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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Предлагаемое вниманию читателей учебное пособие "Кон¬ 
денсационные установки паровых турбин" рассчитано на сту¬ 
дентов вузов, обучающихся по специальностям 10.14.00 — "Тур¬ 
бостроение", 10.05.00 — "Тепловые электрические станции", 
10.10.00— "Атомные электрические станции и установки". 

При подготовке настоящего учебного пособия авторами учтен 
опыт, а также положения методики построения и изложения 
материала, использованные при написании ранее изданных 
учебных пособий по конденсационными установкам паровых 
турбин В. П. Блюдова, С. С. Бермана, И. Н. Кирсанова и др. 

Авторы стремились отразить современные систематизирован¬ 
ные представления по вопросам теплового и гидродинамичес¬ 
кого расчетов конденсаторов, конструкции конденсаторов раз¬ 
личных турбинных заводов, основы эксплуатации конденсаци¬ 
онных установок, а также ряд перспективных разработок, на¬ 
правленных на совершенствование конденсационных установок 
в целом. При этом авторы исходили их предпосылки, что учеб¬ 
ное пособие является в определенной степени дополнительным 
материалом для изучения студентами либо отдельных разделов 
дисциплин, либо отдельных вопросов по ряду специальных кур¬ 
сов. 

При написании пособия по ряду принципиальных вопросов 
авторами отражены различные точки зрения специалистов на ме¬ 
тодики расчета, конструктивные решения, методы повышения 
эффективности, перспективные разработки и др. 

При работе над книгой авторы широко использовали совре¬ 
менную научно-техническую литературу по тепловым и атом¬ 
ным электростанциям, паровым турбинам и паротурбинным 
установкам. Использованы также отдельные материалы турбин¬ 
ных заводов и результаты исследований по различным элемен¬ 
там конденсационных установок, выполненных в научно-иссле¬ 
довательских институтах (НПО ЦКТИ, ВТИ, ИТФ СО РАН и 
др.), АО ОРГРЭС и на кафедрах технических университетов 
страны. 

Структура учебного пособия полностью соответствует разде¬ 
лам типовых учебных программ дисциплин "Паро- и газотур¬ 
бинные установки", "Турбины и насосы АЭС", "Турбины ТЭС 
и АЭС" и базируется на знании таких дисциплин, как "Термо¬ 
динамика", "Теплопередача", "Гидрогазодинамика", "Сопро¬ 
тивление материалов" и др. Пособие может быть использовано 
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студентами при курсовом и дипломном проектировании, а так¬ 
же при прохождении производственной практики. Для лучшего 
усвоения теоретического материала и получения практических 
навыков представлен ряд примеров тепловых и гидродинами¬ 
ческих расчетов. По каждому разделу сформулированы кон¬ 
трольные вопросы для самопроверки. 

Список литературы включает только те источники, которые 
необходимы читателю для более глубокого изучения отдельных 
вопросов. 

Авторы благодарны работникам ТМЗ, ЛМЗ, ХТЗ, КТЗ и 
НПО ЦКТИ, оказавшим помощь в получении необходимых 
материалов, а также в обсуждении отдельных разделов книги. 

Главы 1, 2 (кроме §2.6), гл. 3 (кроме §3.9 и §3.10), гл.6 
написаны Ю. М. Бродовым, гл. 4, 5 и §3.10 — Р. 3. Савельевым, 
§2.6 — совместно Ю. М. Бродовым и М. А. Ниренштейн, 
§3.9 — совместно Ю. М. Бродовым и П. Н. Плотниковым. 

Авторы благодарят проф. А. Д. Трухния, проф. Г. Г. Шклове-
ра и доцента Б. Э. Капеловича за ценные советы и замечания 
при подготовке рукописи к изданию, инженера Л. И. Локалову 
за помощь при ее оформлении. 

Замечания по учебному пособию будут приняты с благодар¬ 
ностью, их следует направлять по адресу: 113114, Москва, 
М-114, Шлюзовая наб., 10, Энергоатомиздат. 

Авторы 



Глава первая 

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О КОНДЕНСАЦИОННОЙ 
УСТАНОВКЕ ПАРОВОЙ ТУРБИНЫ 

1.1. Назначение и состав конденсационной установки паровой 
турбины 

Одним из основных способов достижения высокого терми¬ 
ческого КПД паротурбинной установки является понижение 
параметров пара за турбиной. С понижением давления и темпе¬ 
ратуры отработавшего в турбине пара уменьшается количество 
теплоты, передаваемой холодному источнику, что, как известно 
из термодинамики, при неизменных параметрах свежего пара 
повышает мощность турбины (за счет увеличения теплоперепа-
да на нее) и экономичность цикла в целом. Иллюстрацией 
этому служит рис. 1.1, где на Т, S-диаграмме изображены два 
идеальных тепловых цикла Ренкина, отличающиеся между со-

Рис. 1.1. Сопоставление идеальных тепловых циклов ПТУ с разными конечными 
давлениями пара в Т, S-диаграмме 
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бой только конечным давлением пара. Площадь фигуры abcdea 
(полезная работа цикла), относящейся к циклу с меньшим 
давлением отработавшего в турбине пара, больше площади 
фигуры a1b с de1a1 на площадь заштрихованной фигуры а а1е1е а. 

В табл. 1.1 в качестве примера представлены данные по 
изменению мощности турбин и экономичности ПТУ при изме¬ 
нении давления пара за турбиной и неизменных параметрах 
свежего пара. Как показывают эти данные, при изменении 
давления за турбиной на 1 кПа экономичность паротурбинных 
установок ТЭС изменяется примерно на 1%, а для АЭС это 
изменение достигает 1,5—2,0%. Большее изменение в эконо¬ 
мичности паротурбинных установок АЭС определяется тем, что 
для турбин с малым теплоперепадом, в частности для турбин 
насыщенного пара, относительное изменение перепада оказы¬ 
вается большим. 

Таблица 1.1. Изменение мощности турбин и экономичности ПТУ при 
изменении давления отработавшего пара на ±1 кПа 

Марка турбины 

К-50-90 ЛМЗ 
К-100-90ЛМЗ 
Т-110/120-130 ТМЗ 
К-200-130ЛМЗ 
Т-250-300-240 ТМЗ 
К-300-240-ЛМЗ 
К-300-240-ХТЗ 
К-500-240-ХТЗ 
К-750-65/3000 ХТЗ 
К-800-240 ЛМЗ 
К.-500-65/3000 ХТЗ 
К-220-44 ХТЗ 
К-1000-60/1500-1 ХТЗ 
(3 ЦНД) 

Номинальная 
мощность 

турбины, МВт 
50 
100 
120* 
200 
300* 
300 
300 
500 
750 
800 
500 
220 
1000 

Изменение мощ¬ 
ности турбины, 

МВт 
0,45 
0,90 
1,25 
1,90 
1,83 
2,76 
3,34 
3,88 
8,91 
4,94 
8,00 
4,06 
12,75 

Изменение эконо¬ 
мичности ПТУ, % 

0,90 
0,90 
0,73* 
0,95 
0,70* 
0,92 
1,11 
0,78 
1,19 
0,62 
1,60 
1,85 
1,28 

* На конденсационном режиме работы. 

Понижение параметров пара за турбиной обычно осущест¬ 
вляется до давления, ниже барометрического, для чего необ¬ 
ходимо обеспечить конденсацию отработавшего в турбине пара. 
Этой цели и служит конденсационная установка, которая, кро¬ 
ме вышеуказанного назначения, обеспечивает также получение 
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Рис. 1.2. Принципиальная схема конденсационной установки: 
1 — конденсатор; 2 — циркуляционный насос; 3 — конденсатосборник; 4 — 

конденсатный насос; 5 — воздушный насос (эжектор); А — подвод рабочего тела 
(пар или вода); Б — пар из турбины; В — в систему регенерации 

чистого конденсата для питания парового котла (парогенерато¬ 
ра), замыкая цикл. 

Принципиальная схема конденсационной установки приве¬ 
дена на рис. 1.2. 

Пар, отработавший в турбине, направляется в конденсатор 1, 
представляющий собой, как правило, горизонтальный кожухот-
рубный теплообменный аппарат, в котором происходит его 
конденсация. Процесс конденсации совершается за счет отня¬ 
тия у пара теплоты конденсации при постоянном давлении. Для 
отвода теплоты, выделяющейся при конденсации пара (теплоты 
фазового перехода), через трубы конденсатора, образующие 
поверхность охлаждения, циркуляционным насосом 2 непре¬ 
рывно прокачивается охлаждающая среда. В зависимости от 
вида охлаждающей среды конденсаторы подразделяются на во¬ 
дяные (охлаждающая среда — вода) и воздушные (охлаждающая 
среда — воздух). Воздушные конденсаторы по ряду причин 
пока не получили широкого распространения, перспективные 
разработки в этой области описаны в гл. 7. Абсолютное боль¬ 
шинство современных ПТУ имеют водяные конденсаторы, для 
охлаждения которых используются как естественные, так и спе¬ 
циально созданные источники воды. 

Конденсат, образовавшийся в результате конденсации пара, 
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стекает в конденсатосборник 3, откуда откачивается конденсат -
ным насосом 4 и подается в систему регенерации. 

Поступающий в конденсатор из турбины пар всегда содержит 
воздух, который попадает в турбину через концевые уплотнения 
ЦНД, неплотности фланцевых соединений различных элемен¬ 
тов ПТУ, где давление меньше барометрического, и т. д. Часть 
воздуха попадает в конденсатор через неплотности соединения 
выходного патрубка турбины и переходного патрубка конденса¬ 
тора. В конденсаторах паровых турбин одноконтурных АЭС 
содержание неконденсирующихся газов возрастает за счет про¬ 
дуктов радиолиза. Если воздух и другие неконденсирующиеся 
газы не удалять непрерывно из объема конденсатора, то разре¬ 
жение в нем создать не удастся. Отсос паровоздущной смеси из 
парового пространства конденсатора осуществляется воздуш¬ 
ным насосом (эжектором) 5, который выбрасывает эту смесь, 
как правило, в окружающую среду. Принцип действия и кон¬ 
струкция этих насосов описаны в гл. 4. 

Необходимо иметь в виду, что конденсаторы современных 
паровых турбин выполняют, кроме вышеописанных, и некото¬ 
рые другие функции. Например, при пусках или резких измене¬ 
ниях нагрузки, когда паровой котел (парогенератор) произво¬ 
дит большее количество пара, чем требуется турбине, или когда 
параметры пара не соответствуют необходимым, пар, вырабаты¬ 
ваемый паровым котлом (парогенератором), через РОУ (БРОУ) 
направляют прямо в конденсатор, чтобы не допустить потери 
рабочего тела. Для приема этого пара конденсатор оборудуется 
специальным пускосбросным устройством. 

Кроме того, в конденсаторе обычно предусмотрены патрубки 
для приема конденсата из коллекторов дренажей паропроводов, 
уплотнений, некоторых подогревателей и добавки химически 
очищенной воды для восполнения потерь конденсата в цикле. 

Известно, что при пуске турбоустановки как сама турбина, 
так и объем конденсатора заполнены воздухом. Для ускорения 
пуска иногда используется специальный пусковой воздушный 
насос (эжектор), который, как правило, имеет большую произ¬ 
водительность. 

Формально к схеме конденсационной установки иногда от¬ 
носится и так называемый хозяйственный эжектор, который 
обеспечивает удаление воздуха из водяных камер при пуске 
конденсатора в работу. 

Все основные элементы конденсационной установки паровой 
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турбины, кроме воздушных насосов (эжекторов), обычно разме¬ 
щаются в помещении между нулевой отметкой и отметкой 
машинного зала станции. Это помещение называется конденса¬ 
ционным. Исключение составляют турбины ХТЗ с боковыми 
конденсаторами. Воздушные насосы, как правило, размещают¬ 
ся на отметке турбины, вблизи нее. 

1.2. Конструктивное оформление и схемы включения 
конденсаторов 

Пар и охлаждающая вода в конденсаторе могут находиться в 
непосредственном контакте и в процессе конденсации пара 
смешиваться друг с другом. Такие конденсаторы называются 
смешивающими или контактного типа. 

Если пар и охлаждающая вода в конденсаторе разделены 
между собой твердой поверхностью теплообмена, на которой и 
происходит конденсация пара, то такие конденсаторы называ¬ 
ются поверхностными. Направление теплового потока в по¬ 
верхности теплообмена таких конденсаторов остается постоян¬ 
ным, поэтому они являются теплообменными аппаратами реку¬ 
перативного типа. 

В паротурбинных установках почти исключительное распро¬ 
странение получили поверхностные конденсаторы подвального 
типа. Конструктивная схема такого конденсатора приведена на 
рис. 1.3 (конструктивную схему боковых конденсаторов турби¬ 
ны К-500-60/1500 ХТЗ см. в гл. 3). 

К корпусу конденсатора 1 присоединены (чаще всего с помо¬ 
щью сварки, иногда с помощью фланцевого соединения) ос¬ 
новные трубные доски 2, в отверстиях которых закреплены 
трубки 3, образующие охлаждаемую поверхность теплообмена 
конденсатора. (Компоновка трубного пучка конденсатора, а 
также крепление трубок в трубных досках рассматриваются в гл. 
3). К внешним поверхностям трубных досок крепятся передняя 
4 и задняя 5 (поворотная) водяные камеры. Передняя водяная 
камера с помощью перегородки 6 разделена на два отсека для 
организации тока воды через конденсатор в два хода. Под 
ходом в данном случае понимается течение воды без изменения 
направления движения. В общем случае выбор числа ходов (и 
соответствующего количества перегородок в водяных камерах) 
конденсатора определяется оптимальными значениями скорос¬ 
тей воды, гидродинамическим сопротивлением аппарата, 
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Рис. 1.3. Схема поверхностного конденсатора: 
1 — корпус; 2 — трубные доски; 3 — трубы; 4 — передняя водяная камера; 5 — 

задняя (поворотная) водяная камера; 6 — перегородка водяной камеры; 7 — 
патрубок подвода циркуляционной воды; 8 — патрубок выхода циркуляционной 
воды; 9 — переходный патрубок (горловина) конденсатора; 10 — патрубок отсоса 
паровоздушный смеси; 11 — паровые щиты; 12 — воздухоохладитель; 13, 14 — 
первый и второй потоки воды соответственно; 15 — конденсатосборник; 16 — 
промежуточные перегородки; 17 — окна в промежуточных перегородках; 18 — 
сбросное устройство для пара; 19 — трубы выхода пара из камер отбора ЦНД; А — 
вход пара в конденсатор; Б — отсос паровоздушной смеси; В — отвод конденсата; 
Г — вход охлаждающей воды; Д — выход охлаждающей воды; Е — сброс пара из 
котла (парогенератора); Ж— выход пара из отборов ЦНД 

компоновкой турбоустановки в целом и рядом других факторов. 
Основные аспекты этих вопросов рассматриваются в гл. 2, 3. 

Охлаждающая вода через патрубок 7 поступает в нижний 
отсек, проходит по трубкам нижней половины конденсатора, 
поворачивается на 180° в камере 5, проходит по трубкам верх¬ 
ней половины конденсатора и из верхнего отсека (верхней его 
части) передней водяной камеры 4 через патрубок 8 удаляется 
из конденсатора. По такой схеме (двухходовой) выполнено боль¬ 
шинство конденсаторов современных паровых турбин. Имеют¬ 
ся, однако, и конденсаторы с большим и меньшим числом 
ходов. Например, конденсаторы турбин К-800-240 и 
К-1200-240 ЛМЗ выполнены одноходовыми. 
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Паровое пространство конденсатора, в котором размещены 
охлаждаемые циркуляционной водой трубки, с помощью пере¬ 
ходного патрубка (горловины конденсатора) 9 соединяется (обыч¬ 
но с помощью сварки) с выходным патрубком турбины. 

Пар, поступающий в конденсатор из турбины через переход¬ 
ный патрубок 9, конденсируясь на охлаждаемых циркуляцион¬ 
ной водой трубках 3, движется в направлении патрубка отсоса 
паровоздушной смеси 10. При этом в приведенной на рис. 1.3 
компоновке трубного пучка пар движется преимущественно 
сверху вниз (часть пара из развитого центрального прохода 
входит в трубный пучок в радиальном, от центра к периферии, 
направлении), обходя в нижней части пучка паровые щиты 11, 
условно выделяющие часть трубного пучка 12, называемую воз¬ 
духоохладителем. 

Для обеспечения более полной конденсации пара в объеме 
конденсатора и уменьшения количества пара, отсасываемого 
воздушным насосом через патрубки 10, необходимо, чтобы пер¬ 
вый ход циркуляционной воды был организован в части труб¬ 
ного пучка, включающего в себя зону воздухоохладителя. В 
данном случае (см. рис. 1.3) вода подается в водяную камеру 
снизу. 

Для удобства эксплуатации турбины и конденсатора (чистка 
трубок, их осмотр, замена или заглушка) современные конден¬ 
саторы паровых турбин обычно выполняются двухпоточными. 
Для этого циркуляционная (охлаждающая) вода подается в кон¬ 
денсатор двумя параллельными потоками. 

На рис. 1.3 трубные пучки 13 и 14 этих двух независимых 
потоков воды симметрично расположены относительно верти¬ 
кальной осевой линии конденсатора (разрез А—А). Каждый из 
потоков выполнен двухходовым. 

Пар, сконденсировавшийся на поверхности трубок, стекает в 
нижнюю часть конденсатора, откуда собирается в конденсато-
сборник 15. Из конденсатосборника конденсат откачивается 
конденсатными насосами. 

В паровом пространстве конденсатора для обеспечения виб¬ 
ронадежности его трубной системы, а также для ужесточения 
корпуса аппарата, устанавливаются промежуточные перегород¬ 
ки 16, количество и система расстановки которых определяются 
по специальной методике (см. гл. 3). Для выравнивания полей 
скоростей и давления пара по всему объему конденсатора в 
промежуточных перегородках выполняются окна 17. 

В переходном патрубке конденсатора обычно устанавливают -
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ся выводные трубы пара 19 из камер отборов ЦНД на регенера¬ 
тивные подогреватели низкого давления, а также сбросное уст¬ 
ройство для пара 18, поступающего из парового котла (пароге¬ 
нератора) через РОУ и БРОУ. 

В ряде конденсаторов сбросные устройства иногда устанавли¬ 
ваются непосредственно в трубных пучках, но это затрудняет 
выполнение наиболее рациональной компоновки трубного пуч¬ 
ка конденсатора, так как дополнительные потоки пара и воды 
вызывают аэродинамические и температурные перекосы в пуч¬ 
ке и, следовательно, ухудшают эффективность его работы [75]. 
Такое конструктивное решение может также оказать отрица¬ 
тельное влияние на долговечность работы трубного пучка из-за 
больших скоростей сбрасываемых потоков пара, его высокой 
температуры и большой влажности. Эти потоки способствуют 
эрозионному износу трубок, появлению опасных автоколеба¬ 
ний трубок и их разгерметизации в узле вальцовочного соеди¬ 
нения в трубных досках из-за больших термических напряже¬ 
ний. 

Схемы включения конденсаторов паровых турбин должны 
обеспечить высокую эффективность работы всей паротурбин¬ 
ной установки, минимальный расход электроэнергии на про¬ 
качку охлаждающей воды, а также рациональную компоновку 
оборудования и циркуляционных водоводов в машинном зале 
электростанции. 

Паровые турбины большой мощности имеют большое число 
выхлопных патрубков (до восьми), которые направляют пар в 
конденсаторы. 

В современных конструктивных решениях можно выделить 
два основных варианта включения конденсаторов по пару: связ¬ 
ки "выхлопной патрубок — корпус конденсатора" и "несколько 
выхлопных патрубков — на один корпус конденсатора". 

В отечественной практике наиболее часто реализуется вари¬ 
ант одно- и двухкорпусного выполнения конденсаторов с па¬ 
раллельными потоками в них пара. 

По расположению конденсаторов относительно турбины все 
известные схемы могут быть классифицированы по двум основ¬ 
ным признакам — местоположению конденсатора относительно 
турбины и расположению оси трубного пучка конденсатора 
относительно продольной оси турбоагрегата. 

По первому признаку различают три типа конденсаторов: 
подвальный (конденсатор расположен под турбиной, обычно в 
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пределах фундамента агрегата); боковой (корпус конденсатора 
расположен сбоку от турбины за пределами ее фундамента); 
интегральный (трубный пучок компонуется во внешнем корпу¬ 
се ЦНД или в его части). 

По второму признаку различают два варианта: конденсаторы 
с поперечным и аксиальным (параллельно или вдоль оси турби¬ 
ны) расположением. 

Наиболее часто применяется подвальное поперечное распо¬ 
ложение конденсатора (рис. 1.4). В большинстве случаев для 
мощных турбин один корпус конденсатора объединяется в блок 
с одним ЦНД. Такая схема позволяет на базе отработанного 
блока "ЦНД — конденсатор" с наименьшими затратами нара¬ 
щивать единичные мощности турбин за счет унифицированных 
блоков. 

По условиям компоновки турбоагрегата ширина подвального 
поперечного конденсатора ограничена осевой длиной ЦНД. 
Данная схема не накладывает ограничений на длину конденса¬ 
тора, которая обычно ограничена сортаментом (длиной) приме¬ 
няемых в конденсаторе трубок. В этих условиях увеличение 
габаритов аппарата может осуществляться только за счет высо¬ 
ты, что существенно влияет на величину парового сопротивле¬ 
ния конденсатора и напор циркуляционного насоса из-за воз¬ 
растания нескомпенсированной сифоном геодезической высо¬ 
ты охлаждающей воды (см. гл. 5). 

Для подачи пара из выхода ЦНД корпус конденсатора соеди-

Рис 1.4 Схема подвального поперечного расположения конденсатора 
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нен с нижней частью цилиндра переходным патрубком (с помо¬ 
щью сварки), который в общем случае имеет форму усеченной 
пирамиды. Минимально возможная высота переходного пат¬ 
рубка обычно определяется по условиям компоновки трубопро¬ 
водов регенеративных отборов турбины, которые выводятся из 
ЦНД. При этом необходимо учитывать, что с увеличением угла 
раскрытия патрубка потери давления и неравномерность потока 
по входному сечению корпуса конденсатора возрастают. 

Подвальный продольный конденсатор отличается от попере¬ 
чного тем, что обычно один корпус конденсатора принимает 
пар из нескольких выхлопов, в том числе и от нескольких ЦНД. 
Габариты подвального продольного конденсатора по ширине 
ограничены шириной фундамента, а по длине — длиной ЦНД 
(рис. 1.5). Так как протяженность ЦНД часто больше длины 
охлаждающих трубок, то корпус конденсатора изготовляют из 
двух-трех частей, которые соединяют по воде промежуточными 
водяными камерами. Для наборки трубок в такой конденсатор 
(при его монтаже) используют пространство под ЦВД и генера¬ 
тором 

Общей характерной особенностью подвальных компоновок 
конденсаторов является то, что поток пара за последней ступе¬ 
нью турбины для того, чтобы попасть в конденсатор, должен 
развернуться на угол до 90 °, а это приводит к потерям давления 
в выхлопном патрубке. 

Боковая продольная компоновка конденсатора (рис. 1.6) дает 
возможность свободного размещения поверхности охлаждения 
при обеспечении необходимого уровня скоростей пара в труб-

Рис 1 5 Схема подвального продольного расположения конденсатора 
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ном пучке, гарантирующего удовлетворительные тепловые ха¬ 
рактеристики конденсатора. 

Другим преимуществом боковой компоновки являются низкие 
потери в выхлопном патрубке турбины за счет меньшего угла 
поворота потока. Кроме того, боковая компоновка позволяет 
снизить общую высоту турбоагрегата Длина бокового продоль¬ 
ного конденсатора ограничена, ширина явных ограничений не 
имеет, а высоту обычно выбирают в соответствии с вертикаль¬ 
ным размером ЦНД Для уменьшения затрат на прокачку ох¬ 
лаждающей воды деление конденсатора на потоки по воде обыч¬ 
но осуществляют по высоте, что позволяет иметь у насоса 
нижнего потока меньший напор 

Боковая продольная компоновка предусматривает, как пра¬ 
вило, применение для одного ЦНД двух конденсаторных кор-

Рис 1.6 Схема бокового продольного расположения конденсатора 
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пусов, расположенных по обе стороны от турбины. Каждый из 
корпусов соединен с выхлопами ЦНД не менее чем двумя 
переходными патрубками, конфигурация и размеры которых 
должны обеспечивать равномерный подвод пара к трубным 
пучкам и низкие потери давления. 

Для размещения бокового конденсатора в машинном зале 
необходимо резервировать дополнительную площадь (в соот¬ 
ветствии с его габаритами). 

К числу недостатков данной компоновки следует отнести 
также и то, что размещение конденсатора вдоль турбины за¬ 
трудняет доступ к ЦНД для обслуживания и ремонта, а боковой 
подвод пара усложняет процесс проверки гидравлической плот¬ 
ности парового пространства конденсатора при монтаже и ре¬ 
монтах. 

Боковая поперечная компоновка конденсаторов в настоящее 
время не применяется. 

Основное отличие интег¬ 
ральной продольной компо¬ 
новки конденсатора (рис. 1.7) 
заключается в том, что по¬ 
верхность охлаждения ком¬ 
понуется непосредственно во 
внешнем корпусе ЦНД. При 
таком решении отпадает 
необходимость в переходных 
патрубках, а это обеспечива¬ 
ет минимальные металлоем¬ 
кость и габариты всего блока 
"ЦНД — конденсатор". В ос¬ 
тальном интегральная про¬ 
дольная компоновка имеет те 
же особенности, что и схема 
с боковыми продольными 
конденсаторами. 

Интегральная поперечная 
компоновка конденсаторов в 
настоящее время не приме¬ 
няется. 

Выбор варианта компо¬ 
новки блока "ЦНД — кон¬ 
денсатор" обычно осущест¬ 
вляется на основе технико-Рис. 1.7. Схема интегрального продольно¬ 

го расположения конденсатора 
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экономического анализа низкопотенциального комплекса кон¬ 
кретной электростанции. В качестве функции цели в этом слу¬ 
чае рассматривается сумма расчетных приведенных затрат на 
систему "турбина — конденсатор — водоохладитель". Сущест¬ 
венное значение при этом имеют схемы включения конденсато¬ 
ров по охлаждающей воде. 

Принципиальные схемы включения конденсаторов по охлаж¬ 
дающей воде представлены на рис. 1.8. Варианты включения: а1 
и а2 — с двухкорпусным конденсатором, поперечно располо¬ 
женным относительно оси турбогенератора; а1 — с параллель¬ 
ным включением корпусов; а2 — с последовательным включе¬ 
нием корпусов по воде. Эти варианты включения наиболее 
часто применяются в ПТУ мощностью до 300 МВт (см. гл. 3). 

В турбоустановках большей единичной мощности широкое 
распространение получили схемы с аксиальным расположением 
конденсаторов (параллельно или вдоль оси паровой турбины; 
варианты б, в). В этих схемах также возможно как параллельное 
(б1), так и последовательное (б2, бг) включение корпусов с 
параллельным (б1, б3, в2) или встречным (б2. в1) движением 
охлаждающей воды. Встречное движение воды обеспечивает 
более равномерное распределение паровой нагрузки между кор¬ 
пусами конденсаторов. 

Аксиальная компоновка имеет дополнительное преимущест¬ 
во в том, что позволяет разделить конденсатор на секции с 
различным давлением пара (секционированные конденсаторы). 

Рисунок 1.9 качественно иллюстрирует термодинамическое 
преимущество этого решения. Давление р1

к в первой по ходу 
воды секции заметно ниже, чем в односекционном конденсато¬ 
ре, а давление р2

к во второй секции лишь незначительно выше. 
В результате среднее значение давления пара рср

к ниже, а тер¬ 
модинамическая эффективность цикла с секционированным кон¬ 
денсатором выше. 

По данным [73], относительный прирост КПД паротурбин¬ 
ной установки К-1000-60/3000 при температуре воды на входе в 
конденсатор 15 °С при номинальных расходах воды и пара и 
разделении конденсатора на две секции составляет 0,25%. С 
повышением температуры и уменьшением расхода охлаждаю¬ 
щей воды прирост КПД этой ПТУ от секционирования конден¬ 
саторов увеличивается до 0,7%. Однако увеличение числа сек¬ 
ций более трех нецелесообразно, так как к дальнейшему по¬ 
вышению КПД цикла не приводит. 
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Рис. 1.8. Схемы включения конденсаторов по охлаждающей воде (обозначения см. 
в тексте) 
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Рис. 1.9. Параметры воды и пара в несекционированном (а) и секционированном 
(б) конденсаторах (обозначения см. в тексте) 

В настоящее время аксиальные компоновки конденсаторов с 
секционированием по пару реализованы, например, в турбинах 
К-800-240, К-1200-240 и К-1000-60/3000 ЛМЗ. 

1.3. Общие представления о процессах, происходящих 
в конденсаторе 

Создание разрежения в конденсаторе определяется тем, что в 
объеме аппарата устанавливается некоторое равновесное давление 
между паром и конденсатом, определяемое температурой в этом 
объеме. Эта зависимость для насыщенного пара однозначна — 
каждой температуре конденсирующегося насыщенного пар со¬ 
ответствует определенное значение давления (см. Приложение). 
Температура пара в объеме конденсатора формируется рядом 
параметров, определяющих эффективность его работы: темпе-
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ратурной циркуляционной воды на входе в аппарат, расходами 
циркуляционной воды и пара, количеством воздуха в аппарате 
и др. (см. §1.4). Одним из основных параметров в этом ряду 
является температура воды на входе в конденсатор. Это опреде¬ 
ляется тем, что в некотором "идеальном" конденсаторе (GB = 
F = ; Dвозд = 0) в пределе наиболее низкая температура пара в 
объеме аппарата должна равняться температуре охлаждающей 
воды на входе в аппарат. 

При применяемых в конденсационных установках температу¬ 
рах охлаждающей воды, а также расходах воды и пара равновес¬ 
ное давление в объеме конденсатора значительно ниже баро¬ 
метрического, т. е. в объеме конденсатора создается разреже¬ 
ние. Последнее определяется тем, что удельный объем насы¬ 
щенного пара значительно больше удельного объема воды (кон¬ 
денсата) — чем сильнее будет охлажден пар в объеме конденса¬ 
тора (чем ниже его температура), тем больше образуется кон¬ 
денсата и тем ниже будет давление. 

Например, при температуре насыщения tн=32,90 °С удельный 
объем образующегося конденсата в 28,2 раз меньше, чем объем 
насыщенного пара; при этом в объеме конденсатора устанавли¬ 
вается равновесное давление рк=5 кПа (см. Приложение). Боль¬ 
шинство современных паровых турбин работает с давлением в 
конденсаторе 3—6 кПа. Вопросы выбора давления в конденса¬ 
торах паровых турбин рассматриваются в §1.7. 

Присутствие в паровом пространстве конденсатора воздуха 
существенно ухудшает условия теплообмена между конденсиру¬ 
ющимся паром и охлаждающей водой, приводит к росту паро¬ 
вого сопротивления конденсатора, снижению температуры пара 
в конденсаторе и, как следствие, к переохлаждению конденсата. 
Значительные присосы воздуха, кроме того, приводят к сниже¬ 
нию деаэрирующей способности конденсатора и повышению 
насыщения конденсата кислородом. Повышение содержания 
кислорода в питательной воде, в свою очередь, увеличивает 
коррозию тракта от конденсатора до деаэратора. 

Рассмотрим влияние присосов воздуха на распределение пар¬ 
циальных давлений в конденсаторе. Предположим, что в кон¬ 
денсатор при установившемся режиме поступает DK пара и 
воздуха Dвозд при давлении в переходном патрубке конденсатора 
рк. Давление в конденсаторе рк согласно закону Дальтона рав¬ 
няется сумме парциальных давлений пар рп и воздуха рвозд: 

20 



Используя уравнение состояния для каждого компонента па
ровоздушной смеси , для водяного пара это не совсем 
точно, но погрешность незначительна, и принимая, что 
а где V — удельный объем, получаем 

Отношение газовых постоянных , введя отно
сительное массовое содержание воздуха , получим 

Как следует из данной зависимости, с ростом содержания 
воздуха в паре парциальное давление пара уменьшается. Однако, 
даже при , что существенно ниже допустимых норм, 
разница в давлениях рк и рп незначительна. Например, при 
pк=4,0 кПа и получаем (рк— рп)=0,064 кПа. 

Рис. 1.10 качественно иллюстрирует изменение параметров 
паровоздушной смеси в конденсаторе на пути его движения от 
входного патрубка (горловины) до патрубка отсоса смеси за 
воздухоохладителем. При входе в конденсатор относительное 
содержание воздуха мало (например, по данным ВТИ в конден
саторе турбины К-300-240 не превышает 0,3 кг/ч, что при 
номинальном расходе пара Dп=560 т/ч соответствует значению 

В связи с этим парциальное давление пара рп, 
подсчитанное по (1.3), практически оказывается равным давле
нию рк (рис. 1.10,а). 

По мере движения паровоздушной смеси от входного патруб
ка конденсатора к патрубку отсоса паровоздушной смеси пар 
конденсируется, а относительное содержание воздуха ε растет и 
на входе в эжектор может достигать 60—70%. Парциальное 
давление пара рп в соответствии с (1.3) падает. Градиент давлений 
паровоздушной смеси между входом в конденсатор (горловина) 

21 



Рис. 1.10. Изменение параметров паровоздушной смеси в объеме конденсатора: 
а — изменение парциального давления пара рп и давления в конденсаторе рк; б — 
изменение температуры пара рп и относительного содержания воздуха ε; 0 — вход 
в конденсатор; 1 — начало зоны воздухоохладителя; 2— отсос паровоздушной смеси 

и выходом из него (патрубок отсоса смеси) называется ПАРОВЫМ 

СОПРОТИВЛЕНИЕМ конденсатора 
На рис. 1.10,б представлена качественная зависимость изме

нения температуры пара tп и относительного содержания возду
ха ε в конденсаторе. По мере конденсации пара из паровоздуш
ной смеси температура пара в конденсаторе уменьшается, так 
как снижается парциальное давление насыщенного пара. Это 
определяется наличием в паре воздуха и возрастанием его отно
сительного содержания в паровоздушной смеси, а также нали
чием у трубного пучка конденсатора парового сопротивления и 
снижением общего давления паровоздушной смеси. 

Весь объем конденсатора с точки зрения эффективности кон
денсации пара можно условно разбить на две зоны (рис. 1.10): 
зону массовой конденсации и зону охлаждения паровоздушной 
смеси. 

Зона массовой конденсации (зона 0—1) характеризуется сла
бым влиянием содержания воздуха на температуру пара, в этой 
зоне конденсируется основная масса пришедшего в конденса
тор пара при незначительном изменении температуры. 

Зона охлаждения паровоздушной смеси (зона 1—2) характе
ризуется не только более резким понижением температуры па
ровоздушной смеси, но и характером процесса теплообмена от 
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смеси к охлаждающей воде; эта зона служит для завершения 
процесса конденсации и называется иногда также зоной воду-
хоохладителя. 

Следствием понижения парциального давления и температу¬ 
ры насыщенного пара из-за присосов воздуха и парового сопро¬ 
тивления конденсатора является переохлаждение конденсата, 
под которым понимают разность температуры насыщенного 
пар tп при давлении паровоздушной смеси рк на входе в конден¬ 
сатор и температуры конденсата tK при выходе из конденсатора, 
как правило, на входе в конденсатосборник (рис. 1.10): 

При конденсации пара из паровоздушной смеси температура 
образовавшегося конденсата определяется не давлением смеси, 
а парциальным давлением конденсирующегося пара. Чем выше 
содержание воздуха в паровоздушной смеси, тем меньше в 
соответствии с формулой (1.3) парциальное давление пара pп, а 
следовательно, и температура tK образующегося конденсата. В 
зоне массовой конденсации пар, где ε мало, переохлаждение 
также незначительно, а в зоне охлаждения паровоздушной сме¬ 
си может достигать 6—7 °С. 

Пример 1.1. Оценить переохлаждение конденсата, образовавшегося из паро¬ 
воздушной смеси в зоне ее отсоса из конденсатора (зона воздухоохладителя), 
при давлении смеси р'к=4 кПа и относительном содержании воздуха ε=0,7. 

По таблицам водяного пара находим, что давлению 4 кПа соответствует 
температура насыщения tн=29,0 °С. Парциальное давление пара согласно фор¬ 
муле (1.3) 

Соответствующую этому давлению температуру конденсата находим по таб¬ 
лицам водяного пара tк=23,2 °С. Тогда переохлаждение составит 

Переохлаждение конденсата зависит от конструкции конден¬ 
сатора, его паровой нагрузки, температуры охлаждающей воды, 
воздушной плотности аппарата, а также эффективности работы 
эжектора. Переохлаждение конденсата без соответствующего 
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снижения давления в горловине конденсатора означает умень¬ 
шение энтальпии рабочего тела, поступающего в систему реге¬ 
нерации, а затем в паровой котел (парогенератор). Это приво¬ 
дит к дополнительным затратам топлива для получения необхо¬ 
димых параметров свежего пара. 

Основным отрицательным последствием переохлаждения об¬ 
разовавшегося конденсата является его насыщение кислородом, 
который вызывает и активизирует коррозию тракта конденсата 
от конденсатора до деаэратора; продукты коррозии попадают 
также в паровой котел и в турбину, снижая их эффективность и 
надежность. Насыщение конденсата кислородом объясняется 
тем, что при охлаждении конденсата ниже температуры насы¬ 
щения происходит интенсивное поглощение кислорода из па¬ 
рогазовой смеси. Процесс абсорбции кислорода в жидкую фазу 
начинается при конденсации пара на пленке конденсата, обра¬ 
зующейся на охлаждаемых трубках. 

Для сведения до минимума переохлаждения конденсата со¬ 
временные конденсаторы выполняются так называемого реге¬ 
неративного типа — в них основной поток пара подогревает 
конденсат, сливающийся с поверхности теплообмена в конден-
сатосборник. Этой же цели служат различные конструктивные 
решения по компоновке трубный пучков конденсаторов (орга¬ 
низация проходов пара в застойные зоны, установка различных 
направляющих щитов и устройств, разбрызгивающих конденсат 
при сливе его в конденсатосборник, и др.). Более подробно 
описание конструктивных решений различных конденсаторов 
рассмотрено в гл. 3. 

1.4. Основные параметры, определяющие эффективность 
работы конденсатора 

Основным показателем эффективности работы конденсатора 
является давление пара рк в его переходном (входном) патрубке 
(горловине). 

В технической литературе и в эксплуатационной практике 
ПТУ широко применяется термин РАЗРЕЖЕНИЕ ИЛИ ВАКУУМ V, 
т. е. разность между барометрическим давлением В и давлением 
пара в конденсаторе: 
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Вакуум V обычно выражается в процентах барометрического 
давления: 

Исследования ВТИ показали, что эффективность работы кон¬ 
денсационной установки практически не зависит от барометри¬ 
ческого давления и поэтому значение давления пара рк одно¬ 
значно характеризует эффективность работы конденсатора (кон¬ 
денсационной установки в целом) и условия работы паровой 
турбины в части ее противодавления. 

Как показано выше (см. § 1.3), давление в конденсаторе рк 
однозначно определяется температурой насыщения tн, соответ¬ 
ствующей этому давлению. Рассмотрим от каких параметров 
зависит эта температура. 

В конденсаторе, имеющем площадь поверхности теплообме¬ 
на (охлаждения) F, при расходе через него охлаждающей воды 
GВ вода нагревается на 

и недогревается до температуры насыщения на 

Таким образом, температура насыщения (см. рис. 1.1) опре¬ 
деляется 

Данная зависимость является основополагающей для анализа 
эффективности работы конденсатора и всей конденсационной 
установки в целом как на номинальном, так и переменном 
режимах работы турбины (турбоустановки). 

Температура охлаждающей воды на входе в конденсатор tlB 
зависит от географического месторасположения электростан¬ 
ции, времени года и системы водоснабжения. Сводные данные 
по среднегодовым температурам воды в различных географи¬ 
ческих районах приведены в табл. 1.2. При проектировании 
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турбин с учетом того, что они могут устанавливаться в самых 
различных районах страны, среднегодовую расчетную темпера¬ 
туру охлаждающей воды обычно принимают из следующего 
ряда: для ТЭС и АЭС — 10, 12, 15 или 20 °С, а для ТЭЦ и 
АТЭЦ — 20 или 27 °С. При этом необходимо иметь в виду, что 
при рассмотрении переменного режима работы турбины выпол¬ 
няются расчеты и на более широкий диапазон температур 
2-30 °С. В отдельных случаях, например при последовательном 
соединении конденсаторов по охлаждающей воде или при обо¬ 
ротной системе водоснабжения с градирнями, температура воды 
на входе, в конденсатор может достигать 40 °С. 

Таблица 1 2. Среднегодовые температуры охлаждающей воды в зависимости 
от системы технического водоснабжения и географического месторасположе¬ 
ния электростанции,°С 

Географический район 

Средняя полоса 
европейской части России 
Юг европейской части 
России 
Урал и Сибирь 
Средняя Азия 

Прямоточная 
система 

водоснабжения 

10-12 

10-12 

6-10 
8-15 

Оборотная система водоснабжения 

с прудами-охла¬ 
дителями 

15-20 

15-20 

12-15 
13—18 

с градирнями или 
брызгальными 

бассейнами 
18-22 

20-24 

18-22 
20-26 

Нагрев охлаждающей воды в конденсаторе Δt можно опре¬ 
делить из уравнения теплового баланса для аппарата [14, 16, 35, 
41] 

где DK — расход пара в конденсатор; hп, hK — энтальпия пара и 
конденсата соответственно; GB — расход охлаждающей воды 
через конденсатор; сp — теплоемкость воды при постоянном 
давлении. 

Отношение расхода охлаждающей воды к расходу поступаю¬ 
щего в конденсатор пара называется КРАТНОСТЬЮ ОХЛАЖДЕНИЯ 
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Это соотношение показывает, какое количество воды необхо¬ 
димо для конденсации 1 кг пара. Кратность охлаждения выби¬ 
рается на основе технико-экономического анализа для ПТУ в 
целом. При этом учитывается, что увеличение m, с одной сто¬ 
роны, означает углубление вакуума в конденсаторе, а с дру¬ 
гой — требует больших капитальных вложений в систему водо¬ 
снабжения электростанции (больше расход охлаждающей воды, 
больше мощность циркуляционных насосов и др.). Выбор крат¬ 
ности охлаждения взаимосвязан и с конструкцией конденсато¬ 
ра, в частности с числом ходов воды в аппарате, а также со 
схемой включения конденсатора по воде (табл. 1.3). 

Таблица 1.3. Значения кратности охлаждения и нагрева охлаждающей воды в 
конденсаторах современных паровых турбин 

Число ходов охлаждаю¬ 
щей воды в конденсаторе 

Одноходовой 
Двухходовой 
Трех- и четырехходовой 

Кратность охлаждения, 
кг/кг 

80-120 
50-70 
40-50 

Нагрев охлаждающей 
воды в конденсаторе, °С 

5 - 7 
7-10 
10-13 

Величина (hп—hK) в (1.10), представляющая собой в основном 
теплоту фазового перехода, для конденсаторов современных па¬ 
ровых турбин, работающих с p к =3-6 кПа, изменяется незначи¬ 
тельно и в первом приближении для указанного диапазона 
давлений может быть принята 2430 кДж/кг. С учетом того, что 
при реальных уровнях средней температуры воды в конденсаторе 
ее теплоемкость при постоянном давлении ср =4,19 кДж/(кг • К), 
зависимость (1.10) для предварительных и оценочных расчетов 
может быть представлена в следующем виде: 

Недогрев охлаждающей воды в конденсаторе δt до температу¬ 
ры насыщения с физической точки зрения определяется нали¬ 
чием термического сопротивления между конденсирующимся 
паром и охлаждающей водой. Недогрев определяется из со¬ 
вместного рассмотрения уравнений теплового баланса и теп¬ 
лопередачи [14, 16, 35, 41] 
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где к — коэффициент теплопередачи в конденсаторе; F — 
площадь поверхности теплообмена (охлаждения) конденсатора; 
dK =DK/F— удельная паровая нагрузка конденсатора (количе¬ 
ство пара, сконденсировавшегося на единице поверхности теп¬ 
лообмена в единицу времени); 3,6 — переводной системны 
коэффициент. 

Недогрев охлаждающей воды в конденсаторе St до температу¬ 
ры насыщения зависит от удельной паровой нагрузки конден¬ 
сатора, чистоты его поверхности теплообмена, воздушной плот¬ 
ности, температуры и скорости охлаждающей воды, материала 
трубок и ряда других факторов. Недогрев характеризует эффек¬ 
тивность работы конденсатора, а также оптимальность подбора 
оборудования и его взаимодействия в схеме конденсационной 
установки в целом. Любые мероприятия, приводящие к увели¬ 
чению коэффициента теплопередачи (интенсификация тепло¬ 
обмена) в конденсаторе, однозначно приводят к снижению 
недогрева. 

В конденсаторах современных паровых турбин недогрев ох¬ 
лаждающей воды до температуры насыщения обычно составля¬ 
ет δt=3-10 °С. Большие значения недогрева, как правило, от¬ 
носятся к одноходовым конденсаторам. 

Необходимо иметь в виду, что в некоторой технической ли¬ 
тературе, а также в условиях эксплуатации недогрев иногда 
называют температурным напором. 

Рассматривая совместно зависимости (1.9)—(1.13), можно за¬ 
писать общую функциональную зависимость давления в кон¬ 
денсаторе (температуры насыщения) от основных параметров, 
определяющих эффективность работы конденсатора, 

Эта зависимость называется ХАРАКТЕРИСТИКОЙ КОНДЕНСАТОРА. 
Таким образом, давление в конденсаторе зависит от следую¬ 

щих основных параметров: температуры охлаждающей воды на 
входе, кратности охлаждения, коэффициента теплопередачи и 
удельной паровой нагрузки. Существенное влияние на эффек-
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тивность работы конденсатора оказывают присосы воздуха (см. 
§1.3), а также эффективность работы воздушных насосов. Необ
ходимо также иметь в виду, что в общем случае на эффектив
ность работы оказывают влияние паровое сопротивление кон
денсатора и переохлаждение конденсата. 

Расчетные данные по каждому конденсатору в соответствии с 
зависимостью (1.14) на номинальном и переменном режимах 
работы ПТУ обычно являются составной частью технической 
документации турбины, поставляемой заводом-изготовителем, 
и используются станционным персоналом при оценке эффек
тивности работы оборудования. 

Пример 1.2. Определить давление пара в конденсаторе, если известны 
следующие параметры: температура воды на входе в конденсатор t1в=10 °С, 
кратность охлаждения m=50 кг/кг, удельная паровая нагрузка конденсатора 
dK=40 кг/(м2*ч), коэффициент теплопередачи k=2534 Вт/(м2*К), теплоемкос
ть воды сp =4,19 кДж/(кг*К). 

Нагрев воды в конденсаторе определяем по формуле (1.12) 

Недогрев воды до температуры насыщения согласно формуле (1.13) 

Здесь 3,6-переводной коэффициент часов в секунды и килоджоулей в джо
ули. 

Температура насыщения пара в конденсаторе согласно формуле (1.9) 

По таблицам водяного пара при н а х о д и м к П а . 

1.5. Переменный режим работы конденсационной установки 

В условиях эксплуатации паротурбинной установки при 
изменении давления в конденсаторе будут изменяться как эко
номические показатели турбины, так и надежность работы ее 
отдельных элементов. 

На рис. 1.11, по данным [8], представлен график, характери
зующий изменение удельного расхода теплоты турбоустановки 
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с заданной торцевой площадью выхлопа при увеличении давле¬ 
ния пара в конденсаторе на 1 кПа и различных параметрах 
свежего пара. Штриховые линии показывают возможные грани¬ 
цы изменения Δq. Наибольшее влияние изменения конечного 
давления на экономичность турбоустановки наблюдается в ус¬ 
тановках низкого и среднего давления. Однако и в блочных 
агрегатах на p0=12,8-23,5 МПа с промперегревом изменение 
также существенно, особенно если учитывать масштабы расхо¬ 
дов топлива на современных электростанциях. 

Изменение давления в конденсаторе оказывает влияние и на 
надежность работы турбины. 

Повышение давления в конденсаторе турбины приводит к 
уменьшению теплоперепада, причем это уменьшение прихо¬ 
дится только на несколько последних ступеней. Напряжения в 
рабочих лопатках последних ступеней уменьшаются, однако 
степень реактивности увеличивается, что может привести к 
росту осевых усилий в турбинах с однопоточным ЦНД и увели¬ 
чению нагрузки на упорную часть опорно-упорного подшипни¬ 
ка. Для современных паровых турбин большой единичной мощ¬ 
ности это не опасно, так как конструкции ЦНД у них двухпо-
точные, а абсолютные перепады давлений на диски последних 
ступеней невелики. 

Значительное повышение давления в конденсаторе приводит 
и к увеличению температуры в выхлопном патрубке турбины, 
что может вызвать расцентровку и появление повышенной виб¬ 
рации агрегата, а также усталость рабочих лопаток в среде более 
плотного пар. Предельная допустимая температура в выхлоп¬ 
ном патрубке устанавливается заводом-изготовителем турбины 
и зависит, в частности, от типа турбин. Для большинства кон-

Рис. 1.11. Изменение удельного расхода теплоты ПТУ при увеличении давления в 
конденсаторе на 1 кПа при различных параметрах свежего пара 
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денсационных турбин значение этой температуры устанавлива
ется [46, 58, 61, 74] на уровне 60—70 °С, а для теплофикацион
ных турбин на некоторых режимах [61, 74] может достигать 
85 °С. Особое место здесь занимает турбина Т-250/300-240, для 
которой заводом-изготовителем установлен [38] диапазон пре
дельной температуры в выхлопном патрубке 80—120 °С. 

Понижение давления в конденсаторе конденсационной тур
бины по сравнению с расчетным приводит к перегрузке рабо
чих лопаток последних ступеней турбины из-за увеличения 
срабатываемого на них теплоперепада. В особо неблагоприят
ных условиях при этом оказывается последняя ступень турби
ны, на долю которой приходится наибольшее изменение тепло-
перепада. 

Эти положения с учетом вышеприведенных данных показы
вают, что экономичность ПТУ и надежность работы турбины 
существенно зависят от эффективности работы конденсацион
ной установки в условиях эксплуатации. Знание функциональ
ной зависимости от ранее перечисленных факторов см. фор
мулу (1.14), называемой характеристикой конденсатора, необ
ходимо как при проектировании конденсатора, так и особенно 
для эксплуатации. В последнем случае на основе таких зависи
мостей могут выбираться оптимальные режимы работы конден
сационной установки в целом. 

Рассмотрим влияние различных параметров на эффектив
ность работы конденсационной установки при переменном ре
жиме ее работы. Для этого воспользуемся формулой (1.9). 

На рис. 1.12 представлены качественные зависимости, пока
зывающие характер изменения и взаимосвязь основных пара
метров, характеризующих работу конденсатора. В качестве оп
ределяющего параметра при этом использована удельная паро
вая нагрузка конденсатора 

Формулу (1.10), определяющую нагрев воды в конденсаторе, 
преобразуем к следующему виду: 

Отсюда следует, что при с достаточной для практи
ческих целей точностью Эта характеристика есть 
прямая линия, проходящая через начало координат. Угол наклона 
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прямой определяется угловым коэф
фициентом (рис. 
1.12,a). Увеличение в условиях 
эксплуатации по сравнению с рас
четными данными указывает, как 
правило, на недостаток охлаждаю
щей воды и уменьшение кратности 
охлаждения. При неизменной пода
че охлаждающей воды эксплуатаци
онная величина в общем случае 
может характеризовать нагрузку кон
денсатора. 

Зависимость при = 
=const качественно представлена на 
рис. 1.12,в. Как показывает опыт экс
плуатации ПТУ, возможны такие 
условия, когда при изменении удель
ной паровой нагрузки от до 

средний коэффициент 
теплопередачи изменяется очень сла
бо или даже остается практически 
постоянным (рис. 1.12,в, кривая 1). 
Обычно это соответствует малым 
присосам воздуха в конденсатор. При 
значительном изменении присоса 
воздуха в конденсатор по мере умень
шения его паровой нагрузки может 
наблюдаться скачкообразное изме
нение коэффициента теплопередачи 
(рис. 1.12,в, кривая 2), что объясня
ется началом перегрузки воздушно
го насоса, т. е. переходом в его ха
рактеристике с рабочей ветви на 
перегрузочную. В этой области про
цесс конденсации происходит при 
низких значениях коэффициента 
теплопередачи, что определяется 
большим диффузионным сопротив
лением пограничного слоя на пути 
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Рис. 1.12. Взаимосвязь парамет
ров, определяющих эффективнос
ть работы конденсационной уста
новки при переменном режиме 



передачи теплоты от конденсирующегося пара охлаждающей 
воде. 

Недогрев воды до температуры насыщения согласно формуле 
(1.13) является сложной функцией удельной паровой нагрузки 
и коэффициента теплопередачи. Однако если предположить, 
что средний коэффициент теплопередачи к при переменном 
расходе пара в конденсатор остается постоянным, то недогрев 
воды также будет пропорционален удельной паровой нагрузке. 
Следовательно, можно записать Данную зависимос
ть нельзя считать строгой, так как в действительности коэффи
циент теплопередачи по мере снижения расхода пара в конден
сатор уменьшается. Как правило, это определяется увеличением 
присосов воздуха в конденсатор при уменьшении его паровой 
нагрузки; при этом значение должно быть больше, чем при 
к=const. Опытные данные полностью подтверждают это 
положение. Качественной иллюстрацией этого процесса служит 
рис. 1.13. С уменьшением удельной паровой нагрузки недогрев 
вначале уменьшается пропорционально (это соответствует 

, а затем происходит отклонение от этой зависимости в 
сторону увеличения недо-
грева (рис. 1.13,а). При 
этом чем ниже темпера
тура охлаждающей воды, 
тем раньше (при больших 
значениях наступает 
отклонение. При хоро
шей воздушной плотнос
ти у большинства конден
саторов зависимость 

во всем диа
пазоне нагрузок, как пра
вило, изменяется плавно 
(см. рис. 1.12,б). 

При больших присосах 
воздуха возможен перегиб 
зависимости вверх (рис. 
1.13,б), что обычно опре
деляется перегрузкой воз
душного насоса. 

В общем случае увели
чение недогрева воды 
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Рис .1.13. Зависимость недогрева воды от удель
ной паровой нагрузки конденсатора и темпера
туры охлаждающей воды на входе 



Рис. 1 14. Нормативная характеристика конден¬ 
сационной установки турбины К-300-240-1 
(G=73 000 м3/ч) 

обычно свидетельствует 
об уменьшении коэффи
циента теплопередачи в 
конденсаторе, вызван
ном, как правило, 
уменьшением темпера
туры воды на входе, уве
личением присосов воз
духа в вакуумную часть 
турбины, а также загряз
нением поверхности ох
лаждения или совмест
ным действием этих 
факторов. 

Давление в конденса
торе согласно зависи
мостям (1.9) и (1.14) яв
ляется сложной функци
ей всех рассмотренных 
выше параметров и фак
торов. Качественный ха
рактер этой зависимос
ти приведен на рис. 
1.12,г. Давление в кон
денсаторе (температура 
насыщения) будет тем 
меньше, чем меньше 
каждое из слагаемых в 
формуле (1.9) и каково 
соотношение параметров 

С увеличе
нием удельной паровой 
нагрузки и температуры 

воды на входе в конденсатор давление увеличивается. 
На рис. 1.14 в качестве примера приводится характерис

тика конденсационной установки (конденсатора) турбины 
К-300-240-3. В соответствии с принятой практикой по оси 
абсцисс отложена не удельная паровая нагрузка, а расход пара 
в конденсатор. 
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1.6. Охлаждение конденсаторов паровых турбин 

Как показано выше, для создания в конденсаторе разрежения 
через его трубную систему необходимо прокачивать охлаждаю¬ 
щую воду. 

Конденсаторы паровых турбин являются основными потре¬ 
бителями воды в системе технического водоснабжения тепло¬ 
вых и атомных электростанций. Доля воды, идущей на охлаж¬ 
дение конденсаторов, составляет 90—94%. При этом необходи¬ 
мо иметь в виду, что для конденсаторов паровых турбин АЭС 
расход охлаждающей воды в 1,5—1,7 раза выше, чем для ТЭС. 
Это в основном определяется применением на АЭС турбин 
насыщенного пара невысоких параметров, у которых в конден¬ 
саторы поступает существенно больше пара. В среднем для 
производства 1 кВт*ч электроэнергии требуется 130 кг воды 
для ТЭС и 200 кг для АЭС. 

В табл. 1.4 в качестве примера приводятся данные по расходу 
охлаждающей воды на конденсационные установки ряда паро¬ 
вых турбин при номинальном режиме их работы и расчетных 
значениях температуры охлаждающей воды на входе в конден¬ 
сатор. 

Расход воды на конденсатор (конденсационную установку) 
определяется из уравнения теплового баланса конденсатора и 
характеризуется кратностью охлаждения т — количеством воды, 
необходимым для конденсации 1 кг пара (см. §1.4). 

Капитальные затраты на систему технического водоснабже¬ 
ния достаточно велики и составляют до 10—12% от общей 
стоимости установленного 1 кВт мощности. В связи с этим 
система технического водоснабжения обычно выбирается на 
основе технико-экономического анализа при проектировании 
станций в целом. 

Снабжение конденсаторов паровых турбин охлаждающей водой 
может производиться от различных источников. Рассмотрим 
общие положения но применяемым в настоящее время систе¬ 
мам технического водоснабжения электростанций. Различают 
три основных типа системы водоснабжения: прямоточная, обо¬ 
ротная с водохранилищами-охладителями, оборотная с градир¬ 
нями. 
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Таблица 1.4. Расходы охлаждающей воды на конденсационные установки 
паровых турбин при расчетном значении температуры воды на входе 

Марка турбины 

К-50-90 
ПТ-60/75-130/13, Т50/60-130 
К-100-90, Т-110/120-130 
ПТ-135/165-130/15 
К-200-130 
К-220-44 
Т-250/300-240 
К-300-240 
К-500-240 
К-500-166 
К-500-65/3000 
К-750-65-3000 
К-800-240 
К-1000-65/1500 
К-1200-240 

Расход воды, м3/ч 

8000 
8000 

16 000 
12 500 
25000 
36000 
28 000 
36 000 
52 000 
55 000 
83 000 
120 000 
73 000 
170 000 
108 000 

Наиболее эффективной и экономичной является система пря¬ 
моточного водоснабжения. Источником воды при такой систе¬ 
ме обычно является река, море или озеро. Вода из водоема 
циркуляционным насосом прокачивается через конденсатор и 
сбрасывается обратно в водоем. Если в качестве водоема ис¬ 
пользуется река, то сброс должен осуществляться ниже по тече¬ 
нию реки. Если водоемом служит озеро, то места забора и 
сброса воды должны быть разнесены на расстояние, исключаю¬ 
щее подмешивание нагретой воды к свежей охлаждающей. При 
использовании в качестве источника соленой морской воды 
необходимы специальные меры защиты оборудования от кор¬ 
розии. В этом случае трубки конденсатора, его водяные камеры 
и трубные доски должны выполняться из коррозионно-стойких 
металлов. Необходимы также дополнительные мероприятия по 
обеспечению герметичности узла вальцовочного соединения тру¬ 
бок в трубных досках. 

Использование прямоточной системы водоснабжения огра¬ 
ничено, что определяется двумя основными факторами: 

для питания водой крупных современных электростанций 
требуются реки (водоемы) с большими расходами воды (дебит 
реки или водоема). Обычно считается, что надежность водо¬ 
снабжения обеспечена, если дебит реки в 3—4 раза превышает 
расход воды, необходимый для электростанции, или необходи-
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мая площадь озера составляет 5—9 м2/кВт установленной на 
электростанции мощности; 

в соответствии с современными экологическими требования
ми допустимый подогрев воды в реке (водоеме) не должен 
превышать летом 3 °С, а зимой 5 °С. В противном случае умень
шается содержание в воде растворенного кислорода, усиливает
ся развитие водной растительности, а в ряде случаев оказывает
ся вредное воздействие на ценные виды холодолюбивых рыб. 

В условиях неуклонного роста мощностей электростанций и 
нехватки охлаждающей воды все большее распространение по
лучают системы оборотного водоснабжения. В таких системах 
нагретая в конденсаторах вода, после охлаждения в атмосфер
ных условиях, повторно направляется в конденсатор. Значи
тельная часть вводимых в настоящее время в действие ТЭС и 
АЭС имеют оборотную систему водоснабжения. 

В системе оборотного водоснабжения с водохранилищами-
охладителями источником воды обычно является водохранили
ще, сооружаемое в долине небольшой реки или ее пойме и 
заполняемое в течение нескольких лет. Забор воды из водохра
нилища обычно производится вблизи плотины, а подогретую в 
конденсаторах воду сбрасывают на таком расстоянии, чтобы 
успела охладиться на . При вытянутой форме водо
хранилища это расстояние составляет до 12 км. При глубоком 
водохранилище (более 6 м) свежую воду забирают с большой 
глубины (из придонного слоя), а подогретую в конденсаторе 
сливают здесь же (в верхний поверхностный слой). 

В системе оборотного водоснабжения с градирнями (на 
электростанциях небольшой мощности с брызгальными бассей
нами) охлаждение нагретой в конденсаторах воды осуществля
ется в специальных охладителях — градирнях. Градирни ис
пользуются тогда, когда нет возможности соорудить водохрани
лище-охладитель в месте строительства электростанции. Такое 
положение возникает обычно при строительстве крупных ТЭЦ 
в городах. 

Необходимо иметь в виду, что на отдельных электростанциях 
встречается также прямоточно-оборотная система водоснабже
ния с использованием реки или водохранилища-охладителя, а 
также искусственного охладителя. 

Выбор системы технического водоснабжения электростанции 
осуществляется на основе технико-экономического анализа для 
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электростанции в целом (или низкопотенциального комплекса 
турбоустановки) при обязательном условии обеспечения рас
четных значений давлений в конденсаторах (см. §1.4, 1.7). 

Для более глубокого изучения вопросов технического водо
снабжения 'ГЭС, АЭС и ТЭЦ, а также технико-экономических 
обоснований принятых решений рекомендуются учебники и 
монографии [28, 53, 62, 64]. 

1.7. Влияние давления в конденсаторе на экономичность 
работы паровой турбины 

Давление пара за последней ступенью турбины р2 не равно 
давлению на входе в конденсатор. В выхлопном патрубке тур
бины возможно как понижение давления, так и его повышение. 
Обычно это учитывается коэффициентом полных потерь пат
рубка по формуле 

Значение этого коэффициента зависит от формы и размеров 
патрубка и последней ступени турбины, а также от режима 
течения пара в патрубке (его осредненной осевой скорости С2a). 
Как показано в [66], значения приводимых коэффициентов 
полных потерь патрубков нуждаются в уточне
нии. Поэтому при выборе оптимального значения давления в 
конденсаторе и при рассмотрении его влияния на экономич
ность работы паровой турбины в первом приближении обычно 
принимают , что соответствует 

При изменении давления пара за турбиной (в конденсаторе) 
изменяются располагаемый на турбину теплоперепад, внутрен
ние относительные КПД последних ступеней, потери с выход
ной скоростью, расход пара в конденсатор (при неизменном 
расходе свежего пара на турбину) и конечная влажность пара. 
При этом следует различать два принципиально разных режима 
работы последней ступени — режим с докритическими скорос
тями истечения пара из рабочих лопаток и режим при сверх
критических скоростях истечения с дополнительным ускорени
ем потока пара в косом срезе рабочих лопаток. 
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Критическое давление пара, соответствующее границе между 
этими режимами, определяется [57. 66] выражением 

где DK — расход пара в конденсатор, кг/с; F2 — площадь 
горловых сечений на выходе из рабочих лопаток последней 
ступени, м2. 

Как показано в [57, 66], для любой паровой турбины при 
постоянном расходе пара в конденсатор DK и неизменных пара¬ 
метрах свежего пара p0, t0 можно построить зависимость изме¬ 
нения мощности турбины от давления пара в конденсаторе рк: 

Такие зависимости, полученные на основе расчетных дан¬ 
ных, являются неотъемлемой частью технической документа¬ 
ции на каждую турбину, поставляемую заводом-изготовителем, 
а также включаются в типовые энергетические характеристики 
по результатам испытаний и обобщению опыта эксплуатации 
больших групп однотипных турбин. 

На рис. 1.15 по данным [38, 43, 46] в качестве примера 
представлены графики этих зависимостей для ряда паровых 
турбин. 
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Рис. 1.15 Поправки к мощности турбин на отклонение давления пара в конденса¬ 
торе 
I-I—II-II— зона примерно линейной зависимости; а — турбина К-300-240 ХТЗ, 
б- К-500-240 ХТЗ; в — К-800-240 ЛМЗ 



Для режимов с докритической скоростью истечения пара из 
рабочей решетки последней ступени существует пропорцио¬ 
нальная зависимость между приращением теплоперепада и мощ¬ 
ности (область, ограниченная линиями I—I и II—II). 

При сверхкритических скоростях истечения пара из рабочей 
решетки последней ступени изменение давления в конденсато¬ 
ре на параметрах пара перед ступенью не сказывается. Поэтому 
мощность всех ступеней турбины, кроме последней, останется 
постоянной, а мощность турбины будет изменяться только за 
счет изменения окружной составляющей скорости выхода пара 
из рабочей решетки последней ступени. 

В условиях сверхкритического режима истечения пара из 
рабочей решетки последней ступени прямая зависимость между 
приращением теплоперепада и мощности нарушается. 
Понижение давления за ступенью в этом случае сопровождает¬ 
ся отклонением потока пара в косом срезе сопл и лопаток. До 
тех пор пока не будет достигнуто предельное расширение в 
косом срезе сопл и лопаток, по мере снижения давления отра¬ 
ботавшего пара мощность турбины будет увеличиваться [57, 58, 
66, 73, 74]. 

Можно выделить основные факторы, определяющих опти¬ 
мальное давление в конденсаторах конкретной турбины: кон¬ 
струкцию турбины (особенно ее последней ступени) и технико-
экономические показатели конденсационной установки в це¬ 
лом. 

Предельное давление обусловлено конструкцией турбины — 
при определенном расходе пара возможностью обеспечить его 
расширение в последней ступени лишь до ограниченного про¬ 
тиводавления. Для конденсационной турбины давление отрабо¬ 
тавшего пара, соответствующее режиму, при котором исчерпы¬ 
вается расширительная способность косого среза сопл и лопа¬ 
ток и прекращается прирост мощности, называется ПРЕДЕЛЬ¬ 
НЫМ ВАКУУМОМ. 

Ограничивающее снижение давления в конденсаторе опреде¬ 
ляется необходимостью больших размеров конденсаторов (боль¬ 
ших поверхностей теплообмена), больших расходов охлаждаю¬ 
щей воды и большой мощности циркуляционных насосов на ее 
прокачку через конденсатор (расход электроэнергии на собст¬ 
венные нужды). 

Для экономичной работы турбоустановки необходимо, чтобы 
прирост мощности турбины при понижении давления пара в 
конденсаторе и неизменном расходе пара DK должен быть боль-
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ше увеличения расхода электроэнергии на насосы. Вакуум, со¬ 
ответствующий максимальной выработке полезной мощности 
турбоустановки при неизменном расходе пара в конденсатор, 
является наивыгоднейшим и называется ЭКОНОМИЧЕСКИМ ВАКУ¬ 
УМОМ. 

В реальных условиях эксплуатации турбин предельный ваку¬ 
ум, как правило, не достигается, так как быстрее устанавлива¬ 
ется экономический вакуум, при котором полезная мощность 
турбоустановки (за вычетом затрат мощности на привод цирку¬ 
ляционных насосов) при данном расходе пара в конденсатор 
достигает максимального значения. В связи с этим величину 
экономического вакуума обычно считают ОПТИМАЛЬНЫМ ВАКУ¬ 
УМОМ конденсатора для данной паровой турбины. 

Как показано в [57, 66, 73, 74] и подтверждено результатами 
многочисленных натурных испытаний турбин, для каждой тур¬ 
бины может быть построена универсальная зависимость отно¬ 
сительного прироста мощности от относительного изменения 
давления отработавшего пара 

Эта зависимость в отдель¬ 
ных случаях более удобна, так 
как заменяет сетку кривых при 
разных расходах пара в кон¬ 
денсатор (см. рис. 1.15). 

На рис. 1.16 в качестве при¬ 
мера приведена [38] универ¬ 
сальная зависимость для тур¬ 
бины К-300-240 ЛМЗ. Учас¬ 
ток АВ кривой характеризует 
режим докритического исте¬ 
чения, где относительное из¬ 
менение мощности линейно 
зависит от относительного 
противодавления. Участок 
кривой ВС соответствует 
сверхкритическому истечению 
в ступени с расширением пара 
в косом срезе сопл и лопаток, 
где эта зависимость становит-

Рис. 1.16. Универсальная зависимость при¬ 
ращения мощности турбины К-300-240 
ЛМЗ от давления пара в конденсаторе 
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Таблица 1.5. Расчетные значения давлений в конденсаторах на номиналь¬ 
ном режиме работы паровых турбин 

Марка турбины 

К-200-130ЛМЗ 
К-300-240 ЛМЗ 
К-300-2240 ХТЗ 
К-500-240-2 ХТЗ 
К-800-240-3 ЛМЗ 
К-1200-240 ЛМЗ 
К-220-44 ХТЗ 
К-500-60/1500ХТЗ 
К-500-65/3000 ХТЗ 
К-750-65 ХТЗ 
К-1000-60-1 ХТЗ 
К-1000-60 ЛМЗ 

Марка 
конденсатора 

200-КЦС-2 
300-КЦС-З 

К-15240 
К-11520-2 
800-КЦС 
1200-КЦС 
К-12150 
К-22550 
К-10120 
К-16160 
К-45600 
КЦ-1000 

Плошадь поверх¬ 
ности 

охлаждения 
одного корпуса, 

м2 

4500 
15400 
15240 
11520 
20600 
31300 
12150 
22550 
10120 
16160 

45600** 
22000 

Число 
конденса¬ 

торов 

2 
1 
1 
2 
2 
2 
2 
2 
4 
4 
6 
4 

Число 
ходов по 

воде 

2 
2 
2 
2 
1 
1 
2 
2 
2 
2 
1 
2 

Температура 
воды на входе, 

°С 

10 
12 
12 
12 
12 
12 
22 
22 
12 
15 
15 
20 

Давление, 
кПа 

3,43 
3,43 
3,43 
3,63 
3,43* 
3,58* 
5,Ю 
5,88 
3,92 
4,41 
3,92 
5.09 

* Среднее значение давления, так как конденсаторы секционированы. 
** С каждой стороны турбины (на три конденсатора); общая площадь поверхности всей конденсационной 

установки 91 200 мг. 
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ся нелинейной. На участке CD, где расширительная способнос
ть косого среза исчерпывается, мощность последней ступени с 
уменьшением противодавления не увеличивается, а мощность 
турбины в целом может даже уменьшаться (штриховая линия 
CD') за счет увеличения отбора пара в первый по ходу воды 
подогреватель низкого давления. 

В табл. 1.5 в качестве примера представлены оптимальные 
расчетные значения давлений в конденсаторах ряда паровых 
турбин на номинальном режиме их работы. Для оценочных 
расчетов применительно к современным электростанциям можно 
принимать оптимальные значения давлений в конденсаторе в 
следующих диапазонах: ТЭС и АЭС 3,5—5,5 кПа; ТЭЦ и АТЭЦ 
6,0-9,0 кПа. 

Для большинства турбин средних параметров изменение дав
ления в конденсаторе на ±1 кПа приводит к изменению мощ
ности турбины примерно на 1%. Для турбин с высокими пара
метрами пара и промежуточным перегревом изменение мощ
ности при изменении конечного давления может составлять 
меньшую относительную величину (до 0,9%), что определяется 
большим располагаемым теплоперепадом у этих турбин. В то 
же время у турбин АЭС изменение мощности турбины при 
изменении давления в конденсаторе на ±1 кПа приводит к 
гораздо большему изменению относительной мощности (до 
2,0%), что определяется малым располагаемым теплоперепадом 
(особенно у турбин насыщенного пара). Такие данные по ряду 
турбин представлены в табл. 1.1. 

Пример 1.3. Определить, как изменится мощность турбины К-500-240, если 
давление в конденсаторе изменится с рк—5 кПа до рк '=6 кПа при расходе пара 
в конденсатор Dk=800 т/ч. 

Воспользуемся графиком поправок к мощности турбины К-500-240 на от
клонение давления пара в конденсаторе (см. рис. 1.15,6). Согласно этому 
графику, при увеличении давления с рк=5 кПа до рк'=6 кПа при DK=800 т/ч 
мощность турбины уменьшится на 4500 кВт. Уменьшение мощности по отно
шению к номинальной мощности турбины составит 

В [58, 59, 62] выбор оптимального давления пара в конденса
торе предлагается осуществлять на основе оптимизации так 
называемого низкопотенциального комплекса турбоуста-
новки. В наиболее общем случае в состав комплекса включается 
часть низкого давления турбины, вся конденсационная уста-
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новка и система технического водоснабжения. Основой разра¬ 
батываемой системы являются математические модели, содер¬ 
жащие уравнения теплового и материального балансов, гидро¬ 
динамики и энергии для комплекса в целом. Основным методи¬ 
ческим положением, заложенным в модели комплекса, является 
условие равенства параметров и расхода теплоты на турбоуста-
новку для всех сравниваемых вариантов. Этот методический 
прием позволяет исключить из рассмотрения всю остальную 
часть электростанции и рассматривать только низкопотенци¬ 
альный комплекс, что существенно упрощает задачу. Каждый 
элемент оборудования и сооружений низкопотенциального ком¬ 
плекса электростанции характеризуется значениями его кон¬ 
структивно-компоновочных, расходных и термодинамических 
параметров, а комплекс в целом — составом и схемой соедине¬ 
ния элементов оборудования и сооружений. 

Рассматриваемые варианты низкопотенциального комплекса 
отличаются параметрами оборудования, а также составом и 
схемой соединения элементов. Как правило, оптимизируются: 
число выхлопов ЦНД и их характеристики (например, длина 
лопатки последней ступени), основные конструктивные харак¬ 
теристики конденсаторов (поверхность охлаждения, размеры 
трубок и др.), градирен (площадь орошения и количество), 
водохранилища-охладителя (площадь активной зоны), брызгаль-
ного устройства (площадь орошения), насосных станций (тип и 
количество насосов, работающих параллельно), участков цир¬ 
куляционного тракта (проходное сечение водоводов) и др. 

Критерием выбора оптимальных вариантов низкопотенци¬ 
ального комплекса является минимум приведенных затрат 

где 3 — приведенные затраты, руб/год; Ен — нормативный 
коэффициент эффективности капитальных вложений, 1/год; 
Ki — капитальные вложения в элемент i низкотемпературного 
комплекса, руб.; аi —коэффициент амортизационных отчисле¬ 
ний по элементу i; коэффициент 1,18 учитывает затраты на 
текущий ремонт; п — число рассматриваемых элементов низко¬ 
температурного комплекса с изменяющимися капитальными 
вложениями; Зпр — затраты, связанные с обеспечением 
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одинакового энергетического эффекта сравниваемых вариан¬ 
тов, руб. /год. 

Вариант выбора оптимального давления в конденсаторе на 
основе оптимизации низкопотенциального комплекса несомнен¬ 
но более представителен. Однако такая многоплановость поста¬ 
новки задачи, особенно в части формулировки различных мате¬ 
матических моделей, делает ее очень трудоемкой. Кроме того, 
заводы-изготовители турбин не обладают полной информацией 
для решения такой задачи, поэтому оптимизацией низкопотен¬ 
циального комплекса должны заниматься организации, проек¬ 
тирующие электростанцию в целом. Более подробно с методи¬ 
кой оптимизации низкотемпературного комплекса можно по¬ 
знакомиться в [58, 59, 62]. 

Контрольные вопросы и задачи 

1. Каково назначение конденсационной установки? 
2. Почету при изменении давления за турбиной на 1 кПа изменение 

экономичности паротурбинных установок АЭС больше, чем ТЭС? 
3. Почему наличие в паре воздуха является отрицательным фактором? 
4. Почему содержание воздуха в конденсаторах большинства турбин АЭС 

выше, чем в конденсаторах турбин перегретого пара той же мощности? 
5. Назовите основные элементы, входящие в состав конденсационной уста¬ 

новки, укажите, где они размещаются по отношению к турбине. 
6. Что такое ход воды в конденсаторе? Как число ходов воды связано с 

количеством перегородок в водяных камерах конденсатора? 
7. Как входной патрубок конденсатора соединен с выхлопным патрубком 

турбины? 
8. В каком ходе охлаждающей воды конденсатора и почему размещается 

воздухоохладитель? 
9. Почему конденсаторы выполняются двухпоточными? 
10. Для чего в паровом пространстве устанавливаются промежуточные пере¬ 

городки? 
11. Назовите основные схемы включения конденсаторов по охлаждающей 

воде. 
12. В чем состоит термодинамическое преимущество секционирования кон¬ 

денсаторов? 
13. Назовите основные параметры, определяющие эффективность работы 

конденсатора. 
14. Почему давление в конденсаторе меньше барометрического? 
15. Почему по мере движения паровоздушной смеси от входного патрубка 

к патрубку отсоса из конденсатора относительное содержание воздуха растет? 
16. Определить парциальное давление пара при общем давлении в конден¬ 

саторе рк=6,0 кПа и относительном содержании воздуха в паре ε =0,005. 
17. В чем основные отличия зоны массовой конденсации пара в конденса¬ 

торе от зоны охлаждения паровоздушной смеси? 
18. Что такое переохлаждение конденсата, от чего зависит и почему наличие 

переохлаждения является отрицательным фактором? 
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19. Определить переохлаждение конденсата при давлении смеси рк '=5 кПа 
и относительном содержании воздуха в паре ε=0,6. 

20. Что такое кратность охлаждения конденсатора, каков диапазон значений 
кратности охлаждения конденсаторов современных паровых турбин ТЭС и 
АЭС? 

21. Что такое недогрев воды до температуры насыщения, каковы физичес
кий смысл этого параметра и диапазон изменения его в современных конден
саторах? От чего зависит недогрев? 

22. Определить давление в конденсаторе при следующих исходных данных: 
tlB=5 °C; т = 60 кг/кг; dK=40 кг/(м2*ч); к =2534 Вт/(м2*К); с =4,19 кДж/ 
(кг*К). 

23. В чем состоят принципиальные различия прямоточной и оборотной 
системы водоснабжения станций? Какая из систем более эффективна и поче
му? 

24. Всегда ли давление в конденсаторе строго равняется давлению пара за 
последней ступенью турбины? Чем это определяется, от чего зависит? 

25. Как изменение давления в конденсаторе влияет на режим работы пос
ледних ступеней турбины? 

26. Назовите основные факторы, определяющие оптимальное давление в 
конденсаторе. 

27. Что такое предельный и экономический вакуум? 
28. Определить, как изменится мощность турбины К-500-240, если давление 

в конденсаторе изменится с pк=5 кПа до pк '=4 кПа при расходе пара в 
конденсатор Dк=800 т/ч. 

29. Что такое низкопотенциальный комплекс турбоустановки и каков кри
терий его оптимизации? 

30. Нарисуйте и поясните качественные зависимости, показывающие взаи
мосвязь основных параметров, характеризующих работу конденсатора 

. В качестве определяющего параметра используйте удельную 
паровую нагрузку конденсатора (dK). 



Глава вторая 

ТЕПЛОВОЙ И ГИДРОДИНАМИЧЕСКИЙ РАСЧЕТЫ 
КОНДЕНСАТОРА 

2.1. Тепловой расчет конденсатора 

Тепловой расчет конденсатора паровой турбины, как любого 
теплообменного аппарата, может быть КОНСТРУКТОРСКИМ ИЛИ 
ПОВЕРОЧНЫМ. 

КОНСТРУКТОРСКИЙ РАСЧЕТ имеет целью определение поверх¬ 
ности теплообмена и основных размеров проектируемого кон¬ 
денсатора. Расчет проводится на заводе-изготовителе турбины. 

ПОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ имеет целью определение параметров 
теплоносителей спроектированного или действующего кон¬ 
денсатора. Расчет проводится на заводе-изготовителе турбины 
при расчете переменного режима работы конденсационной 
установки и ПТУ в целом, а также сотрудниками электростан¬ 
ций для уточнения эксплуатационных характеристик конден¬ 
сатора. Текущий поверочный расчет осуществляется также на 
электростанциях, имеющих АСУ. 

В основе методики как конструкторского, так и поверочного 
теплового расчета конденсатора лежат-два основных уравне¬ 
ния: УРАВНЕНИЕ ТЕПЛОВОГО БАЛАНСА И УРАВНЕНИЕ ТЕПЛОПЕРЕ¬ 
ДАЧИ. 

Потери теплоты от корпуса конденсатора в окружающую 
среду обычно не превышают 1%, поэтому можно считать, что 
практически вся теплота, выделяющаяся при конденсации пара, 
передается охлаждающей воде. Тогда УРАВНЕНИЕ ТЕПЛОВОГО 
БАЛАНСА для конденсатора может быть представлено в виде 
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где Q — количество теплоты, передаваемой от пара к охлажда¬ 
ющей воде в единицу времени (тепловая мощность конденса¬ 
тора). 

УРАВНЕНИЕ ТЕПЛОПЕРЕДАЧИ ДЛЯ конденсатора имеет вид 



где к — средний для всей поверхности теплообмена коэффи
циент теплопередачи конденсатора; F — площадь поверхности 
теплообмена конденсатора; — средняя разность температур 
между паром и водой [35] для всей поверхности теплообмена 
конденсатора (среднелогарифмический температурный напор): 

Учитывая, что система уравнений (2.1) и (2.2) не замкнута, 
для теплового расчета конденсатора необходимо задаваться 
рядом параметров теплоносителей и геометрических размеров 
элементов конденсатора. Методика и расчетная схема зависят 
от того, какие величины заданы, и от общей постановки зада¬ 
чи. Как показано в §1.4—1.7, выбор ряда параметров, опреде¬ 
ляющих эффективность работы конденсационной установки, 
должен осуществляться на основе технико-экономического 
анализа для низкотемпературного комплекса турбины или ПТУ 
в целом. 

Основная сложность теплового расчета конденсатора сво¬ 
дится к определению значения среднего для всей поверхности 
теплообмена коэффициента теплопередачи. 

Задачей конструкторского расчета конденсатора, как прави¬ 
ло, является определение поверхности теплообмена, необхо¬ 
димой для обеспечения заданного давления за турбиной, что 
осуществляется на основе уравнений (2.1) и (2.2). Согласно 
уравнению (2.2) 

В качестве исходных данных обычно задаются давление пара 
в конденсаторе и его расход , температура охлаждающей 
воды на входе в конденсатор и ее расход При этом часто 
оговаривается ряд параметров и размеров, превышать которые 
не разрешается. Например, скорость охлаждающей воды в 
трубках, размеры трубок и др. Могут накладываться отдельные 
ограничения, связанные с техническими возможностями по
ставляемого оборудования (например, насосов) и отдельных 
элементов конденсатора (например, материала и длины тру
бок). При проведении конструкторского расчета конденсато-
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pa, при наличии ограничений, чаще всего приходится рассмат¬ 
ривать следующие варианты [39]. 

1. Тепловой расчет конденсатора по предельной длине трубок 
и заданному гидравлическому сопротивлению. Сортамент вы¬ 
пускаемых промышленностью трубок, условия их транспорти¬ 
ровки, ряд соображений по компоновке турбины и конденса¬ 
тора позволяют считать длину трубок заданным параметром. 
Например, в конденсаторах турбин К-300-240, К-500-240, 
К-220-44, К-500-65 использовались трубки длиной 9 м. Во 
время проектирования этих конденсаторов такая длина была 
предельной. Нормативное гидравлическое сопротивление ап¬ 
парата принималось равным 40 кПа (не более). В последнее 
время получили широкое распространение трубки длиной 12— 
14 м. Изменились и ограничения по гидравлическому сопро¬ 
тивлению конденсатора. 

2. Тепловой расчет конденсатора по предельной длине и за¬ 
данному количеству трубок. Такая постановка вопроса диктует¬ 
ся обычно размерами проема в фундаменте турбины. Это огра¬ 
ничение наиболее часто возникает при проектировании кон¬ 
денсаторов влажно-паровых турбин АЭС, у которых размеры 
конденсаторов существенно больше, чем у турбин ТЭС той же 
мощности. При проведении расчета с такими ограничениями 
используется зависимость для коэффициента заполнения фун¬ 
даментного проема 

где t — шаг между трубками конденсатора; nz — число трубок 
в одном ходе охлаждающей воды; z — число ходов воды; Fn — 
площадь проема в фундаменте. Тепловой расчет в рассматри¬ 
ваемом варианте проводится для контроля скорости воды в 
трубках, кратности охлаждения, гидравлического сопротивле¬ 
ния аппарата, поскольку поверхность теплообмена при задан¬ 
ных ограничениях (длина, количество трубок) фактически 
задана. 

3. Тепловой расчет по минимуму годовых расчетных затрат. 
Такой вариант расчета проводится при заданных значениях 
давления в конденсаторе и расхода в нем пара. Составляется 
так называемая функция цели в виде разности годовых расчет¬ 
ных затрат между рассматриваемым и исходным вариантами. 
Оптимальные параметры конденсатора определяются по ми-
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нимуму годовых расчетных затрат с учетом ограничений: до¬ 
пустимая скорость воды, длина трубок и др. Данный вариант 
расчета аналогичен оптимизации низкотемпературного ком¬ 
плекса турбины (см. §17) и требует большого объема исходных 
данных по конкретной электростанции. Подробно с методи¬ 
кой данного варианта расчета можно ознакомиться в [39]. 

После определения поверхности теплообмена (охлаждения) 
конденсатора F определяются его основные размеры. Обычно 
это делается в следующей последовательности. 

Общее число трубок в конденсаторе 

где пz — количество трубок в одном ходе охлаждающей воды; 
z — число ходов охлаждающей воды; GB — секундный расход 
охлаждающей воды, м3/с; dвн — внутренний диаметр трубки, 
м; WB — скорость движения воды в трубках, м/с. 

В практике отечественного конденсаторостроения обычно 
применяются трубки с внутренним диаметром 22—28 мм, в 
конденсаторах турбин малой мощности — 14—17 мм. 

Скорость воды в трубках в большинстве современных кон¬ 
денсаторов на номинальном режиме работы составляет 
1,6—2,0 м/с. Допустимые значения скорости составляют 
2,5—2,7 м/с для воды без взвеси и 2,0—2,2 м/с при наличии в 
воде взвеси [75]. 

Более подробно вопросы выбора и обоснования диаметров 
трубок и скорости движения в них воды изложены в §3.1 и 3.4. 

Полезная длина трубок конденсатора (без учета толщины 
трубных досок) определяется зависимостью 

В инженерной практике, особенно на этапах эскизного про¬ 
ектирования конденсаторов, используется понятие условного 
диаметра трубной доски конденсатора Dy, который можно 
определить исходя из зависимости 
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где uтр=0,24-0,32 — коэффициент использования трубной до¬ 
ски, см. §3.2. 

При проведении поверочного расчета конденсатора обычно 
задаются следующие параметры: поверхность теплообмена F, 
температура воды на входе t1B, расходы воды Св и пара DK, 
число ходов конденсатора по воде z, общее число трубок в 
конденсаторе N, диаметры трубок; указываются также мате¬ 
риал трубок и условный коэффициент чистоты конденсатора. 

По результатам поверочного расчета обычно строятся зави¬ 
симости давления (или недогрева воды от температуры насы¬ 
щения) в конденсаторе от удельной паровой нагрузки аппарата 
(dK) при различных значениях температуры воды на входе t1B. 

Примеры конструкторского и поверочного расчетов конден¬ 
саторов приводятся в §2.6. 

2.2. Основы процесса теплопередачи в поверхностном 
конденсаторе 

Перенос теплоты от конденсирующего пара к охлаждающей 
воде через поверхность теплообмена (стенку трубки), разде¬ 
ляющую теплоносители, относится к сложному виду теплооб¬ 
мена. Интенсивность этого процесса характеризуется коэффи¬ 
циентом теплопередачи к, численно равным количеству тепло¬ 
ты, переданной за единицу времени от одного теплоносителя 
к другому через единицу поверхности при средней разности 
температур теплоносителей в 1 °С. Рассматривая коэффициент 
теплопередачи [35] как величину, обратную сумме термичес¬ 
ких сопротивлений на пути передачи теплоты от пара к воде, 
запишем 
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Данное выражение для расчета тонкостенных трубчатых 
поверхностей конденсатора имеет вид 



где — термическое сопротивление со стороны воды, 

— термическое сопро
тивление стенки трубки, м2 • К/Вт; ап — коэффициент тепло
отдачи от пара к стенке трубки, ВтДм2 -К); — коэффициент 
теплоотдачи от стенки трубки к воде, Вт/(м2 • К); dнар , dвн — 
диаметры трубы наружный и внутренний соответственно, м; 

— коэффициент теплопроводности материала стенки трубки, 
Вт/(м•К). 

Необходимо иметь в виду, что формула (2.9) не учитывает 
влияния на коэффициент теплопередачи отложений (загрязне
ний) с обеих сторон трубок, которые появляются в процессе 
эксплуатации конденсаторов и оказывают существенное влия
ние на интенсивность процесса теплопередачи. 

Учитывая, что процессы теплопередачи как со стороны кон
денсирующегося пара, так и со стороны однофазного теплоно
сителя применительно к конденсирующим теплообменным 
аппаратам подробно рассмотрены как в учебной литературе 
[33, 34, 55], так и в ряде монографий и периодических изданий 
[8—13, 33, 36, 48, 54, 75]. В настоящем разделе остановимся 
только на особенностях, определящих основы процесса тепло
передачи в поверхностном конденсаторе паровой турбины, а 
также на отдельных зависимостях, положенных в основу мето
дик его теплового расчета. 

Определение коэффициента теплоотдачи с водяной стороны 
конденсатора (от стенки трубки к воде) обычно производится 
[35, 55] по известному уравнению 

г д е — число Рейнольдса п о водяной стороне кон

денсатора; Ргв — число Прандтля; WB — средняя скорость 
течения воды в трубках конденсатора, м/с; dBH— внутренний 
диаметр трубок, м; vB— коэффициент кинематической вязкос
ти воды, м2/с; λв— коэффициент теплопроводности воды, 
Вт/(м • К). 
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Здесь за определящую температуру принята средняя темпе¬ 
ратура воды, а определяющий диаметр — внутренний диаметр 
трубки. Формула (2.10) пригодна для гладких технически чис¬ 
тых трубок в диапазонах чисел Рейнольдса Re=l • 104 - 5 • 106 и 
Прандтля Рг =0,6-2500. 

Определение коэффициента теплоотдачи с паровой стороны 
конденсатора сильно затруднено совместным влиянием мно¬ 
гих факторов, важнейшими из которых являются натекание 
конденсата на нижерасположенные трубки (явление залива¬ 
ния), скорость и направление течения пара в трубном пучке, а 
также его компоновка, наличие в паре воздуха и др. При этом 
необходимо иметь в виду, что основные параметры процесса 
(скорость пара, количество натекающего конденсата, относи¬ 
тельное содержание воздуха в паре и др.) по пути движения 
пара в трубном пучке существенно изменяются. 

В [2, 20] представлены результаты разработок физико-мате¬ 
матических моделей конденсаторов. Авторы указывают, что 
наиболее существенным препятствием на пути создания таких 
моделей является сложность процессов в паровом пространст¬ 
ве конденсатора. Это в определенной степени естественно, так 
как компоновка трубных пучков конденсаторов, как правило, 
осуществляется эвристически, т. е. на основе обобщения пред¬ 
шествующего опыта, позволяющего сформулировать ряд об¬ 
щих принципов. 

Целью вышеуказанных работ являлось изучение картины 
потока паровоздушной смеси, обтекающей трубный пучок кон¬ 
денсатора. Без правильных представлений о направлении и 
скоростях течения смеси и, как следствие, о распределении ее 
расхода в трубном пучке невозможно определить состав паро¬ 
воздушной смеси, локальные тепловые нагрузки и другие пара¬ 
метры в различных зонах трубного пучка, а также выявить 
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недостатки и наметить пути усовершенствования конструкции 
всего конденсатора в целом. 

На рис. 2.1—2.4 представлены результаты моделирования 
трубных пучков конденсаторов в части линий тока и полей 
скоростей паровоздушной смеси, а также распределения паро¬ 
вой нагрузки и концентраций воздуха [2, 20]. 

На рис. 2.5 представлены [44, 75] опытные данные по рас¬ 
пределению тепловых нагрузок в различных зонах трубного 
пучка конденсатора турбины К-300-240 ХТЗ. Эти данные до-

Рис. 2.1. Распределение линий тока паровоздушной смеси в поверхностном конден¬ 
саторе: 

1—4 — номера сечений; A—V— узловые точки трубного пучка 
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Рис. 2.2. Распределение паровой нагрузки вдоль границ различных зон трубного 
пучка (обозначения см. на рис. 2.1) 

Рис. 2.3. Распределение массовой концентрации воздуха по сечениям конденсатора 
обозначения сечений см. рис. 2.1) 
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Рис. 2 4 Линии тока (а) и поля концентраций воздуха (б) в трубном пучке 
конденсатора турбины К-200-130 

статочно наглядно иллюстрируют и подчеркивают сложность и 
взаимовлияние различных факторов и параметров на процесс 
конденсации в трубном пучке конденсатора. 

Представленные в [2, 20] результаты позволяют сделать вы¬ 
вод, что предложенные физико-математические модели несо¬ 
мненно перспективны для определения параметров паровоз¬ 
душной смеси в поверхностных конденсаторах и, как следст¬ 
вие, для уточнения методик позонного расчета конденсаторов. 

Работы в данном направлении проводятся МЭИ, НПО 
ЦКТИ, Институтом проблем машиностроения АН Украины, 
ЛКИ (в настоящее врем Санкт-Петербургский Государствен¬ 
ный морской технический университет). 

Для расчета коэффициента теплоотдачи при конденсации 
чистого медленно движущегося пара на одиночной горизон¬ 
тальной трубке обычно используется полученная Нуссельтом 
теоретическая зависимость 

где — теплопроводность, плотность и коэффициент 
динамической вязкости пленки конденсата соответственно, 
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Рис. 2.5. Распределение тепловых нагрузок по зонам охлаждающей поверх
ности конденсатора турбины К-300-240 ХТЗ: 

1 — подвод пара в конденсатор; 2 — отвод паровоздушной смеси, 3 — отвод 
конденсата; 4 — поверхность охлаждения первого хода воды; 5 — трубный пучок 
воздухоохладителя; 6— поверхность охлаждения второго хода; 7—заградительные 
(направляющие) щиты в паровом пространстве; 8— перегородки в водяной камере 

Вт/(м*К), кг/м3, Н*с/м2; r — скрытая теплота парообразова
ния (конденсации), Дж/кг; g — ускорение силы тяжести, м/с2; 

— температурный напор пар—стенка, К; dнар— 
наружный диаметр трубки, м. 

Формула (2.11) может быть представлена также в безразмер
ном виде: 

где — числа Нуссельта, Галилея, Прандтля и 
фазового перехода (см. обозначения). 

57 



При расчете по формулам (2.11) и (2.12) значения 
выбираются по средней температуре пленки 

а г — по температуре насыщения пара. 

Коэффициент теплоотдачи согласно формуле (2.12) 

Необходимо иметь в виду, что зависимость (2.11) получена с 
рядом допущений: течение пленки конденсата ламинарное; 
конденсируется насыщенный пар; температура стенки посто
янна; в пленке отсутствует конвективный перенос теплоты, а 
вся теплота передается только теплопроводностью; силы инер
ции по сравнению с силами вязкости и гравитации малы; на 
внешней поверхности пленки отсутствует касательное напря
жение (пар неподвижен); температура внешней поверхности 
пленки постоянна и равна температуре насыщения пара; силы 
поверхностного натяжения пленки не влияют на характер ее 
течения [34]. 

Действительные условия конденсации пара в конденсаторах 
существенно отличаются от принятых Нуссультом, поэтому 
формула (2.11) не может быть непосредственно использована 
для расчета конденсатора. 

На практике при тепловом расчете конденсатора часто при
меняются методики, в которых зависимость Нуссельта исполь
зуется в качестве некоторой базовой величины, на которую 
вводятся поправки, учитывающие влияние других факторов. 
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Опыт показал правомерность этого приема, а также его науч-
' ную и практическую ценность [75]. 

Процесс конденсации неподвижного пара на пучке горизон¬ 
тальных трубок существенно отличается от конденсации на 
одиночной трубке. Впервые этот вопрос был также исследован 
Нуссельтом. В основу расчетной модели было положено пред¬ 
положение о том, что последовательное стекание конденсата с 
трубки на трубку влечет за собой увеличение толщины пленки 
конденсата и соответствующее понижение коэффициента теп¬ 
лоотдачи от пара к нижележащим трубкам. 

Согласно теории Нуссельта, относительный коэффициент 
теплоотдачи (по отношению к первой трубке ряда) изменяется 
по высоте вертикального ряда горизонтально расположенных 
трубок от 0,7 для второго ряда пучка до 0,4 для двенадцатого. 

Авторы, исследовавшие теплообмен при пленочной конден¬ 
сации пара на пучке горизонтальных трубок, не подтверждают 
данные Нуссельта о таком сильном падении коэффициента 
теплоотдачи. Визуальные наблюдения за течением конденсат-
ной пленки показывают, что стекание конденсата с трубок 
происходит дискретно, в виде периодически образующихся 
отдельных капель, отрыв которых вызывает пульсации (и, сле¬ 
довательно, турбулизацию) конденсатной пленки на трубках. 
Дискретное стекание конденсата приводит к неоднородности 
распределения гидравлической нагрузки по длине трубок. Кон-

. денсат, падающий сверху на трубку в виде капель и струек, не 
успевает равномерно распределиться по всей ее длине, а обте¬ 
кает трубку на сравнительно узких участках (рис. 2.6). 

Расстояние между отрывным сечением капель на нижней 
образующей трубки составляет от 50 мм (Reпл=2,5 - 5,0) до 
20 мм (Reпл=6,3 - l2,5). Капля в процессе своего формирова¬ 
ния стягивает к месту отрыва две-три соседние капли. При 
Reпл > 14 расстояние между отрывными сечениями становится 
практически постоянным и составляет примерно 25 мм. При 
дальнейшем увеличении удельной паровой нагрузки (Reпл) уве¬ 
личивается частота отрыва капель, превращающихся при Reпл≈30 
в прерывистые струйки конденсата. Это позволяет считать, что 
в зонах трубки, не занятых стекающим сверху конденсатом, 
процесс конденсации протекает идентично процессу на оди¬ 
ночной трубке и поэтому теплоотдачу в этих зонах можно 
рассчитывать по формуле Нуссельта [75]. 

Кроме того, в [34] показано, что при натекании конденсата 
на нижележащую трубку вместе с ним передается и определен-
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ное количество движе¬ 
ния, в результате чего 
негативный эффект за¬ 
ливания конденсатом 
нижележащей трубки 
ослабляется ввиду уско¬ 
рения пленки и ее тур-
булизации. 

В ряде работ показано 
существенное влияние 
расстояния между со¬ 
седними горизонталь¬ 
ными трубками в вер¬ 
тикальном ряду на теп¬ 
лообмен при конденса¬ 
ции неподвижного пара. 
В зависимости от этого 
расстояния теплообмен 
может либо ухудшаться, 
либо интенсифициро¬ 
ваться. 

По данным [36, 75] 
влияние натекания кон¬ 
денсата на теплообмен 
в пучке горизонтальных 
трубок может проявить¬ 
ся только тогда, когда 
вертикальное расстоя¬ 
ние между трубками 
близко к значению ка¬ 
пиллярной постоян¬ 
ной (для конденсаторов 
паровых турбин эти ве¬ 
личины различаются на 
порядок). 

Анализ эксперимен¬ 
тальных исследований [10] по влиянию заливания нижераспо¬ 
ложенных трубок горизонтального пучка стекающим сверху 
конденсатом выявил их различие, что определяется различны¬ 
ми условиями проведения исследований. 

Влияние намекания конденсата на теплообмен в многоряд¬ 
ном горизонтальном пучке трубок имеет существенное значе-

Рис. 2.6. Схема течения капель конденсата по 
трубкам горизонтального пучка Расстояние меж¬ 
ду соседними трубками (шаг в свету) h составляет: 
а—24 мм; б — 16 мм; в - 4 мм 
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ние лишь при неподвижном или медленно движущемся паре. 
При достаточно большой скорости пара влияние воздействия 
парового потока является определяющим. Взаимосвязанное 
влияние на теплоотдачу при конденсации пара на пучке гори
зонтальных трубок большого числа факторов не позволяет 
получить однозначную зависимость относительного коэффи
циента теплоотдачи от номера трубки, относительного расхода 
натекающего конденсата и числа рядов по высоте пучка. По
добные зависимости, предложенные в [10, 13, 36, 75], являют
ся, как правило, справедливыми лишь для конкретных условий 
проведения данных исследований. 

При конденсации движущегося пара сильно возрастает роль 
механического взаимодействия паровой и жидкой фаз. В отли
чие от случая конденсации неподвижного пара, когда каса
тельное напряжение на границе раздела фаз направлено всегда 
против течения пленки конденсата (оказывает на пленку тор
мозящее действие), при конденсации движущегося пара каса
тельное напряжение в зависимости от направления парового 
потока может или подтормаживать, или ускорять течение пленки 
конденсата и оказывать на теплоотдачу от пара к стенке труб
ки тем большее влияние, чем выше скорость пара. 

По данным различных авторов, скорость пара в трубных 
пучках конденсаторов достигает 150—200 м/с. По мере движе
ния пара через пучок скорость пара уменьшается, что опреде
ляется конденсацией части пара на трубках пучка, соответст
венно уменьшается и теплоотдача от пара к стенке трубки. 

При прохождении пара через пучок поле его скорости де
формируется не только от ряда к ряду трубок, но и по сече
нию, что определяется совместным влиянием ряда сопутству
ющих факторов: локальными значениями температурного на
пора пар—стенка, влиянием стекающего или срываемого паро
вым потоком конденсата и др. Учитывая эти неопределеннос
ти, практически единственным способом определения тепло
отдачи движущегося пара в трубных пучках является экспери
мент. 

По опытным данным ВТИ в области давлений пара 
=4,5÷105 кПа, температурных напорах пар—стенка 

=2,5÷15,0°С и числах Рейнольдса пара перед первым ря
дом трубок пучка =350÷6000 получена обобщенная зависи
мость 
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где — безразмерное число; — скорость 
набегающего потока пара в трубном пучке, м/с; — плот
ность пара и конденсата, кг/м3; g=9,81 м/с2 — ускорение 
свободного падения; — наружный диаметр трубки, м; 

— число Нуссельта для случая конденсации 
неподвижного пара; — коэффициент теплопроводности кон
денсата, Вт/(м*К); — см. формулу (2.11). 

Данная зависимость получена для нисходящего направления 
движения пара в трубном пучке и подтверждена для бокового 
подвода пара во всем вышеуказанном диапазоне изменения 
параметров пара. 

Пример 2.3. Определить влияние скорости набегающего по
тока пара на теплообмен при конденсации пара в трубном 
пучке конденсатора при следующих исходных данных: 

Влияние скорости набегающего потока согласно формуле 
(2.13) 

ВТИ при малых скоростях набегающего потока пара 
рекомендует зависимость 

При конденсации пара в трубных пучках средний коэффи
циент теплоотдачи помимо других факторов зависит от сред-
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ней скорости пара в пучке, которая в общем случае определя
ется выражением 

Определение локальных значений в трубном пучке кон
денсатора практически невозможно, исключение составляют 
приближенные методы физико-математического моделирова
ния [2, 20], поэтому целесообразно учитывать влияние на 
средний коэффициент теплоотдачи известной скорости пара 
на входе в трубных пучок (по горловине конденсатора). В 
этом случае при =const средний коэффициент теплоотдачи 

будет зависеть от компоновки трубного пучка конденсато
ра. 

В [75] в качестве параметра, характеризующего компоновку 
трубного пучка, предложен симплекс 

где f— площадь проходного сечения для пара в узком сечении 
между трубками по периметру трубного пучка; F — площадь 
поверхности теплообмена трубного пучка; — периметр 
набегания пара в сечении между трубками по периферии труб
ного пучка (обычно =6,5÷12,0 м); N — количество трубок в 
пучке; L — длина трубок; — относительный периметр набе
гания пара на трубный пучок. 

Таким образом, геометрической характеристикой трубных 
пучков с различной компоновкой в определенной мере являет
ся относительный периметр набегания пара на трубный пучок 

, представляющий собой отношение гидравлического пери
метра к суммарному периметру поверхности трубок в по
перечном сечении пучка 

По [75] величина в общем виде учитывает не только 
изменение скорости пара в трубном пучке при известной ско
рости пара на входе но и косвенно учитывает влияние 
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стекающего конденсата на теплоотдачу, так как характеризу
ет и глубину трубного пучка конденсатора. 

В многоходовом трубном пучке из-за меньшего температур
ного напора пар—стенка в верхних ходах конденсатора кон
денсируется и меньшее количество пара по сравнению с одно-
ходовым пучком. В связи с этим в нижней части пучка поддер
живается более высокая скорость пара, происходит менее рез
кое падение локальных , соответственно возрастает и значе
ние среднего для всего пучка коэффициента теплоотдачи . 
Учесть перераспределение температурного напора пар—стенка 
по ходам при известном значении среднего для всего конден
сатора температурного напора затруднительно. В связи с этим 
в [75] в уравнение для теплоотдачи введена дополнительная 
поправка на число ходов воды, фактически учитывающая 
изменение температурного напора в отдельных зонах конден
сатора. 

КТЗ по результатам обобщения промышленных испытаний 
натурных конденсаторов при давлении пара кПа, 
температурах охлаждающей воды °С, кратности 
охлаждения т= 15÷300 кг/кг, средней скорости пара в узком 
сечении на периферии трубного пучка м/с, содержа
нии воздуха в паре на входе в трубный пучок 

кг/кг получена зависимость 

где — скорость пара на входе в 
трубный пучок (по площади горловины конденсатора); z — 
число ходов воды; значение симплекса изменялось в 
диапазоне от 0,004 до 0,020. 

Как показано выше, а также в [10, 31, 75], компоновка 
трубного пучка конденсатора является важным фактором, во 
многом определяющим пространственную неоднородность рас
пределения скоростей и основных параметров конденсирую
щегося пара в пучке. Следует отметить, что понятие компоновки 
включает в себя как собственно конфигурацию трубного пуч
ка, так и компактность, плотность и глубину пучка, а также 
месторасположение воздухоохладителя (см. §3.2). 
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УПИ на основе анализа расчетного исследования и обобще
ния результатов испытаний большой группы конденсаторов 
паровых турбин мощностью 100—800 МВт выявлено, что с 
точки зрения компоновки трубного пучка наиболее сильное 
влияние на коэффициент теплоотдачи от конденсирующегося 
пара оказывают параметры 

где Р — относительный периметр трубного пучка; — 
периметр трубного пучка; — периметр трубной доски; 

— коэффициент компактности трубного пучка; A — средняя 
ширина ленты компоновки трубного пучка; — шаги 
разбивки труб (см. рис. 3.1). 

Установлено также, что в сочетании с фактором компоновки 
на интенсивность теплообмена в трубном пучке конденсатора 
влияют также скорость пара и начальная температура охлажда
ющей воды. Влияние этих величин предложено учитывать ком
плексами 

где — средняя скорость пара на входе в конденсатор 
(рассчитывается по площади горловины конденсатора на вы
соте 1 м над трубным пучком); — температура насыщения 
пара; — температура воды на входе в конденсатор. 

Появление в знаменателе комплекса числа 4 вызвано 
тем, что в качестве определяющей скорости пара в трубном 
пучке конденсатора принята половина скорости (линей
ный характер изменения скорости от горловины до патрубка 
отсоса паровоздушной смеси). 

Зависимость, описывающая влияние компоновки на тепло
обмен при конденсации пара в пучке, имеет вид 
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Данная зависимость получена для практически чистых конден
саторов при допустимых нормами ПТЭ содержаниях в паре 
воздуха. 

Наличие в паре воздуха существенно влияет на интенсив
ность теплообмена при конденсации. Коэффициент теплоот
дачи при этом зависит по крайней мере от двух термических 
сопротивлений — сопротивления пленки конденсата и диф
фузного сопротивления воздуха. Эти два термических сопро
тивления взаимосвязаны, что не позволяет решить задачу ана
литически. 

Наиболее удобную зависимость, непосредственно учитываю
щую содержание воздуха в паре, предложил С. С. Кутателадзе, 
обобщив опытные данные по конденсации неподвижного пара 
[48]. Аппроксимация этих данных с погрешностью ±5% 
позволила получить зависимость 

где — относительное содержание воздуха в паре, 
кг/кг. 

В реальных условиях интенсивность конденсации пара из 
смеси с воздухом в конденсаторах паровых турбин определяет
ся совместным протеканием процессов тепло- и массообмена, 
которые находятся в сложной зависимости от большого коли
чества факторов: содержания воздуха в смеси, степени конден
сации пара в пучке, скорости пара, удельной паровой нагрузки 
аппарата, расхода и скорости охлаждающей воды. Определен
ное влияние оказывают и конструктивные особенности кон
денсаторов: число ходов воды, эффективность охлаждения 
паровоздушной смеси в воздухоохладителе, взаимовлияние ха
рактеристик конденсатора и воздушного насоса и др. 

Из-за сложности процесса конденсации пара из паровоз
душной смеси в инженерных расчетах аппаратов в настоящее 
время используются экспериментально полученные обобщен
ные зависимости. Известен ряд таких зависимостей, в том 
числе полученных применительно к конденсаторам паровых 
турбин [8, 21, 34, 75]. Однако эти зависимости, как правило, 
справедливы лишь для конкретных условий проведения иссле
дований. 

Известно, что трубки в теплообменных аппаратах, в чест
ности в конденсаторах, в потоке теплоносителя колеблются в 
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режиме автоколебаний с частотой собственных колебаний [1, 
3, 24, 31, 41]. Это не может не отражаться на характере течения 
пленки конденсата, а следовательно, и на теплоотдаче от кон
денсирующегося пара. 

Опытами [65] установлено, что в диапазоне частоты колебаний 
трубки до 50 Гц и амплитуды колебаний до 0,65 мм при 
удельной паровой нагрузке 40—200 кг/(м2 • ч) вибрирующая 
трубка при своем движении удерживает конденсатную пленку, 
перераспределяя ее по периметру трубки, увеличивая тем са
мым среднюю толщину пленки конденсата. При удельной па
ровой нагрузке свыше 200 кг/(м2 • ч) вибрирующая трубка тур-
булизирует пленку конденсата, на поверхности пленки возни
кают разрывы и происходит срыв отдельных капель с боковых 
образующих трубки. 

Анализ экспериментальных данных показал, что в зависи
мости от удельной паровой нагрузки и параметров вибрации 
коэффициент теплоотдачи при конденсации пара на вибри
рующей трубке может увеличиваться или уменьшаться по срав
нению с коэффициентом теплоотдачи при конденсации пара 
на неподвижной трубке. Результаты опытов обобщены уравне
нием 

уравнении производится по температуре насыщения пара. 
Процесс теплопередачи в поверхностном конденсаторе до

статочно хорошо иллюстрируют сложность того, что любое 
изменение одного из многочисленных режимных факторов 
(параметров) вызывает перераспределение локальных парамет
ров процесса и интенсивности теплообмена в трубном пучке. 

Детальный и строгий учет влияния различных факторов на 
теплообмен в трубных пучках конденсаторов затруднен также 
из-за сложности определения и описания образующихся в 
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объеме конденсатора трехмерных полей скоростей и других 
параметров парового потока (паровоздушной смеси). В связи с 
этим, по мнению большинства специалистов в области иссле
дования, расчета, проектирования и испытаний конденсато
ров, наиболее целесообразно проводить тепловые расчеты кон
денсаторов паровых турбин по апробированным в промыш
ленных условиях эмпирическим зависимостям для среднего по 
всей поверхности теплообмена коэффициента теплопередачи. 
Естественно, что эти зависимости должны соответствовать 
физическим представлениям о процессах, происходящих в кон
денсаторе, также учитывать все факторы, влияющие на эффек
тивность его работы. 

2.3. Методики теплового расчета конденсатора 

Тепловой расчет конденсатора заключается, как правило, в 
определении среднего значения коэффициента теплопередачи 
для всех поверхности теплообмена. Известен достаточно боль
шой ряд эмпирических зависимостей [17, 18] для расчета ко
эффициента теплопередачи в конденсаторах паровых турбин, 
которые, однако, не лишены недостатков. Это в определенной 
степени естественно и объясняется сложностью процессов, 
происходящих в конденсаторах (см. §2.2). 

Критерием оценки совершенства существующих методик мо
жет служить только сопоставление полученных по ним резуль
татов с данными промышленных испытаний натурных конден
саторов в условиях эксплуатации. Такие испытания системати
чески проводятся рядом организаций и по большинству кон
денсаторов паровых турбин мощностью до 300 МВт обобщены 
в [43]. По конденсаторам турбин большей единичной мощнос
ти эти данные опубликованы в [5, 7, 38, 46, 58]. 

Анализ десяти отечественных и зарубежных методик расчета 
коэффициента теплопередачи в конденсаторах паровых тур
бин, а также сопоставление полученных по ним значений с 
опытными данными по конденсаторам турбин мощностью 100— 
800 МВт показали [17, 18], что для инженерных расчетов 
конденсаторов с достаточной для практических целей точнос
тью могут быть рекомендованы методики ВТИ, ИТО США, 
КТЗ и УПИ. Рассмотрим эти методики. 

Методика ВТИ [9]: 
при 
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Для учета материала трубок при расчете по данной методике 
рекомендуется вводить к коэффициенту состояния поверхнос¬ 
ти теплообмена (а) поправочный множитель: медно-никеле-
вые сплавы — 0,95; мельхиор — 0,92; нержавеющие стали — 
0,85; титан — 0,90. 

При проведении конструкторского расчета конденсатора для 
определения коэффициента теплопередачи по зависимости ВТИ 
необходимо применять итерационный метод, задаваясь и уточ¬ 
няя величину удельной паровой нагрузки конденсатора dK. 

Методика Института теплообмена (ИТО) США [18]: 
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Таблица 2 1 Поправочный коэффициент bм, учитывающий в формуле (2.24) 
толщину стенки и материал трубки 

Материал 

Латунь ЛО-70-1 или Л-68 

Мельхиор МН-90-10 

Мельхиор МН-70-30 

Нержавеющая сталь 

Толщина стенки, мм 
<1,24 

1,00 

0,90 

0,83 

0,58 

1,47 

0,98 

0,87 

0,80 

0,56 

1,65 

0,96 

0,84 

0,76 

0,54 

Формула (2.24) может быть рекомендована [18] для расчета 
конденсаторов отечественных паровых турбин только с 
введением коэффициента, учитывающего загрязнение трубок 
конденсатора тогда формула (2.24) примет вид 

Рис 2 7 Попровочный коэффици
ент учитывающий в формуле (2 24) 
изменение температуры воды на входе 
в конденсатор 

Методика КТЗ* [75] базируется 
на определении коэффициента 
теплопередачи в конденсаторе по 
формуле (2.9). При этом коэффи¬ 
циент теплоотдачи с водяной сто¬ 
роны конденсатора (от стенки 
трубки к воде) определяется по 
формуле (2.10). Расчет коэффи¬ 
циента теплоотдачи со стороны 
паровоздушной смеси (конденси¬ 
рующегося пара) осуществляется 
согласно зависимости 

* Методика Г Г Шкловера и В Г Григорьева 
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где — среднее значение коэффициента теплоотдачи при 
конденсации чистого водяного пара в горизонтальном трубном 
пучке — определяется по формуле (2.16); ε — относительное 
содержание воздуха в паре (при конструкторском расчете кон
денсатора принимается равным максимальному согласно ПТЭ — 
см. гл. 5), кг/кг. 

При проведении конструкторского расчета конденсатора для 
определения коэффициента теплопередачи по зависимости КТЗ 
Небходимо применять итерационный метод, предварительно 
задавая и уточняя ряд конструктивных характеристик трубного 
пучка ( и др.), а также либо температурный напор пар — 
стенка, либо удельную паровую нагрузку конденсатора (пос
леднее необходимо для расчета — см. выше). Необходимо 
также иметь в виду, что чистота поверхности теплообмена 
методикой КТЗ в явном виде не учитывается. 

Методика УПИ, аналогично методике КТЗ, базируется на 
определении коэффициента теплопередачи в конденсаторе по 
формуле (2.9). Отличие заключается только в методике опреде
ления коэффициента теплопередачи от конденсирующегося 
пара к стенке трубы (в методике КТЗ — ). 

Структура формулы для расчета коэффициента теплоотдачи 
от пара к стенке трубки имеет вид 

где — коэффициент теплоотдачи при конденсации пара по 
Нуссельту (см. §2.2), Вт/(м2 • К); — фактор, учитывающий 
скорость течения пара; — фактор, учитывающий явление 
заливания конденсатом нижерасположенных трубок; — фак
тор, учитывающий содержание воздуха в паре; — фактор, 
учитывающий параметры вибрации трубок конденсатора; — 
фактор, учитывающий компоновку трубного пучка конденса
тора. 

Фактор, учитывающий влияние скорости течения пара на 
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теплообмен при конденсации пара в горизонтальном пучке 
трубок , определяется зависимостью (2.13). 

Анализ результатов исследований влияния заливания кон
денсатом нижерасположенных трубок на коэффициент тепло
отдачи с паровой стороны конденсатора, приведенный в §2.2, 
показывает, что это влияние имеет существенное значение 
лишь при неподвижном или медленно движущемся паре. Ос
новываясь на этих данных, а также учитывая результаты [27, 
36], фактор влияния заливания конденсатом нижерасположен
ных трубок для конденсаторов турбин большой единичной 
мощности из зависимости (2.27) исключен 

Фактор, учитывающий влияние на коэффициент теплоотда
чи содержание в паре воздуха определяется по формуле 
(2.20). Как показано выше (см. §2.2), эта формула получена для 
неподвижного пара, однако фактор влияния скорости пара 
в обобщенной формуле (2.27) учтен независимо (см. выше). 

Фактор, учитывающий влияние на коэффициент теплоотда
чи параметров вибрации трубок конденсатора , определяет
ся согласно обобщенной формуле (2.21). 

Фактор, учитывающий влияние на коэффициент теплоотда
чи компоновки трубного пучка конденсатора , определяет
ся по формуле (2.19) с учетом формул (2.17) и (2.18). 

При проведении конструкторского расчета конденсатора для 
определения коэффициента теплопередачи по методике УПИ 
необходимо применять итерационный метод расчета, предва
рительно задавая и уточняя рад конструктивных характеристик 
трубного пучка (Р, К,, конструкцию и систему расстановки 
промежуточных перегородок или параметры колебаний трубок 
и др.), а также либо температурный напор пар—стенка (и, 
следовательно, температуру пленки конденсата), либо удель
ную паровую нагрузку конденсатора. Необходимо также иметь 
в виду, что методика УПИ получена для практически чистых 
конденсаторов. 

На рис. 2.8—2.10 в качестве примера представлены опытные 
и расчетные (по вышеприведенным методикам) данные по 
коэффициенту теплопередачи в ряде конденсаторов паровых 
турбин на номинальном и переменном режимах работы. 

Известны также другие методики расчета коэффициента теп
лопередачи в конденсаторах паровых турбин, используемых на 
турбинных заводах. 
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Методика ЛМЗ, например, базируется [1] на зависимости, 
предложенной фирмой «Метро-Виккерс» 

где — скорость охлаждающей воды в трубках, м/с; —-
температура охлаждающей воды на входе в конденсатор и на 
выходе из него, °С. 

Формула (2.28) не учитывает влияния удельной паровой 
нагрузки конденсатора, диаметра трубок и термического со
противления стенки трубки, а также чистоту поверхности теп
лообмена. Удовлетворительная сходимость опытных и расчет-
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ных по формуле (2.28) данных для ряда конденсаторов наблю
дается ПРИ введении в эту формулу коэффициента загрязне
ния, равного 0,7—0,8. При проведении расчетов по зависимос
ти (2.28) необходимо применять итерационный метод, задавая 
и уточняя температуру воды на выходе из конденсатора. 

Методика ТМЗ используется при расчете коэффициента 
теплопередачи по формуле (2.9) с дополнительным вве
дением термического сопротивления слоя загрязнения 

, определяемого расчетным путем по мето
дике ВТИ — формулы (2.22) и (2.23) — для номинального 
режима работы конденсатора при значении коэффициента 
состояния поверхности теплообмена а=0,75 и 0,90. При этом 
учет материала трубок конденсатора производится также 
введением дополнительного термического сопротивления, 
точнее — разницы термических сопротивлений любого мате
риала с латунью Л-68 (полагается, что базовая формула ВТИ 
получена именно для труб, выполненных из латуни Л-68). 

Первоначально при °С по 
формулам (2.22) и (2.23) определяется парадный коэффициент 
теплопередачи чистого конденсатора кчист. Значение коэффи
циента теплопередачи для чистого конденсатора с трубками, 
материал которых отличается от латуни Л-68, и соответствую
щая ему сумма термических сопротивлений определяются за
висимостями 

Здесь — термическое сопротивление стенки трубки из 
латуни Л-68. 

Затем расчетным путем определяется условное термическое 
сопротивление слоя загрязнения, соответствующее в формуле 
ВТИ значению а =0,75 или 0,90: 

Окончательно значение коэффициента теплопередачи с уче
том расчетного термического сопротивления загрязнения рас
считывается 
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С учетом полученной поправки на загрязнение уточнение! 
коэффициента теплопередачи производится как на номиналь¬ 
ном, так и переменном режимах работы конденсатора. При 
этом фактически принимается, что полученная расчетным пу¬ 
тем величина Rзагр =const на всех режимах работы конденсато¬ 
ра, а ее значение при а=0,90 соответствует технически чисто¬ 
му, а при а=0,75 максимально загрязненному конденсатору. 

Методика расчета встроенного пучка конденсаторов произ-
водится на ТМЗ аналогичным образом, однако базируется на 
данных вышеприведенной методики фирмы «Метро-Виккерс», 
см. формулу (2.28), с введением ряда поправок 

Здесь — коэффициент теплопередачи, рассчитанный по 
формуле (2.28); — термическое сопротивление стенки 
трубки наружным диаметром 19 мм с толщиной 0,75 мм, 
выполненной из латуни Л-68, база формулы (2.28); =0,85 — 
коэффициент запаса; (0,970) — коэффициент, учи
тывающий отличный от 19 мм наружный диаметр трубок 
для диаметров 24 и 25 мм соответственно; = 

= — поправка на долю площади воздухоох
ладителя в общей поверхности встроенного пучка кон
денсатора . Значение для конденсаторов турбин Т-
110/120-130 и Т-250/300-240, например, составляет 0,94. В ос
тальном расчет для встроенного пучка аналогичен расчету ос
новного трубного пучка конденсатора (см. вышеприведенную 
методику и формулы (2.29)—(2.31). 

По данным ТМЗ результаты расчетов по вышеприведенной 
методике хорошо согласуются с результатами промышленных 
испытаний конденсаторов турбин. 
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, Как показывает анализ известных методик расчета [17, 18, 
75], расхождение опытных и расчетных значений коэффици¬ 
ентов теплопередачи на отдельных режимах работы конденса¬ 
ционных установок достигает 30%. Это позволяет ставить во¬ 
прос о необходимости совершенствования существующих ме-
тодик расчета конденсаторов в части учета и уточнения влия-
ния ряда факторов, влияющих на эффективность его работы, 
таких, как скорость и траектория движения пара в трубном 
пучке, содержание воздуха в паре в различных зонах конден¬ 
сатора, реальный уровень загрязнения аппарата и др. Для 
этого необходимо дальнейшее накопление и обобщение дан¬ 
ных как физических исследований процессов, происходящих в 
конденсаторах, так и опытных данных по их испытаниям. 

При проведении испытаний желательно получение данных о 
локальных параметрах теплоносителей в отдельных зонах труб¬ 
ного пучка, что необходимо для разработки и уточнения по-
зонных методик теплового расчета конденсаторов. Основы 
разработок таких методик изложены в [2, 20, 27]. 

2.4. Методика гидродинамического расчета конденсатора 

Гидродинамический расчет конденсатора паровой турбины в 
общем случае включает в себя расчеты гидравлического сопро¬ 
тивления конденсатора по водяной стороне (Hк) и парового 
сопротивления аппарата на пути движения пара от горловины 
конденсатора к патрубку отсоса паровоздушной смеси (Δрк). 
Знание гидравлического сопротивления необходимо прежде 
всего для выбора циркуляционных насосов конденсационной 
установки. Паровое сопротивление оказывает существенное 
влияние на интенсивность теплообмена в конденсаторе и 
давление паровоздушной смеси на входе в него (см. гл. 4). 

Гидравлическое сопротивление конденсатора по водяной сто¬ 
роне (разность давлений охлаждающей воды на входе и выходе 
из конденсатора) определяется суммой потерь на трение (фор¬ 
мула Дарси) и на местные сопротивления: 

где z — число ходов воды; h1 — гидравлическое сопротивление 
трубок конденсатора; h2 — гидравлическое сопротивление при 
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входе охлаждающей воды в трубки и при выходе из них; -
гидравлическое сопротивление водяных камер конденсатора; 

— коэффициент сопротивления трения при 
движении воды в трубах (для конденсаторов обычно 

; L — полезная длина трубок конденсатора, см. 
формулу (2.7), м; — внутренний диаметр трубок, м; 

— коэффициент, учитывающий способ крепления 
трубок в трубных досках конденсатора (при двухсторонней 
развальцовке 1,0); — плотность охлаждающей воды, 
кг/м3; — скорость движения воды в трубах, м/с, (см. §2.1); 

— скорость движения воды в водяных камерах конденса-
торов, м/с, обычно 
В практике турбинных заводов при расчете гидравлического 

сопротивления конденсаторов широкое распространение по
лучила приближенная формула А. М. Казанского (уточненная 
Л. Д. Берманом) 

(2.34) 

где b — поправочный коэффициент, учитывающий внутрен
ний диаметр трубок и среднюю температуру охлаждающей 
воды — см. табл. 2.2, при значение Ъ следует 
умножить на коэффициент ; остальные 
обозначения приведены выше. 

Таблица 2.2. Поправочный коэффициент Ь в формуле А. М. Казанского 

dвн, мм 

b 

19 

0,093 

24 

0,070 

26 

0,064 

28 

0,058 

Гидравлическое сопротивление конденсаторов паровых тур¬ 
бин является составной частью нормативной характеристики 
конденсационной установки, и по значению этого сопротивле¬ 
ния косвенно судят о расходе охлаждающей воды и общем 
загрязнении конденсатора. 

Гидравлическое сопротивление конденсаторов паровых тур¬ 
бин при номинальном расходе охлаждающей воды составляет 
35-45 кПа. 
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Пример 2.4. Определить гидравлическое сопротивление конденсатора при 
Следующих исходных данных: мм. 

По табл. 2.2 находим, что при =26,0 мм поправочный коэффициент, 
учитывающий внутренний диаметр трубок и среднюю температуру охлаждаю
щей воды ; Гидравлическое сопротивление конденсатора 
согласно формуле (2.34) 

Паровое сопротивление конденсатора (разность давлений 
паровоздушной смеси на входе в конденсатор и в месте ее 
отсоса воздушным насосом) зависит от его конструктивных и 
режимных параметров: компоновки трубного пучка, скорости 
пара на входе ив межтрубном пространстве, гидродинамики 
пленки конденсата и других факторов. При проектировании 
конденсатора стремятся получить по возможности малое паро
вое сопротивление. 

Точное определение парового сопротивления расчетным 
путем практически невозможно, что определяется его зависи
мостью от ряда факторов. Применяемые в настоящее время 
методы расчета базируются на анализе и обобщении опытных 
данных по натурным конденсаторам и носят в основном оце
ночный характер. 

Для оценки парового сопротивления конденсатора чаще всего 
пользуются [41] зависимостью, предложенной ВТИ 

(2.35) 

где — коэффициент парового сопротивления конденсатора; 
DK — расход пара в конденсаторе, кг/ч; — удельный объем 
пара, поступающего в конденсатор, м3/кг; £ — полезная длина 
трубок конденсатора, м; — наружный диаметр трубок, мм; 
N — общее количество трубок в конденсаторе. 

Коэффициент зависит в основном от 
компоновки трубного пучка. Меньшее значение принимается 
при хорошо развитом входном сечении трубного пучка с боль
шим фронтом натекания и при небольшой глубине пучка. 

В литературе [1, 14, 29, 41, 75] известны и другие эмпиричес
кие зависимости для оценки которые, однако, дают доста
точно большие расхождения как между собой, так и с расчетом 
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по формуле (2.30). Кроме того, эти зависимости более сложны 
по своей структуре. Все это показывает необходимость про
должения исследований для уточнения методики расчета паро
вого сопротивления конденсаторов паровых турбин. 

Диапазон изменения в конденсаторах различных паро
вых турбин широк и в отдельных случаях достигает 1 кПа. По 
мнению большинства специалистов [1, 14, 29, 41, 57, 75], 
паровое сопротивление конденсаторов при номинальном рас
ходе пар не должно превышать 0,45—0,50 кПа. 

Пример 2.5. Оценить паровое сопротивление конденсатора при следующих 
исходных данных: 

По таблицам водяного пара находим, что давлению пара =5 кПа соответ
ствует удельный объем пара, поступающего в конденсатор: =28,20 м3/кг. 
Паровое сопротивление конденсатора согласно формуле (2.30) 

2.5. Применение ЭВМ для расчетов конденсаторов 

Эффективность работы конденсационной установки паро
вой турбины, как показано выше, зависит от большого числа 
факторов. Все используемые в настоящее время зависимости 
для расчета коэффициента теплопередачи и особенно давле
ния в конденсаторе требуют применения метода итерацион
ных расчетов, когда необходимо сначала задавать, а затем 
уточнять ряд параметров. Такие расчеты требуют большой 
затраты времени, имеют высокую стоимость и, ввиду ограни
ченности количества просчитываемых вариантов, не гаранти
руют выбора оптимальных решений. 

Качественно новые возможности для расчета и проектиро
вания конденсаторов и конденсационных установок в целом 
при проведении как конструкторского, так и поверочного рас
четов дает применение ЭВМ. С помощью этих машин можно 
быстро и точно реализовать практически любые алгоритмы. 

Расчет конденсатора или конденсационной установки на 
ЭВМ состоит из следующих этапов: разработка и проверка 
алгоритма; программирование и отладка программы; подго
товка исходных данных; запись этих данных на магнитную 
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ленту (диск) или набивка на карты и т. п.; ввод исходных 
данных и программы в ЭВМ; счет; вывод результатов на печа
ть; анализ результатов расчетов. 

Для облегчения работы по составлению и реализации алго
ритмов целесообразно пользоваться удобным и наглядным сред
ством — графическим изображением последовательности вы
числений. В отечественной литературе такую схему называют 
блок-схемой расчета. За рубежом блок-схемы называют орга-
ниграммами. 

Необходимым условием при составлении блок-схемы расче
та является включение в нее всех возможных вариантов, кото
рые могут встретиться при решении поставленной задачи. 

На рис. 2.11, 2.12 в качестве примера представлены блок-
схемы теплового расчета конденсатора (конструкторского и 
поверочного), выполненного по методике ВТИ [см. формулу 
(2.22)]. 

2.6. Примеры конструкторского и поверочного расчетов 
конденсатора 

Пример 2.6. Определить поверхность теплообмена и основные геометричес
кие размеры .конденсатора, который должен обеспечить-давление за турбиной 
pк=3,7 кПа, при следующих исходных данных: t1в=12°С; GВ=34800 м3/ч; 
Dk

ном =563 600 кг/ч; материал трубок МНЖ-5-1; диаметры трубок 25x23 мм; 
коэффициент состояния поверхности теплообмена а=0,90; z=2. 

Для расчета коэффициента теплопередачи в конденсаторе необходимо за
даться значениями скорости воды в трубках и удельной паровой нагрузки. 
Примем значение скорости воды в трубках WB=2,0 м/с (см. §2.1), а также в 
первом приближении dK=40 кг/(м2 • ч) (в дальнейшем должно уточняться). 
Согласно формуле (2.22) с учетом = 1, так как 

По таблицам водяного пара находим, что давлению рк
=3,7 кПа соответствуют 

температура насыщения tH=27, 61 °С и скрытая теплота фазового перехода 
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Рис 2.11. Блок-схема конструкторского теплового расчета конденсатора 
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Рис. 2.12. Блок-схема поверочного теплового расчета конденсатора (переменный 
режим работы) 

=2435,94 кДж/кг. Согласно формулам (1.9)—(1.11) нагрев охлаж
дающей воды в конденсаторе составит 

а недогрев этой воды до температуры насыщения 

Поверхность теплообмена (охлаждения) конденсатора согласно формулам 
(2.1)—(2.4) составит 

Здесь 1,163 — переводной системный коэффициент. Учитывая, что значение 
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dK задавалось в первом приближении, уточним это значение по результатам 
проведенного расчета. Согласно формуле (1.13) dK=563 600/13987=40,29 кг/ 
(м2 • ч). Расхождение между полученным и заданным [40 кг/(м2 • ч)] значениями 
составляет 0,7%. Во втором приближении, подставив в формулу (2.22) значение 
dK=40,29 кг/(м2-ч) вместо dK=40 кг/(м2-ч), получим k=2662,41 Вт/(м2-К); 
F=13 985 м2; dK=40,30 кг/(м2-ч). Расхождение между заданным и полученным 
значениями dK составляет 0,02. Остановимся на этом варианте. Необходимо 
иметь в виду, что при машинном счете расхождение (точность итерации) 
обычно составляет не менее 0,1%. 

Таким образом, поверхность теплообмена конденсатора составит F=13 985 м2. 
Определим основные геометрические размеры конденсатора. Общее число 

трубок в конденсаторе согласно формуле (2.6) 

Полезная длина трубок конденсатора (без учета толщины трубных досок) 
согласно формуле (2.7) 

Условный диаметр трубной доски конденсатора согласно формуле (2.8), 
приняв 

Пример 2.7. Применительно к условиям примера 2.6 определить, как изме¬ 
нится давление в конденсаторе с поверхностью теплообмена F=13985 м2, если 
температура воды на входе увеличится до t1в=20 °С. 

Кратность охлаждения конденсатора согласно формуле (1.11) 

Учитывая, что в данном случае значение давления рк неизвестно, для опре¬ 
деления нагрева воды в конденсаторе в первом приближении воспользуемся 
формулой (1.12) 
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После получения рк (в конце расчета) значение должно быть уточнено по 
формуле (1.10) Как показано в примере 2.6, 

Коэффициент теплопередачи в конденсаторе согласно формуле (2.22) 

Недогрев воды до температуры насыщения согласно формуле (1.13) 

Температура насыщения пара в конденсаторе согласно формуле (1.9) 

По таблицам водяного пара находим, что температуре насыщения tн = 
34,24 °С соответствует давление пара pк=5,4 кПа. 

Следовательно, при повышении температуры воды на входе с 12 °С до 20 °С 
давление в конденсаторе увеличилось на =5,4—3,7=1,7 кПа. 

Пример 2.8. Применительно к условиям примера 2.6 определить, как изме
нится давление в конденсаторе с поверхностью теплообмена F=13985 м2, если 
расход пара в конденсатор (удельная паровая нагрузка) уменьшится на 50%. 

Кратность охлаждения конденсатора согласно формуле (1.11) 

Нагрев воды в конденсаторе согласно формуле (1.12) 

После получения рк (в конце расчета) уточняется во формуле (1.10). 
Коэффициент теплопередачи в конденсаторе согласно формуле (2.22) 
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Недогрев воды до температуры насыщения согласно формуле (1.13) 

Температура насыщения пара в конденсаторе согласно формуле (1.9) 

По таблицам водяного пара находим, что температуре насыщения tн=20,62 °С 
соответствует давление пара рк=2,4 кПа. Следовательно, при уменьшении рас
хода пара в конденсатор (удельной паровой нагрузки) на 50% давление в 
конденсаторе уменьшилось на =3,7—2,4=1,3 кПа. 

Пример 2.9. Применительно к условиям примера 2.6 определить, как изме
нится давление в конденсаторе с поверхностью теплообмена F=13985 м2, если 
расход охлаждающей воды уменьшится на 50%. 

Кратность охлаждения конденсатора согласно формуле (1.11) 

Нагрев воды в конденсаторе согласно формуле (1.12) 

После получения значения рk (в конце расчета) уточняется по формуле 
(1.10). 

Коэффициент теплопередачи в конденсаторе согласно формуле (2.22) 
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Недогрев воды до температуры насыщения согласно формуле (1.13) 

Температура насыщения пара в конденсаторе согласно формуле (1.9) 

По таблицам водяного пара находим, что температуре насыщения tн=36,16 °С 
соответствует давление пара pк=6,0 кПа. 

Следовательно, при уменьшении расхода охлаждающей воды на 50% давление 
в конденсаторе увеличится на = 6,0 — 3,7 = 2,3 кПа. 

Контрольные вопросы и задачи 
1. Назовите виды теплового расчета конденсатора и укажите, в чем их 

принципиальное отличие. 
2. Назовите основные уравнения, на которых базируется тепловой расчет 

конденсатора, запишите их и расшифруйте входящие в них величины. 
3. Что такое коэффициент теплопередачи, каков его физический смысл? 
4. Укажите основные ограничения, которые могут накладываться на кон

структорский расчет конденсатора. 
5. Определите коэффициент теплоотдачи с водяной стороны конденсатора 

при следующих исходных данных: 
6. Назовите основные факторы, влияющие на коэффициент теплоотдачи с 

паровой стороны конденсатора. 
7. Определите коэффициент теплоотдачи при конденсации чистого 

неподвижного пара на одиночной горизонтальной трубе при следующих исход
ных данных: 

8. Сформулируйте современные представления о гидродинамических про
цессах, происходящих в развитых трубных пучках конденсаторов. 

9. Какова качественная картина влияния скорости набегающего потока пара 
на теплообмен при конденсации? Каков реальный диапазон скоростей пара в 
трубных пучках конденсаторов паровых турбин? 

10. Определите влияние скорости набегающего потока пара на теплообмен 
при конденсации пара в трубном пучке конденсатора при следующих исходных 
данных: 

11. Почему компоновка трубного пучка конденсатора влияет на тепловую 
эффективность его работы? Назовите основные величины, характеризующие 
компоновку трубного пучка. 

12. С какой частотой колеблются трубки конденсатора? Как колебания 
трубок отражаются на характере течения пленки конденсата? 

13. Почему тепловой расчет конденсаторов проводится по эмпирическим 
зависимостям для среднего по всей поверхности теплообмена коэффициента 
теплопередачи? Что является критерием оценки совершенства существующих 
методик расчета и почему? 

14. Какова цель гидродинамического расчета конденсатора? 
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15. Каково гидравлическое сопротивление конденсаторов современных паро
вых турбин? 

16. Определите гидравлическое сопротивление конденсатора при следующих 
исходных данных: 

17. Перечислите основной ряд конструктивных и режимных факторов (пара
метров), влияющих на паровое сопротивление конденсатора. 

18. Каков порядок парового сопротивлений' конденсаторов современных 
паровых турбин? 

19. Оцените паровое сопротивление конденсатора при следующих исходных 
данных: 

20. Что дает применение ЭВМ для расчета и проектирования конденсаторов 
и конденсационных установок в целом? 

21. Перечислите основные этапы проведения расчета конденсатора на ЭВМ. 
22. Что такое блок-схема расчета? С какой целью составляются блок-схемы 

расчета? 



Глава третья 

КОНСТРУКЦИЯ И РАСЧЕТЫ НА ПРОЧНОСТЬ 
ОСНОВНЫХ УЗЛОВ КОНДЕНСАТОРОВ 

3.1. Принципы проектирования конденсаторов 

При проектировании конденсаторов паровых турбин кон¬ 
структор стремится выполнить следующие основные требова¬ 
ния, обеспечивающие, как правило, эффективность работы 
Конденсационной установки в целом: 

интенсивность процессов тепло- и массообмена в трубном 
пучке конденсатора; 

уменьшение массогабаритных характеристик аппарата и тру¬ 
доемкости его изготовления; 

минимально возможные переохлаждение и кислородсодер-
жание конденсата; 

уменьшение парового сопротивления конденсатора; 
технологичность изготовления, сборки, транспортировки и 

монтажа аппарата на электростанции; 
обеспечение простоты и надежности эксплуатации всей кон¬ 

денсационной установки на различных режимах работы тур¬ 
бины. 

Необходимо иметь в виду, что некоторые из этих требова¬ 
ний противоречивы, например увеличение скорости пара, с 
одной стороны, интенсифицирует теплообмен при конденса¬ 
ции, а с другой — увеличивает паровое сопротивление труб¬ 
ного пучка аппарата; повышение надежности работы конден¬ 
саторов обеспечивается, как правило, за счет повышения тру¬ 
доемкости их изготовления и др. 

Критерием оценки принимаемых конструктором решений 
для выполнения вышеуказанных требований обычно являют¬ 
ся опыт проектирования, испытаний и эксплуатации дейст¬ 
вующих конденсаторов паровых турбин. 

Наиболее сложным вопросом, который приходится решать 
при проектировании конденсатора, является вопрос рацио¬ 
нального проектирования и размещения поверхности охлажде¬ 
ния в корпусе конденсатора. С одной стороны, это определя¬ 
ется сложностью процессов, происходящих в развитых труб¬ 
ных пучках современных конденсаторов (см. §1.3), а с другой — 
предопределяет массогабаритные характеристики аппарата, а 
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также технологичность и трудоемкость его изготовления, 
сборки, транспортировки и монтажа на электростанции. 

На основе обобщения длительного опыта проектирования 
и эксплуатации конденсаторов различных паровых турбин в 
[53, 63, 75] сформулированы основные принципы и рекомен¬ 
дации по проектированию высокоэффективных конденсато¬ 
ров, дополняющие и уточняющие ряд вышесформулирован-
ных требований. 

1. Желательно обеспечить равномерное распределение по¬ 
ступающего в конденсатор пара по его длине и открытой для 
доступа пара части периметра трубного пучка, что обеспечит 
лучшее использование поверхности охлаждения и уменьшит 
паровое сопротивление аппарата. Это может быть реализова¬ 
но соответствующими размерами и формой выходного пат¬ 
рубка турбины, а также организацией проходов для пара в 
трубном пучке конденсатора. Направление этих проходов 
должно быть увязано с аэродинамикой парового потока, по¬ 
ступающего в трубный пучок из выхлопного патрубка турби¬ 
ны, а их размеры — обеспечить умеренные скорости пара в 
проходах. 

2. При проектировании проходов для поступающего пара 
необходимо избегать того, чтобы наличие этих проходов и 
конструктивных разрывов между рядами трубок в пучке (на¬ 
пример, в местах расположения перегородок в водяных каме¬ 
рах) приводило к образованию островных пучков трубок, в 
которые по всему периметру может поступать снаружи пар, а 
внутри — образовываться застойные зоны. Для предотвраще¬ 
ния этого рекомендуется установка в соответствующих местах 
заградительных перегородок (щитов). 

3. В живом сечении трубного пучка на входе в зону интен¬ 
сивной конденсации пара и в пределах этой зоны (см. §1.3 и 
рис. 1.10) во избежание значительного падения давления пара 
его скорость на расчетном режиме (номинальном режиме ра¬ 
боты турбины) должна ограничиваться 60—70 м/с. По тем же 
соображениям число рядов трубок по пути движения парово¬ 
го потока от входа к выходу из этой зоны должно быть 
возможно меньшим. Уменьшение скорости пара на входе в 
трубный пучок может достигаться увеличением шага между 
трубками или увеличением протяженности доступного для 
поступающего пара периметра трубного пучка, а также орга¬ 
низацией (направлением) движения потока пара по более 
короткому пути — устройством каналов для отвода пара (па-
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ровоздушной смеси) из зоны массовой конденсации в зону 
воздухоохладителя. 

4. Для более эффективного охлаждения отсасываемой из 
конденсатора паровоздушной смеси и уменьшения соответст¬ 
вующего содержания в ней пара скорость смеси в зоне ее 
охлаждения (воздухоохладителе) должна быть повышена по 
cравнению с ее скоростью на выходе из зоны интенсивной 
конденсации. Это может быть достигнуто подбором живого 
сечения на входе и в пределах зоны воздухоохладителя, обыч¬ 
но выделяемого от остального пучка системой перегородок, 
а иногда — выполнением его с паровой стороны многохо¬ 
довым. Скорость смеси, однако, не должен превышать 
40—50 м/с, а длина пути ее движения быть чрезмерно боль¬ 
шой, так как при этом отрицательное влияние роста парового 
сопротивления воздухоохладителя может ввести на нет или 
даже превзойти положительный эффект, достигающийся в 
результате большего охлаждения паровоздушной смеси. 

5. В воздухоохладитель должна поступать паровоздушная 
смесь в основном только из зоны интенсивной конденсации 
пара. Попадание в него через проходы в трубном пучке или 
зазоры между пучком и корпусом конденсатора части пара, 
не прошедшего через основную зону трубного пучка, должно 
быть максимально исключено, так как это существенно сни¬ 
жает эффективность воздухоохладителя. В последний может 
отводиться выпар из устройства для деаэрации конденсата, 
расположенного под трубным пучком или в деаэрационном 
конденсатосборнике. 

6. В крупных конденсаторах с высоким трубным пучком 
целесообразно улавливание стекающего конденсата на двух-
трех уровнях по высоте пучка при помощи перегородок или 
желобов, направляющих уловленный конденсат на трубные 
доски и промежуточные перегородки. При этом из-за осво¬ 
бождения проходов для пара (от конденсатного дождя) умень¬ 
шается паровое сопротивление аппарата 

7. Для лучшего охлаждения отсасываемой из конденсатора 
воздушным насосом паровоздушной смеси воздухоохладитель 
в двухходовых конденсаторах должен располагаться в зоне 
трубного пучка, где организован первый ход воды. В однохо-
довых конденсаторах для достижения той же цели воздухоох¬ 
ладитель может быть выполнен не в виде выделенного по всей 
длине корпуса конденсатора пучка трубок, а расположен в 
крайнем отсеке между трубной доской и промежуточной пере-
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городкой со стороны входа охлаждающей воды. Такое реше¬ 
ние было осуществлено на ряде конденсаторов, но не получи¬ 
ло широкого распространения из-за увеличения при этом 
парового сопротивления тракта между основной поверхнос¬ 
тью конденсации и воздухоохладителем. 

Процесс проектирования включает в себя не только выпол¬ 
нение тепловых и гидродинамических расчетов, но и расчетов 
на прочность всех основных элементов конструкции конден¬ 
сатора. Аналогично тепловому прочностной расчет может быть 
конструкторским (прямым) или поверочным. 

При конструкторском расчете определяются размеры эле¬ 
ментов конструкции конденсатора, а при поверочном — до¬ 
пустимые значения рабочих нагрузок, напряжения или де¬ 
формации конструкций, размеры которых заданы (например, 
на основе опыта проектирования) или предварительно оце¬ 
нивались в процессе конструкторских расчетов. Только при 
такой организации проектирования (оценка или конструк¬ 
торский расчет, а затем — поверочный расчет) может быть 
создана рациональная с точки зрения прочности конструкция 
конденсатора, все размеры которой обоснованы. 

Особенности расчета на прочность основных деталей кон¬ 
денсаторов приведены ниже, при рассмотрении соответству¬ 
ющих элементов конструкции. 

Изложенные основные принципы проектирования конден¬ 
саторов не следует считать исчерпывающими. В общем случае 
в ряд этих принципов должны быть включены вопросы вы¬ 
бора' конструктивной схемы "конденсатор—турбина", схемы 
включения конденсатора по воде, скорости воды в трубках, 
типоразмеров и материалов трубок, компоновочные решения 
по турбоагрегату в целом 'и др. 

Считаем необходимым подчеркнуть, что большинство прин¬ 
ципиальных решений при проектировании конденсаторов 
должно приниматься на основе технико-экономического 
анализа всей турбоустановки в целом или низкопотенциаль¬ 
ного комплекса (см. гл. 1). Ряд решений принимается кон¬ 
структорами на основе опыта проектирования конденсаторов 
других турбин, а также традиционных решений, принятых на 
конкретных турбинных заводах. 
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3.2. Компоновка трубного пучка конденсатора 

Понятие компоновки в общем случае включает в себя как 
собственно конфигурацию (размещение) трубного пучка, так 
И компактность, плотность и глубину пучка, место располо
жения и форму воздухоохладителя. От выбранной компоновки 
трубного пучка конденсатора зависит организация потока пара 
(паровоздушной смеси) в пучке, обеспечивающая максималь
но возможную равномерность распределения параметров про
цесса конденсации пара и, следовательно, наибольшую эф
фективность работы поверхности охлаждения. 

Выбор рациональной компоновки трубного пучка является 
определяющим условием высокоэффективной работы кон
денсатора. В связи с этим данный вопрос является наиболее 
сложным и трудоемким в ряду вопросов, которые приходится 
решать конструктору при проектировании конденсатора. 

Ряд основополагающих принципов по рациональной 
компоновке трубных пучков изложен выше, при рассмотре
нии принципов проектирования конденсаторов в целом (см. 
§3.1). В настоящем параграфе рассматриваются вопросы прак
тического размещения трубок в пучке (разбивка трубок), кон
структивные параметры, характеризующие пучок, а также 
типовые компоновочные решения трубных пучков конденса
торов различных турбинных заводов. 

Расположение трубок в пучке (разбивка трубок) определя
ется ШАГОМ И СПОСОБОМ РАЗБИВКИ. 

ШАГ РАЗБИВКИ — расстояние между осями соседних трубок. 
Это расстояние стремятся сделать как можно меньше, что 
обеспечивает сокращение размеров аппарата и увеличивает 
скорость пара в межтрубном пространстве (при допустимых 
уровнях парового сбпротивления трубного пучка — см. §2.4). 
Минимальный шаг разбивки лимитируется прочностью ос
новных трубных досок и частично зависит от способа крепле
ния трубок в трубных досках. 

В практике проектирования конденсаторов наиболее часто 
используется так называемый относительный шаг , 
т. е. отношение шага разбивки к наружному диаметру трубки. 
Как показывает анализ конструкций различных конденсато
ров, при применяемых в настоящее время способах крепле
ния трубок в трубных досках (развальцовка, развальцовка со 
сваркой или пайкой) значение находится в пределах 1,25— 
1,60. 
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В общем случае различают следующие способы разбивки 
трубок в трубном пучке (рис. 3.1): шахматная и ее частный 
случай — треугольная; коридорная и ее частный случай — 
квадратная; по концентрическим окружностям; радиальная. 

ШАХМАТНАЯ И КОРИДОРНАЯ РАЗБИВКИ трубок (рис. 3.1,а,б) 
характеризуются поперечным и продольным шагом или 
же соответствующими относительными шагами 

Частным случаем шахматной разбивки трубок является тре
угольная, в этом случае оси трубок размещаются в вершинах 
равносторонних треугольников, сторона которых равна шагу 
t (рис. 3.1,б). 

Частным случаем коридорной разбивки трубок является 
КВАДРАТНАЯ, В этом случае оси трубок размещаются в верши
нах квадрата со стороной, равной шагу t (рис. 3.1,г). 

Разбивка трубок по КОНЦЕНТРИЧЕСКИМ ОКРУЖНОСТЯМ (рис. 
3.1,д), расположенным одна от другой на расстоянии шага t 
(по радиусу), выполняется обычно с примерно тем же шагом 
t. Преимуществом данного способа разбивки является удобст
во заполнения сечения трубного пучка вблизи стенок кругло
го корпуса. 

РАДИАЛЬНАЯ РАЗБИВКА характеризуется размещением тру
бок на пересечении расположенных под одинаковыми углами 
радиусов с рядом концентрических окружностей. Расстояние 
между этими окружностями и шаг разбивки на первой (от 
центра) окружности обычно принимают равными, т. е. 
(см. рис. 3.1,ж). 

Наиболее распространенным способом разбивки трубок в 
трубных пучках конденсаторов является треугольная разбив
ка, что определяется большей ее компактностью по сравне
нию с другими способами (см. ниже). 

Рассмотрим основные конструктивные параметры, характе
ризующие трубный пучок, а также взаимосвязь между ними. 

Элементарная площадка трубной доски, приходящаяся на 
одну трубу, составляет при треугольной разбивке 

, а при квадратной Из сравнения 
этих выражений видно, что при одинаковом шаге на одной и 
той же площади трубной доски при треугольной разбивке 
можно разместить в 1,155 раза больше трубок, т. е. иметь на 
15,5% большую поверхность теплообмена, чем при квадрат
ной. 

В практике проектирования конденсаторов, для оценки 
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Рис. 3.1. Способы разбивки трубок: 
а — шахматная; б — треугольная; в — коридорная; г — квадратная; д — по 

концентрическим окружностям; е—треугольная в круглом корпусе; ж—радиальная 
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компактности конструктивных решений, используется удель¬ 
ная поверхность теплообмена — поверхность теплообмена, 
приходящаяся на единицу объема аппарата (на 1 м длины 
трубы). Значение этого параметра для треугольной и квадрат¬ 
ной разбивок составит соответственно 

(3.1) 

(3.2) 

Приведенные зависимости показывают, что компактность 
конденсатора может быть достигнута за счет уменьшения диа
метра трубок и в еще большей степени за счет уменьшения 
относительного шага 

Вывод зависимостей (3.1) и (3.2) сделан исходя из предпо
ложения, что площадь трубной доски полностью использует
ся для размещения трубок. В действительности это не так. 
Часть площади трубной доски не может быть использована 
для крепления трубок, что определяется необходимостью ус
тановки перегородок и анкерных связей в водяных камерах, 
направляющих щитов и других элементов конструкции в па
ровом пространстве, а также необходимостью организации 
проходов пара в трубных пучках. Соотношение этих площа
дей характеризуется обычно коэффициентами заполнения и 
использования трубной доски. 

Коэффициент заполнения трубной доски показывает 
соотношение действительного количества трубок в пучке и 
числа трубок, которые можно разместить при полном ис
пользовании площади трубной доски. При этом обычно за 
основу принимается треугольная разбивка как наиболее ком
пактная. Если общее число трубок в пучке N, а условный 
диаметр трубной доски (см. §2.1), то необходимая площадь 
для размещения трубок составит 0,866 а действительная 
площадь — Тогда можно записать 

(3.3) 
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Использование коэффициента наиболее удобно при 
выполнении тепловых расчетов, когда нет чертежа разбивки 
трубок. В этом случае значение предварительно принима
ется на основе опыта проектирования аналогичных конденса
торов, а в дальнейшем уточняется. 

При проведении предварительных или оценочных расчетов 
еще удобнее использовать (не нужно задаваться шагом t) 
коэффициент использования трубной доски который 
характеризует отношение общего сечения всех трубок кон
денсатора (по наружному диаметру) к площади трубной до
ски: 

(3.4) 

Сопоставляя зависимости (3.3) и (3.4), получаем 

(3.5) 

Значения и рекомендуется принимать в диапазоне 

Из формул (3.3) и (3.4) можно определить условный диа
метр трубной доски 

(3.6) 

Использование понятия условного диаметра трубной доски 
является вынужденным, так как трубные доски современных 
конденсаторов практически не бывают полностью круглыми. 
В связи с этим условно заменяют трубную доску произволь¬ 
ной формы круглой доской равновеликой площади. 

Взаимосвязь поверхности теплообмена конденсатора с выше¬ 
приведенными параметрами при полезной длине трубок L 
(без учета толщины трубных досок) может быть представлена 
следующими зависимостями: 

97 



(3.7) 

(3.8) 

Основным признаком классификации компоновочных ре¬ 
шений трубных пучков конденсаторов является направление 
движения потока пара, что, в свою очередь, взаимосвязано с 
местом расположения отсоса паровоздушной смеси. По на¬ 
правлению движения парового потока в трубном пучке кон¬ 
денсаторы можно разделить [14] на четыре основных типа 
(рис. 3.2). 

В конденсаторе с нисходящим потоком ПАРА (рис. 3.2, а) 
пар поступает в трубный пучок сверху, а отсос паровоздуш¬ 
ной смеси организуется в нижней части корпуса. Достоин¬ 
ством данной схемы является ее компактность, а недостатка¬ 
ми — большое паровое сопротивление и большое переохлаж¬ 
дение конденсата. Большое паровое сопротивление вызвано 
прежде всего большой скоростью пара на входе в трубный 
пучок (малые проходные сечения со стороны входа пара), а 
также большой длиной пути, проходимого паром по пучку. 
Большое переохлаждение определяется тем, что стекающий с 
трубки на трубку конденсат в нижней части конденсатора 
приходит в соприкосновение с паровоздушной смесью, силь¬ 
но обогащенной воздухом и имеющей более низкую темпера¬ 
туру, чем поступающий в конденсатор пар. Полностью устра¬ 
нить или значительно уменьшить переохлаждение конденсата 
можно за счет его подогрева с помощью пара. Такие конден¬ 
саторы называются регенеративными. Современные конден¬ 
саторы, как правило, выполняются регенеративными. 

В конденсаторе с восходящим потоком ПАРА (рис.3.2,б) 
принцип регенерации используется наиболее полно. Посту¬ 
пающий в конденсатор с такой компоновкой пар, направляе¬ 
мый специальными щитами в нижнюю часть конденсатора, 
непосредственно соприкасается с поверхностью конденсата в 
конденсатосборнике, а стекающий с трубки на трубку кон¬ 
денсат подогревается паром, движущимся навстречу. При та¬ 
ком конструктивном решении переохлаждение конденсата 
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Рис. 3 2. Принципиальные схемы компоновочных решений трубного пучка конденса¬ 
торов-

а—с нисходящим потоком пара; б— с восходящим потоком пара; в—с центральным 
потоком пара; г — с боковым потоком пара; А — пар из турбины; В — отсос воздуха 
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может быть устранено практически полностью, что является 
достоинством данной компоновки трубного пучка. 

Основным недостатком рассматриваемой компоновки яв¬ 
ляется ее значительное паровое сопротивление, вызванное 
теми же причинами, что и в конденсаторе с нисходящим 
потоком пара, а также наличием поворота потока пара, на 
180° (в нижней части), в связи с чем такая компоновка 
практически не применяется. 

На рис.3.2,в показана схема трубного пучка конденсатора с 
ЦЕНТРАЛЬНЫМ потоком ПАРА. Трубный пучок имеет форму 
круга, пар подводится практически по всей наружной по¬ 
верхности пучка и движется радиально к центру — к месту 
отсоса паровоздушной смеси. Стекающий сверху конденсат, а 
также поверхность конденсата в конденсатосборнике контак¬ 
тируют с частью пара, поступающей в нижнюю часть конден¬ 
сатора, и этим обеспечивается принцип регенерации. Паро¬ 
вое сопротивление трубного пучка при данной компоновке 
меньше, чем ранеее описанных, что определяется большей 
поверхностью пучка со стороны входа пара и меньшей длиной 
пути пара в пучке (пар двигается практически по радиусу). 

Достоинством данной компоновки является постепенное 
уменьшение проходного сечения для пара в пучке от перифе¬ 
рии к центру (за счет соответствующей разбивки трубок), а 
также в нижней части трубного пучка (за счет эксцентрисите¬ 
та ε корпуса и трубного пучка), что обеспечивает поддержа¬ 
ние необходимого уровня скоростей пара в нижних рядах 
трубок. Достоинством также является отсутствие контакта 
между основным конденсатом и отсасываемой паровоздуш¬ 
ной смесью, что способствует дегазации конденсата. 

Конденсатор с БОКОВЫМ ПОТОКОМ ПАРА (рис. 3.2,г) имеет 
развитый центральной проход для пара, благодаря чему обес¬ 
печивается контакт конденсата и пара как в трубном пучке, 
так и в конденсатосборнике. В конденсаторах с такой 
компоновкой трубного пучка, особенно в сочетании с лен¬ 
точной компоновкой (см. ниже), переохлаждение конденсата 
незначительно (обычно — доли градуса), а паровое сопротив¬ 
ление сравнительно невелико, что определяется развитой по¬ 
верхностью со стороны входа пара в пучок и сравнительно 
небольшой длиной пути пара. 

Компоновки трубных пучков, приведенные на рис. 3.2, 
характерны в основном для конденсаторов паровых турбин 
небольшой мощности и в настоящее время в таком виде 
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практически не применяются. С конструкцией этих конден¬ 
саторов можно ознакомиться в [1, 14, 16]. 

В отдельных случаях элементы таких компоновок исполь¬ 
зуются во взаимном сочетании. 

Анализ компоновок трубных пучков конденсаторов паро¬ 
вых турбин различных отечественных и зарубежных турбин¬ 
ных заводов показал [52, 53], что, несмотря на многообразие 
конструктивных решений, основные соображения, заклады¬ 
ваемые конструкторами при их проектировании, совпадают с 
принципами рациональной компоновки, изложенными в §3.1. 

С ростом единичной мощности турбоагрегатов и увеличе¬ 
нием размеров конденсаторов преимущественное применение 
получила так называемая ЛЕНТОЧНАЯ КОМПОНОВКА (В виде уз¬ 
кой изогнутой ленты, толщина которой определяет длину 
пути пара в этом сечении), удовлетворяющая практически 
всем основным требованиям рационального проектирования 
пучков, а также наиболее компактная. 

На рис. 3.3, 3.4 показаны схемы некоторых характерных 
примеров выполнения ленточной компоновки трубных пуч¬ 
ков. Такие компоновки позволяют сравнительно равномерно 
распределять пар по отдельным зонам конденсатора при не¬ 
большом его паровом сопротивлении. Необходимо иметь в 
виду, что воздухоохладитель при такой компоновке, как пра¬ 
вило, выполняется отдельно от основного трубного пучка и 
имеет треугольную или трапецеидальную форму с горизон¬ 
тальным или восходящим движением паровоздушной смеси. 
Ленточная компоновка выполняется с вертикальным или на¬ 
клонным (в сторону сечения отсоса паровоздушной смеси) 
расположением петель. 

Особенностью конденсатора К-150-9115 ХТЗ является на¬ 
личие центрального воздухоохладителя, выполненного в виде 
цилиндрического трубного пучка, что предопределило соче¬ 
тание чисто ленточной компоновки и компоновки с цент¬ 
ральным потоком пара (см. выше). Разбивка трубок внутри 
ленточной компоновки применяется, как правило, треуголь¬ 
ная. 

Трубные пучки с ленточной компоновкой достаточно ком¬ 
пактны. Поступающий в конденсатор с такой компоновкой 
трубного пучка поток отработавшего пара набегает по широ¬ 
кому фронту на трубки с относительно малым количеством 
рядов трубок по толщине ленты. Пар (паровоздушная смесь) 
проходит при этом сравнительно короткий путь к месту от-
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Рис .3.3. Схемы ленточных компоновок трубных пучков конденсаторов (турбин): 
1-100-КЦС-4(К-100-90-2ЛМЗ);2-200-КЦС-2(К-200-130ЛМЗ);3-300-КЦС-1 

(К-300-240 ЛМЗ); 4— КГ2-6200-1 (Т-110/120-130 ТМЗ); 5- К-100-3685 (К-100-90 
ХТЗ); 6-К-15О-9115(К-160-130-2ХТЗ); 7-К-15240(К-300-240ХТЗ); 8—К-11520 
(К-500-240 ХТЗ). Стрелкой обозначено место отсоса паровоздушной смеси 



coca воздуха из конденсато¬ 
ра. В пучках имеются выде¬ 
ленные воздухоохладители, а 
в некоторых конструкциях 
предусматриваются устройст¬ 
ва для улавливания и отвода 
конденсата на промежуточ¬ 
ных по высоте пучка уров¬ 
нях. Широкие центральные 
проходы для доступа пара в 
нижнюю часть обеспечивают 
догрев конденсата до темпе¬ 
ратуры насыщения отрабо¬ 
тавшего пара и его деаэрацию 
в нижней части конден¬ 
сатора. 

Особенность компоновки 
трубного пучка конденсатора 
турбины Т-110/120-130 ТМЗ 
состоит в том, что 18% 
поверхности теплообмена вы¬ 
делено в так называемый 
ВСТРОЕННЫЙ ПУЧОК (располо¬ 
жен в центре), который необ¬ 
ходим для работы теплофикационной турбины по тепловому 
графику. При работе по такому графику основные пучки 
конденсатора отключаются по воде, так как в конденсатор 
поступает не более 10—15% расхода пара на конденсационном 
режиме работы турбины. Встроенный пучок имеет свои водя¬ 
ные камеры и индивидуальный отсос воздуха. Через встроен¬ 
ный пучок может пропускаться циркуляционная, сетевая или 
подпиточная вода. 

Все рассмотренные выше трубные пучки с ленточной ком¬ 
поновкой разделены на две симметричные половины, и лента 
трубного пучка в каждой половине не замкнута. 

Наряду с ленточной компоновкой в конденсаторах турбин 
небольшой мощности, например в конденсаторах КТЗ, иногда 
применяется ВЕЕРНАЯ КОМПОНОВКА пучка типа Controflo. 

На рис. 3.5 в качестве примера приведены компоновки 
труб конденсатора КП-540 КТЗ, выполненные в виде ленты и 
типа Controflo. Сравнительные испытания конденсаторов, вы-
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Рис. 3.4. Компоновка трубного пучка кон -
денсаторас боковым подводом пара: 

1 — основной трубный пучок; 2— возду¬ 
хоохладитель; 3 — короб отвода паровоздуш¬ 
ной смеси; 4— сбросной короб паровоздуш¬ 
ной смеси 



Рис. 3.5. Ленточная (а) и веерная (б) компоновки 
трубного пучка конденсатора КП-540 КТЗ 

полненные с такими 
компоновками, не вы¬ 
явили преимуществ 
[75]. 

Рост единичной 
мощности турбоаг¬ 
регатов, достигшей 
800 МВт и более, при¬ 
вел к тому, что в одном 
корпусе конденсатора 
потребовалось разме¬ 
щать большие поверх¬ 
ности. В этих условиях 
для обеспечения высо¬ 
ких теплотехнических 
характеристик конден¬ 
саторов наиболее целе¬ 
сообразным оказалось 
использование мо¬ 
дульного принципа 

организации поверхности охлаждения. 
В пучках (рис. 3.6) вся расположенная в корпусе поверх¬ 

ность делится на ряд одинаковых модулей (пучков), разделен¬ 
ных проходами для пара и имеющих каждый воздухоохлади-
тельный пучок и индивидуальный отсос воздуха. Это позво¬ 
ляет увеличить доступный для поступающего пара суммарный 
периметр всех модулей и ограничить в каждом из них толщи¬ 
ну ленты, обеспечив таким путем и при очень большой об¬ 
щей поверхности охлаждения более равномерное распределе¬ 
ние пара и небольшое паровое сопротивление. 

Несомненным достоинством модульной компоновки явля¬ 
ется и то, что ее несколько проще отрабатывать как экспери¬ 
ментальными, так и расчетными методами. Для этого доста¬ 
точно провести всестороннее исследование одного модуля. 
Кроме того, модульные пучки легко типизировать и унифи¬ 
цировать, что позволяет, меняя три параметра — типоразмер 
профиля, количество модулей и длину трубок, создать неог¬ 
раниченный ряд конденсаторов необходимых типоразмеров и 
характеристик (параметров). 

Учитывая, что, по мнению большинства специалистов, мо¬ 
дульная компоновка является для конденсаторов паровых тур¬ 
бин большой единичной мощности наиболее перспективной, 
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Рис. 3.6. Характерные схемы модульных компоновок трубных пучков конденсаторов 
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остановимся на ней подробнее. Два характерных примера 
выполнения модульных компоновок трубного пучка пред¬ 
ставлены на рис. 3.7 и 3.8. 

Трубный пучок каждого корпуса конденсатора турбины 
К-750-65/3000 ХТЗ (всего корпусов — четыре) разделен на 
четыре модуля (рис. 3.7), между которыми оставлены каналы 
для прохода пара в пучок модуля и в деаэрационное 
устройство, размещенное под каждым модулем. 

В пределах каждого модуля трубный пучок по конфигура¬ 
ции выполнен в виде замкнутой ленты, вытянутой по верти¬ 
кали. На правой и левой ветвях ленты на высоте горизонталь-

Рис. 3.7 Компоновка трубного пучка конденсатора турбины К-750-65/3000 ХТЗ' 
1, 2—верхняя и нижняя части основного пучка модуля; 3—воздухоохладительные 

пучки, 4—деаэрационное устройство 
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Рис. 3.8. Компоновка трубного пучка конденсатора турбины К-800-240 ЛМЗ: 
1, 2 — верхняя и нижняя части трубного пучка одного модуля, 3 — отсос 

паровоздушной смеси; 4 — щиты, препятствующие попаданию пара в отсос, минуя 
охлаждающие трубки 
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ного монтажного шва, делящего пучок пополам, симметрич
но расположены воздухоохладительные пучки. Конденсатор 
не имеет специально выделенного конденсатосборника, его 
функции выполняет нижняя часть всего корпуса. Аналогич
ная компоновка трубного пучка предусмотрена и в подваль
ных конденсаторах для турбин АЭС мощностью 1000 МВт 
ХТЗ. 

Трубный пучок конденсатора турбины К-800-240 ЛМЗ (рис. 
3.8) также разделен на модули. Конденсатор — одноходовой, 
аксиальный, с двумя последовательно включенными по ох
лаждающей воде корпусами. В каждом корпусе трубный пу
чок разделен на восемь самостоятельных модулей. Особен
ность компоновки этого конденсатора состоит в том, что в 
пределах каждого модуля трубный пучок выполнен в виде 
сплошного массива трубок, вытянутого по вертикали и рас
ширяющегося в нижней части. Между модулями оставлены 
проходы для пара. Каждый модуль имеет самостоятельный 
отсос паровоздушной смеси (в центральной по высоте части). 
Выделенного воздухоохладительного пучка модули не имеют. 
Эту функцию выполняет часть трубного пучка каждого моду
ля, примыкающая к месту отсоса воздуха. Эта зона отгороже
на щитами, препятствующими попаданию в нее и в патрубок 
для отсоса воздуха отработавшего пара помимо охлаждающих 
труб основной части пучка. Модули попарно обращены друг 
к другу воздухоохладительными зонами, т. е. как бы зеркаль
но отображены. Аналогичная компоновка трубного пучка 
применяется и в конденсаторах турбины К-1200-240 ЛМЗ. 

Несмотря на существенные различия в типовых компоно
вочных решениях трубных, пучков конденсаторов различных 
турбинных заводов, представляется возможным определить 
общую последовательность практического выполнения 
компоновки трубного пучка. При этом естественно, что ряд 
принципиальных решений принимается конструктором на 
основе представлений о процессах, происходящих в трубных 
пучках (например, об аэродинамике потоков), опыта и тра
диций, принятых на - конкретном турбинном заводе. 

1. В зависимости от принятых вариантов разбивки трубок 
(чаще всего — треугольная), диаметра трубок и относительно
го шага разбивки вычерчивают соответствующую сетку 
как заготовку будущей компоновки. В узлах этой сетки и 
размещаются трубки поверхности охлаждения конденсатора. 

2. В зависимости от выбранной конструктором общей 
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компоновки трубного пучка (ленточная, модульная и т. д.) 
устанавливаются место отсоса паровоздушной смеси и при¬ 
мерная зона воздухоохладителя (если он закладывается в ком¬ 
поновку в явном виде, как самостоятельно выделенный пучок 
труб), которая обычно выделяется с помощью щитов. Основ¬ 
ные требования к проектированию зоны воздухоохладителя 
приведены в §3.1. 

Поверхность теплообмена воздухоохладителя обычно при¬ 
нимается на уровне 15—25% от общей поверхности теплооб¬ 
мена конденсатора (которые к этому моменту определены в 
процессе теплового расчета конденсатора). Отсутствие зави¬ 
симостей для строгого расчета поверхности теплообмена воз¬ 
духоохладителя определяется сложностью происходящих в нем 
тепловых процессов. 

Ряд известных зависимостей [1, 29] могут быть использова¬ 
ны лишь для оценок применительно к конденсаторам судо¬ 
вых энергетических установок, а также конденсаторам турбин 
небольшой мощности. 

3. На общей сетке компоновки трубного пучка намечают 
свободные от трубок участки для установки перегородок и 
анкерных связей в водяных камерах, направляющих щитов и 
поддонов (желобов), а также каналов для организации тече¬ 
ния пара в межтрубном пространстве (обычно — в направле¬ 
нии от центрального прохода в сторону месторасположения 
патрубков отсоса паровоздушной смеси), окон в промежуточ¬ 
ных перегородках для выравнивания полей скоростей по об¬ 
щему конденсатора и других вспомогательных элементов. 

4. Окружностями или точками в узлах сетки намечается и 
очерчивается контур компоновки трубного пучка с одновре¬ 
менным подсчетом количества размещенных трубок, которое 
должно быть одинаковым в каждом ходе и в каждом потоке 
конденсатора. 

5. На основе уравнения неразрывности, с учетом представ¬ 
лений конструктора по количеству поступающего в конкрет¬ 
ное сечение трубного пучка пара (при обязательном учете 
ранее сконденсировавшегося количества пара), производится 
оценка скорости парового потока в отдельных зонах пучка. 
Рекомендуемые уровни скорости пара в различных зонах пуч¬ 
ка даны в §3.1. В случае несоответствия полученных скорос¬ 
тей этим требованиям необходимо скорректировать компо¬ 
новку, соответственно меняя (сужая или расширяя) размеры 
каналов для прохода пара. 
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6. При определении окончательного контура трубной до
ски необходимо учитывать общую компоновку конденсатора 
в составе турбоагрегата (например, расположение конденсато
ра относительно турбины, форму и размеры фундамента и 
др.), технологичность изготовления трубных досок и проме
жуточных перегородок определенной формы, вопросы сбор
ки, транспортировки и монтажа конденсатора на станции 
(с учетом трассировки различных, расположенных рядом, тру
бопроводов) и другие факторы. 

На всех этапах проектирования компоновки трубного пуч
ка, особенно при определении окончательных размеров труб
ной доски, рекомендуется ориентироваться на оптимальные 
значения коэффициентов заполнения и использования 
трубной доски, значения и взаимосвязь которых с основны
ми геометрическими размерами конденсатора приведены выше. 

В отдельных случаях сформулированные в данном пункте 
позиции могут активно влиять на компоновку трубного пуч
ка конденсатора, что приведет к ее последовательному уточ
нению. 

3.3. Конструкции современных конденсаторов 
В табл. 3.1 приведены основные технические характеристи

ки ряда конденсаторов паровых турбин различных турбин
ных заводов. 

Рассмотрим некоторые принципиальные решения, зало
женные конструкторами в конденсаторы этих турбин. 

Все конденсаторы турбин ТЭС и ТЭЦ на органическом 
топливе выполняются в подвальном исполнении, т. е. уста
навливаются непосредственно под ЦНД турбины. В зависи
мости от мощности турбины, числа выхлопов из нее пара и 
общей компоновки турбоагрегата применяются одно- и много
корпусные конденсаторы. Среди мощных турбин ТЭС одно-
корпусные конденсаторы имеют турбины К-160-130 ХТЗ (два 
выхлопа) и К-300-240 ЛМЗ и ХТЗ (три выхлопа). Турбины 
К-100-90 и К-200-130 ЛМЗ имеют два корпуса (по одному на 
каждый выхлоп), а турбина К-500-240 ХТЗ также два корпу
са, но каждый из них обслуживает двухпоточный ЦНД. Все 
эти конденсаторы имеют два хода охлаждающей воды и по
перечное расположение корпусов относительно оси турбины. 
Конденсаторы турбин К-300-240 и К-160-130 по охлаждаю
щей воде двухпоточные, имеют в водяных камерах вертикаль
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ные перегородки, позволяющие отключать по воде одну из 
половин конденсатора при работе турбины с соответственно 
пониженной нагрузкой для отыскания и отглушения повреж¬ 
денных трубок или очистки трубок в отключенной половине. 

Возможен также вариант не остановки, а лишь разгрузки 
турбины в пределах, определяющихся допустимой температу¬ 
рой отработавшего пара при аварийном выходе из строя одного 
из блочных циркуляционных насосов. 

Большинство остальных указанных выше конденсаторов (для 
турбин мощностью 50—300 МВт) имеют по два параллельно 
включенных по охлаждающей воде корпуса, паровые про¬ 
странства которых соединены между собой перепускными 
патрубками, что позволяет отключать по воде один из корпу¬ 
сов при работе турбины. 

Турбины ЛМЗ мощностью 500, 800 и 1200 МВт имеют 
одноходовые конденсаторы с аксиальным расположением кор¬ 
пусов (вдоль оси турбины). Аксиальные одноходовые кон¬ 
денсаторы имеют или два последовательно включенных по 
воде (через общую промежуточную водяную камеру) двухпо-
точных корпуса (турбины К-500-240 и К-800-240), или две 
параллельные группы по два последовательно включенных 
однопоточных корпуса (К-1200-240). Применение в данном 
случае аксиальных конденсаторов упрощает схему и облегчает 
размещение циркуляционных водоводов. 

Последовательное включение корпусов аксиальных конден¬ 
саторов позволило ограничить длину применяемых трубок и 
достаточно просто осуществить секционирование аппаратов. 
В этих конденсаторах предусмотрена двухступенчатая конден¬ 
сация отработавшего пара, при которой давление его в пер¬ 
вом корпусе по ходу охлаждающей воды ниже, чем во втором 
корпусе, в который поступает вода, подогретая в первом 
корпусе (см. §1.2). 

Конденсаторы теплофикационных турбин отличаются от 
применяющихся для конденсационных турбин наличием, на¬ 
ряду с основным, встроенного трубного пучка со своими 
водяными камерами и независимыми подводами и отводами 
охлаждающей воды. 

Конденсаторы быстроходных турбин К-220-44, К-500-65 и 
К-750-65 (3000 1/мин) АЭС — подвальные, двухходовые по 
охлаждающей воде с поперечным расположением однопоточ¬ 
ных корпусов. Турбина К-220-44 имеет по одному корпусу 
конденсатора на каждый из двух двухпоточных ЦНД, а дру-
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Таблица 3.1. Характеристики конденсаторов паровых турбин различных 
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турбинных заводов 
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* Для номинальной конденсационной мощности турбины 
** Для максимальной конденсационной мощности турбины 

*** Для первого и второго корпусов по ходу воды. 

П р и м е ч а н и е Материалы труб конденсаторов варьируются из следующего 



Продолжение табл. 3.1 
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ряда Л-68; ЛО-70-1; МНЖ-5-1; МНЖМц-30-1-1. 



гие две турбины — на каждый из четырех двухпоточных 
ЦНД. Боковые конденсаторы у турбины К-500-60/1500 имеют 
по одному, а у турбины К-1000-60/1500-1 по три последова¬ 
тельно соединенных по охлаждающей воде корпуса с каждой 
стороны турбины, отработавший пар поступает в конденсато¬ 
ры как из нижней, так и из верхней половины корпуса ЦНД. 
В отличие от подвальных конденсаторов, перегородки в водя¬ 
ных камерах, разделяющие два потока воды, у этих конденса¬ 
торов горизонтальные. 

Применение боковых конденсаторов позволило упростить 
конструкцию ЦНД и фундамент турбины, а также облегчило 
размещение контурных конденсаторов. 

Рассмотрим некоторые типичные конструкции поверхност-

Рис. 3.9. Конденсатор КП-540 КТЗ (обозначения см. в тексте): 
А — к атмосферному клапану; Б — отсос воздуха 
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ных конденсаторов, изготовляемых отечественными турбин¬ 
ными заводами. 

На рис. 3.9 показана конструкция конденсатора КП-540 
КТЗ, работающего с турбинами небольшой мощности (6—12 
МВт). 

Цилиндрический корпус конденсатора 4 сварной, к нему 
приварены переходный патрубок 2 (горловина), передняя и 
задняя трубные доски 5, а также передняя 3 и поворотная 11 
(задняя) водяные камеры. Корпус установлен на пружинных 
опорах 20 и соединяется с выходным патрубком турбины 
фланцами 21. Конденсатор двухпоточный. Компоновка его 
трубного пучка (см. также §3.2 и рис. 3.5) обеспечивает про¬ 
ход пара к зеркалу конденсата в конденсатосборнике 7, что 
способствует уменьшению переохлаждения конденсата. В про¬ 
межуточных перегородках парового пространства (одна из 
них видна на виде сверху) 17 имеются окна 22, которые 
обеспечив'ают выравнивание давлений в объеме конденсатора. 

В паровом пространстве конденсатора установлены две пары 
глухих паронаправляющих щитов /5, служащих одновремен¬ 
но для промежуточного улавливания конденсата, стекающего 
с верхних трубок. 

Нижний паронаправляющий щит, кроме того, выделяет 
зону воздухоохладителя 23. Два коллектора 14 служат для 
направления отсасываемой из конденсатора паровоздушной 
смеси к патрубку отсоса 10, расположенному в верхней точке 
корпуса. 

Подвод охлаждающей воды к конденсатору организован в 
нижней, а выход — в верхней точке водяной камеры (показано 
стрелками). 

Конденсатор четырехходовой по воде, для чего в водяных 
камерах установлены перегородки 16 (две перегородки в пе¬ 
редней водяной камере и одна в задней). Первый ход воды 
проходит через зону воздухоохладителя (остальные ходы воды 
показаны на рисунке стрелками). 

Передняя и задняя водяные камеры имеют вертикальные 
глухие перегородки 24, а крышки 9 водяных камер выполне¬ 
ны из двух половин. Конденсатор двухпоточный, что позво¬ 
ляет производить осмотр, ремонт и чистку каждой из половин 
конденсатора без останова турбины (при соответствующем 
снижении ее нагрузки). Люки 12 позволяют осматривать труб¬ 
ные доски и водяные камеры. Анкерные связи 13 ужесточают 
водяные камеры и плоские крышки 9. 
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В горловине конденсатора смонтирован трубопровод, со^ 
единенный с атмосферными предохранительными клапанам^ 
а также коллектор 18, представляющий собой трубу, перфо¬ 
рированную отверстиями. При пуске турбины, когда в кой-
денсатор может поступать перегретый пар, в распылитель 
подается вода, охлаждающая выхлопной патрубок и предо¬ 
храняющая трубы конденсатора от перегрева (есть опасность 
разгерметизации узла вальцовочного соединения). Для опре¬ 
деления уровня воды в конденсаторе служит указатель 8. 

На рис. 3.10 показана конструкция конденсатора 
К-150-9115 турбины К-160-130 ХТЗ. 

Корпус конденсатора сварной из стальных листов, почти 
прямоугольной формы (с некоторым скруглением лишь в 
нижней части). Снаружи и внутри корпус имеет ребра жест¬ 
кости 14, которые обычно выполняются из швеллера. К кор¬ 
пусу приварены горловина 9, трубные доски 15 и водяные 
камеры 1, 4. 

Основной трубный пучок конденсатора 10 выполнен в виде 
ленты, а трубный пучок воздухоохладителя 11 в виде трех 
коаксиальных цилиндров. Наличие свободных проходов пара 
внутри трубного пучка обеспечивает хорошую деаэрацию кон¬ 
денсата и практически полное отсутствие его переохлаждения. 

Рис. 3.10. Конденсатор К-150-9115 ХТЗ: 
1,4— передняя и задняя водяные камеры; 2— сбросное устройство; 3—трубопровод 

отбора пара; 5— отсос паровоздушной смеси; 6— пружинная опора, 7,8— подвод и 
отвод охлаждающей воды (в одном потоке); 9— входной патрубок (горловина); 10— 
трубный пучок; 11—воздухоохладитель; 12— паровые щиты; 13— конденсатосборник; 
14 — ребра жесткости; 15 — трубные доски 
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Патрубок отсоса паровоздушной смеси 5 выведен через зад¬ 
нюю (поворотную) водяную камеру 4, что способствует хоро¬ 
шему охлаждению смеси и высокому парциальному давлению 
Воздуха в зоне отсоса. 

Организация потоков пара к воздухоохладителю осущест¬ 
вляется паровыми щитами 12, которые, наряду с применяе¬ 
мыми сливными трубками (см. ниже), служат для промеж¬ 
уточного сбора конденсата и его отвода к трубным доскам и 
промежуточным перегородкам. 

Конструкция сливной трубки показана на рис. 3.11. Верх¬ 
ний край сливной трубки срезан, и поэтому трубка наполня¬ 
ется конденсатом, натекающим с вышерасположенных тру¬ 
бок. В нижней части трубок, в зоне трубных досок и перего-
родок, выполнены отверстия для их опорожнения. Примене¬ 
ние таких трубок способствует уменьшению переохлаждения 
конденсата и организации его направленного стока в зонах 
перегородок и трубных досок. 

По данным [74], трубный пучок воздухоохладителя облада¬ 
ет повышенным паровым сопротивлением. 

Охлаждающая вода подается в конденсатор двумя раздель¬ 
ными потоками (на рис. 3.10 показан один поток), что позво-
ляет производить ревизию, чистку и ремонт конденсатора без 
останова турбины. 

Конденсатор двухходовой — на виде по стрелке А перего¬ 
родка показана двойной пунктирной линией (крышка водя¬ 
ной камеры закрыта); на разрезе Б—Б в трубном пучке преду¬ 
смотрен симметричный просвет (зона без трубок) для анало-

Рис. 3.11. Конструкция сливной трубки: 
1—основные трубные доски; 2—промежуточные перегородки; 3— трубка сливная; 

В — электросварка в 2—3 точках по периметру 
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гичной перегородки в правой части конденсатора. Подвод 
охлаждающей воды организован в каждом потоке снизу (7), а 
отвод воды сверху (8). 

В горловине конденсатора установлено сбросное устройст¬ 
во, обеспечивающее прием пара при пуске и резких сбросах 
нагрузки турбины. Здесь же проходит трубопровод отбора 
пара из турбины. Трубные доски конденсатора выполнены 
двойными, с гидравлическим уплотнением конденсатом (см. 
§3.4 и рис. 3.21). 

На рис. 3.12 показана конструкция конденсатора К-15240 
турбины К-300-240 ХТЗ. 

Конденсатор двухходовой двухпоточный, имеет параллель¬ 
ное расположение ходов по воде по отношению к паровому 
потоку, т. е. пар одновременно поступает в трубные пучки 
первого и второго ходов воды. Подвод воды осуществляется 
снизу, отвод сверху (конструкцию водяной камеры см. §3.6). 

Трубный пучок выполнен в виде ленты с треугольной раз¬ 
бивкой трубок. Периферийные трубки пучка имеют толщину 
стенки 2 мм, остальные — 1 мм, так как они наиболее подвер¬ 
жены воздействию динамического напора пара. 
• Поверхность теплообмена конденсатора с центральным про¬ 
ходом для пара и боковыми отсосами паровоздушной смеси 7 
состоит из двух симметричных (относительно вертикальной 
оси конденсатора) трубных пучков 6, скомпонованных во¬ 
круг воздухоохладителя 8 и образующих проход для пара в 
нижнюю часть конденсатора. Такая схема наиболее полно 
отвечает основным требованиям к рациональной компоновке 
трубных пучков конденсаторов (см. §3.1). 

Ленточная компоновка трубного пучка обеспечивает боль¬ 
шое живое сечение на стороне входа пара в трубный пучок. В 
трубных пучках, выполненных в виде сложенных лент, со 
стороны входа пар образованы внешние сужающиеся каналы 
для увеличения входного периметра и уменьшения глубины 
пучка, а на стороне выхода пара имеются внутренние расши¬ 
ряющиеся каналы для отвода из пучков паровоздушной сме¬ 
си. Несконденсировавшийся пар и воздух, выходящие из внут¬ 
ренних каналов, поступают к воздухоохладителю 8. Число 
рядов трубок в ленте по ходу пара составляет 8—12. 

Расположенные в нижней части конденсатора горизонталь¬ 
ные участки лент трубного пучка препятствуют попаданию 
пара из центрального прохода непосредственно к воздухоох¬ 
ладителю 8. В то же время они обеспечивают постоянное 
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Рис. 3.12. Конденсатор К-15240 ХТЗ: 
1,2 — выход и вход охлаждающей воды; 3 — люк; 4 — сброс отработавшего пара 

приводной турбины питательного насоса; 5— горловина конденсатора; б—основной 
трубный пучок; 7— патрубок отсоса паровоздушной смеси (4 шт.); 8— воздухоохла¬ 
дитель; 9—деаэрационный конденсатосборник; 10— пружинная опора; 11—патрубок 
подвода пара для деаэрации; 12,16— передняя и задняя водные камеры; 13,17,18,19— 
трубопроводы соответственно из 7,6,8 и 9-го отборов турбины; 14— подвод конденсата 
для охлаждения переходного патрубка; 15— подвод химически очищенной воды; 20— 
сброс пара в паросбросное устройство из БРОУ (8 штуцеров); 21—подвод охлаждающего 
конденсата; 22 — отсос воздуха из водяных камер (циркуляционной системы); 23— 
паровой щит; 24— зона установки сливных трубок; 25— сечение, соответствующее 
месту установки перегородки; 26— приварная опорная рама 

протекание пара над зеркалом конденсата, собирающегося на 
днище конденсатора, способствуя хорошей деаэрации кон¬ 
денсата. Трубный пучок воздухоохладителя 8 отделен от ос¬ 
новного трубного пучка 6 наклонным паровым щитом 23, 
обеспечивающим слив конденсата (с вышерасположенных тру¬ 
бок) в зону трубных досок. Улавливание конденсата на про¬ 
межуточных уровнях по высоте трубного пучка (например, 
24) осуществляется с помощью сливных трубок (см. рис. 3.11) 
и специальных перегородок. 

Трубный пучок конденсатора размещен в стальном корпусе 
сварной конструкции. В поперечном сечении корпус имеет 
форму прямоугольника, с наружной стороны боковые плос¬ 
кие стенки укреплены элементами жесткости — швеллерами. 
Повышенная водяная плотность конденсатора обеспечивается 
нанесением уплотняющего (битумного) покрытия на основ¬ 
ные трубные доски (после развальцовки в них концов охлаж¬ 
дающих трубок) со стороны водяных камер. 

С обеих торцевых сторон корпуса к трубным доскам при¬ 
варены передние 12 и задние 16 водяные камеры, которые 
заканчиваются фланцами. К этим фланцам на шпильках и 
болтах крепятся съемные крышки, которые дополнительно 
укреплены анкерными шпильками. Плотность фланцевых разъ¬ 
емов крышек обеспечивается резиновым жгутом прямоуголь¬ 
ного сечения, закладываемым в имеющиеся во фланцах канавки. 
В ряде модификаций конденсатора крышки задних камер 16 
выполнены приварными. 

Для организации двух ходов воды в каждом потоке воды 
в передней водяной камере имеется горизонтальная пере¬ 
городка. Сечение, соответствующее месту установки этой 
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перегородки в водяной камере, на рис. 3.12 (разрез Б—Б) 
обозначено 25. 

Горловина конденсатора 5 имеет прямоугольное, расши¬ 
ряющееся в сторону конденсатора сечение и выполнена из 
плоских наклонных стальных листов, укрепленных изнутри 
ребрами и скрещивающимися тягами круглого сечения. Через 
горловину выведены трубопроводы отборов пара из ЦНД 
турбины, которые экранированы кожухами. Здесь же уста¬ 
новлено приемно-сбросное устройство 20. 

Днище конденсатора укреплено приварной опорной рамой 
26, которая одновременно придает общую жесткость конден¬ 
сатору в целом. Опорная рама состоит из сварных балок 
двутаврового сечения. Передаваемая опорной рамой нагрузка 
воспринимается четырьмя пружинными опорами 10 (по во¬ 
семь пружин в каждой). Пружинные опоры расположены по 
торцам конденсатора со стороны передней и задней водяных 
камер каждого потока. 

На рис. 3.13 показана типовая конструкция конденсатора 
турбин К-220-44, К-500-240 и К-500-65/3000 ХТЗ. Марки¬ 
ровка различных модификаций конденсаторов этих турбин, 
отличающихся в основном поверхностью теплообмена и ко¬ 
личеством конденсаторов в составе конденсационной уста¬ 
новки, приведена в табл. 3.1. 

Конденсатор подвального типа, двухходовой по охлаждаю¬ 
щей воде (перегородки в водяной камере расположены гори¬ 
зонтально), однопоточный. Такое решение позволило умень¬ 
шить число подводящих и сливных водоводов циркуляцион¬ 
ной воды и, как следствие, облегчило компоновку всего тур¬ 
боагрегата в целом (основная сложность — большие диаметры 
водоводов). 

Применение однопоточных конденсаторов привело к их 
объединению по паровому пространству (перепускной патру¬ 
бок 15) для предотвращения полной потери мощности блока 
при вынужденном отключении одного из конденсаторов. Пере¬ 
пускные патрубки выполнены с системой компенсаторов, 
которая, с одной стороны, обеспечивает компенсацию темпе¬ 
ратурных удлинений ЦНД от своих фикс-пунктов, а с дру¬ 
гой — восприятие усилий от барометрического давления на 
стенки переходного патрубка в зоне расположения компенса¬ 
торов. 

Конструкция крышек подвода и слива охлаждающей воды 
при нижнем расположении обоих водяных патрубков обеспе-
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Рис. 3.13. Типовая конструкция конденсатора турбин К-220-44, К-500-240, К-500-65/ 
3000 ХТЗ: 

1—трубный пучок; 2—трубки сливные; 3—тупиковый канал для пара; 4 — боковой 
канал для пара; 5— щиты паровые; 6— воздухоохладитель; 7— правый конденсатор; 
8— левый конденсатор; 9—конденсатосборник; 10— задняя (поворотная) водяная 
камера; 11— пружинная опора; 12— передняя водяная камера; 13— входной патрубок 
(горловина); 14— приемно-сбросное устройство; 75— перпускной патрубок; А—выход 
пара из турбины; Б—вход сбрасываемого в конденсатор пара; В— отсос паровоздушной 
смеси; Г — подвод охлаждающей воды; Д — слив охлаждающей воды; Е — отвод 
конденсата 
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чивает подвод воды в нижнюю половину трубного пучка 
(I ход), а слива — из верхней половины (II ход). Конструкцию 
водяной камеры см. §3.6. 

Трубный пучок 1 выполнен с центральным отсосом воздуха 
в виде ленты, симметрично для каждой половины кондесато-
ра (относительно вертикальной оси). В центральной части и у 
боковых стенок конденсатора предусмотрены проходы для 
пара. Ширина сквозных проходов 4 так же, как и тупиковых 
проходов 3 в ленте трубного пучка, определялась [58] рас¬ 
четным путем из условия допустимости скорости пара 
120-130 м/с. 

Принятая компоновка трубного пучка в виде многократно 
свернутой ленты и размещения на выступающих участках 
пучка разреженных зубцов существенно увеличивает общий 
периметр трубного пучка, и тем самым достигается [58] срав¬ 
нительно невысокая скорость пара в периферийных рядах 
трубок 50—60 м/с. Хотя входная скорость и невелика для 
предотвращения эрозионного износа трубок первого по ходу 
пара ряда, толщина стенки у них увеличена до 2 мм (у осталь¬ 
ных — 1 мм). В зависимости от места расположения ленты по 
ходам воды (узкая лента в глубине пучка, более широкая — по 
периферии выступающих частей ленты) число рядов трубок в 
ленте составляет 12—14. Кроме того, ширина ленты зависит 
от конкретного расположения трубок по зонам. 

Поверхность воздухоохладителя 6 во всех рассматриваемых 
конденсаторах составляет 8—10% от всей поверхности охлаж¬ 
дения конденсаторов. Воздухоохладитель 6 расположен во 
внутренней части трубного пучка. По ходу движения паро¬ 
воздушной смеси место отсоса выполнено резко суживаю¬ 
щимся (отделено паровыми щитами 5), благодаря чему по 
ходу движения скорость смеси возрастает. Это способствует 
интенсификации теплообмена, а также снижению температу¬ 
ры и удельного объема отсасываемой смеси. 

Конденсатор имеет дополнительные конструктивные эле¬ 
менты, повышающие эффективность трубного пучка и кон¬ 
денсатора в целом — сливные трубки 2, паровые щиты 5, 
специальная вварка конденсатосборников в корпус (см. §3.7) 
и пр, Конструктивное оформление этих элементов показано 
на рис. 3.14. Назначение этих элементов — предотвратить 
переохлаждение конденсата и его аэрацию, свести до мини¬ 
мума потери теплоты с охлаждающей водой. 

125 



Улавливание конденсата сливными трубками (см. выше) 
способствует, кроме того, уменьшению общего парового со¬ 
противления конденсатора, так как при этом обеспечивается 
свободный доступ пара в тупиковые проходы трубного пучка. 
Этой же цели частично служат установленные во внутренних 
проходах трубного пучка паровые щиты, по которым попа¬ 
дающий на них конденсат также отводится к трубным доскам 
и промежуточным перегородкам и через вырезы в щитах (см. 
рис. 3.14) сливается в нижнюю часть конденсатора. Для вы¬ 
равнивания давления паровоздушной смеси по обе стороны 
щита предусмотрены вварные втулки, выступающие над щи¬ 
том с верхней стороны. Через отверстия в этих втулках вы¬ 
равнивается давление в зонах трубного пучка по обе стороны 
щита, а выступающие части втулок предотвращают перекры¬ 
тие отверстии конденсатом, стекающим по щитам. 

Из условий транспортировки по железной дороге конден¬ 
сатор не может быть полностью собран на заводе, и поэтому 
предусмотрено его изготовление в виде отдельных транспор¬ 
табельных блоков, сборка и сварка которых выполняются на 
монтажной площадке. Корпус конденсатора (сварной, прямо¬ 
угольной формы) выполнен из четырех продольных частей, 
входной патрубок (горловина) — из двух частей, отдельно 
поставляются водяные камеры (передняя и задняя), специаль¬ 
ные опорные рамы конденсатора, блоки опор и другие узлы. 

Каждая продольная часть корпуса для обеспечения соос¬ 
ности отверстий в трубных досках и промежуточных перего¬ 
родках изготавливается на специальных блоках с соответст¬ 
вующей центровкой трубных досок по отверстиям при помо¬ 
щи струны. 

Для сохранения в процессе транспортировки геометричес¬ 
ких форм и размеров свариваемых на монтаже частей корпу¬ 
са, входного патрубка (горловины) и водяных камер перечис¬ 
ленные элементы временно укрепляются швеллерами жест¬ 
кости, которые затем удаляются в процессе сборки узлов. 

Входной патрубок (горловина) конденсатора 13 представ¬ 
ляет собой коробчатую сварную конструкцию (см. рис. 3.13). 
Для ужесточения стенок внутри патрубка вварены продоль¬ 
ные и поперечные распорные стержни (в несколько ярусов), 
которые одновременно являются опорами для паропроводов, 
проходящих от ЦНД через патрубок к подогревателям систе¬ 
мы регенерации. 
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Рис. 3.14. Конструкция отдельных узлов конденсатора: 
а — установка паровых щитов; б — установка и схема работы деаэрационного 

конденсатосборника; 1 — передняя трубная доска; 2—промежуточная перегородка; 
3—задняя трубная доска, 4— паровой щит; 5—вырез в паровом щите; 6—крепление 
щита к трубной доске; 7—крепление щита к промежуточной перегородке; 8— днище 
конденсатора; 9— конденсатосборник; 10— перфорированный лист конденсатосбор¬ 
ника; А — вход отработавшего пара; Б — на вход в воздухоохладитель 
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Во входном патрубке также расположены приемно-сброс-
ные устройства 14, приварка которых к стенке патрубка осу¬ 
ществляется при монтаже конденсатора. 

Конструктивная схема одного из вариантов приемно-сброс-
ного устройства, применяемого в конденсаторах ХТЗ, показана 
на рис. 3.15. Впрыском конденсата Б можно регулировать 
температуру сбрасываемого пара А перед входом в конденса¬ 
тор. Сбрасываемый в конденсатор пар в отличие от основного 
потока пара обычно поступает с некоторым перегревом, что 
обеспечивает испарение впрыскиваемого конденсата. 

Для придания общей жесткости конденсатору к его днищу 
приварены две (по одной с каждой стороны) продольные 
Т-образного сечения сварные балки, через которые нагрузка 
передается на четыре пружинные опоры 11, расположенные 
вдоль корпуса конденсатора по две с каждой стороны. 

На рис. 3.16 показана конструкция конденсатора К-22550 
турбины K-500-60/1500 ХТЗ. Впервые в отечественной прак¬ 
тике турбостроения, применены ЦНД с боковым, расположе¬ 
нием конденсаторов. Такая схема позволяет решить задачу 
размещения большой поверхности охлаждения в корпусе кон¬ 
денсатора. 

При проектировании схем с бесподвальным конденсатором 
практически отсутствуют ограничения, связанные с их разме¬ 
щением в проеме фундамента, которые приходится учитывать 
при подвальном исполнении конденсаторов. 

Несомненным достоинством боковых конденсаторов являет¬ 
ся снижение высоты отметки расположения турбины и, следо¬ 
вательно, меньшая высота фундамента, что важно для больших 
габаритов и масс тихоходных турбоагрегатов. Кроме того, 
более равномерный выход пара из последней ступени ЦНД 
обеспечивает меньшие потери в выходном патрубке и меньшую 
окружную неравномерность потока за этой ступенью. 

Отработавший пар в турбине из двухпоточного ЦНД по¬ 
ступает в два боковых конденсатора, расположенных по обе 
стороны ЦНД. Каждый из конденсаторов двухходовой, двух-
поточный по воде и соединен с четырьмя выхлопами одной 
стороны ЦНД патрубком 7, имеющим общий выхлоп на 
стороне конденсатора. 

Потоки 10, 11, одинаковые по конструктивному исполне¬ 
нию, расположены один над другим по вертикали в два яруса. 
Применение такой двухпоточной конструкции конденсато-
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Рис. 3.15. Конструктивная схема приемно-сбросного устройства, применяемого в 
конденсаторах ХТЗ: 

1 — увлажнитель пара; 2 — корпус; 3 — кольцевые кожухи; 4 — патрубок; 5 — 
конденсатор; А — подвод сбрасываемого пара; Б—подвод охлаждающего конденсата 

ров позволяет использовать для нижних потоков 11 циркуля¬ 
ционные насосы с меньшим напором, а для верхних — с 
большим при подаче в каждый поток половины суммарного 
расхода охлаждающей воды на все конденсаторы. 

В передней водяной камере каждого потока установлена 
вертикальная перегородка, которая создает условия для двух 
подводов охлаждающей воды, причем первый подвод А рас¬ 
положен в нижней части камеры у наружной стенки конден¬ 
сатора в зоне воздухоохладителей 2, а отвод В — в верхней. 
Подвод Б и отвод Г охлаждающей воды в нижнем потоке 
осуществляются в нижней части водяной камеры. 

Продольные размеры выходами ЦНД и их размеры по 
высоте (с учетом диффузорности переходных патрубков) яв¬ 
ляются определящими при выборе длины и высоты конденса¬ 
тора. Поскольку высота конденсатора однозначно определя¬ 
ется высотой выхлопных патрубков ЦНД, то ширина его 
определяется количеством охлаждающих трубок, образующих 
поверхность охлаждения конденсатора. Следовательно, уве¬ 
личение поверхности охлаждения конденсатора при боковом 
выхлопе пара осуществляется за счет увеличения ширины 
трубного пучка (ширины конденсатора). 

Компоновка трубного пучка 1 так же, как и в подвальных 
конденсаторах, выполнена в виде многократно свернутой лен-
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Рис. 3.16. Конденсатор К-22550 ХТЗ: 
1 — трубный пучок; 2 — воздухоохладитель; 3 — паровые щиты; 4 — правый 

конденсатор; 5— деаэрационное устройство; 6 — конденсатосборник; 7— входной 
патрубок; 8— приемно-сбросное устройство; 9— опора боковая; 10— верхний поток 
(по охлаждающей воде); 11—нижний поток (по охлаждающей воде), 12— опора нижняя 
стержневая однорядная; 13 — опора нижняя стержневая двухрядная; 14 — левый 
конденсатор; 15—водяная камера задняя (поворотная); 16— водяная камера передняя; 
А—вход охлаждающей воды в верхний поток; Б—вход охлаждающей воды в нижний 
поток; В—выход охлаждающей воды из верхнего потока; Г— выход охлаждающей воды 
из нижнего потока; Д — вход пара в конденсатор; Ж— отсос паровоздушной смеси; 
З — подвод к приемно-сбросному устройству 

ты, однако с учетом бокового, несколько наклонного к гори¬ 
зонтальной плоскости направления потока пара из ЦНД (см. 
рис. 3.4). По внешнему периметру ленты имеются достаточно 
глубокие и широкие проходы для пара, что дало возможность 
снизить среднюю скорость пара на входе в пучок и умень¬ 
шить толщину ленты. 

Между отдельными частями трубного пучка предусмотрены 
каналы для прохода пара, направление которых совпадает с 
направлением движения пара в выхлопном патрубке турбины. 

В данном случае фактически применена так называемая 
горизонтальная модульная компоновка трубного пучка, глав¬ 
ной особенностью которой является разделение всего трубно¬ 
го пучка на ряд совершенно идентичных элементов, в каждом 
из которых имеется зона воздухоохладителя. 

В каждом конденсаторе в вертикальном направлении выде¬ 
лены четыре зоны удаления воздуха 2, расположенные во 
внутренней части ленты и обслуживающие каждая свою чет¬ 
верть основного трубного пучка 1. Отсос воздуха из вохдухо-
охладителя 2, отделенного щитами от основного трубного 
пучка, осуществляется через каналы коробчатого сечения. Далее 
через вырезы в стенке корпуса конденсатора воздух поступает 
в коллекторы, расположенные снаружи корпуса, которые одно¬ 
временно являются его элементами жесткости. 

Применение паровых щитов, расположенных во внутрен¬ 
них проходах трубного пучка, а также сливных трубок (см. 
выше), располагаемых под лентой пучка каждого парового 
прохода, обеспечивает отвод и слив конденсата по промеж¬ 
уточным перегородкам, что предотвращает (снижает) его пере¬ 
охлаждение и аэрацию, а также уменьшает паровое сопротив¬ 
ление конденсатора. 

Деаэрация конденсата в трубном пучке осуществляется спе¬ 
циальной, постоянно действующей деаэрационной установ¬ 
кой струйного типа (см. §3.7). Поскольку конденсаторы могут 
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отключаться попарно по потокам (верхние или нижние поло¬ 
вины каждого конденсатора), деаэрационное устройство 5 
предусмотрено в каждом потоке — на двух уровнях по высоте 
конденсатора. 

Каждый конденсатор турбины двумя патрубками 7 соеди¬ 
нен с четырьмя выходными патрубками турбины через лин¬ 
зовый компенсатор. Высота патрубка 7 соответствует высоте 
конденсатора, а ширина — половине его длины. Соединения 
патрубков 7 с конденсатором и с выходными патрубками 
турбины неразъемные, сварные. При таком соединении ЦНД 
с конденсатором возникают значительные боковые усилия, 
действующие на корпус конденсатора в сторону ЦНД и опре¬ 
деляемые перепадом в 0,1 МПа и площадью его выходных 
патрубков. 

Усилия на каждый конденсатор составляют примерно 500 т 
и передаются на фундамент турбины гибкими боковыми опо¬ 
рами из труб, устанавливаемыми по обе стороны трубного 
пучка между конденсатором и фундаментом турбины (на рис. 
3.16 не показаны) [58]. Нагрузка от конденсатора с водой 
воспринимается системой гибких стержней 12, 13, располо¬ 
женных вдоль конденсатора под каждой трубной доской. 
С наружной стороны конденсатора опора 12 имеет один ряд 
стержней, а с внутренней стороны — два ряда 13. Опоры 
жестко заделываются в элементы конструкции нижней плиты 
фундамента и привариваются к конденсатору. 

Окончательная сборка и сварка конденсатора осуществля¬ 
ются на электростанции. 

Корпус каждого конденсатора состоит из восьми транспор¬ 
табельных блоков. Из-за больших габаритов каждый иден¬ 
тичный элемент трубной системы дополнительно разделен на 
две части по ходам охлаждающей воды. Деление конденсатора 
на продольные блоки обеспечивает сохранение соосности от¬ 
верстий под трубки. 

Входной (переходной) патрубок 7 состоит из четырех блоков, 
свариваемых также на электростанции. На боковых верти¬ 
кальных стенках этих патрубков (по два на каждом конденса¬ 
торе) установлены выносные приемно-сбросные устройства 8 
(аналогично описанному выше, см. рис.3.15). Производитель¬ 
ность устройства определяется условиями расхолаживания 
реактора при аварийной ситуации и составляет 60% полного 
расхода пара через стопорный клапан турбины D0. 

Наряду с указанными выше достоинствами боковых кон-
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денсаторов такое решение [53] имеет и ряд недостатков, ос¬ 
новными из которых являются: затруднен доступ к ЦНД при 
обслуживании, ревизии и ремонтах; большая протяженность 
соединений, находящихся под разрежением, что может вызы¬ 
вать повышенные присосы воздуха; при гидравлической оп-
рессовке конденсатора необходимо заливать водой и турбину, 
уплотнения которой требуют при этом герметизации. Кроме 
того, уровень конденсата в конденсаторе изначально прибли¬ 
жен к проточной части турбины, что может привести к его 
забросу в турбину на отдельных режимах ее работы. 

В турбине К-1000-60/1500-1 применены одноходовые бо¬ 
ковые конденсаторы, аналогичные вышеописанным, однако с 
каждой стороны турбины расположено по три последователь¬ 
но включенных по охлаждающей воде корпуса (из-за недоста¬ 
точной длины поставляемых трубок). При этом возникают 
дополнительные эксплуатационные проблемы: затруднена 
чистка трубок в среднем корпусе; исключена возможность 
механизации выемки из среднего корпуса конденсатора тру¬ 
бок для их замены и установки новых трубок, которые долж¬ 
ны вставляться через проемы в крайних корпусах, что увели¬ 
чивает трудоемкость и продолжительность проведения ре¬ 
монтов. 

Опыт эксплуатации турбин ХТЗ с боковыми конденсатора¬ 
ми показывает удовлетворительную возможность их эксплуа¬ 
тации [73]. 

Необходимо иметь в виду, что в более поздней модифика¬ 
ции турбины К-1000-60/1500-2 ХТЗ применены подвальные 
конденсаторы К-33160 с поперечным расположением относи¬ 
тельно оси турбины. Длина трубок в конденсаторах составля¬ 
ет 14,1 м. Компоновка трубок — модульная, аналогично изо¬ 
браженной на рис. 3.7. 

На рис. 3.17 показан общий вид конденсатора 300-КЦС-1 (3) 
турбины К-300-240 ЛМЗ. Компоновка трубного пучка данного 
конденсатора дана ранее (см. рис. 3.3). 

Трубный пучок имеет ленточную компоновку с вертикаль¬ 
ным расположением петель ленты, обеспечен широкий фронт 
натекания пара. Воздухоохладитель выделен в нижней части 
пучка, отсос боковой. Охлаждающие трубки завальцованы в 
трубные доски толщиной 28 мм и уплотнены после этого 
битумом или саециальным резиновым покрытием. 

Корпус конденсатора практически прямоугольной формы 
сваривается при монтаже из шестнадцати отдельных блоков. 
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Конденсатор выполнен двухходовым с двумя раздельными 
потоками циркуляционной воды. Для этого каждая из перед¬ 
них водяных камер разделена вертикальной перегородкой. 
Подвод циркуляционной воды выполнен во внешние части 
корпуса, в зону, где расположен воздухоохладитель. Крышки 
водяных камер и трубные доски скреплены анкерными свя¬ 
зями. 

Конденсатор имеет два деаэрационных конденсатосборни-
ка. Для подогрева в них конденсата используется пар из 
шестого отбора турбины. 

Конденсатор оборудован солевыми отсеками для обнаруже¬ 
ния и улавливания конденсата, загрязненного присосами цир¬ 
куляционной воды, отсеки расположены между основными 
трубными досками и ближайшими к ним промежуточными 
перегородками. На основе периодически проводимого хими¬ 
ческого анализа воды из солевых отсеков делается заключение 
о герметичности вальцовочного соединения труб конденсора. 

7300 

Рис. 3.17. Общий вид конденсатора 300-КЦС-1 (3) ЛМЗ 
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В горловине конденсатора установлен ряд вспомогательных 
устройств, необходимых для работы ПТУ. Два пускосбросных 
устройства служат для сброса пара в конденсатор при пусках 
и остановах турбины. Каждое из устройств представляет со¬ 
бой трубу 0 600 мм с большим количеством отверстий, про¬ 
ходя через которые, пар снижает свое давление, и внутри 
трубы помещена вторая труба 0 150 мм, из которой через 
большое количество мелких сверлений распыливается кон¬ 
денсат, подаваемый из напорной линии конденсатных насо¬ 
сов. Этим достигается охлаждение сбрасываемого во внеш¬ 
нюю трубу пара. 

По двум трубопроводам, установленным в горловине, под¬ 
водится обессоленная вода для подпитки водяного контура 
турбоустановки, деаэрация этого потока воды производится в 
конденсаторе. Через горловину конденсатора проходят и тру¬ 
бопроводы последних отборов ЦНД, из которых пар посту¬ 
пает в подогреватели регенеративной системы подогрева пи¬ 
тательной воды. 

Конструкции конденсаторов турбин К-800-240 ЛМЗ раз¬ 
личных модификаций претерпели ряд существенных изме¬ 
нений. 

Первая модификация конденсационной установки одно-
вальной турбины К-800-240-2 ЛМЗ включала в себя три кор¬ 
пуса, расположенные каждый под отдельным ЦНД поперек 
оси турбины. Каждый конденсатор двухходовой, общая по¬ 
верхность охлаждения трех корпусов 35 025 м2. 

В дальнейшем завод перешел к аксиальному расположению 
корпусов конденсаторов. Конденсационная установка турби¬ 
ны К-800-240-3 ЛМЗ состоит из двух корпусов, расположен¬ 
ных под турбиной вдоль оси. Общая площадь поверхности 
охлаждения двух корпусов 41 200 м2. 

В конденсаторе применен трубный пучок с углом наклона к 
горизонту 3 °15' (эффективность и целесообразность приме¬ 
нения наклона рассмотрены в §6.3). 

В данной и последующих модификациях турбин конденса¬ 
торы соединены по охлаждающей воде последовательно, т. е. 
вода проходит через первый (холодный) корпус в один ход 
(два потока), а затем из промежуточной водяной камеры, 
соединяющей между собой корпуса, через второй корпус (теп¬ 
лый) тоже в один ход. 
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Давление пара в обоих корпусах конденсаторов турбины 
К-800-240-3 одинаковое, т. е. секционирование по давлению 
не предусмотрено. 

В верхней части корпусов конденсаторов турбины этой 
модификации имеется патрубок, соединяющий между собой 
их паровое пространство. В нижней части корпуса также 
соединены по пару и конденсату. Конденсаторы двухпоточ-
ные, что позволяет отключить для ремонта и чистки одну из 
половин корпусов конденсаторов без останова турбины (с 
соответствующей ее разгрузкой). При этом допустимая на¬ 
грузка турбины определяется температурой ее выхлопной час¬ 
ти, которая не должна [46] превышать 60 °С. 

Компоновка трубного пучка этой и всех последующих мо¬ 
дификаций конденсатора турбины К-800-240 ЛМЗ представ¬ 
лена на рис. 3.8 и описана в §3.2. 

На рис. 3.18 показан общий вид двух конденсаторов 
800-КЦС-4 турбины К-800-240-4 ЛМЗ. Принципиальное от¬ 
личие данных конденсаторов от предыдущей модификации 
заключается в секционировании каждого конденсатора по 
давлению пара — корпуса конденсаторов по паровой стороне 
не сообщаются. Последовательное включение корпусов акси¬ 
альных конденсаторов позволило ограничить длину применя¬ 
емых трубок - (весьма существенное преимущество) и доста¬ 
точно просто осуществить их секционирование. В первом по 
ходу воды корпусе устанавливается более низкое давление 
пара, чем во втором. Холодный корпус с более глубоким 
вакуумом образует первую ступень конденсации пара, а теп¬ 
лый корпус с меньшим вакуумом — вторую ступень. Среднее 
давление пара при этом оказывается меньше, чем при 
одинаковом давлении в корпусах, последовательно соединен¬ 
ных по охлаждающей воде. Благодаря этому удается повысить 
экономичность турбоустановки в целом (см. §1.2). 

Несконденсировавшаяся паровоздушная смесь из корпусов 
конденсаторов отводится к отсасывающему устройству после¬ 
довательно. Из корпуса с повышенным давлением паровоз¬ 
душная смесь отводится по сборным коллекторам (см. рис. 
3.8), проходящим по всей длине корпуса и через промежуточ¬ 
ную водяную камеру, в корпус пониженного давления. Из 
этого корпуса пароводушная смесь по двум трубопроводам, 
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Рис. 3.18. Общий вид конденсаторов 800-КЦС-4 ЛМЗ 

выведенным через водяную камеру (иногда через боковую 
стенку), отсасывается воздушным насосом. 

Конденсат в данной конденсационной установке удаляется 
из корпуса с повышенным давлением (схему удаления и деа¬ 
эрации конденсата см. §3.7). 

Каждый корпус конденсатора по условиям перевозки де¬ 
лится на отдельные транспортабельные блоки, которые сва¬ 
риваются при монтаже на электростанции. Установка и раз¬ 
вальцовка трубок в трубные доски производится после мон¬ 
тажа конденсатора. В целях противокоррозионной защиты 
детали, контактирующие с охлаждающей водой, после монта¬ 
жа покрываются изолирующими материалами на основе эпок¬ 
сидных или битумных составов. При этом покрытие трубных 
досок является дополнительным уплотнением мест соедине¬ 
ния трубок с трубными досками. 

Конденсаторы устанавливаются на пружинных опорах, на¬ 
груженных весом полностью собранных конструкций, без 
воды. Вес конденсата и циркуляционной воды, находящейся 
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в конденсаторе, передается на опоры турбин и нагружает 
верхний пояс фундамента. Масса конденсаторной группы около 
1100 т, масса циркуляционной воды в конденсаторной группе 
около 430 т, воды, помещающейся в паровом пространстве 
при гидравлических испытаниях конденсатора, 1700 т. 

Компенсация несоответствия тепловых расширений ЦНД и 
корпусов конденсаторов достигается применением линзовых 
компенсаторов, установленных на соединительных патрубках 
среднего ЦНД и на корпусах конденсатора около водяных 
камер. 

В верхних частях корпусов конденсаторов, примыкающих 
к выхлопным патрубкам турбины (к каждому корпусу присо¬ 
единяется три выходных патрубка ЦНД), размещаются паро¬ 
проводы восьмого регенеративного отбора и пароприемные 
устройства для пара, сбрасываемого из котла через БРОУ и 
пусковые сепараторы в период его растопки и пуска, останова 
и аварийного сброса нагрузки турбины. Для охлаждения сбра¬ 
сываемого пара в приемном устройстве конденсатора предус¬ 
матривается подвод конденсата от напорной линии конден-
сатных насосов. 

Корпус имеет сварную конструкцию. На фланцах закрепля¬ 
ются только крышки водяных камер. 

Конденсаторная группа имеет также устройство для отбора 
проб конденсата из четырех отсеков каждого корпуса с целью 
определения его засоленности и для приема обессоленной 
воды. Расширители дренажей, устанавливаемые в нижней час¬ 
ти корпуса конденсатора, рассчитаны на прием дренажей как 
из самой турбины, так и из основных трубопроводов блока 
при их прогреве. 

Конденсаторы теплофикационных турбин ТМЗ, наряду с 
основным, имеют встроенный трубный пучок со своими во¬ 
дяными камерами и независимыми подводом и отводом ох¬ 
лаждающей (нагреваемой) воды. Поверхность теплообмена 
встроенного пучка обычно составляет 15—25% от общей по¬ 
верхности теплообмена конденсатора. Например, у конденса¬ 
торов турбин Т-110/120-130 - 18%, турбин ПТ-135/165-130/ 
15 — 23%, турбин Т-250/300-240-2 — 24%. Необходимость 
такого специально выделенного пучка определяется следую¬ 
щими основными соображениями. 

В теплофикационных турбинах на режимах работы с тепло-
138 



вой нагрузкой имеется пропуск пара в конденсатор, служа¬ 
щий для охлаждения ступеней ЦНД. Потери теплоты в кон¬ 
денсаторе на этих режимах работы могут быть сведены к 
минимуму или полностью исключены, в частности, исполь¬ 
зованием теплоты пара, поступающего в конденсатор, в цик¬ 
ле электростанции, например, для подогрева обратной сете¬ 
вой воды или подпиточной воды тепловых сетей. 

К основному трубному пучку конденсатора предусматрива¬ 
ется подвод циркуляционной воды, а к встроенному пучку — 
циркуляционной воды и воды тепловых сетей (обратной се¬ 
тевой или подпиточной). 

На режиме работы турбины с конденсационной выработ¬ 
кой электроэнергии в основной и встроенный трубные пучки 
(или только в основной пучок) поступает циркуляционная 
вода, подвод сетевой воды к встроенному пучку на этом 
режиме работы турбины отключен. 

При работе турбины на теплофикационном режиме с огра¬ 
ниченным пропуском пара в конденсатор отключается подвод 
циркуляционной воды к основному и встроенному пучкам, а 
встроенный пучок охлаждается сетевой или подпиточной 
водой. Переход с одного режима на другой производится на 
ходу, без останова турбины. 

На рис. 3.19 в качестве примера показана конструкция 
конденсатора К2-14000-1 турбины Т-250/300-240-2 ТМЗ. Кон¬ 
денсатор расположен поперек оси турбины, приварен к вы¬ 
ходному патрубку и дополнительно опирается на пружинные 
опоры. Основные трубные пучки 3 размещены симметрично 
относительно оси турбины; компоновка трубок в пучке лен¬ 
точная с треугольной разбивкой. Воздухоохладитель 6 выде¬ 
лен в самостоятельный пучок (с помощью направляющих 
щитов по паровой стороне конденсатора). Конденсатор двух-
поточный, двухходовой; перегородки 7 передних водяных 
камер делят трубный пучок на две части таким образом, что 
трубный пучок воздухоохладителя 6 охлаждается первым хо¬ 
дом воды. 

Встроенный трубный пучок 4 расположен на оси конденса¬ 
тора, имеет свои водяные камеры и индивидуальный отсос 
воздуха. Разбивка трубного пучка также треугольная. Основ¬ 
ные трубные доски конденсатора общие как для основного 
трубного пучка, так и для встроенного. Встроенный пучок 
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Рис. 3.19. Конденсатор К2-14000-1ТМЗ (вид сбоку со снятыми крышками основной 
водяной камеры и камеры встроенного пучка у половины конденсатора): 

1 — корпус ЦНД; 2 — встроенный ПНД; 3 — основной трубный пучок; 4 — 
встроенный трубный пучок; 5 — конденсатосборник; 6 — воздухоохладитель; 7 — 
перегородка водяной камеры, делящая ее на два хода 
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однопоточный, четырехходовой по воде (возможен переход 
на двухходовой вариант). 

Корпус конденсатора цельносварной с приваренными во¬ 
дяными камерами. Фланцевые соединения предусмотрены 
только на крышках водяных камер. В горловину конденсато¬ 
ра, кроме пускосбросного устройства и подвода химически 
очищенной воды, встроен подогреватель низкого давления 
(ПНД-1). 

Конденсатор снабжен деаэрационным коденсатосборником 
(см. §3.7). 

Анализ типовых конструкций конденсаторов паровых тур¬ 
бин различных турбинных заводов наглядно показывает, что 
имеется ряд базовых решений, которые позволяют обеспе¬ 
чить необходимые технико-экономические показатели кон¬ 
денсаторов и турбоустановок в целом. В то же время обраща¬ 
ет на себя внимание практически полное отсутствие унифи¬ 
кации в элементах конструкций конденсаторов (и конденса¬ 
ционных установок в целом) различных турбинных заводов, 
что, по-видимому, объясняется различиями в традициях и 
опыте проектирования этого оборудования паровых турбин. 

3.4. Трубки конденсаторов и способы их крепления 
в конденсаторах 

Трубки конденсаторов являются одним из наиболее ответ¬ 
ственных элементов конденсаторов. В отечественном турбо¬ 
строении в конденсаторах турбин мощностью свыше 50 МВт 
обычно применяются цельнотянутые бесшовные трубки с на¬ 
ружным диаметром 24—30 мм, в конденсаторах турбин мень¬ 
шей мощности с наружным диаметром 16—19 мм толщина 
стенки трубок 1 мм. 

Необходимо, однако, иметь в виду, что в периферийных 
рядах трубных пучков со стороны входа пара иногда устанав¬ 
ливаются трубки с толщиной стенки 1,5—2,0 мм, обладающие 
большим запасом прочности и износостойкости. 

Трубки меньших диаметров не находят практического при¬ 
менения, несмотря на то что компактность аппаратов с умень¬ 
шением диаметра трубок возрастает. Это определяется резким 
возрастанием трудоемкости изготовления и сборки конденса-
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торов с такими трубками, а также возрастанием трудоемкости 
их чистки в условиях эксплуатации. 

Длины конденсаторных трубок, выпускаемых отечествен¬ 
ными трубными заводами, достигают в настоящее время 12 м. 
Актуальным является освоение производства и поставка тру¬ 
бок большей длины (до 25 м), что позволит упростить ряд 
конструктивно-технологических решений. 

Долговечность трубок зависит от материала и качества их 
производства, конструкции конденсатора (в частности, от 
способа крепления трубок в трубных досках), параметров и 
режимов работы конденсатора (прежде всего — температуры 
и скорости охлаждающей воды), параметров вибрации и дру¬ 
гих факторов. 

Одним из основных требований, предъявляемых к трубкам 
конденсаторов, является их стойкость против коррозии. В 
общем случае трубки корродируют с двух сторон: с водяной 
стороны — под воздействием охлаждающей воды и с паровой 
стороны — под воздействием пара и конденсата. Независимо 
от места коррозии и ее вида (свищи, трещины) эффект 
одинаков — загрязнение конденсата охлаждающей водой. 

По соображениям предотвращения недопустимых присосов 
охлаждающей воды материалы, из которых изготовляются кон¬ 
денсаторные трубки, должны быть коррозионно-стойкими 
одновременно в двух агрессивных средах — охлаждающей 
воде и паре. 

Выбор материалов, из которых изготовляются конденса¬ 
торные трубки, зависит от множества факторов, среди кото¬ 
рых можно выделить два основных. Первый фактор — ожи¬ 
даемая коррозионная устойчивость материала в конкретных 
условиях работы будущей ТЭС или АЭС. Эта устойчивость 
прогнозируется, если принимаются во внимание следующие 
данные: параметры и конструкция котлов (барабанные или 
прямоточные), водно-химический режим котлов и конден-
сатно-питательного тракта, наличие БОУ и схема ее включе¬ 
ния, система водоснабжения станции, состав охлаждающей 
воды и др. Второй фактор — цена располагаемых материалов, 
которая не подлежит прогнозу, так как является результатом 
воздействия множества факторов. 

Независимо от названных факторов, в мире наблюдаются 
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определенные тенденции выбора материалов для конденса¬ 
торных трубок. 

В зарубежной практике произошли существенные измене¬ 
ния ориентации в части использованных материалов трубок 
[37]. В США, например, в 1960 г. примерно 60% блоков 
имели конденсаторные трубки из латуни, 10% — из нержаве¬ 
ющей стали, 25% — из алюминиевой латуни; медно-никеле-
вые сплавы и титан вообще не применялись. 

Возросшее загрязнение воды и более широкое применение 
оборотной системы водоснабжения привели в последнее вре¬ 
мя к почти полному вытеснению латунных трубок. Вместо 
них стали применяться трубки из нержавеющей хромо-
никелевой стали (18% Сг, 9% Ni) и медно-никелевого сплава 
90% Cu/10% Ni. В 1980 г., например, доля применения латун¬ 
ных трубок не превышала 5%, а доли нержавеющей стали, 
медно-никелевых сплавов и титана составили соответственно 
35, 50 и 10%. 

Титан (в виде различных титановых сплавов) — сравни¬ 
тельно новый конструкционный материал для конденсатор¬ 
ных трубок, имеющий в ряду рассматриваемых материалов 
самую высокую устойчивость по отношению к коррозии. Ти¬ 
тановые трубки выполняются, как правило, сварными со спи¬ 
ральным швом, толщина стенок уменьшена до 0,5—0,7 мм. 
Стоимость таких трубок в 1,6—1,9 раза выше, чем латунных. 
Титановые трубки допускают большие скорости охлаждаю¬ 
щей воды и имеют больший срок службы, чем латунные и 
медно-никелевые, что окупает дополнительные затраты на их 
установку. 

Несмотря на то что титан склонен к биологическому за¬ 
грязнению, общая загрязняемость титановых трубок (особен¬ 
но при высокой жесткости и солесодержании охлаждающей 
воды) существенно меньше, чем латунных и медно-никеле¬ 
вых, что определяется его адгезионными свойствами. 

Существенным недостатком титана является его способ¬ 
ность вызвать электрохимическую коррозию контактирую¬ 
щих с ним материалов. Кроме того, при наличии в паре 
свободного водорода титан имеет склонность к водородному 
растрескиванию, данное обстоятельство наиболее существен¬ 
но для одноконтурных АЭС. Необходимо также учитывать, 
что изгибная жесткость титановых трубок существенно отли-
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чается от других материалов (см. §3.9). К недостаткам трубок 
из нержавеющей стали прежде всего относится их склонность 
к образованию трещин в присутствии ионов хлора. 

При сохранении общемировой тенденции выбора материа¬ 
лов для конденсаторных трубок в отечественной практике 
наиболее широкое распространение имеют трубки из латуни 
и медно-никелевых сплавов. 

В табл. 3.2 представлен ряд характеристик различных латун¬ 
ных трубок, применяемых в основном в конденсаторах тур¬ 
бин мощностью до 50 МВт. Латуни используются в конденса¬ 
торах, охлаждаемых водой с различным составом растворен¬ 
ных минеральных солей при умеренной щелочности конден¬ 
сата турбоустановки, трубки из оловянистой латуни ЛО-70-1 
и ЛОМш-70-1-0,05 обладают наиболее высокой коррозион-
но-эрозионной стойкостью. 

Трубки из латуни ЛАМш-77-2-0,05 имеют наиболее высо¬ 
кую коррозионную стойкость в минерализованной и соленой 
воде. Латунные трубки всех марок выдерживают раздачу на 
20% по диаметру без образования разрывов и трещин. 

Устойчивость латуни против коррозии определяется глав¬ 
ным образом защитными свойствами пленки, образующейся 
на ее поверхности в начальный период работы. Коррозия 
латунных трубок со стороны пара наблюдается редко и зави¬ 
сит от наличия в паре и конденсате аммиака и кислорода 
(аммиак появляется в паре при аммиачной обработке пита¬ 
тельной воды). 

Наибольшая вероятность коррозионных повреждений ла¬ 
тунных трубок со стороны пара имеет место в зонах воздухо¬ 
охладителей. Нормальным сроком службы латунных конден¬ 
саторных трубок на пресной воде считается 15—20 лет. 

В табл. 3.3 представлен ряд характеристик трубок из медно-
никелевых сплавов, применяемых в конденсаторах турбин 
мощностью 100 МВт и выше. Медно-никелевые сплавы инги-
бированы марганцем и железом, что существенно повышает 
их коррозионно-эрозионную стойкость по сравнению с лату-
нями. Трубки из таких сплавов пластичны и допускают повы¬ 
шенные по сравнению с латунными скорости воды. Сплав 
МНЖ-5-1 по сравнению со сплавом МНЖМц-30-1-1 харак¬ 
теризуется меньшим содержанием никеля и кобальта, имеет 
из-за этого несколько меньшую пластичность, но и меньшую 
стоимость. 
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Таблица 3.2. Трубки латунные для теплообменных аппаратов (ГОСТ 21646-76, материал — ГОСТ 15527-70) 

Марка латуни 

Л-68 

Л-70 

ЛО-70-1 

ЛОМш-70-1-0,05 

ЛОМш-68-0,05 

ИА-77-2 

ЛАМш-77-2-0,05 

Состав, % 

Си 

67-70 

69-72 

69-71 

76-79 

67-70 

77-79 

76-79 

Мп 

— 

— 

— 

— 

— 

— 

— 

А1 

— 

— 

— 

— 

— 

1,75-2,5 

2-1,5 

Sn 

— 

— 

1-1,5 

1-1,5 

— 

— 

— 

As 

— 

— 

— 

0,025-0,06 

0,025-0,06 

— 

0,025-0,06 

При-
меси 

0,3 

0,2 

03 

03 

0,3 

03 

0,3 

Zn 

Осталь¬ 
ное 

Механические свойства 

Временное 
сопротивле¬ 
ние, МПа 

29 (34)* 

34 

32 (36)* 

32 

29 

32 (37)* 

32 

Относитель¬ 
ное удлине¬ 
ние после 
разрыва, % 

40 (35)* 

35 

45 (40)* 

45 

40 

45 (40)* 

42 

* В скобках даны прочностные характеристики для полутвердого состояния материала трубок. 



Таблица 3.3. Трубки аз медно-никелевых сплавов (ГОСТ 10092-75, 
материал - ГОСТ 492-73, ТУ 48-21-562-76) 

Марка сплава 

МНЖМц-30-1-1 
(мельхиор) 

МНЖ-5-1 

Состав, % 

Fe 

0,5-1,0 

1,0-1,4 

Мn 

0,5-1 

0,3-0,8 

Ni+Co 

29-33 

5-6,5 

Примеси 

0,6 

0,7 

Си 

Остальное 

Марка сплава 

МНЖМц-30-1-1 
(мельхиор) 

МНЖ-5-1 

Механические свойства 

Временное 
сопротивление 
разрыву, МПа 

37 (50)* 

30 

Относительное 
удлинение, % 

30 (10)* 

8 

Твердость по 
Виккерсу HV, 

МПа 

90-130 

(140-190) 

* Механические свойства в скобках указаны для полутвердого состояния. 

Наиболее широко в конденсаторах турбин используется 
сплав МНЖ-5-1, так как трубки из этого материала хороша 
себя зарекомендовали при работе на охлаждающей воде с 
солесодержанием до 3000 мг/кг при небольшом содержании 
взвеси и солесодержанием 3000—5000 мг/кг при отсутствии 
загрязнения стоками и взвеси. Допустимая скорость воды 
(без взвеси) 2,5—2,7 м/с или 2,0—2,2 м/с при наличии взвеси. 
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Ряд отечественных и зарубежных электростанций осущест¬ 
вляют входной контроль трубок на предмет наличия дефектов 
материала, а трубок из цветных металлов — и на наличие 
внутренних напряжений. Для этой цели обычно используется 
аммиачная проба, с помощью которой можно обнаружить 
остаточные напряжения до 5 Н/мм2. 

В отдельных, наиболее ответственных случаях для контроля 
трубок применяют перископный осмотр со стороны внутрен¬ 
ней поверхности, однако имеющиеся перископы обеспечи¬ 
вают доступ на глубину не более 3—4 м от конца трубки. 

В целом отечественная практика располагает необходимым 
сортаментом трубок и материалов для создания надежных и 
высокоэффективных конденсаторов. Считаем необходимым 
подчеркнуть, что титановые трубки пока не получили рас¬ 
пространения в отечественном конденсаторостроении. Однако, 
по мере снижения стоимости и. совершенствования техноло¬ 
гии изготовления титановых трубок и аппаратов с такими 
трубками, они могут стать экономически целесообразными 
для применения в конденсаторах, в первую очередь у турбин 
большой единичной мощности. 

Крепление трубок в трубных досках должно быть плотным 
и водонепроницаемым для предотвращения подсоса охлаж¬ 
дающей воды в паровое пространство конденсатора, а также 
долговечным, причем плотность соединения не должна нару¬ 
шаться во всем возможном диапазоне изменения параметров 
теплоносителей и режимов работы конденсатора. Крепление 
должно обеспечивать плавный вход охлаждающей воды во 
избежание эрозии концов трубок и повышенного гидравли¬ 
ческого сопротивления, хороший контакт с трубными доска¬ 
ми для уменьшения коррозии трубок, а также легкую их 
замену без повреждения трубных досок. 

В конденсаторах современных паровых турбин соединение 
трубок с трубными досками обычно выполняется за счет раз¬ 
вальцовки трубок. Исключение составляют отдельные специ¬ 
альные конденсаторы, в которых для повышения надежности 
данного соединения используется последующая (после раз¬ 
вальцовки) обварка или пайка концов трубок к трубным 
доскам (со стороны водяных камер). 

Развальцовка конденсаторных трубок производится специ¬ 
альным инструментом — вальцовкой. Конструктивные схемы 
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применяемых в настоящее время 
вальцовок с тремя коническими 
роликами (установленными под 
120° друг к другу по периметру 
вальцовки) и центральным нажим¬ 
ным конусом (веретеном) пред¬ 
ставлены на рис. 3.20. 

Вальцовки обычно имеют элект¬ 
рический или пневматический 
привод с гибким валом. 

При развальцовке трубки проис¬ 
ходит пластическая деформация, 
при этом диаметр трубки (внут¬ 
ренний и наружный) увеличивает¬ 
ся. Вследствие этого на поверхнос¬ 
ти сопряжения трубки с доской 
создаются упругие напряжения, 

обеспечивающие прочность и плотность соединения. Для по¬ 
лучения прочного и плотного вальцовочного соединения не¬ 
обходимо иметь определенную степень развальцовки 

где dо — начальный диаметр отверстия в трубной доске; — 
увеличение внутреннего диаметра трубок после вальцовки; 

— разность диаметров' отверстия и наружного диаметра труб
ки до вальцовки (составляет обычно 0,2—0,4 мм). 

Развальцовка трубок (рис. 3.21) выполняется обычно не на 
всей толщине трубной доски, а на участке, составляющем 
0,75—0,90 толщины трубной доски. Это делается во избежание 
подрезки трубок в месте выхода их из трубной доски. 

Для качественной развальцовки концов трубок необходимо 
обеспечить чистоту сопрягаемых поверхностей и отсутствие 
на этих поверхностях оксидов. 

Для предупреждения чрезмерного утонения стенки трубки, 
что может вызвать из поломку или появление кольцевых 
трещин, применяются автоматические устройства, ограничи
вающие крутящий момент на конце вальцовки. 

Как показал опыт эксплуатации конденсаторов, метод раз
вальцовки обоих концов трубок в трубных досках, при усло-
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Рис. 3 20. Конструктивные схемы 
вальцовок: 

а — самоподающая простая; б — 
самоподающая с бортовочными ро¬ 
ликами; 1 — корпус; 2 — конус 
(веретено); 3 — ролики вальцовоч¬ 
ные; 4— ролики бортовочные 



вии соблюдения тщательно отра¬ 
ботанного технологического про¬ 
цесса, является надежным и удов¬ 
летворяет всем требованиям, 
предъявляемым к креплению и 
уплотнению трубок. Исключени¬ 
ем является требование легкой 
замены трубок, вышедших из 
строя, так как при выемке раз¬ 
вальцованной трубки с трубных 
досках всегда происходят повреж¬ 
дения. Обычно смена части или 
отдельных трубок производится 
после 7—8 лет эксплуатации. 

Несмотря на высокую плотнос¬ 
ть вальцовочных соединений, обес¬ 
печиваемую при заводской сборке 
конденсаторов, в условиях эксплу¬ 
атации надежность этого соеди¬ 
нения со временем ослабевает 
(термические напряжения, вибра¬ 
ция трубок и другие факторы). 
Поэтому в конденсаторах приме¬ 
няются специальные конструк¬ 
тивные меры, уменьшающие присосы охлаждающей воды в 
паровое пространство, или такие устройства, которые 
предотвращают попадание в конденсат солей даже при 
неплотности вальцовочного соединения. 

Эффективным способом уменьшения присосов является, 
например, выполнение двойных трубных досок с подачей в 
полость между ними конденсата с давлением, превышающим 
давление охлаждающей воды (рис. 3.21,6). В этом случае при 
недостаточной плотности внутренней трубной доски в паро¬ 
вое пространство конденсатора будет попадать конденсат, а 
не циркуляционная вода. 

Основным недостатком данной конструкции является труд¬ 
ность развальцовки трубок во внутренних трубных досках, а 
также установление точного места подсоса и устранения не¬ 
плотности. Применение двойных трубных досок требует тща-
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Рис. 3.21. Закрепление трубок в оди¬ 
нарной (а) и двойной (5) трубных 
досках: 

1— трубка; 2— трубная доска; 3— 
уплотняющий слой; 4, б— внешняя 
и внутренняя трубные доски; 5 — 
камера гидравлического уплотнен ия 



тельного соблюдения технологии развальцовки трубок. В кон¬ 
денсаторах турбин большой единичной мощности данный 
способ применяется редко. 

Дополнительная плотность соединения трубок с трубными 
досками часто достигается путем нанесения на поверхность 
трубной доски (после развальцовки трубок) специального 
битумного или эпоксидного покрытия (рис. 3.21,а), а также 
развальцовки трубок в трубных досках с отбуртовкой концов 
или «под колокольчик» (рис. 3.21,б). 

На ряде отечественных заводов, изготавливающих энерге¬ 
тические теплообменные аппараты (не конденсаторы), для 
крепления трубок в трубных досках применяется установка 
электрогидроимпульсной развальцовки трубок, использую¬ 
щая энергию, выделяемую при высоковольтном электричес¬ 
ком разряде на взрывающейся проволоке унифицированного 
электровзрывного патрона, заполненного водой. Несмотря на 
целый ряд преимуществ, данная установка пока не нашла 
Применения на турбинных заводах при изготовлении конден¬ 
саторов. 

Другие методы герметизации узла соединения трубок с труб¬ 
ными досками, применяемые в зарубежной практике конден-
саторостроения, в частности приварка концов развальцован¬ 
ных трубок к трубным доскам, пока не получили широкого 
распространения. Частично это объясняется ограничениями 
на применение трубок из нержавеющих сталей в отечествен¬ 
ных конденсаторах (приварка трубок из цветных сплавов 
требует изготовления и трубных досок из аналогичных мате¬ 
риалов), а также применения специальной трудоемкой техно¬ 
логии сварки. 

3.5. Трубные доски и промежуточные перегородки 
конденсаторов 

Трубные доски конденсаторов, охлаждаемых пресной водой, 
обычно изготавливаются из стали ВСтЗсп5 (или аналогичной 
ей), а охлаждаемые морской водой — из нержавеющей стали 
12Х18Н9Т или из цветных сплавов (чаще всего на основе 
латуни). Из аналогичной нержавеющей стали изготавливают-
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ся также трубные доски конденсаторов турбин большой еди¬ 
ничной мощности для АЭС (например, турбины К-500-65/ 
3000), что определяется повышенными требованиями к на¬ 
дежности всей турбоустановки. 

Толщина трубных досок конденсатора обычно составляет 
25—40 мм. Применение трубных досок толщиной менее 25 мм 
не рекомендуется из условий их прочности, жесткости и 
надежности узла вальцовочного соединения. Диаметр отверс¬ 
тий в трубных досках под вальцевку трубок должен быть на 
0,2—0,4 мм больше наружного диаметра трубок. Края отверс¬ 
тия со стороны парового пространства конденсатора реко¬ 
мендуется скруглять галтелью (для повышения надежности 
узла вальцовочного соединения). 

В конденсаторах современных конструкций соединение 
трубных досок с корпусом обычно осуществляется при помо¬ 
щи сварки, что упрощает изготовление и сборку конденсато¬ 
ра, а также повышает его плотность. В конструкциях конден¬ 
саторов турбин малой единичной мощности иногда применя¬ 
ются фланцевые соединения трубных досок с корпусом и 
водяной камерой. 

Во время работы конденсатора, а также при его гидравли¬ 
ческих испытаниях трубные доски испытывают напряжения 
от изгиба. В связи с этим для обеспечения жесткости трубные 
доски по паровой стороне конденсатора укрепляются допол¬ 
нительными продольными связями, чаще всего представляю¬ 
щими собой распорные трубы, в оба конца которых ввинче¬ 
ны и вварены хвостовики с резьбой. В месте крепления про¬ 
дольных связей к трубным доскам должна быть обеспечена 
плотность, исключающая попадание охлаждающей воды в па¬ 
ровое пространство конденсатора. Частично для ужесточе¬ 
ния трубных досок служат также анкерные связи, устанавли¬ 
ваемые между крышками водяных камер и трубными досками 
(см. §3.6). 

Промежуточные перегородки устанавливаются в паровом 
пространстве конденсатора, обеспечивая необходимую отстрой¬ 
ку параметров колебаний труб от резонансной частоты (за 
счет выбора количества и системы их расстановки — см. §3.9), 
а также для придания дополнительной жесткости корпусу 
конденсатора. Толщина промежуточных перегородок обычно 
не превышает 25 мм, материал — низкоуглеродистая сталь. 
Отверстия, через которые проходят трубки в промежуточных 
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перегородках, должны иметь диаметр на 0,2—0,3 мм больше 
наружного диаметра трубок. Края отверстий должны раззен-
ковываться или скругляться галтелью. 

На основе исследования и обобщения динамических харак¬ 
теристик трубных систем различных теплообменных аппара¬ 
тов, в том числе конденсаторов, рекомендуется [24] приме¬ 
нять промежуточные перегородки толщиной примерно 15 мм 
при минимально возможных технологических зазорах между 
трубкой и отверстием в перегородке (в основном по условиям 
трудоемкости сборки аппаратов). 

Форма перегородок определяется в основном компоновкой 
трубного пучка. В местах, не занятых пучками трубок, в 
перегородках выполняются окна для выравнивания распреде¬ 
ления пара по объему конденсатора. 

Разметка отверстий для трубок в промежуточных перего¬ 
родках должна полностью соответствовать разметке в труб¬ 
ных досках. 

Крепление промежуточных перегородок к корпусу конден¬ 
сатора обычно производится при помощи сварки в несколь¬ 
ких точках по периметру. При этом для повышения виброна¬ 
дежности трубной системы промежуточные перегородки обыч¬ 
но смещают вверх от соосного с трубой (с трубной доской) 
положения на несколько миллиметров. 

Смещение промежуточных перегородок, установленных в 
средних пролетах конденсаторов, обычно не превышает 10 мм 
от соосного с трубными досками положения соответствую¬ 
щих отверстий. Вследствие этого трубки в средней своей 
части оказываются изогнутыми вверх. 

З.б. Корпуса, водяные камеры и патрубки конденсаторов 

Корпуса и водяные камеры конденсаторов современных 
паровых турбин выполняются сварными из стальных листов 
(например, из углеродистой стали ВСтЗсп5), что обеспечивает 
простоту, дешевизну и малую массу конструкции. 

Форма поперечного сечения корпуса конденсатора опреде¬ 
ляется принятой компоновкой трубного пучка. «При этом 
необходимо иметь в виду, что прямоугольна форма конденса¬ 
торов позволяет более рационально использовать располагае¬ 
мый проем фундамента турбины. 

Корпус конденсатора в условиях эксплуатации подвергает-
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ся нагрузке, определяемой разностью барометрического дав¬ 
ления и давления в конденсаторе. Толщину стенок корпуса 
обычно определяют исходя из расчета устойчивости его фор¬ 
мы, при деформации которой возможно нарушение плотнос¬ 
ти ( герметичности) конденсатора. Кроме того, при гидравли¬ 
ческом испытании корпуса конденсатора внутреннее давление 
обычно составляет 0,15—0,25 МПа, толщина стенок корпусов 
конденсаторов 10—15 мм. Для обеспечения жесткости и проч¬ 
ности корпус конденсатора усиливается приварными ребрами 
из листовой или профильной стали (рис. 3.22). 

Для придания жесткости конден¬ 
саторам в целом (особенно кон¬ 
денсаторам прямоугольной формы) 
к их днищу приваривается рама из 
основных продольных несущих 
балок двутаврового сечения и не¬ 
скольких поперечных (см., напри¬ 
мер, рис. 3.13). Первая и послед¬ 
няя балки предназначены для размещения под ними пружин¬ 
ных опор конденсатора, а вся рама жесткости одновременно 
выполняет роль монтажной площадки, на которой в условиях 
электростанции производятся сборка и сварка отдельных 
транспортабельных блоков конденсатора. 

С обоих торцов корпуса конденсатора в него ввариваются 
трубные доски, а внутри корпуса к нему привариваются (в 
нескольких точках по периметру) промежуточные перегород¬ 
ки, что также ужесточает корпус конденсатора в целом. 

Несмотря на различные конструктивные мероприятия по 
уплотнению узла крепления трубок в трубных досках (см. 
§3.5), присосы охлаждающей воды в паровое пространство 
конденсатора все же появляются. Оперативному обнаруже¬ 
нию этих присосов может служить организация в корпусе 
конденсатора солевых отсеков. Такие отсеки (обычно их два, 
вблизи обеих трубных досок) организуются путем установки 
на расстоянии 100—250 мм от трубных досок дополнительных 
перегородок, приваренных по всему периметру в нижней 
части корпуса. Трубки через отверстия в этих перегородках 
проходят свободно, аналогично остальным промежуточным 
перегородкам. Конденсат в солевом отсеке не смешивается с 
основным (несолевым) потоком конденсата. Постоянный хи¬ 
мический контроль конденсата из солевого отсека позволяет 
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Рис 3 22 Характерные примеры ре¬ 
бер жесткости на корпусе конденса¬ 
тора 



оперативному персоналу электростанции (химическая служ¬ 
ба) обнаружить присосы охлаждающей воды. 

Горловина конденсатора (переходный патрубок) для кон¬ 
денсаторов с подвальным расположением обычно представля¬ 
ет собой коробчатую сварную конструкцию. Для укрепления 
стенок внутри горловины обычно ввариваются продольные и 
поперечные распорные стержни в несколько ярусов, которые 
одновременно являются опорами для паропроводов отборов, 
проходящих от ЦНД к подогревателям низкого давления. 

Основные особенности переходных патрубков боковых кон¬ 
денсаторов турбин ХТЗ рассмотрены выше (см. §3.3). 

Наиболее характерные конструкции корпусов современных 
конденсаторов паровых турбин различных турбинных заводов 
рассмотрены в §3.3, там же приведено описание отдельных 
конструктивных решений ряда элементов корпусов конденса¬ 
торов. 

Форма поперечного сечения водяных камер определяется 
компоновкой трубного пучка, формой корпуса конденсатора, 
а также месторасположением патрубков подвода и отвода 
охлаждающей воды. В современных двухпоточных конденса¬ 
торах каждый поток воды имеет свою водяную камеру. Встро¬ 
енные пучки конденсаторов теплофикационных турбин так¬ 
же имеют отдельные водяные камеры (см. §3.3). 

В современных конденсаторах паровых турбин обычно при¬ 
меняются цельносварные конструкции, в которых водяные 
камеры составляют одно целое с корпусом (с вваренными 
трубными досками), что способствует герметизации конден¬ 
сатора. 

Крышки водяных камер чаще всего выполняются съемными 
(для обеспечения доступа в водяные камеры и к трубным 
доскам), уплотняются резиновым прямоугольным жгутом и 
большим количеством стягивающих болтов (шпилек) по все¬ 
му периметру водяной камеры (рис. 3.23,д). Крышки обычно 
имеют ряд люков стандартных размеров для возможности 
ревизии состояния трубок и водяных камер (в каждом ходе 
воды). 

В зависимости от числа ходов воды каждая из водяных 
камер делится глухими перегородками на необходимое коли¬ 
чество отсеков. Форма перегородок внутри водяных камер 
определяется компоновкой трубного пучка конденсатора. 
Уплотнение перегородок водяных камер осуществляется ана¬ 
логично уплотнению крышек (рис. 3.23,6). 
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На крышки водяных камер (особенно плоских) действуют 
большие усилия от давления охлаждающей воды, и, чтобы не 
делать крышки толстыми, в водяных камерах устанавливаются 
анкерные связи (рис. 3.23,в). Для этого на трубных досках 
выполнены приливы, в которые ввинчены анкерные шпиль¬ 
ки (это исключает попадание охлаждающей воды в паровое 
пространство конденсатора). 

Плоские стенки водяных камер обычно укрепляют анало¬ 
гично корпусу конденсатора при помощи различный ребер 
жесткости (см. выше). 

Конфигурация водяных камер в перпендикулярном к труб¬ 
ной доске направлении, патрубков для подвода и отвода 
охлаждающей воды и их расположение оказывают существен¬ 
ное влияние на гидравлическое сопротивление конденсатора 
При неудачном выборе формы камер и месторасположения 
патрубков воды в водяных камерах появляется вихреобразо 
вание и большая неравномерность в распределении охлажда 
ющей воды между трубками (особенно по высоте трубного 
пучка). 

Многочисленные модельные и натурные исследования во 
дяных камер конденсаторов показали, что наиболее опти 
мальны водяные камеры в форме клинового (раздающего 
собирающего) коллектора с углом наклона фронтальной стен 
ки от 45 ° до 75 ° к горизонту. 

В табл. 3.4 в качестве примера представлены конкретны 
значения этих углов для ряда конденсаторов, рассчитанные на 
основе методики, изложенной в [50]. 
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Рис. 3.23. Уплотнение разъ¬ 
емных соединений конденса¬ 
тора: 

а — уплотнение крышек 
водяных камер; 6— уплотне¬ 
ние перегородки в водяной 
камере; в — уплотнение ан¬ 
керного болта водяной каме¬ 
ры; 1 — крышка водяной 
камеры; 2— стенка водяной 
камеры; 3— уплотнительный 
резиновый жгут; 4—перего¬ 
родка водяной камеры; 5 — 
уплотнительная подмотка; 
6 — анкерная шпилька; 7— 
трубная доска 



Таблица 3 4 Оптимальное значение угла наклона фронтальной стенки водяной 
камеры, град 

Марка конденсатора 
турбины 

Т-250/300-240 
К-500-240-2 
ТК-450/500-60 
К-800-240-3 

Угол наклона фронтальной стенки водяной 
камеры, град 

входной 

71 
71 
52 
54 

выходной 

64 
49 
50 
45 

Патрубки подводы охлаждающей воды обычно размещают¬ 
ся в нижней части водяной камеры (в среднем ее сечении), а 
отводящие — в верхней части (выше верхнего ряда трубок). 
Последнее связано с тем, что из водяных камер необходимо 
удалять воздух, выделяющийся их воды при ее нагреве, без 
подключения эжекторов циркуляционной системы. 

В ряде конденсаторов паровых турбин ХТЗ из-за больших 
расходов охлаждающей воды и соответственно больших диа¬ 
метров водоводов установка отводящего водовода в верхней 
части водяной камеры оказалась невозможна. В связи с этим 
разработана и применена специальная конструкция крышек 
передних водяных камер, у которых патрубки подвода и сли¬ 
ва охлаждающей воды расположены в нижней части конден¬ 
сатора, обеспечивая при этом отвод охлаждающей воды из 
верхней части водяной камеры. При этом по воде конденса¬ 
торы являются двухходовыми с расположением первого хода 
в нижней половине конденсатора, а второго — в верхней. 

Конструктивное оформление таких крышек водяных камер 
в качестве примера представлено на рис. 3.7 и 3.13. Форма 
крышек соответствует гидродинамике потоков воды и спо¬ 
собствует снижению общего гидравлического сопротивления 
конденсаторов. 

Подводящие и отводящие патрубки водяных камер конден¬ 
саторов в нижней своей части имеют, как правило, круглое 
сечение, диаметр которого определяется по уравнению нераз¬ 
рывности при заданных значениях расхода и температуры 
охлаждающей воды. Значение скорости воды в водоводах обыч¬ 
но принимается 2—3 м/с. 
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3.7. Деаэрационные устройства и конденсатосборники 

Согласно требованиям ПТЭ, в конденсате, поступающем из 
конденсатора турбины в питательную систему котла (пароге¬ 
нератора), содержание кислорода должно быть не выше 20 
мкг/кг, что имеет целью предотвратить вынос в деаэратор при 
гидразинно-аммиачном водном режиме продуктов коррозии — 
оксидов железа и меди, образующихся на участке конденса¬ 
тор — деаэратор. Поступая с водой из деаэратора в котел 
(парогенератор), эти продукты коррозии способствуют пере¬ 
жогу его экранных и конвективных труб. 

Как показали исследования ВТИ, АО Оргрэс и КТЗ, при¬ 
менение в современных конденсаторах трубных пучков реге¬ 
неративного типа с хорошим доступом отработавшего пара в 
расположенную под трубным пучком нижнюю часть парового 
пространства обычно позволяет обеспечить требуемое ПТЭ 
содержание кислорода в конденсате при работе воздухоудаля-
ющего устройства в режиме, не выходящем за пределы рабо¬ 
чего участка его характеристики. Однако при присосах возду¬ 
ха, превышающих норму, а также малых паровых нагрузках и 
низких температурах охлаждающей воды возникает необхо¬ 
димость в дополнительной деаэрации конденсата в конденса¬ 
торе. Кроме того, в конденсатор поступают и другие различ¬ 
ные потоки воды (дренажи ПНД и холодильников паро¬ 
струйных эжекторов, добавочная химочищенная вода и др.), 
которые требуют дегазации. В связи с этим большинство 
современных конденсаторов оборудуются специальными деа-
эрационными устройствами, которые размещаются под труб¬ 
ными пучками или в конденсатосборниках. 

Процесс деаэрации в деаэрационных устройствах конденса¬ 
торов, так же как и в термических деаэраторах, осуществляет¬ 
ся благодаря доведению воды до кипения. При этом над 
жидкостью образуется слой водяного пара с давлением, соот¬ 
ветствующим температуре насыщения воды, а парциальное 
давление удаляемых газов над поверхностью жидкости стано¬ 
вится равным нулю. Поскольку в соответствии с законом 
Генри растворимость газа пропорциональна их парциальному 
давлению, происходит десорбция газов. Степень и скорость 
удаления газов из воды зависят от теплофизических свойств 
воды и удаляемых газов, условий контакта и взаимодействия 
фаз. 
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В зависимости от системы организации потоков деаэраци-
онные устройства подразделяются на пленочные, насадочные, 
струйные (при движении воды в паре) и барботажные (при 
движении пара в воде). Наиболее эффективными с точки 
зрения деаэрационной способности являются два последних 
типа [75]. 

Рассмотрим ряд типовых конструктивных решений деаэра-
ционных устройств, применяемых в конденсаторах различ¬ 
ных турбинных заводов. 

На рис.3.24 представлена схема барботажного деаэра-
ционного конденсатосборника конденсаторов турбин 
К-300-240 ЛМЗ. 

Главным элементом устройства является барботажный пер¬ 
форированный лист 2 с порогом (перегородкой) 6. Конденсат 
на него сливается через зубчатый порог (распределительный 
водослив) 10 с листа 11, на который он поступает из конден¬ 
сатора 1 через отверстие 3. Пар, барботируемый через воду, 

Рис 3 24 Деаэрационный конденсатосборник конденсатора турбины К-300-240ЛМЗ 
1 — конденсатор, 2— барботажный лист, 3 — подвод конденсата и отвод выпара, 

4— корпус конденсатосборника, 5— лаз (люк), 6— перегородки (порог), 7— отвод 
конденсата к насосам, 8— паровая камера, 9— паровой коллектор, 10— зубчатый порог 
(распределительный водослив), 11 — лист, 12— пояса жесткости 
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поступает в камеру 8 из коллектора 9. Равномерно по всей 
длине коллектора 9 размещены сопла, рассчитанные на кри¬ 
тический расход пара при давлении 1,2 • 105 Па. Перфорация 
барботажного листа выполнена в виде щелей шириной 3 мм. 

Пар в виде пузырей барботируется через слой конденсата, 
что препятствует попаданию конденсата через щелевые от¬ 
верстия в барботажном листе 2 под него. Часть пара конден¬ 
сируется, остальной пар проходит через слой конденсата, 
обогащается газами и отводится в конденсатор через слой 
стекающего конденсата, подогревая его на распределительном 
водосливе 10. 

Выше на рис. 3.14 представлена конструктивная схема струй¬ 
ного деаэрационного конденсатосборника, применяемого в ря¬ 
де конденсаторов турбин К-220-44, К-500-240, К-500-65/3000 
ХТЗ и др. 

Конденсат, стекающий через край конденсатосборника, 
поступает на перфорированный лист 10. Струи стекающего 
конденсата под листом 10 омываются поперечным потоком 
отработавшего пара, поступающего в конденсатосборник из 
выхлопного патрубка ЦНД за счет перепада давлений на ос¬ 
новной части трубного пучка. 

Для эффективной поверхностной деаэрации конденсата 
конденсатосборники ввариваются в корпус конденсатора 8 
таким образом, чтобы кромки стенок возвышались над дни¬ 
щем на 15—20 мм. Конденсат, разлитый по днищу конденса¬ 
тора тонким слоем, до поступления в конденсатосборник 
омывается поступающим в нижнюю часть трубного пучка 
паром и, таким образом, дополнительно деаэрируется Такой 
принцип работы конденсатосборника является наиболее эко¬ 
номичным, так как осуществляется без затрат с использова¬ 
нием теплоты отработавшего пара. 

При делении поверхности охлаждения на модули деаэраци-
онные устройства располагаются в подвальных конденсаторах 
под пучком каждого модуля (см. рис. 3 7) 

В боковых двухпоточных конденсаторах турбин ХТЗ, имею¬ 
щих компоновку трубных пучков типа показанного на рис. 
3 4, деаэрационные устройства устанавливаются на двух уров¬ 
нях: под верхним и нижним модулями в каждом из корпусов 
(см. рис 3.16). Это позволяет обеспечить деаэрацию конден¬ 
сата и при переходе на работу конденсатора с одним (верхним 
или нижним) потоком охлаждающей воды. В этих конденса-
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торах применено деаэрационное устройство струйного типа с 
деаэрирующими стержнями, в котором используется только 
отработавший пар турбины (рис. 3.25). 

Под охлаждающими трубками 1 в каждом отсеке между 
опорными перегородками установлены водораспределитель¬ 
ные тарелки 3, на которых собирается образующийся конден¬ 
сат и из тарелок сливается через отверстия диаметром 8 мм на 
расположенные строго под ними неохлаждаемые стержни 4. 

Стекающий конденсат разбивается на стержнях на мелкие 
капли и пленки, что способствует образованию большой по¬ 
верхности контакта между водой и паром. 

Пар для деаэрации просасывается между стержнями 4 непо¬ 
средственно к воздухоохладителю 2 через специальные от¬ 
верстия 5 в водораспределительных тарелках. Сечение этих 
отверстий рассчитано на пропуск строго заданного количест¬ 
ва пара. Деаэрированный конденсат попадает на сборную 
тарелку 6ис нее отводится в конденсатосборник. 

Аналогичная схема деаэрационного устройства принята в 
подвальных конденсаторах турбин К-750-65/3000 (см. рис. 
3.7). 

Ранее, в гл. 1, показан ряд преимуществ и особенностей в 

Рис. 3.25. Деаэрационное устройство конденсатора К-22550 ХТЗ: 
1—трубный пучок; 2— воздухоохладитель; 3 — водораспределительная тарелка; 4 — 

неохлаждаемые стержни; 5 — отверстие отвода паровоздушной смеси; 6 — сборная 
тарелка 
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секционировании конденсаторов по давлению. В частности, 
показано, что при секционировании конденсаторов целесо¬ 
образен каскадный перепуск конденсата в сторону секции с 
более высоким давлением, что обеспечивает выигрыш в эко¬ 
номичности турбоустановки. Реализация схемы каскадного 
перепуска конденсата может иметь различное конструктивное 
оформление. 

На рис. 3.26 приведена схема подогрева конденсата в двух¬ 
секционном конденсаторе. Конденсат отработавшего пара сек¬ 
ции с меньшим давлением I собирается на днище этой сек¬ 
ции. В нескольких отсеках смонтированы устройства для сли¬ 
ва конденсата в нижнее паровое пространство в виде струй. 
При этом слив конденсата происходит через гидрозатвор и 
систему отверстий за счет разности его уровней в смежных 
секциях с разными давлениями. 

Для организации направленного движения пара из секции 
II в секцию I в днище секции / (слева) выполнены отверстия, 
через которое некоторое количество пара из секции II проса¬ 
сывается в секцию I, подогревая стекающий в виде струй 
конденсат. Этот конденсат собирается на дне конденсатора и 
движется в сторону секции II. Такое противоточное движение 
по отношению к потоку вентиляционного пара создает благо¬ 
приятные условия для выделения пузырьков газа из объема 
воды и ее деаэрации. 

Рис. 3.26. Схема подогрева и деаэрации конденсата при двухступенчатой конденсации 
пара в конденсаторах турбин ЛМЗ: А — пар; Б — охлаждающая вода; В — конденсат 
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Известно, что наиболее тяжелые условия для поддержания 
низкого кислородсодержания конденсата возникают в кон¬ 
денсаторах теплофикационных турбин типов Т и ПТ, осо¬ 
бенно в течение отопительного периода, когда малые паровые 
нагрузки конденсата сочетаются с низкой температурой ох¬ 
лаждающей воды. Кроме того, теплофикационные турбины 
имеют более развитую вакуумную систему, включающую в 
себя помимо конденсационной установки и сетевые подогре¬ 
ватели. Это повышает вероятность возрастания присосов воз¬ 
духа при работе турбины по тепловому графику. Для конден¬ 
саторов турбин типа ПТ положение усугубляется и тем, что 
для восполнения значительных потерь в цикле в конденсато¬ 
ры в большом количестве подается насыщенная газами хими¬ 
чески обессоленная вода. С учетом всех этих соображений 
ТМЗ и УралВТИ разработан деаэрационный конденсатосбор-
ник, применяемый в конденсаторах ряда турбин ТМЗ 
(рис. 3.27). 

В данном конденсатосборнике установлено двухступенча¬ 
тое струйно-барботажное устройство, работающее по проти-
воточно-перекрестной схеме движения воды и пара. 

Конденсат с днища конденсатора 1 через гидрозатвор 2 
поступает на барботажный лист 3, через отверстия которого 

Рис .3.27. Конденсатосборник турбины Т-175/210 130 ТМЗ (обозначения см. в тексте) 
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снизу подается пар, образующийся при вскипании горячих 
дренажей, поступающих в камеру 4 из коллектора 5. Затем 
конденсат попадает на перфорированный водораспределитель 
6, с которого сливается струями на разделительную перего¬ 
родку 7, движется по барботажному листу 8 и отводится через 
канал 9 из конденсатосборника 10 в трубопровод 11. Под 
лист 8 через патрубок 12 подается конденсат рециркуляции. 
Пар, образующийся при его вскипании, проходит через от¬ 
верстия в барботажном листе, а вода по каналу 13 вытесняется 
на начальный участок барботажного листа. Парогазовая смесь 
из конденсатосборника отводится через окно, образованное 
плоскостью перфорированного листа 14 и уровнем конденса¬ 
та на поддоне 15. 

Назначение такого гидравлического пароперепускного 
клапана, который подпитывается через патрубки 16, заключа¬ 
ется в поддержании оптимального перепада давлений между 
конденсатосборником и конденсатором. 

С другими конструктивными решениями деаэрационных 
устройств и конденсатосборников можно дополнительно оз¬ 
накомиться в [41, 44, 53, 75]. 

В настоящее время, в связи с разработкой и внедрением 
бездеаэраторных схем, требования к деаэрационным устрой¬ 
ствам конденсаторов возрастают, что потребует их дальней¬ 
шего совершенствования. 

3.8. Опоры конденсатора 

В конденсаторах современных паровых турбин горловина 
соединяется с выходным патрубком турбины с помощью свар¬ 
ки, что исключает присосы воздуха. Таким образом, конден¬ 
сатор и корпус ЦНД оказываются жестко связанными между 
собой. Передать вес конденсатора через входной патрубок на 
корпус ЦНД нельзя из-за его большой массы. Кроме того, 
установить конденсатор жестко на фундаменте, без возмож¬ 
ности вертикальных смещений (подобно установке корпуса 
ЦНД), также нельзя, так как должна быть обеспечена ком¬ 
пенсация температурных удлинений выхлопного патрубка ЦНД 
от опорных лап, переходного патрубка и самого корпуса 
конденсатора. 

Поэтому конденсатор устанавливают на пружинные опоры 
(рис. 3.28), которые в свою очередь, устанавливаются на бе-
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тонные подушки фун¬ 
дамента турбины. Пру¬ 
жинные опоры (по 4— 
10 пружин сжатия в 
каждой) расположены 
обычно по торцам кон¬ 
денсатора со стороны 
водяных камер каждого 
потока. Пружинам при¬ 
дается такая жесткость, 
чтобы они целиком вос¬ 
принимали вес конден¬ 
сатора без воды в водя¬ 
ном пространстве; вес 
воды воспринимается 
выхлопным патрубком 
турбины. 

Необходимая жест¬ 
кость пружин обеспе¬ 
чивается установкой 
специальных опорных 
планок 2 (см. рис. 3.28) 
или шайб, толщина ко¬ 
торых определяется по 
данным заводских ис¬ 
пытаний каждой опо¬ 
ры (пружины) в отдель¬ 
ности. Для того чтобы 
установить эти опорные 
планки (или шайбы), 

имеются специальные установочные болты 5. 
При расчете пружинных опор необходимо учитывать, что 

при максимально возможном опускании конденсатора (из-за 
тепловых расширений) нагрузка на выхлопной патрубок тур¬ 
бины, сохраняя свой знак, не должна быть ниже определен¬ 
ного значения, устанавливаемого заводом-изготовителем тур¬ 
бины. 

Рис. 3.28. Пружинная опора конденсатора: 
1 — подкладка; 2— опорная планка; 3— стакан; 

4 — пружина; 5 — установочный болт; 6 — рама 



3.9. Методики расчета на прочность основных узлов 
конденсаторов 

Расчет на прочность основных узлов конденсаторов с раз
ной степенью полноты представлен в предыдущих изданиях 
по расчету и конструированию конденсационных устройств, 
например, в [4, 6, 16, 41]. 

В связи с этим в данном параграфе рассмотрим отдельные 
методики расчетов на прочность основных узлов конденсато
ров, которые в других изданиях представлены недостаточно 
полно, а также ряд известных методик, адаптированных к 
конструкциям современных конденсаторов. 

Рабочие нагрузки, виды расчетов. Конденсаторы современ
ных паровых турбин работают под вакуумом, т. е. корпус 
находится под внешней нагрузкой, представляющей статичес
кую разность давлений — барометрического снаружи и давле
ния среды в межтрубном пространстве. Подобный вид нагру-
жения имеют и трубные доски конденсатора с той лишь 
разницей, что давление воды в водяных камерах обычно зна
чительно выше барометрического. 

К напряжениям, вызванным указанным градиентом дав
лений, могут добавляться также термические напряжения и 
напряжения от собственного веса конденсатора и веса находя
щихся в нем теплоносителей. Кроме этого, отдельные элемен
ты конденсатора могут находиться под действием динамичес
ких нагрузок, кинетически передаваемых на конденсатор от 
различных несбалансированных вращающихся элементов тур-
боустановки, и прежде всего от несбалансированного враща
ющегося ротора турбины. Данное кинематическое возбужде
ние передается через различные трубопроводы и через горло
вину конденсатора, как правило, жестко связанную с выхлоп
ным патрубком ЦНД. 

В условиях такого сложного и комбинированного нагруже-
ния отдельные узлы и конденсатор в целом должны быть 
выполнены достаточно прочными и жесткими, чтобы обеспе
чить герметичность. 

Прочностные расчеты конденсаторов, аналогично тепло
вым, выполняются двух видов — конструкторские и повероч
ные. В первом случае на основе известных допускаемых на
пряжений определяются геометрические размеры раз
личных элементов конденсатора, во втором — при известных 
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геометрических размерах проверяются условия прочности, т. е. 
непревышение расчетными наряжениями допускаемых значе
ний. 

В принятой практике проектирования современных кон
денсаторов преимущественно используются поверочные рас
четы, опирающиеся на опыт предыдущего проектирования. 

При расчете допускаемых напряжений применительно 
к условиям, в которых работают элементы конденсатора (тем
пература пара не должна превышать 60—70 °С), за основу 
принимается предел прочности для данного материала 

Допускаемые напряжения определяются по формуле 

(3.9) 

где — коэффициент запаса прочности . При 
этом в качестве предела прочности необходимо принимать 
минимальное значение этой характеристики для данного ма
териала. 

Расчет корпуса конденсатора. В конструкциях современных 
конденсаторов широко применяются корпуса, близкие по 
своей форме к призматической с большой площадью плоских 
стенок. Учитывая, что расчет цилиндрических тонкостенных 
корпусов достаточно хорошо изложен в [4, 6, 16, 41], остано
вимся на некоторых особенностях прочностного расчета та
ких корпусов. 

Рассмотрим расчет плоских стенок корпуса конденсатора, 
находящихся под действием градиента давлений снаружи и 
внутри конденсатора. При этом в качестве интенсивности 
распределенной нагрузки можно принимать барометрическое 
давление, поскольку давление внутри конденсатора очень мало 
(давление внутри конденсатора, как правило, 3—6 кПа). 

Боковая плоская стенка корпуса конденсатора имеет сле
дующую систему опор: внутренняя поверхность стенки опи
рается на ряд поперечных промежуточных перегородок, кото
рые привариваются к стенке корпуса, а к наружной поверх
ности стенки корпуса привариваются продольные ребра жест
кости (обычно такую роль выполняет профильный стальной 
прокат, чаще всего швеллерный, см. рис. 3.22). 

Общий вид боковой стенки корпуса конденсатора пред
ставлен на рис. 3.29. 
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Рис. 3.29. Элемент плоской 
стенки корпуса конденса¬ 
тора 

Таким образом, расчетная схема боковой плоской стенки 
корпуса конденсатора представляется как защемленная по 
контуру прямоугольная пластина длиной а (расстояние между 
соседними промежуточными перегородками, мм), шириной b 
(расстояние между соседними ребрами жесткости — швелле¬ 
рами, мм) и толщиной h (мм), нагруженная сплошной равно¬ 
мерно распределенной нагрузкой интенсивностью рб (баро¬ 
метрическое давление, МПа). При таких условиях отпирания 
и нагружения максимальные напряжения изгиба возникают 
на контуре прямоугольной пластины в середине большей сто¬ 
роны, и их значение может быть вычислено [15] по формуле 

В случае невыполнения неравенства (3.10) необходимо 
уменьшить расстояние b между ребрами жесткости или рас¬ 
смотреть возможность увеличения толщины стенки корпуса h. 

Расчет трубных досок. Трубные доски конденсатора с двух-
сторонне завальцованными трубками в расчетных схемах пред¬ 
ставляются как пластины, опирающиеся на упругое основа¬ 
ние. Нагрузкой для трубной доски является статическая раз-
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ность давлений в водяных камерах и в межтрубном простран¬ 
стве конденсатора, при этом из-за малости давления в меж¬ 
трубном пространстве конденсатора в качестве интенсивнос¬ 
ти распределенной нагрузки можно принимать абсолютное 
давление в водяных камерах, а именно максимальное давление 
гидроиспытаний конденсатора. 

Упругим основанием для трубной доски являются трубки 
конденсатора, конфигурация расположения которых может 
быть достаточно сложной (см. §3.2). Кроме этого, трубная 
доска конденсатора, как правило, имеет ряд укрепляющих 
связей, например анкерных, и поэтому точный расчет труб¬ 
ных досок конденсатора затруднен. 

При проектировании чаще всего используется приближен¬ 
ный расчет, который выполняется как поверочный и сводит¬ 
ся к определению напряжений в трубной доске при предва¬ 
рительно принятой ее толщине. Напряжения изгиба в труб¬ 
ной доске, укрепленной анкерными связями, может быть 
найдено [16] по приближенной формуле 

(3.11) 

где рв — максимально возможное давление в водяных камерах 
конденсатора (как правило, это давление достигается при 
гидроиспытаниях), МПа; dc —диаметр анкерной связи, м; lс 
— расстояние между анкерными связями (при неравномерном 
распределении анкерных связей lс можно принимать как сто¬ 
рону квадрата, равновеликого площади, приходящейся на одну 

толщина трубной доски, м; — эквивалентный диа
метр трубной доски, м; F — площадь трубной доски, м2; s — 
действительная толщина трубной доски, м; N и — число 
и наружный диаметр (м) теплообменных трубок конденсато
ра соответственно; — число анкерных связей; dср — сред
ний диаметр резьбы анкерной связи, м. 

Допускаемые напряжения для стальных трубных досок можно 
принимать [16] равными =100 МПа. 
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Расчет анкерных связей. Анкерные связи (болты) служат 
для укрепления (ужесточения) трубных досок путем соедине
ния их с крышками водяных камер. Как правило, анкерные 
болты в водяных камерах находятся под действием осевой 
растягивающей нагрузки, которую вызывает градиент давлений 
в водяной камере и в межтрубном пространстве. При этом в 
расчетах давление в водяной камере необходимо принимать 
равным максимально реализуемому (которые обычно создают 
при гидравлических испытаниях конденсатора). Распределе
ние анкерных болтов по площади трубной доски выполняет
ся по возможности равномерным, с учетом формы компоновки 
трубных пучков. Напряжения растяжения в анкерных бол
тах могут быть определены по формуле 

где F — полная площадь трубной доски, м2; - максимально 
возможное давление в водяной камере, МПа; — внутрен
ний диаметр теплообменных трубок, м; — минимальный 
диаметр анкерных болтов, м; —коэффициент, учитываю
щий долю нагрузки трубной доски, приходящуюся на анкер
ные болты 

Расчет трубок конденсатора на вибрацию. Кроме статичес
ких напряжений в материале трубок конденсатора, вызывае
мых разностью давлений и градиентами температур, возможно 
возникновение динамических напряжений, связанных в ос
новном с вибрацией трубок. Динамические напряжения, яв
ляясь незначительными, могут приводить к существенному 
снижению надежности и уменьшению ресурса трубок кон
денсатора из-за усталостных повреждений трубок и совмест
ного влияния вибрационных и коррозионных процессов [24]. 

Существуют две основные причины возбуждения колебаний 
трубок конденсатора. Первая — это передача на трубный 
пучок механической энергии колебаний от несбалансирован
ных вращающихся узлов турбоагрегата и других механизмов 
машинного зала (кинематическое возбуждение). Вторая — это 
аэрогидродинамические явления, возникающие при обтека-
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нии трубных пучков потоком теплоносителя (аэродинамичес
кое возбуждение). 

Кинематическое возбуждение передается на трубки через 
опорные конструкции и трубопроводы, которыми конденса
тор связан с турбиной и насосами, а также через горловину 
конденсатора, как правило, жестко связанную с выходным 
патрубком ЦНД. Частотный спектр кинематического возбуж
дения обычно известен. 

Наибольшей интенсивностью при кинематическом возбужде
нии обладают колебания с частотой, равной частоте вращения 
ротора турбины (50 Гц при частоте вращения 3000 об/мин и 
25 Гц при частоте вращения 1500 об/мин). Отстройка частот 
собственных колебаний трубок конденсатора от частоты кине
матического возбуждения является достаточной и надежной 
защитой трубного пучка от возникновения резонансных" 
колебаний как наиболее опасных. 

При определении частот собственных колебаний трубку 
конденсатора рассматривают как стержень с равномерно рас
пределенной массой, защемленный на концах и шарнирно 
опертый в промежуточных перегородках (так как перегород
ки в современных конденсаторах устанавливаются с некото
рым смещением вверх и трубка, таким образом, оказывается 
плотно прижатой к образующей отверстия в промежуточной 
перегородке, то и характер опирания трубки очень близок к 
шарнирному). 

Частота собственных колебаний Гц, в таком случае мо
жет быть рассчитана по формуле 

(3.13) 

где Е — модуль упругости материала трубки, Па; J - осевой 
момент инерции поперечного сечения трубки, м4; т — масса 
трубки с учетом массы жидкости внутри трубки (масса едини
цы длины), кг/м; —частотный коэффициент, зависящий от 
числа пролетов, формы колебаний и распределения длин про
летов; l — длина пролета, м; индекс s — номер формы 
колебаний (s =1, 2, 3 ...). 

Для равнопролетных трубных систем конденсатора значе
ния частотного коэффициента представлены в табл. 3.5. 
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Таблица 3.S. Значения частотного коэффициента для равнопролетных трубных систем 
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Для неравнопролетных трубных систем конденсатора зна
чения могут быть рассчитаны только с использованием 
численных методов решения на ЭВМ. Необходимо отметить, 
что частоты собственных колебаний трубок конденсатора долж
ны быть определены как для случая трубок, заполненных 
водой, так и для случая опорожненных трубок (последнее 
важно для конденсаторов теплофикационных турбин). 

Для надежной отстройки полученные значения собствен
ных частот должны отличаться от частоты кинематического 
возбуждения как минимум на +25%. Необходимая отстройка 
достигается обычно изменением длин пролетов или числа 
промежуточных перегородок [24]. 

При аэродинамическом возбуждении наиболее опасные 
колебания трубок, инициируемые потоком пара в межтруб
ном пространстве, происходят при поперечном и косом обте
кании трубок, что в большей степени характерно для конден
саторов паровых турбин. При этом колебания трубок могут 
вызываться в результате действия трех механизмов возбужде
ния: в результате срыва вихрей, за счет турбулентных пульса
ций потока и при возникновении аэрогидроупругой неус
тойчивости трубок в пучке. 

Возбуждение трубок в результате срыва вихрей определяет
ся периодическими аэродинамическими силами, возникаю
щими в процессе формирования и отрыва вихрей с образую
щей трубки. При поперечном отрыве вихрей то с одной, то с 
другой стороны трубки ее обтекание становится асимметрич
ным. На трубку начинает действовать периодическая аэроди
намическая сила, способная раскачать упруго установленную 
трубку поперек потока. 

Для сравнения разных ситуаций, в которых происходит 
срыв вихрей, используется безразмерный критерий — число 
Струхаля (sh), зависящий от шага между трубками (в направ
лении, перпендикулярном направлению движения пара) и 
способа разбивки. В пучках трубок с относительным попере
чным шагом- (см. рис. 3.1) вихревое возбуждение 
проявляется только в первых рядах трубок. 

Максимальная амплитуда вынужденных колебаний трубок 
[51] в середине пролета 
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где — коэффициент аэродинамической силы (с =0,6 для 
первого ряда трубок пучка, =0,4 для последующих рядов); 

— плотность пара, кг/м3; — скорость 
пара в узком сечении пучка, м/с; — скорость пара перед 
входом в пучок, м/с; — частота срыва вихрей, 

Гц; при для пучка с треугольной 

разбивкой и при 

— полная масса единицы трубки , с учетом 
присоединенной массы теплоносителя снаружи трубки и 
присоединенной массы теплоносителя снаружи трубки 

— коэффициент присоединения 

массы (для пучков с можно принимать 

— декремент колебаний; — 
частота собственных колебаний трубки по первой форме, Гц. 

Демпфирование колебаний вызвано потерями энергии 
колебаний в элементах конструкции трубного пучка (кон
струкционное демпфирование ) и в окружающей трубу 
среде (аэрогидродинамическое демпфирование ). Декремент 
колебаний может быть рассчитан [51] по формуле 
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Конструкционное демпфирование при колебаниях трубки 
определяется рассеянием энергии в материале трубки, от тре
ния трубки в промежуточных перегородках и от ударов ко
леблющейся трубки о промежуточные перегородки из-за имею
щихся в них зазоров. Декремент колебаний зависит от мате
риала трубки, системы расстановки промежуточных перего
родок и их конструкции. 

На рис. 3.30 показано изменение для трубок из различ
ных материалов в зависимости от числа пролетов (при к > 8 

определяется экстраполяцией). 
Расчет декремента колебаний , вызванного аэрогидроди

намическим демпфированием, производится [51] по формуле 

Для пучков с коэффициент аэрогидродинами
ческого демпфирования рассчитывается по формуле 

Рис. 3.30. Зависимость для оценки дек
ремента колебаний 

1—трубки из латуни, медно-никеле-
вых сплавов и мельхиора; 2—трубки из 
нержавеющей стали 
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коэффициент аэрогидродинамического демпфирования при 
колебаниях одиночной трубки в неограниченном объеме теп
лоносителя 

В последней формуле — коэффициенты динами
ческой вязкости, кг/см, кинематической вязкости, м2/с, и 
скорость теплоносителя м/с соответственно; — коэффици
ент гидравлического сопротивления пучка трубок (рис. 3.31). 

Возбуждение трубок турбулентными пульсациями потока 
происходит за счет возникновения пульсирующего давления 
на поверхности трубок. Такое давление на поверхности тру
бок является случайным, и его спектр распределен в широкой 
полосе частот. Трубки от потока получают энергию для под
держания колебаний с частотами, близкими к собственным 
частотам трубных систем. При этом амплитуда колебаний 
трубок плавно увеличивается с ростом скорости потока, по
скольку энергия турбулентных пульсаций возрастает с увели
чением скорости. 

Максимальная амплитуда вибраций середины пролета трубки 
при возбуждении турбулентными пульсациями потока может 
быть рассчитана [51] по формуле 

Рис. 3.31. Коэффициент гидравлического сопротивления пучка трубок [32] 
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(3.15) 

где cD — коэффициент силы лобового сопротивления, зависит 
от геометрии пучка и числа Рейнольдса; при общепринятых 

ного нормированного спектра [51], определяется в зависимос
ти от безразмерной частоты по графику на 
рис. 3.32. Остальные обозначения см. выше. 

Механизм возбуждения турбулентными пульсациями прак
тически всегда накладывается на механизм вихревого возбуж
дения труб. В этом случае максимальная амплитуда вибраций 
с вероятностью 0,997 может быть оценена [51] по следующей 
формуле: 

Рис 3 32 Нормативный энергети
ческий спектр пульсаций скорости 

Аэрогидроупругая неустойчи
вость трубок в пучке обычно про
является при больших скоростях 
потока и вызывает существенное 
увеличение амплитуды колебаний 
трубок. Происходит это следую
щим образом. Когда трубный пу
чок подвергается действию высо
коскоростного поперечного пото
ка, то теплоноситель внутри зазо
ров между трубками ускоряется. 
Средняя аэрогидродинамическая 
сила на трубках является в значи
тельной степени функцией этих 
зазоров в пучке. Если трубка сдви
гается от своего нормального рав
новесного положения, то будут из-
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меняться размеры зазоров между ней и смежными трубками, 
и поэтому будут изменяться аэрогидродинамические силы не 
только на изменившей свое положение трубке, но и на смеж
ных трубках. Если трубка движется как поперек потока, так и 
вдоль потока совместно со смежными трубками, то тогда для 
трубки возможно получение энергии от потока. Если эта 
энергия превышает энергию, расходуемую на демпфирование 
при движении трубки, то амплитуда вибрации значительно 
возрастает и трубки становятся неустойчивыми, при этом 
частота колебаний трубок соответствует частоте собственных 
колебаний. 

Достаточно надежным способом предохранения трубного 
пучка от аэрогидроупругой неустойчивости является исклю
чение таких режимов работы конденсатора, при которых ско
рость потока в межтрубном пространстве равна или превы
шает критическую скорость потока и* для данного пучка, т. е. 

(3.17) 

После выполнения расчетов по формулам (2.14)—(3.17) не
обходимо проверить отсутствие соударений труб между собой 
в серединах пролетов по формуле 

и рассчитать возникновение в материале трубок напряжения 
при известных перемещениях При этом если амплитуда 
колебаний определялась в крайнем пролете, то максимальные 
напряжения возникнут в месте защемления трубки 

а если амплитуда колебаний определялась в одном из средних 
пролетов, то максимальные напряжения возникнут в середи
не пролета трубки 
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где Е — модуль упругости материала трубок, Па; J — осевой 
момент инерции поперечного сечения трубки, м4; W — осе¬ 
вой момент сопротивления поперечного сечения трубки, м3. 

В качестве допускаемых напряжений в данном случае можно 
принимать предел усталостной прочности для материала тру¬ 
бок. 

Более подробно с методикой расчета трубок конденсаторов 
на вибрацию можно ознакомиться в [51]. 

3.10. Системы автоматизированного проектирования 
конденсаторов 

Автоматизация проектных работ — это комплексная про¬ 
блема, требующая взаимосвязанных средств методического 
программного, информационного, технического и организа¬ 
ционного обеспечения. 

При автоматизации проектирования приходится решать 
следующие основные задачи: 

ввод, хранение и изменение разнообразной информации о 
проектируемом объекте, оборудовании, нормах и т. п. с воз¬ 
можностью прямого доступа к базе данных со стороны как 
поставщиков, так и потребителей информации; 

выполнение многовариантных расчетов, включая оптими¬ 
зацию проектных решений; 

формирование в ЭВМ проектной документации в виде таб¬ 
лиц, графиков или чертежей и их выдача на алфавитно-циф¬ 
ровые или чертежно-графические устройства. 

Из-за своей сложности САПР не может быть создана сразу 
вся целиком, а создается как развивающаяся, адаптируемая 
система. САПР требуют, наряду с наличием пакета приклад¬ 
ных программ, позволяющих проводить различные виды рас¬ 
четов оборудования, и развитых баз данных, средств, дающих 
возможность осуществить моделирование, геометрическое 
проектирование, отображение информации в виде чертежей, 
графиков, текстовой документации. 

Опыт применения САПР опровергает распространенное 
мнение о том, что конструирование с помощью САПР позво¬ 
ляет получить более совершенную конструкцию, чем при 
обычном проектировании. 

Основное преимущество использования САПР — эффек¬ 
тивное выполнение чертежных работ, при этом производи-
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тельность труда конструктора повышается в 2—10 раз. При 
традиционном конструировании внесение изменений в чер¬ 
тежи сопряжено с трудностями, даже если изделие не нахо¬ 
дится в производстве, а с помощью САПР коррективы вно¬ 
сятся достаточно быстро и надежно. 

В перспективе САПР должны быть взаимосвязаны с систе¬ 
мами автоматизации производства (САП), включающими в 
себя промышленные работы, станки с числовым программ¬ 
ным управлением, автоматизированные системы управления 
технологическими процессами. 

Эффективность САПР/САП в меньшей степени определя¬ 
ется показателями прямой экономии, связанными с результа¬ 
тами автоматизации производства (снижением затрат на оп¬ 
лату труда, электроэнергии, топлива и т. д.). Более значитель¬ 
ной оказывается экономия косвенная, связанная с ускорени¬ 
ем производственного цикла и его гибкости, снижением уровня 
незавершенного производства и складских запасов, повыше¬ 
нием эффективности проектирования и других видов инже¬ 
нерной деятельности. 

В настоящее время на турбостроительных заводах, изготав¬ 
ливающих конденсаторы, разработано большое количество 
программ, позволяющих проводить тепловые, гидродинами¬ 
ческие и прочностные расчеты аппаратов. Результаты расче¬ 
тов, как правило, оформляются в виде расчетно-пояснитель-
ной записки, в которой представляются в виде графиков или 
таблиц и необходимого текста. 

В настоящее время в ряде организаций ведутся работы по 
созданию САПР элементов конденсатора. 

НПО ЦКТИ, например, разрабатывается система, позво¬ 
ляющая проводить автоматизированное проектирование труб¬ 
ных досок и промежуточных перегородок конденсатора. 

На первом этапе с помощью программного комплекса, ре¬ 
ализующего одномерный теплогидравлический расчет кон¬ 
денсатора, проводится сравнительная оценка различных ва¬ 
риантов компоновки трубного пучка с исследованием влия¬ 
ния различных факторов на эффективность работы конденса¬ 
ционной установки. Проектировщик может воспользоваться 
вариантами компоновок, хранящихся в базе данных, вводя в 
них необходимые изменения, либо создать на экране дисплея 
новую компоновку. 

В процессе расчета проводится учет изменения основных 
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параметров паровоздушной смеси и условий теплообмена по 
пути ее движения в трубном пучке и влияние воздухоудаляю-
щего устройства на работу конденсатора. У проектировщика 
есть возможность оценить новые конструктивные решения, 
например применение наклонного или вертикального распо¬ 
ложения трубок, профилированных трубок, новых материа¬ 
лов. 

На основе вариантных расчетов может быть сделан выбор 
периметра первого ряда трубного пучка и ширины ленты 
(числа рядов трубок по ходу пара). Определяется также тепло¬ 
вое состояние трубок, которое необходимо знать для расчетов 
прочности трубок и трубных досок при различных режимах 
работы конденсатора. 

На основе одномерного детального теплового расчета задача 
проектирования и совершенствования конструкции конден¬ 
сатора формулируется как задача оптимизации основных пара¬ 
метров трубного пучка. В этом случае число трубок на входе 
и число рядов трубок по ходу пара в различных зонах, на 
которые функционально делится поверхность конденсатора, 
могут быть выбраны в качестве оптимизируемых параметров. 

В качестве критерия оптимизации используется поверх¬ 
ность охлаждения при заданных давлении на входе в конден¬ 
сатор и объемной производительности воздухоотсасывающе-
го устройства. 

После окончания вариантных расчетов чертеж трубной до¬ 
ски с разбивкой отверстий под трубки можно получить на 
графопостроителе. Предусмотрено также получение ленты 
числового управления для станка, на котором будет выпол¬ 
няться сверление отверстий в трубных досках. 

Разработкой элементов САПР конденсаторов паровых тур¬ 
бин, кроме НПО ЦКТИ, в настоящее время занимаются МЭИ, 
ИПМ АН Украины, УПИ. 

Контрольные вопросы 
1. Сформулируйте основные принципы и рекомендации, обеспечивающие вы¬ 

сокую эффективность конденсаторов. 
2. Назовите способы разбивки трубок в трубном пучке. Чем они характеризу¬ 

ются? 
3. Укажите параметры, характеризующие величины заполнения и использова¬ 

ния трубной доски конденсатора. Как они связаны между собой? 
4. Перечислите типы компоновки трубных пучков конденсаторов в зависимос¬ 

ти от направления движения парового потока. Сопоставьте их между собой. 
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5. В чем преимущество ленточной компоновки по сравнению с другими, в чем 
недостатки? 

6. Чем характеризуется и каковы преимущества модульной компоновки? 
7. Каково назначение встроенного пучка у конденсаторов теплофикационных 

турбин? 
8. Укажите общую последовательность практического выполнения компоновки 

трубного пучка конденсатора. 
9. Какова доля воздухоохладителя в общей поверхности теплообмена конден¬ 

сатора? • 
10. Для чего в трубный пучок устанавливаются сливные трубки; какова их 

конструкция? 
11. С какой целью в периферийные ряды трубных пучков конденсаторов 

устанавливаются трубки с повышенной толщиной стенки? 
12. В чем особенность конструкции водяных камер, а также их крышек с 

водяными патрубками у конденсаторов турбин ХТЗ, показанных на рис. 3.13? 
13. Сформулируйте основные преимущества и недостатки боковых конденсато¬ 

ров по сравнению с подвальными. 
14. Чем определяется и регламентируется выбор материалов трубок для конден¬ 

саторов? 
15. Сформулируйте основные требования к узлу крепления трубок в трубных 

досках конденсатора. Что такое степень развальцовки какова ее величина? 
16. Из каких материалов изготавливаются трубные доски и промежуточные 

перегородки? Как они крепятся в корпусе конденсатора? 
17. Каково назначение анкерных и других продольных связей в конденсаторе? 

Как они крепятся к трубным доскам и промежуточным перегородкам? 
18. Каково назначение промежуточных перегородок? Как определяется их 

количество и система расстановки? 
19. С какой целью в конденсаторах организуют солевые отсеки? 
20. Чем определяется форма перегородок в водяных камерах конденсаторов? 

Как осуществляется уплотнение перегородок в водяных камерах? 
21. На каком физическом законе основан принцип действия деаэрационных 

устройств конденсатора? Назовите типы деаэрационных устройств, применяемых 
в современных конденсаторах. 

22. Поясните принципиальную схему подогрева конденсата в двухсекционном 
конденсаторе, приведенную на рис. 3.26. 

23. С какой целью конденсатор устанавливается на пружинные опоры? На что 
и как устанавливаются эти опоры? 

24. Перечислите нагрузки, действующие на корпус, трубные доски и трубки 
конденсатора. 

25. Чем и как определяются допускаемые в элементах конструкции конденса¬ 
тора напряжения? Каков запас прочности, закладываемый в прочностные расчеты 
конденсаторов? 

26. С какой частотой колеблются трубки конденсатора? От какой частоты 
колебаний их необходимо отстраивать и как? 

27. Какие основные задачи приходится решать при автоматизации проектиро¬ 
вания конденсаторов? Что дает применение САПР на производстве? 
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Глава четвертая 

НАСОСЫ КОНДЕНСАЦИОННОЙ УСТАНОВКИ 

Для обеспечения работы конденсационной установки необ¬ 
ходимо откачивать конденсат отработавшего пара, охлаждать 
поверхность теплообмена, удалять воздух из конденсатора и 
циркуляционной системы. Для выполнения этих функций 
предназначены насосы конденсационной установки, соответ¬ 
ственно конденсатные, циркуляционные и воздушные. Кон¬ 
структивное исполнение циркуляционных и конденсатных 
насосов показано в [7, 38], методика расчета воздушных насо¬ 
сов приведена в [67, 70, 75]. 

4.1. Воздушные насосы конденсационной установки 

Воздушные насосы предназначены для удаления воздуха из 
конденсатора и циркуляционной системы и поддержания не¬ 
обходимого вакуума. 

По принципу действия воздушные насосы подразделяются 
на насосы СТРУЙНОГО ТИПА, ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ И РОТАЦИОННЫЕ. 

В конденсационных установках энергетических турбин оте¬ 
чественных заводов в настоящее время применяются насосы 
СТРУЙНОГО ТИПА, в которых рабочей (эжектирующей) средой 
служит пар (пароструйные эжекторы) или вода (водоструй¬ 
ные эжекторы). 

В конденсационных устройствах судовых энергоустановок 
применяются электроприводные ВАКУУМНЫЕ НАСОСЫ. В зару¬ 
бежной практике находят применение водокольцевые ваку¬ 
ум-насосы, принадлежащие к числу ротационных насосов 
вытеснения. 

По назначению эжекторы подразделяются на следующие 
виды: 

ОСНОВНЫЕ ЭЖЕКТОРЫ, предназначенные для удаления из 
конденсатора воздуха при нормальной работе турбины; 

ПУСКОВЫЕ ЭЖЕКТОРЫ, создающие при пуске турбоустанов-
ки разрежение в паровом пространстве конденсатора (при 
достижении давления 20—30 кПа отключаются и включаются 
затем основные эжекторы); 

ПУСКОВЫЕ ЭЖЕКТОРЫ циркуляционной системы, создающие 
разрежение в водяном пространстве конденсаторов для запол-
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нения их и сливных цирку¬ 
ляционных водоводов водой, 
а также удаляющие скапли¬ 
вающийся воздух при работе 
турбоустановки из верхней 
точки циркуляционной сис¬ 
темы при наличии в ней раз¬ 
режения. 

Схема работы струйного 
насоса показана на рис. 4.1. 
Принцип действия паро¬ 
струйного и водоструйного 
эжекторов одинаков. Рабочее 
тело (пар или вода) под 
давлением подается в прием¬ 
ную камеру 1, откуда через 
суживающееся сопло 2 (или 
несколько сопл) с большой 
скоростью направляется в 
камеру смешения 3, 
соединенную с паровым про¬ 
странством конденсатора. 
Струя рабочего тела, обладая большой кинетической энерги¬ 
ей, увлекает за собой паровоздушную смесь из камеры сме¬ 
шения через проточную часть, состоящую из суживающейся 
4, цилиндрической 5 частей канала и диффузора 6, в котором 
происходит преобразование кинетической энергии потока в 
потенциальную и повышение его давления выше барометри¬ 
ческого. 

В пароструйном эжекторе пар, поступающий в приемную 
камеру с давлением рр, расширяется в сопле до давления рн в 
камере смешения. Поскольку отношение давлений рн/рр ниже 
критического, в эжекторах применяются сопла Лаваля. При¬ 
менение суживающейся (конфузорной) части 4 канала позво¬ 
ляет увеличить количество отсасываемого воздуха, при кото¬ 
ром наступает перегрузка эжектора. 

Одна ступень эжектора повышает давление не более чем в 
4—6 раз. Поэтому в паротурбинных установках одноступен¬ 
чатые эжекторы применяются в качестве пусковых. Для обес¬ 
печения степени повышения давления отсасываемого воздуха 

Рис. 4.1. Принципиальная схема эжектора: 
А — паровоздушная смесь из конденса¬ 

тора; Б — подвод рабочего тела (пар или 
вода); В — выход смеси 
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до 25—30 (от 3—6 кПа до барометрического давления) основ-
ные эжекторы выполняются с двумя или тремя последова¬ 
тельно включенными ступенями. 

Схема двухступенчатого пароструйного эжектора представ¬ 
лена на рис. 4.2. После первой ступени эжектора отсасывае¬ 
мая из конденсатора паровоздушная смесь попадает в охлади¬ 
тель (холодильник), где происходит конденсация части пара. 
Оставшаяся смесь поступает для дальнейшего сжатия во вто¬ 
рую ступень эжектора с меньшим остаточным содержанием 
пара, что создает условия для сжатия смеси с меньшей затра¬ 
той энергии. Расход рабочего пара в трехступенчатом эжекто¬ 
ре может быть на 20—25% ниже, чем в двухступенчатом. 
Конденсат из охладителей отводится раздельно или каскадно 
через холодильники в конденсатор, что позволяет предотвра¬ 
тить потери рабочего тела. Чтобы вместе с конденсатом из 
охладителей в конденсатор не возвращался воздух, обычно 
используют гидравлический затвор. 

Охладители представляют собой теплообменники поверхност¬ 
ного типа, на наружной поверхности трубок которых происходит 
конденсация и охлаждение паровоздушной смеси, внутри трубок 

Рис. 4 2. Принципиальная схема двухступенчатого пароструйного эжектора: 
I, II — первая и вторая ступени эжектора; 1 — конденсатор; 2 — конденсатный 
насос; 3 — холодильник; 4 — вход паровоздушной смеси; 5 — подвод рабочего 
пара; 6— выхлоп эжектора; 7—вход охлаждающей воды, 8— линия рециркуляции; 
9 — линия конденсата; 10 — каскадный сброс дренажа; 11 — отвод дренажа в 
конденсатор 
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проходит основной конденсат, подаваемый из напорного кол¬ 
лектора конденсатных насосов. 

Таким образом, энтальпия рабочего пара в пароструйном 
эжекторе используется для подогрева основного конденсата. 

Водоструйный эжектор осуществляет одноступенчатое сжа¬ 
тие паровоздушной смеси, причем конденсация пара, содер¬ 
жащегося в ней, происходит на струе рабочей воды. Водяная 
струя, вытекающая из суживающегося сопла, быстро распада¬ 
ется на капли, на поверхности которых конденсируется паро¬ 
воздушная смесь, отсасываемая из конденсатора. Диспергиро¬ 
ванная водяная струя и эжектируемый воздух или паровоз¬ 
душная смесь движутся первоначально раздельно. Затем про¬ 
исходит возмущение двухфазного водовоздушного потока, 
сопровождающееся его перемешиваем и торможением, при¬ 
водящим к повышению давления смешанной среды. 

Водоструйные эжекторы различаются между собой формой 
и длиной проточной части. Один тип, состоящий, как и в 
пароструйном эжекторе, из конфузорного, затем относитель¬ 
но короткого цилиндрического участка и диффузора (как 
правило, пусковые эжекторы); второй — с удлиненной про¬ 
точной частью, цилиндрической на всей длине и без диффу¬ 
зора (основные эжекторы). Из-за меньших потерь при сжа¬ 
тии водовоздушной смеси в удлиненной камере смешения 
второй тип эжекторов почти в 2 раза экономичнее эжекторов 
с короткой камерой. 

Включение водоструйного эжектора по рабочей воде 
возможно по двум схемам — разомкнутой и замкнутой. При 
разомкнутой схеме рабочая вода для эжектора подается подъ¬ 
емными насосами, как правило, из напорного циркуляцион¬ 
ного водовода. Водовоздушная смесь обычно сбрасывается из 
эжектора в сливной циркуляционный водовод либо в слив¬ 
ной канал. При оборотном водоснабжении с градирнями 
иногда применяются низконапорные водоструйные эжекто¬ 
ры, не требующие установки подземного насоса для подачи 
рабочей воды в эжектор. 

Недостатками разомкнутой схемы являются потери пара, 
отсасываемого из конденсатора вместе с воздухом, а также 
потребление значительного количества охлаждающей воды (до 
10% полного ее расхода). Эти недостатки удается скомпенси¬ 
ровать применением замкнутой схемы (рис. 4.3), при кото¬ 
рой рабочая вода (конденсат — турбина) циркулирует в кон-
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Рис. 4.3. Замкнутая схема водо¬ 
струйной эжекторной установки: 

1 — водоструйный эжектор; 
2 — сливной бак; 3 — насос; 
4— поверхностный охладитель; 
5 — в бак низких точек; 6 — 
отсос из конденсатора; 7 — 
брызгальное устройство 

туре: эжектор — сливной бак — насос — эжектор. В баке за 
счет брызгального устройства происходит выделение из воды 
воздуха, после чего она вновь забирается насосом и подается 
на эжектор. 

На рис. 4.4 в качестве примера показана конструкция трехсту¬ 
пенчатого пароструйного эжектора ЭП-3-50/150. Проточные 
части и охладители всех ступеней эжектора расположены вер¬ 
тикально в общем стальном корпусе с внутренними перего¬ 
родками, отделяющими ступени между собой. Сверху корпу¬ 
са расположена крышка, состоящая из трех раздельных камер, 
в которых крепятся рабочие сопла и соединенные между со¬ 
бой камеры смешения и диффузоры. 

Конструкция и технология сборки должны предусматри¬ 
вать надежную осевую центровку всех ступеней эжектора. 
Внутри парового пространства каждого из холодильников 
выполнены четыре перегородки, направляющие течение пара. 
Вторая и третья камеры верхней крышки эжектора имеют в 
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Рис. 4.4. Пароструйный эжектор: 
1 — вход паровоздушной смеси; 2— выхлоп эжектора; 3—подвод рабочего пара; 

4 — холодильники; I, II, III — ступени эжектора 
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нижнем днише отверстия, через которые паровоздушная 
смесь поступает в следующую ступень эжектора. По мере 
движения паровоздушной смеси в ступенях эжектора ее 
давление постепенно повышается от давления в конденсаторе 
3 кПа до давления на выхлопе эжектора 110 кПа. 

На трубопроводе выхода воздуха из эжектора в атмосферу 
устанавливается обратный клапан для исключения возмож¬ 
ности срыва вакуума в конденсаторе при прекращении пода¬ 
чи рабочего пара и воздухомер дроссельного типа для опреде¬ 
ления количества отсасываемого воздуха. На одноконтурных 
АЭС выход воздуха из эжектора осуществляется в специаль¬ 
ную установку для сжигании радиолизного водорода, содер¬ 
жащегося в отсасываемой смеси. 

В нижней части корпуса эжектора расположена горизон¬ 
тальная трубная доска, в которой крепятся U-образные труб¬ 
ки охладителей, и нижняя крышка с водяными камерами. 
Холодильники выполнены по охлаждающему конденсату двух¬ 
ходовыми и включены параллельно (в отличие от схемы на 
рис. 4.2). 

Перепуск дренажа осуществляется каскадно через гидроза¬ 
творы за охладителем каждой ступени. 

Подвод пара для эжектора осуществляется от деаэратора с 
параметрами 0,5 МПа и 158 °С. В модернизированных схемах 
питания рабочим паром эжекторов ЭП-3-55/150 и ЭП-3-50/ 
150, а также в схеме питания ЭП-3-135 предусматривается 
подвод пара к первым двум ступеням эжектора из общего 
коллектора, перед которым расположен регулирующий орган, 
а к третье —индивидуальный подвод пара со своим регулиру¬ 
ющим органом. Это позволяет использовать третью ступень в 
качестве пускового эжектора (при отключенных по пару пер¬ 
вых двух ступенях), а также регулировать в случае необходи¬ 
мости расход пара на третью ступень. 

В схемах некоторых турбоустановок перед соплом первой 
ступени устанавливаются клапаны, позволяющие на режимах 
с ухудшенным вакуумом отключать при необходимости пер¬ 
вую ступень работающего эжектора. 

Поскольку основные эжекторы должны питаться перегре¬ 
тым (до 50 °С) паром, в линии подвода пара к эжекторам 
предусматривается подвод горячего пара от штоков регулиру¬ 
ющих клапанов, подмешиванием которого можно регулиро¬ 
вать температуру подаваемого к эжекторам пара. 
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Техническая характеристика основных пароструйных эжек¬ 
торов представлена в табл. 4.1. 

На рис. 4.5,а приведена конструкция водоструйного эжек¬ 
тора ЭВ-4-1400, разработанного ЛМЗ. 

Эжектор состоит из четырех параллельно включенных про¬ 
точных частей с общими приемной 1 и сбросной 4 камерами. 
Водяные сопла 2 выполнены цилиндрическими и установле¬ 
ны против диффузоров 3, в которые направляются струи 
воды и увлекаемая ими паровоздушная смесь. 

На турбоустановке К-300-240 ЛМЗ установлены два водо¬ 
струйных эжектора ЭВ-4-1400 и два подъемных насоса 
32-Д-19. Основные эжекторы установлены на отметке 7,1 м 
машинного зала. Слив воды из эжекторов производится в 
сливной циркуляционный водовод конденсатора. 

Рис 4 5 Водоструйный эжектор 
а—ЭВ-4-1400, б— ЭВ-7-1000, А—подвод воды, Б—подвод паровоздушной смеси, 

В — отвод паровоздушной смеси 
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На рис. 4.5,6 показан общий вид семиканальнго водоструй¬ 
ного эжектора ЭВ-7-100, разработанного ВТИ. По сравнению 
с эжектором ЭВ-4-1400 этот эжектор при меньшем расходе 
воды имеет объемный расход в 1,5—2 раза выше, что позво¬ 
ляет работать с высокой экономичностью при значительных 
присосах воздуха. 

Эжектор состоит из семи параллельных цилиндрических 
камер смешения без диффузоров. В каждую камеру смешения 
1 из своего сопла 2 поступает рабочая вода. Эжектор имеет 
общую водяную камеру, из которой вода поступает к рабо¬ 
чим соплам, и общую приемную камеру 3, в которую посту¬ 
пает паровоздушная смесь из конденсатора, общую сливную 
трубу. 

Аналогичную конструкцию имеет эжектор ЭВ-7-1700, не¬ 
сколько отличающийся диаметром камер смешения и сопл 
(см. табл. 4.2). 

Техническая характеристика применяемых на отечествен¬ 
ных турбоустановках водоструйных эжекторов представлена в 
табл. 4.2. 

Таблица 4 2 Техническая характеристика основных водоструйных эжекторов 

Рассмотрим показатели и характеристики эжекторов, режимы 
их работы и взаимосвязь с работой конденсатора. 

191 



Основными показателями работы эжекторов являются пара
метры рабочей и эжектируемой сред (расход, давление, темпера
тура), степень сжатия массовый или объ
емный коэффициенты инжекции соответственно. 

При выборе расчетного давления рабочего пара пароструй
ного эжектора определяющим является обеспечение устойчи
вой работы эжектора при изменении давления пара, связан
ного с переменным режимом работы турбоустановки. Если на 
турбоустановках с начальным давлением пара 2,9 и 9,0 МПа 
принималось давление рабочего пара на эжектор 1,3 МПа, то 
в современных установках используется давление 0,5 МПа 
(см. табл. 4.1). Применение относительно невысокого давле
ния позволяет отказаться от сопл с малыми диаметрами узко
го сечения, вероятность засорения которых больше. 

Расход рабочего пара на пароструйный эжектор определя
ется в результате детального расчета эжектора. Для ступени 
эжектора ориентировочное значение расхода пара можно оце
нить по формуле 

где DCM — количество паровоздушной смеси, кг/ч; На — адиа¬ 
батный перепад теплоты между давлениями рс, рн; рс,рн— дав¬ 
ления за диффузором и в приемной камере соответствующей 
ступени эжектора. 

Расход пара на трехступенчатый эжектор равен 10—20-крат¬ 
ному расходу удаляемой эжектором паровоздушной смеси и 
составляет 0,1% от расхода пара турбиной. 

Давление рабочей воды в водоструйном эжекторе определя¬ 
ется схемой его включения. По данным ВТИ, максимальный 
объемный коэффициент эжекции Up, кПа, достигается при 
давлении рабочей воды 

где F, f — площади наименьших сечений диффузора и сопла 
рабочей воды. 

192 



Для основных водовоздушных эжекторов соотношение пло¬ 
щадей составляет порядка 2—3 и давление рабочей воды 0,342— 
0,735 МПа (см. табл. 4.2). 

Расход рабочей воды на водоструйный эжектор, м3/ч, ори¬ 
ентировочно можно определить (для одной струи) 

Расход рабочей воды на один эжектор составляет от 1 до 
3,5% расхода циркуляционной воды, на всю группу эжекто¬ 
ров от 4 до 10%. 

Степень сжатия эжектора при неизменном давлении на 
выходе из него определяется давлением всасывания. В услови¬ 
ях эксплуатации основными причинами, вызывающими 
изменение давления всасывания эжектора, являются измене¬ 
ния расхода отсасываемого воздуха и температуры паровоз¬ 
душной смеси (см. §1.3). 

Давление всасывании эжектора (на входе в его первую сту¬ 
пень) при отсасывании паровоздушной смеси, см. уравнение 
(1.1), составляет 

где — соответственно температура, объем и 
количество воздуха, К, м3/кг, кг/с. 

Для обеспечения давления рк в конденсаторе необходимо, 
чтобы абсолютное давление всасывания рн в приемной камере 
эжектора первой ступени составляло 

(4 2) 

где — паровое сопротивление конденсатора и сопро
тивление трубопровода от места отсоса паровоздушной смеси 
до приемной камеры эжектора соответственно. 

Общее количество паровоздушной смеси DCM, кг/ч, удаляе-
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мой из конденсатора, равно сумме количества воздуха Dвозд, и 
пара Dп CM в этой смеси 

где — парциальное давление пара и воздуха в удаляе
мой смеси. 

Объем удаляемой из конденсатора паровоздушной смеси 
м3/ч, равный объему удаляемого воздуха определя

ется из уравнения 

Объем пара, удаляемого вместе с воздухом из конденсатора, 
считаем равным общему объему смеси, поэтому количество 
пара в смеси 

где — удельный объем насыщенного пара при температуре 
, м3/кг. 

Парциальное давление пара в смеси (при tCM-20 °C) pп=2,337 кПа, Соответст
вующий удельный объем vп=57,84 м3/кг. Парциальное давление воздуха в смеси 
из выражения (4.1) 
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Объем паровоздушной смеси, удаляемой из конденсатора, определим по фор¬ 
муле (4.4) 

Количество несконденсировавшегося пара, удаляемого с воздухом, 

Общее количество паровоздушной смеси, удаляемой из конденсатора, опреде¬ 
лим по выражению (4.3) 

Характеристику ПАРОСТРУЙНОГО эжектора обычно представ
ляют в форме зависимости давления всасывания перед 
ступенью эжектора от расхода сухого воздуха Аналогич
ный характер имеют характеристики эжектора при отсасыва
нии паровоздушной смеси определенной температуры. 

Характеристика пароструйного эжектора при отсасывании 
им сухого воздуха или паровоздушной смеси определенной 
температуры состоит из двух различных участков (рис. 4.6). 

На первом участке, отвечающем изменению расхода воздуха 
от нуля до некоторого значения и называемом рабочим 
участком (участок аb, рис. 4.6), характеристики сравнительно 
пологие, на втором участке, отвечающем и назы
ваемом перегрузочным (участок bc), они значительно более 
крутые. 

Два участка характеристики эжектора соответствуют двум 
различным режимам работы первой ступени: предельному 
(рабочий участок) и допредельному (перегрузочный участок). 

Предельный режим работы наступает, когда скорость ин
жектируемого или смешанного потока достигает критическо
го значения и производительность эжектора становится мак
симальной (предельной) для заданных параметров рабочего и 
отсасываемого потоков. 

Переход от предельного к допредельному режиму зависит 
от того, является ли действительное противодавление первой 
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ступени большим 
или меньшим, чем ее 
предельное противо
давление. 

Предельное про
тиводавление — зна
чение давления паро
газовой смеси на вы
ходе из эжектора, 
ниже которого при 
фиксированных зна
чениях и из
менение давления 
не влияет на расход 
эжектируемой среды 
и зависит от разме
ров проточной части 
эжектора, парамет
ров рабочего пара и 
количества отсасыва
емой смеси. Его зна
чение можно ориен
тировочно оценить 
из выражения 

где f,F— площади 
минимального сече¬ 
ния сопла рабочего 
пара и площадь гор¬ 
ла диффузора; р — 

абсолютное давление рабочего пара; и — коэффициент эжек-
ции. 

При неизменном давлении всасывания противодавление оп¬ 
ределяется степенью сжатия смеси в ступени. 

Предельному режиму соответствует условие, что действи¬ 
тельное противодавление не превышает предельного, а при 
определенном режиме выше предельного. 

Противодавление первой ступени в двухступенчатом эжек-
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торе и первой и второй — в трехступенчатом определяется 
давлением всасывания следующей за ней ступени и сопротив
лением расположенного перед ней промежуточного охладите
ля и растет с увеличением расхода воздуха содержащего
ся в отсасываемой из конденсатора паровоздушной смеси. 

Режим работы каждой последовательно включенной ступе
ни эжектора зависит от фактического противодавления, кото
рое устанавливается после ее диффузора и зависит от режима 
работы эжектора в целом. 

Рабочий участок характеристики пароструйного эжектора 
определяется работой первой ступени эжектора на предель
ном режиме, а перегрузочная часть — переходом первой сту
пени на допредельный режим. На рабочем участке объемный 
расход отсасываемой эжектором среды постоянен и не зави
сит от противодавления и температуры отсасываемой паро
воздушной смеси. Рабочие участки характеристик эжектора 
представляют собой семейство параллельных прямых линий, 
отвечающих каждая определенному значению температуры 
отсасываемой смеси, и описываются уравнением (4.1). 

Чем выше температура, тем выше давление всасывания 
эжектора при данном расходе воздуха, т. е. выше расположен 
рабочий участок характеристики эжектора. Каждая характе
ристика пересекает ось ординат рн в точке, соответствующей 
давлению насыщения водяного пара при температуре 
(рис. 4.6). 

Поскольку объемный расход пара, содержащегося в отсасы
ваемой смеси, равен объемной производительности эжектора 
VH, то рабочему участку характеристики, на котором =const, 
отвечает при неизменной температуре насыщенной смеси прак
тически постоянный массовый расход пара. 

При повышении температуры смеси содержание пара в ней 
значительно возрастает, однако увеличивающийся при этом 
суммарный расход отсасываемой среды, см. выражение (4.3), 
не приводит к перегрузке эжектора, так как большая часть 
пара конденсируется в промежуточном холодильнике. 

При переходе на перегрузочный участок объ
емный расход отсасываемой среды понижается с увеличением 
расхода воздуха, что приводит к резкому росту давления вса
сывания. Работа эжектора на этом участке не должна допус
каться во избежание повышения давления в конденсаторе 
сверх допустимых значений. Поэтому рабочей производи-
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тельностью эжектора при данных условиях его работы назы
вается максимальный расход сухого воздуха отсасывае
мый в пределах рабочего участка, т. е. до наступления пере
грузки эжектора. 

Одноступенчатые эжекторы работают при практически по
стоянном противодавлении, и их характеристики не имеют 
перегрузочного участка. 

Характеристику эжектора при отсосе сухого (атмосферно
го) воздуха, получаемого при испытаниях эжектора в услови
ях завода-изготовителя, можно пересчитать на паровоздуш
ную смесь. Давление всасывания определяется в этом случае 
по формуле 

где кПа, кг/ч, — давление всасывания и весовое 
количество отсасываемого сухого воздуха в точке перехода на 
перегрузочный режим (точка Ъ на рис. 4.6). 

Весовой расход отсасываемой паровоздушной смеси опре
деляется на основании уравнений Клапейрона-Менделеева 

Поскольку объемы равны 

Объемная производительность эжектора при отсасывании 
паровоздушной смеси приближенно оценивается по формуле 
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Пример 4.2. Определить какое количество воздуха, содержащегося в паровоз
душной смеси с температурой =20 °С, может быть удалено эжектором, если при 
отсасывании сухого воздуха при давлении всасывания =4 кПа производитель
ность эжектора =115 кг/ч. Давление всасывания принять неизменным. 

Из таблиц насыщенного водяного пара при °С находим =2,34 кПа. 
Парциальное давление воздуха 

Количество отсасываемой паровоздушной смеси согласно выражению (4.5) 

Здесь принята по температуре наружного воздуха, равной 20 °С. 
Содержание воздуха в отсасываемой смеси по формуле (4.3) 

Объемная производительность эжектора согласно выражению (4.6) 

Конденсационная установка оснащается не менее чем двумя 
пароструйными эжекторами (см. Приложение 4), присоеди
ненными по рабочему пару и отсасываемой смеси к общим 
коллекторам. Удаление расчетного количества воздуха и под
держание давления в конденсаторе должно обеспечиваться, 
как правило, одним эжектором. Максимальный расход возду
ха отвечающий переходу эжектора на перегрузочную 
ветвь его характеристики, принимается в 3 раза превосходя
щим допускаемый по ПТЭ присос воздуха в вакуумную сис
тему (см. §5.1). При повышении присосов воздуха выше 

работа турбоустановки с номинальной нагрузкой должна 
обеспечиваться дополнительным включением эжекторов. 

При параллельной работе двух эжекторов их объемные 
производительности суммируются и угловой коэффициент а 
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совмещенной характеристики по формуле (4.1) определяется 
по их суммарной производительности. 

Показатели работы эжектора зависят также от параметров 
рабочего пара и эффективности работы промежуточных хо
лодильников. 

Характеристику ВОДОСТРУЙНОГО ЭЖЕКТОРА представляют в 
виде зависимости давления всасывания от расхода эжекти-
руемого сухого воздуха, чистого или находящегося в смеси с 
паром, при конкретных значениях давления рабочей воды 
и ее температуры (рис.4.7). С ростом расхода воздуха 
давление всасывания увеличивается, а при =0 давление 
всасывания близко к давлению насыщенного пара при темпе
ратуре рабочей воды. 

При отсасывании сухого воздуха водоструйные эжекторы 
имеют практически линейную характеристику во всем рабо
чем диапазоне давлений всасывания, причем эжекторы с уд
линенной цилиндрической камерой смешения сохраняют ли
нейную характеристику до значений давления всасывания, 
приближающихся к барометрическому давлению. 

С увеличением давления рабочей воды (до определенных 
значений) давление всасывания уменьшается (рис. 4.7,a), и 
характеристика протекает более полого. При этом увеличива
ются объемная производительность эжектора и объемный рас
ход рабочей воды. 

Характеристики эжектора при постоянном давлении рабо
чей воды и различ-

Рис. 4.7. Характеристики водоструйного эжектора 
ЭВ-4-1400 при отсасывании сухого воздуха 

ной ее температуре 
эквидистантны (рис. 
4.7,б), их ординаты 
различаются на зна¬ 
чение, равное раз¬ 
ности давлений на¬ 
сыщения, соответст¬ 
вующих температу¬ 
рам рабочей воды. 
Объемная произво¬ 
дительность эжек¬ 
тора практически не, 
зависит от темпера¬ 
туры рабочей воды. 

Рабочая харак-
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теристика водоструйного эжектора при отсасывании сухого 
воздуха описывается уравнением, аналогичным (4.1) 

где — абсолютное давление насыщенного водяного пара 
при температуре рабочей воды , равной температуре смеси в 
камере смешения. 

При отсасывании сухого воздуха в камере смешения эжек
тора происходит насыщение пузырьков воздуха парами рабо
чей воды, причем температура пара в водовоздушной эмуль
сии практически равна температуре рабочей воды. 

При отсасывании из конденсаторов паровоздушной смеси 
пар полностью конденсируется на струе рабочей воды и не 
требует затраты энергии на его сжатие. При отсасывании из 
конденсатора чистого пара начальная точка характе
ристики эжектора должна соответствовать давлению пара при 
температуре отсасываемого из конденсатора чистого пара 
при ). 

По мере увеличения в паре воздуха давление 
всасывания водоструйного эжектора растет и определяется 
выражениями (1.1) и 1.3) 

где — количество пара, захватываемого из конденсатора 
вместе с воздухом. 

Объемная и массовая производительность водоструйного 
эжектора при отсасывании чистого пара (при паровоздушной 
смеси с большим содержанием в ней пара) значительно выше, 
чем при отсасывании сухого воздуха. Это объясняется интен
сивным теплообменом между паром и водяной струей, что 
приводит к полной конденсации пара в камере смешения 
эжектора. 

По мере увеличения расхода воздуха массовый расход пара, 
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содержащегося в отсасываемой смеси, и объемная производи¬ 
тельность эжектора уменьшаются, а давление всасывания эжек¬ 
тора (при прочих равных условиях) приближается к его зна¬ 
чению при работе на сухом воздухе. 

При некотором значении 

Рис. 4.8. Зависимости давления (а) и расхода 
пароводяной смеси (б) от расхода воздуха 
водоструйного эжектора ЭВ-4-1400 при от¬ 
сасывании паровоздушной смеси 

обе характеристики 
практически совпадают. С 
увеличением расхода возду
ха количество захватываемо
го из конденсатора вместе с 
воздухом пара несколько 
уменьшается, ибо уменьша
ется интенсивность теплооб
мена между паровоздушной 
смесью и струей жидкости, 
а также сказывается присут
ствие неконденсирующихся 
газов (воздуха), которые 
должны быть сжаты в про
точной части эжектора. 

На рис. 4.8 представлена 
характеристика эжектора 
при отсасывании паровоз
душной смеси. Переход кри
вых объемной производи
тельности эжектора на го
ризонтальную ветвь соответ
ствует переходу характерис
тики эжектора 
в область перегрузки. Объ
емная производительность 
эжектора в этом случае при
ближается к его производи
тельности на сухом воздухе 
(на рисунке =100 м3/ч). 

При режиме работы кон
денсационной установки, 
отвечающем наклонной 
ветви характеристики с — b, 
давление в конденсаторе рас-
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с увеличением расхода воздуха, что приводит к снижению 
экономичности работы турбины. В отличие от пароструйного 
эжектора, не допускающего работу при его перегрузке, водо
струйный эжектор обеспечивает и в этих условиях устойчивое 
поддержание давления в конденсаторе в соответствии со своей 
характеристикой на сухом воздухе. 

Характеристику водоструйного эжектора при отсасывании 
паровоздушной смеси можно построить следующим прибли
женным способом: 

по уравнению (4.7) для заданной температуры рабочей воды 
построить характеристику а — Ъ при отсасывании сухого воз
духа, определяя объемную производительность эжектора по 
уравнению состояния для воздуха; 

для любой заданной температуры паровоздушной смеси 
по таблицам водяного пара определяется соответствующее 
давление насыщения при . Эта точка располагается на 
оси ординат характеристики эжектора (точка d для =40 °С). 
При увеличении содержания воздуха в смеси слабо растет, 
и в первом приближении можно полагать, что = const. 
Переход на перегрузочную ветвь совершается по кривой 
d —с — b, асимптотически приближающейся к характеристике 
а — Ь для сухого воздуха. 

Таким образом можно построить семейство характеристик 
для нескольких температур отсасываемой смеси при различ
ных температурах рабочей воды. 

Сжатие воздуха в водоструйном эжекторе происходит до 
противодавления , устанавливающегося на выходе из эжек
тора в сливной трубе. Противодавление определяется высотой 
установки эжектора над уровнем воды в сливном баке Л, м, 
средней плотностью водовоздушной смеси , кг/м3, в слив
ной трубе и гидравлическим сопротивлением сливной трубы 

, кПа: 

В рабочем диапазоне противодавлений наблюдаются два 
различных режима водоструйного эжектора: допредельный, 
при котором понижение противодавления вызывает пони
жение давления всасывания (или рост объемной производи-
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тельности), и предельный, когда давление всасывания и объ¬ 
емная производительность не зависят от противодавления. 
Допредельный режим наблюдается при более низких проти¬ 
водавлениях, а предельный — при более высоких. Уменьше¬ 
ние противодавления может быть достигнуто увеличением 
высоты установки эжектора при соблюдении условия обеспе¬ 
чения устойчивой работы сифона в сливной трубе за эжекто¬ 
ром. 

Рабочие процессы в конденсаторе и эжекторе взаимосвяза¬ 
ны. Так, например, изменение давления всасывания эжектора 
приводит к изменению давления пара в конденсаторе, соот¬ 
ветственно изменятся температура насыщения пара и условия 
теплообмена в конденсаторе. Изменение давления пара вызо¬ 
вет изменение удельного объема пара и, соответственно, ско¬ 
ростей потока, а следовательно, и парового сопротивления 
конденсатора, что также окажет влияние на давление всасыва¬ 
ния, см. уравнение (4.2). 

Изменение температуры или расхода охлаждающей воды, 
загрязнение трубок конденсатора вызывают изменение тем¬ 
пературы отсасываемой смеси, а следовательно, и парциаль¬ 
ного давления пара в ней, что определяет изменение как 
давления в конденсаторе, так и давления всасывания. 

Изменение количества засасываемого в конденсатор возду¬ 
ха в соответствии с характеристикой эжектора влияет на 
давление всасывания и, соответственно, давление в конденса¬ 
торе. При этом влияние на работу конденсатора зависит не 
только от величины присосов, но и от технической характе¬ 
ристики эжектора — его объемной производительности, ко¬ 
торая определяет угол наклона рабочей характеристики. 

При нормальном эксплуатационном состоянии конденса¬ 
тора (см. §5.2) давление в нем, определяемое рабочими харак¬ 
теристиками конденсатора, поддерживается только в том слу¬ 
чае, если эжектор создает необходимое разрежение, удаляя 
весь поступающий в конденсатор воздух. 

При чрезмерно больших подсосах воздуха или неудовле¬ 
творительной работе эжектора баланс между поступлением и 
отсосом воздуха нарушается. В конденсаторе постепенно на¬ 
капливается воздух, теплоотдача ухудшается, давление растет, 
массовая производительность эжектора с ростом давления вса¬ 
сывания увеличивается. Устанрвившийся режим наступит на 
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таком уровне давления в конденсаторе, когда производитель
ность эжектора станет равной новому значению присосов 
воздуха. 

На рис. 4.9 показана качествен
ная характеристика системы кон
денсатор—эжектор в виде зависи
мости давления в конденсаторе 
от расхода пара в конденсатор 
(расход и температура охлаждаю
щей воды постоянны). 

При присосе воздуха , 
когда давление всасывания эжек
тора (линия 1, рис. 4.9) ниже дав
ления в конденсаторе, вакуум сис
темы определяется только конден
сатором. При этом эжектор ухуд
шает свой вакуум из-за отсоса лиш
него пара. 

При присосе воздуха з— 
(ЛИНИЯ 2, р и с . 4.9) характеристика конденсатора 

до расхода пара вакуум системы определяется эжекторо-
м, который не в состоянии поддержать вакуум, определяемый 
конденсатором. 

Для углубления вакуума необходимо уменьшить присосы 
воздуха либо подключить дополнительный эжектор (умень
шив тем самым на него и соответственно уменьшив 
давление всасывания). При расходе вакуум системы 
будет определяться конденсатором. 

На рис. 4.10 показаны характеристики водоструйного эжек
тора на сухом воздухе и зависимость давления в конденсаторе 
от расхода воздуха при работе с водоструйным эжектором. В 
области малых расходов воздуха давление в конденсаторе прак
тически не зависит от расхода воздуха, несмотря на понижение 
давления всасывания в приемной камере эжектора. Это объ
ясняется повышенным паровым сопротивлением конденсато
ра и тракта отсоса паровоздушной смеси при резко увеличи
вающемся количестве отсасываемого пара. 
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Рис. 4.9. Характеристика системы 
конденсатор-эжектор: 

1, 2— характеристика эжектора 
при различных 



При значительных присосах воз¬ 
духа давление в конденсаторе оп¬ 
ределяется работой эжектора, и ха¬ 
рактеристика конденсатора практи¬ 
чески совпадает с характеристикой 
эжектора на сухом воздухе. При 
увеличении расхода воздуха расход 
отсасываемого из конденсатора пара 
и объемный расход смеси умень¬ 
шаются, что влечет за собой умень¬ 
шение парового сопротивления 
конденсатора и тракта отсоса сме¬ 
си. При больших расходах воздуха 
эти сопротивления уменьшаются до 
минимума, и характеристики эжек¬ 
тора и конденсатора практически 
совпадают. 

При выборе расчетной производительности эжектора необ¬ 
ходимо также учитывать характеристики конденсатора. Уг¬ 
лубление вакуума в конденсаторе (и связанный с ним прирост 
мощности турбины) за счет увеличения производительности 
эжектора необходимо сопоставлять с расходами пара на паро¬ 
струйный или воды на водоструйный эжектор. 

В качестве основных эжекторов на отечественных турбоус-
тановках наибольшее распространение нашли пароструйные 
эжекторы (см. Приложение 4). 

Водоструйные эжекторы, получившие распространение в 
20—30-е годы для паровых турбин небольшой мощности, а 
затем замененные пароструйными эжекторами, снова нашли 
применение в качестве основных эжекторов в блочных турбо-
установках на сверхкритические параметры пара ЛМЗ и в 
качестве пусковых на турбоустановках К-300-240 ХТЗ. 

Пароструйные эжекторы требуют автоматического регули¬ 
рования давления пара перед соплами эжектора. При пуске 
турбины и сбросе нагрузки необходимо предусматривать ре¬ 
зервную линию питания эжектора дросселированным свежим 
паром. 

Использование деаэратора для питания эжектора упрощает 
схему, но также требует резервной линии свежего дроссели¬ 
рованного пара и отпадает при бездеаэраторной схеме стан¬ 
ции. 
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Рис. 4.10. Зависимость давления в 
конденсаторе 300 КЦС-1 и в при¬ 
емной камере эжектора ЭВ-4-1400 
от расхода воздуха: 

1 — давление в конденсаторе; 
2 — характеристика двух работаю¬ 
щих эжекторов на сухом воздухе 



При пусках блоков на скользящих параметрах подачу пара 
к эжектору необходимо осуществлять от независимого источ¬ 
ника, что также усложняет схему. 

Основными преимуществами водоструйного эжектора пе¬ 
ред пароструйным являются простота конструкции, отсутст¬ 
вие охладителей конденсата, возможность набора вакуума не¬ 
зависимо от параметров пара и его расхода на турбоустанов-
ку. При значительных присосах воздуха в вакуумную систему 
водоструйные эжекторы более надежны, чем пароструйные, 
поскольку в этих условиях водоструйный эжектор работает с 
постоянным объемным расходом и имеет более пологую за¬ 
висимость давления всасывания от расхода воздуха в области 
перегрузочных режимов, чем пароструйный эжектор, кото¬ 
рый в этой области резко уменьшает объемный расход. 

При достаточно высоком объемном расходе водоструйного 
эжектора и умеренных присосах воздуха в вакуумную часть 
турбоустановки он способен создать более низкое давление в 
своей приемной камере, чем пароструйный эжектор. При 
этом в конденсаторе также создается более глубокое разреже¬ 
ние, хотя увеличение сопротивления тракта отсоса паровоз¬ 
душной смеси уменьшает этот эффект. 

К недостаткам водоструйного эжектора следует отнести то, 
что эжектор потребляет значительно больше воды, чем паро¬ 
струйный, потери конденсата, вследствие конденсации боль¬ 
шого количества пара, отсасываемого из конденсатора, тоже 
больше, чем в пароструйном. Для работы водоструйного эжек¬ 
тора необходима установка подъемного насоса, что снижает 
общую надежность турбоустановки. Имеются случаи интен¬ 
сивной коррозии сливной трубы, по которой перемещается 
водовоздушная смесь. 

Выбор типа эжектора осуществляется на основе технико-
экономического анализа и традиций, принятых на заводе, 
проектирующем конденсационную установку. Исследование 
рабочих процессов, выбор и расчет эжекторов на КТЗ наиболее 
полно представлены в [75], ВТИ и ПО ЛМЗ — в [67]. 

4.2. Особенности и выбор конденсатных насосов 

Конденсатные насосы предназначены для откачки из кон¬ 
денсатора и подачи в деаэратор конденсата отработавшего в 
турбине пара, конденсата греющего пара теплообменных ап-
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паратов системы регенеративного подогрева питательной воды, 
химобессоленной воды и других потоков, поступающих В 
конденсатор. Энергоблоки, оборудованные блочными обес¬ 
соливающими установками (БОУ), имеют двухступенчатую 
систему откачки конденсата из конденсатора и подачи его в 
деаэратор. Первую ступень составляют конденсатные насосы 
обессоливающей установки, подающие конденсат из конден¬ 
сатора в БОУ. Конденсатные насосы второй ступени подают 
конденсат через систему регенерации низкого давления в деаэ¬ 
ратор. В системах регенерации со смешивающими подогрева¬ 
телями насосы второй ступени откачивают конденсат из этих 
подогревателей. 

Особенность работы конденсатного насоса заключается в, 
том, что насос откачивает жидкость, температура которой 
близка к температуре насыщения. Это создает условия для 
срыва работы насоса и возникновения кавитационных явле¬ 
ний. 

Кавитация начинается при падении давления жидкости до 
значения, равного или большего упругости ее насыщенного 
пара, и сопровождается нарушением сплошности потока и 
образованием пузырей или полостей (каверн), заполненных 
паром. Работа насоса в условиях кавитации приводит к разру¬ 
шению как движущихся, так и неподвижных его частей. 

Снижение абсолютного давления в проточной части насоса 
до давления упругости пара перекачиваемой жидкости, при¬ 
водящее к кавитации, может быть вызвано уменьшением под¬ 
пора на всасе, снижением абсолютного давления в системе, 
ростом температуры перекачиваемой жидкости. 

Для предотвращения кавитационных явлений необходимо 
обеспечить во всасывающей воронке насоса избыточное 
давление сверх давления насыщенного пара, называемое ка-
витационным запасом (или минимальной величиной подпо¬ 
ра). Степень переохлаждения конденсата (см. §1.4) незначи¬ 
тельна, поэтому конденсатный насос должен располагаться 
ниже уровня воды в конденсаторе и работать при минималь¬ 
но возможных подпорах. Снижение уровня в конденсаторе 
приводит к уменьшению подпора и может привести к срыву 
насоса, если подпор снизится ниже значения, соответствую¬ 
щего первому критическому режиму кавитации. Поэтому 
должна обеспечиваться надежная работа регулятора уровня в 
конденсаторе и регулирующего клапана на линии конденсатам 
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Изменить условия всасывания можно двумя способами: пер¬ 
вый — увеличением высоты подпорного столба жидкости на 
вcace насоса; второй — переходом на пониженную частоту 
вращения. 

Первый способ связан с заглублением насосного агрегата 
относительно уровня конденсата в конденсаторе, отметка ко¬ 
торого практически совпадает с уровнем земли. Поэтому тре¬ 
буется заглубление насосов и соответствующее увеличение 
капитальных затрат по сооружению установки. 

Выполнение второго способа приводит к увеличению , мас-
сы и габаритных размеров самого насоса и его электроприво¬ 
да. Минимальные значения кавитационного запаса вызывают 

необходимость выполнения конденсатных насосов с низкими 
частотами вращения (обычно 1000—1500 об/мин) 

Условия работы конденсатных насосов в области глубокого 
вакуума вызывают необходимость обеспечения высокой плот¬ 
ности уплотнений вала как при работе насоса, так и при 
нахождении его в резерве. При работе в условиях, близких к 
кавитационному срыву, возможно выделение воздуха из воды 
и скопление его в области всасывания, что ведет к срыву 
работы насоса. Для удаления выделившегося воздуха и отсоса 
его при запуске насоса камеры всасывания снабжены отвода¬ 
ми в виде каналов в корпусе, соединяющих область всасыва¬ 
ния с вакуумным пространством конденсатора. 

Применение в конденсатных насосах относительно низкой 
частоты вращения, использование материалов, стойких к ка-
витационным разрушениям, установка для первой ступени 
насоса рабочих колес специальной конструкции с высокой 
всасывающей способностью приводят к тому, что они обла-
дают более низкой экономичностью, большей металлоемкос¬ 
тью и более высокой стоимостью по сравнению с другими 
насосами на аналогичные подачи и напоры. 

В турбоустановках необходимое количество конденсатных 
насосов выбирают с резервом. Как правило, группа насосов, 
перекачивающих основной конденсат, состоит из трех агрега¬ 
тов с подачей, равной 50—60% максимального расхода кон¬ 
денсата, а остальные группы конденсатных насосов — из двух 
агрегатов со 100%-ной подачей каждый. Общую подачу опре¬ 
деляют по наибольшему пропуску пара в конденсатор с уче¬ 
том регенеративных отборов турбины. Конденсатные насосы 
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теплофикационных турбин выбираются по конденсационно¬ 
му режиму их работы с выключенными теплофикационными j 
отборами для внешнего потребителя. ; 

Давление насосов определяют с учетом давления и гидрав- : 
лических сопротивлений в элементах оборудования и системе 
трубопроводов. При включении в тракт конденсата установки 
химического обессоливания насосы первого подъема (ступе¬ 
ни) выбирают с небольшим напором, а второго подъема — с 

напором, необходимым для подачи конденсата через поверх¬ 
ностные регенеративные подогреватели низкого давления в 
деаэратор питательной воды. 

Для применения бездеаэраторных схем требуется некоторое 
увеличение давления воды за последней ступенью конденсат-
ных насосов для создание необходимого кавитационного за¬ 
паса на всасе питательных насосов. 

В качестве конденсатных насосов на электростанциях при¬ 
меняются центробежные насосы горизонтального и верти¬ 
кального типов. 

Типоразмеры и основные параметры насосов представлены 
в табл. 4.3 и Приложении 4, области работы насосов (поля 
Q—H) приведены на рис. 4.11. Для расширения диапазона 
экономичного использования насосов допускается изменение 
подачи и напора насосов в пределах указанного поля за счет 
обточки регулирующего колеса по наружному диаметру на 
10% от первоначального его значения, при этом снижение 
КПД от указанного в таблице не должно превышать 3%. 

Рис. 4.11. Области работы конденсатных насосов (обозначения насосов см. табл. 4.3) 
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Таблица 4.3. Конденсатные насосы 

Приведем примеры условного обозначения насосов. Цент¬ 
робежный конденсатный насос горизонтального исполнения 
с подачей 50 м3/ч и напором 55 м — насос Кс50-55 
(ГОСТ 6000-79); то же, но вертикального исполнения с подачей 
1000 м3/ч и напором 95 м — насос КсВ 1000-95. Центробежный 
конденсатный насос в горизонтальном исполнении для АЭС с 
подачей 1500 м3/ч и напором 240 м — КсА 1500-240 
(ГОСТ 24465-80) и в вертикальном исполнении с подачей 
500 м3/ч и напором 220 м — КсВА 500-220. 

При выборе конденсатных насосов следует помнить, что 
основным резервом повышения экономичности конденсат¬ 
ных насосов является снижение неоправданно высокого на¬ 
пора. Ограниченная номенклатура выпускаемых насосов за¬ 
частую приводит к значительному завышению подач и напо¬ 
ров установленных насосов. Поскольку у конденсатных насо¬ 
сов нет экономичных средств регулирования, их характерис¬ 
тики должны выбираться с минимально необходимыми запа¬ 
сами. Запас на режим регулирования и на эксплуатационный 
износ рабочих органов достаточно принять равным 10% от 
максимального расхода. Запас по напору при этом будет зави¬ 
сеть от крутизны напорной характеристики. 

Насосы должны иметь непрерывно падающую напорную 
характеристику в интервале подач от 20% до номинальной. 
Наклон напорной характеристики составляет обычно 15-20%. 
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4.3. Особенности и выбор циркуляционных насосов 

Циркуляционные насосы предназначены для снабжения 
электростанции охлаждающей и технической водой. Удель¬ 
ный расход воды, циркулирующей в системе технического 
водоснабжения ТЭС, в среднем составляет 130 кг/(кВт*ч), на 
АЭС — 200 кг/(кВт • ч). Основная часть подаваемой воды 
направляется в конденсаторы турбин (90—97%), а остальная 
часть используется на охлаждение масла, воздуха, водорода, в 
качестве рабочей среды в водоструйных эжекторах, подпитку 
теплосети, химводоочистку и другие нужды. Количество воды, 
подаваемой в конденсаторы, приведено в табл. 1.4. 

Производительность насосов выбирается по летнему режи¬ 
му, когда при высокой температуре воды требуется ее наи¬ 
большее количество. При этом увеличение расхода охлаждаю¬ 
щей воды в конденсаторы турбин в летнее, время допускается. 
не более чем на 10%, а снижение зимой — не более чем на 
50% номинального расхода. 

Количество насосов определяется прежде всего принятой 
схемой водоснабжения 

В настоящее время применяются две основные схемы водо¬ 
снабжения конденсаторов турбин: блочная схема и схема во¬ 
доснабжения с магистральными водоводами. 

Блочная схема водоснабжения применяется, как правило, 
для конденсационных ТЭС при прямоточном водоснабжении 
и при использовании в качестве охладителей воды водохра¬ 
нилищ-охладителей. Эта схема используется при незначи¬ 
тельном удалении береговой насосной oт главного корпуса 
электростанций, так как требует отдельных водоводов на каж¬ 
дую турбоустановку (два водовода на турбину). На конденса¬ 
тор блока устанавливаются два циркуляционных насоса, каж¬ 
дый по своему водоводу на половину конденсатора или, если 
турбоустановка имеет два конденсатора, на один из двух кон¬ 
денсаторов турбоустановки. Данная схема проста в эксплуата¬ 
ции, требует минимального количества запорной арматуры. 
Отсутствие возможности маневрирования и резервирования 
насосного оборудования предъявляет повышенные требова¬ 
ния к надежности насосов, так как выход из строя одного из 
них приводит к снижению мощности энергоблока. 

В схеме с магистральными водоводами насосы на береговой 
насосной работают параллельно на два и более магистральных 
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водовода большого диаметра, по которым вода подается на 
все конденсаторы электростанции. К каждому магистрально¬ 
му водоводу подключается два-три насоса и более, работаю¬ 
щих параллельно. 

Надежность снабжения конденсаторов охлаждающей водой 
обеспечивается подключением к каждому магистральному во¬ 
доводу одной из половин конденсаторов турбин, установлен¬ 
ных на ТЭС. Схема применяется при прямоточном водоснаб¬ 
жении, при оборотном водоснабжении с водохранилищами-
охладителями или градирнями. В этом случае циркуляцион¬ 
ные насосы укрупняют, принимая по одному на турбину. 
Схемы с магистральными водоводами позволяют регулиро¬ 
вать расход охлаждающей воды отключением насосов, допус¬ 
кают резервирование насосов, что повышает надежность функ¬ 
ционирования системы. 

Вследствие усложнения коммутаций, увеличения потерь на¬ 
пора на ТЭС и АЭС с крупным энергоблоками эти схемы 
применяются редко и наиболее распространены на ТЭЦ с 
турбинами малой и средней мощности. 

К циркуляционным насосам резерв не устанавливают. В 
зимнее время, когда при низкой температуре воды расход ее 
существенно снижается, часть насосов фактически является 
резервом. 

Общее давление, создаваемое насосом, определяется дав¬ 
лением, необходимым для подъема воды на геодезическую 
высоту, гидравлическим сопротивлением всасывающих и на¬ 
порных водоводов с арматурой и самого конденсатора. 

В целях уменьшения капитальных вложений и эксплуата¬ 
ционных издержек наиболее рациональна одноступенчатая 
схема перекачки воды. 

Применение двухступенчатой схемы может быть, в частнос¬ 
ти, обусловлено ограничением давления на стенки конденса¬ 
тора. Так, для электростанций с градирнями производитель¬ 
ностью 100 000 м3/ч и более необходим напор 30—40 м, а 
значения давлений на корпусе водяных камер эксплуатируе¬ 
мых конденсаторов не превышают допустимых техническими 
условиями 100—200 кПа. 

Разрабатываемые конструкции конденсаторов с допусти¬ 
мым избыточным давлением в водяной камере до 350 кПа 
позволят отказаться от двухступенчатых схем. 

Для подачи охлаждающей воды в конденсаторы применя-
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ются центробежные горизонтальные (типа Д) и вертикальные 
(типа В) насосы, а тдкже вертикальные осевые (ОПВ) и диа
гональные (ДИВ). 

Выбрр насоса определяется способом и схемой водоснабже
ния станции^ типом турбоустановки и характеристиками гид

равлического тракта и насоса. 
Напорная характеристика цент

робежного насоса H — Q представ
ляет собой плавно ниспадающую 
кривую (рис. 4.12); мощность, 
потребляемая насосным агрегатом, 
растет с увеличением подачи и 
имеет тенденцию к уменьшению 
в зоне крутого спада напорной 
характеристики (линия 2). КПД 
насоса достигает максимума при 
номинальной подаче, после чего 
происходит падение КПД (линия 
3). Насос может забирать воду из-
под уровня, расположенного ниже 
или выше его оси. Поскольку до
пускаемый подпор (линия 4) 
обычно указывается в виде абсо

лютного значения давления, то допускаемый кавитационный 
запас. > 0,1 МПа обозначает подпор, а < 0,1 МПа — , 
всасывание, причем допустимая высота всасывания равна 

Регулирование подачи центробежных насосов осуществля
ется дросселированием задвижкой на сливном водоводе (час
тота вращения электродвигателей у этих насосов постоянна). 

Циркуляционный насос подбирается таким образом, чтобы 
гидравлическая характеристика тракта (линия 5) и характе
ристика насоса пересекались в точке номинальной подачи 
насоса (точка А, рис. 4.12), при которой КПД насоса макси
мален. Снижение напорной характеристики вследствие изно
са лопаток насоса практически не влияет на напор насоса. 
Причиной уменьшения подачи может быть изменение гид
равлического сопротивления тракта или геодезического подъ
ема. При повышении напора рабочая точка смещается по 
характеристике влево с соответствующим уменьшением по
дачи. 

Рис. 412. Характеристика центробеж
ного циркуляционного насоса (обо
значения см. в тексте) 
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Циркуляционные насосы центробежного типа не вызывают 
трудностей при включении и эксплуатации в случае парал¬ 
лельной работы на общий водовод. Пуск центробежного на¬ 
соса производится на закрытую задвижку, после достижения 
насосом номинальной частоты вращения открывается напо¬ 
рная задвижка и насос включается в работу. 

Достоинства центробежных насосов заключаются в их вы¬ 
соких кавитационных качествах, надежности, отсутствии на 
характеристике насоса зоны неустойчивой работы и возмож¬ 
ности пуска и остановки насоса на закрытую задвижку. Недо¬ 
статком являются повышенные металлоемкость и радиальные 
габариты по сравнению с осевыми и диагональными насо¬ 
сами. 

Насосы центробежного типа вертикального исполнения типа 
В используются преимущественно в оборотных системах во¬ 
доснабжения с охлаждением воды в градирнях. 

Горизонтальные центробежные насосы типа Д применяют¬ 
ся на турбоустановках небольшой мощности. Характеристики 
этих насосов варьируются изготовлением их на различную 
частоту вращения при разных диаметрах рабочего колеса. 

Напорная характеристика осевого насоса представлена на 
рис. 4.13 (аналогичную характеристику имеют диагональные 
насосы). При фиксированном угле поворота лопастей и 
неизменной частоте вращения насоса характеристика имеет 
три участка: рабочий (отрезок АВ), переходный (ВС) и нера¬ 
бочий (СД). 

Если характеристика сети (линия 4) пересекает характерис¬ 
тику насоса в пределах ее рабочего участка, насос работает 
устойчиво. Если точка пересечения оказывается на верхней 
точке рабочего участка (точка В), система становится неустой¬ 
чивой и насос скачкообразно переходит при том же напоре 
на нерабочий участок характеристики (в точку К), резко умень¬ 
шая подачу. При этом появляются гидравлические удары, 
вибрация, кавитационные явления, что вызывает поврежде¬ 
ние насоса. Зона неустойчивой работы составляет значитель¬ 
ный диапазон подачи насосов (до 40—60% максимальной). 
Для надежной и экономичной эксплуатации насосов ограни¬ 
чивается рабочая зона режимов (на рисунке граница зоны 
показана жирной линией). 

На характеристику наносятся также линии допустимого ка-
витационного запаса (5) и линии постоянного КПД насоса 
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Рис. 4.13. Характеристика осевого циркуляционного насоса (обозначения см. в тексте) 

(2). Если на характеристике не приводят нерабочие участки, 
то жирной горизонтальной чертой (линия 5) задают линию 
максимально допустимого статического напора при 
заполненном напорном трубопроводе во время пуска насоса. 

Поворотно-лопастные насосы типов ОПВ и ДПВ имеют 
механизм для разворачивания от руки (на остановленном 
насосе) или при помощи электрического или гидравлического 
привода лопастей рабочего колеса (на работающем насосе) от 
минимального угла до максимального, что приводит к прак¬ 
тически эквидистантному смещению рабочего участка (линия 
2) напорной характеристики кверху. Поворотом рабочих ло¬ 
пастей можно достичь изменения подачи насоса от 100 до 70% 
максимального значения (на характеристике переход от точки 
М до точки N). Применение в этих насосных установках 
двухскоростных электродвигателей позволяет расширить 
диапазон регулирования. 

Особенности характеристик осевых насосов создают опре¬ 
деленные затруднения при работе их на общую магистраль. 
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При параллельной работе осевых насосов увеличение гидрав¬ 
лического сопротивления сети может привести к тому, что 
один из параллельно включенных насосов, характеристика 
которого может отличаться от напорных характеристик даже 
"аналогичных насосов одного типа, перейдет на недопустимый 
режим работы, отвечающий нерабочей ветви характеристики. 

Оптимальным условием включения насосов типа ОПВ и 
ДПВ отвечает блочная система водоснабжения, когда один 
насос работает на свой конденсатор или на одну половину 
конденсатора. В этом случае исключается взаимное воздейст¬ 
вие, насосов друг на друга. 

В отличие от центробежных насосов, у которых потребляе¬ 
мая мощность повышается с ростом подачи насосов, достигая 
наибольшего значения при максимальном расходе, у осевых и 
диагональных насосов потребляемая мощность растет с умень¬ 
шением расхода. Пуск осевых насосов должен проводиться с 
открытой задвижкой, причем давление в напорном водоводе 
должно быть ниже указанного на характеристике допустимо¬ 
го статического напора. При пуске с закрытой напорной 
задвижкой происходит резкое увеличение напора, что может 
привести к поломке насоса или выходу из строя электродви¬ 
гателя. 

Диагональные насосы типа ДПВ занимают по расположе¬ 
нию лопастей рабочего колеса как бы промежуточное 
положение между центробежным и осевым насосами, имеют 
более высокий напор и применяются в основном на электро¬ 
станциях с оборотной системой водоснабжения с градирня-
ми, а также для турбоустановок с боковым расположением 
конденсаторов. 

В табл. 4.4 приведены основные технические характеристи¬ 
ки применяемых циркуляционных насосов. 
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Таблица 4.4. Техническая характеристика циркуляционных насосов 
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Контрольные вопросы и задачи 

1. Чему равно давление всасывания в камере смешения пароструйного и 
водоструйного эжекторов, если расход отсасываемого воздуха =0? 

2. Каково назначение охладителей пароструйных эжекторов, обратных клапанов? 
3. Для чего основной пароструйный эжектор выполняется многоступенчатым? 
4. При каких условиях и почему водоструйный эжектор отсасывает из конден

сатора большее количество пара вместе с воздухом, чем пароструйный? 
5. Какими критериями руководствуются при выборе расчетной производитель

ности эжектора? 
6. Почему нельзя применять водоструйные эжекторы на одноконтурных АЭС? 
7. Назовите основные факторы, определяющие характеристику эжектора? 
8. Почему увеличение давления пара в конденсаторе влияет на производитель

ность пароструйного эжектора? 
9. Почему характеристики пусковых пароструйных эжекторов не имеют пере

грузочного участка? 
10. Какими факторами определяется рабочая производительность эжектора? 
11. Определите давление всасывания паровоздушного эжектора при отсосе 

паровоздушной смеси с температурой, равной 30 °С, расходе отсасываемого возду
ха 40 кг/ч, если =4 кПа, =115 кг/ч. , 

12. Из каких соображений выбирается количество эжекторов на турбоустанов-
ку? 

13. В чем состоят достоинства и недостатки паро- и водоструйных эжекторов? 
14. Каково назначение конденсатных и циркуляционных насосов? 
15. Как выбирается производительность конденсатных и циркуляционных 

насосов? 
16. Как выбирается количество циркуляционных и конденсатных насосов? 
17. Какое минимальное количество циркуляционных насосов устанавливается 

в схемах водоснабжения с магистральными водоводами? 



Глава пятая 

ЭКСПЛУАТАЦИЯ КОНДЕНСАЦИОННЫХ УСТАНОВОК 

5.1. Правила технической эксплуатации конденсационных 
установок 

Организацию эксплуатации конденсационных установок 
регламентируют следующие документы: "Правила техничес¬ 
кой эксплуатации электрических станций и сетей", "Правила 
внутреннего распорядка по электростанции", должностные 
инструкции, инструкции по эксплуатации и ремонту обору¬ 
дования. 

Основным документом являются "Правила технической экс-
плуатации электрических станций и сетей" (ПТЭ) [61]. В них 
изложены основные организационные и технические требо¬ 
вания, предъявляемые к эксплуатации энергетических объек¬ 
тов, определены задачи и организационная структура электро¬ 
станций, сетей и энергосистем, даны основные положения по 
приемке в эксплуатацию оборудования, организации подго¬ 
товки персонала, вопросы техники безопасности, противопо¬ 
жарной охраны и эксплуатации оборудования. Правила опре¬ 
деляют обязанности оперативного персонала, организацию 
диспетчерской службы и средств диспетчерского и технологи¬ 
ческого управления, а также организацию ремонта и эксплу¬ 
атационную техническую документацию. 

Согласно ПТЭ, при эксплуатации конденсационной уста¬ 
новки должна быть обеспечена экономичная и надежная ра¬ 
бота турбины во всех режимах эксплуатации с соблюдением 
нормативов напоров (недогревов) в конденсаторе и норм 
качества конденсата. 

При эксплуатации конденсационной установки должны про¬ 
водиться (п. 4.4.19 ПТЭ): 

профилактические мероприятия по предотвращению загряз¬ 
нений конденсатора (обработка охлаждающей воды химичес¬ 
кими и физическими методами, применение шарикоочист-
ных установок и т. п.); 

периодические чистки конденсаторов при повышении дав¬ 
ления отработавшего пара по сравнению с нормативными 
значениями на 0,5. кПа из-за загрязнения поверхностей ох¬ 
лаждения; 
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контроль за чистотой поверхности охлаждения и трубных 
досок конденсатора; 

контроль за расходом охлаждающей воды (непосредствен
ным измерением расхода или по тепловому балансу конденса
торов), оптимизация расхода охлаждающей воды в соответст
вии с ее температурой и паровой нагрузкой конденсатора; 

проверка плотности вакуумной системы и ее уплотнение; 
присосы воздуха, кг/ч, в диапазоне изменения паровой на
грузки конденсатора 40—100% должны быть не выше значе
ний, определяемых по формуле 

где N — номинальная электрическая мощность турбоустано-
вок на конденсационном режиме, МВт; 

проверка водяной плотности конденсатора путем система
тического контроля солесодержания конденсата; 

проверка содержания кислорода в конденсате после кон-
денсатных насосов. 

Методы контроля за работой конденсационной установки 
и его периодичность определяются местной инструкцией в 
зависимости от конкретных условий эксплуатации. 

Для конденсационных установок АЭС проводится также 
контроль за радиоактивностью конденсата и парогазовой смеси 
на \выхлопе из пароструйных эжекторов. При повышении 
радиоактивности парогазовой смеси на выхлопе из эжекторов 
выше установленных значений турбина должна быть разгру
жена и остановлена в период, определяемый главным инже
нером электростанции. 

В случае недопустимого повышения давления в конденсато
ре турбина должна быть немедленно отключена персоналом 
путем воздействия на. выключатель (кнопку аварийного от
ключения) при отсутствии или отказе в работе защиты. Необ
ходимость срыва вакуума при отключении турбины определя
ется местной инструкцией в соответствии с указаниями завода-
изготовителя. 

Сброс в конденсатор рабочей среды из котла или паропро
водов и подача пара в турбину для ее пуска должны осущест
вляться при давлении пара в конденсаторе, указанном в ин
струкциях или других документах заводов-изготовителей тур
бины, но не выше 60 кПа. 

Требования к охлаждающей воде и конденсату регламенти-
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руются ПТЭ. Водно-химический режим электростанции 
должен обеспечивать работу основного и вспомогательного 
оборудования без повреждений и снижения экономичности, 
вызванных образованием накипи и отложений на теплопере-
дающих поверхностях, в том числе на трубках конденсаторов 
турбин. 

Качество конденсата турбин должно отвечать следующим 
нормам: 

общая жесткость не должна превышать, мкг-экв/кг: 
для прямоточных котлов (до конденсатоочистки) 0,5 
для котлов с естественной циркуляцией в зависимости 
от давления и вида топлива 1,0—3,0 

содержание растворенного кислорода после конденсатных 
насосов, не более, мкг/кг 20 
удельная электрическая проводимость конденсата 
турбоустановок с прямоточными котлами, не более, 
мкСм/см 0,5 
Система технического водоснабжения должна обеспечивать 

бесперебойную подачу охлаждающей воды в необходимом 
количестве и требуемого качества, предотвращение загрязне¬ 
ния конденсаторов турбин и систем технического водоснаб¬ 
жения, выполнение требований охраны окружающей среды. 

Выбор профилактических мероприятий по предотвраще¬ 
нию образования отложений в трубках конденсаторов турби-
н, коррозии, обрастания систем водоснабжения, цветения 
воды или зарастания водохранилищ-охладителей водной рас¬ 
тительностью определяется местными условиями, их эффек¬ 
тивностью, допустимостью по условиям охраны окружающей 
среды и экономическим соображениями. 

В случае накипеобразующей способности охлаждающей воды 
(повышенной карбонатной жесткости) в зависимости от сис¬ 
темы водоснабжения электростанции должна проводиться 
обработка воды (продувка, подкисление либо фосфатирова-
ние, или комбинированная обработка, а также организация 
водообмена в источнике подпитки оборотного водоснабже¬ 
ния с водохранилищами-охладителями). 

При невозможности понижения карбонатной жесткости ох¬ 
лаждающей воды до требуемого значения должны предусмат¬ 
риваться установки по кислотным промывкам конденсаторов 
и по очистке промывочных растворов. 

Сетевая или подпиточная вода, нагреваемая во встроенных 
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пучках конденсаторов теплофикационных турбин, должна 
удовлетворять нормам, предъявляемым к качеству этой воды. 

5.2. Эксплуатационный контроль работы конденсационной 
установки 

Показателями, характеризующими работу конденсацион
ной установки (см. §1.4), являются давление отработавшего 
пара и недогрев при заданных значениях паровой нагруз
ки, расхода и температуры охлаждающей воды на входе в 
конденсатор. 

Основным интегральным показателем, отражающим влия
ние всех режимных факторов и состояние веех элементов 
конденсационной установки на ее работу, является давление 

Рис. 5.1. Параметры для контроля конденсационной установки: 
1 —давление пара в контрольной ступени турбины; 2—давление пара в конденсаторе; 

3, 4 — давление и температура воды перед конденсатором; 5 — расход воды; 6 — 
температура конденсата; 7, 8 — отбор пробы конденсата на химический анализ из 
конденсатора и после конденсатного насоса; 9— гидравлическое сопротивление; 10— 
уровень конденсата в конденсатосборнике; 11,12—давление и температура паровоз¬ 
душной смеси на входе в эжектор; 13, 14 — температура и давление воды перед 
водоструйным эжектором; 15 —давление рабочего пара перед пароструйным эжектором; 
16 — температура паровоздушной смеси на выхлопе пароструйного эжектора; 17 — 
расход воздуха, удаляемого пароструйным эжектором; 18 — температура воды после 
конденсатора 
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Таблица 5.1. Измерительные приборы и устройства для контроля работы конденсационной установки 
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отработавшего пара, которое позволяет оценить общее состо¬ 
яние конденсационной установки, но не дает возможности 
выявить причину ухудшения ее работы при значениях давле¬ 
ния выше нормативного. 

На рис. 5.1 показаны величины, контролируемые при рабо¬ 
те конденсационной установки, и места их измерения. В табл. 
5.1 приведены перечень измеряемых параметров и приборы, 
применяемые для измерения. 

Контроль за работой конденсационной установки осущест¬ 
вляется путем сравнения фактических эксплуатационных по¬ 
казателей ее работы с нормативными характеристиками, со¬ 
ставленными на основании обобщения результатов двух-трех 
тепловых испытаний однотипных конденсационных устано¬ 
вок турбин во всем диапазоне изменения определяющих ре¬ 
жим установки величин (температура и расход охлаждающей 
воды, паровая нагрузка). 

Испытания проводились на конденсационных установках, 
проработавших 'после монтажа и пуска турбоагрегата не менее 
400—5000 ч при практически чистых поверхностях охлажде¬ 
ния конденсаторов и воздушной плотности вакуумной систе¬ 
мы, удовлетворяющей требованиям ПТЭ, что обеспечивает 
нормальную работу турбоустановки с одним воздухоудаляю-
щим устройством. 

В нормативных характеристиках представлены усредненные 
показатели эффективности работы конденсационной уста¬ 
новки. На конкретной станции фактические показатели мо¬ 
гут быть и лучше нормативных. При отсутствии нормативных 
характеристик для данного типа конденсационных установок 
используются расчетные характеристики, определяемые по 
методике ВТИ [63], либо расчетные характеристики заводов-
изготовителей. Нормативные характеристики конденсацион¬ 
ных установок отечественных турбин, подготовленные АО 
ОРГРЭС, представлены в [43, 56], а также приведены в типовых 
энергетических характеристиках турбоагрегатов. 

Нормативные характеристики конденсационных установок 
содержат графики зависимости давления отработавшего пара 
и недогрева воды до температуры насыщения от паровой 
нагрузки конденсатора и температуры охлаждающей воды на 
входе. Эти зависимости даются, как правило, для двух значе¬ 
ний расхода охлаждающей воды — номинального (характер¬ 
ного для летнего периода эксплуатации) и примерно 0,7 от 
номинального (зимний период эксплуатации). 
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Для конденсатора 800 КЦС-3 турбины К-800-240-3 зависи¬ 
мости приведены для расходов охлаждающей воды равных 
0,9—1,4 от номинального (рис. 5.2, 5.3). В характеристики 
конденсаторов теплофикационных турбин дополнительно 
включены также графики для расхода охлаждающей воды около 
0,5 от номинального (работа в отопительный период с малы¬ 
ми паровыми нагрузками в конденсаторе). Нормативные зна¬ 
чения величин для расходов охлаждающей воды, отличаю¬ 
щихся от расходов, для которых построены нормативные гра¬ 
фики, определяются линейной интерполяцией. 

Нормативные характеристики включают в себя также зави¬ 
симость гидравлического сопротивления конденсатора от рас¬ 
хода охлаждающей воды (рис. 5.4), нагрев воды в конденсато¬ 
ре от паровой нагрузки конденсатора и сетку поправок к 
мощности турбины в зависимости от давления в конденсато¬ 
ре (см. рис. 1.14 и 1.15). 

Оценку эффективности работы конденсационной установ¬ 
ки по данным эксплуатационного контроля рекомендуется 
производить при номинальной или близкой к ней паровой 
нагрузке конденсатора. Отвечающие номинальному расходу 

Рис. 5.2. Нормативная характеристика конденсатора 800 КЦС-3 турбины К-800-240-3 
для номинального расхода воды 
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Рис. 5.3. Нормативная характеристика 
конденсатора 800 КЦС- 3 турбины К-800-
240-3 для расхода воды 

Рис. 5.4. Нормативная характеристи¬ 
ка гидравлического сопротивления 
конденсатора 800 КЦС-3 турбины 
К-800-240-3 

отработавшего пара данные типовой характеристики наиболее 
точны, а показатели, используемые для оценки работы уста¬ 
новки, имеют при этом наибольшие значения, что также 
повышает точность контроля ее работы. 

Пример 5.1. С помощью нормативной характеристики оценить текущее состоя¬ 
ние конденсатора 800 КЦС-3 турбины К-800-240-3 и определить потери мощнос¬ 
ти турбоагрегата (при неизменном расходе пара), если t1в=20 °С, GB=80000 м3/ч, 
Dк=1300 т/ч, рк=4,9 кПа, Hк=80 кПа. 

При t1в= 20 °С и Dк=1300 т/ч нормативное давление в конденсаторе при 
расходе воды 73000 м3/ч (см. рис.5.2) составляет 5,0 кПа, а при расходе воды 
90000 м3/ч (см. рис. 5.3) — 4.5 кПа. Используя линейную интерполяцию, 
определим нормативное давление при расходе 80000 м3/ч: 

Измеренное давление в конденсаторе выше нормативного на 0,135 кПа, а 
гидравлическое сопротивление конденсатора (см. рис. 5.4) выше на 15 кПа. 

Потери мощности составляют при этих условиях (см. рис. 1.15) 
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Повышение давления отработавшего пара по сравнению с 
типовой характеристикой указывает на то, что турбоустанов-
ка работает с перерасходом теплоты, или при заданном расхо¬ 
де пара ее мощность будет ниже номинальной. Конкретный 
перерасход теплоты можно определить по приводимым в ти¬ 
повых энергетических характеристиках турбоагрегатов графи¬ 
кам поправок к расходу теплоты на отклонение давления 
отработавшего пара от номинального значения. 

Увеличение недогрева по сравнению с нормативным значе¬ 
нием, определенным по типовой характеристике при тех же 
значениях паровой нагрузки конденсатора, расхода и темпе¬ 
ратуры охлаждающей воды, что и измеренных при проведе¬ 
нии контроля, указывает или на большие присосы воздуха в 
вакуумную часть турбины, или на загрязнение внутренней 
поверхности трубок конденсатора, или на обе причины одно¬ 
временно. Загрязнения трубок со стороны пара, как правило, 
не наблюдается. Контроль недогрева должен проводиться ре¬ 
гулярно, причем тем чаще, чем интенсивнее происходит за¬ 
грязнение трубок, но не реже, чем через каждые 10 сут. 

Повышенный, по сравнению с нормативным, нагрев ох¬ 
лаждающей воды указывает на недостаточный расход воды и 
уменьшение из-за этого кратности охлаждения. 

Измерение гидравлического сопротивления конденсатора по¬ 
зволяет косвенно контролировать расход охлаждающей воды 
и загрязнение трубных досок и трубок конденсатора. Значе¬ 
ние гидравлического сопротивления конденсатора ниже нор¬ 
мативного указывает на недостаточный расход воды. Повы¬ 
шенное гидравлическое сопротивление служит сигналом о 
загрязнении трубных досок и может служить основанием для 
отключения половины конденсатора (одного потока) по ох¬ 
лаждающей воде и его очистки. Следует отметить, что измере¬ 
нием гидравлического сопротивления практически невозможно 
обнаружить небольшие загрязнения внутренней поверхности 
трубок, в особенности при образовании небольшого слоя 
накипи. В этом случае контроль по недогреву более точен. 
Резко увеличивается гидравлическое сопротивление при за¬ 
грязнении трубных досок и трубок деревянной щепой, водо¬ 
рослями, застрявшей рыбой, илистыми отложениями и дру¬ 
гими крупными предметами. 

Повышенное переохлаждение конденсата может вызывать¬ 
ся в регенеративном конденсаторе либо неисправностью авто¬ 
матического электронного регулятора уровня конденсата в 
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Таблица 5.2. Неполадки в работе конденсационной установки 

Неполадки 

Увеличение против 
нормативного значения 
недогрева воды 

а) при одновременном 
увеличении гидравличес¬ 
кого сопротивления 
конденсатора и нор¬ 
мальном состоянии 
воздушной плотности 
вакуумной системы 

б) при одновременном 
увеличении переохлаж¬ 
дения конденсата, 
содержания кислорода в 
конденсате (проверка 
воздушной плотности 
свидетельствует об 
увеличении присосов 
воздуха) 

в) при одновременном 
увеличении содержания 
кислорода в конденсате и 
нормальном состоянии 
воздушной вакуумной 
системы 

Основные причины 

Загрязнение конденсатор¬ 
ных трубок (проверяется 
визуально осмотром 
трубок в отключенной по 
воде половине конденса¬ 
тора, а также оценивается 
расчетом коэффициента 
чистоты) 

Повышенные присосы 
воздуха в вакуумную 
систему. Пароструйные 
эжекторы работают на 
перегрузочной (крутой) 
ветви своей характеристи¬ 
ки. Залив нижних рядов 
трубок конденсатом из-за 
неисправности регулятора 
уровня конденсата 

Ухудшение работы возду-
хоудаляюших устройств 
из-за недостаточного 
давления рабочей среды 
(пара, воды) перед ними; 
недостаточное поступ¬ 
ление воды в охладители 
пароструйного эжектора, 
неисправность насоса 
рабочей воды водоструй¬ 
ного эжехтора 

Способы устранения 

Проверить и наладить 
режим обработки воды. 
Провести очистку трубок 
принятым на 
электростанции способом 

Провести поиски мест 
присосов в вакуумной 
части установки и 
устранить неплотности 
Исправить регулятор 
уровня конденсата в 
конденсаторе и наладить 
его работу 

Пароструйные эжекторы: 
восстановить давление 
пара перед соплами до 
нормального, проверить 
чистоту трубок холодиль¬ 
ников; заглушить или 
заменить поврежденные 
трубки холодильников; 
проверить заполнение 
холодильников 
конденсатом и чистоту 
дренажных линий. 
Водоструйные эжекторы: 
восстановить давление 
воды перед соплами до 
нормального. Провести 
ревизию сопл и диффу¬ 
зоров чистку, замену 
изношенных 
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Продолжение табл. 5.2 

Неполадки 

Увеличение против 
нормативного значения 
нагрева охлаждающей 
воды 

а) при одновременном 
увеличении давления 
охлаждающей воды перед 
конденсатором и гидрав¬ 
лического сопротивления 
конденсатора 

б) при одновременном 
увеличении давления 
воды перед конденсато¬ 
ром, в сливных трубах 
конденсатора и умень¬ 
шении гидравлического 
сопротивления 

в) при одновременном 
уменьшении давления в 
напорной магистрали, 
разрежения на всасыва¬ 
ющей линии циркуля¬ 
ционного насоса, гидрав¬ 
лического сопротивления 
конденсатора 

г) при одновременном 
увеличении разрежения в 
сифоне, уменьшении 
давления в напорной 
линии перед конденса¬ 
тором и гидравлического 
сопротивления 
Увеличение содержания 
кислорода в конденсате 
после конденсатных 
насосов сверх норм ПТЭ 
Повышенная жесткость 
конденсата 

Основные причины 

Загрязнение трубных 
досок или трубок 
Неисправность 
водоочистительных 
устройств на водозаборе 
Засорение сопл градирни 
или брызгального 
устройства 
Наличие подпора на 
сливной линии 
конденсатора из-за 
неполного открытия 
сливной задвижки (зат¬ 
вора) или скопления 
воздуха в верхней части 
сливной камеры 

Износ рабочих колес, 
засорение каналов колес и 
направляющих аппаратов, 
подсос воздуха через 
уплотнения вала 
циркуляционных насосов 

Наличие большого 
сопротивления по 
напорной линии 
конденсатора 

Появление присосов воз¬ 
духа на участке трубопро¬ 
вода конденсатор — 
конденсатный насос 
Присосы охлаждающей 
воды в основном конден¬ 
саторе или конденсаторе 
ТПН 

Способы устранения 

Провести очистку 
трубных досок и трубок 
Проверить состояние и 
наладить работу 
вращающихся сопл 
Провести промывку сопл 

Проверить открытие 
задвижки (затвора) на 
сливной линии (открыть 
полностью) Включить в 
работу эжектора цирку¬ 
ляционной системы 
(восстановить сифон). 
Проверить состояние сопл 
брызгального бассейна 

Включить резервный 
циркуляционный насос. 
Остановить и отреви-
зировать работавший 
насос 

Проверить положение 
задвижек на напорной 
линии конденсатора 
(открыть полностью) 

Провести поиск и 
устранение неплотностей 

Проверить водяную плот¬ 
ность конденсатора, 
обнаружить и устранить 
место присоса сырой воды 
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конденсатосборнике и заливом конденсатом нижних рядов 
трубок, либо чрезмерными присосами воздуха в вакуумную 
систему. Отрицательные последствия переохлаждения указа¬ 
ны в §1.3. Помимо этого, переохлаждение конденсата вызы¬ 
вает дополнительный расход пара в подогреватель низкого 
давления (ПНД-1) для увеличения нагрева конденсата в нем. 
Это приводит к недовыработке мощности потоком пара от 
последнего отбора турбины до конденсатора. Повышенный 
расход пара в подогреватель низкого давления (ПНД-1) вы¬ 
зывает увеличение в нем недогрева воды, а также усиленную 
вибрацию и разрушение трубок. Понижение экономичности 
турбоустановки при переохлаждении конденсата на 5 °С со¬ 
ставляет для ТЭС 0,1—0,15%, для АЭС — до 0,2%. 

Так же сопоставляется содержание кислорода в конденсате 
и его жесткость в сравнении с нормами ПТЭ (см. §5.1). 

Контроль за работой конденсационной установки позволя¬ 
ет своевременно и достаточно точно определять причины 

.ухудшения вакуума и находить пути их устранения. В табл. 
5.2 приведены неполадки, основные причины, их вызываю¬ 
щие, и способы устранения неполадок. 

5.3. Гидравлическая и воздушная плотности конденсатора 

Гидравлические4 неплотности, приводящие к попаданию ох¬ 
лаждающей воды в паровое пространство конденсатора и по¬ 
вышению вследствие этого солесодержания конденсата, могут 

- возникать в соединениях трубок с трубными досками, в труб¬ 
ках конденсатора, в местах разъемных соединений конденса¬ 
тора. 

Причинами образования гидравлических неплотностей в 
конденсаторах могут быть: коррозионные и эрозионные по¬ 
вреждения трубок с водяной и паровой сторон; механические 
повреждения трубок; дефекты закрепления трубок в трубных 
досках; дефекты приварки основных трубных досок к корпу¬ 
су конденсатора или сварки между собой частей сборных 
трубных досок. 

В условиях эксплуатации о гидравлической плотности су¬ 
дят по данным результатов химических анализов проб кон¬ 
денсата, отбираемых каждую смену, или по показаниям авто¬ 
матических солемеров. Допустимые нормы жесткости кон¬ 
денсата указаны в §5.1. 

Техническими условиями на поставку конденсаторов 
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заводами-изготовителями присосы охлаждающей воды огра¬ 
ничиваются 0,001% ее расхода. Количественную оценку при-
сосов на работающем конденсаторе можно провести, вос¬ 
пользовавшись соотношением жесткостей конденсата (Жк) и 
охлаждающей воды (Жв) или содержанием В ней каких-либо 
примесей, например, хлоридов или кремниевой кислоты. 

Присос, выраженный в долях от расхода охлаждающей воды, 
определяется из соотношения 

где D — сумма расходов конденсата отработавшего пара и 
поступающих в конденсатор дренажей; Ск, Св — содержание 
примеси-индикатора в конденсате и охлаждающей воде соот
ветственно. 

Пример 5.2. Определить присосы воды в конденсационной установке 
800 КЦС-3, если D=1500 т/ч, GB=90000 м3/ч, Жв=3,6, Жк=0,4 

Анализ нарушений в работе конденсационных установок 
показывает, что наиболее частой причиной повреждения тру
бок является коррозия (до 70%), которая может явиться след
ствием воздействия коррозионно-активных примесей, содер
жащихся в охлаждающей воде. 

В латунных трубках коррозионные повреждения проявля
ются в форме общего обесцинкования, местного (пробочно
го) обесцинкования коррозионного растрескивания, удар
ной коррозии и коррозионной усталости. 

Общее обесцинкование (протекающее при опресненных и 
слабоминеральных не загрязненных стоками водах) проявля
ется в образовании с водяной стороны трубок постепенно 
углубляющегося слоя красной губчатой меди. Замена трубок 
из-за утонения и уменьшения механической прочности их 
стенок происходит в этом случае через 15—20 лет эксплуата
ции и более. 

При местном обесцинковании на внутренней поверхности 
трубок образуются язвины (диаметром до 3—5 мм) и пробки 
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губчатой меди, проникающие в глубь стенки и образующие 
при выпадении пробок сквозные отверстия. 

При наличии в трубках растягивающих напряжений, боль¬ 
шей частью остаточных напряжений, не снятых из-за неудов¬ 
летворительного отжига при изготовлении, а также в агрес¬ 
сивной охлаждающей воде происходит коррозионное рас¬ 
трескивание трубок. 

При побочном обесцинковании и коррозионном растрес¬ 
кивании выход трубок из работы может начаться через три-
пять лет эксплуатации. Необходимо проводить проверку тру¬ 
бок на отсутствие остаточных напряжений (с помощью амми¬ 
ачной пробы) и при наличии напряжений проводить отжиг 
труб. 

При высокоминерализованных водах входные участки ла¬ 
тунных трубок могут подвергаться ударной коррозии или 
эрозионно-коррозионному разрушению. Этот вид разруше¬ 
ния обычно проявляется на участке 100—200 мм от входа 
воды в трубки в виде шероховатости, интенсивнрго уменьше¬ 
ния толщины стенок и сквозных язв. Ударная коррозия ла¬ 
тунных трубок обычно наблюдается при скоростях воды в 
них выше 1,5 м/с и усиливается с увеличением скорости. 
Причиной коррозии служит, по-видимому, срыв защитной 
пленки с поверхности трубки пЪд действием струй воды, 
абразивных примесей и пузырьков воздуха, выделяющихся 
при входе потока в трубки. 

Для защиты входных участков иногда вставляются втулки 
из пластмассы длиной 150-200 мм или наносится покрытие 
на входной участок из синтетического материала. Втулка или 
покрытие должны иметь плавное очертание на входе и сходя¬ 
щую на нет толщину по их длине, так как наличие уступа при 
переходе к металлу приводит к образованию очага коррозии. 

В зарубежной практике имеется опыт создания защитного 
высокотеплопроводного покрытия по всей длине трубы. По¬ 
крытие не только защищает трубку от коррозии и уменьшает 
загрязняемость отложениями, но и способно устранять де¬ 
фекты стенок и даже разрушения, тем самым предотвращая 
замену трубок. Срок службы покрытия составляет до 10 лет. 

Трубки из медно-никелевых сплавов подвержены язвенной 
коррозии под отложениями, а при кислых водах или содер¬ 
жащих сульфиды — пробочному обезникеливанию. Для пред¬ 
отвращения или замедления коррозии трубок из медных спла¬ 
вов рекомендуется образование на поверхности защитной 
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пленки путем добавки в охлаждающую воду сульфата железа 
или других его соединений либо установка в передней водя¬ 
ной камере конденсатора железных анодов. 

Эрозия трубок с паровой стороны наблюдается в первых 
рядах трубных пучков со стороны входа пара, содержащего 
капельную влагу, или в зонах повышенных скоростей пара, а 
также в местах ввода в конденсатор горячих дренажей. 

Возможно появление аммиачной коррозии трубок в зоне 
воздухоохладителя, где концентрации газов наиболее высо¬ 
кие. Целесообразно в этих местах трубки выполнять из стой¬ 
ких против эрозии материалов, а также с повышенной тол¬ 
щиной стенки. 

Механические повреждения трубок, проявляющиеся в об¬ 
разовании усталостных трещин вблизи основных и промежу¬ 
точных трубных досок, фрикционной коррозии (истирании) 
трубок в отверстиях промежуточных перегородок, взаимном 
истирании трубок при соударениях на больших длинах про¬ 
летов наиболее опасны с точки зрения ухудшения гидравли¬ 
ческой плотности конденсатора. Возможными причинами 
механических повреждений трубок являются вибрация, при¬ 
водящая к 20% нарушений, дефекты изготовления, несоблю¬ 
дение правил транспортировки и хранения трубок, а также 
попадание в конденсатор из турбины отломившихся кусков 
бандажа, лопаток, стеллитовых пластинок. 

При наличии вибрационных разрушений трубок необходи¬ 
мо установить на длинных пролетах дополнительные опоры, 
где это возможно, предварительно выполнив поверочный рас¬ 
чет на отстройку частоты собственных колебаний от частоты 
возмущающей силы. Дополнительные опоры могут выпол¬ 
няться в виде деревянных или пластмассовых вставок между 
трубами, шлангов или демпфирующих поясов, выполненных 
из пластичной металлической ленты, не образующей корро¬ 
зионной пары с трубками конденсатора. 

При замене в условиях эксплуатации трубок конденсатора 
трубками из другого материала также необходимо проводить 
расчетную проверку отстройки частоты собственных колебаний 
трубок пучка от частоты возмущающей силы. 

Контроль состояния трубок может осуществляться путем 
визуального или визуально-оптического (с помощью эндо¬ 
скопов) осмотра внутренней поверхности; выемки из кон¬ 
денсатора трубки для определения ее толщины, характера и 
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размеров повреждения; а также вихретоковой дефектоскопи¬ 
ей и электрохимическим контролем. 

Регулярный контроль позволяет судить о состоянии тру¬ 
бок, имеющих повреждения, не распространяющиеся на всю 
толщину их стенок и способные явиться в дальнейшем при¬ 
чиной массового выхода трубок из строя. 

Контроль позволяет обнаружить повреждения защитной 
пленки на поверхности (ее растрескивание и отслаивание); 
характер и месторасположение повреждений стенки; отверс¬ 
тия, образовавшиеся в результате фрикционной коррозии 
(при истирании стенок в промежуточных перегородках или 
на середине пролетов трубок между собой в результате значи¬ 
тельной амплитуды их колебаний); отложения, вызывающие 
подшламовую коррозию стенок. 

Мероприятия, выполняемые в конденсаторах для предохра¬ 
нения конденсата от попадания в него охлаждающей воды, 
описаны в §3.7. 

Обнаружение мест присоса охлаждающей воды в паровое 
пространство конденсатора обеспечивает условия для получе¬ 
ния максимальной гидравлической плотности конденсата. На 
работающей турбине отыскание неплотностей может произ¬ 
водиться при отключении по охлаждающей воде одной из 
половин конденсатора: к трубной доске прижимается тонкая 
пластиковая пленка или наносится слой пены, а в противопо¬ 
ложной водяной 'камере соответствующий участок чем-либо 
закрывается. Наличие крупных неплотностей обнаруживается 
по вдавливанию пленки или засасыванию пены внутрь по¬ 
врежденных трубок 

На неработающей турбине неплотность определяется гид¬ 
равлической опрессовкой или под давлением. Паровое про-
странство конденсатора заливают конденсатом или химически 
очищенной водой на 0,5 м выше уровня соединения горлови¬ 
ны конденсатора с выхлопным патрубком турбины. Для раз¬ 
грузки Опорных пружин перед заполнением конденсатора 
водой под его корпус устанавливают деревянные брусья. Из 
водяных камер спускают охлаждающую воду, трубки и труб¬ 
ные доски предварительно осушают сжатым воздухом. Появ¬ 
ление капель или течи из вальцовочного соединения показы¬ 
вает крупные места подсоса охлаждающей воды. 

Для выявления меньших неплотностей над зеркалом воды 
создается избыточное давление 50—80 кПа с помощью сжато¬ 
го воздуха, причем для поддержания этого давления закрыва-
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ются торцы концевых лабиринтовых уплотнений, задвижки 
на линиях отсрса паровоздушной смеси из конденсатора и 
закрепляется атмосферный клапан. Может применяться пнев
матическая опрессовка конденсатора избыточным давлением 
без заполнения его водой. Места возможных неплотностей 
обнаруживаются при этом, например, путем покрытия их 
мыльным раствором, в котором даже при небольших неплот
ностях образуются в местах выхода воздуха пузыри. 

Для поиска малых неплотностей используется люминесцент
ный метод гидроопрессовки. В воду, заливаемую в паровое 
пространство, подмешивают люминофор, обладающий свой
ством светиться под действием ультрафиолетовых лучей. При 
облучении трубных досок ультрафиолетовыми лучами прони
кающая через неплотности вода с люминофором светится 
ярким желтовато-зеленым светом, что позволяет обнаружить 
в затемненной водяной камере даже очень мелкие течи. 

В этом методе также целесообразно создавать в паровом 
пространстве повышенное давление с помощью сжатого воз
духа. 

Воздух и другие неконденсирующиеся газы попадают в кон
денсатор с паром (несколько процентов общего количества 
удаляемого из конденсатора воздуха) и через неплотности 
вакуумной системы турбины (основное количество газов, уда
ляемых из конденсатора). Воздух проникает также через де
фекты сварных соединений, фланцевые соединения и другие 
узлы, не обладающие достаточной герметичностью, как само
го конденсатора, так и всех остальных элементов турбоуста-
новки, находящихся под вакуумом: регенеративные подогре
ватели, концевые уплотнения, цилиндры турбин и т. д. 

На одноконтурных АЭС помимо воздуха в конденсатор 
попадает гремучий газ, образующийся в результате радиолиза 
воды в реакторе. Концентрация гремучего газа в паре, посту
пающем из реактора в турбину, составляет 10—20 мг/кг. 

Отрицательные последствия от проникновения воздуха в 
вакуумную систему турбины указывались в §1.1, 1.3, 1.4. Сле
дует обратить внимание, что значительные неплотности могут 
препятствовать пуску турбины из-за невозможности набрать 
минимально необходимый для пуска вакуум. 

При воздушных насосах, характеристики кото
рых (См. §4.1) имеют очень крутые перегрузочные участки, 
например двух- и трехступенчатые пароструйные эжекторы, 
присосы воздуха, превышающие производительность воздуш-
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ных насосов в пределах рабочих участков их характеристик, 
могут вызвать останов турбины. Присосы воздуха, как прави¬ 
ло, увеличиваются при уменьшении мощности турбины (рас¬ 
хода пара), поскольку в этом случае увеличивается площадь 
оборудования турбины и регенеративной системы, находяща¬ 
яся под разрежением. 

Особенно недопустимо проникновение воздуха в зону ва¬ 
куумной системы, заполненной конденсатом. В этом случае 
даже минимальные присосы вызывают резкое повышение со¬ 
держания кислорода в конденсате. 

Повышенные присосы воздуха наряду с загрязнением кон¬ 
денсатора принадлежат к числу основных причин повышения 
давления пара в конденсаторе. Необходимо систематически 
контролировать состояние воздушной плотности вакуумной 
системы, проводить отыскание и устранение мест присосов 
воздуха. Абсолютной герметизации вакуумной части достичь 
практически невозможно, поэтому следует добиваться пре¬ 
дельно возможного сокращения присосов воздуха (см. §5.1). 

При расчетных условиях работы конденсатора и допусти¬ 
мых присосах воздуха номинальное давление в конденсаторе 
должно поддерживаться при включении одного (из двух-трех) 
воздушных насосов. При значительных присосах воздуха вклю¬ 
чение двух или трех насосов может позволить поддерживать 
давление несколько выше расчетного, но допустимое по тех¬ 
ническим условиям работы турбины, что не исключает необ¬ 
ходимости отыскания и скорейшего устранения неплотностей 
для обеспечения экономичной работы турбоагрегата и умень¬ 
шения содержания кислорода в конденсате турбины. 

Контроль воздушной плотности вакуумной системы осу¬ 
ществляется количественным или качественным способами. 
Наиболее надежный метод контроля — непосредственное из¬ 
мерение количества удаляемого из конденсатора воздуха с 
помощью дроссельного воздухомера, устанавливаемого на 
выхлопном патрубке пароструйного эжектора. В водоструй¬ 
ных эжекторах такой метод неприменим, поскольку воздух 
вместе с водой сбрасывается в сливной канал. В этом случае 
количество воздуха определяется по методике, предложенной 
ВТИ [38, 53, 76]. 

Качественной оценкой воздушной плотности может слу¬ 
жить скорость падения вакуума при отключенном эжекторе. 
Этим методом рекомендуется пользоваться в случаях, когда 
прямое измерение количества воздуха, отсасываемого эжекто-
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ром, по какой-то причине организовать нельзя. Плотность 
вакуумной системы может считаться хорошей, если скорость 
падения вакуума составляет 0,13—0,26 кПа/мин, и удовлетво¬ 
рительной при 0,39—0,52 кПа/мин. 

Определение воздушных неплотностей на неработающей 
турбине может производиться путем опрессовки ее водой или 
сжатым воздухом, аналогично описанной выше методике. Оп-
рессовка является трудоемким способом, поскольку из-за 
большой разветвленности вакуумной системы опрессовывать 
необходимо ее отдельные участки. К недостаткам этого спо¬ 
соба следует отнести также низкую чувствительность и то, что 
в местах, недоступных для визуального осмотра, не удается 
обнаружить присосы воздуха. Более чувствительны и допус¬ 
кают применение их на работающей турбине методы обнару¬ 
жения неплотностей с помощью галогенных течеискателей. 

5.4. Загрязнение конденсаторов и способы их очистки 

Загрязнение конденсаторов 

При эксплуатации конденсационной установки происхо¬ 
дит загрязнение трубок поверхности теплообмена и водяных 
камер конденсаторов. Загрязнение трубок может происходить 
как с наружной, так и с внутренней сторон. 

Загрязнение периферийных трубок в трубном пучке кон¬ 
денсатора с паровой стороны, вызываемое содержанием в 
паре солей и продуктов коррозии металла, попадание в кон¬ 
денсатор с паром мастики, выжимаемой из разъема ЦНД 
турбины, как правило, не отражается на его работе, и очистка 
трубок с наружной стороны не проводится. 

Используемые для охлаждения конденсаторов природные 
воды содержат растворенные, коллоидные и грубодисперсные 
вещества, а также растительные и животные организмы. Ос¬ 
новными факторами, способствующими загрязнению внут¬ 
ренних поверхностей трубок конденсатора, являются: нали¬ 
чие микро- и макроорганизмов, способных развиваться на 
поверхностях теплообмена; наличие механических примесей 
(ил, песок, шлам), которые могут оседать, особенно в при¬ 
сутствии микроорганизмов, на поверхностях трубок; склон¬ 
ность к выделению осадков солей при нагреве воды. Соответ¬ 
ственно этому, загрязнения могут быть разбиты на три груп¬ 
пы: биологические, механические и солевые. Как правило, 
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загрязнения носят комбинированный характер, в котором 
какой-то конкретный тип имеет преимущественное значение. 

При загрязнении конденсаторов с водяной стороны ухуд¬ 
шение вакуума происходит как из-за увеличения термическо¬ 
го сопротивления за счет загрязнения, так и за счет сокраще¬ 
ния расхода воды через конденсатор вследствие повышения 
его гидравлического сопротивления. Загрязнение конденсато¬ 
ров приводит к значительным перерасходам топлива, а в ряде 
случаев — к ограничению мощности турбины. Кроме того, 
образующиеся в конденсаторах отложения интенсифицируют 
коррозионные процессы в металле трубок, а содержащиеся в 
воде абразивные твердые взвеси (песок, зола) вызывают эро-
зионно-коррозионный износ трубок. 

Методы борьбы с загрязнением конденсаторов включают в 
себя механическую очистку охлаждающей воды, химические и 
физические методы ее обработки, а также различные способы 
очистки и профилактики загрязнений конденсаторов, обес¬ 
печивающие практически постоянное поддержание чистоты 
поверхности охлаждения в течение длительного периода экс¬ 
плуатации. 

Предотвращение загрязнения конденсаторов осуществляется 
прежде всего профилактическими мероприятиями в системе 
технического водоснабжения Для предотвращения механичес¬ 
ких загрязнений устанавливаются водоочистные сооружения в 
виде решеток, сеток и фильтров, улавливающих посторонние 
предметы. Для предотвращения загрязнения взвешенными час¬ 
тицами, не задержанными решетками и сетками, рекомендует¬ 
ся поддерживать скорость воды не ниже 1—1,4 м/с, исключаю¬ 
щую отложение частиц на стенки трубок. 

Химические методы обработки воды предусматривают 
введение в охлаждающую воду различных веществ. При нали¬ 
чии в воде биологических загрязнений применяют периоди¬ 
ческий ввод в циркуляционную воду веществ-биоцидов, при¬ 
водящих к уничтожению микроорганизмов и моллюсков. В 
качестве биоцидов используют хлор и его соединения, а так¬ 
же медный купорос и другие растворимые соединения меди. 
Выбор биоцида, требуемая его доза и периодичность подачи 
зависят от вида моллюска и свойств воды. При этом должны 
учитываться требования охраны водных бассейнов от хими¬ 
ческого загрязнения 

Для предотвращения солевых загрязнений (накипи), воз¬ 
никающих при охлаждении конденсаторов минерализован-
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ной водой с высокой карбонатной (временной) жесткостью, 
применяются следующие мероприятия: 

понижение концентрации солей в системе оборотного во
доснабжения путем обновления циркуляционной воды с по
вышенной жесткостью свежей водой с меньшей жесткостью; 

обогащение воды диоксидом углерода (рекарбонизация цир
куляционной воды). При обработке воды дымовыми газами 
котлов в результате взаимодействия карбонатов с углекислым 
газом образуются растворимые бикарбонаты, и выпадение 
накипи на трубах не происходит даже при значительной ис
ходной карбонатной жесткости: 

понижение жесткости подпиточной воды и ограничение 
водородного показателя рН циркуляционной воды путем 
добавки серной или соляной кислоты; 

введение игнибиторов накипеобразования — неорганичес
ких и фосфорорганических комплексонов, которые, адсорби-
руясь на зародышах кристаллов накипи, препятствуют их 
росту, агломерации и отложению на стенках трубок. 

Обработка воды ингибиторами накипеобразования не только 
предотвращает выпадение новой накипи, но и способствует 
удалению ранее отложившейся накипи. 

В зарубежной практике для предотвращения агломерации 
содержащихся в воде мелких взвесей используется добавление 
в воду специальных легкодиссоциирующих веществ — суль-
фонатов лигнина, производных полиакриламина. Образую
щиеся при диссоциации анионы адсорбируются на поверх
ности взвешенных частиц, которые приобретают при этом 
отрицательный заряд и взаимно отталкиваются. Предотвра
щение агломерации частиц препятствует их осаждению на 
стенки трубок конденсатора. 

Следует отметить также физические (безреагентные) мето
ды обработки воды с целью предотвращения накипеобразова
ния на трубках конденсатора — магнитный и ультразвуковой. 
Отличительной чертой этих методов являются их дешевизна и 
простота по сравнению с химическими методами подготовки, 
экологическая чистота, а также малые трудозатраты по экс
плуатации оборудования. 

Широкое внедрение магнитной обработки воды сдержива
ется отсутствием оборудования, приспособленного для обра-
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ботки больших расходов воды, необходимых для современ
ных энергоблоков. Устройства для ультразвуковой обработки 
не всегда эффективны и нуждаются в дополнительных иссле
дованиях. 

В тех случаях, когда профилактических мер по предотвра
щению образования отложений оказывается недостаточно, при
ходится прибегать к периодической очистке трубок конденса
тора. 

Как отмечалось, согласно ПТЭ, чистка трубок конденсато
ра должна проводиться при ухудшении вакуума по сравне
нию с его значением по нормативной характеристике на 0,5 
кПа. 

Более обоснованным представляются предлагаемые различ
ные методики определения срока чистки конденсаторов на 
основе экономических критериев. 

В [45] предложена методика определения оптимальных сро
ков чистки и контроля состояния поверхности конденсатора, 
основанная на определении срока, при котором потери, свя
занные с проведением чистки, будет окупаться выигрышем от 
работы при более чистой поверхности конденсатора, т. е. при 
работе с более глубоким вакуумом. Затраты, связанные с про
ведением чистки, складываются из потерь от недовыработки 
мощности на турбине в периоды чистки, затрат на замыкаю
щую электроэнергию в период чистки и собственно затрат на 
чистку трубок конденсатора и составляют 

где — затраты на чистку, руб.; рк — нормативное абсолют
ное давление в конденсаторе, соответствующее мощности тур-
боустановки в период чистки, МПа; — абсолютное давление 
при отключении на чистку одной половины или одного из 
корпусов конденсатора, МПа; — поправка к мощности 
турбины при изменении давления в конденсаторе на 1 • 103 

МПа, МВт/МПа; — удельный расход топлива на станции 
(турбоустановке), соответствующий мощности турбоустановки 
в период чистки, кг/(МВт • ч); с — стоимость 1 кг условного 
топлива, руб./кг; t — продолжительность чистки конденсатора, 
ч; r — стоимость одной чистки конденсатора, руб.; т — затра
ты на замыкающую электроэнергию в периоды чистки, руб. 

Выигрыш от работы при более чистой поверхности кон
денсатора составит (в рублях) 

241 



где — изменение давления в конденсаторе за период между 
чистками, МПа; — удельный расход топлива при номи
нальной нагрузке турбоустановки, кг/(МВ*ч); п — период 
времени между чистками конденсатора, сут. 

Изменение давления удобно выразить в относительных еди
ницах через темп изменения давления: 

где — значения давления, соответствующее нормаль
ной работе конденсатора при заданных условиях и той наи
лучшей чистоте, которая может быть получена в условиях 
конкретной электростанции, МПа; рк, р'к— давления, изме
ренные в первоначальный момент времени и через некото
рый промежуток времени, МПа; т — период времени между 
двумя последовательными измерениями давления, сут (реко
мендуется 5—7 сут). 

Оптимальный срок чистки конденсатора (при принятом 
условии определяется из уравнения 

Полученным выражением для определения оптимального 
срока чистки конденсатора рекомендуется пользоваться в пе¬ 
риод непрерывной эксплуатации турбоагрегата. В тех случаях, 
когда представляется возможным (во время ремонта либо ос¬ 
танова турбоагрегата) провести чистку конденсатора без до¬ 
полнительных потерь, кроме собственно затрат на чистку, 
оправданы отступления от периодичности, определяемой при¬ 
веденным выше выражением. 
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Способы очистки трубок конденсаторов 

Очистка трубок конденсатора может производиться как на 
отключенном, так и на работающем конденсаторе. В зависи¬ 
мости от характера загрязнения могут применяться различные 
периодические способы очистки и их сочетание: 

ХИМИЧЕСКАЯ — от минеральных отложений с прочной 
адгезией к поверхности; 

ТЕРМИЧЕСКАЯ или МЕХАНИЧЕСКАЯ — от органических и на¬ 
носных отложений. 

К профилактическим мероприятиям относятся ШАРИКОВАЯ 
ОЧИСТКА И ОЧИСТКА ГИДРОПНЕВМАТИЧЕСКОЙ СМЕСЬЮ. 

Рассмотрим особенности реализации различных способов 
очистки трубок. 

Для проведения ХИМИЧЕСКИХ ОЧИСТОК трубок конденсато¬ 
ров создается специальная схема промывки, которая включает 
в себя насос, промежуточный бак, систему трубопроводов и 
арматуры. Установка может быть выполнена передвижной, 
при необходимости транспортируемой к промываемому кон¬ 
денсатору и соединяемой системой штатных трубопроводов с 
конденсатором и трубопроводами сброса раствора после очист¬ 
ки, подачи технической воды и реагентов. 

Промывочные растворы после очистки конденсатора сбра¬ 
сываются в специальную емкость для последующей очистки 
или сжигания в топке парового котла. На конденсаторе для 
организации промывки врезаются штуцеры для присоедине¬ 
ния трубопроводов подачи и отвода промывочного раствора, 
а также ввода кислых и щелочных растворов в процессе про¬ 
мывки. В период нормальной эксплуатации конденсатора 
штуцеры заглушаются. 

Промывочный раствор циркулирует по замкнутому конту¬ 
ру: промежуточный бак — насос — конденсатор — промежу¬ 
точный бак (рис. 5.5). Водоводы конденсатора на время про¬ 
мывки отключаются заглушками. Подача кислоты или щелочи 
осуществляется либо в промежуточный бак, либо в водяную 
камеру после трубок первого хода через специальный распре¬ 
делительный коллектор. Вместимость промежуточного бака 
зависит от размеров конденсатора и должна составлять 
0,2 • 10-3 м3 на 1 м2 поверхности конденсатора. Подача насоса 
должна обеспечивать скорость движения раствора в 
конденсаторных трубках не менее 0,1 м/ч. 

Длительность химической очистки конденсатора зависит от 
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Рис. 5.5. Схема химической очистки конденсатора: 
1 — конденсатор; 2—промежуточный бак; 3—насос; 4— пробоотборхимконтроля; 

5— заглушка; 6— линия циркуляции раствора; 7— линия отвода газов; 8— линия 
подачи кислоты и щелочи; 9—линия рециркуляции промывочного раствора; 10— линия 
подачи технической воды; 11 — линия аварийного опорожнения бака; 12—дренаж 

характера и количества загрязнений, состава моющего раство¬ 
ра и составляет от 4 ч до 2 сут. 

При химических способах очистки большое внимание 
должно уделяться равномерному растворению отложений и 
минимальной потере металла трубок. При кислотной про¬ 
мывке растворение накипи сопровождается выделением газо¬ 
образного диоксида углерода, и для обеспечения равномерно¬ 
го растворения отложений необходимо предотвратить пено-
образование добавкой пеногасителей. 

Для уменьшения коррозии металла при использовании со¬ 
ляной кислоты в раствор добавляют замедлители коррозии — 
ингибиторы, которые должны защищать как материал тру¬ 
бок, так и стальные поверхности конденсатора. 

Работы по поиску эффективных и экономически оправдан¬ 
ных химических моющих средств, ингибиторов коррозии и 
пеногасителей проводятся постоянно. В настоящее время 
наиболее употребительными являются следующие средства. 

1. Водные конденсаты низкомолекулярных органических 
кислот — муравьиной, уксусной, пропионовой, масляной, 
являющиеся отходами производства синтетических жирных 
кислот. Очистка производится 5—7%-ным раствором с инги-
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битором коррозии И-1-В в количестве 0,2—0,5% в приготов¬ 
ленном растворе. 

2. Техническая соляная кислота, ингибированная (В-2 или 
ПБ-5 2-5%-ная), с добавкой для непогашения конденсата из 
расчета 0,35 кг (100%-ного) на 1 кг накипи. В качестве допол¬ 
нительных ингибиторов могут быть использованы тиосуль¬ 
фат натрия в количестве 4—5 г на 1 г-ион железа, меди, 0,3— 
0,5%-ный ингибитор И-1-В, тиомочевина с гидрокислами-
ном по 2 г на 1 г-ион железа и меди. 

3. Техническая соляная кислота, ингибированная (ПБ-5 или 
В-2), с постоянным поддержанием в растворе не более 2%-
ной концентрации. В качестве дополнительных ингибиторов 
используются те же ингибиторы, что и в п. 2. 

Сущность ТЕРМИЧЕСКОГО СПОСОБА очистки заключается в 
том, что при повышении температуры стенок освобожденных 
от воды конденсаторных трубок органические и илистые от¬ 
ложения высыхают, растрескиваются и отслаиваются от сте¬ 
нок трубок. После подачи с максимально возможной скорос¬ 
тью циркуляционной воды в трубки отложения смываются 
потоком воды. 

Очистка производится при поочередном отключении поло¬ 
вины конденсатора по воде и одновременном снижении элект¬ 
рической нагрузки турбоагрегата до уровня, при котором 
температура отработавшего пара не превышает допустимую 
по техническим условиям завода-изготовителя (как правило, 
50—60 °С). При этом в зимний период электрическая нагруз¬ 
ка равна или близка к номинальной, летом составляет 75— 
80%. 

Для ускорения процесса сушки и удаления отслоившихся 
отложений через трубки конденсатора продувается воздух, 
который обычно подогревают в калорифере до 50 °С. Про¬ 
должительность очистки половины конденсатора определяет¬ 
ся характером и толщиной слоя отложения и составляет 
3—8 ч. При очистке без подогрева воздуха длительность вы¬ 
сушивания отложений значительно увеличивается. В этом слу¬ 
чае процесс может быть ускорен путем создания разрежения в 
водяном пространстве отключенной половины конденсатора 
с тем, чтобы температура насыщения при давлении в паровом 
пространстве была бы выше температура насыщения при 
давлении внутри конденсаторных трубок. 

Для создания и поддержания в водяном пространстве от¬ 
ключенной половины конденсатора необходимого вакуума ис-
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пользуются основные и пусковые эжекторы. Для проведения 
вакуумной сушки необходимо проверить на прочность и при 
необходимости провести работы по упрочнению водяных ка
мер, напорных и сливных водоводов, не рассчитанных на 
восприятие внешнего давления. 

МЕХАНИЧЕСКАЯ ОЧИСТКА трубок конденсатора относится к 
наиболее трудоемким способам, требующим затрат ручного 
труда и значительного времени, и, как правило, проводится 
при проведении капитальных ремонтов или если обнаружит
ся, то химическая либо термическая очистка не дают необхо
димых результатов. Механическая очистка производится ще
тинными ершами, укрепленными на длинных шомполах и 
приводимыми в действие вручную или при помощи различ
ных устройств, а также резиновыми цилиндриками или пор
шеньками, проталкиваемыми через трубку шомполами, водой 
или воздухом под давлением при помощи пистолетов или 
других устройств. 

Твердые накипные отложения могут удаляться с помощью 
струй воды, вытекающих с большой скоростью из сопл, к 
которым подводится вода под давлением 29—39 МПа. 

Установка состоит из насосного агрегата с подачей до 
18 м3/ч гибкого высокопрочного шланга и аппарата для очистки 
полого штока со сменной сопловой головкой, которая может 
вращаться под действием реактивных струй воды и при соот
ветствующем расположении сопл создавать усилие для посту
пательного движения головки по длине очищаемой трубки. 
Струя воды разрушает отложения, не повреждая металла тру
бок. 

Подачу воды рекомендуется выбирать на очистку по зави
симости 

где Л — подача воды на очистку, м3/ч; — предел прочнос
ти накипи на одноосное сжатие, МПа; р — давление воды, 
МПа; — толщина накипи, мм; d — диаметр отверстия 
сопла, мм. 

Давление воды рекомендуется 
Толщина накипи определяется путем непосредственного из

мерения, а значение предела прочности (среднее значение 
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которого находится в интервале 20—40 МПа) можно опреде¬ 
лить экспериментально в лаборатории прочности. 

Перечисленные методы очистки конденсаторов требуют ос¬ 
танова или разгружения турбины и большой затраты ручного 
труда, кроме того, приводят к механическому повреждению 
трубок и в ряде случаев (при термическом способе очистки) к 
нарушению плотности вальцовочных соединений. 

Эффективным профилактическим мероприятием по под¬ 
держанию в чистоте охлаждающей поверхности конденсато¬ 
ров может служить очистка трубок эластичными шариками 
или водовоздушной смесью. Использование этих способов 
при работе турбины под нагрузкой позволяет длительное 
время поддержать в чистом состоянии конденсатор и препят¬ 
ствует отложению в трубках загрязнений. 

Метод ШАРИКОВОЙ очистки трубок конденсатора заключа¬ 
ется в циркуляции через трубную систему определенного ко¬ 
личества эластичных шариков из пористой резины, которые, 
касаясь внутренних стенок конденсаторных трубок, счищают 
приставшие к поверхности загрязнения. 

Системы шариковой очистки устанавливаются на каждом 
конденсаторе (половине конденсатора) и являются автоном¬ 
ными (рис. 5.6). 

Резиновые шарики, первоначально помещенные в загру¬ 
зочную камеру 5, вводятся струйным насосом 3 в напорную 
линию конденсатора. Плотность шариков соизмерима с плот¬ 
ностью рабочей среды. Увлекаемые потоком воды, шарики 
попадают в трубки и счищают отложения, не имеющие Проч¬ 
ного сцепления со стенкой трубки. Частицы отложений уно¬ 
сятся потоком, а шарики улавливаются на выходе решеткой 
или сеткой и с помощью насоса возвращаются в цикл. Для 
удаления изношенных шариков и восполнения их количества 
предусмотрены устройства ввода и вывода шариков. 

Для защиты контура циркуляции шариков от механических 
загрязнений на напорном циркуляционном водоводе уста¬ 
навливается фильтр предварительной очистки циркуляцион¬ 
ной воды 6. Внутри фильтра расположено смывное устройст¬ 
во, позволяющее проводить отмывку фильтра без выключе¬ 
ния из работы. Вода для отмывки фильтра 6 очищается в 
фильтре 4. 

Для повышения эффективности очистки шарики выполня¬ 
ются из губчатой резины с различной степенью жесткости и 
диаметром, на 1—2 мм больше внутреннего диаметра трубок. 
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Рис. 5.6. Система шариковой очистки конденсатора: 
1—конденсатор; 2— шарикоулашшвающее устройство; 3—водоструйный эжектор; 

4 — фильтр очистки отмывочной воды; 5 — загрузочная камера; 6 — фильтр 
предварительной очистки циркуляционной воды; А — отвод воды; Б — подвод воды 

Под действием разности давлений на входе и выходе из труб¬ 
ки шарики продавливаются, касаясь стенок всем периметром. 
Эффективность очистки увеличивается, но растет опасность 
застревания шариков в трубках. 

Накопленный опыт очистки конденсаторов с помощью ре¬ 
зиновых монолитных шариков, диаметр которых на 1—2 мм 
меньше внутреннего диаметра конденсаторных трубок, показал 
эффективность их применения только для предотвращения 
образования мягких отложений. При прохождении шарика, 
диаметр которого меньше внутреннего диаметра трубки, имеет 
место явление утрамбовки отложений, создающее в дальней¬ 
шем трудности при удалении плотного слоя отложений. 

Для удаления твердых карбонатных отложений использу-
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ются шарики с абразивным включениями (поясками). Необ¬ 
ходимо отметить, что после очистки трубки из медного спла¬ 
ва корундовыми шариками нарушается защитная оксидная 
пленка, что может привести к разрушению трубок. Кроме 
шариков со сверхтвердым корундовым абразивом применя¬ 
ются шарики, покрытые пластмассовым гранулятором, зани¬ 
мающие промежуточное положение по воздействию на очи¬ 
щенную поверхность между корундовыми и губчатыми без 
абразива. 

Опасность интенсификации коррозии при разрушении за¬ 
щитной пленки возникает и в случае применения обычных 
губчатых шариков, особенно при их повышенной твердости, 
сильно минерализованной охлаждающей воде и при наличии 
в ней абразивных примесей. 

Для обеспечения эффективности работы системы шарико¬ 
вой очистки необходимо выполнение ряда условий. Так, для 
обеспечения нормальной циркуляции шариков по замкнуто¬ 
му контуру и увеличения срока их службы необходимо устра¬ 
нение застойных (вихревых) зон и воздушных мешков в во¬ 
дяных камерах конденсатора и сливного циркуляционного 
водовода, отсутствие деформации входных участков трубок, 
заусениц и острых кромок. 

Для обеспечения равномерного распределения шариков по 
трубкам оптимальным является направление потока охлаж¬ 
дающей воды во входной камере вертикально вверх — парал¬ 
лельно поверхности трубной доски. Если же ось входного 
патрубка водовода направлена перпендикулярно к трубной 
доске, то это может быть причиной не только неравномерно¬ 
го распределения шариков по трубкам, но и эрозионного 
разрушения их концов. В этом случае необходимо устанавли¬ 
вать отбойный щит. 

Для исключения скопления шариков и их задержки реко¬ 
мендуется расстояние от нижней плоскости водяной камеры 
до нижнего ряда конденсаторных трубок выполнять не более 
50 мм. При отгораживании листами застойных зон водяных 
камер не должно быть зазоров между стенками камер и лис¬ 
тами. Дренажные отверстия следует защитить со стороны на¬ 
бегающего потока выпуклыми перфорированными листами 
для предотвращения утечки шариков. 

На входе в шарикоулавливающие устройства необходимо 
обеспечить равномерную эпюру скоростей (например, с по¬ 
мощью направляющих пластин). Местное увеличение скорос-
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ти может служить причиной задержки шариков на решетке и 
даже их продавливания через щели решетки. 

Подвод шариков может осуществляться тремя способами: 
непрерывно, периодически и залпами. При непрерывной 
очистке система работает вместе с конденсатором, а шарики 
заменяются по мере их износа. Количество циркулирующих 
шариков составляться обычно 10—15% количества трубок. 
Шарик обегает контур за 30—40 с, попадая в среднем в каж¬ 
дую трубку через 5 мин. При скорости 2 м/с, общей длине 
двух конденсаторных трубок 18 м за 10 ч непрерывной цир¬ 
куляции шарик проходит путь 20 км. Периодически (раз в 
неделю) происходит сбор, измерение степени износа и замена 
шариков. 

Степень износа шариков зависит от материала, из которого 
они выполнены, и характера загрязнений. Особенно интен¬ 
сивный износ наблюдается в первые часы работы, затем он 
стабилизируется и составляет от 0,005 до 0,02 мм/ч. Перио¬ 
дичность замены шариков составляет порядка 400—900 ч не¬ 
прерывной циркуляции. 

При периодической очистке шарики циркулируют по кон¬ 
туру в течение определенного периода времени (например, 
2 ч в сутки). При залповой системе шарики проходят через 
трубную систему один раз, после чего они все собираются в 
загрузочную камеру, до следующего залпа. Загрузка шариков 
требуется в 4—6 раз большая, чем при непрерывной очистке, 
для обеспечения такой же частоты прохождения шариков по 
трубкам. Равномерность распределения шариков по трубкам 
практически не зависит от способа подачи, а определяется в 
основном равномерностью скорости потока воды в водяной 
камере, соответствием плотности шариков плотности охлаж¬ 
дающей воды и конструкцией узла ввода шариков в циркуля¬ 
ционный водовод. 

Метод очистки ВОДОВОЗДУШНОЙ СМЕСЬЮ заключается в 
периодической подаче в охлаждающую воду работающего кон¬ 
денсатора воздуха, который обеспечивает удаление слабос-
цепленных со стенкой трубки рыхлых илистых и органичес¬ 
ких отложений. Эффект очистки реализуется за счет возник¬ 
новения дополнительных тангенциальных напряжений в при¬ 
стенной области и в самих отложениях, флотации воздушны¬ 
ми пузырьками дисперсных частиц примесей, уменьшения 
толщины или возмущения пристенного ламинарного под¬ 
слоя. 
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При осуществлении водовоздушной очистки конденсатор, 
необходимо организовать равномерное распределение водо¬ 
воздушной смеси по всему трубному пучку конденсатора, 
определить оптимальные и максимально допустимые расходы 
воздуха при различных расходах охлаждающей воды. 

Равномерность распределения водовоздушной смеси по всем 
трубкам пучка достигается установкой специальных коллек¬ 
торов различной конструкции во входной водяной камере 
или напорном водоводе конденсатора. Равномерность разда¬ 
чи смеси по пучку зависит от скорости воды в водяной 
камере. С увеличением скорости воды равномерность распре¬ 
деления смеси повышается. 

По данным сотрудников Политехнического института 
(г. Нижний Новгород), оптимальное газосодержание состав¬ 
ляет 6—9% от начального расхода циркуляционной воды. С 
увеличением газосодержания средний размер пузырей и час¬ 
тота их следования увеличиваются, при этом наблюдается 
группировка пузырей, приводящая при газосодержании, боль¬ 
шем 10%, к волновому движению в трубе. 

При увеличении расходов воздуха выше допустимых может 
происходить скопление воздуха в верхней части сливной во¬ 
дяной камеры и прекращение циркуляции охлаждающей воды 
через конденсатор. 

На конденсаторе турбины Т-100-130 подача воздуха от стан¬ 
ционной магистрали с давлением 0,6 МПа осуществлялись 
через специальный короб из перфорированных листов с от¬ 
верстиями 5 мм, установленный у трубной доски [26]. Подача 
воздуха в течение 40—60 мин позволяла уменьшить недогрев в 
конденсаторе на 1,9 °С. Основной эффект очистки зафикси¬ 
рован при расходе воздуха примерно 8,3% начального расхода 
циркуляционной воды (расход воздуха 0,14 м3/ч, расход воды 
1,67 м3/ч). 

В настоящее время ведутся исследования по обработке эф¬ 
фективных устройств для раздачи воздуха, а также режимов 
проведения водовоздушной очистки. 

В зарубежной практике применяется также гидравлический 
способ очистки конденсатора на работающей турбине. Труб¬ 
ки поочередно промываются струей воды, вытекающей из 
сопла, которое с помощью программируемого устройства авто¬ 
матически перемещается внутри водяной камеры конденса¬ 
тора. 
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5.5. Оптимальный режим работы конденсационной установки 
При эксплуатации паротурбинной установки следует под¬ 

держивать давление в конденсаторе, при котором удельный 
расход теплоты на установку минимален. При заданных элект¬ 
рической и тепловой нагрузках турбоустановки (которые оп¬ 
ределяют паровую нагрузку конденсатора) и температуре ох¬ 
лаждающей воды, зависящей от метеорологических условий и 
состояния источника водоснабжения, давление в конденсато¬ 
ре можно регулировать изменением подачи охлаждающей воды, 
воздействуя на скорость вращения циркуляционных насосов 
и разворот их лопастей. Изменение расхода воды дросселиро¬ 
ванием не экономично, так как практически не приводит к 
уменьшению затрат электроэнергии на привод циркуляцион¬ 
ных насосов. 

Предположим, что при мощности турбины N и количестве 
охлаждающей воды в конденсатор GB достигается давление рк, 
и удельный расход теплоты составляет q=Q/N. При увеличе¬ 
нии расхода воды установится более низкое давление р'к. При 
этом мощность турбины возрастает, но и повышаются затра¬ 
ты электроэнергии на привод циркуляционных насосов. 
Снижение давления в конденсаторе сопровождается сниже¬ 
нием температуры конденсата, на подогрев которого потребу¬ 
ется дополнительное количество теплоты. Увеличение затрат 
энергии на привод насосов может вызывает увеличение рас¬ 
хода пара на турбоустановку и связанный с ним дополнитель¬ 
ный расход теплоты. Если удельный расход теплоты в новом 
режиме (при давлении р'к) q' <q, то этот режим более эконо¬ 
мичен, чем предыдущий. 

При уменьшении давления в конденсаторе меньше пре¬ 
дельного мощность турбоустановки (при прочих неизменных 
условиях) остается такой же, что и при предельном давлении. 

Осуществлять режимы при давлении в конденсаторе мень¬ 
ше предельного нецелесообразно, поскольку расход энергии 
на привод насосов для создания глубокого разрежения не 
компенсируется увеличением мощности турбины; понижение 
температуры конденсата требует дополнительных затрат на 
его подогрев; увеличивается переохлаждение конденсата и 
количество растворенного в нем кислорода. 

При эксплуатации турбоустановок под оптимальным по¬ 
нимается режим максимальной разности между мощностью, 
развиваемой турбиной, и мощностью, потребляемой электро-
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двигателями циркуляционных насосов. Такой режим обеспе¬ 
чивает экономию не только электроэнергии, но и охлаждаю¬ 
щей воды. 

При незначительных присосах воздуха в конденсатор коли¬ 
чество включенных эжекторов не накладывает ограничений 
на значение оптимального давления в конденсаторе, опреде¬ 
ленное по его тепловому расчету. По мере увеличения присо-
сов воздуха производительность воздухоудаляющей установ¬ 
ки может накладывать ограничения на значения оптимально¬ 
го давления пара в конденсаторе. 

Включение дополнительных эжекторов для повышения ко¬ 
личества отсасываемого воздуха из конденсатора увеличивает 
расход рабочей среды; отключение может привести к по¬ 
вышению давления пара в конденсаторе. При выборе опти¬ 
мального режима необходимо определять минимальное число 
включенных эжекторов, которое достаточно для поддержания 
оптимального давления в конденсаторе. 

Оптимизация режима работы конденсационной установки 
должна предусматривать учет совокупности внешних и внут¬ 
ренних факторов, соответствующих реальному эксплуатаци¬ 
онному режиму: температуры охлаждающей воды на входе в 
конденсатор, паровой нагрузки конденсатора, геодезической 
высоты подъема охлаждающей воды, гидравлической характе¬ 
ристики циркуляционной системы, загрязнений трубок и 
других условий. 

Для выбора оптимальных режимов разрабатываются раз¬ 
личные режимные карты и графики, которые, как правило, 
не в состоянии охватить многочисленные факторы, влия¬ 
ющие на выбор режима. 

Задача значительно усложняется при подаче воды к конден¬ 
саторам по общим магистральным водоводам, особенно для 
ТЭЦ с разнотипными турбоагрегатами. В этом случае изменение 
расхода охлаждающей воды может достигаться также 
изменением числа насосов, работающих параллельно на об¬ 
щий магистральный водовод. 

Наиболее полно эта задача реализуется с использованием 
информационно-вычислительных систем в составе АСУ ТП 
энергоблока. 

Необходимо отметить, что решение задачи оптимизации с 
помощью одного из методов прямого поиска наибольшего 
значения критерия с непосредственным изменением расхода 
охлаждающей воды на конденсаторе неприемлемо по ряду 
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причин: нежелательности многократного изменения расхода 
охлаждающей воды в процессе поиска по соображениям на¬ 
дежности работы оборудования; относительной длительности 
поиска (3—4 ч), при которой возможно существенное 
изменение нагрузки; неоперативности информации; необхо¬ 
димости практически непрерывного поиска. 

На энергоблоке К-1200-240 для оптимизации работы кон¬ 
денсационной и воздухоудаляющей установок использован 
метод, свободный от указанных недостатков и оснований на 
использовании адаптирующихся к реальному состоянию обо¬ 
рудования статических математических моделей конденсаци¬ 
онной, циркуляционной и воздухоудаляющей установок энер¬ 
гоблока. 

Информация о реальном состоянии оборудования вводится 
в вычислительное устройство, в котором реализованы модели 
оборудования, и используется для адаптации моделей к фак¬ 
тическому состоянию оборудования. Далее с использованием 
моделей производится расчет режимов и значений критерия 
оптимизации для различных расходов охлаждающей воды и 
определяются оптимальные параметры с учетом наложенных 
ограничений. Значение расхода воды изменяется только в 
вычислительной машине, на конденсаторе сохраняется исход¬ 
ный режим. 

В результате расчетов определяются оптимальные значения 
расхода охлаждающей воды и числа включенных эжекторов, 
которые рекомендуются для реализации на установке в режи¬ 
ме совета. При этом указывается выигрыш мощности при 
переходе на оптимальный режим. 

Анализ расчетов оптимальных режимов, проведенных на 
энергоблоке мощностью 1200 МВт Костромской ГРЭС показал, 
что уменьшение расхода охлаждающей воды по сравнению с 
максимальным целесообразно при температурах, не превы¬ 
шающих 5—6 °С. При более высоких температурах экономи¬ 
чески оправдано сохранение эксплуатационного режима (ра¬ 
бота на второй скорости вблизи верхней границы допусти¬ 
мой области работы циркуляционных насосов). При темпера¬ 
турах выше 15—16°С максимальной производительности на¬ 
сосов недостаточно для обеспечения оптимальных режимов. 

Необходимо отметить, что на большинстве энергоблоков 
при низких температурах охлаждающей воды и малых элект¬ 
рических нагрузках оптимальный расход охлаждающей воды 
через конденсатор должен быть существенно, снижен. Этому 
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расходу соответствовать пониженная скорость воды в труб¬ 
ках, что может способствовать их быстрому загрязнению (см. 
§5.4). При оптимизации работы конденсационной установки 
нижний предел уменьшения расхода охлаждающей воды должен 
определяться с учетом изменения качества воды на электро¬ 
станции. 

Контрольные вопросы 
1. Какие параметры контролируются, согласно ПТЭ, при работе конденсацион¬ 

ной установки? 
2. Каковы допустимые присосы воздуха в вакуумную систему турбоустановки? 
3. По каким параметрам осуществляется эксплуатационный контроль работы 

конденсационной установки? 
4. Какие требования предъявляются к охлаждающей воде конденсаторов? 

Назовите методы ее обработки. 
5. Назовите причины образования гидравлических неплотностей в конденса¬ 

торах. 
6. Как обнаруживаются присосы воздуха в конденсатор? 
7. Как осуществляется очистка трубок конденсатора? 
8. Как контролируется качество конденсата? 
9. Чем определяется оптимальный режим работы конденсационной установки? 



Глава шестая 

СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ КОНДЕНСАЦИОННЫХ 
УСТАНОВОК 

Учитывая важность и значимость эффективности и надеж¬ 
ности работы конденсационных установок в составе ПТУ, 
вопросам их расчета, проектирования, эксплуатации и пер¬ 
спективных разработок должно уделяться большое внимание. 
Повышение эффективности конденсационных установок 
должно позволить либо уменьшить расход дорогостоящих и 
дефицитных материалов для вновь создаваемых установок, 
что уменьшит их габариты и облегчит компоновку ПТУ в 
целом, либо экономить топливо на действующих турбоуста-
новках в условиях эксплуатации. 

6.1. Совершенствование систем охлаждения конденсаторов 

С учетом неизбежного роста дефицита водных ресурсов 
проводятся исследования по разработке систем охлаждения 
конденсаторов с минимальной потребностью воды либо во¬ 
обще безводных систем охлаждения. 

В общем случае системы охлаждения конденсаторов можно 
подразделить на мокрую (сбросная теплота передается холод¬ 
ному источнику посредством промежуточного водяного теп¬ 
лоносителя), сухую (сбросная теплота непосредственно пере¬ 
дается холодному источнику) и гибридную (мокросухую) сис¬ 
темы охлаждения. По мнению большинства специалистов, в 
условиях дефицита охлаждающей воды наиболее перспектив¬ 
ными являются системы сухого и мокросухого охлаждения. В 
настоящее время именно такие системы охлаждения примене¬ 
ны, заказаны или намечаются к установке на ТЭС, располо¬ 
женных в маловодных районах и в районах непосредственной 
близости к источникам топлива (США, ФРГ, Франция, Ни¬ 
дерланды). 

В США, например, находится в эксплуатации энергоблок 
мощностью 330 МВт с воздушным конденсатором на ТЭС 
"Wyodek" (система сухого охлаждения) и блок с гибридной 
(мокросухой) охладительной башней на ТЭС "San Juan III". 
Для повышения охлаждающей способности сухой системы 
охлаждения в жаркое время года к ней обычно подключается 
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дополнительная система, содержащая элементы испаритель¬ 
ного охлаждения. 

Рядом энергетических исследовательских центров США про¬ 
водится комплексное исследование новой системы охлажде¬ 
ния, в которой промежуточным теплоносителем вместо воды 
служит аммиак, испаряющийся в поверхностном конденсато¬ 
ре турбины и конденсирующийся затем в охладительной башне, 
где теплота конденсации передается наружному воздуху. Та¬ 
кая система обеспечивает существенное снижение затрат на 
установку при незначительном возрастании затрат на конден¬ 
сатор. Однако в связи с токсичностью аммиака должны быть 
предусмотрены соответствующие меры безопасности. 

Разрабатывается и другой тип системы сухого охлаждения 
также с применением аммиака в качестве промежуточного 
теплоносителя для передачи теплоты от отработавшего в тур¬ 
бине пара к окружающей воздушной среде. Система представ¬ 
ляет собой сборку заполненных аммиаком тепловых трубок, 
которые выполняют роль поверхности конденсатора, эффек¬ 
тивно передавая теплоту конденсации на большую поверх¬ 
ность. 

Массачусетским технологическим институтом (США) раз¬ 
рабатывается конструкция охладителя, состоящая из вращаю¬ 
щихся дисков, наполовину погруженных в лотки с охлаждаю¬ 
щей водой, покрытой масляной пленкой. Погруженные по¬ 
ловины дисков нагреваются в воде, а затем охлаждаются в 
потоке воздуха. 

На рис. 6.1—6.6 в качестве примера представлен ряд прин¬ 
ципиальных схем различных систем охлаждения конденсато¬ 
ров, активно разрабатываемых в настоящее время. 

На рис. 6.1 представлена система мокросухого охлаждения, 
включающая поверхностный конденсатор 1, независимые труб¬ 
ные пучки 2 и 3 которого с помощью трубопроводов 4 и 5 с 
регулирующей и запорной арматурой подключены соответст¬ 
венно к мокрой 6 и сухой 7 градирням. Наличие вспомога¬ 
тельных трубопроводов 12, насосов 8, 9, 10, 11 и емкости 13 
позволяет регулировать теплопроизводительность каждой гра¬ 
дирни в зависимости от температуры окружающей среды. У 
каждой из градирен предусмотрена механическая тяга 14. 

На рис. 6.2 представлена система мокросухого охлаждения, 
использующая в качестве промежуточного теплоносителя для 
сухой градирни низкокипящее вещество, например аммиак. В 
этой схеме между трубным пучком 2 и сухой градирней 4 
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Рис. 6.1. Система мокросухого охлаждения конденсатора (обозначения см. в тексте) 

Рис. 6.2. Система мокросухого охлаждения конденсатора с низкокипящим веществом 
в качестве промежуточного теплоносителя (обозначения см. в тексте) 

установлен сепаратор 5 для разделения парожидкого потока 
аммиака на выходе из трубного пучка 2 и подачи жидкого 
аммиака по трубопроводу 6 на вход трубного пучка 2. Кон¬ 
денсатор 1 выполнен двухсекционным, в каждой из секций 
размещено по одному трубному пучку 2 и 3, и каждый пучок 
автономно подключен соответственно к сухой и мокрой гра¬ 
дирням. 

На рис. 6.3 представлена система охлаждения с параллель¬ 
ным подключением мокрой и сухой частей гибридной гра¬ 
дирни. В одном корпусе 1 размещены сухая часть 2 и мокрая 
часть 3. Сухая часть 2 выполнена в виде нескольких рядов 
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Рис. 6.3. Система охлаждения конденсатора с параллельным подключением мокрой и 
сухой частей гибридной градирни (обозначения см. в тексте) 

труб 4, равномерно размещенных в верхних воздухоотводных 
окнах 5. Мокрая часть 3 представляет собой градирню испа¬ 
рительного типа, размещенную в нижней части корпуса 1. 
Вода, нагретая в конденсаторе 6, поступает по трубопроводам 
7 и 8 параллельными потоками в сухую 2 и мокрую 3 части 
градирни. 

Охлаждение воды происходит параллельными потоками воз¬ 
духа, поступающими в корпус 1 соответственно через верхние 
5 и нижние 9 воздуховодные окна. Для уменьшения потерь 
охлаждающей воды над разбрызгивающими устройствами 10 
части 3 размещен водоуловитель 11. 

После охлаждения в градирне вода по трубопроводу 12 
возвращается в конденсатор. Наличие запорно-регулйрующей 
арматуры 13 позволяет регулировать теплопроизводительность 
частей 2 и 3 в зависимости от метеорологических условий 
окружающей среды. 

Показанные выше системы мокросухого охлаждения могут 
работать в двух основных режимах. В первом режиме предус¬ 
матривается работа мокрой градирни в течение минимального 
времени. По мере снижения температуры наружного воздуха 
расход охлаждающей воды на мокрую градирню уменьшается. 
Второй режим предусматривает непрерывную работу мокрой 
градирни до тех пор, пока не будет достигнута температура 
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наружного воздуха, при которой расчетный вакуум может 
быть обеспечен работой только сухой градирни. При дости¬ 
жении этой температуры мокрая градирня отключается, а 
тепловая нагрузка полностью передается на сухую градирню. 
Мокросухие системы, работающие в первом режиме, позво¬ 
ляют сэкономить больше воды при большей потере энергии, 
а системы, работающие по втором режиме, больше экономят 
энергии за счет больших потерь воды на испарение. 

В системах сухого охлаждения можно выделить две прин¬ 
ципиально отличные друг от друга схемы прямого и косвен¬ 
ного охлаждения. 

На рис. 6.4 представлена схема прямого сухого охлаждения 
с полным орошением теплообменной поверхности. 

Система содержит коллекторы 1, снабженные вертикально 
установленными тепловыми трубами 2, каждая из которых 
заполнена теплоносителем, например аммиаком, передающим 
тепловую энергию от отработавшего в турбине пара 3 окру¬ 
жающей среде. 

Испарительные части тепловых труб размещены в паровых 
коллекторах 1, а конденсирующие 4 установлены вертикально 
снаружи с образованием нескольких рядов теплообменных 
поверхностей, орошаемых водой сверху и сбоку по направле¬ 
нию движения охлаждающей среды. 

Вода после орошения теплообменной поверхности собира¬ 
ется в емкости 5 и насосом 6 по трубопроводам 7 через 
разбрызгивающие устройства 8 вновь подается на теплооб-
менную поверхность, образованную конденсирующими час¬ 
тями 4 тепловых труб и размещенными на них ребрами. 

При орошении теплообменной поверхности происходит 
конвективно-испарительная передача теплоты от труб 2 к 
ребрам, затем к водяной пленке к омывающему поверхность 
теплообмена воздуху. 

На рис. 6.5 показана схема конденсатора с воздушным ох¬ 
лаждением. Пар, отработавший в турбине 1, по паропроводу 
2 поступает в коллектор 3, а затем в охлаждающие элементы 4 
воздушного конденсатора 5. Образовавшийся в охлаждающих 
элементах конденсат по трубопроводу 6 поступает в конден-
сатосборник 7, из которого насосами 8 по трубопроводу 9 
возвращается в паровой контур электростанции. Часть кон¬ 
денсата после насосов 8 поступает в испаритель 10, в который 
встроен трубный пучок 11, соединенный трубопроводами 12 
с системой охлаждения основного оборудования электростан-
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Рис. 6.4. Схема прямого сухого охлаждения конденсатора с полным орошением 
теплообменной поверхности (обозначения см. в тексте) 
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Рис. 6.5. Схема воздушного охлаждения конденсатора (обозначения см. в тексте) 

ции (например, электрогенератора). Пар, образовавшийся в 
испарителе 10, поступает в паропровод 2. 

На рис. 6.6 представлен пример схемы косвенного сухого 
охлаждения с пиковым охладителем. 

Отработавший в турбине пар по трубопроводу 1 поступает 
в поверхностный конденсатор 2. Теплота конденсации вос¬ 
принимается промежуточным теплоносителем и передается 
воздушной окружающей среде в двух, размещенных в вытяж¬ 
ной башне 3, воздушных теплообменниках 4 и 5, которые с 
помощью трубопроводов 6 и 7 и арматуры 8, 9 соединены 
параллельно. Охлажденный в башне 3 промежуточный тепло¬ 
носитель по трубопроводу 10 возвращается в конденсатор 2. 

Циркуляция промежуточного теплоносителя между кон¬ 
денсатором 2 и теплообменниками 4 и 5 обеспечивается насо-
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Рис. 6.6. Схема косвенного сухого охлаждения конденсатора с пиковым охладителем 
(обозначения см. в тексте) 
сом 11, установленным на трубопроводе 10. В период макси¬ 
мума электрической нагрузки для поддержания номинального 
противодавления на турбине открывается задвижка 12, и часть 
пара поступает в поверхностный пиковый охладитель 13. 

Охлаждение и конденсация пара в охладителе 13 обеспечи¬ 
ваются холодным теплоносителем, накопленным в нижней 
части емкости 14. Нагретый в охладителе 13 теплоноситель по 
трубопроводу 15 возвращается в верхнюю часть емкости 14. 

В период провала электрической нагрузки горячий тепло¬ 
носитель из емкости 14 по трубопроводу 16 поступает в водо-
водяной теплообменник 17; теплообменник 5 при помощи 
арматуры 8 и 9 отключается от теплообменника 4, и охлажде¬ 
ние горячего теплоносителя в теплообменнике 17 обеспечива¬ 
ется промежуточным теплоносителем, хранящимся в баке 18 
и циркулирующим между теплообменниками 17 и 5 при по¬ 
мощи насоса 19. 

6.2. Применение вертикальных модульных конденсаторов 

Вертикальная трубка в сравнении с горизонтальной с точки 
зрения теории теплообмена имеет более низкий коэффици¬ 
ент теплоотдачи от конденсирующегося пара к стенке. Однако 
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общая эффективность развитого трубного пучка определяется 
конкретными условиями тепло- и массообмена в различных 
его зонах, которые, в свою очередь, зависят от большого 
числа факторов и параметров. 

Вертикальный трубный пучок конденсатора по сравнению 
с горизонтальным в общем случае имеет как преимущества, 
так и недостатки. К преимуществам можно отнести, напри¬ 
мер, облегчение в решении вопросов компоновки турбоуста-
новки в целом (возможность применения модульных блоков), 
а также ряд эксплуатационных удобств. К недостаткам напри¬ 
мер, возможность более сильного переохлаждения конденсата 
и ухудшения его деаэрации. 

В США в 20—30-х годах было построено 12 турбоагрегатов 
мощностью от 15 до 208 МВт с вертикально расположенными 
конденсаторами. Применение таких конденсаторов было вы¬ 
звано потребностью меньшей площади машинного зала для 
их размещения по сравнению с горизонтальными конденса¬ 
торами. 

В настоящее время рядом отечественных и зарубежных тур¬ 
бинных заводов вновь начата проработка вариантов примене¬ 
ния вертикальных конденсаторов. Возвращение к такому ва¬ 
рианту расположения конденсаторов определяется прежде всего 
трудностями, возникающими при компоновке турбоагрегатов 
большой единичной мощности (с большой поверхностью теп¬ 
лообмена). Наиболее перспективной в этом направлении яв¬ 
ляется разработка ХТЗ с рядом организаций вертикальных 
модульных конденсаторов для низкооборотной турбины АЭС 
мощностью примерно 2000 МВт. 

Конструктивная схема одного блока-модуля представлена 
на рис. 6.7. Жесткость блока обеспечивается наружной об¬ 
шивкой, скрепляющей трубные доски и промежуточные пере¬ 
городки (с паровой стороны) с одной из боковых сторон, а 
также с тыльной стороны пучка. С двух других сторон (фрон¬ 
тальной и боковой) перегородки скреплены при помощи 
стержней. Конденсатор выполнен из трех транспортабельных 
блоков, которые соединяются между собой на монтаже при 
помощи сварки. 

Конденсатор двухходовой — подвод и слив охлаждающей 
воды осуществляются в нижней водяной камере, разделенной 
перегородкой на два отсека. В промежуточных перегородках 
выполнены окна для выравнивания давления пара по высоте 
пучка. По периметру окон предусмотрена приварка буртиков, 

264 



Рис. 6.7. Конструктивная схема одного блока-модуля вертикального конденсатора 
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которые служат для предот¬ 
вращения слива конденсата 
на нижележащие уровни. 
Конденсат отводится к 
задней стенке и сбрасывает¬ 
ся вниз по каналам, проло¬ 
женным вдоль нее, и далее 
по специальному коробу 
отводится в деаэрационное 
устройство, расположенное 
в нижней части (под водя¬ 
ной камерой). 

В каждом блоке-модуле 
размещено четыре трубных 
пучка (рис. 6.8), каждый из 
которых имеет собственный 
воздухоохладитель, что 
улучшает условия отвода 
неконденсирующихся газов. 

Одной из конструктивных 
особенностей данного кон¬ 
денсатора является система 
удаления в нем конденсата. 
Конденсат, образующийся 
на трубках, стекает по ним 
вниз и улавливается про¬ 
межуточными перегородка¬ 
ми. Чтобы избежать попа¬ 

дания конденсата на поверхность трубок нижележащих отсе¬ 
ков, перегородки или весь корпус устанавливаются с некото¬ 
рым уклоном (примерно 5:1000), обеспечивающим отвод кон¬ 
денсата к задней стенке корпуса, вдоль которой по специаль¬ 
ным каналам он опускается вниз и выводится за пределы 
парового пространства конденсатора. 

Предлагаемая конструктивная схема выполнения и распо¬ 
ложения вертикального конденсатора, по мнению разработ¬ 
чиков, обеспечит: 

возможность размещения необходимой поверхности охлаж¬ 
дения конденсатора при ограниченных осевых габаритах ЦНД; 

выемку трубок конденсатора вверх, что исключает необхо¬ 
димость резервирования площади машинного зала для этих 
целей и облегчает размещение оборудования в непосредствен¬ 
ной близости от турбины; 
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возможность компоновки поверхности охлаждения кон¬ 
денсатора из блоков-модулей, изготовленных в условиях спе¬ 
циализированного производства, что позволит сократить сроки 
и трудоемкость монтажных и ремонтных работ на электро¬ 
станции; 

равномерный подвод пара к трубным пучкам конденсатора. 
Одним из возможных направлений повышения тепловой 

эффективности вертикальных модульных конденсаторов раз¬ 
работчики рассматривают применение в них профилирован¬ 
ных труб (см. ниже). 

6.3. Интенсификация теплообмена в конденсаторах 

Интенсификация процесса теплообмена в конденсаторах 
является одним из основных направлений совершенствования 
конденсационных установок паровых турбин. В связи с этим 
УПИ выполнено расчетное исследование коэффициентов теп¬ 
лопередачи и теплоотдачи в конденсаторах паровых турбин 
различных турбинных заводов. Целью исследования являлось 
определение возможных направлений при разработке (выбо¬ 
ре) методов интенсификации теплообмена. При этом исполь¬ 
зовались значения коэффициентов теплопередачи в конден¬ 
саторах (для технически чистой воды и допустимых нормами 
ПТЭ содержаниях воздуха в паре) согласно данным [43, 56]. 

Как показали расчеты, процесс теплообмена практически 
во всех конденсаторах турбин мощностью 100—800 МВт при 
указанных выше условиях лимитируется теплоотдачей с паро¬ 
вой стороны, уровень которой в среднем на 25—30% ниже, 
чем по водяной стороне аппаратов. 

Полученные результаты показали, что для конденсаторов 
(при технически чистой воде и допустимых нормами ПТЭ 
содержаниях воздуха в паре) повышение эффективности ра¬ 
боты может быть достигнуто прежде всего за счет интенсифи¬ 
кации теплообмена с паровой стороны аппаратов. Необходи¬ 
мо также учитывать, что загрязнение конденсаторов в услови¬ 
ях эксплуатации может выровнять уровни теплоотдачи по 
паровой и водяной сторонам; при повышенном загрязнении 
поверхности охлаждения и высокой температуре охлаждаю¬ 
щей воды процесс теплообмена будет лимитироваться водя¬ 
ной стороной аппаратов. 

Применение профилированных трубок рассматривается в 
настоящее время как одно из наиболее перспективных на-
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1 

Рис. 6.9. Общий вид профильных труб: 
а—профильная витая труба; 6— профиль¬ 

ная кольцевая труба 

правлений повышения эф¬ 
фективности энергетических 
теплообменных аппаратов, в 
том числе конденсаторов 
паровых турбин [19, 25, 31]. 

На рис. 6.9 показан об¬ 
щий вид наиболее исследо¬ 
ванных профильных витых 
трубок и профильных коль¬ 
цевых трубок. Эти трубки 
изготавливаются из обыч¬ 
ных гладких труб при об¬ 
катке их на специальных 
прокатных станах методом 
безоправного волочения. 
Поверхность трубок пред¬ 
ставляет собой дискретное 
чередование выступов и 
впадин, выполненных либо 

по винтовой линии, либо перпендикулярно оси трубки. 
Эффективность применения профильных витых и профиль¬ 

ных кольцевых трубок определяется возможностью интенси¬ 
фикации теплообмена как со стороны конденсирующегося 
пара, так и охлаждающей воды. 

Интенсификация теплообмена с паровой стороны опреде¬ 
ляется изменением гидродинамики пленки конденсата на про¬ 
филированной поверхности трубки — уменьшением за счет 
сил поверхностного натяжения средней толщины пленки кон¬ 
денсата, изменением траектории ее движения и турбулиза-
цией. 

Интенсификация с водяной стороны также определяется 
изменениями в гидродинамике потока — нарушением упоря¬ 
доченного течения жидкости в вязком подслое за счет его 
турбулизации и закрутки. Гидравлическое сопротивление про¬ 
фильных витых и профильных кольцевых трубок выше, чем у 
гладких трубок, что требует соответствующего увеличения 
мощности на прокачку теплоносителя через них. 

На рис. 6.10 в качестве примера представлены расчетные и 
осредненные опытные данные по эффективности примене¬ 
ния профильных витых трубок в ряде конденсаторов паровых 
турбин на номинальном режиме их работы. Наблюдения экс¬ 
плуатационного персонала подтверждают результаты промыш-
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Рис. 6.10. Эффективность применения профильной витой трубы в конденсаторах 
паровых турбин: 

I - ПТ-25-90/10, ТЭЦ-7 Ленэнерго; II- Т-100/110-130, ТЭЦ-20 Мосэнерго; 
III— ПТ-12-35/10, Камышинская ТЭЦ; IV— К-200-130, Кураховская ГРЭС; V— 
К-2,5-1,2 Свердловская ТЭЦ; 1—расчетные данные; 2— осредненные опытные данные; 
а — изменение коэффициента теплопередачи; б — изменение гидравлического 
сопротивления 

ленных испытаний. Гарантированный эффект увеличения 
коэффициента теплопередачи в конденсаторах с профильны¬ 
ми витыми трубками при рационально выбранной геометрии 
трубок и соответствующих нормам ПТЭ условиях эксплуата¬ 
ции, по мнению большинства специалистов, составляет 15— 
20%. 

При оценке конечного эффекта от применения различно 
профилированных трубок необходимо также учитывать стои¬ 
мость их изготовления, эксплуатационные характеристики (за-
грязняемость, возможность очистки известными методами), а 
также показатели надежности (коррозионная стойкость, проч¬ 
ностные и вибрационные характеристики и т. д.). Решение 
вопроса о целесообразности применения профилированных 
трубок в конденсаторе конкретной турбины и выборе наиболее 
эффективной геометрии их профилирования должно произво¬ 
диться только на основе всестороннего технико-экономическо¬ 
го анализа для всей турбины (турбоустановки) — см. §6.4. 

Известно [34, 35], что при капельной конденсации чистого 
водяного пара теплоотдача может быть во много (2—10) раз 
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больше, чем при пленочной. Это объясняется тем, что пленка 
конденсата обладает большим термическим сопротивлением 
передаче освобождающейся теплоты фазового перехода от 
поверхности конденсации к стенке. При капельной конден¬ 
сации в силу разрыва пленки это сопротивление гораздо 
меньше. 

Капельная конденсация имеет местно, если конденсат не сма¬ 
чивает поверхность теплообмена. В этом случае стенка покрыта 
отдельными каплями малого размера (менее 1 мм), которые в 
процессе конденсации растут как сами по себе, так и за счет 
слияния друг с другом. Поверхность между каплями, составляю¬ 
щая до 50% от всей поверхности теплообмена, покрыта ультра¬ 
тонкой (порядка 1 мкм) пленкой конденсата, имеющей очень 
незначительное термическое сопротивление. При капельной 
конденсации силы межмолекулярного сцепления (когезии) 
конденсата больше сил притяжения (адгезии) конденсата к по¬ 
верхности. Благодаря действию сил межмолекулярного сцепле¬ 
ния, жидкость стремится занять минимальный объем, т. е. 
принять сферическую форму. Достигнув некоторого критичес¬ 
кого размера, капли под действием силы тяжести скатываются 
(срываются) с поверхности, освобождая последнюю для образо¬ 
вания новых капель. 

В общем случае несмачиваемость металлической поверхности 
и организация на ней капельной конденсации могут быть полу¬ 
чены одним из следующих способов: нанесением на поверх¬ 
ность трубок органических гидрофобизаторов, неорганических 
соединений, ультратонкого слоя благородных металлов или 
тонкой пленки полимеров, а также периодической или непре¬ 
рывной инжекцией стимулятора капельной конденсации в ра¬ 
бочее тело цикла либо обработкой поверхности труб дисульфи¬ 
дами. 

К недостаткам отдельных из вышеперечисленных способов 
следует отнести высокую токсичность, наличие в составе ис¬ 
пользуемых веществ ряда редких элементов, дороговизну и 
сложность технологии нанесения веществ, а также постепенное 
старение и механический унос покрытий и др. Осаждение на 
покрытиях различных примесей, содержащихся в паре, приво¬ 
дит к их гидрофилизации и, как следствие, к резкому сниже¬ 
нию эффективности теплообмена. Основным недостатком 
большинства из вышеперечисленных способов организации ка¬ 
пельной конденсации является ограниченный срок их действия 
(время жизни). 

270 



Как показывает анализ состояния вопроса по данному на¬ 
правлению исследований, наиболее перспективным является 
направление по применению стимуляторов капельной кон¬ 
денсации, созданных на базе дисульфидов. Было установлено, 
что в результате химической реакции дисульфида с металлом 
получается прочная гидрофобная пленка мономолекулярной 
толщины. 

УПИ при участии НПО ЦКТИ и ряда других организаций 
на базе дисульфидов синтезирован высокоэффективный сти¬ 
мулятор капельной конденсации (полифторалкилдисульфид), 
который позволяет создать режим капельной конденсации 
водяного пара на медесодержащих поверхностях (например, 
сплав МНЖ-5-1) и при однократной обработке им поверх¬ 
ности теплообмена поддерживать его в течение длительного 
времени (свыше 4500 ч). Разработана и прошла апробацию 
технология нанесения данного стимулятора. 

По данным авторов разработки, коэффициент теплопере¬ 
дачи в опытном (модельном) конденсаторе, испытанном в 
условиях ТЭС с использованием вышеназванного стимулято¬ 
ра капельной конденсации, на 25—40% выше, чем в этом же 
конденсаторе при пленочном режиме конденсации. 

Применение капельной конденсации, несомненно являясь 
одним из наиболее перспективных направлений интенсифи¬ 
кации теплообмена при конденсации пара, требует продол¬ 
жения исследований как в стендовых условиях, так и особен¬ 
но в реальных условиях эксплуатации. 

Одним из способов повышения эффективности конденса¬ 
торов с горизонтальными трубными пучками является разра¬ 
ботка конструктивных мероприятий, направленных на устра¬ 
нение заливания конденсатом нижележащих трубок. Наиболее 
простым решением этого вопроса является наклон трубного 
пучка к горизонту [75]. 

При наклоне трубки к горизонту происходит изменение 
характера течения конденсатной пленки по наружной по¬ 
верхности трубок, где образуются две характерные зоны тече¬ 
ния конденсата: основная зона и поддонный слой (рис. 6.11). 

В верхней части периметра слабонаклоненной к горизонту 
трубки (основная зона) течение пленки конденсата происходит 
преимущественно в поперечном к трубке направлении. Режим 
течения в этой зоне является ламинарным. Поддонный слой 
(~60 ° периметра) формируется под трубкой благодаря действию 
сил поверхностного натяжения. При отклонении трубки от 
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Рис. 6.11. Схема течения конденсата по поверхности наклонной трубы: 
1 — труба; 2— пленка конденсата; 3— промежуточные перегородки; а — основная 

схема; б- поддонный слой 

горизонтального положения конденсат в зоне поддонного слоя 
течет вдоль трубки. В поддонном слое, в зависимости от угла 
наклона и паровой нагрузки, наблюдаются различные режимы 
течения. Установлено, что при наклоне трубного пучка к гори¬ 
зонту, начиная с 3—4° при удельных паровых нагрузках до 100 
кг/(м2*ч), обеспечивается безотрывное стекание конденсата по 
трубкам между соседними перегородками и заливание конден¬ 
сатом нижерасположенных трубок устраняется. 

Тепловые испытания наклонных пучков с различным числом 
рядов по глубине позволили оценить долю влияния на теплооб¬ 
мен со стороны конденсирующегося пара как турбулизации 
поддонного слоя, так и устранения заливания. 

По данным [75], суммарный эффект интенсификации тепло¬ 
обмена при углах наклона к горизонту 2—15° составил от 8% 
(трехрядный пучок) до 25% (двенадцатирядный пучок). Опыты 
проводились в диапазоне скоростей пара 0—40 м/с. 

Необходимо иметь в виду, что не все специалисты однознач¬ 
но высказываются в пользу применения наклона конденсаторов 
паровых турбин. По данным ВТИ, например, безотрывный 
сток конденсата по трубкам от перегородки до перегородки, 
устраняющий или уменьшающий за счет наклона трубного пуч¬ 
ка натекание конденсата с верхних рядов трубок в пучке на 
нижние, действительно может приводить при некоторых усло-
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виях к повышению коэффициента теплоотдачи с паровой сто¬ 
роны. Но это повышение существенно зависит от режимных 
условий и геометрических параметров пучка, а главное — оно 
подтверждается опытами лишь для небольших трубных пучков. 

Наклон трубных пучков в настоящее время реализован в 
конденсаторах турбин К-800-240 и К-1200-240 ЛМЗ (см. §3.3). 
По данным завода, испытания этих конденсаторов в различных 
условиях эксплуатации показали, что значения коэффициентов 
теплопередачи в них хорошо согласуются с расчетными значе¬ 
ниями, а тепловые нагрузки распределены по трубному пучку 
достаточно равномерно. 

Наклон трубного пучка конденсатора с целью интенсифика¬ 
ции теплообмена реализован [75] также в паротурбинной уста¬ 
новке ОК-18ПВ КТЗ. 

6.4. Технико-экономический анализ эффективности работы 
конденсационных установок 

Эффективность работы конденсационных установок паровых 
турбин в общем случае зависит от совершенства методик расче¬ 
та, конструкторской проработки при проектировании, качества 
изготовления и условий эксплуатации всех элементов установ¬ 
ки. Известно, что повышению эффективности работы конден¬ 
сационных установок способствует, в частности, повышение их 
надежности. Неисправности в работе конденсаторов паровых 
турбин, например, а также отдельные недоработки в их кон¬ 
струкции являются одной из причин снижения экономичности 
турбоустановок в условиях эксплуатации и перерасхода металла 
(на трубные системы) из-за недостаточно продолжительного 
срока службы аппаратов. Известны случаи, когда выход из стро-
я конденсаторов приводил к останову всей турбоустановки [24]. 
Это предопределяет актуальность и необходимость рассмотре¬ 
ния любого предложения по повышению эффективности кон¬ 
денсационных установок паровых турбин как с позиции интен¬ 
сивности теплообмена (в конденсаторах), так и с позиций на¬ 
дежности работы всех элементов установки в условиях эксплу¬ 
атации. 

Примером такого комплексного подхода, разработанного 
УПИ и НПО ЦКТИ, может служить исследование эффективно¬ 
сти и целесообразности применения профильных витых трубок 
в конденсаторах и других теплообменных аппаратах паровых 
турбин [19, 25]. Решение вопроса о целесообразности примене-
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ния профильных витых трубок и выборе параметров профили
рования этих трубок осуществлялось на основе всестороннего 
технико-экономического анализа. При этом конденсатор рас
сматривался не изолированно, а как органический элемент тур
бины. 

В основу методики анализа было положено определение 
экономии приведенных затрат: 

(6.1) 

где — замыкающие затраты на электроэнергию; — 
изменение мощности турбоустановки (нетто) за счет повыше
ния эффективности работы конденсатора (углубления вакуу
ма) с учетом увеличения мощности на прокачку теплоносите
ля; г — число часов использования электрической мощности 
энергоблока (турбины) в год; — увеличение стоимости 
конденсатора по сравнению со сравниваемым (гладкотруб-
ным) вариантом (увеличение капитальных затрат); — нор
мативный коэффициент экономической эффективности новой 
техники; — норма амортизации турбинного оборудо
вания. 

Технико-экономический анализ проводился с учетом изме
нения следующих основных факторов: тепловая эффектив
ность аппаратов (теплообмен со стороны обоих теплоносите
лей, общий коэффициент теплопередачи), гидравлическое со
противление (трубных систем и аппаратов в целом), показа
тели надежности аппаратов (коррозионная стойкость, проч
ностные и вибрационные характеристики, конструкция и 
система расстановки промежуточных перегородок), промыш
ленные исследования и обобщение опыта длительной эксплу
атации аппаратов, особенности конструкции аппаратов и тех
нологии их изготовления. 

Такой комплексный подход позволяет принять обоснован
ное решение по целесообразности использования (примене
ния) любого мероприятия, направленного на повышение эф
фективности конденсационных установок паровых турбин. 
При этом в основу методики расчета могут быть положены и 
другие зависимости, отличающиеся от формулы (6.1) — см., 
например, [58, 59, 62]. 
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Приложения 

Таблица П. 1. Термодинамические свойства воды и водяного пара в состоянии насыщения 

р, кПа 

1,0 
1,5 
2,0 
2,5 
3,0 
3,5 
4,0 
5,0 
6,0 
7,0 
8,0 
9,0 
10 
12 
14 
16 
18 
20 
25 
30 
40 
50 
60 
70 
80 
90 
100 

Т, "С 

6,982 
13,034 
17,511 
21,094 
24,098 
26,692 
28,981 
32,90 
36,18 
39,02 
41,53 
43,79 
45,83 
49,45 
52,58 
55,34 
57,83 
60,09 
64,99 
69,12 
75,89 
81,35 
85,95 
89,96 
93,51 
96,71 
99,63 

V', м3/кг 

0,0010001 
0,0010006 
0,0010012 
0,0010020 
0,0010027 
0,0010033 
0,0010040 
0,0010052 
0,0010064 
0,0010074 
0,0010084 
0,0010094 
0,0010102 
0,0010119 
0,0010133 
0.0010147 
0,0010160 
0,0010174 
0,0010199 
0,0010223 
0,0010265 
0,0010301 
0,0010333 
0,0010361 
0,0010387 
0,0010412 
0,0010434 

V", м3/кг 

129,21 
87,98 
67,01 
54,26 
45,67 
39,48 
34,80 
28,20 
23,74 
20,53 
18,11 
16,21 
14,68 
12,36 
10,70 
9,435 
8,447 
7,652 
6,206 
5,231 
3,995 
3,241 
2,733 
2,366 
2,088 
1,870 
1,695 

h', кДж/кг 

29,3 
54,7 
73,45 
88,44 
101,0 
111,8 
121,4 
137,8 
151,5 
163,4 
173,9 
183,3 
191,8 
206,9 
220,0 
231,6 
242,0 
251,5 
272,0 
289,3 
317,6 
340,6 
359,9 
376,8 
391,7 
405,2 
417.5 

h" кДж/кг 

2513,8 
2525,0 
2533,2 
2539,7 
2545,2 
2549,9 
2554,1 
2561,2 
2567,1 
2572,2 
2576,7 
2580,8 
2584,4 
2590,9 
2596,4 
2601,3 
2605,7 
2609,6 
2618,1 
2625,3 
2636,8 
2646,0 
2653,6 
2660,2 
2666,0 
2671,1 
2675,7 

r, кДж/кг 

2484,5 
2470,3 
2459,8 
2451,3 
2444,2 
2438,1 
2432,7 
2423,4 
2415,6 
2408,8 
2402,8 
2397,5 
2392,6 
2384,0 
2376,4 
2369,7 
2363,7 
2358,1 
2346,1 
2336,0 
2319,2 
2305,4 
2293,7 
2283,4 
2274,3 
2265,9 
2258,2 
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Таблица П.2. Коэффициент теплопроводности материала стенки трубки, Вт/(м ■ К) 

Таблица П. 3. Физические свойства воды на линии насыщения 

Таблица П.4. Нормальный ряд геометрических размеров (диаметров) трубок, 
используемых в конденсаторах паровых турбин (мм/мм) 
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Таблица П.5. Типовое оборудование паротурбинных установок 
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Основные обозначения, индексы и сокращения 

Обозначения 
А — амплитуда колебаний; средняя ширина ленты компоновки 

трубного пучка; 
а — коэффициент, характеризующий состояние поверхности 

охлаждения конденсатора; 
В — барометрическое давление; 
с — теплоемкость; скорость; 
D — расход пара; количество воздуха; 
d — диаметр; удельная нагрузка; 
ε — относительное содержание воздуха в паре; 
Ε — модуль упругости; нормативный коэффициент эффектив¬ 

ности капитальных вложений; 
J — момент инерции сечения; 
F — поверхность теплообмена (охлаждения); 

f — частота колебаний труб; 
G — расход воды; 
g — ускорение свободного падения; 
3 — затраты; 
H — гидравлическое сопротивление; 
h — энтальпия; местные гидравлические сопротивления; 
к — коэффициент теплопередачи; 
а — коэффициент теплоотдачи; 
L — полезная длина трубок конденсатора (без учета толщины 

трубных досок); 
Я — теплопроводность; 
т — кратность охлаждения; 
μ — коэффициент динамической вязкости; 
N — общее число труб в конденсаторе; 
ΔN — изменение мощности турбины; 
пz — число труб в одном ходе воды конденсатора; 
ν — коэффициент кинематической вязкости; 
ρ — давление; 
Ар — паровое сопротивление конденсатора; 
Q — теплота (количество теплоты); подача насоса; 
ρ — плотность; 
г — теплота конденсации (теплота фазового перехода); радиус; 
R — тепловое (термическое) сопротивление; 
t — температура; шаг; 
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dt — недогрев воды до температуры насыщения пара (тем¬ 
пературный напор); 

W — скорость теплоносителя; 
и — скорость теплоносителя в узком сечении; 
ν — удельный объем; 
V — вакуум; производительность эжектора; 
Ζ — число ходов конденсатора по водяной стороне; 
h — КПД; коэффициент заполнения фундаментального 

проема турбины. 

Индексы 
бр — брутто; 
в — вода; 
вибр — вибрация; 
возд — воздух; 
вн — внутренний; 
в.охл — воздухоохладитель; 
загр — загрязнение; 
к — конденсатор; конденсат; 
кп — компоновка трубного пучка; 
м — материал; 
н — насыщение; насос; нормативное; 
нар — наружный; 
ном — номинальный; 
о — свежий пар (на турбину); 
пл — пленка; 
пс — пар—стенка; 
см — смесь; 
ср — средний; 
ст — стенка; 
т — текущее; 
тр — труб; трубной доски; 
тр.п — трубный пучок; 
узк — узкое сечение; 
чист — чистый; 
1 — вход; 
2 — выход. 
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Числа (критерии) 

— Галилея; 

фазового перехода; 

— Нуссельта; 

Прандтля; 

Рейнольдса; 

Струхаля. 

Сокращения 

ACT — атомная станция теплоснабжения; 
АТЭЦ — атомная теплоэлектроцентраль; 
АЭС — атомная электростанция; 
БРОУ — быстродействующая редукционно-

охладительная установка; 
ВТИ — Всероссийский теплотехнический институт; 
ИТФ СО РАН — Институт теплофизики Сибирского 

отделения РАН; 
ИТО США — Институт теплообмена США; 
ИПМ АН 
Украины — Институт проблем машиностроения 

АН Украины; 
КТЗ — Производственное объединение 

"Калужский турбинный завод"; 
КПД — коэффициент полезного действия; 
ЛКИ — Ленинградский кораблестроительный 

институт (в настоящее время Санкт-
Петербургский Государственный морской 
технический университет); 

ЛМЗ — производственное объединение турбостро¬ 
ения "Ленинградский металлический завод" 
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ЛПИ — Ленинградский политехнический институт 
(в настоящее время Санкт-Петербургский 
Государственный технический университет); 

МЭИ — Московский энергетический институт; 
НИРС — научно-исследовательская работа студентов; 
НПК — низкопотенциальный комплекс турбины; 
ОКР — опытно-конструкторская работа; 
ПНД — подогреватель низкого давления; 
ПТО — производственно-техническая отдел; 
ПТУ — паротурбинная установка; 
ПТЭ — правила технической эксплуатации; 
РОУ — редукционно-охладительная установка; 
АО ОРГГРЭС — производственное объединение по наладке, 

совершенствованию технологии и эксплуа¬ 
тации электрических станций и сетей; 

ТМЗ — производственное объединение "Турбо-
моторный завод" (г. Екатеринбург); 

ТЭС — тепловая электростанция; 
ТЭЦ — теплоэлектроцентраль; 
УПИ — Уральский политехнический институт 

(в настоящее время Уральский государствен¬ 
ный технический университет); 

ХПИ — Харьковский политехнический институт; 
ХТЗ — производственное объединение атомного 

турбостроения "Харьковский турбинный 
завод"; 

НПО ЦКТИ — научно-производственное объединение 
"Центральный котлотурбинный институт"; 

ЦНД — цилиндр низкого давления турбины; 
ЧНД — часть низкого давления. 
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