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Список використаних джерел

РЕФЕРАТ
Пояснювальна записка до дипломної роботи “Покращення параметрів газотурбінної установки типу ДН-80 у жарких кліматичних умовах з охолодженням повітря в компресорі”:      
           сторінок,      рисунків     таблиць    ,         літературних джерел.
ГАЗОТУРБІННА УСТАНОВКА, ГАЗОПЕРЕКАЧУВАЛЬНИЙ АГРЕГАТ, КОМПРЕСОРНА СТАНЦІЯ, Термодинамічний розрахунок, Газодинамічний розрахунок, системИ двигуна.
Об’єкт дослідження – газотурбінна установка з охолодженням повітря типу ДН-80 з покращеними параметрами, предмет дослідження – дросельна та кліматична характеристики ГТУ.
Мета дипломної роботи – розробка ГТУ з покращеними параметрами, такими як: ККД, коефіцієнт повноти згоряння, зменшення викидів СОх та NOx та впровадження охолодження повітря в компресорі для газоперекачувального агрегату компресорної станції для серійних ГТУ.
Установлено, що впровадження розроблених удосконалень підвищує коефіцієнт повноти згоряння, збільшує експлуатаційний термін роботи КЗ та зменшує витрати паливного газу, зменшує рівень викидів шкідливих речовин.
Прогнозні припущення щодо розвитку об’єкта дослідження – розрахунок оптимальної глибини подачі води та пару в повітря через другий ряд отворів у другій та третій ступенях компресора.
Вступ
Газотурбінна установка (ГТУ) складається з компресора, камери згоряння, турбіни. Конструктивно можливо виконати одновальну, двох вальну та трьох вальну схеми ГТУ. Особливість конструкції залежить від призначення машини.
У газотранспортній системі України використовуються стаціонарні ГТУ та деякі типи транспортних (авіаційних) двигунів.
У дипломній роботі викладено термодинамічний, газодинамічний розрахунки, дросельну та кліматичну характеристики, проведений розрахунок на міцність лопатки від динамічних та статичних сил.
В окремому розділі розглянуто покращення параметрів роботи газотурбінної установки шляхом охолодження повітря в компресорі.
Газова промисловість України на сьогоднішній день — провідна галузь паливо-енергетичного комплексу нашої держави. До недавнього часу природний газ є головним енергоносієм в народному господарстві 55-60%, що приблизно в 2 рази більше, ніж в Європі (21%) та світі (25%). Сьогодні ситуація змінюється, газ намагаються поступово замінювати іншими енергоносіями, але частка газу залишається досить значна.
Українська газотранспортна система, що знаходиться в розпорядженні Укртрансгазу, технологічно зв'язана з системами магістральних газопроводів Росії, Білорусі, Молдови, Румунії, Угорщини, Словаччини, Польщі, а через них — з газопроводами всього європейського континенту. Вигідне географічне положення України на основних шляхах транспорту природного газу від самих найбільших в світі газовидобувних регіонів — Росії, Центральної Азії та Близького Сходу, до основних споживачів цього газу — країн Західної, Центральної та Східної Європи, визначає важливу роль газотранспортної системи Укртрансгазу, як транзитної системи.
Згідно статистичних даних частка газу у використанні первинних ресурсів в Західній Європі склала у 2010 році до 24%, а це відповідно 55,0–57,5 млрд.куб.м на рік. Зменшення останнім часом транзиту газу ставить нові виклики газотранспортній системі України. Необхідна модернізація на скороченій кількості компресорних станцій. Велика увага приділяється питанням забезпечення високої надійності постачання газу споживачам та транзитних поставок російського газу на експорт. Для регулювання сезонної нерівномірності та підтримання нормальної роботи системи у разі тимчасової відмови, наприклад, одного з газопроводів, в Україні було створено комплекс підземних сховищ газу, основні потужності яких розташовано в західному регіоні, тобто в географічному центрі Європи. Розвиток газової промисловості України постійно сприяє підвищенню технічного рівня та ефективності внаслідок впровадження досягнень науково-технічного прогресу.
Газова промисловість України бере свій початок у Прикарпатті — одному з найстаріших нафтогазопромислових регіонів України. Перші спроби використання попутного газу нафтових родовищ відносяться до початку минулого століття, коли газ почали застосовувати для опалення парових котлів на бурових. Газові поклади були виявлені на глибині 400 м. Подальша розвідка цієї площі підтвердила відкриття великого родовища природного газу, початкові запаси якого пізніше були оцінені в 13,2 млрд. куб.м.
Подальше збільшення обсягів геологорозвідувальних робіт на газ і переміщення їх у східні та південні регіони України зумовили відкриття унікального Шебелинського газоконденсатного родовища в Харківській області. Відкриття та введення в експлуатацію нових газових родовищ зумовило будівництво таких великих магістральних газопроводів, як Шебелинка – Кривий Ріг – Одеса з подальшим продовженням його до Кишинева і відгалуженнями до Дніпропетровська, Запоріжжя, Миколаєва, Херсона та ін.; Шебелинка – Трогозьк; Шебелинка – Київ з відводами до Полтави, Кременчука, Черкас; Дашава – Мінськ, який згодом був продовжений до Вільнюса та Риги.
Введено в експлуатацію газопроводи Шебелинка – Диканька – Київ, Київ – Захід України, Івацевичі –  Долина, Новодар'ївка – Амвросіївка. Розширено системи Шебелинка – Дніпропетровськ – Кривий Ріг – Ізмаїл, Долина – Ужгород – Державний кордон, Шебелинка – Харків та ін.
За свою газову історію було створено єдину систему газопостачання — від свердловини до споживача, всі ділянки якої технологічно пов'язані і мають централізоване управління. Газотранспортна система України також пов'язана з газопроводами сусідніх країн, а через них — з усією газотранспортною системою Європи. Сьогодні Укртрансгаз — комплексне багатопрофільне підприємство, яке в стані на засадах самоокупності здійснювати розвідувальні роботи, буріння свердловин, видобуток та переробку газу і конденсату, транспортування газу, модернізацію та подальший розвиток всіх ланок системи. Надійно діє ефективна єдина система газозабезпечення України, в яку входять магістральні газопроводи з відгалудженнями,  підземні газосховища,  газопромисли, газопереробні заводи, автомобільні газонаповнювальні компресорні станції.
ГТС України, друга за величиною в Європі після ВАТ «Газпром», включає в себе 34,4 тис. км газопроводів (тому числі магістральні газопроводи — 22,5 тис. км і газопроводи-відводи — 11,9 тис. км ), 122 компресорні станції загальною потужністю 5576 МВт, 12 підземних сховищ газу, 1329 газорозподільних станцій та 60 газовимірювальних станцій (8 прикордонних і 52 внутрішніх), 4286 станцій катодного захисту, 104 установки дренажного захисту і 7100 установок протекторного захисту.
Сьогодні в системі Укртрансгазу в експлуатації знаходиться компресорні станції з працюючими 786 газоперекачувальними агрегатами 20-ти типів, як вітчизняного, так і зарубіжного виробництва, в тому числі 456 агрегатів з газотурбінним приводом, що складає 80% від загальної потужності, 175 — з електроприводом і 155 газомотокомпресорів. На магістральних газопроводах працює 60 компресорних станцій з газотурбінним приводом, 12 — на станціях підземного зберігання газу, три компресорні станції працюють як дотискуючі на виснажених газових родовищах, три — використовуються як спеціальні, що працюють в режимі «сайклінг-процесу» для більш глибокого видобутку газового конденсату.
Близько 20% парку газоперекачувальних агрегатів відпрацювали встановлений моторесурс, або близькі до того, і подальша їх експлуатація не забезпечує надійної та ефективної роботи.
Експлуатація такого багато чисельного і різнотипного парку, у тому числі в ряді випадків з низьким ККД, різним моторесурсом, чималим числом морально та фізично застарілих агрегатів, вимагає:  
— належного сервісного обслуговування, а також змушує вирішувати проблеми розробки і впровадження   високо-економічних  і  більш  екологічно  чистих газоперекачувальних агрегатів; 
— підтримки існуючого парку ГПА в робочому стані, що потребує регулярного постачання необхідних матеріалів і запчастин, техпереозброєння компресорних цехів з газотурбінним приводом.
Укртрансгазом розроблено програму реконструкції компресорних станцій, метою якої є доведення параметрів газотранспортних систем України до сучасного світового рівня. Основою цієї програми є розроблення та впровадження сучасних українських газотурбінних двигунів, газоперекачувальних агрегатів та систем керування.
Досягнення сучасного рівня вітчизняного двигунобудування, а також розвиток технологій, дозволяють створювати сучасні газотурбінні двигуни для газоперекачувальних агрегатів.
Розділ 1
ОГЛЯД ІСНУЮЧИХ МЕТОДІВ ОХОЛОДЖЕННЯ ПОВІТРЯ ШЛЯХОМ ЗВОЛОЖЕННЯ В ГАЗОТУРБІННИХ УСТАНОВКАХ
1.1 Аналіз основних техніко-економічних характеристик газотурбінних установок
В результаті проведення комплексу науково-дослідних та конструкторських робіт науково-технічним підприємством «Маш-проект» і ВО «Зоря» (м. Миколаїв), конструкторським бюро «Прогрес» і ВАТ «Мотор Січ» (м. Запоріжжя) та ВАТ «НВО імені М. В. Фрунзе» (м. Суми) створені і освоєні сучасні газові турбіни суднового та авіаційного типу і газоперекачувальні агрегати на основі відцентрових компресорів потужністю 6,3; 10,0; 16,0 і 25,0 МВт для лінійних і дотискувальних компресорних станцій, а також агрегати для станцій підземних сховищ газу потужністю 6,3 і 16,0 МВт.
Основні техніко-економічні характеристики газотурбінних установок в умовах ISO подані в таблиці 1.1.
Таблиця 1.1 – Основні техніко-економічні характеристики
газотурбінних установок
	№
п/п
	Підприємство
	Тип
двигуна
	Потуж-ність,
кВт
	ККД,
%
	Ступінь підвищення тиску
	Витрата повітря,
кг/с
	Температура газів на виході,
С
	Маса з рамою,
т

	1.
	ВО «Зоря»
	ДТ71
	6700
	31,5
	13.0
	31,0
	420
	3,5

	2.
	ВО «Зоря»
	ДН70
	10700
	36,0
	19,5
	37,2
	460
	5,0

	3.
	ВО «Зоря»
	ДГ90
	17500
	35,0
	19,5
	71,3
	433
	9,0


	4.
	ВО «Зоря»
	ДН-80
	26700
	36,0
	21,8
	87,6
	475
	14,0

	5.
	ВАТ «Мотор Січ»
	Д-336-2
	6300
	31,0
	15,0
	31,0
	430
	1,5

	6.
	ВАТ «Мотор Січ»
	АІ-336-10
	10000
	34,0
	21,3
	42,0
	440
	4,2


Згідно з програмою реконструкції компресорних станцій, передбачено модернізувати 50 компресорних цехів із заміною 221 газотурбінного двигуна. Новими газовими турбінами ДТ-71, ДН- 70, ДГ-90 і ДН-80 виробництва ВО «Зоря» планується оснастити компресорні станції Єлець–Кременчук–Кривий Ріг, Долина–Ужгород, Ананьїв–Тирасполь–Ізмаїл, Шебелинка–Диканька–Київ та Більче-Волицькому, Олишівському, Пролетарському і Солохівському підземних газосховищах. Газотурбінні двигуни Д-336-2 та АІ-336-10 виробництва ВАТ «Мотор Січ» заплановані для реконструкції ряду компресорних станцій газопроводів Єлець–Кременчук–Кривий Ріг, Дашавського, Опарського, Пролетарського, Кегичівського, Більче-Волицького ПСГта ін. об’єктів.
Нові двигуни ДН-80 вже змонтовані на Гребінківській, Роменській, Софіївській та Барській компресорних станціях. Використання двигунів ДН-80 порівняно з малонадійними агрегатами ГГ1А-25/76 забезпечує економію паливного газу 2,5 тис. куб. м на годину, а двигунів ДТ-71 і Д-336-2 — 0,5 тис. куб. м на годину.
Установки ГНУ-16/76 («Водолій») можуть використовуватись не тільки для транспортування газу, але й для вироблення електроенергії.
Як показали розрахунки, реалізація програми реконструкції компресорних станцій дозволить щорічно економити до 1 млрд. куб. м паливного газу, тобто близько 20% від потреби.
Двигун ДН-80 має високий ККД (34–37 %). Він був спроектований на НВО "Машпроект" м. Миколаїв) як суднова енергетична установка ГТД25000 на рідкому паливі, але з потребою, що зросла в оновленні парку ГПА був конвертований як привід ГПА з газопаливною апаратурою. Ресурс ДН-80 до капітального ремонту встановлено – 20 тис. мотогодин з перспективою продовження, повний призначений ресурс – 60 тис. мотогодин. Капітальний ремонт двигуна проводиться на підприємстві-виробнику, що гарантує високу якість ремонтних робіт.
Двигун компонується з двох блоків-газогенератора і силової турбіни і завдяки прийнятній для транспортування масі (біля 15 000 кг), двигун доставляється на підприємство-виробник автотранспортом або залізницею.
Принципова схема простої газотурбінної установки показана на рисунку 1.1 Компресор 1 всмоктує повітря з атмосфери, далі відбувається процес стискування до заданого значення, потім повітря подає в камеру згоряння 2. Сюди ж постійно надходить рідке або газоподібне паливо. Згоряння палива при такій схемі відбувається постійно, при постійному тиску, тому такі ГТУ називаються газотурбінними установками безперервного згоряння або ГТУ зі згорянням при постійному тиску.
Гарячі гази, що утворюються в камері згоряння в результаті спалювання палива, надходять у турбіну 3. У турбіні газ розширюється, і його внутрішня енергія перетвориться в механічну роботу. Відпрацьовані гази, виходять із турбіни в навколишнє середовище (в атмосферу). Частина потужності газової турбіни витрачається на обертання компресора, а частина, що залишилася (корисна потужність) віддається споживачеві через електрогенератор. 
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Рисунок 1.1 – Принципова схема простої газотурбінної установки
Потужність, споживана компресором, відносно велика й у простих схемах при помірній температурі робочого середовища може в 2…3 рази перевищувати корисну потужність ГТУ. Це означає, що повна потужність саме газової турбіни повинна бути значно більшою за корисну потужність ГТУ. У камері згоряння повітря розділяється на два потоки: один потік у кількості, необхідній для згоряння палива, надходить усередину жарової труби, другий потік обтікає жарову трубу зовні й підмішується до продуктів згоряння для зниження їх температури. Процес згоряння в камері відбувається при постійному тиску. Газ, після змішування, надходить у газову турбіну, у якій, розширюючись, створює корисну роботу, а потім викидається в атмосферу. Потужність розвинута газовою турбіною частково витрачається на привод компресора, а частина, що залишилася, є корисною потужністю газотурбінної установки. Для сучасного газотурбобудування характерні зростання початкової температури газу, збільшення ступеня підвищення тиску й збільшення температура на вході в турбіну.
Охолодження високотемпературних елементів і застосування нових жароміцних сплавів дозволили підняти початкову температуру газу для базових ГТУ до 1200-1500°С, для пікових до 1200°С. Ступінь підвищення тиску в одному корпусі компресора досягає 3,0 МПа. При найпростішій схемі ГТУ ці параметри забезпечують ККД установки 23-26%. В останні роки відбулися значні зміни у всіх технологіях, що охоплюють виробіток електроенергії й енергетичних систем. Хоча газові турбіни й не можуть задовольнити всім вимогам, вони великою мірою покривають їх. На відміну від паротурбінної установки (ПТУ) корисна потужність ГТУ становить порівняно невелику частку від потужності турбіни. Частку корисної потужності можна збільшити, піднявши температуру газу перед турбіною або знизивши температуру повітря, усмоктуваного компресором. У першому випадку зростає робота розширення (використовуваний теплоперепад) газу в турбіні, у другому - зменшується робота, затрачувана на стискування повітря в компресорі. Обидва способи призводять до збільшення частки корисної потужності. Простий за принципом дії газотурбінний двигун став застосовуватися в промисловості, пізніше інших теплових двигунів, після того, як відбувся прогрес у технології жароміцних матеріалів і накопичені необхідні знання в області аеродинаміки турбомашин.
1.2 Робота газової турбіни з регенерацією
Хоча простий цикл Брайтона має прийнятний ККД, він, не враховує деякі складності, з якими доводиться зустрічатися на діючій електростанції в реальності. Частина механічної енергії витрачається на обертання ротора компресора й становить не менше ніж 51 %. Частина, що залишилася, передається через силову турбіну на приводний пристрій. Отже, якщо оцінювати ефективність ГТУ тільки за співвідношенням підведеної енергії й механічної енергії на валу силової турбіни, то теоретично її ККД не може перевищувати 49 %. Практично, наслідок необоротності термодинамічного циклу, втрат на механічне тертя, гідравлічного опору й інших причин значення ККД знаходиться у діапазоні 2238 %. Крім збільшення значення температури на вході в турбіну, існують і інші способи модифікації циклу:
1 – регенерація;
2 – упорскування води або пари;
3- охолодження робочого середовища компресора;
4 – нагрівання робочого середовища турбіни.
Регенерація являє собою внутрішній теплообмін у рамках циклу, як показано на рисунку 1.2. Теплова енергія гарячих газів, що виходять з турбіни, підвищуючи температуру повітря буквально перед входом у камеру згоряння, збільшує її ентальпію (тепломісткість). Раціональне й найбільш повне використання підведеної теплоти палива в камері згоряння ГТУ, тобто насамперед зменшення втрат теплоти з вихідними газами, слід вважати переважним завданням для галузі за умов їх експлуатації. Розрахунки показують, що для перспективних газотурбінних установок коефіцієнт ефективного використання теплоти палива може досягати величини порядку 80 % і вище; з них для виробітку потужності на валу нагнітача на рівні 34 − 36 %, а решта за рахунок раціонального використання теплоти вихідних газів. Кількість теплоти, яку можна утилізувати в теплоутилізаційних теплообмінниках, залежить від багатьох факторів: типу й конструкції ГТУ, потужності й режиму її роботи, температури навколишнього середовища,типу й конструкції самих теплоутилізаційних установок і т.д. 
Досвід використання газотурбінного енергопривода на компресорних станціях показує, що далеко не вся теплота, що утворюється в камері згоряння ГТУ в результаті спалювання палива, корисно використовується для виробітку потужності на валу турбіни. Значна її частина губиться безповоротно, особливо із відпрацьованими продуктами згоряння, що викидаються з турбіни з температурою 400 − 550 С [21,22].
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Рисунок 1.2 – Схема газової турбіни з регенерацією
Упорскування води є способом, за допомогою якого суттєво зростає потужність циклу газової турбіни, при цьому ККД збільшується незначно. У деяких силових установках (на літаках і в стаціонарних агрегатах) вода впорскується в компресор і випаровується в міру того, як температура повітря піднімається в процесі стискування. Тепло випаровування, таким чином, знижує температуру стисненого повітря й зменшує роботу компресора. При цьому ККД робочого циклу теж збільшується. В експлуатації вдавалося помітно остудити повітря при порівняно невеликому збільшенні опору повітрозабірного каналу.
1.3 Упорскування води в проточну частину газотурбінної установки
При упорскуванні води на вхід у компресор, температура повітря на виході з компресора знижується, тим самим зменшується потрібна потужність компресора, зростають потужність і ефективний ККД ГТУ. Упорскування пари на вході в камеру згоряння в невеликих кількостях (порядку 2–4% від витрати повітря) сприяє значному зменшенню емісії окислів азоту в продуктах згоряння (екологічне упорскування). При упорскуванні 2% (з температурою +25 °С) води, на вхід у ГТУ ALSTOM GT9D, температура повітря на виході з компресора знижується на 52 °С, потужність ГТУ збільшується на 14%, ККД зростає на 2%.
Охолодження повітря на вході в газотурбінні установки широко застосовується для підвищення ККД і потужності таких енергоагрегатів. Однак велика кількість раніше створених ГТУ не оснащувалися системами охолодження повітря на вході, що знижувало витрати на їхню установку й монтаж. Крім того, вироблюваної в той час потужності енергоустановки було достатньо. Використовуючи переваги систем охолодження повітря в умовах зростання електроспоживання, потужність енергоблоку такого типу можна підвищити на 1026 %, крім власних витрат потужності в системі, особливо в літній період.
Для установок, створених у більш пізній період, можна застосовувати комплекси із систем випарного охолодження, систем безпосереднього охолодження з охолодною рідиною або холодильних комплексів з охолодною батареєю (випарником) і власним холодоагентом.
Практично всі ГТУ мають постійну об'ємну витрата повітря. Таким чином, з підвищенням щільності повітря, що надходить у систему, збільшується його маса, при цьому підвищується потужність установки. Значні втрати потужності ГТУ відзначаються в літній період. Але навіть із урахуванням витрат енергії на охолодження поступаючого повітря, використовуючи дану систему, можна відчутно збільшити електричну потужність установки зі зниженням її теплової потужності.
Незважаючи на те що вироблювана ГТУ потужність збільшується практично лінійно зі зниженням температури повітря, необхідно, щоб вона була не нижче 5…6 °С щоб уникнути ризику утворення льоду в повітряному тракті системи. Зниження температури подаваного в турбіну повітря з 38 °С до 17°С запобігає потенційному зниженню потужності ГТУ на 27% при такій високій температурі. 
Номінальна потужність турбін приводиться для температури повітря
15 °С, відносної вологості 60% і висоти над рівнем моря відповідно до міжнародного організаційного по стандартизації (ISO). Дані по потужності для інших умов експлуатації можна одержати у виробників обладнання. 
Одним з відомих шляхів досягнення необхідної якості диспергії води є пневматичне розпилення. Прикладом реалізації такої системи є двигун LM6000 Sprint виробництва компанії General Electric, у якому відбувається упорскування води на вході в компресор і між його каскадами. Це дозволило підвищити потужність на 12 % у стандартних атмосферних умовах, а також більш ніж на 30 % при температурі навколишнього середовища +32 С. Для досягнення необхідної якості вода розпорошується за допомогою забору частини повітряного потоку з компресора під відповідним тиском.
Аналогічний підхід був досліджений на двигуні General Electric MC7001. шляхом установки форсунок у різних частинах компресора, однак необхідно відмітити, що цей двигун використовується, як наземна газотурбінна установка. 
Оригінальний розв'язок запропонований проблеми розпилення застосоване компанією Mee Industries Inc. Для подачі води в потік циклового повітря були розроблені форсунки спеціальної конструкції, у яких розпилення реалізується за рахунок ударної дії: вода під високим тиском (15000…20000 кПа) подається на головку форсунки, у результаті розпилення одержують краплі діаметром не більше 30 кмк.
Серед новітніх підходів, особливо заслуговує на увагу спосіб підвищення якості розпилення з використанням теплофізичних властивостей «підривного скипання» води при її перегріванні щодо температури насичення. Було запропоновано подавати на форсунку воду, перегріту щодо температури насичення при даному тиску в місці упорскування (так звана swirl-flash технологія), коли гідродинамічне здрібнювання закрученої (swirl) рідинної плівки на виході з форсунки багаторазово підсилюється при різкому скипанні в її обсязі (flash).
Фізичний зміст складається з того, що вода стискується під тиском і нагрівається до температури, вище її температури насичення в повітряному потоці (рисунок 1.3). У такому випадку на виході з форсунки відбувається миттєве скипання води й за рахунок цього досягається додаткова розбивка факела розпилення. Крім цього, вода перебуває в нагрітому стані, тобто відразу починається процес активного випаровування.
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Рисунок 1.3  Т-S  діаграма перегрітої води
В умовах ГТД воду необхідних параметрів можна одержувати за допомогою додаткової утилізації теплоти відпрацьованих газів. Це дозволяє, крім зменшення енергетичних витрат на організацію процесу безпосереднього розпилення, повертати частина низькопотенційної теплоти в цикл двигуна разом із вприснутою водою, що крім усього іншого, підвищує коефіцієнт використання теплоти палива й ККД двигуна.
Іншим способом підвищення ефективності є змішання продуктів згоряння органічного палива з пароводяним робочим тілом за рахунок упорскування перегрітої пари в камеру згоряння ГТУ (або, інакше, його «спалювання») перед розширенням у газовій турбіні з метою виробітку додаткової потужності. Установки такого типу працюють по циклу STIG (steam injection in gas), запатентованому в США. Вони одержали назву ГТУ STIG.
Схеми упорскування пари в ГТУ STIG можуть бути одноступінчастими й багатоступінчастими. При одноступінчастій схемі упорскування (одноступінчастім «спалюванні») пар подається в одну основну, загальну з органічним паливом, камеру згоряння ГТД. При багатоступінчастій схемі упорскування (багатоступінчастім «спалюванні») пар подається в кілька камер згоряння: основну, загальну з органічним паливом, і додаткову, розташовану між турбінами високого й низького тисків.
Необхідно відзначити, що все різноманіття існуючих теплових схем ГПУ й ГТУ і їх теплоутилізаційних циклів не вичерпується наведеними конфігураціями. Реальні теплові схеми можуть являти собою різні комбінації описаних способів підвищення потужності й ефективності роботи енергетичних установок. 
Висновки до розділу 1. Проведено аналіз існуючого обладнання та розглянуті сучасні схеми роботи газотурбінних установок. Актуальним є розроблення системи вприскування води в проточну частину ГТУ для охолодження повітря в компресорі. Охолодження повітря на вході в газотурбінні установки широко застосовується для підвищення ККД і потужності таких енергоагрегатів.
РОЗДІЛ 2
Розрахунок газотурбінної установки
2.1 Термодинамічний розрахунок газотурбінної установки
Розрахункова структурна схема ГТУ показана на рис.2.1.

Вихідні данні:
номінальна ефективна потужність установки Nн = 13000 кВт;
температура газу перед турбіною компресора Т*г = 1250К;
сумарна степінь підвищення тиску повітря в компресорі *к = 18
розрахункові умови:  Тн = 288 К,   Рн = 101325Па.
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Рисунок 2.1 – Розрахункова структурна схема газотурбінної установки
Визначення параметрів повітря на вході в ГТУ:
Температура повітря: 
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Коефіцієнт відновлення повного тиску на вході приймаємо рівним вх = 0,97 та визначаємо 
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Р*в = 1013250,97 = 98285,25 Па.
Визначення параметрів повітря на виході з компресора
Обчислюємо ККД компресора, приймаючи ККД одного його ступеня, за формулою:
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Визначаємо роботу стиснення 1кг повітря в компресорі за формулою:
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Температура повітря на виході з компресора:
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Тиск повітря за компресором:
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Визначення параметрів газу на виході з камери згоряння
Середня теплоємність продуктів згоряння в камері згоряння [6]:
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Відносну витрату палива знаходимо, задаючись коефіцієнтом згоряння
зг = 0,98 і приймаючи значення теплотворності стандартного газоподібного палива 
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Питоме підведене тепло у камері згоряння:
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Приймаючи коефіцієнт відновлення повного тиску в камері згоряння
кс = 0,98 визначимо тиск газу на виході з неї:
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Визначення роботи розширення 1кг газу в турбіні приводу компресора та параметрів газу за турбіною
Приймаємо величину відносної витрати повітря на охолодження деталей турбіни qохл = 0,02, відносна витрата повітря для забезпечення систем станції
qвід = 0,01, механічний ККД м = 0,99, тоді:
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Температура газу за турбіною приводу компресора:
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Тиск за турбіною (приймаючи ККД турбіни 
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Визначення роботи розширення газу в силовій турбіні
Приймаємо тиск на виході з силової турбіни
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Тоді ступінь пониження тиску у силовій турбіні:
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Прийняв ККД силової турбіни *ст = 0,91, знаходимо роботу розширення газу в силовій турбіні [6]:
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Температура газу на виході з силової турбіни:
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Визначення питомих параметрів газотурбінної установки, основних ККД і  витрати повітря в установці
Питома потужність газотурбінної установки з силовою турбіною чисельно дорівнює роботі розширення 1кг газу в силовій турбіні (питомій корисній роботі ГТУ), віднесеної до 1секунди:
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Питома витрата палива:
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ККД циклу газотурбінної установки:
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Коефіцієнт корисної роботи: 
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Для заданої номінальної потужності установки Nн = 7000 кВт витрата повітря в двигуні:

[image: image48.wmf]е.пит

н

пов

N

N

G

=

;

[image: image49.wmf](

)

с

кг

4

,

47

289892

7000

пов

=

=

G

.
Номінальна витрата паливного газу, за годину (при  = 0,68 (кг/м3)):
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Результати термодинамічного розрахунку газотурбінної установки зводимо у таблицю 2.1.
Таблиця 2.1 – Термодинамічні параметри базового двигуна
	Параметр
	Значення

	Температура повітря на вході в двигун, Tвх  ,К
	288

	Тиск повітря на вході в двигун, Рвх ,кПа
	101325

	Робота компресора, Lк ,кДж/кг
	
[image: image52.wmf]443082



	Температура повітря на виході з компресора, Tкз,К
	729

	Тиск повітря на виході з компресора, Ркз,кПа
	
[image: image53.wmf]5

.

1769134



	Тиск повітря на виході з камери згоряння, Ргз ,кПа
	
[image: image54.wmf]1733752



	Температура газу перед турбіною компресора, Tгз, К
	1250

	Робота турбіни компресора, Lтк, кДж/кг
	
[image: image55.wmf]450146



	Температура газу за турбіною компресора, Tткз ,К
	862

	Тиск газу за турбіною приводу компресора,  Рткз, кПа
	324900

	Тиск газу на виході з силової турбіни, Ртз, кПа
	104365

	Робота силової турбіни, Lсв.т, кДж/кг
	269487

	Температура газу на виході з силової турбіни,  Tтз, К
	631

	Питома потужність силової турбіни, Nе.пит, кВт
	274574

	Питома витрата пального в двигуні, Ce, кг/кВт·год
	0,31

	Розхід повітря через двигун, Gв, кг/с
	47,4

	Коефіцєнт корисної дії,
[image: image56.wmf]h
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2.2 Газодинамічний розрахунок  ГТУ
Визначення діаметральних розмірів на вході в компресор
Приймаємо осьову складову швидкості повітря на вході в компресор 
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 і окружну швидкість на зовнішньому діаметрі робочого колеса 1-го ступеня компресора 
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Приведена швидкість на вході в компресор:
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Із таблиць газодинамічних функцій знаходимо відносну густину потоку
q(1а) = 0,726 [6].
Площа перерізу проточної частини на вході в компресор визначається за формулою:
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Вибрав відносний діаметр втулки на вході в компресор 
[image: image63.wmf]51
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, обчислюємо діаметр робочого колеса на вході до 1-го ступеня компресора:

[image: image64.wmf](

)

2

1

в

1

к

1

4

d

F

D

-

p

=

; 

[image: image65.wmf](

)

(

)

м

694

,

0

2

51

,

0

1

14

,

3

142

,

0

4

1

к

=

-

×

×

=

D

.
Діаметр втулки колеса:
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Середній діаметр ступеня:
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Висота лопатки:
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Визначення діаметральних розмірів на виході із компресора низького тиску та кількості ступенів КНТ
У виконаних конструкціях двохвальних ГТД робота КНТ складає  (0,35...0,5)Lк. Приймаємо
Lкнт = 0,372Lк;
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Ступінь підвищення тиску в КНТ, (приймаючи ККД КНТ рівним 
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Температура повітря на виході з КНТ:
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Тиск повітря на виході з КНТ:
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Приймаємо швидкість повітря на виході із КНТ 
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Відносна густина потоку із таблиць: q(а.кнт) = 0,433[6].
Обчислюємо площу проточної частини на виході з КНТ:
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де mв = 0,040348.
Вибираємо меридіальний профіль проточної частини КНТ з постійним кінцевим діаметром: D1к = 0,494, тоді
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Висота лопатки на виході із КНТ:

[image: image83.wmf]2

вт.кнт

1

к

л

D

D

h

-

=

;        

[image: image84.wmf](

)

м

028

,

0

2

412

,

0

494

,

0

л

=

-

=

h

.
Знаходимо окружну швидкість біля втулки робочого колеса 1-го ступеня:
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Обираємо щільність решітки лопаток у втулки робочого колеса 
[image: image86.wmf](
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Робота 1-го ступеня КНТ:
L1ст = U1втWu вт;  
L1ст = 113,75156,7 = 20650 (Дж/кг).
Знаходимо окружну швидкість у втулки робочого колеса останнього ступеня:
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Вибираємо щільність решітки лопаток у втулки робочого колеса:  
[image: image90.wmf](
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Робота останнього ступеня КНТ:
Lz кнт = Uz втWuz вт = 32671 (Дж/кг).  
Середня робота одного ступеня КНТ:
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Визначаємо кількість ступенів КНТ:
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Приймаємо число ступеней КНТ Z = 6.
Визначаємо частоту обертання ротора КНТ:
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Визначення діаметральних розмірів на вході в компресор високого тиску
Приймаємо коефіцієнт відновлення повного тиску в перехідному корпусі  пер = 0,99 і швидкість повітря на вході в КВТ 
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. Приведена швидкість обчислюється за формулою:
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Відносна  густина  потоку  q(а квт) = 0,504.
Площа на вході в КВТ:
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Приймаємо відносний діаметр втулки на вході в КВТ 
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Діаметр втулки:
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Висота  лопатки:
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Середній діаметр на вході в КВТ:
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Визначення діаметральних розмірів на виході із компресора високого тиску
Визначаємо роботу КВТ:
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Визначаємо ступінь підвищення тиску в КВТ (при ККД компресора високого тиску 
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Температура повітря на виході із КВТ:
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Тиск на виході із КВТ:
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Приймаємо швидкість повітря на виході із КВТ 
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Приведена швидкість потоку дорівнює:
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Відносна густина потоку  q(а .квт) = 0,442.
Визначаємо площу проточної частини на виході із КВТ:
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Приймаємо меридіональний профіль КВТ з постійним внутрішнім    (втулковим) діаметром Dвт.квт = Dвт.квт = const, тоді кінцевий діаметр робочого колеса на виході із компресора:
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Визначаємо висоту лопатки:

[image: image117.wmf]21
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Визначення кількості ступенів турбіни високого тиску
Робота турбіни високого тиску:
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Приймаємо оптимальне значення коефіцієнта навантаженості турбіни
        Y* = 0,55 і кількість ступенів у першому наближенні Z = 1.
Знаходимо потрібну окружну швидкість на середньому діаметрі робочого колеса турбіни (при ККД турбіни  
[image: image119.wmf]89
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Отримана величина Uтвт.ср є допустимою, отже турбіна високого тиску виконується одноступінчатою.
Середній діаметр ТВТ обирається рівним 1,6Dк:  Dср.твт = 0,494 м.
Визначення кількості ступенів компресора високого тиску
Окружна швидкість у втулки робочого колеса 1-го ступеня КВТ:

[image: image122.wmf]126

твт.ср

вт.в.квт

твт.ср

вт.квт

=

=

D

D

U

U

 (м/с).
Вибираємо густоту решітки 
[image: image123.wmf](
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 і знаходимо закрутку потоку в 1-му ступені КВТ:
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Робота 1-го ступеня КВТ:
L1квт = Uвт.квтWu вт = 13356 (Дж/кг).     
В аналогічній послідовності обчислюємо роботу останнього ступеня КВТ.
Окружна швидкість у втулки робочого колеса останнього ступеня КВТ:
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Вибираємо густоту решітки 
[image: image126.wmf](
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 і знаходимо закрутку потоку 
 в останньому ступені КВТ:

[image: image127.wmf](

)

130

5

,

1

1

55

,

1

вт

к

вт

=

+

=

D

b

t

С

W

a

z

u

 (м/с).
Робота останнього ступеня КВТ:
Lz квт = Uz.вт.квтWu.вт.z;  
Lz квт = 293,6130 = 38168 
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Середня величина роботи одного ступеня КВТ:
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Визначаємо кількість ступенів КВТ:
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Приймаємо кількість ступенів КВТ, таким що дорівнює 9.
Частота обертання ротора високого тиску:
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Визначення діаметральних розмірів на вході в турбіну високого тиску
Раніше були отримані: 
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 і окружна швидкість на cередньому діаметрі:
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Задаємо кут виходу потоку із соплового апарату 1 = 18 і обчислюємо швидкість газу на виході із соплового апарату:
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Приведена швидкість і відносна густина потоку в даному перерізі відповідно дорівнюють:
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Витрата газу і його тиск на виході із СА обчислюємо за формулами:

Gгса = Gпов(1 + qпал)(1  qохл  qвід) = 23,10 (кг/с);
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де  са = 0,98.
Обчислюємо площу на виході із СА:
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де тг = 0,0396, Fса = 0,015 м2.
Висота лопатки на виході із СА:
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Кінцевий (зовнішній) діаметр турбіни на виході із СА:
Dк = Dтвт.ср + hл ;  
Dк = 0,494 + 0,096 = 0,398 (м).
Діаметр втулки: 
Dвт = Dтвт.ср  hл ;  
Dвт = 0,494  0,032 = 0,398 (м).
Осьову складову швидкості газу на виході із СА визначаємо за формулою:

С1а = С1sin1 = 203 (м/с).
Визначення діаметральних розмірів на виході із турбіни високого тиску
Параметри газу на виході із турбіни високого тиску знаходимо за формулами:
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Приймаємо ККД турбіни високого тиску 
[image: image144.wmf]89

,

0

*

твт

=

h

 і знаходимо тиск газу на виході із ТВТ:
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Враховуючи, що частина повітря, що відбиралося з компресора, після охолодження лопаток турбіни повертається в проточну частину, приймаємо
qохл = 0, тоді витрата газу в перерізі на виході із ТВТ буде складати:

[image: image146.wmf](

)

(

)

15

,

24

1

1

від

охл

пал

пов

гтвт

=

-

-

+

=

q

q

q

G

G

 (кг/с).
Приймаємо приведену швидкість 2а = 0,42, що відповідає осьовій складовій швидкості газу на виході із ТВТ: 
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За таблицями газодинамічних функцій знаходимо  q() = 0,615.
Площа перерізу на виході із ТВТ:
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Вибираємо меридіональний профіль проточної частини ТВТ з постійним середнім діаметром Dср.твт = 0,494.
Висота лопатки в перерізі на виході із ТВТ:
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Кінцевий діаметр колеса на виході із ТВТ:
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Діаметр втулки:
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Перевіряємо баланс потужностей турбіни і компресора високого тиску:
Nквт = GвLквт;   Nквт = 6498537 кВт;
Nтвт = GгтвтLтвт;   Nтвт = 6718219 кВт.
Механічний ККД:

[image: image153.wmf]твт

квт

м

N

N

=

h

;    

[image: image154.wmf]97

,

0

6718219

6498537

м

=

=

h

. 
Визначення кількості ступенів турбіни низького тиску
Робота розширення газу в турбіні низького тиску обчислюється по умові балансу потужностей КНТ і ТНТ. Оскільки повітря, використане для охолодження ТВТ повертається в проточну частину двигуна, а елементи ТНТ виконуються без охолодження, механічний ККД приймаємо рівним  м = 0,94:
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Приймаємо середній діаметр ТНТ рівним Dсртнт = 0,494 м, окружна швидкість на середньому діаметрі буде складати:
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Перевіряємо величину коефіцієнта навантаженості ТНТ у одноступінчатому варіанті, (приймаючи ККД ТНТ 
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Отриманні значення Yтнт, близькі до оптимальних. Турбіна низького тиску виконується одноступінчатою.
Визначення діаметральних розмірів на виході із соплового апарата ТНТ
Приймаємо кут 1тнт = 18 і знаходимо швидкість газу на виході із СА при умові осьового виходу газу із турбіни (2тн = 90, С2u = 0).
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Критична швидкість:
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Приведена швидкість і відносна густина потоку:
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Площа проточної частини на виході із СА ТНТ:
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де пер = 0,99.
Вибираємо меридіональний профіль проточної частини ТНТ з постійним середнім діаметром Dср.тнт = const = 0,494 м, знаходимо висоту лопатки на виході із СА ТНТ:
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Зовнішній діаметр: 
Dк.тнт = Dср.тнт + hл ; 
Dк.тнт = 0,494 + 0,087 = 0,581 (м).
Визначення параметрів газу та діаметральних розмірів на виході із турбіни низького тиску
Температура газу на виході із ТНТ:
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Тиск газу на виході із ТНТ (при ККД турбіни 
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Обчислюємо площу проточної частини на виході із ТНТ. Приймаємо на виході із турбіни приведену швидкість тнт = 0,50 і знаходимо із таблиць
q(тнт) = 0,709, тоді:
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Висота лопатки на виході із турбіни:
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Кінцевий діаметр турбіни на виході:
Dк.т = Dср.тнт + 2hл ; 
Dк.т = 0,494 + 0,114 = 0,608 (м).
Визначення кількості ступенів і розосередження роботи по ступеням силової турбіни
За результатами термодинамічного розрахунку установки робота силової турбіни Lс.т = 284520 (Дж/кг). Приймаємо окружну швидкість на середньому діаметрі силової турбіни Uст.ср = 235 (м/с). Визначаємо у першому наближенні число ступенів силової турбіни, прийняв оптимальну величину коефіцієнта навантаженості турбіни Y* = 0,55 і ККД силової турбіни 
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Приймаємо Zс.т = 3 і уточнюємо потрібну величину Uс.т.ср для відповідності умові Y* = 0,55:
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Силова турбіна виконується 4-хступінчатою з розсередженням роботи по ступеням:
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Визначення діаметральних розмірів на вході в силову турбіну
Перший ступінь турбіни виконується з осьовим виходом газу (2 = 90,
С2U = 0). Кут виходу потоку із СА 1-го ступеня приймаємо рівним 1ст = 25. Швидкість газу на виході із СА[6]:
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Критична швидкість, приведена швидкість і відносна густина потоку в даному перерізі дорівнюють:
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q(1с.т) = 0,942.
Площа на виході із СА 1-го ступеня СТ, де пер = 0,97 – коефіцієнт, що враховує втрати в перехідному корпусі, са = 0,98 – коефіцієнт, що враховує втрати в СА:
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Вибираємо частоту обертання ротора силової турбіни (характерну для серійних нагнітачів газу) 
[image: image185.wmf]6500

с.т

=

n

 (хв1).
Проточна частина силової турбіни виконується з постійним втулочним діаметром.
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Довжина лопатки на виході з СТ:
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Визначення параметрів газу та діаметральних розмірів проточної частини на виході із силової турбіни:
Температура газу на виході із СТ:
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Тиск газу на виході із СТ:

[image: image190.wmf](

)

67664

1

1

г

г

*

ст

*

тнт

*

ст

*

тнт

пер

*

тнт

*

ст

=

-

h

×

-

-

×

s

×

=

k

k

Т

Т

Т

Р

Р

 (Па).
Приймаємо на виході із силової турбіни приведену швидкість ст = 0,57, якій відповідає відносна густина потоку q(ст) = 0,782.
Площа проточної частини на виході із силової турбіни:
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Висота лопатки на виході із СТ, кінцевий діаметр і діаметр втулки дорівнюють:
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[image: image194.wmf]154
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Визначення статичних параметрів газу на виході із газотурбінної установки та геометричних характеристик вихідного пристрою
Швидкість газу на виході із силової турбіни при ст = 0,57:
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Статична температура газу:
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Статичний тиск газу:
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Втрати повного напору в вихідному дифузорі оцінюється коефіцієнтом
вих = 0,98. Тиск заторможеного потоку на зрізі вихідного дифузора:
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Швидкість газу на виході із вихідного пристрою:
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Температура газу на зрізі вихідного пристрою:

[image: image200.wmf]578

1

2

г

г

г

2

с

*

с.т

с

=

-

-

=

R

k

k

С

Т

Т

 (К).
Приведена швидкість газу на виході із вихідного пристрою:
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Їй відповідає відносна густина потоку  q(с) = 0,201.
Площа перерізу на зрізі вихідного пристрою:
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При виконанні вихідного пристрою з перерізом на виході у вигляді кола, приймаємо його діаметр таким, що дорівнює:
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2.3 Будова і розташування вузлів газотурбінної установки
Двигун розраховано за послідовною схемою розташування вузлів, з подвійною схемою зв’язки корпусів, з двокаскадним турбокомпресором і силовою турбіною. Каскад низького тиску складається з дев’ятиступінчатого осьового компресора і одноступінчатої осьової реактивної газової турбіни. Каскад високого тиску включає в себе дев’ятиступінчатий осьовий компресор і одноступінчату осьову реактивну газову турбіну.
Силова турбіна виконана чотирьохступінчатою, осьовою, реактивною.
Ротор компресора низького тиску розташований міжопорно. Ротор компресора високого тиску також розташований міжопорно з виносом перших трьох ступенів над цапфой вала компресора. Обидва ротора компресора виконані по барабаннодисковій конструкції. Опороупорні підшипники кожного каскада являються передніми підшипниками опор роторів. В якості підшипників використовуються підшипники кочення.
Силова турбіна закріплена на двох опорах. Передня опора силової турбіни є радіальною, задня – опороупорна.
Ротор СТ розташований так, щоб центр мас знаходився в площині ролико-  підшипника СТ.
Вузол камери згорання являє собою трубчато-кільцеву конструкцію, в якій внутрішній кожух і дифузор розташовані над заданім корпусом компресора високого тиску з нахилом осей жарових труб близько 60 до осі двигуна, для забезпечення достатнього ресурса довговічності при більш високій температурі робочого  циклу в порівнянні з прототипом. Обидві турбіни компресора виконані охолоджуваними.  При цьому сопловий апарат першого ступеня має конвективно-плівкову систему охолодження. Робоче колесо першої ступені і перший сопловий апарат мають конвективну систему охолодження.
Вал силової турбіни оснащений пружною муфтою.
2.4 Розрахунок вузла турбіни
2.4.1 Газодинамічний розрахунок ступені ТВТ

Вихідні данні:
 робота ступені турбіни 
[image: image205.wmf]269487
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 температура газу перед ступенем Т*0 = 1250 (К);
 тиск газу перед ступенем – Р*0 = 173352 (Па);
 окружна швидкість на середньому діаметрі  
[image: image206.wmf]3

,

304

ср

 

1

=

U

 (м/с);
 кут виходу потоку із соплового апарату α1 = 18;
 витрата газу в ступені Gг = 30,127 (кг/с);
 геометричні параметри ступеня, знаходимо по схематичному кресленню проточної частини турбіни:
	D1к = 0,694 (м)
	D1cр = 0,494 (м)
	D1вт = 0,462 (м)

	D2к = 0,638 (м)
	D2ср = 0,494 (м)
	D2вт = 0,455 (м)


Розрахунок ступені турбіни на середньому діаметрі
1. Визначаємо коефіцієнт навантаження ступеня на середньому діаметрі:
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2. Величина ср отримана в рекомендованому інтервалі її  значень. Ступінь виконується з осьовим виходом газу. Швидкість газу на виході із соплового апарату  обчислюємо за формулою:
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3. Критична швидкість газу:
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4. Приведена швидкість:

[image: image213.wmf]кр

 

1

ср

 

1

1

а

С

=

l

; 

[image: image214.wmf]45

,

1

654

984

1

=

=

l

.
5. Осьова і окружна складові:
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6. Окружна складова відносної швидкості на вході в робоче колесо:
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7. Відносна швидкість на вході в робоче колесо:
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8. Кут виходу потоку на лопатки робочого колеса:
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9. Визначаємо параметри газу на виході із робочого колеса. Температура і тиск газу на виході із ступені:
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10. Осьову складову швидкості, на виході із робочого колеса, приймаємо: 
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11. Приведена швидкість:
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12. Відносна густина робочого тіла на виході із ступеня:
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13. Площа проточної частини на виході із робочого колеса:
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14. Окружна швидкість на середньому діаметрі:
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15. Окружна складова відносної швидкості на виході із робочого колеса:
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16. Відносна швидкість на виході із робочого колеса:
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17. Кут відносної швидкості:
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18. Окружна складова абсолютної швидкості газу на виході із ступеня:
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19. Визначаємо кінематичну степінь реактивності ступеня турбіни на середньому діаметрі за формулою:
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20. Робота ступеня турбіни визначається за формулою:
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21. Відносна похибка в розрахунку склала:
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2.4.2 Розрахунок параметрів газового потоку в турбіні компресора першого ступеня на різних радіусах проточної частини
Профілювання лопаток зробимо за законом постійної циркуляції. Розрахунок зводимо в табл. 2.2. За результатами розрахунків на рисунках 2.2 та 2.3 представлені трикутники швидкостей та побудови профілів лопаток.
Таблиця 2.2  Розрахунок профілювання лопаток

	Обумовлений параметр
	Кореневий переріз
r1вн = 0,1018
	Середній переріз
r1порівн = 0,1212
	Кінцевий переріз
r1н = 0,1406

	На вході в робоче колесо
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	На виході з робочого колеса
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Кореневий переріз
1 см = 50 м/с
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Рисунок. 2.2 – Побудова профілю кореневого перерізу лопатки турбіни високого тиску
Середній переріз
1 см = 50 м/с
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Периферійний переріз
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Рисунок 2.3 – Побудова профілів лопатки турбіни високого тиску середнього
та кінцевого перерізі
2.4.3 Розрахунок на міцність диску ТВТ
При роботі двигуна в дисках газових турбін виникають наступні напруження:
- напруження від відцентрових сил мас самого диска та мас прикріплених до нього лопаток;
- температурні напруження, викликані нерівномірним нагріванням диска;
- напруження викликані вібрацією диска.
Реальний диск приводиться до найпростішої розрахункової схеми за рахунок наступних припущень:
- диск симетричний щодо середньої площини, перпендикулярної осі обертання, із плавним обрисом профілю;
- температура по товщині диска не змінюється;
- напруження по товщині диска не змінюються, тому що не враховується його вигин;
- дія відцентрових сил робочих лопаток і замкової частини обода заміняється дією радіального контурного навантаження, рівномірно розподіленого по циліндричній поверхні обода диска;
Точні рішення диференціальних рівнянь можуть бути отримані тільки для деяких простих форм дисків (постійної товщини, рівного опору, гіперболічного...), для дисків довільного профілю зазначені рівняння можна вирішити наближеними методами.  
Приведений нижче метод розрахунку обертових дисків розроблений доцентом А.В. Штода і є найбільш простим. Його перевага полягає в тому, що сумарне напруження від відцентрових сил і від нерівномірності нагрівання знаходиться за допомогою єдиного розрахунку.
	Приймаємо температуру в центрі диска, (К)
	Тц = 350

	Оберти вала турбіни високого тиску, (хв1)

	nтвд = 11759

	Густина матеріала диска, (кг/м3)

	 = 8,2103

	Коефіцієнт Пуассона
	 = 0,4

	Кількість лопаток турбіни, (шт)

	z = 82

	Напруження розтягання в кореневому перерізі від дії відцентрових сил, (Па)
	кс = 7,852107

	Площа кореневого перерізу лопатки, (м2)

	Fк = 0,000045


Для виконання розрахунку диск розбивається кільцевими перерізами на 15 кільцевих ділянок. Основою методики розрахунку є формули для визначення зміни напружень у межах кільця. Починаючи розрахунок з нульового перерізу, де вихідні напруження задані, розраховуємо збільшення напружень на всіх кільцевих ділянках, за допомогою яких будуються загальні характеристики розподілу напружень  уздовж радіуса диска.
Значення радіальних контурних напружень від навантажень:
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Графічне відображення цієї залежності наведено на рисунку 2.4.
Змінення температури диска вздовж радіуса знаходимо за формулою:
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Для матеріалу ЕИ437Б розраховуємо значення модуля пружності і  коефіцієнта лінійного розширення у всіх перерізах диска:
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Розраховуємо допоміжні функції:
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Рисунок 2.4.  Профіль диску турбіни високого тиску
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Рисунок 2.5.  Змінення температури диску вздовж радіусу

[image: image283.emf]280 291.67 303.33 315 326.67 338.33 350

173

173.556

174.111

174.667

175.222

175.778

176.333

176.889

177.444

178

177.521

173.149

E

n

10

3





350 288 T

n


Рисунок 2.6.  Залежність модуля пружності
Визначаємо початкові коефіцієнти А, В, N, Q:
An = n; Bn = n; Nn = n; Qn = n
Обчислюємо ці коефіцієнти для всіх перерізів диска:
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Визначаємо напруги у всіх перетинах диска:
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Межа тривалої міцності матеріалу ЕИ437:
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437 = 650 МПа.
Напруження в нульовому перерізі дорівнює:
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Рисунок 2.7.  Змінення границі міцності по радіусу диску
Висновок. За вимогами коефіцієнт запасу міцності для дисків турбін повинний лежати в межах 1.5.....2.5. У нашому випадку диск виконаний зі сплаву ЕИ437Б и мінімальний коефіцієнт запасу міцності складає 
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2.4.4 Розрахунок на міцність вала турбіни ТВТ

Вихідні дані для розрахунку
а = 0,18 м;  b = 0,1м,  с = 1,12 м.
Маса:  компресора  Мк = 390 кг,
           турбіни Мт = 185 кг.
Діаметр вала D = 0,2 м.
Матеріал ЭИ-696.
Осьова сила, що діє на вал ТВТ
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Статична температура газу на вході в РК ТВТ 
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Статичний тиск
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Густина газу на вході в РК
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На виході з РК ТВТ:
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При масі компресора 390 кг і масі турбіни 185 кг приймаємо значення дисбалансу неврівноважених мас:
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Поперечні сили від маси роторів і неврівноважених мас:
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Вісь ротора нерухома в просторі, тому гіроскопічні моменти на ротор не діють.
Крутний момент на валу ВТ
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Реакції опор
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Внутрішній діаметр вала турбіни
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Площа перерізу вала:
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Момент опору вигинання
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Напруження вигинання в небезпечному перерізі 
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Рисунок 2.8.  Розрахункова схема вала
Напруження розтягання
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Напруження крутіння
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Складене напруження по третій теорії міцності
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Гранично припустима напруга для матеріалу ЭИ-696   0,2 = 700 (МПа).
Запас міцності:
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Визначення критичної частоти обертання вала турбіни
Осьовий момент інерції вала
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Без обліку диска турбіни
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Критична кутова швидкість обертання вала без обліку ваги вала з формули
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Критична частота обертання вала
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Умова запобігання резонансу виконується.
2.5 Основні системи проектованої газотурбінної установки
2.5.1 Система змащення і суфлювання

Система змащення i суфлювання  замкнута, циркуляцiйна, пiд тиском. В системi можуть використовуватись масла: ТП-22С (по ТУ 38.101821-83), ИПМ-10 (по TУ 8.101299-90) МС-8П (по ОСТ 38.01167-63) та iншi. Витрата масла не більше за 0,3 дм3/год. Прокачка масла на номiнальному режимi i температурі на вході 60-70С складає 313 дм3/хв., тепловiддача  не бiльше 3142,5 кДж/хв..
Тонкість фiльтрацiї - 10 мкм.
При роботi ГТУ контролюється наступнi параметри масла:
- тиск масла на входi (норма 0,245-0,441 МПа);
- температура на вході (норма 5-85С);
- температура на виході (не вище 135С);
- температура в маслобацi при якiй дозволений запуск без пiдiгрiвачу - не менше 15°С;
- кількість масла в баці - не менше 200 дм3.
В системі також застосовані наступні сигналізатори раннього виявлення несправностей в ній та в деталях які обмиваються маслом:
· мінімального тиску масла (спрацьовує якщо тиск менший 157кПа);
· забруднення фільтра тонкої очистки (спрацьовує коли перепад тиску на фільтрі досягає 58,811,8 кПа);
· появи феромагнітної стружки, або перевищення допустимої температури масла в магістралях відкачування із підшипників компресорів і турбін;
· появи феромагнітної стружки в магастралі відкачування мастила із системи приводів.
Система змащення діє так. Масло із маслобаку самопливом через фільтр поступає до нагнітаючого насоса маслоагрегата і через фільтр до місця змащення. Тиск масла на вході в ГТУ підтримується в заданих межах за допомогою редукційного клапана. 
В конструкцію нагнітаючого насоса вмонтований клапан для випуску повітря та фільтр тонкої очистки типу МФТ-36 облаштований перепускним клапаном до якого під’єднаний сигналізатор перепаду тиску на ньому типу СП-0,67. За фільтром в систему під’єднані датчики температури масла типу П-109 і тиску типу П-319-02 та сигналізатор мінімального тиску типу МСТВ-1,6. Масло до підшипників опор КНТ, турбін і обмежувача частоти обертання СТ поступає по зовнішніх трубопроводах, а до опор КВТ, центрального приводу і верхньої коробки приводів – по каналах, виконаних в проміжному корпусі. Інші деталі змащуються барботажем. Злив масла із системи здійснюється через кран розташований на нижній коробці приводів.
Після змащення опор масло стікає в мастильні порожнини і звідть відкачується насосами із порожнин підшипників КНТ, ТВТ, ТНТ і СТ – насосом.  На шляху у відкачуючі насоси масло омиває термостружкосигналізатори i фiльтpується запобiгаючими фiльтрами. Вiдкачане масло зливається по каналах в пiддон нижньої коробки приводiв, сюди ж по каналах в стiйках промiжного корпуса самопливом cтiкaє масло iз порожнини верхньої коробки приводiв, пiдшипника КВТ, центрального привода. Із пiддона масло, пройшовши стружкосигналiзатор  i запобіжний фiльтр, вiдкачується основним вiдкачуючим насосом i далi по каналу в нижнiй коробцi приводiв поступає в повiтровiддiлювач. Вiддiлене вiд повiтря масло через фiльтр грубої очистки поступає в маслохолоджувач. Масловiддiлювач облаштований перепускним клапаном. Пiсля охолодження масло через фiльтр повертається в бак. Пiдтримання допустимих температур i тиску масла на входi в маслоохолоджувач здiйснюється за допомогою клапана тиску i регулятора температури.
Мастильнi порожнини пiдшипника КНТ i пiдшипникiв турбiн з'єднанi зовнiшнiми трубопроводами з порожниною верхньої коробки приводiв, а центральний привод i нижня коробка приводів – по каналах в ребрах проміжного корпуса. Маслоповітряна суміш із верхньої коробки приводів попадає в відцентровий суфлер, а звідти відділене від повітря масло зливається по зовнішньому трубопроводу в піддон нижньої  коробки приводів. Відділене від масла повітря по трубопроводу відводиться за СТ. на приставній коробці приводів розташовані два насоси типу 888СТ які подають масло до систем ГПА.
Маслоагрегат МА-136 складається із п’яти вмонтованих в один корпус насосів шестеренчастого типу: одного нагнітаючого  і5 відкачуючих. Крім того, в його кришці змонтовані редукційні зворотні клапани, фільтр тонкої очистки з сигналізатором перепаду тиску, термостружкосигналізатор опор турбін з запобіжним фільтром.
Корпуси всіх насосів змонтовані в корпусі маслоагрегата, ущільнені кільцем і закриті кришкою. Корпус і кришка з’єднані болтами. Обертання шестерень всіх насосів здійснюється від шліцьового валика з’єднаного з ведучою шестернею основного відкачуючого насоса. Валик утримується в шестені за допомогою пружньої втулки.
Нагнітаючий насос розташований в розточках корпуса і складається із ведучої і ведомої шестерень які обертаються в бронзових втулках-підшипниках, редукційного і зворотнього і клапана випуску повітря. Обертання нагнітаючого насоса здійснюється від ведучої шестерні основного відкачуючого насоса через ресору. Між корпусами знаходяться ущільнювальні кільця корпус закритий кришкою, а ресора заглушкою і ущільнена манжетою.
Насос відкачки масла із порожнини підшипника КНТ розташований в розточках порпуса і складається із ведучої і ведомої шестерен обертається від ведучої шестерні основного відкачуючого насоса за допомогою кульки-шпонки. Основний відкачуючий насос розмшований в розточках корпуса і складається із ведучого валика-шестерні і ведомого валика-шестерні які обертаються в бронзових підшипниках-втулках. Насос відкачки масла із порожнини підшипників ТНТ і ТВТ знаходиться в розточках корпуса і складається із ведучої і ведомої шестерні, бронзових підп’ятників, які з метою компенсації торцевих щілин навантажені пружинами. Між корпусом маслоагрегата і корпусом коробки приводів знаходиться прокладка і гвинт.
Масло із бака по трубопроводу через штуцер і канал в кришці надходить до шестерень нагнітаючого насоса і виходить в порожнину нагнітання де розподіляється на два потоки. Основний потік, пройшовши зворотній клапан, надходить в порожнину фільтра. Надлишкова кількість масла перепускається редукційним клапаном в порожнину входу нагнітаючого насоса. 
Нагнітаєме масло, пройшовши фільтр тонкої очистки типу МФТ-36, подається в установку через ущільнений кільцевий отвір у фланці коробки приводів та прокладці і далі по зовнішніх трубопроводах розподіляється споживачам. Фільтр в кришці насоса ущільнений гумовими кільцями. Регулювання тиску масла здійснюється за допомогою гвинта який через рухому втулку і пружину переміщує клапан. Деталі  редукційного клапана закріплені в корпусі ковпачком і ущільнені кільцями. Певне положення гвинта фіксується гайкою і шайбою. Поряд з редукційним клапаном знаходяться клапан випуску повітря закритий ковпачком який ущільнений кільцем і отвір для датчика температури, ущільнений кільцем. Сигнал від датчика передається через розетку. Нижче фільтра знаходиться отвір для сигналізатора перепаду тиску типу СП-0,67 який ущільнений в корпусі кільцями і закріплений гвинтами і шайбами.
В корпусі маслоагрегата в фланці коробки приводів розташовані також такі отвори: 
· для підводу масла до основного відкачуючого насоса;
· для підводу масла до насоса відкачки із порожнини підшипника КНТ;
· для відводу масла із цього насоса;
· для підводу масла до насоса відкачки із порожнин підшипників ТВТ і ТНТ;
· для відводу масла із цього насоса;
· для підводу масла до насосу відкачки із порожнини підшипників СТ;
· для відводу масла разом з маслом яке надходить від насоса відкачки порожнини підшипника КНТ.
Над фільтром розташований зворотній клапан який притискується до корпуса пружиною, втулкою і ковпачком і ущільнюється кільцем, а також пробка суфлювання ущільнена кільцем. Під фільтром знаходиться отвір для запобіжного фільтра ущільненого кільцем і закріпленого гайками і шайбами. Сигнал від термостружкосигналізатора передається через розетку, злив масла з порожнини фільтра здійснюється через зливну пробку.
Корпус маслоагрегату прикріплений до корпуса коробки проводів шпильками, які в нього завернуті гайками і шайбами.
Повітровідділювач ВО-136 – приводний, відцентрового типу. Складається із корпуса, кришки і ротора. Ротор встановлений в корпусі на кульових підшипниках, які скріплені з крильчаткою і кільце – тримачами-гайками. 
Підшипники встановлені в стальні обойми, які запресовані в корпус і кришку. Крильчатка закритого типу насаджена на валик ротора і зв’язана з ним шліцами. Обертання ротора здійснюється шліцевим валиком. Для виключення перетікання масла із повітровідділювача в коробку приводв і в порожнину відводу повітря застосовані кільцеві ущільнення, які складаються із кільцетримачів і ущільнювальних кілець.
Маслоповітряна суміш із основного відкачуючого насоса через отвір в кришці поступає в порожнину і далі в міжлопатні канали крильчаткою і обоймою поступає в завиток корпуса і далі по каналу в порожнину фільтра грубої очистки. Після фільтра через отвір в корпусі, штучер і трубопровід, масло відводиться в маслоохолоджувач. Повітря, відділене від масла, по проточці в крильчатці, отворах і каналу в валику, штуцеру і зовнішньому трубопроводу відводиться в маслобак.
Фільтр тонкої очистки МФТ-36, який розмошований в кришці маслоагрегата МА-136, має тонкість фільтрації 40МкМ. Фільтр складається з набору сітчатих фільтруючих секцій насаджених на порожнистий стержень з поздовжніми пазами, які піджаті пружиною з одного боку спирається на втулку і регулювальне кільце, а з протилежного – на розподілювальний щиток, який в свою чергу спирається на стопорне кільце. Між щитком і корпусом в фільтрі знаходиться ущільнювальне кільце. Стержень з набором секцій закріплений в кришці фільтра за допомогою стопорного кільця. Фільтр закріплений в кришці маслоагрегата за допомогою болта-зйомника. При відкручуванні болт спирається буртом в упорне кільце, що знаходиться  у футорці і фільтр знімається. 
Масло під тиском, яке  створюється нагнітаючим насосом, по каналах в кришці МА-136 надходить в порожнину фільтра і далі через поверхні фільтруючих секцій, проміжки між гофрами каркаса в пази поступає у внутрішню порожнину стержня. По каналу в кришці і корпусі МА-136 відфільтроване масло поступає до фланця коробки приводів по каналах і трубопроводах – до місця змащення.
При забрудненні фільтра і досягненні в ньому перепаду тиску 118157 кПа відкривається перепускний клапан і частина масла проходить через фільтр без фільтрації. Клапан знаходиться в сідлі і прижатий пружиною, яка одягнута на втулку. Втулка закріплена корпусі ковпачком, який ущільнений кільцем. Коли перепад тиску на фільтрі досягає 4771 кПа спрацьовує сигналізатор СП-0,6Э. Фільтр грубої очистки МФГ-36 розташований в корпусі повітровідділювача ВО-136. Він складається із набору сітчатих фільтруючих секцій, які насаджені на порожнистий стержень з поздовжніми пазами. Набір  секцій утримується на стержні стоопорним кільцем. Між останньою фільтруючою секцією і кільцем знаходиться регулююче кільце.
В корпусі ВО-136 фільтр закріплений за допомогою болта-зйомника, який закручується в фіторку. З протилежного кінця болт спирається на футорку, яка завернута в кришку, фіксується упорним кільцем і ущільнюється мідним кільцем. Поздовжній рух фільтра обмежений стопорним кільцем. В корпусі фільтр ущільнений кільцем.
При досягненні перепаду тиску на фільтрі 118157 кПа відкривається перепускний клапан і масло поступає до маслоохолоджувачів без фільтрації. Клапан знаходиться всередині сідла і піджимається пружиною всередині якої розташована втулка. Втулка устримується ковпачком який ущільнений кільцем.
Запобіжний фільтр опори КВТ виконаний у вигляді ковпачка який перфорований отворами діаметром 0,6мм і приварений до маслоперепускної втулки. Із маслоперепускної втулки масло надходить до форсунки кульового підшипника і форсунки контактно-радіального ущільнення.
Запобіжний фільтр форсунок опор ТВТ і ТНТ представляє собою перфорований отворами діаметром 0,6мм, циліндр який запресований в корпус форсунок, кількість форсунок – дві.
Аналогічну конструкцію мають запобіжні фільтри роликопідшипника СТ і кульового підшипника СТ. Фільтри вставлені в масляні канали корпусів. Після фільтрів масло надходить до форсунок.
Запобіжний фільтр основного відкачуючого насоса виконаний у вигляді сітки з розмірами отворів 1,41,4 мм, яка окантована каркасом виготовленим із листової сталі. Фільтр кріпиться до піддону нижньої коробки приводів за допомогою трьох гвинтів, які законтрені замком.
Відцентровий суфлер ЦС-136 встановлений на шпильках, завернутих в корпус верхньої коробки приводів, і кріпиться за допомогою гайок і шайб. Складається із корпуса, кришки і ротора. Ротор складається із валика, крильчатки закритого типу, з’єднаної з ведучим валиком коробки приводів валиком.
Маслоповітряна суміш із верхньої коробки приводів надходить до переднього торця крильчатки через вікна в корпусі, і до заднього торця крильчатки через перепускну втулку, яка ущільнена кільцем, і канали в корпусі і в верхній коробці приводів. Масло відцентровими силами відкидається на периферійний бандаж крильчатки, проходить через отвори в ньому і далі по каналу в корпусі, штуцеру  і трубопроводу стікає в піддон нижньої коробки приводів. Повітря через вікна в крильчатці і отвір в валику і трубопровід відводиться в вихідний пристрій СТ через ежектор. Трубопровід кріпиться до кришки на шпильках за допомогою шайб і гайок і ущільнений кільцем.
На приставній коробці приводів встановлено два насоси типу 88СТ призначених для нагнітання масла в систему ущільнень ГПА. Насос шестеренчатого типу складається із корпуса, нагнітаючого вузла і фланця. В насосі здійснена гідравлічна компенсація торцевих щілин між шестернями і підп’ятниками, яка забезпечує роботу насоса без зменшення продуктивності.
Розрахунок параметрів системи змащення ГТУ
Прокачка масла через двигун
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См –  питома теплоємність масла . Cм = 2,1 (кДж/кг)
м - густина масла, ρм=0,9 (кг/дм3)
Т - підвищення температури масла в двигуні, ΔТ = 30(С)
Qм - тепловіддача в масло. Визначається по статичним даним. 
Для ТВТ Qм = 915 на кожні 100 кВт еквівалентної стендової потужності
Qм = 1600 кДж/кг
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Циркуляційний запас масла:
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Vц = 28,2 (дм3)
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Повний запас масла, дм3  
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tmax – час роботи двигуна. Приймаємо tmax = 720 (год)
q – погодинна витрата масла
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Кількість заливаємого масла:
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де Vп – кількість масла, яке необхідне для заповнення трубопроводів, масло радіатора і інших масляних порожнин.
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Продуктивність нагнітаючого насосу
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- коефіцієнт об’ємної подачі насоса (ηн=0,85)
n - частота обертання шестерень n=3500 хв–1.
m- модуль зубів шестерень (m=2,5)
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- діаметр ділильної окружності шестерень
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де U - окружна швидкість шестерень на діаметрі ділильної окружності, U=10 м/с
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Потужність нагнітаючого насосу задовольняє вимогам прокачки масла через двигун з необхідним запасом.
2.5.2 Система автоматичного керування і регулювання ГПА

Склад і призначення станції контролю та керування ГПА.
Станція включає:
- комп’ютер;
- монітор з промисловою клавіатурою (праворуч від монітору) і    функціональними клавішами (під монітором);
- промислову мишку;
- пульт оператора з кнопками екстреного останову (ЕАО), деблокіровки (ДБЛ),  аварійного останову (АО),  нормального останову (НО);
- кабелі підключення.
Більш докладніше розглянемо систему автоматичного керування і регулювання ”ЗОРЯ –1”.
Складається із електронно-технічного і програмно-процесорного обладнання, до основи якого покладені програмне забезпечення і елементна база ПТЗ "Series 4".
Блок електронно-технічного обладнання (БЕТО) складається із 3-ох типів програмно-апаратних контролерних модулів, до яких підключені джерела аналогових, дискретних і частотних сигналів від датчиків і дистанційно-керовані виконуючі механізми систем та кранів технологічної обв’язки ГПА. Модулі зібрані на електроно-логічній елементній базі з використанням швидкодіючих керуючих процесорів. Для надійної та безперебійної роботи модулі розташовані в екранованих і захищених від зовнішніх впливів комутаційних блок-каркасах,  встановлені в приміщенні з температурою повітря,  постійно підтримуємою кондиціонером. Живлення БЕТО від двох дублюючих автономних стабілізованих джерел постійного та змінного струму. З’єднувальні жгути контролерів екрановані. Контактні пари для виключення окислення позолочені. Приміщення БЕТО знаходиться в укритті ГПА, у безпосередній близкості до джерел сигналів і виконуючих механізмів органів керування, що забезпечує зручність при проведенні монтажних робіт і технічного обслуговування.
Блок електро-технічного обладнання зв’язаний дискретним каналом зі станцією контроля та керування, що знаходиться на головному щиті керування цеху. Станція контроля та керування являє собою промисловий комп’ютер з підключенним до нього та БЕТО дублюючим блоком дистанційнного керування "Fanuc". Монітор – промисловий,  20-и дюймовий.
Комп’ютер зібраний на основі процесора типу "Pentium" з тактовою частотою   200 МГц і вище, має достатній об'єм оперативної пам’яті та забезпечує декілька портів підключення до загальностанційної САК, принтера, а також до паралельного комп’ютера (ноутбука) при необхідності конфігурування системи при проведенні пуско-наладочних робіт.
Використовується програмне забезпечення "WOIS" в середовищі операційної системи "Windows-95(NT)", розроблене програмістами "ССС" сумісно з НВП "Машпроект". 
Програмне забезпечення станції оператора "WOIS" (Windows-based  Operator Interface Software toolkit) – це набір програм, які працюють у середо- вищі MS Windows, і призначаються для контролю та керування тех-нологічним процесом (транспортування газу) у складі Інтегрованої Системи Регулювання.
Мнемосхеми технологічного процесу, сторінки аварійної та попереджувальної сигналізації,  архів,  універсальні характеристики обладнання й тренди  забезпечують оператора необхідною інформацією.
Оператор здійснює керування та контроль через активні динамічні елементи екрану монітора,  які в реальному часі взаємодіють з програмно-апаратними модулями логічного керування (GTLC) та регулювання (GTCC), а також іншими пристроями САК.
Головними функціями програмного забезпечення "WOIS"  є:
- обробка подій, аварій та інших даних процесу в реальному часі;
- створення та зберігання історій процесу;
- графічне представлення даних процесу, а також можливість керування  вводом - виводом параметрів процесу;
- виконання математичних розрахунків і імітація процесу;
- контроль несанкціонованного доступа до керування процесом;
- друк звітів (добові відомості, поточні параметри роботи агрегату, поточні події, тренди);
- підтримка механізму динамічного обміну даними з іншими програмами MS Windows;
- підтримка прикладного проектування.     
"WOIS" має сучасний і наглядний многофункціональний інтерфейс на якому відібражається : 
· 12 екранів з мнемосхемами по системам і параметрам ГПА; 
· робочі параметри ГПА в цифровому та графічному вигляді;
· індикація положення кранів і виконуючих механізмів;
· алгоритм запуску та холодної прокрутки ГТД;
· положення робочої точки нагнітача – віддалення від помпажної зони;
· витратні характеристики нагнітача;
· комерційні та розрахункові параметри ГПА;
· величина заведених в САК вставок аварійних, попереджувальних і обмежувальних захистів;
· 30-денна ретроспектива – архівація даних, подій і параметрів роботи ГПА.
Оператор має можливість вручну та у відповідності з інструкцією за допомогою "мишки" виконувати:
· підготовку до запуску ГПА;
· запуск ГПА в ручному та автоматичному режимах;
· останов ГПА, як аварійний, так і нормальний, зі зтравлюванням газу із контура нагнітачів або без нього;
· технологічну прокрутку ГТД;
· прокачку маслосистем ГПА;
· керування режимами роботи ГПА і виконуючими механізмами.
В САКіР для коректування або зміни в процесі експлуатації параметрів роботи ГПА, установок захисту, а також інтерфейсу передбачена підпрограма "COIN"  ("Constructor Interface"), а також ряд інших програмних засобів "WOIS Series 4", що забезпечують надійну та безаварійну роботу ГПА.
2.5.3 Паливна система ГТУ

Паливна система ГТУ призначена для подачі паливного газу до камери згорання. 
Паливний газ до турбоагрегату поступає із блоку підготовки паливного газу де проходить попередню очистку, осушення, та підігрів. Призначення кранової обв’язки паливної системи:
12р – ручний кран паливного газу на агрегат;
12 – пневматичний (автоматичний) кран паливного газу на агрегат;
9 – свічний кран;
СК – стопорний клапан;
РК – регулюючий клапан. 
Склад і призначення
Паливна система по командах АСУ забезпечує:
подачу паливного газу до запальника;
дозування паливного газу, який підводиться на форсунки, на стаціонарних і перехідних режимах, в тому числі і при запуску двигуна;
нормальну і аварійну зупинку подачі паливного газу з колектора форсунок в свічу;
забезпечує вимірювання для передачі на АСУ величини тиску паливного газу і після регулювального клапана;
призупинку подачі паливного газу при несанкціонованому зникненні живлення або пониженні напруги на клапані нормальної зупинки стоп-крана.
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Рисунок 2.9  Склад паливної системи
1  стоп-кран; 1.1  клапан електромагнітний відкриття стоп-крана; 1.2  клапан електромагнітний нормальної зупинки; 1.3  клапан електромагнітний аварійної зупинки; 1.4  клапан електромагнітний пускового газу; 16  сигналізатор положення стоп-крана; 2, 3, 4  перетворювач тиску (об’єкту); 5  ящик клемний; 6, 7 – клапан  регулюючий;  8,12,13 – клапан;  9 – перетворювач тиску; 10,11 – датчик–реле  різниць тиску; 14 – фільтр
При нормальному закритті стоп-крана знімається напруга з  електромагнітного клапана нормальної зупинки 1.2.
2.5.4 Система запуску

Запуск газотурбінного двигуна – це перехідний (несталий) режим роботи двигуна від стану спокою до режиму малого газу. Режим малого газу газотурбінного двигуна – це режим мінімально стійкої тривалої надійної роботи, при якій двигун розвиває мінімальну потужність і з якого забезпечується надійний вихід на будь-який робочий режим за визначений час.
Однією з основних особливостей запуску ГТД є стійке протікання робочого процесу тільки при відносно високій частоті обертання ротора, коли в камері згоряння палива  турбіна розвиває потужність, достатню для самостійної роботи двигуна без допомоги стороннього джерела потужності. Для проектованого двигуна ця частота по ротору ВТ складає 80% у порівнянні з частотою на максимальному режимі. До цієї частоти двигун розкручується пусковим пристроєм – стартером.
У систему запуску входять:
– блок автоматичного запуску, призначений для автоматичного керування запуском і холодним прокручуванням двигуна.
Режим роботи повторно-короткочасний (циклами). Принцип дії блоку полягає у формуванні електричних команд на включення і відключення агрегатів запуску двигуна в залежності від частоти обертання ротора ВТ чи за часом. Принцип дії пристрою по частоті обертання заснований на порівнянні періоду сигналу датчика оборотів з еталонним інтервалом часу, формованим у пристрої. При періоді сигналу датчика оборотів, рівному еталонному чи менший, видається команда.
– стартер, служить для розкручування двигуна до частоти обертання, рівної 30% від максимальної, при досягненні якої стартер відключається. Стартером також здійснюється холодне прокручування двигуна. Стартер установлюється на коробці приводів агрегатів. Турбіна стартера приводиться в обертання природним газом: Рг* = 25 кгс/см2, Тг* = 288 К.
– агрегат запалювання зі свічами, служить для розпалювання газоповітряної суміші, що надходить у запалювачі камери згоряння при запуску. Агрегат запалювання має два незалежних канали, що працюють кожний на свою свічу. Кожен канал має підвищувальний трансформатор, керований транзисторним безконтактним перетворювачем (інвертором).
Електромагнітна енергія постійного струму перетвориться в імпульси перемінного струму і через розрядників подається на високовольтні виводи агрегату. Свічі служать для запалення паливно-повітряної суміші у запалювачах камери згоряння. На двигун установлюється дві свічі, по однієї в кожен запалювач.
– датчик оборотів – призначений для видачі електричного сигналу, частота якого пропорційна частоті обертання ротора ВТ. Сигнал з обмотки датчика надходить у блок автоматичного запуску, у якому на заданих оборотах формуються команди керування агрегатами запуску.
Процес запуску ГТУ можна розбити на три основні етапи (рисунок 2.10)
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Рисунок 2.10. – Етапи запуску двигуна
На першому етапі розкрутка ротора двигуна здійснюється тільки ПП

[image: image345.wmf]С

ПУ

у

М

М

M

-

=

1


де 
[image: image346.wmf]1

у

M

 - момент, на прискорення ротора ГТУ;
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Другий етап запуску починається з моменту запалення паливно-повітряної суміші в камері згоряння.
Момент прискорення на цьому етапі рівний: 
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На третьому етапі  ротор ГТУ розкручується тільки турбіною двигуна
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Даний етап завершується виходом двигуна на режим малого газу.
Висновки до розділу 2. В цьому розділі проведено термодинамічний та газодинамічний розрахунок газотурбінної установки. Зроблено короткий опис будови та розташування вузлів газотурбінної установки. Проведено газодинамічний розрахунок ступені ТВТ вузла турбіни, розрахунок параметрів газового потоку в турбіні компресора першого ступеня на різних радіусах проточної частини, розрахунки на міцність лопатки диску та вала турбіни високого тиску. Проведено розрахунок та опис основних систем проектованої газотурбінної установки: системи змащення і суфлювання, системи автоматичного керування і регулювання ГПА, системи запуску газотурбінного двигуна.

Розділ 3
Збільшення потужності турбіни ГТУ шляхом охолодження повітря в компресорі.
Застосування «вологого» стискування шляхом вприскування води в компресори енергетичних ГТУ є одним з найбільш ефективних заходів істотного збільшення їх потужності (до 10-12 %) та збільшення ККД до 2-3 % [20]. Цей метод використовується на 40 потужних ГТУ в усьому світі (за даними Siemens-Westinghouse) [21,22]. В зазначених працях підтверджена перспективність «вологого» стискування в компресорах ГТУ. Однак маються і серйозні обмеження при його застосуванні, пов’язані з особливостями поведінки рідинної фази, її сепарація на поверхні лопаток напрямних та робочих апаратів компресора та пов’язані з цим втрати енергії , відмічені в роботі [23]. Як показали розрахунки та експерименти, така сепарація може звести до нуля весь позитивний ефект від введення води та зменшення теоретичної роботи стискування.
При введенні води в компресор припустима максимальна кількість води в термодинамічному плані визначається з урахуванням температури після компресора при сухому стискуванні, парціального тиску водяної пари в потоці пароповітряної суміші й температури при вологому стискуванні. З урахуванням теплообміну між краплями води й повітрям обчислювана кількість води не повинна перевищувати 1,5…2,0 % від маси повітря.
3.1 Оцінка впливу «вологого стискування» на роботу компресора
Оскільки упорскування здійснюється в зону відцентрових сил, то в процесі стиску відбувається значна сепарація крапель на корпус компресора, і як наслідок, значно зменшується розмір змоченої поверхні лопаток, з якої відбувається випаровування води. Це приводить до того, що максимальна кількість води, яка може подаватися на вхід компресора, часто не перевищує 1…2,5 % витрати повітря. Оскільки при подачі великої кількості вода не встигає випаровуватися в проточній частині компресора й у вигляді плівки сповзає по його корпусу в камеру згоряння.
Для зменшення впливу відцентрових сил на краплі води, у відносно потужних ГТД використовують подачу частини води в перехідник між компресорами низького й високого тиску. У таким міжкаскадних системах воду розпорошують за допомогою форсунок, установлених у напрямних лопатках частини ступенів компресора. Це дозволяє перерозподілити кількість впорскуваної води.
Результати розрахунків компресорів різних параметрів показують істотну відмінність у них процесів руху й випаровування вологи, значення втрат і вплив упорскування на показники роботи компресора. Серед факторів, що викликають ці відмінності визначимо такі як розміри проточної частини компресора місце введення води, ступінь підвищення тиску компресора кількість води, що випаровується, і т.д.
Нижче наведені результати деяких розрахунків.
На рисунку 3.7 представлена схема системи підігріву води, що подається на вприскування. Вона включає в себе резервну ємність 4, насос 8, теплообмінник 9 для підігріву води, з електричними підігрівачами 10, фільтр тонкого очищування 12. В цій системі використовується хімічно обезсолена вода. Параметри води, що подається на вприскування складають, тиск – 3,5–4,0 МПа, температура – 220–230 С.
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Рисунок 3.1 – Система підігріву води на вприскування
Вимірювалися наступні параметри рисунок 3.2:
температура повітря на вході в двигун;
атмосферний тиск;відносна вологість атмосферного повітря;
статичний тиск у замірюваному перерізі вхідного каналу;
повний тиск у замірюваному перерізі вхідного кналу;
тиск за компресором;
температура за компресором;
температура перед турбіною;
тиск за турбіною компресора;
температура за турбіною компресора;
температура за силовою турбіною;
частота обертання турбокомпресора;
частота обертання силової турбіни;
витрата паливного газу;
параметри впорскуваної води: температура, тиск, витрата.
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Рисунок 3.2  Схема вимірювань
Проведення досліджень відбувалося на трьох режимах. Перший режим  без подавання води в колектор вприскування. Другий режим  сталий режим подавання перегрітої води при начальних параметрах першого режиму (зі зниженою температурою в КЗ). Третій режим  встановлюється за температури в КЗ такої як на першому режимі (без вприскування води), шляхом збільшення витрати природного газу, що регулюється системою автоматичного керування.
Результати вимірювань зводимо в таблицю 3.1. В таблиці прийняті наступні позначення. Атмосферні умови t0 = 5 °С, р0 = 98 кПа,  = 60 %. Т0 – температура повітря, на вході у двигун; Т*тк – температура за турбіною компресора; р0 – атмосферний тиск; Т*т – температура за силовою турбіною,  – відносна влогість атмосферного повітря, %; nтк – приведена частота обертання турбокомпресора; рвх – статичний тиск в вимірюваному перерізі вхідного каналу; Fг – витрата паливного газу; р*вх – повний тиск в вимірюваному перерізі вхідного каналу; Nе – активна електрична потужність; р*к – надлишковий тиск за компресором; параметри вприскуваної води: Твод – температура, pвод – тиск, Gвод – витрата; Т*к – температура за компресором; Т*г – температура перед турбіною (за камерою згорання); р*тк – надлишковий тиск за турбіною компресора.
Таблиця 3.1 – Результати вимірювань

	№ режима
	
	рвх,
кПа
	р*вх,
кПа
	рк1,
кПа
	рк2,
кПа
	рк3,
кПа
	ртк,
кПа
	Тт,
°С
	Т0,
°С
	Тг,
°С
	Ттк,
°С
	Тк,
°С
	Fг,
Hм3
	Nе,
кВт
	Рг,
кПа
	nтк,
%
	Gвод,
г/с
	Твод,
°С

	I
	1121
	-4,16
	-1,39
	613
	612
	600
	106
	384
	5,9
	794
	503
	274
	421
	858
	759
	92,3
	
	

	
	1122
	Подавання води на впрування

	
	1123
	-4,21
	-1,35
	621
	623
	611
	108
	386
	5.9
	794
	511
	275
	435
	885
	776
	92,1
	67
	240

	
	1124
	-4,20
	-1,33
	618
	618
	607
	106
	387
	5,9
	794
	511
	275
	434
	879
	771
	92,1
	67
	240

	
	1126
	-4,24
	-1,48
	618
	619
	609
	106
	379
	4,9
	783
	470
	270
	429
	871
	772
	92,1
	67
	240

	II
	1128
	-4,18
	-1,37
	616
	618
	605
	106
	380
	4,9
	783
	470
	270
	423
	866
	772
	92,1
	67
	240

	
	Поновлення Тг

	
	1131
	-4,22
	-1,45
	625
	626
	615
	108
	386
	4.9
	794
	479
	273
	442
	901
	788
	92,6
	67
	240

	IIІ
	1132
	-4,31
	-1,48
	624
	629
	618
	108
	388
	4.9
	794
	487
	274
	447
	909
	794
	92,6
	67
	240


Витрата перегрітої води при її уприскуванні в компресор склала 67 г / с, тобто хв = Gв/Gпов ~ 1 %, температура і тиск води перед системою форсунок дорівнювали 240 °С і 5,0 МПа, відповідно.
Як випливає з таблиці 3.1, при уприскуванні перегрітої води температури за компресором і в камері згоряння перед турбіною компресора знизилися (відповідно на 5 і 11 °С) тільки після приблизно 2 хв. Це викликано прогрівом комунікацій подачі перегрітої води від запірних вентилів з байпасної лінії до місця уприскування в компресор. Подача в перші 1,0–2,0 хвилини, недостатньо нагрітої для перегрітого стану і «вибухового» поділу крапель води може призводити до сепарації утворюються порівняно великих крапель на лопатках направляючого апарату компресора, робочих лопатках, а також на корпусі компресора, що призводить до запізнювання зниження температур по газовому тракту ГТД. 
У режимі II з уприскуванням перегрітої води температури повітря після компресора Тк і робочого тіла в камері згоряння перед турбіною Тг і після турбіни компресора знизилися: Тк – на 4 °С, Тг – на 11 °С, а Ттк – на 33 °С. Зниження температур після компресора і перед турбіною компресора виявилося менше, ніж в попередніх оцінках. Основна причина такої відмінності – менша в порівнянні з розрахунками температура входить до компресор повітря, в випробуваннях Т0 становила всього лише 5,9 ° С в порівнянні з 25 ° С, прийнятими в розрахунках.
Вище розрахункової була також вологість повітря (60 %). В умовах випробувань змінення ККД і вихідної потужності з переходом з режиму I на режим II склало  ~ 0,5 % (відносних) і Nе ~ 0,9 %.
Також спостерігалося помітне підвищення тиску за компресором рк (приблизно на 1,5 %).
Показовим для оцінки впливу уприскування перегрітої води на характеристики компресора і газотурбінної установки в цілому є порівняння режимів I і III. Слід зазначити, що з переходом від режиму II до режиму III при відновленні температури в камері згоряння перед турбіною компресора в силу підвищення потужності турбіни компресора [якщо порівняти перепад температур на ній (Тг – Ттк) в I і III режимах], має місце помітне підвищення числа обертів (з 92,1 на 92,6%), що позначається на підвищенні ступеня стиснення лк (з 7,2 до 7,38) і призводить до зростання витрати повітря, що в свою чергу, впливає на підвищення вихідної потужності Nе (до 909 кВт), причому як в порівнянні з режимом I (858 кВт, так і з режимом II (866 кВт). У результаті, як видно з таблиці 3.1, корисна потужність Nе установки збільшується на 5,9 %. При цьому, внутрішній ККД компресора дещо зріс (приблизно на 1 %), загальний ККД установки залишився практично тим же.
Таким чином, незважаючи на істотно меншу, ніж в умовах ISO температуру вхідного повітря (і його підвищену вологість), в наявності позитивний вплив уприскування перегрітої води на корисну потужність установки, ступінь стиснення в компресорі і запас до помпажа. Перерахунок результатів випробувань на параметри ISO дає збільшення корисної потужності установки Ne на 11 %.
Слід зазначити, що проведені раніше випробування з уприскуванням в компресор неперегрітої (холодної) води при аналогічних режимах роботи не дали скільки-небудь помітного поліпшення показників ГТУ.
У випадку упорскування води на вхід компресора рівномірно по висоті лопаток інтенсивний внутрішньоканальний сепараційний капеж відбувається тільки в першому ступені, а сепарація крапель на корпусі спостерігається, в основному, в декількох перших ступенях. Далі по потоку сепарація порівняно невелика, оскільки краплі мають менший діаметр і збільшується щільність повітря.
Подібний характер руху випаровування вологи в компресорі обумовлює й значення виникаючих при цьому втрат  вони найбільш значні в перших ступенях компресора, а потім порівняно швидко зменшуються. У цілому, по всьому компресору їх сумарне значення становить приблизно 0,8 % на кожний відсоток води, що впорскується (рисунок 3.3, а). Разом з тим втрати ККД ступенів компресора, що виникають через зсув коефіцієнта витрати від початкових значень, досить великі (до 1,6 % на кожний відсоток води, що впорскується). Вони визначалися для умов спільної роботи компресора й турбіни, і найбільш великі для останніх ступенів компресора.
Випарне охолодження повітря стискуваного в компресорі значно зменшує об'ємну витрату повітря в ступенях, особливо в останніх. У результаті цього процесу робоча крапля на характеристиці кожного ступеня зміщається убік зменшення коефіцієнта витрати й збільшення коефіцієнта тиску.
Збільшення ККД компресора й зростання витрати газів через турбіну і урахування випарюваної води, поліпшує роботу ГТД у цілому (рисунок 3.3).
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Рисунок 3.3  Відносне збільшення корисної потужності й ККД ГТД залежно від кількості води, що впорскується перед компресором:
----- – для компресора, розрахованого на роботу без упорскування;
– –– – – для компресора, спроектованого таким чином, що при упорскуванні води коефіцієнти витрати ступенів одержують оптимальні значення
Корисна потужність двигуна при упорскуванні води 0,5…2,0 % збільшується на 7,5…14 %, а зростання ККД стабілізується на рівні 3,5 %. Якщо з упорскуванням води коефіцієнти витрати ступеня стають оптимальними, то відповідні прирости потужності становлять 8,5…17 %, ККД  4…6,5 %. Оскільки механічні втрати від вологи порівняно малі, то оптимізацію роботи ступенів компресора з упорскуванням води досить виконати на їхньому оптимальному значенні коефіцієнтів витрат.
При знаходженні оптимального варіанта упорскування води в проточну частину компресора становить інтерес його реалізація в різних ступенях (рисунок 3.4). При упорскуванні в різні ступені на ККД компресора впливають наступні протидіючі фактори:
· відсутність випаровування води до місця упорскування, що зменшує його ефективність;
· інтенсивність випаровування вище при упорскуванні в наступні ступені й відсутність втрат від вологи до місця упорскування, внаслідок чого ефективність упорскування зростає.
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Рисунок 3.4  Кількість води, що випарувалася, у різних ступенях компресора при упорскуванні води в кількості 2 % від витрати повітря:
1 – упорскування перед компресором; 3, 5 – упорскування в напрямні апарати 3-го і 5-го ступенів
3.2 Обмеження обсягів (витрат) впорскуваної води у газову турбіну
Основним недоліком даної системи є те, що рівень охолодження обмежений температурою вологого повітря, що подається в ГТД, тобто залежить від умов навколишнього середовища. Максимальна ефективність досягається в суху й жарку погоду, але при високій відносній вологості вона знижується. Крім того, при такому способі охолодження (упорскуванням води) споживається значна кількість води. Незважаючи на це, система широко використовується у зв'язку з порівняно низькою вартістю. Обмеженням кількості води для упорскування є насичення її в стисненому повітрі при виході з компресора. Якщо кількість впорскуваної води більша понад насичення, це призводить у результаті до появи крапель води в процесі стискування. У цьому випадку, насичене краплями води повітря, негативно впливає на стан лопаток компресора. Це приводить до появи термічних напружень через різницю температури або до появи ерозії лопаток компресора через механічний вплив.
Для того щоб визначити максимально припустиму кількість впорскуваної води, при проводилися експерименти та використовувалися наступні рівняння. Процес рівноваги по кількості вологи описується рівнянням
hв 21-hв2 = (ω21 -ω1) (hh2O-hv21),
де ω- питома вологість, кг водяна пара/кг сухе повітря, питому вологість можна визначити за психрометрической діаграмою, ω1 =0,001 кг водяної пари/кг сухого повітря, h = 188,35 кДж/кг, питома вологість повітря – 0,00798 кг водяної пари/кг сухого повітря.
Розглянувши результати досліджень, можна зробити висновок про те, що одержання істотних результатів від застосування упорскування можливо тільки при одночасному уведенні води й повітря перед компресором. Через різний вплив уведення води на параметри компресора й ГТД виникає потреба в організації оптимального використання упорскування.
Основним критерієм такої організації є одержання максимальне можливого приросту ККД компресора в межах припустимого кількості впорскуваної води. Обмеженням для припустимої кількості води можуть бути, наприклад, ерозійна або вібраційна небезпека для лопаток компресора при надмірній витраті води.
Характерним для отриманих кривих є те, що для упорскувань, розташованого ближче до вхідної частини компресора, величини похідних більше, але вони швидше убувають у міру зростання  Gвпр. Вибір оптимального упорскування проводився в такий спосіб. При зростанні Gвnр, упорскування здійснювалося в тій кількості, при якім величина похідної максимальна.
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Рисунок 3.5 – Змінення ККД до витрати води залежно від витрати впорскуваної води, і швидкості обертання турбіни
Описаний вище порядок включення упорскування води найбільш важливий у тих випадках, коли значення зазначених похідних порівняно велике. Якщо ж значення похідних близькі до нуля, порядок включення різних місць і кількість упорскування може бути спрощене без помітного зниження його ефективності. Причина такого розв'язку пов'язана з можливістю зменшення ерозійного й вібраційного навантаження на лопатки компресора без істотного зниження ефекту від упорскування.
3.3 Переваги й недоліки використання системи зволожування повітря в компресорі
Застосування упорскування вологи у компресор має наступні переваги.
1. Підвищення потужності. Охолодження повітря на вході в газову турбіну нижче 15 °С дозволяє власникам електростанції дістати додатковий прибуток за рахунок виробітку додаткової кількості енергії.
2.Підвищення ефективності використання палива. Це одна з найбільш важливих переваг використання системи охолодження на вході ГТУ. При підвищенні температури з 15 °С до 38 °С збільшується питома витрата тепла, що у свою чергу приводить до зниження ККД на 4 %. Цей негативний фактор може бути усунутий шляхом охолодження повітря, що подається в газову турбіну. Для стандартних ГТУ зниження температури повітря до 6 °С зменшує питому витрату тепла й підвищує ККД на 2 %. 
3. Продовження терміну служби компонентів газових турбін. Двигуни, що працюють при низьких температурах повітря на вході, мають більш тривалий термін служби й вимагають технічного обслуговування в меншому обсязі. Більш низькі й стабільні температури повітря забезпечують менше зношування компонентів турбін.
4. Збільшення ККД у комбінованому циклі. Низькі температури повітря забезпечують більш низькі температури вихлопних газів, що в достатній степені компенсує втрату потужності.
5. Підвищення ККД системи при роботі на базовому режимі. Загальний ККД системи можна підвищити шляхом збереження енергії холоду в енергонакопичувачах «вода/лід» з використанням електричного охолоджувача (чиллера) у періоди низького енергоспоживання. Найбільш ефективною є робота електричних чиллерів у нічний час з більш низькими температурами в конденсаторі. За необхідності максимального напрацювання енергії мають бути задіяні традиційні системи, замість систем накопичення енергії [12, 13].
До недоліків застосування системи охолодження можна віднести такі фактори:
1. Для установки системи необхідно додатковий простір. Крім того, вона вимагає додаткового обслуговування/
2. Охолодні змійовики й випарники встановлюються на шляху повітряного потоку, що приводить до постійних втрат тиску.
Висновки до розділу 3. Основними висновками слід вважати, що для освоєння рівня 44–45 % ККД в сучасних ГТУ [1] необхідно вдосконалити газодинаміку елементів турбомашин та систем охолодження КГПТУ, поліпшити конструкцію елементів утилізаційного парогенератора, а також впорскування конденсату на вхід в компресор низького тиску КГПТУ з метою ізотермування процесу стиснення повітря в компресорів, чим можливо підвищення ККД від 5 % до 18 % і це дуже суттєво в сучасній економічній та екологічній ситуації України, а також в умовах підвищення температури повітря (тобто на такий показник можлива економія паливного газу в Україні, це майже одна п’ята частина з тих, що в 4–5 разів більше в світі витрачаємо ми зараз більше на одиницю продукції (ВВП)).
загальні Висновки
1. Як свідчить аналіз існуючого обладнання газотранспортної системи та сучасних схем роботи газотурбінних установок за цей час газоперекачувальна техніка фізично, а головне морально застаріла та потребує модернізації. Весь парк газоперекачувальних агрегатів, що експлуатується в даний час, має дуже низький коефіцієнт корисної дії (ККД), і відповідно високу витрату паливного газу. В умовах підвищення температури навколишнього середовища значно погіршуються параметри роботи ГТУ, а саме, зменшується потужність та коефіцієнт корисної дії. Актуальним є розроблення та вдосконалення системи охолодження повітря, шляхом вприскування води в протону частину ГТУ.
2. Проведено термодинамічний та газодинамічний розрахунок газотурбінної установки. Зроблено короткий опис будови та розташування вузлів газотурбінної установки. Проведено газодинамічний розрахунок ступені ТВТ вузла турбіни, розрахунок параметрів газового потоку в турбіні компресора першого ступеня на різних радіусах проточної частини, розрахунки на міцність диску та вала турбіни високого тиску. Проведено розрахунок та опис основних систем проектованої газотурбінної установки: системи змащення і суфлювання, системи автоматичного керування і регулювання ГПА, паливна система ГТУ, система запуску двигуна.

3. Результати розрахунків, виконаних до компресора енергетичної газотурбінної установки потужністю 150–200 МВт, свідчать про істотне збільшення ККД компресора – приблизно до 4 % відносних. Зростання ККД компресора і зростання витрати газів через турбіну з урахуванням води, що випарувалася, покращує роботу газотурбінної установки в цілому. Для освоєння рівня 44–45 % ККД в сучасних ГТУ необхідно вдосконалити газодинаміку елементів турбомашин та систем охолодження КГПТУ, поліпшити конструкцію елементів утилізаційного парогенератора, а також впорскування конденсату на вхід в компресор низького тиску КГПТУ з метою ізотермування процесу стиснення повітря в компресорів, чим можливо підвищення ККД від 5 % до 18 % Що є досить суттєво. 
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