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1. ЦЕЛИ И ЗАДАЧИ КУРСОВОГО ПРОЕКТИРОВАНИЯ

Выполнение курсового проекта является завершающим этапом в изучении курса “ Паровые и газовые турбины”. Настоящие указания содержат рекомендации по расчету на прочность деталей турбин.

Целью расчета на прочность является решение конкретной технической задачи, состоящей в разработке конструкции турбины и ее узлов на базе теплового и механического расчетов, ознакомление с образцами конструкций турбин, а также приобретение навыков самостоятельной работы по выбору конструкций узлов, деталей и материалов на базе имеющегося опыта турбостроения с учетом критической оценки имеющихся конструкций.

Выполнение курсового проекта является самостоятельной работой студентов и позволяет приобрести навыки в проведении расчетов с использованием ЭВМ, справочных материалов, стандартов учебной и справочной литературы, а также в выполнении чертежей и оформление полученных результатов.

2. ТЕМАТИКА КУРСОВОГО ПРОЕКТА

Темой проекта обычно является расчет многоступенчатой турбины. Задание составляется, как правило, на базе серийных турбин. Указывается тип турбины, и студенту предоставляется право в выборе конструктивного выполнения узлов и турбины в целом по имеющимся образцам. При этом принимаемые студентом решения должны содержать необходимые обоснования и базироваться на последних достижениях отечественного и зарубежного турбостроения.

3. ОБЪЕМ И СОДЕРЖАНИЕ КУРСОВОГО ПРОЕКТА

Расчетная часть проекта состоит из теплового расчета проточной части турбины, выполняемого согласно [ 6 ], и расчета на прочность деталей турбин. Расчеты на прочность носят поверочный характер. В каждом проекте выполняется расчет на прочность и вибрацию рабочих лопаток последней ступени турбины. Кроме того, специально указывается задание на выполнение расчета на прочность отдельного узла или детали. Графическая часть проекта состоит из двух чертежей, разрабатываемой конструкции турбины, выполняемой на листах формата 24. На первом листе представляется продольный разрез турбины. На втором листе изображается поперечное сечение по цилиндру.

Кроме того, вычерчивается один из узлов турбины, который указывается в задании индивидуального для каждого студента.
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4. ОФОРМЛЕНИЕ РАСЧЕТНО-ПОЯСНИТЕЛЬНОЙ ЗАПИСКИ

Все расчетные материалы оформляются в виде расчетнопояснительной записки, в которой помимо расчетов приводятся обоснования принятых решений, а также весь графический материал к расчетам. Делается заключение по результатам расчетов и приводится список использованных источников. Расчет необходимо сопровождать кратким пояснительным текстом и делать ссылки на используемую литературу. Оформление записки и чертежей производится в соответствии с ЕСКД.

5. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ И ВИБРАЦИЮ ЛОПАТОК ОСЕВЫХ ТУРБИН

На лопатки действуют центробежные силы собственной массы, массы скрепляющей проволоки и бандажа, а также усилия парового потока. Перо лопатки рассчитывается на разрыв от действия центробежных сил и на изгиб от воздействия парового потока и центробежной силы, приложенной эксцентрично.

Бандаж лопаток рассчитывают на изгиб центробежной силой и на отрыв его от лопатки. Для хвостовиков лопаток определяют напряжения разрыва, изгиба, смятия и среза. Чтобы избежать явления резонанса, должна быть определена частота собственных колебаний лопаток. Если не удается добиться того, чтобы частоты собственных и вынужденных колебаний не совпадали, необходимо оценить напряжения, возникающие в лопатках при резонансе.

5.1Расчет профильной части лопаток на разрыв

Улопаток постоянного поперечного сечения наибольшие напряжения разрыва возникают у основания профильной части. Для лопаток без бандажа и связующей проволоки эти напряжения определяют по формуле

[ 1,3 ]:

	σр = 2ρ
	u2
	.
	(5.1)

	 

	 
	θ
	 

	Здесь ρ — плотность материала лопатки, кг/м3; u — окружная ско-

	рость на среднем диаметре ступени, м/с; θ =dср/l —
	отношение среднего

	диаметра dср к высоте лопатки l.
	 



Для лопаток с переменной площадью поперечного сечения напряжение у основания рассчитывают так ( с точностью до 10% ):

	σр = ρ
	1 + μn
	u2
	,
	(5.2)

	 

	 
	θ
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Здесь mn = fn/fк — отношение площади поперечного сечения лопатки у вершины fn к площади поперечного сечения у корня fк .

Для более точных расчетов можно использовать формулы (5.1) — (5.3) или (5.2) [ 3 ]. Минимальное значение величины mn может быть принято равным 0,1. Остальные конструктивные размеры известны из теплового расчета соответствующей ступени.

При наличии бандажа и скрепляющей проволоки напряжение у корня лопатки увеличивается. Суммарные напряжения разрыва основания лопаток определяют по формуле

	sрк=sp+spδ + Sspn,
	(5.3)



где spδ — напряжения, вызванные центробежной силой массы бандажа и скрепляющих проволок, приходящихся на одну лопатку, н/м2;

	sрδ
	=
	mδ ×u
	2δ
	,
	 

	rδ ×fк
	 
	(5.4)

	 
	 
	 
	 

	 
	 
	 
	m
	 
	×u2

	 
	 
	 
	nj
	 

	sрn
	= S
	 
	 
	nj
	 

	rnj ×fк
	 

	 
	 
	 
	 



здесь mδ и mnj — масса бандажа и проволоки, приходящаяся на одну лопатку, кг. Рассчитывается по известному объему и плотности рассматриваемых элементов ступени. uδ, unj — окружная скорость центра тяжести

	соответственно бандажа и скрепляющей проволоки, м/с; rδ,
	rn — ради-

	ус центра тяжести бандажа и скрепляющей проволоки, м; fк —
	площадь



поперечного сечения основания профильной части лопатки, определяется по атласу профилей [ 5 ] в соответствии с принятой хордой:

	 
	 
	 
	 
	b
	 
	2

	f
	 
	= f
	×
	 
	,

	 
	 

	 
	к
	 
	к о b0
	 
	 



где fко — площадь поперечного сечения профиля, выбранного по атласу, м2 [5]; b, b0 — хорды профиля проектируемой лопатки и профиля из атласа, м. [5].

5.2. Расчет лопаток на изгиб

Относительно короткую лопатку обычно рассматривают как консольную балку с жестко заделанным концом и равномерно распределенной по длине лопатки нагрузкой.

Усилия, действующие на рабочие лопатки, можно разложить на окружную Pu и осевую Pa составляющие:

	P =
	G
	(c
	- c ) ,
	(5.5)

	 

	u
	ez2
	2u
	 

	 
	1u
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	P =
	G
	(c
	− c
	) + (ρ − ρ )t l
	 
	.
	(5.6)

	 
	 

	а
	εz2
	2a
	1
	2
	2
	2
	 
	 

	 
	1a
	 
	 

	Здесь G — расход пара через ступень, кг/с; ε —
	 
	степень парциально-

	сти; z2 — число рабочих лопаток;
	с1u,
	c2u —
	проекции скорости выхода



пара из сопел и из ступени на направление окружной скорости, м/с; ρ1, ρ2

— давление соответственно перед и за рабочей лопаткой, Па; t2 — шаг лопаток на среднем диаметре, м; l 2 — длина рабочей лопатки, м.

Величины, входящие в формулы (5.5) и (5.6), находятся при тепловом расчете турбины и являются известными на заданном этапе проектирования. Равнодействующая окружного и осевого усилия определяется соотношением:

	Р = P2
	+ P2 .
	(5.7)

	u
	a
	 



Изгибающий момент в любом сечении на расстоянии х от хвостовика вычисляют по формуле :

	M (x) =
	P(l − x)2
	.
	(5.8)

	 

	 
	2l 2
	 



Для корневого сечения лопатки х=0 расчетная формула имеет вид:

	M к = Рl 2 .
	(5.9)

	2
	 



Вектор равнодействующей силы Р, как правило, не совпадает с направлением главных центральных осей и поэтому равнодействующая сила Р должна быть разложена по направлению главных центральных осей с последующим определением изгибающих моментов от действия последующих сил. Однако опыт многочисленных расчетов показывает, что для лопаток постоянного профиля можно считать, что ось минимального момента инерции параллельна хорде, а вектор силы перпендикулярен этой оси.

Тогда

		σ
	 
	=
	М кр
	,
	(5.10)

		uзк р
	Wкр

		 
	 
	 
	 

		 
	 
	 
	 
	 

		σ
	uзс п
	= Мс п
	,
	(5.11)

		 
	 
	Wс п
	 
	 

		 
	 
	 
	 
	 



где Wкр , Wсп — минимальный момент сопротивления сечения профиля у основания лопатки соответственно для кромки и для спинки лопаток, м3.

Напряжения в кромках, обусловленные усилиями растяжения и изгибом, складываются, а на спинке — вычитаются, поэтому кромки рабочих лопаток находятся в более напряженном состоянии.
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У закрученных (длинных) лопаток давление пара и скорость меняются по высоте. Кроме того, изменяются направление главных центральных осей и величины моментов сопротивления. Поэтому длинные лопатки рассчитывают на изгиб по сечениям ( [ 1 ], стр. 60-61, [ 3 ], стр. 196). Пример расчета длинных лопаток на изгиб приведен в [ 1 ].

5.3. Расчет бандажа и шипов лопаток

При расчете ленточного или проволочного бандажей их рассматривают как балки с жестко заделанными концами и равномерно распределенной нагрузкой, обусловленной центробежными силами. Свисающая часть бандажа должна быть рассчитана на изгиб как балка, заделанная одним концом. Шипы лопаток рассчитываются на разрыв центробежной силой ленточного бандажа, приходящегося на один шип.

Изгибающий момент от центробежной силы собственной массы, возникающих в местах заделки бандажей определяется выражением:

	 
	М
	из =
	 
	сδ
	× t δ
	,
	 
	 
	 
	(5.12)

	 
	12
	 
	 
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	где tδ — шаг по бандажу, м; сδ —
	центробежная сила массы бандажа,

	Н;
	сδ =mδ rδ w2 ,
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	 
	(5.13)

	где mδ —
	масса бандажа по длине, равной шагу, кг; rδ —
	радиус

	центра тяжести бандажа, м; w — частота вращения ротора турбины.
	 

	Массу бандажа определяют по известной плотности материала и

	объему бандажа, находящемуся между соседними лопатками.
	 

	Напряжения изгиба бандажа в местах заделки находят по формуле:

	 
	sизδ
	= Миз
	,
	 
	 
	 
	 
	 
	(5.14)

	 
	 
	Wδ
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	где W —
	момент сопротивления, м3.
	 
	 
	 
	 

	δ
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	Для проволочного бандажа диаметром dδ :
	 

	 
	W
	= pd2δ
	.
	 
	 
	 
	 
	 
	(5.15)

	 
	δn
	 
	32
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	Для ленточного бандажа
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	 
	 
	W
	=
	bh2
	,
	 

	 
	 
	 
	 
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	δ л
	 
	 
	6
	 
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	где b, h — фактическая длина и толщина пластины, м.
	 

	Растягивающее напряжение в шипе рассчитывают следующим обра-

	зом:
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

	 
	sрш =
	 
	сδ
	 
	 
	 
	,
	 
	(5.16)

	 
	zш ×Sш
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где zш — число шипов на лопатке; Sш — площадь поперечного сечения шипа, м2.

При выборе допустимых напряжений в качестве критерия прочности лопаток могут быть выбраны: предел текучести s0,2, предел ползучести sn 2, предел длительной прочности sдл. При работе лопаток с температурой, не превышающей 430 оС для перлитных сталей, в качестве критерия прочности следует брать предел текучести s0,2, а при более высоких температурах — предел ползучести sn 2 и предел длительной прочности sдл.

Коэффициент запаса прочности к рекомендуется выбирать в зависимости от того, какой показатель берется в качестве критерия прочности. Допустимые напряжения вычисляются по формулам:

	sдо п
	 
	=
	s0,2
	: sдо п
	=
	s
	п л :
	sдо п
	=
	s
	дл
	,

	 
	к
	 
	к
	к
	 

	 
	р
	 
	т
	 
	р
	п л
	 
	р
	дл
	 

	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 
	 



где кт, кпл, кдл — коэффициенты запаса прочности по пределу текучести, прделу ползучести и пределу длительной прочности.

Обычно:

кт = 1,25; кпл = 0,9; кдл = 1,25.

Такие же коэффициенты запаса прочности выбираются для бандажей, скрепляющей проволоки и хвостовиков лопаток.

Рекомендуемые материалы и характеристики металлов лопаточного аппарата приведены в [ 1, 3 ].

5.4 Определение частоты колебаний и обеспечение надежности облопачивания при колебаниях.

Под действием возмущающих сил, которые всегда имеются в рабочей турбине, рабочие лопатки совершают колебательные движения. Наиболее опасным являются тангенциальные колебания, происходящие вокруг оси инерции с минимальным моментом сопротивления. Для активных лопаток эти колебания будут проходить примерно в плоскости диска. Различают колебания одиночной лопатки и пакетов лопаток. При определенных условиях наступает резонанс, когда наблюдается резкое увеличение амплитуды колебаний. Лопатки при резонансе принимают определенную форму. Например, для одиночной лопатки кривая прогиба может соответствовать 1/4 длины целой волны (первый тон колебаний), 3/4 длины волны (второй тон колебаний).

Частота собственных колебаний первого тона лопатки постоянного сечения с жестко заделанным хвостовиком и свободной вершиной определяется формулой:

	nс =
	0,36
	×
	 
	E × J
	 
	,
	(5.17)

	l 22
	 

	 
	 
	 
	r× f
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где l 2 — длина лопатки, м; Е — модуль упругости, Па; J — момент

	инерции профиля, м2; ρ — плотность материала, кг/м3; f —
	площадь попе-

	речного сечения лопатки, м2.
	 
	 
	 
	 

	Частоты собственных колебаний лопаток постоянного сечения1,2 и

	3-го тонов относятся как
	 
	 
	 
	 

	nс
	: nс
	: nc
	= 1 : 6,3 : 17,6.
	 

	1
	 
	2
	3
	 

	Частота колебаний лопатки переменного профиля может быть най-

	дена аналитически, если известна форма колебаний (кривая прогиба).

	Приближенно частоту собственных колебаний первого тона лопатки

	переменного профиля свободной у вершины находят так [ 2 ]:

	nс п = nс0 ×j0 ,
	(5.18)



где nс0 — частота колебаний лопатки постоянного сечения, равного корневому, 1/с; j0 — поправка на уточнение профиля:

		ϕ0 =
	 
	4 + Jn / J к
	 
	,

		1 + 4fn / fк

		 
	 
	 



где Jn, Jк — моменты инерции соответственно периферии и корня, м4; fn, fк

— площади поперечного сечения профиля соответственно периферии и корня, м2.

При вращении ротора турбины на колеблющуюся лопатку действуют дополнительные силы, увеличивающие жесткость лопатки. От действия этих сил динамическая частота νд (частота колебаний вращающейся лопатки) становится выше статической:

	νд = νс2 + Bn2 ,
	(5.19)

	где n — частота вращения ротора турбины, 1/с; В —
	скоростной ко-

	эффициент.
	 

	Для лопаток постоянного сечения:
	 



B = 0,8 dcp − 0,85. l

Для лопаток переменного сечения: В= 0,72 − 1,@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@@.

где dср / l — отношение среднего диаметра облопачивания к длине

лопатки.

Для данных низкочастотных лопаток последних ступеней наиболее опасным является первый тон колебаний при частоте вынужденных динамических колебаний, кратных числу оборотов:

	νд = i nраб,
	(5.20)



i = 2,3 ... ( i — целое число).

Как показал анализ аварий, зона опасной кратности составляет i=2÷6.
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Резонансное число оборотов определяется выражением:

		n ре з =
	 
	 
	νс
	.
	 
	(5.21)

		 
	 
	 
	 
	 
	 

		i2
	- B

		 
	 
	 
	 
	 
	 
	 

		По нормам, установленным для турбин, назначается определенный

		запас частоты от резонанса +
	n:
	 
	 
	 
	 
	 
	 

		±
	n =
	n раб − n ре з
	×100% .
	(5.22)

		 

		 
	 
	 
	 
	 
	n раб
	 

		Для i=2 должно быть n > 15%, для i = 3 — n > 8%, для i = 4 —
	n >

		6%, для i = 5 — n > 5%, для i = 6 —
	 
	n > 4%.
	 



Рабочие лопатки соединяют в пакеты ленточными и проволочными бандажами. В зависимости от вида и количества бандажных связей возможны различные формы собственных колебаний. Частота колебаний пакетов и внутрипакетные колебания лопаток зависят от частоты колебаний первого тона единичной лопатки и лежат в определенных зонах.

При отстройке от резонанса пакета лопаток требуется, чтобы выполнялось условие:

	4νc < iz <8 νc,
	(5.23)

	где z — число сопел в ступени.
	 

	Необходимо также, чтобы выполнялось равенство:
	 

	16νc < iz >18 νc .
	(5.24)



Если условия (5.22 ¸ 5.24) не выполняются, следует оценить возникающие напряжения или внести соответствующие конструктивные изменения в ступени.

6.РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ БАРАБАНОВ И ДИСКОВ

6.1Расчет барабанов

Если толщина барабана намного меньше его диаметра, то барабан рассчитывают как вращающееся кольцо малой толщины. Барабан при вращении нагружен центробежными силами собственной массы и массы закрепленных на нем лопаток.

Тангенциальные напряжения в барабане без лопаток определяются выражением:

	sτ=ru2,
	(6.1)



где r — плотность материала барабана, кг/м3; u — окружная скорость барабана, м/с.

С учетом центробежных сил рабочих лопаток, закрепленных на барабане, суммарные тангенциальные напряжения, возникающие в барабане рассчитывают по формуле:
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