бывают не более 0,5 % расхода теплоты. 

Для камер сгорания современных ГТД этот коэффициент находится 

в пределах от 0,95 до 0,99. 

Обеспечение заданной неравномерности температурного поля 

газа  на выходе из камеры сгорания связано с обеспечением надежной 

работы лопаток газовых турбин. Величина заданной неравномерности 

температурного поля определяется в процентах и для современных ка-

мер сгорания не должна превышать 4…5 %. Расчет производят в соот-

ветствии с формулой 

%100minmax 








ср

кс
Т

ТТ
Т ,                            (1.31) 

где T
*

max, T
*

min, T
*

ср – соответственно максимальная, минимальная и 

средняя температуры на выходе из камеры сгорания, К. 

Отсутствие нагара, дымления, малое содержание токсичных 

веществ в продуктах сгорания и др. Эти основные требования обычно 
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дополняются целым рядом общих требований, предъявляемым ко всем 

элементам ГТД. Например, сравнительно низкая стоимость изготовле-

ния, малая металлоемкость, простота обслуживания, ремонтопригод-

ность и т.д.. 

Полностью выполнить все перечисленные требования практически 

невозможно. Например, уменьшение габаритных размеров КС приводит 

к росту скорости движения потока, к уменьшению времени пребывания 

частиц топлива в камере и, как следствие, к уменьшению полноты сго-

рания. Улучшить полноту сгорания можно путем более интенсивного 

перемешивания топлива с воздухом. Однако, это в свою очередь ведет к 

росту гидравлических потерь. Поэтому проектирование КС производит-

ся на основе разумного компромисса между отдельными требованиями. 

1.3.3.7. Осложнения, возникающие в процессе эксплуатации 
газотурбинных установок наземного исполнения на примере 
эксплуатации ГТУ PGT-10 

Рассмотрим осложнения, возникающие в процессе эксплуатации 

современных камер сгорания ГТУ наземного исполнения на примере 

опыта эксплуатации агрегатов PGT-10, эксплуатируемых в ООО «Газ-

пром трансгаз Тюмень». Газотурбинная установка PGT-10 мощностью 

10 МВт, производства итальянской фирмы Nuovo Pignon – это двух-

вальная стационарная промышленная установка, разработанная для 

привода центробежных компрессоров (нагнетателей) типа PCL 603-

2/24"/10. Общий вид газотурбинного двигателя PGT-10 представлен на 

рис. 1.76. 

 
Рис. 1.76. Продольный разрез газотурбинного двигателя PGT-10 
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ГТУ размещена в индивидуальном контейнере, изготовленном  из 

звукопоглащающих панелей. Ротор осевого 17 ступенчатого компрессо-

ра и двухступенчатая турбина высокого давления расположены на од-

ном валу. Силовая турбина  - свободная, двухступенчатая. Камера сго-

рания имеет  противоточное конвективное охлаждение жаровой трубы. 

Система управления сгоранием имеет возможность регулирования рас-

хода воздуха и топлива во всем рабочем диапазоне ГТУ. В качестве 

пускового устройства ГТУ используется турбдетандер. 

Рассмотрим камеру сгорания. Конструктивно камера сгорания ГТУ 

PGT-10 включает в себя: корпус, клапан дозирования воздуха, две само-

стоятельно управляемые ступени подачи топливного газа, жаровую 

трубу, переходной патрубок.  

Скорость потока воздушной смеси в камере сгорания оптимизиру-

ется для поддержания максимальной стабильности  факела: при нагруз-

ке ниже 50% регулирование количества воздуха, поступающего в каме-

ру сгорания, осуществляется как  в обычной камере, а при нагрузке бо-

лее 50% механизм управления вводит режим «низкой эмиссии», то есть 

происходит сжигание предварительно смешанной обедненной гомоген-

ной смеси. Для сохранения температуры сгорания в пределах заданного 

диапазона происходит  регулирование расхода воздуха через клапан до-

зирования и управляемые лопатки осевого компрессора Температура 

пламени при этом достаточно низкая, чтобы концентрация оксидов азо-

та не превышала по требованию Дерективы Евросоюза  от 2001 года 75 

мг/нм
3
. 

При проведении ревизий зоны горения ГТУ через 4000 часов экс-

плуатации камеры сгорания были обнаружены ряд дефектов.  

Дефекты по жаровым трубам (рис. 1.77, 1.78). Встречаются три 

вида дефектов, связанных с эксплуатацией жаровых труб: 

 отложения сажи (рис. 1.77); 

 разрушение защитного керамического покрытия и растрескивание 

металла (рис. 1.78); 

 износ концевых участков жаровой трубы. 

Первый вид дефекта по жаровым трубам – это наиболее часто 

встречаемый дефект, который представляет собой отложения сажи на 

внутреннем корпусе крышки жаровых труб, связан с утечками топлив-

ного газа в коллекторе пилотного (третичного) газа из-за дефектов изго-

товления. 
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Рис. 1.77. Отложение сажи и выго-

рание покрытия на внутреннем конусе 

крышки жаровой трубы 

Рис. 1.78. Трещины в околошов-

ной зоне сварного стыка крышки жа-

ровой трубы 

Другой вид дефекта, связанный с  жаровыми трубами камер сгора-

ния – это разрушение защитного керамического покрытия и растрески-

вание металла на участке расположения отверстий для подачи газа. Та-

кой дефект обусловлен значительными градиентами температур при 

общем уровне температуры поверхности. 

И третий вид дефекта  – это износ, наклеп на концевых участках 

жаровой трубы в местах контакта  с переходным патрубком. Это связа-

но со значительными колебаниями  потока газодинамического тракта. 

Дефекты по переходным патрубкам (рис. 1.79). Наиболее часто 

встречаемые дефекты, связанные с эксплуатацией переходных патруб-

ков: 

 разрушение защитного керамического покрытия; 

 трещины в местах крепления перфорированного экрана. 

В ходе эксплуатации камеры сгорания из-за длинного факела каме-

ры сгорания и пульсации потока происходит местный перегрев стенки с 

образованием в ней трещин, которые приводят к разрушению защитно-

го керамического покрытия. 

Второй вид дефекта – возникновение трещин в местах крепления 

перфорированного экрана. Это связано с производственными дефектами 

завода-изготовителя. 

Дефекты по горелочным устройствам КС и сопловому аппарату 

турбины (рис. 1.80) встречаются в виде высокотемпературных повре-

ждений: 

 коррозия; 

 эрозия; 
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 сквозные прогары.  

  

Рис. 1.79. Местный перегрев стенки 

переходного патрубка с  

образованием трещин 

Рис. 1.80. Прогар нижних полок 

направляющих лопаток турбины  

высокого давления 

Причина таких дефектов это недостаточное охлаждение, которое 

ведет к недопустимому перегреву, пульсационное горение (обусловлено 

дефектами горелочных устройств, приводит к неравномерности поля 

температур), наличие агрессивных газов в топливной смеси. 

1.3.3.8. Пути повышения срока службы камер сгорания 

Проблемы, связанные с эксплуатацией камер сгорания, а следова-

тельно, дополнительные денежные затраты предприятий, эксплуатиру-

ющих ГТУ поставили перед исследователями задачи, целью которых 

было повышение надежности конструкции камер сгорания и увеличе-

ния срока службы. 

От качества изготовления камер сгорания зависит качество посту-

пающей в камеру сгорания смеси газа с кислородом, что является одним 

из важнейших факторов для достижения максимального КПД турбины. 

Срок службы камер сгорания определяется: 

 температурой сгорания топливно-воздушной смеси;  

 надежной системы охлаждения стенок жаровой трубы; 

 высокой термической устойчивости материалов, из которых из-

готовлена камера сгорания. 

Снижение температурных нагрузок на стенки жаровой трубы и 

сопловый аппарат турбины обусловлено применяемыми технологиями 

горения (см. разделы: «Охлаждение стенки камер сгорания и понижение 

температуры продуктов сгорания», «Снижение температуры горения и 

уровня эмиссии в камерах сгорания»).  

Надежная система охлаждения стенки жаровой трубы определяется 

используемыми схемами охлаждения (см. раздел «Охлаждение стенки 
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камер сгорания и понижение температуры продуктов сгорания»), раз-

мерами отверстий для воздушного потока, поступающего в зону разбав-

ления и порядком их размещения.  

Конструирование высокотемпературных деталей машин и меха-

низмов неразрывно связано с созданием новых материалов, к которым 

относятся стойкие к термоударам покрытия, выполненные на подлож-

ках из жаростойких сплавов. Отечественное газотурбостроение распо-

лагает такими жаростойкими жаропрочными металлическими сплавами, 

обеспечивающими длительную, надежную работу стационарных ГТУ. 

Например, в ЗАО «Научно-Инженерный Центр Керамические Тепловые 

Двигатели им. А.М. Бойко» научно-исследовательского технологиче-

ского института энергетического машиностроения (г. С.Петербург) раз-

работана жаропрочная жаростойкая безусадочная конструкционная 

алюмоборонитридная керамика с рабочей температурой до 1500...1600° 

С (табл. 1.2). 

Таблица 1.2 

Теплофизические свойства алюмоборонитридной керамики 

Наименование величины  Численное значение  

Плотность , кг/м³ (2,8...3,0)10sup3  

Максимальная температура эксплуатации, 

°C 
1600  

Коэффициент теплопроводности, Вт/(м·К) 14,0...16,0  

Удельная теплоемкость, кДж (кг·К) 1,1  

Предел прочности при изгибе, МПа  110  

 

В состав нового термоустойчивого материала входит легкоплавкий 

компонент – металлический алюминий. В процессе спекания при тем-

пературах 1000...1050° С основная часть чистого алюминия в результате 

химических реакций связывается с нитридом бора. Незначительная 

часть чистого алюминия может выпотевать на поверхности. При дли-

тельной выдержке (более 3 часов) и температурах 1290...1350° С это 

приводит к разрушению материала. Предварительная термообработка 

при 1400...1450° С в течение 3 часов позволяет устранить эффект раз-

рушения материала за счет полного связывания чистого алюминия. 

Алюмоборонитридная керамика была использована для получения 

изделий высокотемпературного тракта газотурбинных двигателей (рис. 

1.81). По заказу ОАО "Газпром" с 1990 г. в научно-исследовательском 

центре создается низкотоксичный высокоэффективный металлокерами-
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ческий стационарный газотурбинный двигатель мощностью 2,5 МВт с 

блочным газогенератором КГТД-2,5. При испытаниях нового материала 

на жаростойкость была подтверждена возможность использования 

алюмоборнитридной керамики при температурах до 1450° С. 

 

а) 

 

б) 

 

в) 

Рис. 1.81. Металлокерамические детали ГТУ: 

 а) рабочее колесо; б) сопловый аппарат; в) газоход 

Другим примером покрытий являются термозащитные покрытия 

ВКПН-5 на основе оксида алюминия, разработанные ФГУП «ВИАМ», г. 

Москва и применяемые на Федеральном государственном унитарном 

предприятии «Московское машиностроительное производственное 

предприятие «Салют»». 

Покрытие, включающее в свой состав Ni, Alлегир., ZrO2 и Y2O3, отра-

ботав 4900 часов при 22 запусках на гильзах жаровых труб обеспечило 

их термическую защиту. Результаты исследования микроструктуры та-

ких покрытий показали незначительное изменение материалов гильз 

камеры сгорания в сравнении с образцами без покрытия (рис. 1.82). 

 

 

а) 

 

 

б) 

 

 

в) 

Рис. 1.82. Микроструктура материала гильз жаровых труб: а) структура образа 

до испытания; б) структура образца с термозащитным покрытием после испы-

тания; в) структура образца без покрытия после испытания 
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Применение различных термозащитных, коррозионостойких и жа-

ростойких покрытий предполагает поиск новых решений в способах их 

нанесения. Одним из перспективных направлений повышения долго-

вечности эксплуатации жаровых труб является плазменное напыление 

покрытий на внутренние поверхности труб. Специально разработанная 

предприятием ООО «Завод Ротор» (Волгоградская обл. г. Камышин) 

роботизированная установка плазменного напыления (рис. 1.83) позво-

ляет получать качественное равномерное покрытие, обеспечивающее 

долгий срок службы деталям горячего тракта газотурбинных установок 

(рис. 1.84).  

 
 

Рис. 1.83. Установка плазменного  

напыления, производство  

ООО «Завод Ротор» 

Рис. 1.84. Жаровая труба ГТК-25И, 

производство ООО «Завод Ротор» 

В комплекс мероприятий, определяющих долговечность работы 

всех составляющих элементов турбины, и в первую очередь тех, кото-

рые подвергаются воздействию высокотемпературных нагрузок, входит 

вовремя проведенный диагностический контроль. Если исходить из 

данных нормативного документа СО 153-34.17.448-2003 «Инструкция 

по продлению срока службы металла основных элементов турбин и 

компрессоров энергетических газотурбинных установок», утвержденно-

го приказом Минэнерго России в июне 2003 года, то в качестве примера 

в табл. 1.3 приведены объемы, методы и сроки проведения контроля за  

жаровыми трубами и другими составляющими камер сгорания для не-

которых типов ГТУ. 
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Таблица 1.3 

Объемы, методы и сроки проведения контроля основных элементов ГТУ 

Объект контроля Объем контроля 
Методы кон-

троля 

Периодичность 

проведения кон-

троля 
Режим работы 

ГТУ 

ч
ер

ез
 

к
а

ж
д
ы

е 

т
ы

с.
 ч

 
к

о
л

и
ч

е-

ст
в
о
 о

б
-

щ
и

х
 п

ус
-

к
о
в
  

1 2 3 4 5 6 

Для ГТЭ-150  

–14 труб: входная (сварная), 

средняя (сварная), выходная 

часть (сварно-клепаная),  

 

Для ГТГ-110: 

 трубчато-кольцевые, каме-

ры сгорания 

 

Для ГТУ-170П-трубчато-

кольцевые камеры сгорания 

100% поверхности всех элементов 

пламенной трубы 

визуальный 

контроль, 
0,3 50 

пиковый 

места, вызывающие подозрение на 

наличие трещин, поверхности 

сварных швов (в доступных местах) 

100% поверхностей обечаек и 

пламяперекидных патрубков, по-

верхности температурных резов 

 

цветная дефек-

тоскопия 

1,2 300 

15 300 полупиковый 

30 50 базовый 

25 1900 пиковый 

Пламенные трубы высокого 

и низкого давления с пере-

ходными патрубками, коль-

цевой камеры сгорания 

100% наружных и внутренних по-

верхностей и посадочных колец, 

сварных швов у горловины и в ме-

стах расположения электрозакле-

пок 

визуальный 

контроль,  

цветная дефек-

тоскопия 

1,2 300 пиковый 

15 300 полупиковый 

30 50 базовый 
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Окончание таблицы 1.3 

1 2 3 4 5 6 

Жаровые вставки патрубка газо-

ходов, турбины 

100% внутренних по-

верхностей 

визуальный кон-

троль 

при каждом 

вскрытии 

при подозре-

нии на трещи-

ны 

 

 

 

 

 

пиковый 
в 2-3 местах 

измерение твердо-

сти переносным 

твердомером 

5 1200 

30 50 базовый 

Корпус и элементы камеры сго-

рания (фланцы, шпонки и др.) 
100% поверхностей 

визуальный кон-

троль 

при каждом 

вскрытии 

все режимы ра-

боты 

Горелочные устройства камер 

сгорания 
100% поверхностей 

визуальный кон-

троль 

при каждом 

вскрытии 
 

 

пиковый 1,2 300 

15 300 полупиковый 

30 50 базовый 

цветная дефекто-

скопия 

при  подозре-

нии на трещи-

ны 

Примечание: пиковый режим (время работы, ч./год: свыше 500 до 2000 вкл.; число пусков в год: свыше 200 до 500 вкл.); 

полупиковый режим (время работы, ч./год: свыше 2000 до 6000 вкл.; число пусков в год: свыше 100 до 200 вкл.); 

базовый режим (время работы, ч./год: свыше  6000; число пусков в год: не более 100).   
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2. ТОПЛИВО И РАЦИОНАЛЬНОЕ ЕГО 

СЖИГАНИЕ В КАМЕРАХ СГОРАНИЯ ГТУ 

Под топливом понимают 

горючие вещества, которые 

экономически целесообразно 

использовать для получения 

значительных количеств теп-

лоты. Целесообразность при-

менения горючих веществ в 

качестве топлива обосновыва-

ется рядом технико-

экономических факторов:  
 имеющиеся запасы; 

 стоимость добычи и транспортировки;  

 теплота сгорания; 

 реакционную способность; 

 влияние на окружающую среду; 

 доступность для широкого использования и т. д. 

2.1. Классификация органического топлива 

Органическое топливо по происхождению подразделяют на: 

 естественное (нефть, газ, торф, угли сланцы, антрациты); 

 искусственное (кокс, полукокс, коксовый, генераторный  и нефтя-

ной газы, продукты переработки нефти: мазут, дизельное топли-

во, бензин и т. д.).  

По агрегатному состоянию при обычных условиях разделяют три 

вида топлива, (рис.2.1): 
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Твердое топливо Жидкое топливо Газообразное 

топливо 
Рис. 2.1. Агрегатные состояния топлива 

Различные топлива при сжигании выделяют значительные количества 

тепла и используются как источники получения энергии. Большинство топ-

лив – это различные углеродистые вещества от почти чистого углерода до 

сложных органических соединений. 

По назначению и способу использования топливо подразделяется на: 

 энергетическое – это топливо, которое является главным образом 

источником тепловой энергии; 

 технологическое – это топливо, которое является не только ис-

точником тепловой энергии, но и используются как компонент 

технологического процесса, например в турбинных установках 

(рис.2.2). 

 

Рис.2.2. Промышленная газовая турбина Rolls-Royce Trent 60 

2.2. Состав топлива 

Свойства топлива как горючего материала определяются его соста-

вом. Любое топливо состоит из: 

 горючей части (углерод (С), водород (Н) и сера горючая (летучая) SA); 
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 негорючей частей (кислород (0), азот (N), минеральные вещества 

(А) и влага (W)). 

Эти элементы образуют сложные химические соединения. Для 

определения состава топлива проводят технический (содержание влаги, 

летучих и минеральных веществ) и химический анализы (либо по эле-

ментарному составу, для определения содержания углерода, водорода, 

азота, кислорода и серы летучей, либо определяют содержание в топли-

ве отдельных химических соединений, таких как CH4, CO2, H2S и др.). 

Первый метод применяют для твердого и жидкого топлива, второй для 

газообразного топлива. 

Жидкое и твердое топливо принято характеризовать элементарным 

составом, при этом условно считают, что топливо состоит из перечис-

ленных элементов, находящихся в свободном состоянии в виде механи-

ческой смеси.  

Газообразное топливо представляет собой смесь горючих и него-

рючих газов. Для определения состава газообразного топлива широкое 

применение наши методы хроматографии (рис. 2.3). Газообразное топ-

ливо представляет собой простую механическую смесь горючих и него-

рючих газов.  

 

Рис.2.3. Пример  хроматограммы природного газа 

http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4519.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
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В горючую часть могут входить окись углерода (СО), водород (Н2), 

предельные углеводороды (CnH2n+2),  непредельные углеводороды 

(CnH2n) и иногда сероводород (H2S). 

В негорючую часть могут входить кислород, азот, двуокись углеро-

да и различные примеси (водяные пары, смолы, пыль и т. п.). 

Природный газ характеризуется высоким содержанием метана 

(СH4), а также небольшого количества других углеводородов: этана 

(С2H6), пропана (С3H8), бутана (С4H10), этилена (С2H4), и пропилена 

(С3H6). В искусственных газах содержание горючих составляющих (во-

дорода и окиси углерода) достигает 25…45%, в балласте преобладают 

азот и углекислота – 55…75%. 

Газ, извлекаемый из недр, без всякой последующей переработки 

имеет более низкую стоимость по сравнению с продуктами переработки 

нефти. Углеводородные газообразные топлива могут быть сжатыми и 

сжиженные. В качестве сжатого газа используют природный газ (95% 

метана СН4). Сжиженные газы являются продуктами переработки по-

путных газов и газов газоконденсатных месторождений и в основном 

содержат бутанпропановые и бутиленпропиленовые смеси, находящие-

ся при нормальной температуре в жидком состоянии. 

Основным преимуществом газообразного топлив является их чи-

стота, более легкий запуск в холодное время, высокие экологические 

качества. 

Газообразное топливо принято характеризовать составом сухой га-

зообразной части в % по объему, и выражают уравнением: 

100222224  CONOHCSHCOHCH nm ,   (2.1) 

где СН4, Н2 и т. д. – содержание соответствующих газов в % по 

объему, взятому при нормальных физических условиях (0 С и 101325 

Па). 

Вещество, поступающее непосредственно в топочное устройство 

для сжигания, называют рабочим топливом или рабочим телом. Его 

элементарный состав, выраженный в % по массе, записывают: 

 100 ppppр

л

pp WANOSHC . (2.2) 

Если из рабочего топлива удалять всю его влагу (W), получим 

сухую массу, элементарный состав которой запишется: 

 100 cccc

л

cc ANOSHC . (2.3) 

Условно удалив из сухой массы топлива содержащуюся в нем золу (A), 

получим горючую массу, элементарный состав которой можно представить: 

http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2551.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4630.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/5411.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/3699.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/657.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/5422.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/3704.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/68.html
http://www.xumuk.ru/farmacevt/1279.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4519.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2551.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/879.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4344.html
http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4519.html


192 

 

 100 ггг

л

гг NOSHC . (2.4) 

По элементарному составу рабочего топлива производят технические 

расчеты горения. Элементарный состав сухой массы используется для опре-

деления засоренности топлива золой. Горючая масса представляет собой без-

зольно-безводный, т. е. наиболее устойчивый состав топлива. Состав этот 

условный, т. к. включает в себя и негорючие элементы – кислород и азот. 

Для практических расчетов наиболее часто используют элементар-

ный состав рабочего топлива, а состав сухой и горючей массы служит, 

главным образом, для оценки отдельных характеристик топлива, срав-

нения различных сортов топлива, классификации и т. п. 

В табл. 2.1 представлены формулы для пересчета различных масс 

топлива. 

Таблица 2.1 

Пересчет состава топлива из одной массы в другую 

Заданная 

масса 

топлива 

Коэффициенты пересчета на массу 

рабочую горючую сухую 

Рабочая 1 100/[100 - (A
р
 + W

р
)] 100/(100 - W

р
) 

Горючая [100 - (A
р
 + W

р
)]/100 1 (100 - A

с
)/100 

Сухая (100 - W
р
) / 100 100 / (100 - A

с
) 1 

2.2.1. Теплотехническая оценка элементов, входящих в топливо 

Углерод является основным горючим элементом топлива. Его со-

держание в горючей массе составляет: в древесине и торфе 50…65 %, 

в бурых углях 67…72 %, каменных углях 76…90 % и в антрацитах 

92…94 %, т. е. с увеличением геологического возраста твердого топлива 

содержание в нем углерода повышается. Состав жидких нефтяных топ-

лив является достаточно стабильным и содержание в них углерода на 

горючую массу колеблется в узких пределах 86…87 %. В газообразном 

топливе содержание углерода, например в метане составляет 75 % мас-

совых. 

Углерод характеризуется высоким удельным тепловыделением. При 

полном сгорании 1 кг углерода выделяется 33600 кДж теплоты. Следова-

тельно, углерод по существу определяет тепловую ценность топлива. 

http://www.xumuk.ru/encyklopedia/2/4519.html
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Водород – второй важнейший горючий элемент топлива. Его со-

держание на горючую массу, например  в древесине и торфе – 

6,0…6,5 % , в бурых углях около 5,0 %, в каменных углях 4,0…5,5 % ,в 

антрацитах 1,5…2,5 %. В жидких нефтяных топливах содержание водо-

рода значительно выше и составляет от 10 до 12 %. В метане содержа-

ние углерода – 25% массовых. 

Тепловая ценность водорода почти в четыре раза выше тепловой 

ценности углерода. При полном сгорании 1 кг водорода и конденсации 

продуктов сгорания выделяется 141500 кДж тепла, без учета конденса-

ции водяных паров 119000 кДж. 

Сера является третьим, весьма нежелательным, горючим элемен-

том топлива. В общем случае сера топлива состоит из серы органиче-

ской (Sо), входящей в топливо в виде органических соединений, серы 

колчеданной (SК), входящей в состав топлива в виде колчедана (FeS2), и 

серы сульфатной (SС), входящей в топливо в виде, например, гипса 

(CaS04). Сера органическая и колчеданная образуют серу горючую (ле-

тучую) Sл = So + SK. Сульфатная же сера не горит и в элементарном со-

ставе топлива включается в золу. Содержание серы в топливах колеб-

лется от 0 до нескольких %. При полном сгорании 1 кг серы летучей 

выделяется 9000 кДж тепла. 

При горении серосодержащего топлива в промышленных топли-

восжигающйх устройствах (печах, котлах, газотурбинных установках и 

др.), наряду с сернистым газом (SO2), образуется незначительное коли-

чество серного ангидрида (SO3). Наличие последнего в газообразных 

продуктах сгорания при определённых условиях вызывает сернокис-

лотную, т. е. низкотемпературную, коррозию металла оборудования. 

Кроме того, продукты сгорания серы вызывают загрязнение атмо-

сферы. Поэтому сера является вредной примесью, снижающей тепло-

техническую цепкость топлива. 

Кислород и азот являются нежелательными элементами топлива. 

Наличие их в топливе снижает содержание горючих элементов. Кисло-

род, кроме того, связывает часть горючих элементов топлива, обесцени-

вает его. Азот в топливе способствует образованию в газообразных про-

дуктах сгорания окислов азота, обладающих высокой токсичностью, 

значительно превышающей токсичность окислов серы. 

Кислород и азот принято называть внутренним балластом топли-

ва.  

Зола представляет собой смесь различных минеральных веществ, 

которые остаются после полного сгорания горючей части топлива. Со-
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держание золы обычно дается на сухую массу. Зольность жидких топ-

лив нормируется ГОСТами и по своему значению невелика. Например 

для топочных мазутов не более 0,3 %. В твердых топливах содержание 

золы может достигать значительных величин (до 30 % и более на сухую 

массу). Зола является внешним балластом топлива. Она снижает содер-

жание горючей части топлива, вызывает дополнительные затраты на его 

добычу и транспорт. Она может вызывать эрозивный износ элементов 

оборудования. Содержание ванадия в золе жидких нефтяных топлив 

может при определенных температурах условиях привести к ванадиевой 

высокотемпературной коррозии металла. 

Наличие солей натрия, окислов железа в золе жидких нефтяных 

топлив оказывает каталитическое действие на протекание сернокислой 

низкотемпературной коррозия металла. 

Влага относится к внешнему балласту топлива. Наличие её (так же, 

как кислорода и азота) уменьшает содержание горючей части топлива. 

Это снижает тепловую ценность топлива, а также увеличивает расходы 

на его транспорт. Наличие влаги приводит  к понижению температурно-

го уровня в зоне горения. 

2.3. Теплотехнические характеристики топлива 

2.3.1. Теплота сгорания 

Теплота сгорания (Q), ранее называвшаяся теплотворной способно-

стью, является важнейшей характеристикой, определяющей тепловую 

ценность любого топлива. Под теплотой сгорания понимают количе-

ство тепла в кДж, которое выделяет при полном сгорания 1 кг твердо-

го или жидкого топлива, или 1 м
3
 газообразного топлива при нормаль-

ных физических условиях. Различают высшую (Qв) и низшую (Qн) тепло-

ту сгорания. В газообразных продуктах сгорания любого топлива со-

держатся водяные пары, образующиеся в результате сгорания водорода 

и испарения влаги топлива. Если продукты сгорания охладить до кон-

денсация водяных паров, в них содержащихся, то освободится тепло, 

затраченное на парообразование влаги. 

Под высшей теплотой сгорания понимают все тепло, выделившееся при 

сгорании единицы топлива, включая тепло конденсации водяных паров. 

Под низшей теплотой сгорания понимают теплоту сгорания, кото-

рая не учитывает тепло конденсации водяных паров, содержащихся в 

продуктах сгорания топлива. 

 

В промышленных установках, сжигающих топливо, в тепловых 

двигателях различного типа газообразные продукты сгорания выбрасы-
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ваются в атмосферу при таких, как правило, температурах, при которых 

конденсации водяных паров не происходит и, следовательно, теплота их 

конденсации не высвобождается для использования. Теплотехнические 

расчеты в подобных случаях производят по низшей теплоте сгорания. 

Если процессы теплообмена между газообразными продуктами 

сгорания и контактируемой с ними жидкостью (контактные водонагре-

ватели) протекают, как правило, с настолько глубоким охлаждением, 

что водяные пары, содержащиеся в газах, конденсируются. Высвобож-

даемая при этом теплота используется на подогрев жидкости в аппара-

те. В этих и подобных случаях теплотехнические расчёты следует вести 

по высшей теплоте сгорания. 

Различают молярную теплоту сгорания — для одного моля 

(кДж/моль), массовую  теплоту сгорания − для одного килограмма 

(кДж/кг), объемную  − для одного кубического метра вещества (кДж/м³) 

теплоту сгорания.  

Молярную теплоту сгорания рассчитывают в соответствии с зако-

ном Гесса:  

,                                       (2.5) 

где Qмол, – молярная теплота сгорания топлива, кДж/моль; ni  – ко-

личество молекул i–го продукта горения, приходящееся на одну молеку-

лу горючего; НПС , НГВ  – теплота образования продуктов горения и ис-

ходных горючих веществ соответственно. 

Для перевода молярной теплоты сгорания в массовую можно ис-

пользовать формулу  

,                                         (2.6) 

где μ — молярная масса горючего вещества, кг/кмоль.  

Для веществ в газообразном состоянии при пересчете из стандарт-

ной теплоты сгорания в объемную используют формулу 

,                                     (2.7) 

где Vμ — объем киломоля газа, который при стандартных условиях 

составляет 22,4 м³/кмоль.  

Теплота сгорания любого топлива определяется экспериментально 

в специальной калориметрической установке. Теплота сгорания может 

быть также определена расчетным путём по составу топлива. Низшая 
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590234358108127

HCHCHCHC

HCSHCHHCOQC

H





теплота сгорания рабочего топлива (
P

HQ ) жидкого и твердого может 

быть определена, например, по формуле Д.И. Менделеева (кДж/кг): 

   P

A

PPPPPP

H SOWHHCQ  10998,2512565,339 ,     (2.8) 

где С
Р
, Н

Р
 и т. д. – содержание углерода, водорода и т. д. в топли-

ве, % по массе. 

Низшая теплота сгорания сухого газообразного топлива может 

быть определена в формуле (кДж/м
3
): 

               

(2.9)
 

 

где СО и Н и т. д. – содержание компонентов газа, % по объему.  

Теплоты сгорания индивидуальных веществ, представлены в таб-

лицах физико-химических величин. Пример приведен ниже (табл. 2.2). 

Таблица 2.2 

Удельная теплота сгорания веществ 

Горючее Теплота сгорания, Дж/кг 

 Бурый уголь  14,7·10
6
 …15·10

6
   

 Бытовой газ  13.25·10
6
 

 Каменный уголь  22·10
6
 … 29,3·10

6
  

 Условное топливо  29,3·10
6
 (7000 ккал/кг)   

 Древесный уголь  31·10
6
  

 Мазут  39,2·10
6
  

 Нефть  41·10
6
  

 Керосин  40,8·10
6
  

 Дизельное топливо  42.7·10
6
  

 Бензин  44·10
6
 … 42·10

6
  

 Пропан  47,54·10
6
  

 Этилен  48.0·10
6
  

 Метан  50,1·10
6
  

 Водород  120,9·10
6
  

 

 Для сравнения тепловой ценности различных топлив пользуются 

понятием условного топлива, под которым понимают топливо, теплота 

сгорания которого равна 29350 кДж/кг (7000 ккал/кг). Этой величиной 

пользуются при суммировании различных топливных ресурсов, сравне-

http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%92%D0%B5%D1%89%D0%B5%D1%81%D1%82%D0%B2%D0%BE
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%91%D1%83%D1%80%D1%8B%D0%B9_%D1%83%D0%B3%D0%BE%D0%BB%D1%8C
http://ru.wikipedia.org/w/index.php?title=%D0%91%D1%8B%D1%82%D0%BE%D0%B2%D0%BE%D0%B9_%D0%B3%D0%B0%D0%B7&action=edit&redlink=1
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9A%D0%B0%D0%BC%D0%B5%D0%BD%D0%BD%D1%8B%D0%B9_%D1%83%D0%B3%D0%BE%D0%BB%D1%8C
http://ru.wikipedia.org/w/index.php?title=%D0%A3%D1%81%D0%BB%D0%BE%D0%B2%D0%BD%D0%BE%D0%B5_%D1%82%D0%BE%D0%BF%D0%BB%D0%B8%D0%B2%D0%BE&action=edit&redlink=1
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%94%D1%80%D0%B5%D0%B2%D0%B5%D1%81%D0%BD%D1%8B%D0%B9_%D1%83%D0%B3%D0%BE%D0%BB%D1%8C
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%B0%D0%B7%D1%83%D1%82
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9D%D0%B5%D1%84%D1%82%D1%8C
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9A%D0%B5%D1%80%D0%BE%D1%81%D0%B8%D0%BD
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%94%D0%B8%D0%B7%D0%B5%D0%BB%D1%8C%D0%BD%D0%BE%D0%B5_%D1%82%D0%BE%D0%BF%D0%BB%D0%B8%D0%B2%D0%BE
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%91%D0%B5%D0%BD%D0%B7%D0%B8%D0%BD
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9F%D1%80%D0%BE%D0%BF%D0%B0%D0%BD
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%AD%D1%82%D0%B8%D0%BB%D0%B5%D0%BD
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%B5%D1%82%D0%B0%D0%BD
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%92%D0%BE%D0%B4%D0%BE%D1%80%D0%BE%D0%B4
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нии удельных расходов топлива и при проведении технико-

экономических расчетов. 
 

Для пересчета данного натурального топлива с теплотой сгорания 
P

HQ  

в условное топливо служит безразмерный коэффициент Э, называемый 

тепловым эквивалентом данного топлива. Его величина определяется 

29350

P

HQ
Э  .

 

(2.10) 

Среднее значение теплоты сгорания различных топлив, как прави-

ло, приводится в таблицах физико-химических характеристик топлив. 

2.3.2. Летучие вещества и кокс 

Другими важным теплотехническими характеристиками топлива 

являются – выход летучих горючих веществ и твердый нелетучий оста-

ток (кокс). Содержание летучих горючих веществ определяется путем 

нагревания навески топлива без доступа воздуха до температуры поряд-

ка 850 °С. Потеря в весе навески за вычетом содержания влага дает вы-

ход летучих веществ. В состав летучих входят водород Н2, углеводоро-

ды СmНn, окись углерода СО, двуокись углерода СО2 и некоторые дру-

гие соединения. 

Выход летучих принято относить к горючей массе топлива (Г 
). 

Чем геологически моложе топливо, тем меньше его степень углефика-

ции (насыщение углеродом), тем больше выход летучих веществ. Так, 


Г 

у дров ≈85 %, у бурого угли ≈60 %, а у антрацитов ≈4 %. Выход лету-

чих горючих веществ характеризует способность топлива к воспламе-

нению. Чем больше выход летучих и чем ниже температура их выделе-

ния, тем легче топливо воспламеняется и тем выше его реакционная 

способность при горении. Это свойство топлива учитывается при орга-

низации его сжигания. 

Твёрдый осадок после отгонки летучих – кокс, может быть неспе-

кающимся (сыпучим), слабоспекающимся и спекающимся. Свойства 

кокса, естественно, в значительной мере влияют на организацию сжига-

ния топлива, а также на использование топлива для его коксования, га-

зификации и т. д. 

При сжигании твёрдых топлив большое значение имеет также тем-

пература плавления золы. 

2.4. Горение топлива 

Горение – это сложный физико-химический процесс взаимодей-

ствия топлива с окислителем, протекающий при высоких температурах 
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и сопровождающийся интенсивным выделением теплоты. В качестве 

окислителя чаще всего используется кислород атмосферного топлива. 

Для обеспечения непрерывного и устойчивого горения топлива 

необходимы физические условия, важнейшими среди которых являют-

ся: бесперебойный подвод топлива и окислителя в зону горения; непре-

рывное и интенсивное их перемешивание; подогрев топлива до темпе-

ратуры воспламенения; подогрев воздуха; непрерывный отвод продук-

тов сгорания из зоны горения и др. Поэтому горение в технических 

устройствах не чисто химический процесс окисления горючих элемен-

тов топлива, а более сложный физико-химический процесс. 

Стабильное непрерывное горение топлива организуется в топках 

печей, котлов и камерах постоянного горения ГТУ и др. В цилиндрах же 

ДВС, в камерах прерывистого сгорания ГТУ горение топлива происхо-

дит периодически, приближаясь подчас к взрывному процессу. 

Механизм горения органического топлива весьма сложен. Было 

установлено, что ряд процессов могут быть объяснены лишь цепным 

характером реакции, который связан с рядом промежуточных химиче-

ских преобразований, протекающих при определённых физических 

условиях. Теория цепных реакций в основном была разработана акаде-

миком Н.Н. Семеновым и его сотрудниками. 

Для выполнения расчётов процессов горения топлива в топли-

восжигающих устройствах промышленного типа достаточно знать 

начальные и конечные состояния системы «топливо-окислитель», не 

рассматривая при этом механизма горения, промежуточных стадий и 

кинетики процесса.  

Поэтому в основу инженерных расчётов горения положены сте-

хиометрические реакции, характеризующие суммарно количественные 

соотношения исходных и конечных продуктов сгорания топлива. 

Реакции горения углерода, окиси углерода, водорода, серы и высо-

комолекулярных углеводородов, а также соответствующие тепловые 

эффекты реакций приводится ниже (кДж/кг): 

 
3360022  COOC ; (2.11) 

 99005,0 2  COOC ; (2.12) 

 105005,0 22  COOCO ;  (2.13) 

 11900

141500
5,0 222  OHOH ;  (2.14) 

 900022  SOOS ;  (2.15) 

 

ХРnm QOH
n

COmO
n

mHC 







 222

24
,  (2.16) 
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здесь в числителе (2.11) приведён тепловой эффект с учетом теп-

ла конденсации водяных паров, а в знаменателе – без учёта тепла. Qхp – 

тепловой эффект реакции соответствующего компонента. 

Горение топлива может быть полным и неполным. При полном го-

рении все горючие элементы топлива окисляются полностью. При этом 

выделяется максимальное количество тепла. Неполное горение характе-

ризуется протеканием наряду с реакциями полного окисления также ре-

акций, идущих с образованием соединений, способных к дальнейшему 

окислению и выделению тепла (например, CO). 

В этом случае количество тепла при сжигании топлива выделяется 

меньше, чем при полном горении, т. е. имеет место потеря тепла от хи-

мической неполноты горения. 

Например, при полном сгорании углерода по реакции (2.11) выде-

ляется 33600 кДж/кг теплоты, при полном сгорании углерода до CO по 

уравнению (2.9) выделяется 9900 кДж/кг теплоты. 

В топках печей, камерах ГТУ, двигателях внутреннего сгорания 

существенное значение при неполном горении имеет образование окиси 

углерода CO. Содержание остальных горючих газов (CH4, H2, и др.) в 

продуктах сгорания незначительно и их часто не учитывают. 

2.5. Расчеты горения топлива 

Расчеты горения топлива обычно выполняют с целью определения: 

1) количества, необходимого для горения воздуха (окислителя); 

2) количества и состава продуктов сгорания; 

3) температура горения. 

2.5.1. Количество воздуха для горения 

В качестве окислителя при сжигании топлива в топках печей и кот-

лов, камерах ГТУ и ДВС применяют кислород атмосферного воздуха. 

Различают количество воздуха, теоретически необходимого для полного 

горения, и количество воздуха, действительно расходуемое на процесс. 

Под теоретически необходимым расходом понимают то минималь-

ное количество воздуха, которое требуется для полного окисления всех 

горючих элементов топлива. Его определяют из стехиометрических ре-

акций горения и выражают либо в виде массового расхода L0 в кг воз-

духа на кг топлива, либо в виде объемного расхода V0 в м
3
 воздуха при 

нормальных физических условиях (НФУ) на кг топлива. 

Если обозначить через G0 массовое количество кислорода в кг, по-

требное для сжигания 1 кг твердого или жидкого топлива (с учетом со-

держащегося кислорода в топливе), то массовое количество воздуха 
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теоретического для полного сгорания 1 кг топлива определяется по 

формуле (кг воздуха/кг топлива): 

 
232,0

0
0

G
L  , (2.17) 

где 0,232 – массовая доля кислорода в атмосферном воздухе. 

Объемное же количество теоретически необходимого воздуха 

определяется по формуле (м
3
 воздуха/кг топлива): 

 
293,1

0
0

L
V  , (2.18) 

где 1,293 – плотность воздуха при нормальных физических услови-

ях, кг/м
3
. 

Количество кислорода, потребное для полного горения 1 кг топли-

ва, можно представить как: 

 OTOSOHOC GGGGG 0
, (2.19) 

где GOC, GOH, GOS – количество кислорода, необходимое для окисле-

ния C
P
/100 кг углерода, H

P
/100 кг водорода и 

P

AS /100 кг серы, содержа-

щихся в 1 кг топлива соответственно. GOT=O
P
/100 – количество кисло-

рода, содержащегося в 1 кг топлива. 

Из уравнения горения углерода (2.11) можно написать: 

1 моль С + 1 моль О2 = 1 моль СО2; 

12 кг С + 32 кг О2 = 44 кг СО2; 

1 кг С + 8/3 кг О2 = 11/3 кг СО2. 

Из этого следует, что для сжигания 1 кг С требуется 8/3=2,67 кг О2, 

а для сжигания углерода, содержащегося в 1 кг топлива, потребуется (кг): 

 

.

 100

 C2,67
G

P

OC




 
(2.20) 

Из уравнения горения водорода (2.14): 

1 моль Н2 + 0,5 моля О2 = 1 моль Н2О; 

2 кг Н2 + 16 кг О2 = 18 кг Н2О; 

1 кг Н2 + 8 кг О2 = 9 кг Н2О 

или для сжигания 1 кг Н2 требуется 8 кг О2, а для сжигания водоро-

да, содержащегося в 1 кг топлива, потребуется кислорода (кг): 

 

8
.

100

P

OH

H
G


  (2.21)
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Из уравнения горения серы (2.15): 

1 моль S + 1 моль О2 = 1 моль SО2; 

32 кг S + 32 кг О2 = 64 кг SО2; 

32 кг S + 32 кг О2 = 64 кг SО2; 

1 кг S + 1 кг О2 = 2 кг SО2. 

Из этого вытекает, что для окисления 1 кг S необходимо израсходо-

вать 1 кг О2, а окисление серы, содержащейся в 1 кг топлива, потребует-

ся кислорода (кг): 

 
100

p

OS

S
G  .  (2.22) 

Тогда суммарное количество кислорода в кг потребного для сжига-

ния 1 кг топлива, запишется так: 

 
100100100

8

100

67,2
0

pppp OSHC
G  . (2.23) 

Подставляя полученное выражение в (2.14) и (2.15), получим фор-

мулы для вычисления по элементарному составу количества теоретиче-

ски необходимого воздуха для горения: 

 )(043,0345,0115,00

рP

л

pp ОSHCL  ; (2.24) 

 )(033,0266,0089,00

рP

л

pp ОSHCV  .  (2.25) 

При сжигании газообразного топлива количество теоретически не-

обходимого воздуха выражают обычно в м
3
 на м

3
 при НФУ, определяют 

его по стехиометрическим реакциям (2.13), (2.14) и (2.16). 

В окончательном виде формула для расчета принимает вид: 

  
















  2220

4
5,15,00476,0 OHC

n
mSHHCOV nm .

 (2.26) 

Подача в топку и камеры воздуха в количестве, теоретически необ-

ходимом, практически не обеспечивает полноты сгорания топлива. Это 

приводит к так называемым потерям топлива от химической неполноты 

сгорания. Поэтому фактически в топку и камеры, как правило, подают 

воздуха несколько больше, чем это требуется теоретически. Этот изли-

шек характеризуется коэффициентом избытка воздуха , под которым 

понимают отношение количества воздуха, действительно подаваемого в 

топку, к теоретически необходимому расходу, т. е.: 

 00 V

V

L

L   ,  (2.27)
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откуда 

 
;0LL    0VV   .  (2.28) 

 , (2.29) 

где Gвозд и Gгаза – массовый расход воздуха и топливного газа.  

С увеличением  возрастают потери тепла с газообразными про-

дуктами сгорания топлива, удаляемыми в атмосферу из топливосжига-

ющих устройств (печей, котлов, двигателей), так как увеличивается их 

количество. С уменьшением  растут потери от химической неполноты 

сгорания топлива. Выбор оптимального значения  зависит от рода 

топлива, способа сжигания и конструктивных особенностей топок и ка-

мер и является технико-экономической задачей. 

При проектировании топливосжигающих устройств коэффициент 

принимается согласно установленным нормам, в условиях эксплуатации – 

устанавливаются экспериментально. 

К настоящему времени установились следующие значения коэффи-

циентов избытка воздуха. В топках котлов и печей при сжигании в них 

газа и мазута  = 1,06…1,20, в газовых ДВС –  = 1,1...1,3, в карбюратор-

ных ДВС  = 0,8,..1,1 и в дизелях  = 1,2...2,0 и более, в ГТУ  = 4...8. 

При сжигании топлива в топках печей и котлов, которые, как прави-

ло, работают под разрежением, имеют место присосы воздуха через не-

плотности, т. е. неорганизованное поступление воздуха в топку. Этот 

воздух учитывается коэффициентом пр, величина которого при проек-

тировании нормируется. Присосы воздуха имеют место не только в топ-

ках, но и по всему газовому тракту печного или котельного агрегата. 

Уплотнением топок и газоходов добиваются минимальных значений 

пр. 

2.5.2. Состав и количество продуктов сгорания 

В топках печей, котлов, камерах ГТУ, ДВС практически всегда 

имеет место неполное сгорание топлива. Это может быть следствием, 

например, недостатка воздуха ( < 1), подаваемого для горения, несо-

вершенным перемешиванием топлива с воздухом даже при его избытке 

( > 1), недостаточным объёмом топочного пространства, невысоким 

температурным уровнем в зоне горения. Эти факторы действуют либо 

каждый в отдельности, либо в каком-то сочетании одновременно. 

В общем случае в состав газообразных продуктов неполного сгора-

ния могут входить СО, Н2, СН4, СmHn. Тогда состав продуктов неполно-

го горения запишется: 
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1002242222  NOHCCHHCOSOOHCO nm ,    

(2.30) 
где СО, Н2, СН4, СmHn и т. д. – содержание углекислоты, водяного 

пара, сернистого газа, окиси углерода и других компонентов, % по объ-

ёму. 

Свободный кислород в состав продуктов горения попадает как с 

излишком воздуха, так и вследствие недоиспользования его при непол-

ном окислении горючих элементов. Азот попадает в продукты сгорания 

и с воздухом, и из сжигаемого топлива, содержащего азот. 

Часто неполнота сгорания определяется в основном окисью угле-

рода и тогда упрощённый состав продуктов неполного горения выража-

ется уравнением: 

 
10022222  NOCOSOOHCO . (2.31) 

Состав продуктов полного горения запишется в виде 

 
10022222  NOSOOHCO . (2.32) 

Массовое количество газообразных продуктов сгорания топлива 

выражается суммой количества сжигаемого топлива и количества воз-

духа, подаваемого для его сжигания. Количество продуктов сгорания, 

приходящихся на 1 кг топлива, запишется (кг/кг): 

 01 LМ Г   .  (2.33) 

Полный объем газообразных продуктов неполного сгорания 1 кг 

топлива обычно представляют как сумму парциальных объемов сухих 

газов (VСГ) и водяных паров ( OHV
2

), т. е.: 

 
OHСГГ VVV

2
 ,  (2.34) 

здесь 

 2222 NOCOSOCOСГ VVVVVV  .  (2.35) 

Химическая неполнота сгорания топлива, как это отмечалось выше, 

вызывает потери тепла топлива. Эта потеря может достигать значитель-

ных величин. Поэтому при эксплуатации топливосжигающих установок 

за режимом горения ведут непрерывный и периодический контроль, ко-

торый осуществляется при помощи приборов различного типа. 

Простейшим, но находящим широкое применение для периодиче-

ского контроля, прибором является ручной химический прибор типа 

ОРСа. Он позволяет определять в процентах объемы отдельных газов, 

входящих в состав сухих продуктов сгорания любого топлива. В этом 

газоанализаторе содержание в газах СО2 и S02 определяется путём по-

глощения их водным раствором едкого калия, а О2 – раствором пиро-

галлола и едкого калия. 
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Поскольку газоанализатор поглощает СО2 и S02 суммарно, принято 

в уравнении состава продуктов сгорания обозначать эту сумму как: 

 222 SOCORO  .  (2.36) 

Газоанализатором типа ОРСа можно определять и содержание СО, 

но затруднительно. Поэтому окись углерода в газах находится расчет-

ным путем по формуле: 

 

 









605,0

21 222 ORORO
CO ,  (2.37)

 
где  – безразмерная топливная характеристика, зависящая от со-

става топлива и определяемая по формуле: 

 

 
PP

P
P

SC

OH






375,0

837,2 .  (2.38) 

По полученный из анализа RО2 и О2 и расчета СО содержание в га-

зах азота определяется в виде: 

 
 COORON  222 100 .  (2.39) 

Коэффициент избытка воздуха при неполном сгорании топлива с 

учетом образования только СО находят по формуле: 

 
  22 5,067,31

1

NCOO 
 .

 

 (2.40)

  

Полный объем газообразных продуктов полного сгорания 1 кг жид-

кого и твердого топлива (м
3
/кг) или 1 м

3
 газообразного топлива (м

3
/м

3
) 

принято записывать в виде: 

 
BOHNROГ VVVVV 

222

0
.  (2.41)

 
Составляющие уравнения (2.41) для твердого и жидкого топлива в 

м
3
/кг рассчитываются по следующим формулам, полученным из сте-

хиометрических реакций горения: 

объем трехатомных газов 

 
 P

A

P

RO SCV  375,001866,0
2

;  (2.42)
 

теоретический объем азота 

 

P

N NVV  008,079,0 0

0

2
; (2.43) 

объем водяных паров 

 
00161,00124,0111,0

2
VWHV PP

OH  ; (2.44)
 

объем избыточного воздуха 

 
  01 VVB   .  (2.45) 
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В формулах (2.42)…(2.44) содержания отдельных элементов топли-

ва приведены в % по массе, Составляющие уравнений для газообразно-

го топлива в м
3
/м

3
 рассчитываются по формулам: 

объем трехатомных газов 

 
 2201,0

2
COSHHCmCOV nmRO   ;  (2.46)

 
теоретический объем азота 

 

P

N NVV 20

0 01,079,0
2

 ;  (2.47) 
объем водяных паров 

 

022 0161,0
2

01,0
2

VSHHC
n

HV nmOH 







  .  (2.48)

 
В формулах (2.46)...(2.48) содержания отдельных газов приведены 

в % по объему. 

2.5.3. Энтальпия газообразных продуктов сгорания 

Энтальпию газов принято рассчитывать на единицу сжигаемого 

топлива. Она может быть определена по формуле (кДж/кг или кДж/м
3
): 

  ГГГГГГ tСVtСGh  ' ,  (2.49) 
где GГ – масса продуктов сгорания на единицу количества топлива, 

кг/кг или кг/м
3
; VГ – объем продуктов сгорания на единицу сжигаемого 

топлива, м
3
/кг или м

3
/м

3
; СГ и СГ' – средняя массовая и объемная изо-

барные теплоемкости газов соответственно, кДж/(кг·град) или 

кДж/(м
3  град); tГ – температура продуктов сгорания, °С. 

Энтальпия продуктов сгорания топлива может быть вычислена 

также по развернутой формуле: 

 
  ГBBOHHNNCOROГ tCVCVCVCVh  ''

0

'0'

222222
.  (2.50) 

2.5.4. Определение температуры сгорания 

Тепло, выделяющееся в зоне горения, расходуется на нагревание 

продуктов горения и теплопотери (к последним относятся предвари-

тельный нагрев горючего вещества и излучение из зоны горения в 

окружающую среду). Максимальная температура в зоне горения, до ко-

торой нагреваются продукты горения, называется температурой горе-

ния. Различают калориметрическую, теоретическую и действительную 

температуру сгорания топлива. 

В зависимости от условий, в которых протекает процесс горения, к 

перечисленным температурам сгорания топлива добавляется адиабати-

ческая температура. 
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Под калориметрической температурой горения понимают темпе-

ратуру, до которой нагреваются продукты горения при соблюдении сле-

дующих условий:  

1) все тепло, выделившееся в процессе реакции, идет на нагревание 

продуктов горения;  

2) происходит полное сгорание стехиометрической горючей смеси, 

коэффициент избытка воздуха α = 1;  

3) в процессе образования продуктов горения не происходит их 

диссоциация;  

4) горючая смесь находится при начальной температуре 273К и 

давлении 101,3 кПа.  

Для этого случая тепловой баланс камеры сгорания запишется: 

 

К

ГKГГBT

P

H htСVhhQ  ' , (2.51) 

где 
P

HQ  – низшая теплота сгорания топлива, 1 кДж/кг или кДж/м
3
; 

hТ  

и hB – физическая теплота топлива и воздуха соответственно на еди-

ницу количества топлива, кДж/кг или кДж/м
3
. 

Из (2.51) следует  

 

'

ГГ

BT

P

H
K

СV

hhQ
t




     (2.52)

 
Другой, наименее трудоемкий метод определения калориметриче-

ской температуры ht определяют по специальным диаграммам продук-

тов сгорания топлива. Пример такой диаграммы приведен на рис.2.4. 

Если сгорает однокомпонентный природный газ, то существуют 

специальные таблицы, где наряду с различными физическими химиче-

скими параметрами указывают и температуру калориметрирования, 

например данные для метана (табл.2.3) .  
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Рис. 2.4. График энтальпии продуктов сгорания и теплоты 

подогретого воздуха 
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Таблица 2.3 

Справочные данные по метану  

Показатели  Значения 

Химический состав 

Молекулярная формула СН4 

Молекулярная масса 16,043 

Температура фазовых переходов, К 

кипения при давлении 0,1013 МПа 111,7 

замерзания (плавления) при 0,1013 Мпа 90,7 

Энергетические характеристики 

Теплота сгорания низшая, МДж/кг 50,1 

Тепловой эффект сгорания криотоплива, 

МДж/кг 
48,8 

Термодинамические показатели 

Удельная газовая постоянная, Дж/кг.К 518,26 

Теплоемкость газа (0,1013 Мпа, 293 К), 

кДЖ/кг.К 
2,22 

Характеристики горения в воздухе 

Теплопроизводительность, МДж/кг 2,75 

Калориметрическая температура, К 2398 

Нормальная скорость пламени, м/с 0,34 

Температура самовоспламенения, К 815 

 Теоретическая температура горения отличается от калориметри-

ческой тем, что в расчетах учитываются теплопотери на диссоциацию 

продуктов горения. Диссоциацию продуктов горения нужно учитывать 

при температурах выше 1700°С.  

Теоретическая температура сгорания представляет температуру, до 

которой нагрелись бы продукты сгорания, если бы на их нагрев пошла 
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вся теплота, введенная в камеру сгорания, за вычетом потерь от хими-

ческой (qхим) и физической (qфиз) неполноты сгорания. 

Тепловой баланс камеры сгорания в этом случае можно записать так: 

 

TГГBT

физхимP

H tСVhh
qq

Q 


'

100

100
.  (2.53)

 
Если ввести понятие коэффициента тепловыделения: 

 

P

H

BTфизхим

Q

hhqq 





100

100
' , (2.54)

 
то теоретическую температуру можно определить по формуле: 

 

'

'

ГГ

P

H
T

СV

Q
t







.  (2.55)

 
 

Адиабатическая температура горения отличается от калориметри-

ческой тем, что определяется с учетом коэффициента избытка воздуха.  

Действительная температура горения — это температура, до ко-

торой нагреваются продукты горения в реальных условиях. Другими 

словами действительная температура сгорания – это фактическая тем-

пература с учетом всех потерь теплоты, в том числе и в окружающую 

среду. Действительная температура может быть определена путем 

сложных расчетов с учетом теплоотдачи. 
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2.6. ОЧИСТКА ВОЗДУХА, ТОПЛИВНОГО ГАЗА И ПРОДУКТОВ 
СГОРАНИЯ ПРИ ЭКСПЛУАТАЦИИ ГАЗОТУРБИННЫХ 
УСТАНОВОК 

2.6.1. Очистка воздуха в газотурбинных установках 

Одной из важных 

причин  ухудшения рабо-

чих характеристик газовых 

турбин (ГТУ) является не-

качественная очистка воз-

духа. Частицы, присут-

ствующие в воздухе могут 

оседать на лопатках ком-

прессоров, влиять на про-

цессы горения и загрязнять 

лопатки турбин. Попадая в 

проточную часть турбин-

ного агрегата и газоходы, 

частицы загрязнений вы-

зывают загрязнение и раз-

рушение внутренних эле-

ментов установки. 

 

Монтаж системы воздухоочистки ГТУ-ТЭЦ 

«Луч» (данные ИА «Бел.Ру»,16.04.2009г.) 

Компрессоры газовой турбины – это последовательно расположен-

ные друг за другом роторные и статорные ряды (рабочие и направляю-

щие аппараты), которые в совокупности составляют ступени компрес-

сора и очень тщательно должны быть подогнаны друг к другу (рис. 2.5). 

Поэтому любое загрязнений поверхностей лопаток компрессора вызы-

вает ухудшение его характеристик и приводит к значительному сниже-

нию выходной мощности двигателя. Если скорость потока воздуха из-

меняется, изменяется соотношение давлений между ступенями, то мо-

гут возникнуть помпажные явления, которые очень опасны для обору-

дования ГТУ. Кроме того если в воздухе содержатся частицы от 5 до 

мкм, то возникает эрозивный износ лопаток (автомагистрали вблизи от 

воздухозаборных устройств являются причиной попадания частиц изно-

са шин и сажи, пустынная местность – попадание песка, повышенная 

концентрация пыльцы в весеннее-летний период и т.д.). 
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Рис. 2.5. Общий вид осевого компрессора газотурбинной установки  

Загрязнение лопаток турбины воздухом и продуктами сгорания 

приводит к загрязнению охлаждающих отверстий, что отрицательно 

влияет на отвод тепла и вызывает их температурный перегрев. Помимо 

вышеуказанного, содержащиеся в неочищенном воздухе соли (газовые 

турбины установленные в прибрежных морских зонах) могут являться 

причиной развития высокотемпературной коррозии, которая снижает 

срок эксплуатации турбины. Все это указывает, что необходимо тща-

тельно очищать воздух, который поступает из окружающей среды через 

систему воздухозабора в ГТУ. Эффективное задержание малых частиц 

загрязнений имеет жизненно важное значение для продолжительной и 

эффективной работы турбинных установок. 

В настоящее время защита воздуха от вредных примесей циклового 

воздуха, забираемого из атмосферы, обеспечивается различными возду-

хоочистительными устройствами, которые снижают концентрацию 

примесей до значений, исключающих их влияние на осевые компрессо-

ры, газовые турбины и препятствуют попаданию в ГТУ атмосферных 

осадков, кусков снега, льда и прочих посторонних предметов (рис. 

2.6…2.10).  

  

Рис.2.6. Общий вид газотурбинного модуля  системой фильтрационной 

очистки циклового воздуха 
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Рис.2.7. Комплексные воздухоочистительные устройства для газовых турбин 

блоков ПГУ-450 ст.№3 ТЭЦ-27 и ст.№11 ТЭЦ-21 ОАО "Мосэнерго" 

 

Рис. 2.8. Общий вид агрегата ГПА-Ц-16: 

1 - камера всасывания; 2 - шумоглушители всаса; 3 - воздухоочистительное 

устройство; 4 - система подогрева циклового воздуха; 5 - утилизатор; 6 - 

шумоглушители выхлопа; 7 - диффузор; 8 - опора выхлопной части; 

9 - турбоблок; 10 - блок маслоагрегатов  

(Т.Г. Артемова. Эксплуатация ГПА-Ц-16, www.turbinist.ru) 
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Рис.2.9. Состав ГПА-25, производства ООО «Волга-Авиагаз», Самарской об-

ласти (www.volgaaviagaz.ru/kprod.html) 

 
Рис.2.10. Состав системы всаса ГПА-25 
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Кроме перечисленного, системы очистки воздуха должны обеспе-

чивать глушение шума осевого компрессора, охлаждение циклового 

воздуха (для увеличения выходной мощности агрегата в регионах с вы-

сокой температурой окружающей среды), защиту от обледенения эле-

ментов всасывающего тракта и осевого компрессора (рис.2.9, 2.10). 

Система очистки воздуха должна обеспечивать компрессор ГТУ 

воздухом при остаточной среднегодовой запыленности не более 0,3 

мг/м
3
, в этом воздухе концентрации пыли с размером частиц более 20 

мкм должна быть не выше 0,03 мг/м
3
. Допускается (в периоды повы-

шенной запыленности) кратковременная, не более 100 ч в год, концен-

трация пыли до 5 мг/м
3
 с частицами размером не более 30 мкм. Состоя-

ние воздушных фильтров при эксплуатации должно регулярно контро-

лироваться. 

Не допускается вынос из них масла или других материалов во вса-

сывающий тракт ГТУ. Не реже 2 раз в месяц воздушные фильтры долж-

ны быть осмотрены и очищены от пыли и шлама (если ГТУ работает в 

базовом режиме, то при ее ближайшем плановом останове). 

Система фильтрации воздуха должна быть оборудована байпасны-

ми клапанами двустороннего действия, открывающимися автоматиче-

ски при превышении допустимого перепада давлений на фильтрах или 

появления избыточного давления в камере фильтров. 

Если говорить о классификации систем очистки воздуха, то их при-

нято разделять, во-первых, по количеству ступеней очистки и, во-

вторых, по принципам улавливания пыли. Различают одно-, двух- и 

трехступенчатые системы, которые, кроме того, еще и разделяются на 

различные типы. 

На газотранспортных предприятиях ОАО «Газпром» при эксплуа-

тации газотурбинных установок широкое применение нашли системы 

очистки циклового воздуха на основе одного или нескольких фильтру-

ющих элементов инерционного и фильтрующего типов, либо сочета-

ние этих фильтрующих элементов. Перед входом в воздухозаборную 

систему устанавливают различные козырьки, защищающие оборудова-

ние от неблагоприятных погодных воздействий и попадания крупного 

мусора в воздухозаборник (рис. 2.11). 
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Рассмотрим фильтрующие эле-

менты инерционного типа. Это: 

 системы с сухими элементами, 

имеющими фильтрующую пере-

городку (жалюзийные решетки 

или жалюзийные сепараторы 
1
, 

рис. 2.10); 

 
 

Рис. 2.11. Козырьки перед 

воздухозаборным устройством 
1
Запыленный атмосферный 

воздух засасывается в фильтрую-

щие элементы через прямоуголь-

ные окна в стенках камеры возду-

хоочищающего устройства (рис. 

2.12). За счет резкого поворота 

потока в фильтрующих элемен-

тах происходит сепарационное 

разделение воздушного потока. 

Пыль, обладающая большей инер-

цией, чем чистый воздух, через си-

стему коробов отсасывается 

двумя вентиляторами и выбрасы-

вается в атмосферу через па-

трубки. Поток очищенного возду-

ха, изменив направление в верти-

кальных листах фильтрующих 

элементов, поступает через шу-

моглушители в осевой компрессор 

двигателя.  

Недостатком инерционных 

пылеуловителей жалюзийного ти-

па является невысокая надеж-

ность, трудоемкость в обслужи-

вании (частая очистка) и предва-

рительный подогрев в зимний пе-

риод для исключения обледенения и 

инеобразования жалюзей. 

 

 
Рис. 2.12. Схема работы инерционно-

го фильтрующего элемента: 1 - сужаю-

щаяся камера; 2 - короб отсоса запылен-

ного воздуха; А - воздух атмосферный; Б - 

воздух очищенный; В - воздух запыленный; 

Г-отсос пыли (Т.Г. Артемова. Эксплуата-

ция ГПА-Ц-16, www.turbinist.ru) 
 

 инерционно-масляные с разворотом воздушного потока на 180 
○
 

над поверхностью масла 
2
; 

http://www.turbinist.ru/
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2
Инерционно-масляные филь-

тры (рис.2.13) представляет собой 

большую емкость, на дне которой 

находится масло. Воздух всасывает-

ся через щели в верхней части корпу-

са или специальную горловину. По-

ток воздуха над масляной ванной из-

меняет направление движения на 

противоположное, и под действием 

сил инерции крупные частицы пыли 

падают в масло.  
 

Рис. 2.13. Инерционно-масляный 

фильтр 

Недостаток инерционно-масляных фильтров – низкая эффективность (в ре-

жимах полных нагрузок пропускается 1…2 % пыли, а при частичных – до 10 %) и 

высокая трудоемкость обслуживания. 

 сухие инерционные воздухоочистители 
3
 со сбором отсепариро-

ванной пыли в бункер (прямоточные или противоточные циклон-

ные пылеуловители (рис. 2.14). 
3
Циклонные пылеуловители могут быть прямоточного (с системой отсоса 

пыли)  и противоточного типов (без системы отсоса пыли). Наиболее эффектив-

ными зарекомендовали себя устройства на основе безотсосных мультициклонов 

противоточного типа конструкции ВНИИГАЗ. Они нашли широкое применение в 

газовой промышленности. Мультициклоны выполняются из пластмассы и эффек-

тивно работают на низких от 300 Па перепадах давления, являются одной из ос-

новных ступеней защиты  газотурбинных двигателей от эррозионно-опасных при-

месей (10 мкм и более). Средний ресурс –от 20 до 100 тыс. часов. 
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Рис. 2.14. Циклонные пылеуловители (energoventmash.narod.ru/cyklon.htm; Га-

зотурбинные технологии. №3. 2007) 

Принцип действия противоточного циклона заключается в следующем: поток 

запылённого газа вводится в аппарат через входной патрубок тангенциально в 

верхней части. В аппарате формируется вращающийся поток газа, направленный 

вниз, к конической части аппарата. Вследствие центробежной силы частицы пыли 

выносятся из потока и оседают на стенках аппарата, затем захватываются вто-

ричным потоком и попадают в нижнюю часть, через выпускное отверстие в бун-

кер для сбора пыли. Очищенный от пыли газовый поток затем двигается снизу 

вверх и выводится из циклона через соосную выхлопную трубу. 

Перечень фильтрующих элементов фильтрующего типа, приме-

няемых в системах воздухоочистки на современных газотурбинных 

установках довольно широк (рис. 2.15, 2.16): 

 масляные сетчатые; 

 кассетные; 

 мешочные; 

 патронные; 

 с элементами плиссированного  материала (полиэстер, стеклово-

локно, картон, и т.д.); 

 комбинированные системы. 

 

а) 

 

б) 

 

в) 

Рис. 2.15. Элементы фильтрующего типа: 

 а) кассетный; б) мешочный; в) патронный 

 

 

а) 

   

б) 
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Рис. 2.16. Плиссированные (гофрированные) фильтры: 

 а) из стекловолокна; б) из картона 

В окружающей среде содержатся различные по размерам частицы 

(от 0,1 до 50 мкм), которые должны удерживаться фильтрующей систе-

мой. Поэтому для повышения эффективности работы воздухоочистки 

воздушный поток перед осевыми компрессорами газовой турбины очи-

щают в несколько этапов (в два или три). В системе может использо-

ваться так называемая предфильтрационная ступень, промежуточные 

фильтры и фильтры тонкой очистки. Предфильтры должны улавливать 

широкий диапазон частиц, удерживать влагу, обладать высокой меха-

нической прочностью. Такое технологическое решение сказывается на 

увеличении срока службы дорогостоящих фильтрационных материалов. 

Выбора фильтрационных материалов зависит от климатических усло-

вий и состава примесей атмосферного воздуха в районе их размещения.  

В табл. 2.4 представлены технические характеристики современных 

фильтрующих элементов. 

Таблица 2.4 

Технические характеристики фильтрующих элементов 

Наименова-

ние 

параметров 

Разработчик 

ООО «ВНИИГАЗ»  

и EMW filtertechnik (Германия) 

«Nordic 

Air Filtration» 

(Дания) 

Тип филь-

трующего  

элемента 

Комбинированная трех ступенчатая 

система фильтрации фильтр  

пылеулавлива-

ющий влагоотде-

литель 
предфильтр МРК-4 

Номиналь-

ный расход 

воздуха, м
3
/ч 

3400 1000 

Сопрот. 

фильтра, Па: 

-чистого 

-загряз/ 

 

 

75 

250 

 

 

74 

250 

 

 

81 

450 

 

 

100 

700 

Пылеем-

кость, г 
315 200 610 2000 

Материал стеклово- искус- бумага из  целлюлоза-
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локно ственное 

волокно 

стеклово-

локна 

90%; 

полиэстер-10% 

Площадь 

фильт.,м
2
 

0,35 1,3 20 (31) 18,5 

Класс фильт. 

по ГОСТ Р 

51251-99 

G2 G4 F8 F8 

Назнач. ре-

сурс, час 

более 

10 000 

более 

30 000 

более 

50 000 

более 20 

000 

 

 

 

 

 

2.6.2. Подготовка топливного газа для сжигания в газотурбин-
ных установках 

В связи с тем, что при эксплуатации ГТУ возникают проблемы, 

обусловленные высокотемпературной коррозией на лопатках турбины к 

качеству топливного газа предъявляют ряд требований, качающихся его 

состава. Поскольку механизм коррозии чаще всего реализуется через 

образование эвтектики щелочных металлов, то ограничения, как прави-

ло, накладываются на суммарное содержание серы и щелочных метал-

лов. По данным отчета 2004 года некоммерческого агентства «Россий-

ское теплоснабжение» в табл. 2.5 приведены нормы очистки топливного 

газа, применяемые фирмой General Electric для своих газовых турбин. 

Таблица 2.5 

Нормы очистки топливного газа 

Компонент Допустимое содержание в рабочем теле ГТУ 

Сера 0,05% (мольных) или не более количества, не-

обходимого для оборудования сульфатов ще-

лочных металлов с концентрацией 0,6 ррm 

Твердые частицы 0,0027 г/м
3
 

Металлы: 

- ванадий 

  

< 0,03 ррm 
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- Na + K 

- Са 

- Pb 

- Cu 

- Соединения азота 

см. норму по сере 

< 0,012 ррm 

< 0,012 ррm 

< 0,025 ррm 

< 500 ррm в виде NH3 (экологическая норма) 

 1 ppm = 1 куб. см/куб. м = 1 куб. нсм/куб. нм = 0,0001% об. 

Перед подачей в газовые турбины газ очищают от пыли, механиче-

ских примесей и влаги, измеряют расход при помощи специальных 

блочных установок подготовки топливного
4
, пускового

5
и импульсного 

газа
6
.  
4
Топливный газ – предназначен для реализации процесса горения в камере сго-

рания. В качестве топливного газа используют природный или попутный нефтяной 

газ. 
5
Пусковой газ — газ, используемый для запуска газовой турбины. 

6
Импульсный газ — газ, применяемый в системе КИП и А и системах управле-

ния компрессорной станцией. 

Рассмотрим блочные установки на основе установки подготовки 

топливного, пускового и импульсного газа (рис. 2.17, табл. 2.6), выпус-

каемого ОАО «Сумское НПО им. М.В. Фрунзе».  

Таблица 2.6 

Технические характеристики установки подготовки топливного, 

пускового и импульсного газа Сумского научно-производственного 

объединения 

Параметр Топливный газ Пусковой газ Импульсный газ  

Производительность, 

кг/ч 
650…35000 120…12600 по требованию 

Давление газа на входе, 

МПа 
2,4…8,25 0,8…7,6 2,5…8,25 

Давление газа на  

выходе, МПа 
2,4…3,0 0,25…0,5 1,0…2,5 

Масса, кг 800…23500 

Климатическое 

исполнение 
У1, ХЛ1 
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Рис. 2.17 

. Общий вид установки подготовки топливного, пускового и импульсного газа, 

производство ОАО «Сумское НПО им. М.В. Фрунзе», (www.frunze.com.ua) 

Блочные установки включают: 

1. Блок очистки газа, который  предназначен для очистки газа 

на входе установки подготовки топливного, пускового и импульсного 

газа от жидкости и механических примесей. Блок состоит из 2 техноло-

гических линий (основной и резервной), в каждую из которых входит 

фильтр, трубопроводы с запорной и регулирующей арматурой и кон-

трольно-измерительные приборы.  

Наиболее распространенными методами удаления механических 

примесей и пыли из газа являются:  

 мокрая очистка при помощи масляных пылеуловителей 

 циклонное пылеулавливания,  

 использование сетчатых фильтров. 

2. Блок подогревателя топливного газа включает подогрева-

тель с промежуточным теплоносителем, необходимый для работы ком-

прессорной станции в пусковой период. Дополнительно с целью обес-

печения установки газом регенерации (t=300 °C) в подогревателях 

предусмотрен теплообменник «газ-газ» Ру=10МПа, который использу-

ется вместе с блоком подогревателя газа. 

Кроме указанного варианта от влаги природный или попутный 

нефтяной газ могут очищать при помощи различных сорбентов.  

3. Блок осушки и хранения импульсного газа предназначен для 

осушки импульсного газа до точки росы по влаге - 55°С при рабочем 

давлении, а также для накопления импульсного газа в ресивере, и выда-
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че по мере необходимости для управления пневмоприводной арматурой 

компрессорной станции. Разработаны и изготавливаются блоки осушки 

и хранения импульсного газа с огневым и электрическим подогревом 

газа регенерации.  

4.  Блоки подготовки топливного газа служат для редуцирования 

и поддержания заданного давления топливного газа. Разработан ряд 

блоков подготовки топливного газа, которые отличаются по функцио-

нальному назначению, составом оборудования и категории размещения.  

В общем случае блоки подготовки топливного газа имеют в своем 

составе: две линии редуцирования топливного газа (основная и резерв-

ная) для обеспечения топливным газом газотурбинных двигателей; ли-

нию редуцирования пускового газа для запуска газотурбинного двига-

теля; две линии редуцирования газа на собственные нужды (основная и 

резервная) для обеспечения станции газом среднего давления.  

5. Блок замера газа предназначен для замера общего количества 

газа, поступающего на установку, а также для замера количества топ-

ливного и пускового газа. В состав блока входят технологические линии 

замера общего количества газа и замера количества нагретого топлив-

ного газа, снабженные регулирующей, запорной арматурой, приборами 

КИПиА. В блоке предусмотрено переключение рабочих линий на ре-

зервную или байпасную.  

 

2.6.3. Вредные выбросы и способы их сокращения 

К загрязняющим веществам, образующимся при сгорании топлива 

в газотурбинных установках относится ряд веществ: оксиды азота, ок-

сиды серы, оксид углерода, газообразные углеводороды. Выброс вред-

ных веществ в атмосферу определяется такими показателями, как пре-

дельно-допустимая концентрация вредных веществ (табл. 2.7). 

К наиболее опасным загрязняющим веществам, выбрасываемых с 

продуктами сгорания в атмосферу, применительно к работе ГТУ отно-

сят оксиды азота и углерода. Из данных табл. 2.5 следует, что наиболее 

высокой токсичностью обладают оксиды азота (NОx), поэтому особое 

внимание при эксплуатации газотурбинных установок уделяется имен-

но выбросам азотных оксидов.  

Для номинального режима работы эксплуатируемых ГТУ числен-

ные значения этих выбросов характеризуются данными табл. 2.8. 

 

Таблица 2.7 
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Предельно-допустимые концентрации некоторых газообразных 

веществ в атмосферном воздухе и воздухе производственных поме-

щений 

Вещество 
ПДК в атмосферном 

 воздухе, мг/м
3
 

ПДК в воздухе производ-

ственных помещений, 

мг/м
3
 

Диоксид азота 

Максимальная разовая 

0,085 

Среднесуточная 0,04 

2 

Диоксид серы 
Максимальная разовая 

0,5 Среднесуточная 0,05 
10 

Монооксид 

углерода 

Максимальная разовая 

5,0  Среднесуточная 3,0 

В течение рабочего дня 20  

В течение 60 мин.* 50  

В течение 30 мин.* 100  

В течение 15 мин.* 200 

 

 

 

 

 

Таблица 2.8 

Показатели выбросов оксидов азота и углерода с продуктами 

сгорания для ряда газотурбинных установок, эксплуатируемых на 

газопроводах 

Тип ГТУ 

Расход  

продуктов 

сгорания, 

м
3
/с 

Мощ-

ность  

выброса, 

NOx, г/с 

Концен-

трация, 

NOy мг/м
3
 

Мощ-

ность  

выброса, 

СО, г/с 

Концен-

трация, 

СО, мг/м
3
 

ГТ–700–5 

ГТК–5 

ГТ–6–750 

ГТН–6 

ГТ–750–6 

ГПА–Ц–6,3 

ГПУ–6 

35,4 

35,4 

37,1 

37,1 

45,6 

47,1 

23,3 

6,89 

6,89 

3,57 

3,57 

15,5 

3,04 

2,41 

200 

200 

100 

100 

350 

70 

109 

1,72 

1,72 

5,35 

5,35 

2,66 

6,52 

5,18 

50 

50 

150 

150 

60 

150 

234 
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ГПА–Ц–8 

ГПУ–10 

ГТН–10И 

ГТНР–10 

ГТК–16 

ГТН–16 

ГТН–16М–1 

ГПА–Ц–16 

ГПУ–16 

ГТН–25 

47,8 

68,1 

40,6 

66,6 

79,2 

67,4 

66,6 

80,5 

76,2 

117,3 

4,83 

4,3 

7,68 

11,7 

7,57 

11,6 

6,88 

7,73 

6,4 

13,4 

110 

70 

200 

180 

100 

180 

108 

100 

88 

120 

6,58 

1,84 

1,92 

1,95 

1,51 

12,9 

13,8 

30,9 

0,73 

39,2 

150 

30 

50 

30 

20 

200 

217 

400 

10 

350 

 

Образование оксидов азота  наиболее опасно не только для челове-

ка, но и окружающей среды. Образование оксидов осуществляется по 

трем направлениям.  

1. «Термические оксиды» – образуются в факеле горения в ре-

зультате высокотемпературной цепной реакции окисления атмо-

сферного азота свободным кислородом. N2 + O2    2NO + q. 

2. «Быстрые оксиды» – образуются  при температуре ниже 

1000 К на начальном участке фронта пламени. Они не зависят от 

температуры горения. Характеризуются малым временем образо-

вания. При температуре 300 К их выход больше чем термических 

оксидов азота 

3. «Топливные оксиды» – образуются из азотсодержащих со-

единений топлива на начальном участке факела горения одновре-

менно с «быстрыми» но до появления «термических». 

На образование оксидов азота существенное влияние оказывают 

время, температура, коэффициент избытка воздуха в камере сгорания, 

объемная теплонапряженность камеры сгорания. 

При температурах Т ниже 1300…1400 К содержание N0 в продук-

тах сгорания практически отсутствует. При температуре в пределах 

1700 К содержание NO доходит до 2 г/м
3
, что значительно превышает 

предельно допустимую среднесуточную концентрацию оксида азота. 

Образование «термических оксидов» NOx резко возрастает с повы-

шением температуры в зоне горения выше 1700…1800 К и с увеличени-

ем концентрации атомарного кислорода О. Образование атомарного 

кислорода О в пламени происходит не только за счет диссоциации О2, 

но и в ряде других реакций. Содержание его при горении углеводородов 

может достигать 0,4…0,8 %. 
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Существенное влияние на образование оксидов азота оказывает ха-

рактер распределения температуры по длине факела горения топлива и 

турбулентность потока (рис. 2.18). 

При использовании вихревых горелок, когда температура факела и 

турбулентность потока выше, чем при использовании прямоточных го-

релок, увеличение закрутки потока примерно в 1,5…2,0 раза приводит к 

увеличению выхода оксида азота в 2,3…2,5 раз.  

В горелках диффузионного типа, когда топливо воспламеняется на 

некотором расстоянии от сопла, зона горения удлиняется, температура в 

зоне горения вследствие теплообмена оказывается ниже, чем в горелках 

вихревого типа, концентрация выхода NOx снижается. 

  

Рис. 2.18. Скорость образования оксидов азота при горении  

топливного газа 

Максимальный выход оксидов азота имеет место при значениях в 

камере сгорания α = 1,2…1,3 (рис. 2.19). По мере повышения теплового 

напряжения камеры сгорания q, содержание NOx повышается, а экстре-

мум смещается в сторону больших значений α.  
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Рис. 2.19. Концентрация оксида азота на выходе из камеры сгорания в 

зависимости от изменения коэффициента избытка воздуха в зоне горения 

при различных значениях объемной теплонапряженности камеры сгорания q 

 

При повышении величины коэффициента избытка воздуха до 1,5  

во всех случаях происходит снижение выбросов оксидов азота пример-

но  в 1,5…3 раза по сравнению с количествами выбросов при α = 1,2 или 

1,3. 

Значительное влияние на выход  оксидов азота также  оказывает 

температура воздуха, подаваемого в зону горения.  

Например, предварительный подогрев воздуха с 180 до 380 °С уве-

личивает выход оксидов азота более чем в 2,5 раза. Время  образования  

оксидов азота сокращается примерно в 2 раза. То есть образуются так 

называемые «быстрые» оксиды азота (рис. 2.20). 
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Рис. 2.20. Влияние температуры воздуха, подаваемого в зону горения, на 

образование оксидов азота 

 

Не следует забывать, что кроме  оксидов азота при эксплуатации 

ГТУ в атмосферный воздух попадают и другие вредные газы, которые 

нарушают экологический баланс и приводят к развитию парникового 

эффекта. 

По данным инвентаризации  выбросов парниковых газов ОАО «Га-

зпром» установлено, что основную их долю составляет СО2. Динамика 

выбросов  диоксида углерода в результате сжигания природного газа на 

топливные нужды газоперекачивающих агрегатов дочерними обще-

ствами ОАО «Газпром» по результатам  обследований ООО 

«ВНИИГАЗ» в период с 2005 по 2008 год показывает снижение  уровня 

эмиссии (рис. 2.21). 
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Рис. 2.21. Динамика выбросов диоксида углерода при сжигании топлив-

ного газа на газоперекачивающих агрегатах ОАО «Газпром» 

Эта тенденция связана с тем, что в ОАО «Газпром» действуют  

программы по энергосбережению и энергоэффективности, включающие 

реконструкцию и обновление парка газоперекачивающих агрегатов. 

Кроме того, в указанные период, ООО «ВНИИГАЗ» был проведен 

детальный анализ показателей эмиссии диоксида углерода в зависимо-

сти от различных типов газоперекачивающих агрегатов. ГПА эксплуа-

тируются в 6 дочерних компаниях. Результаты обследования представ-

лены на рис. 2.22.  

 
 
Рис. 2.22. Показатели эмиссии диоксида углерода различных типов газо-

перекачивающих агрегатов ОАО «Газпром» 
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Из полученных результатов обследования видно, что увеличение 

расхода сжигаемого топлива приводи к увеличению выбросов диоксида 

углерода. Поэтому, очевидно, что уменьшение выбросов будет достиг-

нуто за счет замены ГПА на новые, малоэмиссионные агрегаты с более 

высоким КПД (до 39 %). 

2.6.3.1. Методы предотвращения вредных выбросов в атмосферу 
при сгорании топлива в газотурбинных установках 

Проведенный литературный анализ позволил представить всю 

группу методов, направленных на сокращение вредных выбросов в ат-

мосферу в виде таблицы, представленной на рис. 2.23. Из данных следу-

ет, что применение современных фильтрационных систем, изменение 

технологии горения природного газа и конструктивные изменения ка-

мер сгорания позволяют комплексно решать газотранспортным пред-

приятиям данную проблему. 

Ограничение выбросов ГТУ 

Разработка новых  и модернизация  

существующих типов камер сгорания 

ГТУ с применением «сухих» методов 

сжигания газа

Снижение выбросов за счет 

повышения КПД КС

Снижение расхода топлива и 

увеличение полноты сгорания топлива

Использование фильтров

Изменение технологии горения за счет 

впрыска воды или пара в КС

 

Рис. 2.23. Комплекс мероприятий направленных на снижение вредных 

выбросов в атмосферу при эксплуатации газотурбинных установок 

Рассмотрим более подробно представленные решения. 
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Очистка продуктов сгорания. Основной задачей газоочистки 

служит доведение содержания токсичных примесей в газовых примесях 

до предельно допустимых концентраций (ПДК), установленных сани-

тарными нормами. 

Очистку отходящих продуктов сгорания производят фильтрующи-

ми материалами и пылеуловителями (механические методы, по принци-

пу центробежных сил, по принципу смачивания поверхности мехприме-

сей) и химическими методами, либо сочетание тех и других. Различные 

фильтрующие материалы  и пылеуловители были рассмотрены выше. 

Рассмотрим химические методы очистки продуктов сгорания. 

Существующие методы химической очистки дымовых газов от ок-

сидов азота и углерода на три группы. 

1.восстановительные, основанные на восстановлении оксидов 

азота до азота и кислорода с применением разного рода катали-

заторов; 

2.окислительные, основанные на окислении оксидов азота и уг-

лерода в диоксиды с последующим его поглощением разного рода 

поглотителями; 

3.сорбционные, основанные на поглощении оксидов азота раз-

ного рода сорбентами. 

Методы каталитической очистки основаны на изменении скорости 

химической  реакции при воздействии катализаторов, которые участву-

ют в реакции, но не входят в состав продуктов. Катализатор не находит-

ся в стехиометрических отношениях с продуктами и регенерируется по-

сле каждого цикла превращения реагентов в продукты. Различают по-

ложительный и отрицательный катализаторы, в зависимости от того, 

ускоряет катализатор реакцию или замедляет ее. 

В настоящее время все чаще стали использоваться катализаторы в 

современных технологиях очистки отходящих продуктов сгорания. Так, 

проведенный ряд исследований  Екатеринбургского КБ «ЧКЗ-ЮГСОН» 

позволили разработать термокаталитические системы с нанопокрытия-

ми (рис. 2.24). 

Данная технология позволяет использовать в качестве носителей 

высокопористые проницаемые ячеистые материалы, обладающие высо-

коразвитой поверхностью и малым гидравлическим сопротивлением, 

или керамические сотовые материалы, отличающиеся возможностью 

работать при высоких температурах и на сильно запыленных газах.  
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Рис. 2.24. Термокаталитические системы, производство КБ «ЧКЗ-

ЮГСОН», Екатеринбург 

Новизна другой технологии, разработанной  ВНИИНМ, ВНИИ Не-

органических материалов им. А.А.Бочвара обусловлена тем, что со-

зданная научным коллективом ВНИИ установка очистки газов от окси-

дов азота «СМОГ» при помощи сорбционных методов (адсорбционный, 

абсорбционный и хемосорбционный) восстанавливает оксиды азота на 

пористых носителях. В качестве носителей могут быть использованы 

алюмогель, цеолиты, силикагель или активированный уголь. Носители 

покрыты раствором карбамида или смесью карбомида с бикарбонатом 

аммония, или при введении в газовый поток аммиака. Процесс протека-

ет при температурах до 100 °С. Продуктами взаимодействия являются 

азот, вода, углекислый газ (в случае карбамида) и разбавленная азотная 

кислота. Схема установки представлена на рис. 2.25. 

 

Рис. 2.25. Установки СМОГ для санитарной очистки газов от оксидов 

азота (по данным ВНИИ Неорганических материалов им. А.А.Бочвара 

20627.foroll.com/ru/firm/technologies/) 
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Ведение воды в камеру сгорания. Введение воды в камеру сгорания 

(КС) предназначено для  снижения максимальной температуры газов в 

зоне горения, что предотвращает образование «термических» оксидов 

азота. Расчеты показывают, что  для ГТУ мощностью примерно  9МВт  

впрыск пара в количестве примерно 2,5 % от расхода первичного возду-

ха позволяет снизить выход оксидов азота примерно в 2 раза. Но такой 

метод имеет ряд существенных недостатков. Примерный суточный рас-

ход воды на один  газотурбинный агрегат может доходить до 50…60 м
3
 

в сутки. А на территории компрессорных станций нет котельных уста-

новок и такая методика становиться экономически не выгодной. Кроме 

того необходима предварительная очистка воды от механических при-

месей и солей жесткости (кальция и магния). 

Реконструкция камер сгорания и горелочных устройств, 

направленных на увеличение КПД, снижение расхода топлива и уве-

личение полноты сгорания топлива за счет уменьшения объема го-

рения с максимальным уровнем температуры. Применительно к ис-

пользованию ГТУ на газопроводах основными направлениями борьбы с 

вредными выбросами с продуктами сгорания следует считать разного 

рода реконструкцию камер сгорания ГТУ с горелочными устройствами, 

организацию самого процесса сгорания топлива в камерах, включая ме-

тод предварительного смешения определенной порции воздуха и топлива 

перед подачей их в камеру сгорания и т. п. 

Многочисленные исследования процессов горения топлива в каме-

рах сгорания ГТУ, проведенные различными авторами и организация-

ми, показывают, что основным направлением по снижению выбросов 

оксидов азота следует считать уменьшение объема зон горения с мак-

симальным уровнем температуры. Это связано, прежде всего, с повы-

шением качества процесса смесеобразования, обеднением рабочей сме-

си на участках формирования фронта пламени, организацией ступенча-

того подвода топлива и воздуха по длине камеры сгорания. 

Так, например, реконструкция камер сгорания на агрегатах типа 

ГТК–10 за счет установки новых регистров и изменения отверстий в го-

релках, перераспределение воздушных потоков первичного воздуха, ис-

пользование так называемого «микрофакельного» горения, проведенные 

на ряде компрессорных станциях предприятия «Мострансгаз» позволи-

ли снизить содержание NOx в выхлопных газах более чем в два раза. 

Термин «микрофакельное горение» подразумевает организацию сжига-

ния топлива посредством создания целой системы многочисленных ма-
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лых факелов в камере сгорания. Удорожание и усложнение производ-

ства таких горелок для снижения выбросов оксидов азота представляет-

ся не очень оправданным. 

Другой, относительно простой и относительно дешевый способ 

снижения выбросов оксидов азота с продуктами сгорания  – это предва-

рительное смешение топлива с воздухом, путем создания обедненной 

гомогенной  смеси до подачи компонентов в зону горения.  

Следующий способ – это создание  «двухзонных» камер сгорания. 

Сущность этого метода заключается в том, что в первичную зону горе-

ния воздух подается в меньшем количестве, чем это теоретически необ-

ходимо для горения (α  0,80…0,90), в результате чего происходит сни-

жение максимальной температуры горения в зоне факела, снижение со-

держания кислорода в ядре факела и, как следствие, уменьшение скоро-

сти образования оксидов азота. 

Во вторую зону горения вводится уже избыточное количество воз-

духа (α>2). Из-за разбавления продуктов сгорания воздухом последую-

щее горение протекает также при более низкой температуре, вследствие 

чего во вторичной зоне горения оксиды азота практически не образуют-

ся. 

Разработка новых видов горелочных устройств – еще один шаг для 

уменьшения вредных выбросов в атомсферу при эксплуатации ГТУ. 

Так, Robert Cheng и его коллеги из национальной лаборатории Lawrence 

Berkeley National Laboratory в Беркли  разработали горелку «Инжектор с 

медленным завихрением» (LSI) для турбинных установок, позволяю-

щую в пять с лишним раз снизить выбросы NOx. Эта разработка стала 

одним из 100 лучших изобретений года. 

В газотурбинном двигателе LSI занимается подачей топлива в по-

ток воздуха, смешением компонентов, и фактически этот узел поставля-

ет пламя в камеру сгорания, откуда продукты горения попадают уже 

собственно на лопатки турбины. LSI – это особая форма инжекто-

ра/смесителя, в которой смеси придаётся вращение вокруг продольной 

оси, но сравнительно медленное, в противовес сильному завихрению в 

традиционных системах. В результате уже вне среза горелки формиру-

ется очень устойчивое пламя, отличающееся более низкой, чем обычно, 

температурой горения. Такой процесс назван ультрачистым горением в 

медленном «водовороте». 

Поскольку интенсивность образования окислов азота сильно зави-

сит от температуры, то газовая турбина с новым инжектором выделяет 

намного меньше этих соединений.  

http://www.lbl.gov/
http://www.lbl.gov/
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Тесты показали, что горелка для газовой турбины, оснащённая 

устройством LSI, выделяет NOx в концентрации 2 части на миллион, что 

более чем в пять раз ниже, чем у горелки традиционной конструкции. 

Любопытно, что изобретатель называет новинку «противоинтуитивной 

идеей», отмечая, что она "бросает вызов традиционным подходам в 

конструировании таких узлов; эксперты лишь начинают применять 

принципы термодинамики, газовой динамики и химии горения для объ-

яснения того, как работает этот феномен".  

 

 

Рис. 2.27. Роберт Чэн демон-

стрирует горелку своей систе-

мы. Он держит руку на корпусе, 

показывая, что стабильное пла-

мя располагается полностью 

вне устройства, которое оста-

ётся холодным (фото с сайта 

lbl.gov) 

Рис. 2.26. Инжектор LSI: 1 — завихритель 

потока; 2 — центральные каналы 

(фото с сайта lbl.gov). 

С одной стороны, такое конструктивное решение приводит к сни-

жению общего КПД ГТУ, сильно зависящего от температуры перед 

первой ступенью турбины. Если для электростанций небольшое паде-

ние КПД  незначительно, то для турбин, используемых в авиастроении  

это немаловажный фактор. С другой стороны очень важен тот факт (по-

мимо экологии), что снижаются температурные нагрузки на лопатки 

турбины, тем самым продлевается срок эксплуатации ГТУ. Кроме того, 

для модернизации камер сгорания требуются минимальные изменения в 

конструкции.  

Другими словами, все вышеперечисленные технологии связаны с 

качеством предварительной подготовки топливовоздушной смеси, что  

является основным направлением по снижению образования NOx при 

сжигании природного газа в камерах сгорания ГТУ. Этот вывод под-

тверждается результатами многочисленных исследований режимов ра-

боты ГТУ на магистральных газопроводах. Более подробную информа-

цию сморите в лекции, посвященной камерам сгорания газотурбинных 

установок. 
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3. ПОКАЗАТЕЛИ ЭФФЕКТИВНОСТИ РАБОТЫ 

ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК 

Одним из основных рабочих параметров, определяющих работу 

ГТУ, является тепловой цикл, представляющий круговой термодинами-

ческий процесс, в котором теплота превращается в работу. Все термо-

динамические процессы действительного цикла, осуществляемого в ре-

альном двигателе, в той или иной степени необратимы. Необратимость 

процессов вызывается наличием трения в потоке рабочего тела, тепло-

отдачей от рабочего тела в стенки и т. п. Необратимость процессов 

снижает эффективность преобразования теплоты в работу, что, в свою 

очередь, влияет на эффективность работы самой установки. Следова-

тельно, анализируя характер протекания термодинамического цикла, 

возможно сделать заключение об эффективности работы установки в 

целом. 

При анализе эффективности циклов двигателей решают две задачи: 

1) определяют, от каких факторов зависит КПД обратимого термо-

динамического цикла, какими должны быть процессы цикла, что-

бы его КПД имел наибольшее значение при заданных конкретных 

ограничительных условиях; 

2) находят степень необратимости процессов действительного цикла 

и устанавливают, какие процессе целесообразно совершенствовать 

c целью уменьшения необратимых потерь и повышения КПД цикла. 

Основным показателем, достаточным для суждения о термодинамиче-

ской эффективности обратимого цикла, служит термический КПД цикла: 
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t  ,  (3.1) 

где lц – полезная работа цикла; q1 – подведенная за цикл теплота;  

q2 – отведанная за цикл теплота.  

Степень совершенства необратимых действительных циклов харак-

теризуется величиной индикаторного КПД цикла (двигателя): 
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где li – полезная внутренняя работа действительного цикла ГТУ; q2d – от-

веденная теплота в действительном цикле. 



237 

 

Необратимость процессов действительного цикла уменьшает его 

полезную работу, поэтому индикаторный КПД всегда меньше термиче-

ского КПД (при сравнимых условиях). 

Индикаторный КПД сам по себе не дает возможности оценить сте-

пень необратимости цикла. Поэтому при анализе действительных цик-

лов используют метод их сравнения с обратимым циклом. Величина от-

клонения ηi от ηt и показывает степень необратимости действительных 

циклов. 

3.1. Обратимые термодинамические циклы газотурбинных 
двигателей 

Обратимые термодинамические циклы представляют упрощенную 

тепловую схему и облегчают теоретическое исследование различных 

теплосиловых установок, а также дают возможность сопоставить эко-

номичность циклов тепловых двигателей. 

При рассмотрении термодинамических циклов тепловых двигате-

лей делаются следующие допущения: 

1. Химический состав рабочего тела в течение всего цикла не изменя-

ется. Тем самым процесс сгорания топлива заменяется процессом 

подвода тепла q1, извне и, следовательно, не учитываются потери, 

возникающие при сгорании топлива. 

2. Процессы теплообмена и массообмена продуктов сгорания с 

окружающей средой заменены процессами отвода тепла q2 от ра-

бочего тела. 

3. Процесс сжатия и расширения протекает адиабатно, т. е. без 

теплообмена с окружающей средой. 

4. Количество рабочего тела при протекании цикла не изменяется. 

Поэтому не учитываются потери, возникающие при замене отра-

ботавших газов свежим зарядом. 

5. Теплоемкость рабочего тела не зависит от температуры, т. е. 

принимается, что рабочим телом является идеальный газ. 

Изучение обратимых термодинамических циклов дает возможность 

установить относительное влияние основных факторов (степень сжатия, 

степень повышения давления и т. д.) на эффективность термодинамиче-

ского цикла. 

Имеет смысл рассмотреть два основных типа ГТУ: с подводом теп-

лоты при постоянном давлении и с подводом теплоты при постоянном 
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объеме. К установкам первого типа относятся в основном ГТУ с каме-

рами сгорания постоянного горения (рис. 1.54). К установкам второго 

типа следует отнести ГТУ с камерами сгорания прерывистого горения.  

Термодинамический цикл ГТУ на PV- и TS-диаграммах для ГТУ 

с подводом теплоты при постоянном давлении представлен на рис. 3.1. 

Рабочее тело вначале сжимается в компрессоре по адиабате 3–4, затем к 

нему подводится теплота q1 при постоянном давлении (изобара 4–1), 

после чего рабочее тело расширяется в турбине без теплообмена 

с внешней средой (адиабата 1–2) до давленая окружающей среды. Изо-

барный процесс 2–3 является процессом отдачи теплоты холодному ис-

точнику теплоты (окружающей среде). 

Основные характеристики цикла определяются отношением объе-

мов и давлений в узловых точках цикла. К ним относятся степень адиа-

батного сжатия ε = V3/V4; степень повышения давления в процессе 

адиабатного сжатия π = Р4/Р3 = Р1/Р2; степень
 
повышения температуры 

в цикле τ = Т1/Т3. 

Основным показателем любого идеального цикла, характеризую-

щим его экономичность, является термический КПД (3.1). 

Для установления характера и степени влияния параметров цикла 

на термический КПД преобразуем уравнение (3.1), подставив в него 

значения: 

  411 TTCq P   и  322 TTCq P  ,  (3.3) 

где Сp – теплоемкость рабочего тела при постоянном давлении. 

 

Рис. 3.1. Термодинамический цикл ГТУ с подводом теплоты при постоянном 

давлении на PV- и TS-диаграммах 

В результате подстановки получим: 
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321
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t




 .  (3.4)

 
С учетом известных из термодинамики уравнений связи параметров 

в различных процессах, выразим все температуры в характерных точках 

через температуру Т3: 

для процесса 3–4 
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для процесса 4–1: 
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для процесса 2–1: 
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где m=(K – 1)/K, К – показатель адиабаты. 

Подставив полученные значения температур (3.4, а), (3.4, б) и (3.4, в) 

в выражение (3.4), получим: 
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Произведя сокращения, окончательно придем к выражению: 

 
mt




1
1 .  (3.6)

 
Формула (3.6) показывает, что термический КПД рассматриваемого 

цикла зависит от работы компрессора и от природы рабочего тела (по-

казателя адиабаты К). Чем выше К и чем больше сжимается воздух 

компрессором, тем выше ηt (рис. 3.2). 

Термический КПД цикла можно определить по TS-диаграмме в ви-

де отношения площади 3–4–1–2–3 внутри цикла к площади под процес-

сом 4–1 (рис. 3.1). При изменении нагрузки ГТУ, т. е. при изменении 

подводимого количества теплоты к рабочему телу (например, при 

уменьшении), процесс расширения новых циклов показан пунктирными 

кривыми на рис. 3.1, степень повышения давления и показатель адиаба-

ты при этом не изменяются. Это свидетельствует о том, что изменение 

нагрузки на термический КПД цикла не влияет.  



240 

 

 

 

 

 

Рис. 3.2. Зависимость термического 

КПД цикла ГТУ с подводом теплоты 

при постоянном давлении от  

степени повышения давления  

и показателя адиабаты 

Термодинамический цикл ГТУ с подводом теплоты при посто-

янном объеме изображен на рис. 3.3 на PV- и TS-диаграммах. Данный 

цикл отличается от предыдущего цикла ГТУ только характером подвода 

теплоты. 

Проводя аналогичные рассуждения, получим выражение для тер-

мического КПД рассматриваемого цикла: 
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Из полученного выражения следует, что с увеличением степени по-

вышения давления и отношения абсолютных температур конца и начала 

подвода теплоты термический КПД цикла ГТУ с изохорным подводом 

теплоты увеличивается. 

 

Рис. 3.3. Термодинамический цикл ГТУ с изохорным подводом теплоты  

на PV- и TS-диаграммах 
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Зависимость 







4

1,
T

T
ft   при K = const (К = 1,3) представлена на 

рис. 3.4. Термический КПД цикла можно определить, если воспользо-

ваться изображением цикла на TS-диаграмме, в виде отношения площа-

ди 3–4–1–2–3 (внутри цикла) к площади под процессом 4–1 (рис. 3.3). 

 

 

 

Рис. 3.4. Зависимость термического 

КПД цикла ГТУ с изохорным подво-

дом теплоты от степени повышения 

давления и отношения абсолютных 

температур конца и начала подвода 

теплоты при К =1,3 

3.2. Сравнительный анализ термодинамических циклов  
газотурбинных установок 

Анализ и сопоставление различных термодинамических циклов 

позволяет определить их экономичность и значение термического КПД. 

Чем выше значение ηt , тем более благоприятны исходные условия для 

обеспечения высокой экономичности соответствующего реального теп-

лового двигателя. 

Эталонным циклом для всех тепловых двигателей является цикл 

Карно, имеющий тот же температурный перепад, что и сравниваемый 

цикл. Так как термический КПД цикла Карно является наибольшим при 

выбранных температурах холодного и горячего источников теплоты, то 

качество любого другого цикла, протекающего в этом же интервале 

температур, будет тем большим, чем ближе значение термического 

КПД исследуемого цикла к циклу Карно. Вместе с тем во многих случа-

ях возникает необходимость сравнивать различные цикли между собой 

(а не с циклом Карно). Для того чтобы провести это сравнение, необхо-

димо выбрать условия, при которых оно проводится. Такими условиями 

могут быть равенства подведенных количеств теплоты, степеней повы-

шения давления и т. п. Циклы в этом случае изображаются на 

TS-диаграмме и проводится сравнение их площадей. Изложенный метод 

сравнения циклов применим для циклов ГТУ. Пусть циклы ГТУ с под-

водом теплоты при р = const и V = const имеют одинаковые степени по-

вышения давления  и количества подведённый теплоты q1 (рис. 3.5). 

Тогда q1P = пл. 1Рca4 = q1V = пл. 1Vba4. Отведенная теплота в циклах 
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разная: q2V = пл. 2Vba3 < q2P = пл.2pca3. В силу этого при выбранных 

условиях термически КПД цикла ГТУ с изохорным подводом теплоты 

выше термического КПД цикла ГТУ с изобарным подводом теплоты.  

 

 

 

 

 

Рис. 3.5. Сравнение циклов ГТУ с изо-

барным и изохорным подводом теп-

лоты при одинаковых значениях  и 

q1 

Аналогично можно провести 
сравнение циклов и при других 
начальных условиях. Сравнение 

формул (3.6) и (3.7) для циклов с подводом теплоты при постоянном 
давлении и постоянном объеме при одинаковых значениях степени по-
вышения давления и показателе адиабаты показывает, что термический 
КПД цикла с горением при V = const выше, чем при P = const, так как 
всегда: 

 

0
4

1 
T

T
 и

 

0

1

1

4

1

1

4

1
















































T

T

T

T

K

K

  (3.8)

 

На рис. 3.6. показано изменение термического КПД циклов ГТУ 
в зависимости от степени повышения давления при одинаковых показа-
телях адиабаты и степени повышения температуры в цикле. Из сравне-
ния ясно, что термический КПД ГТУ с подводом теплоты при постоян-
ной объеме существенно выше, чем КПД ГТУ с подводом теплоты при 
постоянном давлении. Это различие усиливается в области малых зна-
чений степени повышения давления. 
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Рис. 3.6. Термический КПД в зависимости 

от степени повышения давления  

(К = 1,38,  = 3,731): 

1 – КПД цикла ГТУ с подводом  

теплоты при P = const;  

2 – то же при V = const 

Термодинамические преимущества цикла ГТУ с изохорным подво-

дом теплоты в значительной степени снижаются за счёт уменьшения 

КПД турбины η
i
Т. В процессе работы данной ГТУ давление газа в каме-

ре сгорания периодически изменяется, а следовательно, меняется и ско-

рость истечения газа из сопел турбины. Это обстоятельство в значи-

тельной степени снижает КПД турбины, влияние которого на эконо-

мичность ГТУ весьма велико. Поэтому нельзя ожидать заметной разни-

цы внутренних КПД сравниваемых циклов (с учетом потерь в турбине и 

компрессоре). Кроме того, практическое распространение ГТУ с изо-

хорным подводом теплоты сдерживается из-за сложности конструкции 

и ненадёжной работы клапанов при высокой температуре в камере сго-

рания. 

 

3.3. Реальный цикл газотурбинной установки с подводом 
теплоты при постоянном давлении 

Рассмотренные термодинамические циклы ГТУ являются обрати-

мыми, т. е. в них не учитывается какие-либо потери в процессах сжатия 

и расширения рабочего тела, в процессе подвода теплоты, и т. д. 

В реальных условиях процессы во всех элементах ГТУ оказывают-

ся далекими от обратимых, и поэтому определение показателей ГТУ 

(в частности, КПД) на базе обратимых эталонных циклов не представ-

ляет практического интереса и может быть оправдано лишь с точки зре-

ния методологии – получения сравнительных результатов. 

 Рассмотрим цикл ГТУ в TS-диаграмме, показанный на рис. 3.7 без 

учета потерь давления в воздушном и газовом траках. Установлено, что 

эффективность ГТУ особенно сильно падает в области малых значений 

степени повышения давления ( < 3).  
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Рис. 3.7. Цикл простейшей ГТУ с учетом потерь в турбине и компрессоре 

Реальный цикл ГТУ состоит из следующих процессов: 1–2 – полит-
ропное расширение рабочего тела в турбине; 2–3 – условный замыкаю-
щий процесс, соответствующий охлаждению газов, покидающих турби-
ну; 3–4 – политропный процесс сжатия воздуха в компрессоре; 4–1 – 
подвод теплоты в камере сгорания. Штриховые линии 1–2S и 3–4S соот-
ветствуют изотропным процессам расширения турбине и сжатия в ком-
прессоре. 

Потери энергии уменьшают, получая в турбине работу, т. е. распо-
лагаемая работа рабочего тела расходуется не только на совершение по-
лезной работы, а частично затрачивается на преодоление сил трения. 

Значит полезная работа, вырабатываемая реальной турбиной, равна 
произведению полезной работы идеальной турбины LT на внутренний 
относительный КПД турбины η

i
Т: 

 
T

i

TT LL  , .  (3.9) 
Потери же энергии в компрессоре увеличивают работу, затрачива-

емую на сжатие воздуха, т. е. затрачиваемая в компрессоре работа идет 
не только на повышение внутренней энергии воздуха, а частично расхо-
дуется на преодоление сил трения. 

Следовательно, работа, потребляемая реальным компрессором, 
равна отношению работы, потребляемой идеальным компрессором LК, к 
внутреннему адиабатному КПД компрессора: 
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Полезная внутренняя работа ГТУ определяется как разность работ 

турбины и компрессора: 
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Выражение для внутреннего КПД простейшей ГТУ имеет следую-

щий вид: 
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Отсюда видно, что КПД реального цикла ГТУ зависит от свойств 

рабочего тела m, от степени повышения давленая , от степени повы-
шения температуры в цикле T1 /T3 и от КПД турбины η

i
Т, компрессора 

η
i
K и камеры сгорания η

T
KC. Сопоставляя ηi реального цикла с термиче-

ским КПД (формула 3.7 ) идеального цикла, можно определить степень 
необратимости действительного цикла. Рассмотрим подробнее влияние 
этих величин на внутренний КПД ГТУ. 

В отличие от КПД идеального цикла, который непрерывно повыша-

ется с увеличением , КПД реального цикла имеет максимум при вполне 

определённой оптимальной степени повышения давления  = опт, кото-

рая увеличивается по мере возрастания температуры t1 перед турбиной 

или при уменьшении температуры t3 перед компрессором. Например, 

при повышении температуры перед турбиной от 550 до 750 °С опти-

мальная степень повышения давления опт возрастает от 6 до 11.  

Увеличение начальной температуры газа перед турбиной является 

весьма сильным средством повышения экономичности ГТУ. Повыше-

ние температуры t1 на 50 °С увеличивает абсолютное значение ηi при-

близительно на 2 %. Поэтому ясно, насколько важно стремиться выпол-

нять ГТУ с высокой температурой газов перед турбиной. Повышение 

этой температуры ограничивается прочностью металлов, которая сни-

жается при высоких температурах. 

Температура окружающего воздуха на входе в компрессор t3 оказы-

вает также сильное влияние на экономичность ГТУ. Чем меньше эта 

температура, тем выше КПД ГТУ, поскольку ηi возрастает с увеличени-

ем τ = T1 /T3. 

На основании изложенного ясно, что при неизменной температуре 

t1 работа ГТУ в районах с низкой средней годовой температурой возду-

ха более экономична, чем в местности с высокой температурой воздуха. 

По тем же причинам в зимнее время КПД ГТУ оказывается более высо-

ким, чем летом. 
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Потери энергии в турбине и компрессоре, характеризуемые КПД η
i
Т 

и η
i
K, оказывают существенное влияние на экономичность газотурбин-

ной установки. Это объясняется тем, что полезная мощность ГТУ со-

ставляет небольшую долю полной мощности самой турбины и получа-

ется как разность двух больших величин: мощности турбины и мощно-

сти компрессора. 

Поэтому, даже относительно небольшое снижение КПД η
i
Т или η

i
K, 

вызывает весьма существенное относительное уменьшение полезной 

работы Li, а следовательно, и изменение КПД ГТУ. 

3.4. Основные показатели работы ГТУ 

В реальной ГТУ имеется целый ряд потерь, которые подразделяют-

ся на внутренние и внешние. 

Внутренние потери непосредственно связаны с изменением со-

стояния рабочего тела. К ним относятся:  

1) внутренние потери в компрессоре учитываются внутренним 

(адиабатическим) КПД компрессора η
i
K; 

2) внутренние потери в газовой турбине учитываются относитель-

ным внутренним КПД турбины η
i
Т;  

3) потери тепла в камере сгорания учитываются с помощью тепло-

вого КПД камеры сгорания η
i
KС;  

4) потери на гидравлическое сопротивление в воздушном и газовом 

трактах ГТУ;  

5) потери, связанные с расходом воздуха на охлаждение турбинных 

деталей (лопаток, дисков и т. д.). 

Внутренние потери в ГТУ оцениваются в целом с помощью внут-

реннего КПД установки: 

 KC

i
q

L1 ,  (3.13)

 
где Li – полезная внутренняя работа ГТУ, кДж/кг; qKC – действитель-

ное количество теплоты, затрачиваемое в камере сгорания на нагрев 

1 кг воздуха от температуры Т4P до Т1Р, кДж/кг. 

Кроме того, к показателям, характеризующим ГТУ, относятся коэф-

фициент полезной мощности (работы) , внутренняя мощность ГТУ N1, 

удельный расход воздуха ВВ, удельный расход топлива ВТ, удельный 

расход теплоты qГТУ, например. 

Внешние потери в ГТУ не оказывают непосредственного влияния 

на состояние рабочего тела. К ним относятся потери на трение в трущих-

ся деталях, потери вследствие утечки газа через торцевое уплотнения ва-
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ла, а также затраты энергии на привод навешанных вспомогательных ме-

ханизмов (топливного и масляного насосов, регулятора и т. д.).  

Внешние потери учитываются с помощью механического КПД 

установки: 

 i

e

вн
L

L
 ,  (3.14)

 
где Le – эффективная работа ГТУ, отнесенная к 1 кг воздуха, подавае-

мого компрессором, кДж/кг. 

Внутренние и внешние потери в ГТУ учитываются в комплексе с 

помощью эффективного КПД установки, который равен отношению 

эффективной работы к действительному количеству теплоты, затрачен-

ному на нагрев 1 кг воздуха в камере сгорания: 

 

yMi

i

e

KC

i

KC

e

e
L

L

q

L

q

L
,  .  (3.15)
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4. СПОСОБЫ ПОВЫШЕНИЯ ЭФФЕКТИВНОСТИ 

РАБОТЫ ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК 

Эффективность работы ГТУ можно определить соотношением 
между полной подводимой энергией и полезной энергией, получаемой 
на выходе установки. Энергия на выходе установки определяется сум-
мой механической энергии, совершающей работу механическую работу 
и тепловой энергии выхлопных газов. 

Часть механической энергии расходуется на вращение ротора ком-
прессора и составляет не менее 51 %. Оставшаяся часть передается че-
рез силовую турбину на приводное устройство. Следовательно, если 
оценивать эффективность ГТУ только по соотношению подводимой 
энергии и механической энергии на валу силовой турбины, то теорети-
чески ее КПД не может превышать 49 %.  

Практически, следствие необратимости термодинамического цикла, 
потерь на механическое трение, гидравлического сопротивления и дру-
гих причин значение КПД принимает еще меньшее значение и лежит 
в диапазоне 22 ÷ 38 %. 

Приведенные значения КПД указывают на необходимость проведе-
ния дополнительных разработок по повышению эффективности ГТУ, 
которые ведутся по трем основным направлениям: регенерация тепла 
отработанных газов, с последующим его повторным использованием; 
изменение термодинамических циклов в самой установке и применение 
новых конструкционных решений по созданию тепловых двигателей. 

Первое направление связано с утилизацией тепловой энергии для 
повышения эффективности самой установки или для вспомогательных 
нужд (подогрев сетевой воды, отопление служебных помещений и жи-
лых поселков и т. д.). 

Второе направление предусматривает улучшение термодинамиче-
ских характеристик ГТУ за счет: 
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 подогрева сжатого воздуха регенерируемым теплом на входе в 
камеру сгорания; 

 ступенчатого сжатия воздуха с промежуточным его охлажде-
нием; 

 путем применения ступенчатого расширения с промежуточным 
подогревом рабочего газа. 
Третье направление связано с созданием: 

 сложных и многовальных установок, что дает возможность по-

высить экономичность ГТУ особенно при работе на частичных 

нагрузках; 

 комбинированных установок, работающих по парогазовому цик-

лу или с поршневыми камерами сгорания. 

4.1. Способы утилизации теплоты отходящих газов газотур-
бинных установок 

Опыт использования газотурбинного энергопривода на компрес-

сорных станциях показывает, что далеко не вся теплота, образующаяся 

в камере сгорания ГТУ в результате сжигания топлива, полезно исполь-

зуется для выработки мощности на валу нагнетателя. Значительная ее 

часть теряется безвозвратно, особенно с уходящими из турбины отрабо-

тавшими продуктами сгорания с температурой 400…500 °С. 

Рациональное и наиболее полное использование подведенной теп-

лоты топлива в камере сгорания ГТУ, т. е. прежде всего уменьшение 

потерь теплоты с уходящими газами, следует считать задачей большой 

важности для отрасли как на стадии проектирования ГПА, так и в усло-

виях их эксплуатации. Расчеты показывают, что для перспективных га-

зотурбинных установок коэффициент эффективного использования 

теплоты топлива может достигать величины порядка 80 % и выше; из 

них для выработки мощности на валу нагнетателя на уровне 34…36 %, а 

остальное за счет рационального использования теплоты отходящих га-

зов. 

Такие составляющие теплового баланса ГТУ, как потери теплоты на 

образование водяных паров в камере сгорания, потери от химической не-

полноты сгорания топлива, потери теплоты на нагрев масла в подшипни-

ках, потери теплоты в окружающую среду посредством конвекции и радиа-

ции от поверхности агрегата в окружающую среду и потери теплоты, экви-

валентные потере кинетической энергии уходящих из турбины газов, в об-

щей сложности не превышают 6…10 %, и их следует отнести к разряду 

неизбежных потерь при эксплуатации газотурбинных агрегатов. 
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Следует отметить, что решению задачи по наиболее полному ис-

пользованию теплоты отходящих газов ГТУ посвящено много работ, но 

и в настоящее время эта задача остается для отрасли весьма актуальной 

и требует своего дальнейшего комплексного решения. 

Наиболее реальным и быстро реализуемым способом рационального 

использования теплоты отходящих газов ГТУ считается использование 

разного рода утилизационных установок для целей теплоснабжения – 

отопления и горячего водоснабжения помещений компрессорных стан-

ций и прилегающих поселков в осенне-зимний период эксплуатации 

КС, создания разного рода теплиц и т. п. 

Количество теплоты, которую можно утилизировать в теплоутили-

зационных теплообменниках, зависит от многих факторов: типа и кон-

струкции установки ГТУ, мощности и режима ее работы, температуры 

окружающей среды, типа и конструкции самих теплоутилизационных 

установок и т. д. 

В общем случае количество теплоты, которую можно получить от 

отработанных газов ГТУ, определяется соотношением: 

 загocухep kkkqNQ  ,  (4.1) 

где q – удельное, теоретически располагаемое количество утилизируемой 

теплоты; Ne – номинальная мощность ГТУ; kyx – коэффициент использо-

вания теплоты отходящих газов ГТУ в зависимости от температуры 

газов за теплоутилизационной установкой; koc – коэффициент, учитыва-

ющий влияние температуры окружающего воздуха; kзаг – коэффициент, 

учитывающий влияние загрузки ГТУ в зависимости от режима работы 

газопровода.  

Удельное теоретически располагаемое количество утилизируемой 

теплоты определяется соотношением:  

 
e

ухотpm

N

ttGC
q

)( 
 ,  (4.2)

 

где G – расход отработанных газов ГТУ; Cpm – изобарная теплоем-

кость отработанных газов: tот. – температура газов перед тепло-

утилизационной установкой, tух – температура газов за тепло-

утилизационной установкой. 

При рассмотрении вопросов повышения эффективности работы 

ГПА с газотурбинным приводом за счет утилизации теплоты отходящих 

газов ГТУ целесообразны следующие основные направления: утилиза-

ция теплоты за счет введения регенерации в цикле установки, использо-

вание безрегенеративных ГТУ, но с глубокой утилизацией теплоты от-

ходящих газов, в частности, для получения горячей воды и пара для 
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отопления помещений станции и прилегающих поселков в осенне-

зимний период эксплуатации, выработки дополнительной электроэнер-

гии на нужды КС, получения холода и т. п. Следует заметить, что целе-

сообразность утилизации отработанных газов не исключается и при ис-

пользовании регенеративных ГТУ. 

Особым направлением следует признать возможность глубокой 

утилизации теплоты отходящих газов в условиях использования парога-

зотурбинных установок (ПГУ), когда отработавшие продукты сгорания 

используются в котлах-утилизаторах для получения пара и последую-

щей выработки энергии в паровой турбине. Следует отметить, что каж-

дое из указанных направлений по утилизации теплоты отходящих газов 

требует своего специального исследования и обоснования для исполь-

зования. 

Введение глубокой утилизации теплоты отходящих газов ГТУ, ко-

гда теплота продуктов сгорания используется еще и нужды теплофика-

ции КС, обязывает оговорить и метод экономичности работы таких 

установок на КС. 

В силу непропорциональности затрат топлива на выработку работы 

и получения тепла для оценки эффективности использования теплоты 

топлива, когда на предприятии реализуется и схема теплофикации, це-

лесообразно использовать для сопоставления установок два показателя: 

 ;
нр

e
ус

BQ

N
  ,

нр

пот

теп
BQ

Q
   (4.3) 

где Qпот – количество утилизированной теплоты в установках тепло-

фикации; Qнр – количество теплоты, подведенной в камере сгорания га-

зотурбинной установки. 

При этом ηус является важнейшим показателем установки. Он харак-

теризует ее совершенство как преобразователя теплоты в работу. Второй 

показатель ηТЕП характеризует только степень развития системы теплофи-

кации на КС за счет использования теплоты отходящих газов ГТУ. Чем 

выше численное значение этого показателя, тем полнее используется 

теплота отходящих газов для целей теплофикации на компрессорных 

станциях. 

Следует также отметить, что введение утилизации теплоты отхо-

дящих газов в любой форме всегда приводит к увеличению гидравличе-

ских сопротивлений по тракту ГТУ за турбиной низкого давления. Это 

значит, что процесс расширения продуктов сгорания в газовой турбине 

идет не до атмосферного давления (как в идеальном ее цикле), а закан-
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чивается на давлении несколько большем, чтобы продукты сгорания 

смогли преодолеть на выхлопе гидравлические сопротивления утилиза-

ционных установок. Следовательно, утилизация теплоты отходящих га-

зов несколько снижает мощность собственно газовой турбины и ГТУ 

в целом (рис. 4.1). 

 

Рис. 4.1. Влияние изменения противодавления газовой турбины  

на ее мощность (удельную работу) 

Снижение мощности ГТУ, вызванное повышением противодавления 

за ТНД, наиболее просто и достаточно точно определяется следующим спо-

собом: повышением противодавления от Рв.т до Р'в.т., уменьшает работу газа 

в турбине на величину Δwт, измеряемую площадью 1–6–5'–2–1 (рис. 4.1). 

Падение давления газа в утилизационных установках ΔPу. т = Р'в. т – Pв. т 

обычно не превышает 1000…3000 Па (100…300 мм вод. ст.), поэтому 

площадь 1–6–5'–2–1 с достаточной точностью можно считать равной 

площади 1–6–5–2–1, которая равна ΔPу. т Vв. т . Изменением объема газов 

из-за увеличения давления на ΔPу. т можно пренебречь. 

Снижение мощности газовой турбины, следовательно, и ГТУ в це-

лом из-за увеличения противодавления за ТНД на ΔPу. т составит, кВт: 

 
310 ite PVN  ,  (4.4) 

где Nе – величина потерянной мощности ГТУ из-за установки тепло-

утилизационных устройств, кВт; V – расход продуктов сгорания на 
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выходе газовой турбины, м
3
/с; ΔP – величина гидравлических сопротив-

лений утилизационных установок, выраженная в паскалях (Па, н/м
2
); 

10Па = 1 мм вод. ст.; ηi т – внутренний относительный КПД газовой 

турбины. 

Следует отметить, что повышение противодавления Pу.т ≤ 5000 Па 

уменьшает расход газа через турбину только на доли процента, поэтому 

этим фактором в расчетах можно пренебречь. 

Удельное количество теоретически располагаемой теплоты в уста-

новках с регенерацией и без регенерации теплоты отходящих газов для 

последующей утилизации в зависимости от параметров ГПА может из-

меняться в довольно широких пределах – от 2000 до 12000 кДж/кВт ч 

(1 кДж 0,24x10
–6

 Гкал). 

Исключение регенераторов из схемы ГТУ приводит к увеличению 

возможного отпуска теплоты потребителям на величину ΔQпот, но одно-

временно практически на столько же увеличивает расход топлива по 

камере сгорания ГТУ, ΔQпот ΔQкс ηкс. В итоге возможнен дополни-

тельный отпуск теплоты потребителям при использовании безрегенера-

тивных ГТУ происходит в значительной степени за счет дополнительно 

сжигаемого топлива в камере сгорания безрегенеративной ГТУ. 

Весьма перспективным направлением использования теплоты от-

ходящих газов следует считать не только возможность использования 

теплоты непосредственно на КС, но и использование ее для отопления 

прилегающих к станции жилых поселков. В этом случае естественно 

возникает задача определения оптимального радиуса подачи теплоты от 

компрессорной станции до потребителя. 

Экономически целесообразным наибольшим радиусом транспорта 

подогретой воды для теплоснабжения прилегающих поселков следует 

считать такую длину транзитной сети от КС до тепловых потребителей, 

при которой приведенные затраты использования теплоты отработан-

ных газов ГТУ будут меньше или равны затратам по их теплоснабже-

нию от районных или местных котельных. 

Стоимость топлива оказывает практически прямо пропорциональ-

ное влияние на изменение длины теплотрассы, т. е. с повышением цены 

на топливо значительно возрастает расстояние, на которое целесообраз-

но транспортировать теплоту отходящих газов ГТУ. 

При больших тепловых нагрузках потребителей и удалении их от 

КС наиболее рациональным оказывается подача в теплотрассу теплоно-

сителя с температурой примерно 150 °С, так как температурный фактор 
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сказывает существенное влияние на расстояние подачи теплоты к по-

требителям. 

 

4.2. Регенеративное использование теплоты отходящих га-
зов в газотурбинных установках 

Возможности регенеративного использования теплоты отходящих 

газов ГТУ в рамках ее цикла при решении задачи сокращении расхода 

топлива заслуживают серьезного внимания. При этом возникает необ-

ходимость решения трех основных задач: 

 оценить эффективность применения регенерации тепла отхо-

дящих газов в рамках численных значений параметров суще-

ствующего агрегата;  

 определить эффективность работы ГТУ при различных значе-

ниях коэффициента регенерации; 

 оценить рентабельность перевода безрегенеративной ГТУ для 

работы по регенеративному циклу. 

Дело в том, что при проектировании и изготовлении газо-

турбинной установки рабочие параметры ее элементов (осевой ком-

прессор, камера сгорания, регенератор и газовая турбина) настолько 

тесно увязываются между собой по условию, например, получения мак-

симального КПД на муфте нагнетателя, что замена одного из них на по-

добный, даже с лучшими показателями, может привести к снижению 

эффективности работы установки в целом. 

В простой ГТУ газы, покидающие турбину, имеют высокую темпе-

ратуру
 
400...450 °С. Поэтому экономичность ГТУ существенно повы-

сится, если применить регенерацию теплоты, т. е. использовать часть 

уходящей теплоты для подготовки сжатого воздуха, поступающего в 

камеру сгорания. 

Схема ГТУ с регенерацией теплоты показана на рис. 4.2. 
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Рис. 4.2. Схема ГТУ с регенерацией теплоты уходящих газов:  

1 – компрессор; 2 – регенератор; 3 – камера сгорания; 4 – турбина; 5 – нагрузка 

Воздух после компрессора 1 пропускался через регенератор 2, ко-

торый представляет собой теплообменный аппарат поверхностного ти-

па. Туда же в регенератор 2 после газовой турбины 4 направляются от-

работавшее газы, которые отдают часть своего тепла воздуху и затем 

удаляются в атмосферу. В регенераторе температура воздуха повышает-

ся на 180…250 °С, так что необходимое количество топлива, расходуе-

мое на подогрев воздуха в камере сгорания, при этом уменьшается, эко-

номичность ГТУ возрастает по сравнению с экономичностью простой 

ГТУ без регенерации. Подогретый воздух далее поступает в камеру сго-

рания 3.  

Рассмотрим цикл ГТУ с регенерацией теплоты в ТS-диаграмме 

(рис. 4.3). На этой диаграмме показаны следующие процессы: 3–4 – 

сжатие воздуха в компрессоре 1; 4–4р – изобарный нагрев воздуха в ре-

генераторе 2; 4р–1 – изобарный подвод тепла в камере сгорания; 1–2 – 

расширение газов в турбине; 2–2р – изобарный отвод тепла отработав-

ших газов в регенераторе; 2р–3 – изобарный отвод тепла с уводящими в 

атмосферу газами (условное замыкание цикла). 
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Рис. 4.3. Цикл ГТУ с регенерацией теплоты уходящих газов 

Заштрихованная площадь а44рb изображает на ТS-диаграмме коли-

чество теплоты q1P, полученной 1 кг воздуха в регенераторе, а площадь 

d2р2e – количество теплоты q2P, отданной отработавшими газами 1 кг 

воздуха. Они будут, очевидно, равны при условии отсутствия потерь 

тепла в окружающую среду: q1P = q2P. 

Количество теплоты, подводимой к камере сгорания за счет топли-

ва, изображается площадью в4Р1f, и оно меньше площади а41f, изобра-

жающей подводимое в камере сгорания количество теплоты без регене-

рации. 

Воздух в пределе можно нагреть до температуры газов, выходящих 

из турбины Т2 (т. 4Р
max

). Тогда максимальное количество теплоты q1P
max

, 

которое возможно передать в регенераторе воздуху, можно представить 

площадью а 44Р
max

с, где: 

24max TT
P

 .
 

Отношение 
max

11 PP qq  называется степенью регенерации. Иначе 

говоря, степенью регенерации называется отношение количества теп-

лоты, действительно переданного воздуху в регенераторе, к тому коли-

честву теплоты, которое было бы передано при нагреве воздуха до тем-

пературы газов, уходящих из турбины. 

Выразим Pq1  и 
max

1Pq через параметры цикла: 

 
 441 TTСpq PP  ;  (4.5) 
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   424

max

4

max

1 TTCpTTCpq PP  ,  (4.6) 
тогда степень регенерации: 

 

 
 42

44

TT

TT P




 .  (4.7)

 
Оценим влияние степени регенерации на внутренний КПД ГТУ. 

Выражение внутреннего КПД ГТУ при наличии регенерации сложное: 
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,  (4.8)

 
КПД зависит от степени повышения температуры в цикле (τ = T1/Т3), 

степени повышения давления в компрессоре ( 21 PP ), внутренних 

КПД компрессора (η
i
к) и турбины (η

i
T), теплового КПД камеры сгорания 

(η
T

кc), а также степени регенерации (μ). Величина внутреннего относи-

тельного КПД ГТУ возрастает по мере уменьшения  и при увеличении 

η
i
T, η

i
к, η

T
кc. 

Влияния степени регенерации и степени повышения давления на ηiP 

ясно из графиков на рис. 4.4, где показана зависимость ηiP =f(π), для 

различных значений μ при конкретных постоянных значениях осталь-

ных величин: t1 = 850 °С; t3 = 15 °С; η
i
T, = 0,87; η

i
к = 0,88; η

T
кc = 0,97. 

Из графика следует, что:  

 кривые пересекаются в одной точке А, соответствующей такому 

значению степени повышения давления , при котором T4 = T2. 

В этом случае регенерация становится невозможной; 

 при повышении степени регенерации  оптимальная степень по-

вышения давления опт снижается. Это облегчает проектирование 

компрессора; 

 при значениях  = 0,4…0,5 влияние регенерации на КПД ГТУ ста-

новится малоэффективным. При  > 0,5 с увеличением степени ре-

генерации экономичность ГТУ соответственно возрастает за 

счет уменьшения затраты топлива в камере сгорания. 
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Рис. 4.4. Изменение внутреннего 

КПД газотурбинной установки  

в зависимости от степени повышения 

давления при различных значениях 

степени регенерации 

Величина  практически определяется поверхностью нагрева F ре-

генератора. Эта зависимость установлена проф. В.В. Уваровым: 

 






1K

Cp
MF B

,  (4.9)
 

где МВ – массовый расход воздуха через регенератор, кг/с; СР – массо-

вая теплоемкость воздуха, Дж/(кг · град); К – коэффициент теплопе-

редачи в регенераторе, Вт/(м
2
 · град). 

Если  увеличивается от 0,5 до 0,75, то F увеличивается в 3 раза. 

У большинства современных ГТУ с регенерацией обычно  = 0,6…0,8. 

При этом экономия в расходе топлива за счет регенерации составляет 

примерно 22...28 %. На практике известны ГТУ с  = 0,91 (регенератор 

фирмы «Эшер-Висс») и гелиевые регенераторы с  = 0,95. Здесь нужно 

иметь в виду, что при  > 0,8 поверхность нагрева регенератора, а следо-

вательно, его габариты и вес получаются обычно очень большими. Вы-

бор оптимального  производится на основе технико-экономического 

расчета с учетом всех влияющих факторов. 

КПД ГТУ с регенерацией теплоты в настоящие время составляет 

примерно 25...29 %, в то время как без регенерации 20…23 %. Повыше-

ние КПД на 4…5 %, например, для одного агрегата ГТК–10 позволит 

сэкономить 140...180 м
3
/ч топливного газа или 0,9...1,1 млн м

3
 в год. 

Относительную экономию теплоты топлива при переходе с одного 

значения коэффициента регенерации теплоты на другое в условиях со-
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хранения мощности на прежнем уровне в первом приближении можно 

оценить соотношением: 

 
2 2 3 2 . .11 2

1 1 1 3 1 . .2

( ) ( )
1 1

( ) ( )

нр pm к с

нр pm к с

B Q GC t tB B

B B Q GC t t







    


,  (4.10) 

где В1 и В2 – расход топлива при одном (μ1) и втором (μ2) значениях коэф-

фициента регенерации теплоты отходящих газов (μ2 > μ1); (GC pm) – пол-

ная теплоемкость рабочего тела, определяемая как произведение массо-

вого расхода газа на его удельную теплоемкость в первом и во втором 

температурном режимах работы камеры сгорания; t3 – температура 

продуктов сгорания на выходе из камеры сгорания (на входе в ТВД); 

ti – температура воздуха на входе в камеру сгорания (на выходе из реге-

нератора), i = 1,2; ηксi – КПД камеры сгорания на рассматриваемых 

режимах работы, i = 1,2. 

С высокой степенью точности можно принять, что ηкс1 = ηкс2 и  

(GCpm)1 = (GCpm)2.Тогда из соотношения (4.10) получим 

 
2 2 1

1 3 1

1
B t t

B t t



  


.  (4.11)

 

Температура воздуха за регенератором определяется следующим 

соотношением: 

 ( )i c i s ct t t t   ,  (4.12) 

где tc – температура на выходе из осевого компрессора (на входе в ре-

генератор); ts – температура продуктов сгорания на выходе ТНД (на 

входе в регенератор); μi – коэффициент регенерации теплоты отходя-

щих газов: для первого случая i = 1, для второго – i=2. 

С учетом соотношения (4.12) уравнение (4.11) принимает вид: 

 
2 1

2 1

3 1

( )
t t

t t
  


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
.  (4.13) 

Мощность газотурбинного двигателя на валу нагнетателя опреде-

ляется как разность мощности собственно газовой турбины (Nвт) 

и мощности, потребляемой осевым компрессором: 

 текетекетеeке NNNNNNN ...... /);1(:)(   .  (4.14) 

Соотношение мощностей осевого компрессора и газовой турбины 

величина довольно стабильная (λ = 0,64…0,68). Коэффициент полезного 

действия ГТУ (при μ = μ1) определяется следующим известным соот-

ношением: 
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Соотношение (4.12) может быть легко преобразовано к виду: 
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С учетом соотношения (4.13) уравнение (4.16) принимает вид: 

 1
.
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или окончательно, разрешая уравнение (4.17) относительно величины  , 

получим: 

 2 1

. 1

1 ,
(1 ) 1

е

к с

  


  

  
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  
  (4.18) 

где e  – КПД ГТУ на режиме работы агрегата при коэффициенте ре-

генерации 1 ; ск.  – КПД камеры сгорания, ск.  0,98. 

Полученное соотношение (4.18) позволяет сравнительно легко 

определить экономию топливного газа в регенеративной ГТУ за счет 

увеличения численного значения коэффициента регенерации теплоты 

отходящих газов с μ1 до μ2. 

В настоящее время многие компрессорные станции оборудованы 

ГТУ с регенераторами пластинчатого типа (рис. 4.5.), которые не очень 

хорошо зарекомендовали себя в эксплуатационных условиях, прежде 

всего из-за наличия утечек воздуха через неплотности. Наличие утечек 

воздуха через неплотности регенератора приводит к снижению мощно-

сти и КПД установки на уровне 5…12 % по мощности и 3…8 % по КПД. 

Количество таких ГПА с регенераторами пластинчатого типа характе-

ризуется данными табл. 4.1. 

Таблица 4.1 

Количество и показатели отечественных газотурбинных  

установок с регенерацией теплоты отходящих газов  

Тип ГТУ 
Номинальный 

КПД ГГУ, % 

Единичная 

мощность, 

кВт 

Количество 

агрегатов, шт. 

Суммарная 

мощность, 

кВт 

ГТ–700–5  25 4250 36 153000 

ГТК–5  25 4400 19 83600 



261 

 

ГТ–750–6  27 6000/6500 99/5 626500 

ГТК–10  29 10000 791 7910000 

ГТНР–10  32 10000 1 10000 

Итого:  951 8783100 
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Рис. 4.5. Пластинчатый регенератор установок ГТК–10 и ГТ–700–12М:  
а – листы и сборка пакета; б – корпус регенератора; в – форма каналов; 1 – паке-

ты элементов; 2 – направляющие лопатки; 3 – коллекторы; 4 – опоры; 5 – ребра;  

6 – каналы основной поверхности; 7 – вход воздуха; 8 – выход воздуха; 9 – вход газа; 

10 – выход газа; 11 – волнистые каналы на участках входа, выхода воздуха;  

12 – двуугольные каналы на участках выхода и входа газов  

Данные табл. 4.1 показывают, что в настоящее время на газопрово-

дах страны эксплуатируются около тысячи ГТУ с регенерацией теплоты 

отходящих газов, большинство из которых требуют замены установлен-

ных регенераторов. Это положение обусловлено, прежде всего, тем, что 

срок службы регенераторов определен на уровне 40 тыс. ч, в то время 

как многие установленные ГПА уже отработали свыше своего норма-

тивного срока службы – 100 тыс. ч. Кроме того, следует отметить, что 
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существующая конструкция пластинчатых регенераторов не поддается 

качественному ремонту в эксплуатационных условиях. 

В настоящее время получают широкое распространение трубчатые 

регенераторы, которые лишены отмеченных недостатков (рис. 4.6). 

 

Рис. 4.6. Трубчатый регенератор 

В этих условиях замена пластинчатых регенераторов на трубчатые, 

например, на одной компрессорной станции магистрального газопровода, 

только за счет устранения утечек воздуха, с одной стороны, позволит 

обеспечить общий прирост мощности КС на уровне 1050…1200 тыс. кВт, 

а с другой – получить экономию топливного газа только по одному аг-

регату на уровне 1,7…2,5 млн м
3
/год. Одновременно следует отметить, 

что определенная экономия топливного газа будет получена и за счет по-

вышения численного значения самого коэффициента регенерации тепло-

ты. В настоящее время коэффициент регенерации у большинства эксплу-

атируемых ГТУ находится на уровне 0,67…0,68. При реконструкции ре-

генеративных ГТУ он может быть увеличен до уровня 0,80…0,82, что 
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при прочих равных условиях может обеспечить относительную эконо-

мию топливного газа на уровне 12…15 % по одному агрегату. 

Следует отметить, что соотношение (4.18) получено при условии, 

что мощность ГТУ остается неизменной при замене одного типа реге-

нератора на другой, что в действительности может быть оправдано 

лишь при их незначительных численных отличиях в коэффициентах ре-

генерации теплоты отходящих газов и величины гидравлических сопро-

тивлений по газовоздушным трактам регенератора. 

В действительности замена одного регенератора на другой, а тем 

более введение регенератора в схему безрегенеративной ГТУ может 

привести к заметному снижению мощности ГПА из-за появления до-

полнительных гидравлических сопротивлений в газовоздушном тракте 

установки при введении регенератора. 

С весьма высокой степенью точности можно полагать, что измене-

ние гидравлических сопротивлений по газовоздушному тракту ГТУ ос-

новное влияние оказывает на изменение мощности установки, а относи-

тельное изменение ее КПД в диапазоне режимов (0,8…0,9) Nе остается 

практически неизменным. При этих допущениях исходное уравнение 

для определения относительной экономии топливного газа за счет вве-

дения регенераторов сводится к виду: 
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Используя аналогичные рассуждения, как и при выводе уравнения 

(4.18), после несложных преобразований можно получить, что относи-

тельная экономия топливного газа при изменении коэффициента реге-

нерации теплоты с учетом изменения мощности ГТУ будет определять-

ся соотношением:  
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Полученное уравнение можно считать обобщенным ориентировоч-

ным уравнением, отражающим перерасход или экономию топливного 

газа при изменении коэффициента регенерации теплоты с учетом изме-

нения мощности установки за счет гидравлических сопротивлений по 

трактам регенератора. 

Результаты обработки данных испытаний трубчатых регенерато-

ров, используемых на установках ГТ–750–6М, показывают, что суммар-

ное падение мощности в ГТУ по регенератору находится на уровне 

350…380 кВт, что хорошо согласуется с расчетными данными. Расчеты 

показывают, что за счет введения регенерации теплоты отходящих газов 
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относительная экономия топливного газа, сравнительно с безрегенера-

тивной установкой, имеющей КПД на уровне 0,25…0,26 %, может до-

стигать величины порядка 18…22 % при коэффициенте регенерации на 

уровне 0,80…0,85. 

Особо ощутимую экономию топливного газа можно получить при 

переводе на регенеративный цикл работы установок с относительно 

низким КПД, порядка 0,20…0,22. В этом случае экономия топливного 

газа может достигать величины порядка 30…32 %. 

Следует отметить, что приведенные соотношения (4.18) и (4.20) от-

ражают лишь термодинамически возможную относительную экономию 

топливного газа за счет регенерации и не учитывают фактические пара-

метры рабочего тела в цикле эксплуатируемых безрегенеративных ГТУ, 

определяющие возможность введения регенерации. 

Это относится, прежде всего, к фактической разности температур 

между продуктами сгорания за ТНД и воздухом за осевым компрессо-

ром (Тс – Тs), так как реализация регенеративного использования тепло-

ты отходящих газов напрямую зависит от разности этих температур. 

Разность значений этих температур в первую очередь зависит от соот-

ношения давлений сжатия по осевому компрессору, температуры 

наружного воздуха и продуктов сгорания перед газовой турбиной. 

Данные рис. 4.7 весьма наглядно показывают, как изменяется эта 

разность температур по мере увеличения соотношений давлений сжатия 

по осевому компрессору. Расчеты проведены при температурах наруж-

ного воздуха 5; 15 и 25 °С и температурах продуктов сгорания перед 

турбиной 830, 920, 1020 и 1150 °С. Относительные КПД осевого ком-

прессора и газовой турбины принимались на уровне 0,85. 

В связи с тем, что реализация регенеративного использования тепло-

ты отходящих газов напрямую зависит от разности температур (Тs – Тс), 
представляется целесообразным ввести в рассмотрение некую функцию ε, 

характеризующую возможности регенеративного использования тепло-

ты в той или иной установке, эксплуатируемой на газопроводах: 

 
sz

cs

TT

TT




1 ,  (4.21) 

где T z– Ts – фактический перепад температур газа в пределах газовой 

турбины, a Ts – Tc – фактическая разность температур между про-
дуктами сгорания за ТНД и воздухом за компрессором. 
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Рис. 4.7. Действительные температуры газов:  
tc – за компрессором (пунктирная линия); ts – за газовой турбиной (сплошная линия) 

Анализ фактических показателей цикла ГТУ, эксплуатируемых на 

газопроводах, позволяет оценить численное значение величины ε и дать 

практические рекомендации перевода безрегенеративных ГТУ (по типу 

установок ГТК–10И и ГТК–25И) на работу по регенеративному циклу. 
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Расчеты показывают, что если установки ГТК–10И и ГТК–25И по 

этому показателю допускают возможность перевода на регенеративный 

цикл с достижением коэффициента регенерации на уровне 0.82…0,85, 

а установки «Центавр» на уровне 0,70…0,75, то установки типа ГПУ–10, 

ГПУ–16, ГПА–Ц–16, ГТ–25–1, ГПА–Ц–6,3 на регенеративный цикл ра-

боты не могут быть переведены в силу малого температурного напора 

между нагревающим и нагреваемым потоками в цикле ГТУ. При мини-

мально допустимом температурном теплоперепаде по регенератору 

между продуктами сгорания и воздухом на уровне 50 °С расчетный ко-

эффициент регенерации теплоты отходящих газов по указанным уста-

новкам будет находиться на уровне 0,25…0,50 и даже ниже, что нельзя 

считать экономически оправданным для перевода их для работы по ре-

генеративному циклу. 

В условиях энергетически наивыгоднейшего режима работы ГТУ 

ее КПД определяется следующим соотношением : 
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где Срr и Cpm – соответственно теплоемкость продуктов сгорания в 

пределах турбины (Срr,) и теплоемкость воздуха в пределах регенера-

тора; λ – соотношение мощностей осевого компрессора и газовой тур-

бины (  TN /1  ); μ – коэффициент регенерации теплоты; 1  – харак-

теристика, определяющая возможности регенеративного использова-

ния теплоты в ГТУ. 

Из уравнения (4.22) следует, что при 1  = 0, когда Тс ~ Ts , 

 max,.1)1( ескe   .  (4.23) 

С другой стороны, при μ = 1, т. е. когда T4р= Ts, 

 max,.1)1( ескe   .  (4.24) 

Это значит, что функция проходит через экстремум, определяя тем 

самым и оптимальное значение коэффициента регенерации теплоты от-

ходящих газов в ГТУ μопт в зависимости от соотношения давлений сжа-

тия и оптимального количества теплоты, подлежащей регенерации. 

Следует отметить, что использование регенеративных установок в 

принципе также не исключает их сочетание с паросиловыми установка-

ми для выработки электроэнергии на нужды компрессорных станций. 

При использовании регенеративных установок и установок парогазово-

го цикла не исключается, естественно в той или иной мере, и утилиза-

ция теплоты отходящих газов для нужд теплофикации объектов ком-

прессорной станции. 
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Сопоставление расчетных и фактических данных по оценке эффек-

тивности перевода безрегенеративных ГТУ для работы по регенератив-

ному циклу проводилось на примере анализа реконструкции агрегата 

ГТК–10И, установленного на КС «Антиповка» ПО «Волгоградтрансгаз» и 

переведенного для работы по регенеративному циклу, и агрегата ГТК–25И, 

установленного на КС «Первомайская» ПО «Мострансгаз». 

Сопоставление расчетных и экспериментальных данных по оценке 

эффективности подобной реконструкции свидетельствует об их хоро-

шем совпадении. Так, снижение мощности агрегатов за счет гидравли-

ческих сопротивлений регенераторов по расчетным соотношениям 

находится на уровне 7,2…7,4 %, по результатам испытаний на уровне 

7,3…7,5 %. Величина относительных потерь давления по газовоздуш-

ным трактам ГТУ находится на уровне 0,92…0,93, что следует считать 

вполне соответствующим практике газотурбостроения на современном 

этапе его развития. 

Относительная экономия топливного газа для этих установок при 

переводе их для работы по регенеративному циклу должна находиться 

на уровне 30…32 % при коэффициенте регенерации 0,85. По результа-

там экспериментальных исследований относительная экономия топлив-

ного газа находится на уровне 33…34 %, Большие значения фактиче-

ской относительной экономии топливного газа можно объяснить за счет 

большего численного значения коэффициента регенерации теплоты от-

ходящих газов, который при испытаниях оказался на уровне 0,86…0,87. 

В целом результаты проведенных испытаний регенераторов труб-

чатого типа, а также практика их использования на КС «Мострансгаз», 

свидетельствуют об их достаточно высоких теплотехнических показа-

телях и возможности использования для замены вышедших из строя 

пластинчатых регенераторов. Решение о целесообразности использова-

ния регенеративных ГТУ на магистральных газопроводах, а также пере-

воде безрегенеративных ГПА типа ГТК–10И и ГТК–25И для работы по 

регенеративному циклу должно обязательно базироваться на результа-

тах технико-экономических расчетов. 

Дело в том, что решение задачи по экономии топливного газа в га-

зотурбинных установках за счет регенерации теплоты отходящих газов 

при замене старых регенераторов пластинчатого типа на регенераторы 

трубчатого типа, в частности производства Подольского машинострои-

тельного завода, или переводе безрегенеративных установок типа  

ГТК–25И и ГТК–10И для работы по регенеративному циклу, естествен-

но, изменяет эффективно-термодинамический режим работы ГПА. 
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В частности, регенераторы типа РВП–2400 производства Подоль-

ского машиностроительного завода, предназначенные для модерниза-

ции агрегатов типа ГТ–750–6А, имеют коэффициент регенерации теп-

лоты отходящих газов на уровне 0,80…0,84 против = 0,7, что имели ре-

генераторы установок ГТ–750–6 в исходном исполнении. Одновремен-

но переход с пластинчатой поверхности нагрева на трубчатую в возду-

хоподогревателе, естественно, изменяет тепловые и гидравлические ха-

рактеристики регенератора. Все это вызывает необходимость введения 

определенного критерия для оценки правильности выбора соотношения 

массовых скоростей нагревающего и нагреваемого потоков по регенера-

тору, что, в свою очередь, определяет правильность выбора и падения 

давлений теплоносителей в пределах регенератора и в конечном счете 

получение максимально возможного КПД установки при ее модерниза-

ции за счет введения регенерации. Для регенеративной схемы ГТУ оп-

тимальный гидравлический режим работы воздухоподогревателей дол-

жен определяться минимумом потерь мощности установки на гидрав-

лические сопротивления: 
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где G1 и G2 – массовые потоки теплоносителей в пределах регенерато-

ра, кг/с; рm1 и рm2 – средние плотности соответственно горячего и хо-

лодного потоков теплоносителей в пределах регенератора; V1 и V2 – 

объемные расходы горячего (V1) и холодного (V2) теплоносителей, м
3
/с; 

1P  и 2P  – гидравлические сопротивления со стороны горячего и холод-

ного теплоносителей. Падение давления потоков обычно определяется 

величиной сопротивления трения и величиной местных сопротивлений 

(повороты потока, расширения, сужения и т. п.). 

Следует заметить, что максимальная интенсивность теплопередачи 

в любых теплообменных аппаратах, как известно, достигается при чис-

ленном равенстве коэффициентов теплоотдачи от нагревающего потока 

к стенке и от стенки к нагреваемому потоку, что практически соответ-

ствует равенству массовых скоростей теплоносителей. Несмотря на то, 

что при этих условиях поверхность теплообменного аппарата получает-

ся минимальной, выбор скоростей теплоносителей при проектировании 

воздухоподогревателей должен определяться с учетом соотношения 

(4.25) – по условию минимальных энергозатрат на преодоление гидрав-
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лических сопротивлений по газовоздушным трактам регенератора. 

Именно это условие и определяет практически различие в гидравличе-

ских сопротивлениях по газовому и воздушному трактам регенератора. 

Обычно гидравлическое сопротивление по воздушному тракту регене-

ратора в 2,5…3 раза выше, чем по газовому. 

Анализ теплогидравлических характеристик, в частности, регенератора 

РВП–2400, используемого при модернизации агрегатов типа ГТ–750–6, по-

казывает, что сопротивление тракта продуктов сгорания регенератора 

находится на уровне 0,002 МПа, а сопротивление воздушного тракта – 

на уровне 0,007 МПа, Что примерно в 3,5 раза выше по абсолютной ве-

личине, чем по газовому тракту, хотя величина относительного сопро-

тивления у них примерно одинакова (на уровне 1,6…2.0). 

4.3. Газотурбинные установки со ступенчатым сжатием  
с промежуточным охлаждением и со ступенчатым  
расширением и промежуточным подводом теплоты 

В основе данного подхода лежит стремление в уменьшении затра-

чиваемой работы на сжатие воздуха в компрессоре и увеличении рабо-

ты, получаемой при расширении рабочего газа в турбине. 

Из термодинамики известно, что затрачиваемая работа на сжатие 

газа при прочих равных условиях будет наименьшей, если процесс осу-

ществляется изотермически (процесс 3–4', рис. 4.8). Но для этого необ-

ходимо интенсивно и непрерывно отводить теплоту q от воздуха на 

протяжении всего процесса сжатия, что конструктивно, т. е. практиче-

ски, невозможно осуществить. 
 

 

 

 

 

 

Рис 4.8. Процессы сжатия: 

(3–4') – изотермического; 

(3–4) – адиабатного 

На практике процесс сжатия в компрессоре приближается к адиаба-

тическому (процесс 3–4), поскольку процесс осуществляется очень 

быстро. На рис. 4.8. площадь аb4'3 показывает работу L1, затрачивае-

мую на изотермическое сжатие в изотермическом компрессоре, а пло-
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щадь аb43 – на адиабатическое сжатие Lab, причем Lab > L1. Чтобы при-

близить процесс к изотермическому и тем самым уменьшить затрачива-

емую работу, применяется ступенчатое сжатие с охлаждением воздуха 

после каждой ступени в промежуточных холодильниках (рис. 4.9). 

Очевидно, что, чем больше таких ступеней с холодильниками, тем 

ближе к изотермическому станет и процесс сжатия. 

а 

 

 

б 

 

 

в 

Рис. 4.9. Процессы ступенчатого сжатия с промежуточным охлаждением: 

а, б, в – соответственно двухступенчатое, трехступенчатое  

и четырехступенчатое сжатие с промежуточным охлаждением  

после каждой ступени 

На рис. 4.9 заштрихованные площади соответствуют уменьшению 

работы сжатия при ступенчатом сжатия и промежуточном охлаждении по 

сравнению с процессами сжатия без охлаждения. Они соответствуют уве-

личению полезной работы ГТУ в целом, что наглядно видно из рис. 4.10. 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 4.10. Цикл ГТУ 

со ступенчатым сжатием  
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с промежуточным охлаждением 

Конструктивно ступенчатое сжатие с промежуточным охлаждени-

ем можно осуществить в двухкомпрессорном двигателе (рис. 4.10). Воз-

дух после первой ступени сжатия в компрессоре низкого давления (КНД) 

(процесс 3–4') направляется в промежуточный холодильник и охлаждает-

ся там (процесс 4–3'). Затем воздух поступает в компрессор высокого 

давления (КВД) и происходит вторая ступень сжатия (процесс 3'–4). 

Установки при использовании ступенчатого сжатия с промежуточным 

охлаждением будут все более дорогими и сложными по мере увеличе-

ния числа ступеней, кроме того, будут возрастать потери за счет допол-

нительных гидравлических сопротивлений, т. к. при этом воздух на вы-

ходе из компрессора имеет более низкую температуру, то надо подво-

дить большее количество топлива в камеру сгорания для достижения 

максимальной температуры цикла Т1. 

На рис. 4.11 представлена схема и на рис. 4.12 – цикл ГТУ с двух-

ступенчатым сжатием воздуха и регенерацией в ТS-диаграмме. 

На диаграммах показаны следующие процессы: 3–4' – сжатие воздуха 

в КНД; 4'–3' – изобарное охлаждение воздуха в холодильнике; 3'–4 – сжа-

тие воздуха в КВД; 4–4р – изобарный нагрев воздуха в регенераторе; 

4р–1 – изобарный подвод теплоты в камере сгорания; 1–2 – расширение 

рабочего газа в газовой турбине; 2–2р – изобарное охлаждение отрабо-

тавших газов в регенераторе; 2p–3 – изобарный отвод теплоты с уходя-

щими газами в атмосферу (условный замыкающий цикл процесс). 

 

 

 

 

 

 

Рис.4.11. Цикл ГТУ с двухступенчатым 

сжатием и промежуточным  

охлаждением и регенерацией: 1 – КНД; 

2 – КВД; 3 – холодильник; 4 – газовая 

турбина; 5 – камера сгорания;  

6 – регенератор 

Внутренний КПД ГТУ с промежуточным охлаждением: 
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где Li – полезная внутренняя работа ГТУ, равная разности между ра-

ботой турбины 4 и работой компрессоров 1 и 2; qKC – удельный расход 

теплоты в камере сгорания; LK1 и LK2 – работа изоэнтропного сжатия 

компрессоров 1 и 2; LT – работа изоэнтропного расширения в турбине. 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 4.12. Цикл ГТУ с двухступенчатым 

сжатием и промежуточным  

охлаждением и регенерацией 

в ТS-диаграмме 

С выводом и анализом выражения для внутреннего КПД рассматри-

ваемой установки можно ознакомиться в специальной литературе, напри-

мер [7]. Отметим лишь, что КПД немного выше, чем КПД простой ГТУ. 

Главным здесь является повышение полезной работы 1 кг рабочего газа ГТУ, 

что приводит к тому, что заданную мощность двигателя можно получить 

при меньшем общем количестве воздуха в цикле ГТУ, а это, в свою оче-

редь, приводит к снижению веса, стоимости и габаритов установки в целом. 

Повышение экономичности, снижение удельного расхода воздуха 

и газа, а следовательно, увеличение единичной мощности могут быть до-

стигнуты также при помощи ступенчатого расширения с промежуточ-

ным подводом теплоты в камерах сгорания, расположенных последова-

тельно по ходу газа между турбинами. В этом случае процесс расшире-

ния приближается к изотермическому, а это приводит к увеличению (за-

штрихованная площадь) располагаемой работы турбины (рис. 4.13). 
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Рис. 4.13. Цикл ГТУ с двухступенчатым 

расширением и промежуточным  

подогревом рабочего газа 

Схема ГТУ с двухступенчатым расширением и промежуточным 

подогревом рабочего газа представлена на рис. 4.14. 

 

Рис. 4.14. Схема ГТУ с двухступенчатым расширением  

и промежуточным подогревом рабочего газа:  

1 – компрессор; 2 – турбина высокого давления (ТВД);  

3 – камера сгорания низкого давления (КСНД); 4 – турбина низкого давления (ТНД); 

5 – камера сгорания высокою давления (КСВД); 6 – регенератор 

Воздух из компрессора 1, пройдя регенератор 6, поступает в КСВД 5, 

после которой рабочий газ с температурой t1 направляется в ТВД 2. Здесь 

происходит частичное расширение газа. После ТВД рабочий газ отводит-

ся в КСНД 3, в которой за счет дополнительного сжигания топлива его 

температура повышается до t1. Ввиду большого коэффициента избытка 

воздуха после КСВД сжигание топлива в КСНД происходит интенсивно 

без дополнительной подачи воздуха. Из КСНД 3 рабочий газ поступает в 

ТНД 4, после которой проходит через регенератор 6, где отдает часть 

своей теплоты воздуху. Цикл ГТУ с двухступенчатым расширением и 
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промежуточным подогревом и регенерацией изображен на рис. 4.16. 

Здесь показаны следующие процессы: 3–4 – сжатие воздуха в компрессо-

ре 1; 4–4р – подогрев воздуха в регенераторе 6; 4р–1 – подвод теплоты 

в КСВД 5; 1–2' – расширение рабочего газа в ТВД 2; 2'–1' – подвод теп-

лоты в КСНД 3; 1'–2 – расширение рабочего газа в ТНД 4; 2–2р – охла-

ждение рабочего газа в регенераторе 6; 2р–3 – отдача теплоты в окружа-

ющую среду (условный, замыкающий цикл процесс). 

Отметим, что только при больших ( > 5) степенях повышения дав-

ления имеет место увеличение внутреннего КПД ГТУ со ступенчатым 

подводом тепла. 

Например, схема с двухступенчатым подводом теплоты (расшире-

нием) и одноступенчатым сжатием без регенерации теплоты практиче-

ски убыточна, так как в этом случае для достижения наивыгоднейшего 

режима необходимо обеспечить высокую степень повышения давления, 

что трудно осуществить и термодинамически невыгодно в условиях од-

ноступенчатого сжатия. 

Наибольший эффект дает комплексное использование ступенчатого 

сжатия с промежуточным охлаждением, ступенчатого расширения с 

промежуточным подводом тепла и регенерации теплоты уходящих га-

зов для подогрева воздуха, поступающего в камеру сгорания. Принци-

пиальная схема такой установки приведена на рис. 4.15. Такие двигате-

ли, как правило, выполняются двух- или трехвальными. 

 

 

 

 

 
 

Рис. 4.15. Принципиальная схема 

ГТУ с двухступенчатым сжатием  

и промежуточным охлаждением 

и двухступенчатым расширением  

с промежуточным подводом теплоты:  

1 – КНД; 2 – холодильник; 3 – КВД; 

 4 – регенератор: 5 – КСВД;  

6 – ТВД; 7 – КСНД; 8 – ТНД;  

9 – нагрузка 
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Рис. 4.16. Цикл ГТУ 

с двухступенчатым расширением  

и промежуточным подогревом  

рабочего газа 

Цикл в PV- и TS-диаграммах приведен на рис. 4.17. В этих диаграм-

мах показаны следующие процессы: 3–4' – сжатие воздуха в КНД–2;  

4'–3' – охлаждение воздуха в холодильнике 2; 3'–4 – сжатие воздуха в 

КВД–3; 4–4р – подгорев воздуха в регенераторе 4. 

 

Рис.4.17. Цикл ГТУ с регенерацией теплоты промежуточным охлаждением 

при сжатии и промежуточным подогревом при расширении  

в PV- и TS-диаграммах 

4р–1 – подвод теплоты в КСВД 5; 1–2 – расширение рабочего газа в 

ТВД 6; 2'–1' – подвод теплоты в КСНД 7; 1'–2 – расширение рабочего 

газа в ТНД 8; 2–2р – отвод теплоты в регенераторе 4; 2р–3 – отвод теп-

лоты в окружающую среду (условно замыкающий цикл процесс). 

Преимущество ГТУ, работающей по рассмотренной схеме по срав-

нению с простой, заключается, во-первых, в значительном увеличении 



276 

 

удельной работы и, во-вторых, в повышении КПД двигателя до 

32...36 %. 

4.4. Замкнутые газотурбинные установки 

Применение установок связано с целью повышения единичной 

мощности и эффективности ГТУ за счёт изменения массового расхода 

рабочего тела при неизменной степени повышения давления в цикле, 

что невозможно в ГТУ открытого цикла. 

Принципиальная схема замкнутой ГТУ показана на рис. 4.18. Отра-

ботавший в турбине 3 газ после регенератора 6 не удаляется в атмосфе-

ру, как в ГТУ открытого типа, а направляется в охладитель 5. Там он 

охлаждается до температуры Т3, при этом давление его снижается до P2. 

Охладитель представляет собой теплообменник поверхностного типа, 

в котором охлаждающей средой служит обычная вода. С точки зрения 

термодинамики, охладитель 5 выполняет роль теплоприёмника (холод-

ного источника). Охлажденный газ поступает в компрессор 4, где сжи-

мается от P2 до P1, за счет чего температура его повышается от Т3 до Т4. 

После компрессора газ направляется в регенератор 6, в котором подо-

гревается за счёт газов, выходящих из турбины 3. 

 

 

 

 

Рис. 4.18. Принципиальная схема  

замкнутой ГТУ:  

1 – нагреватель (воздушный котёл); 

2 – нагрузка; 3 – турбина; 4 – компрессор; 

5 – охладитель; 6 – регенератор 

В замкнутых ГТУ вместо камеры сгорания устанавливается нагрева-

тель 1, в котором рабочее тело (газ или воздух) пропускается внутри тру-

бок. Снаружи эти трубки нагреваются за счет тепла, выделяющего при 

сгорании топлива в топке, которая по принципу работы схожа с топкой 

паровых котлов. Поэтому нагреватель ГТУ иногда называют «воздуш-

ным котлом». В нагревателе 1 температура рабочего газа резко возраста-

ет до Т1, далее газ поступает в турбину 3, где расширяется, совершая ра-

боту. Температура при этом падает до T2. Турбина вращает компрессор 4, 

а избыточную часть своей мощности отдает потребителю 2. Далее отра-

ботавший газ, имея достаточно высокую температуру, направляется 
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в регенератор, где отдает часть своего тепла на подогрев газа, движуще-

гося из компрессора 4 в нагреватель 1. Затем цикл снова повторяется. 

Нетрудно заметить, что в замкнутой ГТУ циркулирует одно и то же 

массовое количество рабочего тела, если не считать незначительной по 

величине утечки газа из контура через различные неплотности, которая 

автоматически восполняется из специального устройства (на рис. 4.18 

не показано). Мощность установки регулируется изменением давления 

газа в её контуре за счет изменения массового расхода рабочего газа при 

сохранении практически неизменными степени повышения давления , 

а также Т1 и Т3 (максимальной и минимальной температур цикла) с по-

мощью специального центробежного регулятора (на рис. 4.18 также не 

показан). Кроме того, при уменьшении нагрузки число оборотов турби-

ны уменьшается, т. е. уменьшается число циклов за единицу времена. 

Замкнутые ГТУ по сравнению с открытыми обладают следующими 

преимуществами: 

1) благодаря отсутствию в циркулирующем газе веществ, вызываю-

щих коррозию и эрозию лопаточного аппарата, значительно по-

вышается надёжность и долговечность турбины; 

2) замкнутые ГТУ могут работать на любых видах топлива, в том 

числе на твердом и тяжелых сортах жидкого топлива (мазутах); 

3) замкнутые ГТУ могут работать на атомной энергии; 

4) путем повышения начального давления газа перед компрессором 

можно в широких пределах увеличивать его весовой расход в ГТУ. 

А это дает возможность либо в соответствующее число раз увели-

чить единичную мощность установки, либо же при неизменной мощ-

ности значительно снизить вес её за счёт уменьшения поверхности 

теплообменников, размеров ГТУ и диаметров трубопроводов; 

5) в связи с тем что в замкнутых ГТУ мощность регулируется изме-

нением давления газа в контуре, КПД установки на различных ре-

жимах нагрузки в широком диапазоне остается неизменным; 

6) в качестве рабочего тела можно использовать, кроме воздуха, лю-

бые газообразные вещества, либо обладающие лучшими тепло-

физическими свойствами, либо позволяющие сделать цикл уста-

новки более совершенным и выгодным о термодинамической точки 

зрения, либо имеющие какие-то другие ценные достоинства. 

Примером тому может служить гелий, обладает лучшими теплофи-

зическими свойствами, чем воздух, но он значительно дороже и отлича-

ется огромной текучестью. То обстоятельство, что гелий при прохожде-

нии через атомный реактор не становиться радиоактивным, является 



278 

 

решающим в деле использования его в качестве теплоносителя в атом-

ных установках с газовыми реакторами. 

Основной недостаток – громоздкость и сложность (громадный 

«воздушный» котел). 

4.5. Многовальные ГТУ 

Основная цель создания подобных установок – деление турбины на 

две и более ступеней с их независимым друг от друга числом оборотов, 

что позволяет регулировать мощность ГТУ при частичных нагрузках, не 

снижая эффективности изменением расхода топлива и воздуха. 

В настоящее время существует тенденция к увеличению единичной 

мощности ГТУ. Наиболее просто вопрос о повышении единичной мощ-

ности решается в замкнутых ГТУ. Там это достигается путем соответ-

ствующего увеличения давления, а следовательно, и массового расхода 

газа, циркулирующего в замкнутом контуре. 

Вопрос о повышении единичной мощности, а также экономичности 

в открытых ГТУ в настоящее время решается путем применения много-

вальных схем. Многовальные ГТУ дают возможность повысить эффек-

тивность ГТУ особенно при работе на частичных (неполных) нагрузках. 

Это наглядно видно из рис. 4.19. Здесь Nэ – нагрузка в процентном от-

ношении;  – КПД соответствующий различным значениям частичной 

нагрузки, т. е. при данной нагрузке; н – КПД при полной нагрузке;  

/н – относительный КПД  

 

 

 

 

 

 

Рис. 4.19. Изменение относительного 

КПД ГТУ в зависимости от нагрузки: 

1 – простая одновальная ГТУ открытого 

цикла; 2 – двухвальная ГТУ открытого 

цикла; 3 – замкнутая ГТУ 

Из графика видно, что слабее всего снижается КПД при уменьше-

ния нагрузки у ГТУ замкнутого типа (кривая 3), в которой мощность ре-

гулируется изменением массового расхода рабочего газа при неизмен-

ной Т1. Наиболее резко снижается КПД при уменьшений нагрузки у 

простой одновальной ГТУ открытого типа (кривая 1). Происходит это 

/н, % 
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потому, что мощность в установке данного типа регулируется только 

изменением расхода топлива. Доля нагрузки уменьшается, уменьшают 

расход топлива, а при этом расход воздуха остается постоянным, по-

скольку компрессор, газовая турбина и нагрузка жестко связаны одним 

валом. Уменьшение расхода топлива, таким образом, ведет к уменьше-

нию Т1, что уменьшает КПД ГТУ. Значительно в меньшей степени КПД 

снижается у двухвальной установки открытого типа (кривая 2). 

Отсюда вывод, что всегда, когда по условиям эксплуатации боль-

шую часть времени приходится работать на частичных нагрузках, целе-

сообразно применять многовальные ГТУ. 

Дадим объяснение этому явлению. Рассмотрим для примера наибо-

лее простую двухвальную установку с независимой силовой турбиной 

(рис. 4.20). В такой установке турбина разделена на 2 части. 

 

Рис.4.20. Схема простой двухвальной ГТУ открытого цикла:  

1 – компрессор; 2 – ТВД; 3 – ТНД (силовая); 4 – нагрузка; 5 –камера сгорания 

Одна часть, обычно высокого давления 2, служит приводом ком-

прессора 1 и может работать с переменным числом оборотов. Вторая 

часть, силовая турбина 3, работает со строго постоянным числом оборо-

тов, если она предназначена для привода электрогенератора, и может 

иметь практически любую скорость вращения, если она предназначена 

для привода нагнетателя. Регулирование в ГТУ этого типа осуществля-

ется не только путем изменения расхода топлива, но и за счет измене-

ния расхода воздуха, подаваемого компрессором 1. 

Такой метод позволяет значительно меньше снижать или вообще не 

снижать температуру Т1 при работе на частичных нагрузках и тем са-

мым поддерживать КПД цикла на более высоком уровне. 

4.6. Комбинированные двигатели 
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Применяются с целью повышения КПД при комбинировании дви-

гателей за счет расширения диапазона минимальной и максимальной 

температур цикла. На самом деле, для цикла справедливо: 

 max

1
T

Tmim

t  .  (4.27)
 

При сочетании ДВС и ГТУ, а также ГТУ и ПТУ (паротурбинной 

установки) температурный диапазон увеличивается, тем самым повы-

шается КПД комбинированных установок. 

Рассмотрим следующие виды комбинированных двигателей: 

1) ГТУ с поршневыми камерами сгорания (ДВС + ГТУ); 

2) парогазовая установка (ГТУ + ПТУ). 

Газотурбинная установка с поршневыми камерами сгорания 
представляет собой энергетическую установку, в которой газовая тур-

бина работает совместно со свободнопоршневым генератором газа 

(СПГГ). В этих установках удачно сочетаются положительные качества 

турбины (меньший вес и габариты, способность работы с большим чис-

лом оборотов и т. д.) с относительно высокой экономичностью ДВС. 

Принципиальная схема ГТУ с СПГГ приведена на рис. 4.21. 

 

Рис. 4.21. ГТУ с поршневыми камерами сгорания: 

1 – буферная полость; 2 – компрессорные полости; 3 – впускные клапаны;  

4 – перепускные клапаны; 5 – поршень; 6 – продувочные окна; 7 – форсунка;  

8 – выпускные окна; 9 – цилиндр («дизельный»); 10 – поршни компрессоров;  

11 – продувочный ресивер; 12 – уравнительный ресивер; 13 – турбина; 14 – нагрузка 
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Роль компрессора и одновременно камеры сгорания выполняет 

СПГГ, который по принципу действия напоминает двухтактный дизель 

высокого наддува с противоположно движущимися поршнями. Поршни 

10 компрессоров при движении навстречу друг друга сжимают воздух и 

вытесняют его из полостей 2 через клапаны 4 в продувочный ресивер 11. 

Оттуда, через продувочные окно 6, воздух поступает в «дизельный» ци-

линдр 9 сначала для его продувки, а затем для наполнения свежим заря-

дом. Когда поршни 5 сблизятся и займут почти крайнее относительно 

друг друга положение, в цилиндр 9 через форсунку 7 впрыскивается 

топливо. Так же как в дизеле, оно самовоспламеняется от сжатия. 

Вследствие расширения газов в цилиндре 9 при сгорании топлива 

поршни 5 начинают расходиться в противоположные стороны. При этом 

поршни 10, жестко связанные с поршнями 5, сжимают воздух в буферных 

полостях 1. Одновременно через клапаны 3 всасывается атмосферный 

воздух в компрессорные полости 2. Далее, как только поршень 5 откро-

ет выпускные окна 8, газы из дизельного цилиндра выпускаются в урав-

нительной ресивер 12, а из него смесь газов с продувочным воздухом 

при температуре 450...600 °С направляется в турбину 13, развиваемая 

турбиной мощность почти целиком отдается потребителю 14. Для пере-

мещения поршней снова навстречу друг другу используется энергия 

сжатого воздуха, находящегося в буферных полостях 1. Затем все по-

вторяется. 

Имеется синхронизатор для обеспечения согласованности переме-

щений поршневых групп. 

КПД ГТУ с СПГГ составляет 0,3...0,35, а иногда больше 0,40. Вы-

сокая их экономичность объясняется большим перепадом температур, 

с которым осуществляется рабочий процесс. Высшей температурой 

является температура сгорания топлива в «дизельном» цилиндре (по-

рядка 1800 °С), а низшей – температура газов, выпускаемых из турби-

ны (200...300 °С). 

В простой ГТУ, чтобы снизить температуру продуктов сгорания с 

1800 °С до допустимой Т1, приходится специально увеличивать коэффи-

циент избытка воздуха до 4...8, для чего требуется соответствующее уве-

личение производительности компрессора, а, следовательно, и мощно-

сти, затрачиваемой на его привод. В СПГГ необходимое снижение тем-

пературы газов до T1 достигается в результате их расширения в «дизель-

ном» цилиндре. Причем за счет этого поршни совершают полезную ра-

боту – сжатие воздуха в компрессорных полостях до заданного давления. 
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ГТУ с СПГГ применяются на некоторых судах, локомотивах и на 

стационарных объектах различного назначения. 

Основной недостаток ГТУ с СПГГ – определенная сложность и 

недоработанность самого СПГГ. Это существенно снижает надежность 

и долговечность их работы, а в итоге ограничивает темпы и масштабы 

их внедрения. 

Парогазовые установки (ПГУ) рационально сочетают в себе осо-

бенности парового и газотурбинного циклов. Упрощенная принципи-

альная схема ПГУ приведена на рис. 4.22.  

Установка работает следующим образом. Атмосферный воздух 

сжимается в компрессоре 1 до давления 0,6...0,7 МПа и направляется в 

парогенератор (паровой котел) 2. Туда же подается топливо, которое 

сгорает при температуре 1800 °С. На выходе из парогенератора темпе-

ратура продуктов сгорания снижается до 700 °С за счет передачи тепло-

ты на нагрев воды и производство пара. 

 

Рис. 4.22. Принципиальная схема ПГТУ:  

1 – компрессор; 2 – парогенератор; 3 – газовая турбина; 4 – паровая турбина;  

5 – нагрузка; 6 – конденсатор; 7 – насос; 8 – система теплообменников 

Полученный перегретый пар с давлением 13 МПа и температурой 

560 °С поступает в паровую турбину 4, где расширяясь до глубокого ва-

куума, совершает работу, и далее конденсируется в конденсаторе 6. 

Конденсат (питательная вода) подается насосом 7 в систему теплооб-
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менников 8, где нагревается до температуры кипения, и далее в пароге-

нератор 2, таким образом, паровой цикл замыкается. 

Газотурбинная часть установки работает по принципу открытой ГТУ. 

Продукты сгорания поступают в газовую турбину 3 и расширяются там. 

Отработав в турбине, они пропускаются через систему теплообменни-

ков 8, где охлаждаются питательной водой до температур 170 °С и за-

тем удаляются в атмосферу. 

Цикл комбинированной парогазовой установки (рис. 4.23) строится 

для 1 кг водяного пара и соответствующего количества газа, приходя-

щегося на 1 кг воды. 

В цикле газотурбинной установки подводится теплота, равная площа-

ди а–5–1–г, и получается полезная работа LЦГ, равная площади 1–2–3–4–5. 

В цикле паротурбинной установки при его раздельном осуществлении 

количество подведённой теплоты равно площади в–8–9–10–11–6–е, 

а полезная работа LЦП – площади 6–7–8–9м10–11. Теплота отработав-

ших в турбине газов, равная площади а–4–2–г, при раздельном осу-

ществлении обоих циклов выбрасывается в атмосферу. В парогазовом 

цикле теплота, выделяющаяся при охлаждении газов по линии 2–3 и 

равная площади б–З–2–г, не выбрасывается в атмосферу, а используется 

на подогрев питательной воды по линии 8–9 в системе теплообменников 

8. Теплота, затрачиваемая на образование пара в котле, уменьшается на 

количество, равное заштрихованной площадке в–8–9–д, а эффектив-

ность комбинированного цикла увеличивается, поскольку суммарная 

полезная работа обоих циклов LЦГ + LЦП одинакова при совместном и 

раздельном их осуществлении. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 4.23. Цикл парогазовой  

установки 

Lцп 

Lцг 
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ПГТУ имеют довольно высокий КПД примерно 42 %. Это объясня-
ется следующим образом. Рассмотренный парогазовый цикл, с точки 
зрения термодинамики, представляет бинарный цикл, состоящий из га-
зовой и паровой ступеней. В газовой ступени используется более высо-
кая температура рабочего тела (700...800 °С), чем в современных паро-
вых установках (400…550 °С), т. е. средняя температура подвода тепла 
в парогазовом цикле выше, чем в паровом цикле. В то же время паровая 
ступень позволяет воспользоваться преимуществом парового цикла, в 
котором температурный уровень отвода тепла в теплоприемник близок 
к температуре окружающей среды, а в газотурбинном цикле он значи-
тельно выше даже после регенератора. Поэтому КПД парогазовой уста-
новки будет выше, чем КПД ГТУ и ПТУ в отдельности. 

Еще одно преимущество. В связи с тем, что сжигание топлива в па-
рогенераторе осуществляется под давлением (0,6...0,7 МПа), значитель-
но увеличивается коэффициент теплопередачи и теплонапряженность 
топочного объема. Благодаря этому в 2...3 раза и более уменьшаются 
размеры поверхностей нагрева, а также вес и габариты парогенератора в 
целом, по сравнению с обычным котлом. Отсюда металлоемкость и 
стоимость парогенераторов уменьшается. 

5. ТЕПЛОТЕХНИЧЕСКИЕ РАСЧЕТЫ  

ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК 

5.1. Термодинамический расчет газотурбинных установок 

Термодинамический расчет ГТУ проводится с целью определения 

оптимальной степени повышения давления при сжатии , а также для 
определения параметров и характеристик рабочего процесса, основных 

показателей ГТУ, соответствующих оптимальной величине . 
Все расчеты обычно ведутся по удельным величинам, отнесенным 

к одному килограмму сухого воздуха, поступившего на сжатие в ком-
прессор ГТУ. Рабочим телом (сухой воздух) цикла ГТУ является иде-
альный газ, подчиняющийся уравнению Клайперона. 

В действительности рабочими телами ГТУ являются много-
компонентными реальные газы (влажный воздух, продукты сгорания). 
Для них практически невозможно построить точные таблицы и диа-
граммы. Поэтому возникла необходимость принимать в качестве рабо-



285 

 

чих тел эталонных процессов ГТУ идеальные газы того же состава, что 
и действительные рабочие газы. Кроме того, в циклах современных ГТУ 
относительно низкие давления рабочего тела. 

Общепринятые методы термодинамических исследований и расче-
тов ГТУ построены на основе адиабатических КПД компрессора (про-

цесса сжатия) К и турбины (процесса расширения) Т, теплового КПД 
камеры сгорания (учитывает потери на внешнее охлаждение по тракту 

компрессор – регенератор – камеры сгорания – турбина) КС. 
Относительные адиабатические КПД компрессоров и газовых тур-

бин определены как отношение удельных работ в реальных политропных 
процессах и удельных работ соответствующих адиабатных процессов:  

 


K

K
K

L

L
 ;

 T

T

T
L

L  ,  (5.1)

 
где Lk и LT – удельная работа сжатия в идеальном компрессоре и расши-
рение в идеальной турбине, соответственно; Lkд и LTд – удельная работа 
сжатия в реальном компрессоре и расширения в реальной турбине. 

Механические потери на трение в турбине и компрессоре учитыва-

ются их механическими КПД – МТ и МК. 

К числу важнейших характеристик цикла и показателей работы 

ГТУ относятся также: эффективный КПД установки ГТУ, коэффициент 

полезной мощности , удельный расход топлива BT, удельный расход 

тепла qГТУ, удельный расход воздуха BВ. 

При термодинамическом расчете принимают известными следую-

щие величины: 

 эффективная мощность ГТУ NГТУ из технического задания на про-

ектирование; 

 температура наружного воздуха t3 (принимается равной +16 °С); 

 температура газов перед турбиной t1 (принимается из условия 

надежности и долговечности работы лопаточного аппарата турби-

ны); 

 степень регенерации . 

Для нахождения оптимального соотношения степени повышения 

давления при сжатии выполняется вариантные расчеты при различных 

значениях . 

При термодинамическом расчете эксплуатационных характеристик 

конкретной ГТУ степень повышения давления  определяется из техни-

ческой характеристики установки. Ниже приводится упрощенная мето-

дика такого расчета для схемы ГТУ, приведенной на рис. 5.1 
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Рис. 5.1. Схема ГТУ с регенерацией 

теплоты уходящих газов:  

1 – компрессор; 2 – регенератор;  

3 – камера сгорания; 4 – турбина;  

5 – нагнетатель  

5.1.1. Порядок термодинамического расчета ГТУ 

1. Степень повышения давления рабочего тела в цикле, адиабатный 

КПД компрессора и турбины определяются из технической характери-

стики установки. 

2. Температура воздуха за компрессором в изоэнтропном процессе 

сжатия, К: 

 

mв

S TT  34 .  (5.2) 
3. Изменение температуры воздуха в изоэнтропном процессе сжа-

тия, К:  

 34 TTT SKS  .  (5.3) 
4. Изменение температуры воздуха в действительном процессе 

сжатия, К: 

 KKSK TT  .  (5.4) 
5. Температура воздуха за компрессором в действительном процес-

се сжатия, К: 

 KTTT  34
.  (5.5)

 
6. Теплоперепад в компрессоре в действительном процессе сжатия, кДж/кг: 

 KK TCpвH  ,  (5.6)
 

где Cpв – удельная массовая теплоёмкость воздуха, кДж/(кг ·град). 

7. Температура рабочего газа за турбиной в изоэнтропном процессе 

расширения, К: 

 

Гm

S TT 12  .  (5.7) 
8. Изменение температуры рабочего газа в турбине при изоэнтроп-

ном процессе расширения, К: 

 STS TTT 21  .  (5.8) 
9. Изменение температуры рабочего газа в турбине в действитель-

ном процессе расширения, К: 
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 TTST TT  .  (5.9) 
10. Температура рабочего газа за турбиной в действительном про-

цессе расширения, К: 

 TTTT  12
.  (5.10) 

11. Теплоперепад в турбине в действительном процессе расшире-

ния, кДж/кг: 

 TГT TCpH  ,  (5.11) 
где CpГ – удельная массовая теплоёмкость воздуха, кДж/(кг · град). 

12. Температура воздуха за регенератором, К: 

 

 
B

Г
P

Cp

Cp
TTTT  4244  .  (5.12)

 
13. Температура рабочего газа за регенератором, К: 

 

 
PГ

B
PP

Cp

Cp
TTTT


 4422

,  (5.13)

 
где P – КПД регенератора.  

14. Полный коэффициент избытка воздуха, подаваемого в камеру 

сгорания: 

 
 PBГB

ГTTKC

P

H

tCptCpV

tCptCpQ

410

1









 .  (5.14)

 
15. Массовый расход воздуха на установку, кг/с: 

 MK

K
MTT

B

ГТУ

B
H

H
V

N
M






















0

1
1

,  (5.15)

 

где 0V  – теоретически необходимое количество воздуха для сгорания 

топлива, м
3
/кг; В – плотность воздуха, кг/м

3
. 

16. Расход топливного газа на турбину, кг/с: 

 
 BBT VMM   0 .  (5.16) 

17. Расход рабочего газа на турбину, кг/с: 

 TBГ MMM  .  (5.17) 
18. Мощность, развиваемая турбиной установки, кВт: 

 MTTГT HMN  .  (5.18) 
19. Мощность, потребляемая компрессором установки, кВт: 

 MKKBK HMN  .  (5.19) 
20. Мощность газотурбинной установки, кВт: 
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 KTГТУ NNN  .  (5.20) 
21. Эффективный КПД установки: 

 
 P

HTГТУГТУ QMN  .  (5.21) 
22. Коэффициент полезной мощности: 

 TГТУ NN .  (5.22) 
23. Удельный расход воздуха на установку, кг/(кВт · ч): 

 ГТУ

B
B

N

M
B




3600
.  (5.23)

 
24. Удельный расход рабочего газа на установку, кг/(кВт · ч): 

 ГТУ

Г
Г

N

M
B




3600 .  (5.24)
 

25. Удельный расход топливного газа на установку, кг/(кВт  ч): 

 ГТУ

T
T

N

M
B




3600
.  (5.25)

 
26. Удельный расход тепла в установке, кДж/(кВт 


 ч): 

 ГТУ

P

HT
ГТУ

N

QM
q




3600 .  (5.26)
 

5.1.2. Влияние температуры воздуха перед компрессором  

на основные показатели работы ГТУ 

Рассмотрим влияние температуры воздуха перед компрессором 

(окружающей среды) t3 на основные показатели работы ГТУ. Характер 

изменения основных показателей, рассчитанных при различных t3, 

представлен на рис. 5.2. Из графиков видно, что с увеличением t3 КПД 

ГТУ ГТУ и коэффициент полезной мощности  уменьшаются, а удель-

ные расходы топлива BT, воздуха BB и теплоты qГТУ растут. Это связано 

с увеличением работы, затрачиваемой на сжатие воздуха в компрессоре, 

что наглядно видно на PV-диаграмме цикла ГТУ (рис. 5.3). 
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Рис. 5.2. Влияние температуры воздуха перед компрессором  

на основные показатели работы ГТУ 

 

С физической точки зрения, 

чем больше температура воздуха 

перед компрессором, тем он более 

расширен, тем труднее его сжать и 

тем больше работы затрачивается 

на его сжатие. 

Уменьшение полезной мощ-
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ности ГТУ вызывает, согласно 

формулам (5.21)...(5.26), соответ-

ствующий характер кривых, изоб-

раженных на рис. 5.2. 

Рис. 5.3. Цикл ГТУ на PV-диаграмме 

5.1.3. Влияние температуры рабочего газа перед турбиной 

на основные показатели работы ГТУ 

Графические зависимости основных показателей от температуры 

рабочего газа перед турбиной t1 представлены на рис. 5.4. 

Характер кривых объясняется аналогичным образом. По мере роста 

t1 точка 1 на рис. 5.5 смещается вправо (т. 1'), и процесс расширения 

в турбине будет изображаться кривой 1'–2'. 

При этом работа, совершаемая турбиной (пл. а–2'–1'–в), и полезная 

работа цикла (пл. 3–4–1'–2') увеличиваются на величину заштрихован-

ной площади 1–1'–2'–2. Увеличение полезной работы (мощности) ГТУ 

приводит к уменьшению BB, BT, qГТУ и увеличению ГТУ. Формулу (5.22) 

для определения  можно представить в виде: 

 T

K

T

KT

T

ГТУ

N

N

N

NN

N

N



 1 .  (5.27)

 
откуда следует, что увеличение NT при увеличении t1 приводит к увели-

чению . 
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Рис. 5.4. Влияние температуры рабочего газа  

на основные показатели работы ГТУ 

 

Рис. 5.5. Цикл ГТУ на PV-диаграмме 
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5.1.4. Влияние степени регенерации на основные  

показатели работы ГТУ 

Увеличение степени регенерации приводит к увеличению темпера-

туры воздуха t4P после регенератора, при этом т. 4р приближается к 

4Р
max

 (рис. 5.6). Увеличение количества теплоты, подведенной воздуху в 

регенераторе (пл. а–4–4р–в), с увеличением степени регенерации при-

водит к уменьшению количества теплоты, подведенной в камере сгора-

ния за счет горения топлива (пл. в 4p–1–d), а значит и к уменьшению 

массового расхода топлива. Уменьшение расхода топлива определяет, 

согласно формулам (5.21), (5.25) и (5.26), характер кривых (рис. 5.7) 

 fBT  ,   fГТУ  , и  fqГТУ  . С увеличением t4P возрастает расход 

воздуха («вторичного»), подаваемого на охлаждение рабочего тела с 

температурой горения (порядка 1800...2000 °С) до t1. Это приводит к 

увеличению BT и BГ с ростом . 

 

Рис. 5.6. Цикл ГТУ на TS-диаграмме 
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Рис. 5.7. Влияние степени регенерации на основные показатели работы ГТУ 

5.2. Тепловой расчет камеры сгорания ГТУ 

 Целью теплового расчета камеры сгорания ГТУ является опреде-

ление расхода топлива в ГТУ, суммарного коэффициента избытка воз-

духа в камере сгорания и её основных размеров. 

Исходными данными для этого служат найденные при термодина-

мическом расчете ГТУ расход воздуха МВ, температура tB (tB = t4) для 

безрегенеративных ГТУ и tB = t4P для ГТУ с регенерацией теплоты ухо-

дящих газов и давление воздуха P2 на входе в камеру сгорания, а также 

состав и теплота сгорания топлива 
P

HQ . 

Тепловой расчёт камеры сгорания ГТУ можно вести в следующий 

последовательности. 
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1. Молекулярная масса топливного газа, кг/моль: 

 2222626244
... NNCOCOHCHCHCHCCHCHT rrrrr

nmnm
   

 2222626244
... NNCOCOHCHCHCHCCHCHT rrrrr

nmnm
  ,  (5.28) 

где nmHCr  и т. д. – объемные доли компонентов топливного газа; 

nmHC  и т. д. – молекулярные массы компонентов газа, кг/ моль. 

2. Плотность топливного газа, кг/м
3
: 

 
4,22TT   .  (5.29) 

3. По составу топлива рассчитывается теоретически необходимое 

количество воздуха для сжигания 1 кг топлива, кг/кг: 

  



















  2220 5,1

4
5,0

0476,0
OSHHC

n
mHCOL nm

T

B




,  (5.30) 

где СО, Н2 – содержание отдельных газов в топливе, % по объёму; 

В – плотность воздуха при нормальных условиях (н.у.), 1,293 кг/м
3
. 

4. Количество продуктов сгорания топлива: 

объём углекислого газа, м
3
/кг: 

 
 2201,0

2
COSHHmCCOV nmCO   ,  (5.31)

 
теоретический объем азота, м

3
/кг: 

 
T

P

BN NLV  20 01,079,0
2

 ,  (5.32)
 

объём водяных паров, м
3
/кг: 

 B

TnmOH

L
SHHC

n
HV


 0

22 016,0
2

01,0
2









  ,  (5.33)

 
полный объём «чистых» продуктов сгорания при коэффициенте избыт-

ка воздуха, равном единице, м
3
/кг: 

 
OHNCOЧПС VVVV

222
 .  (5.34) 

5. Общий коэффициент избытка воздуха в камере определяется из 

уравнения теплового баланса камеры сгорания для 1 кг топлива: 

 ПСBT

P

H hhhQ  ,  (5.35) 
где hT – энтальпия поступающего топлива, hT = CT tT; CT и tT – соот-

ветственно массовая теплоёмкость и температура топливного газа; 

hB – энтальпия поступающего в камеру сгорания воздуха, hB = CBtBL0; 

 – общий коэффициент избытка воздуха, CB и tB – соответственно 

массовая теплоёмкость и температура воздуха; hПС – энтальпия про-

дуктов сгорания на выходе из камеры сгорания при температуре t1.  

Энтальпия продуктов сгорания: 

 
    ЧПСBПС hLhLh  010 11 ,  (5.36) 
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где hB1 – энтальпия воздуха при температуре t1, hB1 = CB1 t1; hЧПС – эн-

тальпия «чистых» продуктов сгорания при  = 1 и температуре t1: 

 

1

'''

2

2

2

2

2

2 tС
V

V
С

V

V
С

V

V
h

OHP

ЧПС

OH

NP

ЧПС

N

COP

ЧПС

CO

ЧПС 












 .  (5.37)

 
Объёмные теплоёмкости Cp' при температуре t1 находят по табли-

цам. Тогда общий коэффициент избытка воздуха в камере сгорания: 

 

 
 BB

ЧПСBTKC

P

H

hhL

hLhLhQ






10

010 1
 .  (5.38)

 
6. Расход топлива: 

 0LMM BT   .  (5.39) 
7. Расход первичного воздуха: 

 011 LMM TB  .  (5.40) 
Значения 1 выбирают в зависимости от вида сжигаемого топлива и 

конструкции камеры сгорания (1 = 1,2…1,6). 
8. Объём пламенной (жаровой) трубы камеры: 

 2pq

QM
V

P

KC

P

HT

ПТ






.  (5.41)

 
Значение объёмной теплонапряженности qР выбирают в зависимо-

сти от конструкции камеры сгорания. 
9. По прототипу для данной конструкции камер сгорания выбирают 

отношение длины пламенной трубы к её диаметру: 

ПТПТПТ dL , 
для цилиндрических камер ПТ = 2,5…3. 

10. Диаметр пламенной трубы, м: 

 
 ПТПТПТ Vd   4 ,  (5.42) 

отсюда длина трубы: 

ПТПТПТL  . 
11. Расход вторичного (охлаждающего) воздуха, кг/с: 

 












1
12 1BBBB MMMM .  (5.43)

 
12. Площадь кольцевого канала для прохода вторичного воздуха, м

2
: 

 
 BBBK MF   2 ,  (5.44) 

где В – плотность воздуха при температуре tB и давлении РВ на входе в 

камере, кг/м
3
; B – скорость потока вторичного воздуха в кольцевом 

пространстве между пламенной трубой и кожухом. В предваритель-

ных расчетах можно принять B = 30…40 м/с. 
13. Внутренний диаметр кожуха камеры: 
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 2
2

4
ПТПТBK d

F
d 


 ,  (5.45)

 
здесь ПТ – толщина стенки пламенной трубы, м. 

14. Наружные размеры кожуха камеры устанавливают по прототи-

пу или же на основании конструктивных соображений.  

Кроме теплового, часто производится гидравлический расчет каме-

ры сгорания для определения потерь давления. 

5.3. Тепловой расчет регенератора ГТУ 

Введение в схему ГТУ регенератора в сильной степени повышает 

её экономичность. Вместе с тем, наличие регенератора усложняет ГТУ, 

увеличивает её вес и габариты. Поэтому при проектировании регенера-

торов большое внимание уделяется простоте и компактности конструк-

ции. В ряде газотурбинных установок требования большой компактно-

сти установки и малых её габаритов приводят даже к необходимости 

отказа от применения регенератора. С другой стороны, весьма важно, 

чтобы гидравлические сопротивления регенератора были бы по воз-

можности минимальными, так как выгоды от применения регенерации в 

значительной степени снижаются из-за дополнительных сопротивлений, 

вызванных введением регенератора. 

В ГТУ находят применение трубчатые, пластинчатые и вращающи-

еся регенераторы. 

Наибольшее распространение получили трубчатые регенераторы, 

поверхность нагрева в которых образована большим числом трубок. Так 

как воздух в регенераторе находится под более высоким давлением, чем 

отработавшие газы, то по условиям прочности обычно воздух пропуска-

ется внутри трубок, а газы омывают трубки снаружи. При этом напря-

жения в корпусе получаются невысокими. 

Движение нагреваемого воздуха и охлаждаемого газа может проис-

ходить по различным схемам (рис. 5.8): прямотока, противотока и пере-

крестного тока (одноходового, двухходового и т. д.). 

 
 

 
  

а б в г д 
Рис.5.8. Схема движения воздуха и газа в регенераторе:  

а – прямоток, б – противоток; в – одноходовой перекрестный ток;  

г – двухходовый перекрестный ток; д – трехходовый перекрестный ток 
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Целью теплового расчета регенератора является определение вели-

чины его поверхности нагрева. При этом используются два основных 

уравнения. Уравнение теплопередачи: 

 СРtFKQ  ,  (5.46) 
и уравнение теплового баланса 

 
   

PpГГpBB ttCpMttCpMQ  2244
,  (5.47)

 
где Q – количество теплоты, передаваемое от газа воздуху, кВт;  

К – коэффициент теплопередачи, кВт/(м
2 

· град); F – поверхность теп-

лообмена, м
2
; tср – средний температурный напор между газом и воз-

духом, °С; MВ – массовый расход воздуха, кг/с; MГ – массовый расход 

газа, кг/с; Срв – средняя изобарная массовая теплоемкость воздуха в 

интервале температур от t4 до t4P, кДж/(кг · град); Срг – средняя изо-

барная массовая теплоемкость газа в интервале температур от t2 до 

t2P, кДж/(кг · град); t4 и t4P – температуры воздуха перед регенератором 

и после него, °С; t2 и t2P – температура газа перед регенератором и по-

сле него, °С; P – КПД регенератора, учитывающий потери теплоты 

в окружающую среду. 

Из уравнений (5.46) и (5.47) находим: 

 

 

CP

pB

B
tK

ttCp
MF






44 .  (5.48)

 
Имея в виду, что степень регенерации: 

   4244 tttt p  ,
 

выражение (5.48) для определения поверхности нагрева получит следу-

ющий вид: 

 

 

CP

B
B

tK

ttCp
MF




 42 .  (5.49)

 
В последнем уравнении неизвестными величинами являются коэф-

фициент теплопередачи К и средний температурный напор tср, опре-

делив которые легко вычислить поверхность нагрева. Остановимся на 

определении величин tср и К. Так как температуры газа и воздуха ме-

няются вдоль поверхности нагрева (рис. 5.9), то средний температур-

ный напор вычисляется по следующим формулам: 

для прямотока: 

 

   
 
 pp

pp

СР

tt

tt

tttt
t

42

42

4242

ln










,  (5.50)

 
для противотока: 



298 

 

 

   
 
 

42

42

4242

ln
tt

tt

tttt
t

p

p

pp

СР










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а  б 

Рис. 5.9. Характер изменения температур газа и воздуха вдоль поверхности 

нагрева регенератора: а) прямоток; б) противоток 

Для перекрестного тока средний температурный напор вычисляется так: 

 






 СРСР tt ,  (5.51, а)

 
где  – поправочный коэффициент находится по графикам на рис. 5.10 

в зависимости от степени регенерации  и параметра. 

 
   

4422 ttttP pp  .  (5.51, б) 
Заметим, что обычно в регенераторах ГТУ параметр P «1. Коэффи-

циент теплопередачи может быть приближенно вычислен по следую-

щей формуле: 

 
   ВГВГK   ,  (5.52) 

где Г и В – коэффициенты теплопередачи соответственно от газа к 

стенке и от стенки к воздуху, Вт/(м
2
 · град). 

Коэффициент теплоотдачи В от воздуха к стенке определяется по 

формуле: 

 

8,0

1

1

021,0 






 


B

BB
B

d

d 


 ,  (5.53)

 
где В – коэффициент теплопроводности воздуха, Вт/(м · град); В – кине-

матическая вязкость воздуха, м
2
/с; d1 – внутренний диаметр трубок 

регенератора, м; В – средняя скорость воздуха в трубках, м/с. 
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Коэффициенты В и В в формуле (5.53) берутся по средней темпе-

ратуре воздуха. Коэффициент теплоотдачи Г от газа к стенке при про-

дольном обтекании трубок (т. е. в случае прямотока и противотока) мо-

жет быть вычислен по последней формуле, если соответствующие па-

раметры (, , ) определять для газа и вместо d1 подставить эквива-

лентный диаметр межтрубного пространства dЭ, т. е.: 

 

221 1
4

ddЭ 







 


,  (5.53, а)

 
где dЭ – наружный диаметр трубок, м; 

 

;
2

1
1

d

S


 
;

2

2
2

d

S
 , (5.53, б)

 
где S1 – шаг трубок по ширине пучка, м; S2 – шаг трубок по глубине пучка, м. 

 

 

Рис. 5.10. График для определения поправочного коэффициента :  

1 – для одноходового перекрестного тока;  

2 – для двухходового перекрестного тока;  

3 – для трехходового перекрестного тока  

Коэффициент теплоотдачи Г от газа к стенке при поперечном' об-

текании трубок определяется по формуле: 

 2
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при 
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и по формуле 
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при 

 

7,0
22

21 




dS

dS
,  (5.55, а)

 
где S1 – поперечный шаг; S2 – диагональный шаг; СZ – поправочный ко-

эффициент, учитывающий число рядов Z в трубном пучке, величина 

которого находится из графика на рис. 5.9. 

Коэффициенты Г и Г в формулах (5.54) и (5.55) берутся для сред-

ней температуры газа. 

После определения температурного напора и коэффициента теплопе-

редачи нетрудно вычислить поверхность нагрева F по уравнению (5.49). 

Число трубок n регенератора можно определить из уравнения 

сплошности: 

 

BBB

d
nM 



4

2

1
.  (5.55, б)

 

Откуда 

 BB

B

d

M
n

 


2

1

4
,  (5.56)

 
где В – плотность воздуха для средней его температуры, кг/м

3
. 

 

Длина трубок определяется из выражения: 

 dn

F
L


 ,  (5.57)

 
где d – средний диаметр трубок, м. 

 

 

Рис. 5.11. График для опреде-

ления поправочного коэффи-

циента для шахматных пуч-

ков труб 
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6. ЭКСПЛУАТАЦИЯ ГТУ ГАЗОПЕРЕКАЧИВАЮЩИХ 

АГРЕГАТОВ НА КОМПРЕССОРНЫХ  

И ТЕПЛОВЫХ СТАНЦИЯХ 

На компрессорных станциях (КС) газопроводов турбоприводной 

газоперекачивающий агрегат (ГПА) состоит из центробежного нагнета-

теля и соосно расположенной с ним газотурбинной установки (ГТУ). 

Валы роторов нагнетателя и силовой турбины ГТУ соединяются между 

собой либо через промежуточный вал с помощью соединительных зуб-

чатых муфт, либо через повышающий редуктор, как правило, односту-

пенчатый с шевронной передачей. 

Из рассмотренного принципа действия газотурбинных установок 

следует, что работа установок возможна лишь при функционировании 

ТВД и осевого компрессора ОК. У неработающего агрегата эти элемен-

ты бездействуют. Следовательно, пуск газотурбинных установок в ра-

боту должен осуществляться специальным устройством, приводящим в 

действие ТВД и ОК. 

Таким устройством на ГТУ является турбодетандер (ТД) или пнев-

модвигатель – расширительная газовая турбина, приводимая в действие 

упругой энергией пускового газа. Вал турбодетандера находится в за-

цеплении с валом турбины высокого давления ТВД через зубчатый ре-

дуктор с расцепным устройством. 

При подаче пускового газа в турбодетандер последний приводит во 

вращение вал ТВД и осевой компрессор. Компрессор нагнетает воздух в 

камеру сгорания, куда одновременно подается топливный газ, в камере 

сгорания включается запальная горелка, затем основная рабочая горелка – 

образуются продукты сгорания и поступают на ТВД и ТНД. Газотур-

бинная установка приходит в действие. С набором турбиной высокого 

давления определенной частоты вращения и мощности, достаточной для 

обеспечения требуемой скорости вращения вала осевого компрессора, 

расцепное устройство автоматически отсоединяет вал ТД от вала ТВД. 

После этого в течение некоторого времени турбины «раскручиваются» 

и набирают мощность, затем выходят на рабочий режим. 

Турбодетандеры являются достаточно высокооборотными маши-
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нами. Поэтому во избежание поломок в элементах ГТУ (в результате 

«прихвата» опорных шеек валов в подшипниковых узлах, задевания ло-

паточного аппарата осевых компрессоров и турбин о статоры агрегатов 

и т. п.) пуску ГТУ от турбодетандера предшествует проворачивание ва-

лов установки валоповоротными устройствами, находящимися на каж-

дом валу ГТУ. 

Каждое валоповоротное устройство состоит из электродвигателя и 

понижающего червячного редуктора со специальным расцепным 

устройством.  

Валоповоротные устройства включаются перед пуском ГТУ, выво-

дят массивные роторы установки из состояния покоя и тем самым об-

легчают последующий запуск турбодетандера. При работающих вало-

поворотных устройствах проверяется возможность включения турбоде-

тандера и, если этому нет препятствующих моментов в виде «прихва-

тов», задеваний и т. д., производят пуск турбодетандера ТД и ГТУ в це-

лом. При вхождении ТД в работу и увеличении частоты вращения рото-

ров ГТУ расцепные устройства валоповоротных механизмов автомати-

чески отключают валы электродвигателей от валов турбин, затем пре-

кращается электропитание двигателей. 

Важную роль играют валоповоротные устройства и при остановке ГТУ. 

После прекращения подачи топлива и выключения камеры сгорания ва-

лоповоротное устройство включается и плавно снижает скорость вра-

щения с учетом изменения температуры материала роторов. 

В качестве пускового и топливного газа ГТУ на КС используется 

транспортируемый станциями газ после его соответствующей подготов-

ки. Топливный газ, как отмечалось выше, сжигается в камерах сгорания 

газотурбинных установок, пусковой после совершения им работы в 

турбодетандерах выбрасывается в атмосферу. При этом каждый пуск 

одного агрегата сопровождается сбросом в атмосферу до 10 тонн газа, 

что отрицательно сказывается на окружающей среде и приводит к до-

полнительным потерям транспортируемого газа – ценного топлива 

и химического сырья. 

Газотурбинные установки, используемые в газовой промышленно-

сти, различаются не только тепловыми схемами, но и конструктивным 

исполнением, зависящим от первоначального назначения ГТУ. В этом 

плане различают три вида установок: стационарные газотурбинные 

установки; ГТУ на базе авиационных двигателей; ГТУ на базе судовых 

двигателей. 

Стационарные газотурбинные установки производятся специально 

для газовой промышленности. Основными создателями этого вида ГТУ 
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являются Уральский турбомоторный завод (г. Екатеринбург) и Невский 

машиностроительный завод (г. Санкт-Петербург). К настоящему време-

ни выпушены следующие типоразмеры ГТУ подобного вида: ГТ–700–4, 

ГГ–700–5, ГТК–5, ГТ–750–6, ГТ–6–750, ГТН–6, ГТН–9–750, ГТК–10, 

ГТК–16, ГТН–16, ГТК–25, ГТН–25. 

Маркировка стационарных ГТУ содержит аббревиатуру их назва-

ния и некоторые технические характеристики установок: ГТ – газовая 

турбина; ГТК – газовая турбина для привода компрессора; ГТН – газо-

вая турбина для привода нагнетателя; трехзначная цифра – температура 

продуктов сгорания перед ТВД в градусах Цельсия; одно- или двузнач-

ная цифра – мощность установки в мегаваттах. 

Особенностями первых поколений ГТУ являлись достаточно боль-

шие габариты и масса, потребность в больших капитальных помещени-

ях, как правило, с двумя уровнями установки оборудования (ГТУ мощ-

ностью до 6 МВт включительно). Последние по времени создания типо-

размеры ГТУ (ГТН–16, ГТИ–25) не имеют многих из перечисленных 

недостатков своих предшественниц. 

Все стационарные установки, за исключением ГТ–700–4 и ГТК–25, 

двухвальные (ГТ–700–4 – одновальная, ГТК–25 – трехвальная). Камеры 

сгорания стационарных ГТУ индивидуальные, находятся вне корпусов 

турбин и представляют собой либо одну камеру цилиндрической фор-

мы, установленную вертикально или горизонтально, либо несколько 

секционных камер малого объема, равномерно расположенных по пе-

риметру ТВД (ГТН–16 и ГТН–25). 

Газотурбинные установки на базе авиационных двигателей явля-

ются продуктом конвертирования отработавших свой нормативный 

срок авиационных турбин. Перед установкой авиационных двигателей 

на ГПА они переводятся с жидкого топлива на газовое. 

Для транспорта газа используются главным образом двигатели авиалай-

неров Ту 114 и Ту 154 – НК–12МВ и НК–8–2У с маркировкой после конвер-

тации НК–12СТ и НК–16СТ – мощностью соответственно 6,3 МВт и 16 МВт. 

Первый из приведенных двигателей входит в состав газоперекачивающего аг-

регата ГПА–Ц–6,3, второй – агрегата ГПА–Ц–16, цифры, в обозначении кото-

рых указывают на мощность двигателей в мегаваттах. 

Отличительными особенностями ГГУ с авиационными двигателями 

является наличие у них встроенных в корпуса турбин камер сгорания 

кольцевой формы и большее количество валов по сравнению со стацио-

нарными ГТУ (два у ГПА–Ц–6,3 и три у ГПА–Ц–16). Кроме того, по-

добные ГПА более компактны и менее массивны, чем стационарные. 

Специфика первоначального назначения авиационных двигателей, 
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используемых для привода нагнетателей в газовой промышленности, 

накладывает на оснащенные ими ГПА ряд особенностей. Они, в частно-

сти, состоят в лучшем оснащении подобных агрегатов контрольно-

измерительными приборами и средствами автоматики. 

Газотурбинные установки на базе судовых двигателей в настоящее 

время представлены в основном одним типоразмером – ГПУ–10 (газо-

перекачивающая установка мощностью 10 МВт). ГПУ–10 присущи все 

особенности и достоинства агрегатов с авиационными двигателями – 

трехвальная турбоустановка, малый вес и габариты, блочная поставка 

на площадку КС и т. д. 

Рассмотренные разновидности турбоприводных ГПА могут быть 

дополнены группой импортных агрегатов, которую составляют: 

ГТК–10И, ГТК–25И, Каберра–182. 

Маркировка импортных ГПА выполняется так же, как и отече-

ственных – по входящей в агрегат газотурбинной установке, и расшиф-

ровывается аналогично. Для отличия импортного оборудования от оте-

чественного к маркировке первого добавляется буква «И», что означает 

«импортное». 

Зарубежные машины в целом более совершенны, чем отечествен-

ные стационарные, и имеют многие преимущества, свойственные ГПА 

с конвертированными двигателями. 

Основные технические характеристики ГПА с приводом от газовых 

турбин приведены в табл. 6.1. 

На тепловых электростанциях газотурбинные установки исполь-

зуют в качестве приводов электрогенераторов. 

В качестве примера рассмотрим вариант использования в качестве 

привода электрогенератора газотурбинную установку ГТУ–12ПГ–2. 

Двухвальная установка простого открытого цикла создана на базе 

газотурбинного двигателя ПС–90ГП–1 (производство Пермского мото-

ростроительного комплекса). Температура корпусов в ГТУ снижена за 

счет подачи дополнительного атмосферного воздуха под кожух уста-

новки. Расход воздуха – 10…12 м
3
/с. 

Запуск ГТУ производится автоматически по заданному алгоритму. 

В комплексе работ по обеспечению взрывобезопасности электро-

механический привод ВНА компрессора заменен гидравлическим. В ка-

честве рабочего тела для запуска используется гидрожидкость. 

Впервые в истории отечественного машиностроения для запуска 

газотурбинной установки использован гидропривод. Запуск осуществ-

ляется гидромотором, который устанавливается на нижней коробке 

приводов двигателя. 
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Таблица 6.1 

Технические характеристики ГПА с турбоприводом 

Тип ГПА 

Центробежный нагнетатель 

Тип ЦБН 

П
о

д
ач

а,
 м

л
н

 м
3
/с

у
т 

Д
ав

л
ен

и
е 

 

н
аг

н
ет

ан
и

я
, 

Р
н
, 
М

П
а 

Давление на выходе 

Рвх при числе после-

довательно работаю-

щих нагнетателей, 

Мпа 

Ч
ас

то
та

 в
р
ащ

ен
и
я 

 

р
о
то

р
а,

 м
и

н
–

1
 

1 2 3 

ГТ–700–4 280–11–2 13,0 5,50 4,56 3,88 3,53 7700 

ГТК–5 260–13–2 14,0 5,50 4,42 3,68 3,14 5550 

ГТ–750–6 370–14–1 19,5 5,50 4,42 3,68 3,14 5300 

ГТ–6–750 Н–300–1,23 19,0 5,50 4,32 3,53 3,04 6150 

ГТН–6 Н–300–1,23 19,0 5,50 4,32 3,53 3,04 6150 

ГПА–Ц–6,3 ГПА–Ц–6,3 13,0 5,50 3,79 – – 8200 

ГТК–10–2 520–12–1 29,3 5,50 4,32 3,53 3,04 4800 

ГТК–10–4 370–18–1 37,0 7,46 6,08 4,97 4,32 4800 

ГТК–16 Н–16–76 51,0 7,35 5,89 4,71 – 4600 

ГТН–25 650–22–2 47,0 7,46 5,00 – – 3700 

ГТН–10И PCL–802/24 17,2 7,36 4,88 – – 6200 

ГТН–25И PCL–1002/40 45,0 7,36 4,88 – – 4600 

Каберра–182 RF 2BB–30 21,8 7,46 5,00 – – 5000 

ГТ–700–4 4,0 16 3100 2600 3100 0,650 0,9 

ГТК–5 4,4 26 5500 3800 5750 0,400 0,8 

ГТ–750–6 6,0 27 5300 3800 5600 0,386 0,9 

ГТ–6–750 6,3 24 6150 4600 6400 0,454 1,0 

ГТН–6 6,3 24 6150 4600 6400 0,454 1,0 

ГПА–Ц–6,3 6,3 21 8200 6150 8500 0,497 2,2 

ГТК–10–2 10,0 28 4800 3300 5000 0,372 1,5 

ГТК–10–4 10,0 29 4800 3300 5000 0,360 1,5 

ГТК–16 16,0 25 4600 3500 4875 0,416 2,0 

ГТН–25 24,0 29 3700 3000 3900 0,347 2,0 

ГТН–10И 9,69* 26 6500 3250 6820 0,416 1,4 

ГТН–25И 24,4 27 4970 2800 4900 0,386 1,5 

Каберра–182 12,9 28 5000 3000 5500 0,379 3,5 
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Двигатель имеет модульную конструкцию. Модули газогенератора 
(ГГ) и силовой турбины (СТ) соединяются друг с другом по наружным 
фланцам на силовых корпусах. Собранный двигатель на подмоторной 
раме монтируется на силовой раме энергоблока. 

На корпусе компрессора турбины газогенератора и СТ предусмот-
рены специальные смотровые лючки для визуально-оптического кон-
троля газовоздушного тракта двигателя. Жаровые трубы камеры сгора-
ния также доступны для осмотра. 

Из проточной части за воздушным компрессором ГТД предусмот-
рены отборы подогретого сжатого воздуха в противообледенительную 
систему двигателя и в систему подогрева циклового воздуха ВОУ. 

В системе регулирования подачи топлива к ГТУ последовательно 
установлены два отсечных быстродействующих газовых клапана типа 
GSOV25 фирмы Woodward. Стопорный клапан открывается при дости-
жении условий зажигания и закрывается при всех видах останова. При 
исчезновении электропитания ГТУ и/или потере управляющего сигнала 
оба отсечных клапана прекращают подачу топливного газа. 

САУ ГТУ – обеспечивает контроль и управление двигателем на 
всех режимах работы. 

В газотурбинном двигателе применен осевой 13-ступенчатый ком-
прессор. В его составе – регулируемый входной направляющий аппарат 
(НА) и поворотные направляющие лопатки на 1-й и 2-й ступенях, а так-
же клапаны перепуска воздуха из-за промежуточных ступеней и по-
следней ступени компрессора. Детали проточной части компрессора 
имеют эрозионно-стойкое покрытие. 

Камера сгорания – трубчатокольцевая, с двенадцатью жаровыми 
трубами и общим газосборником. Осевая двухступенчатая турбина га-
зогенератора имеет усиленный корпус. При ее изготовлении использо-
ваны коррозионно-стойкие и жаропрочные материалы. 

В двигателе предусмотрен корпус промывки с коллекторами и фор-
сунками системы промывки газовоздушного тракта. Дополнительно он 
оснащен датчиками измерения параметров воздуха на входе в компрес-
сор и датчиком противообледенительной системы. 

Силовая турбина – осевая, двухступенчатая, имеющая с ротором 
газогенератора только газодинамическую связь. Охлаждение корпусов 
турбины осуществляется путем продувки внутренних каналов воздухом, 
отбираемым от промежуточной ступени компрессора. 

Корпус свободной турбины стыкуется с выходным устройством 
с помощью двух поясов упругих пластин, которые перекрывают щели 
между кожухами опоры свободной турбины и выходным устройством ГТУ. 

Кожух ГТУ представляет собой каркасно-панельную конструкцию, 
устанавливаемую на единую раму силового блока. В качестве шумо-
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теплоизолирующего наполнителя панелей используются маты из стек-
лоткани с негорючим наполнителем. 

Конструкция кожуха обеспечивает доступ обслуживающего персо-
нала к двигателю и боковую выкатку двигателя наружу. Крыша двига-
тельной части кожуха – съёмная. 

В составе энергоблока применен синхронный двухполюсный турбоге-
нератор ТС–12–2РУХЛ3 с безщеточной диодной цифровой системой воз-
буждения, со встроенными трансформаторами тока и напряжения. В процес-
се реализации проекта генератор был несколько доработан: улучшена работа 
лабиринтных уплотнений, отрегулирована работа масляного клина в под-
шипниках скольжения. Система смазки – циркуляционная, под давлением. 

Турбогенератор имеет воздушную систему охлаждения по разо-
мкнутому циклу с возможностью рециркуляции. Режим рециркуляции 
обеспечивается электроприводными регулирующими клапанами. Вен-
тиляторы охлаждающего воздуха установлены на валу ротора. В каче-
стве охлаждающего тела подается атмосферный воздух, подготовлен-
ный в блоке воздухоочистки на базе циклонных элементов. 

В составе энергоблока применен одноступенчатый редуктор на 
6 500…3 000 об/мин. Зубчатые колеса шевронного типа выполнены из леги-
рованной стали, рабочая поверхность зуба закалена и зацементирована. Кор-
пус – сварной, маслонепроницаемый, с подшипниками скольжения. Система 
смазки зубчатых колёс и подшипников – принудительная, циркуляционная. 

Контроль вибрационного состояния двигателя, редуктора и генера-
тора осуществляет система виброконтроля на базе технических средств 
серии 3500 фирмы Bently Nevada. Датчики вибрации поставляются в со-
ставе ГТУ, редуктора и генератора. Один электронный блок системы 
контроля вибрации поставляется на два или три энергоблока и размеща-
ется в одном из шкафов САУ. 

В составе ГТУ–12ПГ–2 применены две гидравлически не связанные 
между собой системы маслообеспечения: газотурбинного двигателя и 
объединенная система редуктора и турбогенератора. 

Обе маслосистемы – принудительные, циркуляционные, использу-
ют масло МС–8П и ТП–22, соответственно. Все элементы, за исключе-
нием АВОМ, расположены рядом с энергоблоком. При работе ГТД по-
дача и откачка масла от опорно-уплотнительных узлов осуществляется 
маслонасосами, имеющими привод от коробки приводов двигателя. 

Система маслообеспечения редуктора и генератора включает в себя 
блок маслоснабжения (БМС); аппарат воздушного охлаждения масла, уста-
новленный на линии подачи масла к опорам редуктора и генератора и др. 
Рабочий объем БМС – 3 700 литров, он обеспечивает работу оборудова-
ния в течение 3 200 часов без дозаправки. 
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Заправка маслобаков производится от станционной системы. Тон-
кость фильтрации составляет 10 мкм. Для визуального контроля уровня 
масла на маслобаке установлен указатель уровня с градуированной 
шкалой. Маслобак разделен на два отсека – для грязного и очищенного 
масла. 

Очистка воздуха в ВОУ имеет две ступени: в блочных мультицик-
лонных фильтрах и тонкая очистка в тканевых фильтрах. 

Воздухоочистительное устройство оснащено байпасными клапана-
ми, которые открываются при предельном значении перепада давления в 
ступенях очистки. Необходимость в техобслуживании определяется по 
перепаду давления циклонной ступени очистки. ВОУ рассчитано на сов-
местную работу с системой подогрева циклового воздуха, которая 
предотвращает обледенение элементов воздухоочистительного устрой-
ства. 

Горячий воздух для системы подогрева подается от 13-й ступени ком-
прессора ГТУ. Система включается и выключается автоматически, по сигна-
лу САУ энергоблока или дистанционно – с пульта управления энергоблоком. 

Внутри корпуса воздухоочистительного устройства со стороны вса-
сывания размещен шумоглушитель. Для работы ВОУ не требуется за-
трат электроэнергии. 

Выхлоп ГТУ – вертикальный, осевой. В состав системы входят: вы-
хлопная труба высотой 20 м, шумоглушитель выхлопа, компенсаторы 
тепловых деформаций, выхлопной газоход. Шумоглушение осуществ-
ляется с помощью кассет, установленных в шахматном порядке. Газо-
ход, соединяющий выхлопное устройство силового блока с шумоглу-
шителем и выхлопной трубой, выполнен трехслойным (сталь–
звукотеплоизоляционные маты–сталь). В качестве изоляционного мате-
риала используется базальтовое стекловолокно. 

Для осмотра внутренних поверхностей выхлопного тракта и прове-
дения монтажных и ремонтных работ системы выхлопа предусмотрен 
люк, а для периодических замеров содержания вредных выбросов в вы-
хлопных газах – штуцеры для ввода зонда. 

Система поддерживает требуемый температурный режим под ко-
жухом силового блока и осуществляет его вентиляцию. Регулирование 
расхода воздуха на охлаждение и вентиляцию ГТУ обеспечивается ча-
стотным регулированием скорости вращения электро-двигателей венти-
ляторов по командам САУ. 

Применение звукотеплоизоляции снижает уровень шума и предот-
вращает образование конденсата на воздуховодах. Система работает по 
командам САУ энергоблока. Электротехническое оборудование в со-
ставе имеет взрывозащищенное исполнение. 
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