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ВВЕДЕНИЕ

В первой части курса «Техническая термодинамика» [1] рассмотрены первый и второй законы термодинамики, процессы идеальных газов, реальных паров и жидкостей применительно к замкнутой (с постоянным массовым количеством вещества) термодинамической системе.
В данном пособии рассмотрены основные процессы и циклы современных теплоэнергетических установок (ТЭУ).

В теплоэнергетических установках рабочее тело, как правило, непрерывно циркулирует по замкнутому контуру, проходя через соответствующие элементы установки. Каждый элемент ТЭУ представляет открытую термодинамическую систему, поскольку рабочее тело входит и выходит из него. Для изучения таких процессов используется первый закон термодинамики для открытой системы (вещества, находящегося в потоке). Поэтому в пособии рассматривается первый закон термодинамики для потока применительно к основным элементам ТЭУ. Дается подробный анализ понятия работы изменения давления в потоке с позиции изменения скорости движения потока и совершения им технической работы. Для оценки получения максимально-возможной полезной технической работы в ТЭУ дается понятие эксергии потока вещества и методы оценки ее потери в реальных необратимых процессах.
После изложения материала по термодинамическому анализу процессов в ТЭУ рассматриваются циклы современных теплоэнергетических установок: паротурбинных установок на органическом и ядерном топливе, газотурбинных установок, двигателей внутреннего сгорания, реактивных газовых двигателей, парогазовых установок, холодильных установок и тепловых насосов. Для каждого цикла приводятся термодинамический анализ влияния параметров рабочего тела на его экономичность и различные современные варианты схем, позволяющие увеличить его КПД.
Сопоставление экономичности современных ТЭУ в пособии выполняется с применением эксергетического и энтропийного методов анализа. Такой подход дает объективную картину достоинств и недостатков современных ТЭУ и указывает на пути повышения их экономичности.
Все разделы курса сопровождаются графическими иллюстрациями процессов и циклов ТЭУ в P,v-, T,s-, h,s- диаграммах.

1. ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ПРОЦЕССОВ
В ТЕПЛОЭНЕРГЕТИЧЕСКИХ УСТАНОВКАХ
1.1. Обобщенная схема теплоэнергетической установки
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Теплоэнергетическая установка (ТЭУ) служит для получения механической работы из теплоты. В общем случае ТЭУ, работающую по замкнутому циклу, можно представить в виде двух цилиндров с поршнями, горячего и холодного источников теплоты (рис. 1.1), соединяемых между собой магистралями, по которым циркулирует рабочее тело. В термодинамическом смысле любую ТЭУ можно представить в таком виде – это обобщенная схема теплоэнергетической установки.

Здесь элемент 1 – горячий источник теплоты (паровой котёл, ядерный реактор, камеры сгорания и т.п.) предназначен для подвода теплоты к рабочему телу, что обычно сопровождается увеличением его температуры;

элемент 2 – цилиндр расширения (двигатель, турбина) предназначен для получения технической работы (не путать с работой расширения, термин техническая работа будет подробно рассмотрен в разделе 1.1.1), в данном случае это полезная механическая работа, которая снимается со штока поршня;

элемент 3 – холодный источник теплоты (конденсатор паровой турбины, окружающая среда для циклов газовых турбин и двигателей внутреннего сгорания), здесь от рабочего тела отводится теплота, что обычно сопровождается поддержанием в нем меньшего, чем в горячем источнике давления и температуры рабочего тела;

элемент 4 – цилиндр сжатия (насос, компрессор) предназначен для транспорта рабочего тела и создания необходимого давления в горячем источнике теплоты (1), в этом элементе затрачивается техническая работа.

Таким образом, полезным продуктом ТЭУ будет разница технических работ в цилиндре расширения и сжатия, а затратами – теплота в горячем источнике. Процессы в горячем и холодном источниках теплоты ТЭУ, как правило, изобарные, они нам знакомы по первой части термодинамики. Для них нет различия в расчетах, находится ли рабочее тело в закрытой или в открытой системе (движется по каналу, т.е. в потоке, как в нашей ТЭУ). Теплота любых изобарных процессов всегда рассчитывается как разница энтальпий этих процессов qp=h2-h1 (для потока это утверждение будет доказано в разделе 3.2).

Процессы в цилиндрах сжатия и расширения требуют дополнительного изучения. Рабочее тело в этих цилиндрах количественно изменяется, т.е. система открытая. Движущееся рабочее тело в такой системе в дальнейшем будет называться телом, находящемся в потоке. Процессы в цилиндрах сжатия и расширения можно перенести и на процессы в компресорах, насосах и турбинах, которые выполняют те же функции, что и цилиндры в ТЭУ. Рассмотрим подробнее эти процессы и связанные с ними новые понятия.

1.1.1. Работа измерения давления в потоке при расширении
Начнем изучение процессов в ТЭУ с элемента 2 (рис. 1.1) – цилиндра расширения. Изобразим в индикаторной диаграмме Р,х- изменение давления рабочего тела в зависимости от положения поршня в цилиндре (рис. 1.2). 
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В точке 1 открывается впускной клапан К1, поршень за счет внешних сил перемещается вправо, втягивая за собой рабочее тело при постоянном давлении Ро. В точке 2 впускной клапан закрывается. Далее на участке 2-3 рабочее тело расширяется за счет уменьшения давления от Ро до Рк. В результате этого телом совершается работа расширения (работа изменения объема), идущая на перемещение поршня из точки 2 в точку 3. В точке 3 открывается выхлопной клапан К2, через который поршнем выталкивается рабочее тело из цилиндра. Поршень в этом случае приводится в действие внешними силами. Давление рабочего тела при его выталкивании Рк не изменяется. В точке 4 выхлопной клапан закрывается, при этом все количество рабочего тела, ранее поступившего в цилиндр, будет вытолкнуто из него.
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Теперь покажем этот же процесс в Р,v- диаграмме (рис.1.3), считая его обратимым (без трения).
Изобарный процесс 1-2 идет от нулевого значения объема до vо. В действительности в точке 1 удельный объем рабочего тела не равен нулю, просто в этой точке рабочего тела нет. Дальнейшее увеличение удельного объема до vо в Р,v- диаграмме происходит за счет увеличения количества рабочего тела, т.е. на всем процессе 1-2 удельный объем рабочего тела постоянный и равен vо. Само рабочее тело на процессе 1-2 никакой работы изменения объема не совершает. Площадь под процессом 1-2 в Р,v- диаграмме соответствует работе Ро(vо-0)=Роvо, эта работа совершается за счет внешних сил и носит названия работы проталкивания. На процессе 1-2 работа проталкивания положительная.

На обратимом процессе 2-3 рабочее тело изменяет свой удельный объем от vо до vк и совершает положительную работу изменения объема


[image: image478.bmp].
Процесс 3-4 аналогичен процессу 1-2. На процессе 3-4 совершается отрицательная работа проталкивания, равная -Ркvк.

Алгебраическое суммирование трех работ процесса 1-2-3-4 даст работу, полученную на штоке поршня, при прохождении через него рабочего тела.

Обозначим эту работу как lо:
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При этом сумму работ проталкивания, взятую с обратным знаком, называют внешней работой (это работа внешних сил по перемещению рабочего тела, она получается из работы изменения объема, т.е. часть работы изменения объема расходуется на совершение внешней работы), обозначим её l*:
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В результате получаем:
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Работа lо получила название работы изменения давления в потоке или располагаемой работы, последнее относится только к обратимым процессам. Таким образом, работа изменения давления в потоке представляет разницу работы изменения объема самого тела и внешней работы. При этом работа изменения объема, а только она и совершается рабочим телом, частично передается потребителю, а частично расходуется как внешняя работа (разность работ проталкивания при удалении газа из цилиндра и заполнении газом цилиндра). Последняя, в зависимости от процесса, может быть как положительной, так и отрицательной. В нашем примере работа изменения давления в потоке целиком идет на совершение механической работы, она забирается потребителем со штока поршня цилиндра, такая механическая работа получила называние технической работы. Понятие работы изменения давления в потоке более широкое, чем понятие технической работы, т.к. lо может идти не только на совершение технической работы, но и на изменение кинетической и потенциальной энергии рабочего тела. Подробно об этих энергетических преобразованиях будет сказано в разделе 3 «Первый закон термодинамики для потока».
Выразив работу изменения объема через первый закон термодинамики и подставив ее в виде l = q - (uк- uо) в выражение (1.3), получим расчетное выражение для работы изменения давления в потоке в виде:
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В дифференциальном виде lо можно представить, используя выражение первого закона термодинамики (q = dh – vdР, как:
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Из выражения (1.5) видно, что работа изменения давления в потоке возможна только при наличии разности давлений dР ≠ 0, отсюда и появилось её название. В этом названии просматривается аналогия с названием работы изменения объема, для которой расчетное выражение, в случае обратимого процесса, соответствует виду (l = Рdv.

При расширении dР < 0, а (lо > 0, пример таких процессов – получение технической работы в турбинах. При сжатии dР > 0, а (lо < 0, примеры таких процессов – затраты технической работы на привод насосов или компрессоров.

В Р,v- диаграмме для обратимых процессов работа изменения давления в потоке (она же располагаемая работа) есть площадь под процессом в проекции на ось давлений (рис. 1.3):
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В Т,s- диаграмме lо также может быть представлена в виде площади.
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Для идеального газа (рис.1.4) lo=пл.122'1'31, где площадь под обратимым процессом 1-2 есть теплота q, а площадь под изобарой Ро в интервале температур То и Тк (процесс 1-3) есть разница энтальпий hо-hк.
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Для водяного пара (рис 1.5) lo есть площадь фигуры 12В'В'А’АС1, где линия АВ представляет собой изоэнтальпу hА=hВ=const. Эта изоэнтальпа позволяет показать разницу энтальпий hо- hк в виде разности площадей под изобарами Ро (процесс 1А) и Рк (процесс 1В). Поскольку пл.11'А'АС1=hо-hА, а пл.22'В'В2=hк-hВ, то, вычитая из первой площади вторую, получим (hо-hА)-(hк-hВ) = hо-hк , т.к. hА=hВ, прибавив к этой площади площадь под обратимым процессом 1-2 (величина q), получим lо=hо-hк+q.
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     Изобара Ро в области жидкости очень близко располагается к линии х=0 (линия АС сливается с линией ВС),, поэтому на практике площадью САА'В'ВС пренебрегают и считают, что lo~пл.12ВС1.

В случае необратимого процесса расширения газа, происходящего в интервале тех же давлений, что и обратимый процесс, конечная точка процесса за счет теплоты трения смещается вправо, поскольку происходит увеличение внутренней энергии, а соответственно и увеличение температуры и удельного объема в конце необратимого процесса по сравнению с обратимым процессом (процесс 1-2* рис.1.6). Работа изменения давления в потоке для необратимого процесса обозначается как loi, ее называют внутренней или индикаторной работой. В этом случае loi будет меньше располагаемой работы lo на величину работы трения loтр:
lоi = lо - loтр ,                                                   (1.7)

где loi – действительная работа изменения давления в потоке;
loтр – потеря работы изменения давления в потоке (располагаемой работы) при расширении за счёт трения.
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В этом случае loi не может быть рассчитана по интегральному выражению (1.6). Для необратимого процесса работа изменения давления в потоке не равна площади под процессом в проекции на ось Р в P,v- диаграмме, т.к. площадь под процессом увеличилась, а loi<lo.
Расчетное выражение работы изменения давления в потоке для необратимого процесса получается интегрированием выражения -dh+dq при подстановке в него параметров необратимого процесса
loi = ho - hкi + q .                                         (1.8)
Такое интегрирование правомерно, поскольку внешняя теплота не зависит от необратимости процесса, а разность энтальпий определяется только начальным и конечным состоянием процесса. Таким образом, выражение (1.8) позволяет рассчитывать работу изменения давления в потоке, как для обратимых, так и для необратимых процессов, при подстановке в него соответствующих значений энтальпий конечного состояния hк или hкi.

Потеря располагаемой работы за счет трения не равна теплоте трения. Расчетное выражение loтр можно получить из выражения (1.7), выразив lo и loi через соответствующие параметры процессов 1-2 и 1-2*

loтр = lo - loi = (ho - hк + q) - (ho - hкi + q) = hкi - hк .               (1.8а)

Потеря располагаемой работы, вызванная трением, зависит только от конечного состояния необратимого процесса – от hкi, теплота трения qтр зависит от траектории самого необратимого процесса 1-2*. Наглядно различие в lотр и qтр можно показать в T,s- диаграмме (рис 1.7).
Площадь под обратимым процессом 1-2 соответствует внешней теплоте обратимого и необратимого процессов q=пл.122'1'1. Теплоте трения необратимого процесса 1-2* соответствует разность полной теплоты необратимого процесса и внешней теплоты 
qтр= q12* - q=пл.12*32'21.
[image: image454.wmf]f

G

Потеря располагаемой работы за счет трения в процессе расширения меньше теплоты трения lотр = пл.22*32'2< qтр.

Более подробно изображение действительной работы изменения давления в потоке и потерь располагаемой работы за счет трения в различных системах координат будет рассмотрено в разделах 1.1.2 и 1.1.3. 
1.1.2. Работа изменения давления в потоке при расширении
в адиабатных процессах
В тепловых двигателях процессы расширения очень быстротечны и теплообмен с окружающей средой в них практически отсутствует. Поэтому большинство процессов в двигателях ТЭУ считается адиабатными с q=0. Рассмотрим адиабатные процессы расширения в Р,v- и T,s- диаграммах и представление в них работы изменения давления в потоке (рис.1.8 и рис.1.9). Уравнение обратимого и необратимого адиабатного процесса расширения для работы изменения давления в потоке получается из выражений 1.4 и 1.8 при q=0 и имеет вид 

lо = hо- hк = cр(Tо- Tк) ;                                      (1.9)
lоi = lо-lотр = hо-hкi = cр(Tо-Tкi) .                         (1.10)
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Использование изобарной теплоёмкости в выражениях (1.9), (1.10) возможно только в том случае, если сР величина постоянная, например, для идеальных газов.

Для обратимого адиабатного процесса расширения идеального газа 1-2 работа изменения давления в потоке в P,v- и T,s- диаграммах может быть представлена площадью: lо=пл.122'1'1 (рис.1.8) и lо=пл.14671 (рис.1.9).

Для необратимого адиабатного процесса расширения идеального газа 1-2* работа изменения давления в потоке в P,v- и T,s- диаграммах представляет площадь lоi=пл.1АА'1'1 (рис.1.8) и lоi=пл.14581 (рис.1.9).
Потеря работы изменения давления в потоке за счёт трения соответственно представлена площадями lотр=пл.А22'А'А (рис.1.8) и lотр=пл.22*2’1’2=пл.ВАА’B’В (рис.1.9). В P,v- диаграмме это площадь под обратимой адиабатой А2 в проекции на ось давлений в интервале температур Ткi и Тк, поскольку lотр=ср(Ткi-Тк), а в Т,s- диаграмме это площадь под изобарой в интервале тех же температур.

Необходимо отметить, что теплота трения в этом процессе больше работы трения qтр=пл.12*2’1’1>lотр=пл.22*2’1’2.

Разница теплоты трения и работы трения называется работой возврата теплоты трения lv:
lv = qтр - lотр = пл.12*21 .                            (1.11)
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Такое название работа lv получила в связи с тем, что этот возврат теплоты lv имеет потенциальную возможность дальнейшего полезного использования в тепловых двигателях. Например, в последующих ступенях турбины за счет lv возрастает располагаемая работа lo (подробно рассмотрено в гл.2).

Представление работы изменения давления в потоке для адиабатного необратимого процесса расширения водяного пара в T,s- диаграмме показано на рис.1.10.
[image: image457.bmp]
В T,s- диаграмме (рис.1.10) для изображения работы трения и действительной работы изменения давления в потоке водяного пара необратимого процесса 1-2* через конечную точку 2* необходимо провести линию постоянной энтальпии hкi = const. В результате получаем вспомогательную точку А на обратимой адиабате 12 и по аналогии с процессом 1-2 работа трения и действительная работа изменения давления будут представлены площадями: lотр = hкi-hк = пл.2АА’32= пл.22*2'1'2, вторая площадь соответствует теплоте изобарного процесса 22*; lоi = lо- lотр = ho- hкi = пл.1АА’1.

Для тепловых двигателей эффективность адиабатных процессов расширения и потеря располагаемой работы за счет трения характеризуется внутренним относительным КПД
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Внутренний относительный КПД определяется экспериментально и указывается для конкретной тепловой машины, для конкретного режима её работы. Используя этот КПД, можно на базе обратимого адиабатного процесса расширения построить действительный необратимый процесс, определить действительные параметры рабочего тела в конце процесса расширения, действительную работу изменения давления в потоке и ее потери.

[image: image458.bmp]Самое наглядное и простое графическое представление lо, lоi, lотр выполняется в h,s- диаграмме (рис. 1.11).

В h,s- диаграмме величины этих работ соответсвуют отрезкам вертикальных прямых в интервале разниц энтальпий данных процессов.

1.1.3. Изображение работы изменения давления в потоке
в P,v- и T,s- диаграммах для необратимых 
произвольных процессов расширения
Изображение работы изменения давления в потоке в P,v- и T,s- диаграммах для произвольного необратимого процесса расширения осуществляется аналогично адиабатному процессу.
[image: image459.bmp]Для идеального газа (рис.1.12) в P,v- диаграмме кроме обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов, проведя обратимую адиабату 1-3 и определив на ней с помощью изотерм Т2 и Т2i точки А и В, получим величину потерь работы изменения давления в потоке на трение в виде площади проекции адиабаты АВ на ось давлений loтр=ср(Т2i-Т2)= =пл.АВВ'А'А. Вычтя из площади располагаемой работы lo=пл.1'122'1' площадь loтр=пл.АВВ'А'А, получим loi=пл.1'122'В'ВАА'1' (на рис. 1.12 она заштрихована).

В диаграмме Т,s- (рис.1.13) потери работы на трение для аналогичного процесса идеального газа 1-2* представляют площадь под изобарой в интервале температур Т2 и Т2i loтр=пл.22*32'2=пл.544'5'5. В результате этого, действительная работа изменения давления в потоке в Т,s- диаграмме для процесса 1-2* будет представлена [image: image460.jpg]R
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площадью loi=пл.122'4'41 (на рис. 1.13 она заштрихована).
[image: image461.jpg]


Для необратимого произвольного процесса 1-2* водяного пара в диаграмме Т,s- (рис.1.14) потеря работы на трение представляет площадь под изобарой 2-2*, а также площадь, заключенную между обратимой адиабатой АВ в интервале изоэнтальп h2=const и h2i=const и соответствующим этим точкам (А и В) изобарам, и линией х=0, т.е. loтр=пл.22*42'2=пл.АВB’А’A. Действительная работа изменения давления в потоке для процесса 1-2* водяного пара в Т,s- диаграмме будет представлена площадью loi=пл.123B’BAА’1 (на рисунке она заштрихована), поскольку эта площадь соответствует разнице располагаемой работы и работы трения loi = lo - loтр.
1.1.4. Работы изменения давления в потоке при сжатии
[image: image462.bmp]Рассмотрим процесс в цилиндре сжатия ТЭУ – элемент 4 (рис.1.1). Это процесс обратный по отношению к цилиндру расширения, на его совершение требуется затратить техническую работу. Изобразим обратимый процесс сжатия рабочего тела в цилиндре 4-1-2-3 в Р,v- диаграмме (рис. 1.15). 
Аналогично цилиндру расширения работа изменения давления в потоке в этом случае будет определяться как сумма работы изменения объема и работ проталкивания
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Работа изменения давления в потоке при сжатии величина отрицательная – она затрачивается. На практике её берут с обратным (положительным) знаком, а в расчетах, где это необходимо, присваивают её действительный знак (отрицательный). Поэтому её обозначают как loсж, а расчетное выражение приобретает вид
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Заменим в (1.14) работу изменения объема через выражение первого закона термодинамики l = q - (u2 - u1) получим:

lосж = -Р1v1 - [q-(u2-u1)] + Р2v2 = h2- h1- q.                     (1.15)

Для необратимого процесса сжатия 12* работа сжатия больше, чем для обратимого на величину работы трения:

lоiсж = lосж + lотр = h2- h1- q+ h2i- h2= h2i-h1-q,                (1.16)

где lотр= h2i- h2 – дополнительные затраты работы на преодоление трения.

Работа изменения давления в потоке при сжатии для обратимого процесса 1-2 изображается в P,v- диаграмме площадью под процессом в проекции на ось давлений lосж = пл.12341. Для необратимого процесса сжатия 1-2* площадь под процессом в проекции на ось давлений не соответствует работе изменения давления в потоке при сжатии в Р,v- диаграмме. Для изображения loiсж в Р,v- диаграмме требуются дополнительные построения, что будет подробно рассмотрено в следующем разделе.
1.1.5. Работа изменения давления в потоке для адиабатных процессов сжатия
Наибольший интерес представляют адиабатные процессы сжатия, т.к. они широко распространены в ТЭУ (насосы, компрессоры). Рассмотрим адиабатный процесс сжатия и его графическое представление работы изменения давления в потоке в Р,v-, T,s- и h,s- диаграммах. Определение работы изменения давления в потоке при адиабатном сжатии идет при q=0, в результате ее расчетное выражение примет вид

lосж = h2-h1 ;                                          (1.17)
lоiсж = lосж + lотр = h2 - h1 + (h2i-h2) = h2i - h1.             (1.18)

В P,v- диаграмме (рис. 1.16) для необратимого адиабатного процесса сжатия идеального газа 1-2* работа трения определяется как площадь под обратимой адиабатой 2-3 в интервале температур T2i и T2 в проекции на ось давлений. Здесь процессы 1-2 и 1-2* соответствуют идеальному газу. Тогда работа изменения давления в потоке при сжатии для необратимого адиабатного процесса 1-2* будет соответствовать площади 133'1'1.

[image: image463.bmp][image: image464.bmp]В T,s- диаграмме (рис. 1.17) работа изменения давления в потоке при адиабатном сжатии идеального газа для обратимого процесса 1-2 определяется площадью lосж = пл.21'3'32, а для необратимого процесса 1-2* lоiсж = пл.2*2'3'32*. Работе трения соответствует площадь под изобарой 2-2* в проекции на ось энтропий lотр = пл.22*2'1'2. Теплота трения представляет площадь qтр = пл.12*2'1'1.

Необратимость процесса адиабатного сжатия в технических устройствах характеризует адиабатный коэффициент сжатия (насоса, компрессора и т.п.), позволяющий определить действительную работу сжатия, работу трения и действительные параметры рабочего тела в конце процесса сжатия
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Необходимо отметить, что при сжатии работа трения больше теплоты трения, т.е. трение больше сказывается на эффективность работы машины сжатия (компрессор), чем машины расширения (турбина).
[image: image465.bmp]Снижения затрат работы на привод машины сжатия можно добиться совершенствованием ее проточной части, т.е. увеличением адиабатного коэффициента сжатия ηа за счет снижения потерь работы на трение и путём организации рационального термодинамического процесса сжатия. Наиболее рациональным процессом сжатия является изотермический процесс. Площадь под этим процессом в проекции на ось давлений в Р,v- диаграмме меньше площади адиабатного процесса (рис.1.18).

Практическая реализация изотермического процесса сжатия технически очень сложна. На практике применяют многоступенчатое адиабатное сжатие с промежуточным изобарным охлаждением рабочего тела до начальной температуры (рис.1.19), т.е. добиваются [image: image466.bmp]приближения процесса сжатия 1аbс к изотермическому 1-2. 

В схемах многоступенчатого адиабатного сжатия с промежуточным охлаждением рабочего тела до первоначальной температуры требуется оптимизация давлений между степенями компрессора. При заданных начальном Р1 и конечном Р2 давлениях оптимальная степень повышения давления в каждой ступени компрессора ((опт) определяется выражением
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где n – число ступеней адиабатного сжатия в компрессоре.

Например, для схемы рис. 1.19 величина оптимальной степени повышения давления в каждой ступени компрессора будет определяться как
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При изображении процесса адиабатного сжатия в h,s- диаграмме (рис. 1.20) все работы изменения давления в потоке будут представлены в виде отрезков прямых вертикальных линий, соответствующих разности энтальпий этих процессов. Здесь пример дан для водяного пара.

Важно отметить, что адиабатный процесс сжатия воды в насосе в диапазоне давлений, используемых в ТЭУ, одновременно адиабатный и изохорный в виду плохой сжимаемости воды (рис. 1.21). Это позволяет рассчитать техническую работу обратимого процесса сжатия воды в насосе по формуле для изохорного процесса:
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где v1' = 0,001 м3/кг – удельный объём воды на линии насыщения, величина практически постоянная для давлений Р1 и Р2 в ТЭУ.

Для необратимого адиабатного процесса сжатия воды в насосе действительная техническая работа может быть рассчитана как
[image: image468.bmp]
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где ηн – адиабатный коэффициент сжатия в насосе.

Используя выражение 1.22, легко подсчитать энтальпию в конце действительного процесса сжатия воды в насосе (h2i).
Работу lоiсж необратимого адиабатного сжатия пара и воды можно показать в виде площади и в T,s- диаграмме (рис.1.22, 1.23). Для этого к площади, соответствующей работе обратимого адиабатного процесса 1-2 необходимо прибавить площадь, соответствующую работе трения lоiсж=lосж+lотр.

Для пара lосж=пл.12А1, а для воды lосж=пл.21'3'32, где точка 3 находится на пересечении h1=const и Р2=const. Работа трения, как для пара, так и для воды, представляет площадь под изобарой Р2 процесса 22*, т.е. lотр=пл.22*2'1'2.
[image: image469.bmp]
[image: image470.bmp]
Необходимо отметить, что адиабатное сжатие жидкой фазы воды всегда наиболее предпочтительнее адиабатного сжатия ее паровой фазы.
[image: image471.bmp]Это объясняется тем, что затраты работы на сжатие жидкости в виду ее плохой сжимаемости намного меньше, чем затраты работы на сжатие пара (рис.1.24) в одном и том же интервале давлений. Кроме этого, поскольку в h,s- диаграмме процесс сжатия пара намного длиннее процесса сжатия жидкости, то и потери работы на трение для него всегда больше, чем в аналогичном процессе сжатия жидкости.
1.1.6. Изображение работы изменения давления в потоке 
в P,v- и T,s- диаграммах для необратимых 
произвольных процессов сжатия
Работу изменения давления в потоке необратимого произвольного процесса сжатия идеального газа и водяного пара lоiсж можно также показать в P,v- и T,s- диаграммах в виде площадей.
Для идеального газа величину работы трения в P,v- диаграмме (рис.1.25) можно показать в виде площади под обратимой адиабатой 2-3 в интервале температур Т2 и Т2i в проекции на ось давлений (lотр=пл. 233'2'2). Величине работы изменения давления в потоке для необратимого процесса сжатия идеального газа 1-2* в P,v- диаграмме будет соответсвовать площадь 1233’1’1.

[image: image472.jpg]



[image: image473.bmp]
В Т,s- диаграмме (рис.1.26) величина lотр представляет площадь под изобарой в интервале температур Т2 и Т2i (lотр=пл.22*542), а величина работы обратимого адиабатного сжатия, в соответствии с выражением lосж=h2-h1-q, представляет площадь 1233'1'1. Действительная величина работы сжатия в обеих системах координат представляет сумму площадей, соответствующих работам lосж и lотр, т.к. lоiсж=lосж+lотр (на рис.1.25 и 1.26 это сумма заштрихованных площадей).

[image: image474.bmp]Для водяного пара (рис.1.27) величина работы обратимого процесса сжатия 1-2, в соответствии с выражением lосж=h2-h1-q, представляет в Т,s- диаграмме площадь 1231, а величине работы трения соответствует площадь под изобарой Р2 (lотр=h2i-h2=пл.22*542) в интервале энтальпий h2 и h2i (процесс 2-2*). Работа необратимого процесса сжатия 1-2* в этом случае будет представлять сумму работ сжатия обратимого процесса и работы трения и соответсвующих этим величинам в Т,s- диаграмме сумме площадей lоiсж = lосж+lотр = пл.1231 + пл.22*542.

Вопросы для самоподготовки к главе 1
1. Назовите основные элементы обобщенной схемы теплоэнергетической установки.

2. Какое назначение имеет каждый из элементов теплоэнергетической установки ?

3. Каково принципиальное отличие у работы изменения давления по сранению с работой изменения объема ?

4. Напишите расчетные выражения для работы изменения давления в потоке применительно к обратимым и необратимым процессам расширения веществ.
5. Покажите величины работ изменения даления в потоке в P,v-, T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых адиабатных процессов расширения идеальных газов.

6. Покажите величины работ изменения даления в потоке в T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых адиабатных процессов расширения водяного пара.

7. Покажите величины работ изменения даления в потоке в P,v- и T,s- диаграммах для обратимых и необратимых произвольных процессов расширения идеальных газов.

8. Покажите величины работ изменения даления в потоке в T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых произвольных процессов расширения водяного пара.

9. Напишите расчетные выражения для работы изменения давления в потоке применительно к обратимым и необратимым процессам сжатия веществ.
10. Покажите величины работ изменения даления в потоке в P,v-, T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых адиабатных процессов сжатия идеальных газов.

11. Покажите величины работ изменения даления в потоке в T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых адиабатных процессов сжатия воды и водяного пара.

12. Почему сжимать вещество в жидкой его фазе более целесообразно по сравнению со сжатием до того же давления паровой фазы того же вещества ?
13. Напишите расчетные выражения для работы изменения давления в потоке применительно к обратимому процессу сжатия жидкой фазы воды и покажите этот процесс в P,v - диаграмме.
14. Покажите величины работ изменения даления в потоке в P,v- и T,s- диаграммах для обратимых и необратимых произвольных процессов сжатия идеальных газов.

15. Покажите величины работ изменения даления в потоке в T,s- и h,s- диаграммах для обратимых и необратимых произвольных процессов сжатия воды и водяного пара.

16. Какие коэффициенты характеризуют необратимость в адиабатных процессах сжатия и расщирения газов и жидкостей в технических устройствах (турбины, сопла, компрессоры, насосы и т.д.) ?

17. Какими способами можно снизить затраты технической работы на осуществление процесса сжатия вещества до необходимого давления ?

2. ЭКСЕРГИЯ В ПОТОКЕ

В части 1 «Техническая термодлинамика» [1] было введено понятие эксергии в объеме для закрытой системы. Рассмотрим эксергию вещества в открытой системе – в потоке. В этом случае вещество непрерывно движется по каналу, например, поступает в машину (цилиндр расширения ТЭУ или турбина) и, отработав в ней, выбрасывается в окружающую среду.

Для вещества, находящегося в потоке, эксергии соответствует техническая работа, равная работе изменения давления в потоке при протекании в системе только обратимых процессов, т.е. располагаемой работе, при переходе вещества из начального состояния в состояние равновесия с окружающей средой.
[image: image475.bmp]Для получения расчетного выражения эксергии в потоке рассмотрим модель обратимой тепловой машины (рис.2.1), работающей в установившемся режиме. К машине подводится рабочее тело с параметрами Р1, h1, s1; в машине рабочее тело обратимо переводится (расширяется) до состояния равновесия с окружающей средой (у него такие же температура и давление, как у окружающей среды), в результате чего параметры рабочего тела становятся равными Pс, Тс hс, sс. С вала машины снимается механическая работа lo, она же является технической работой, полученной из работы изменения давления в потоке обратимого процесса (располагаемой работы), это и есть и эксергия. Рабочее тело, выходящее из машины, находится в термодинамическом равновесии с окружающей средой, т.е. оно не способно к дальнейшему производству работы в данной системе. Таким образом, машина произвела максимально возможную полезную техническую работу lомах – эксергию. Обозначим удельную эксергию в потоке буквой е для одного килограмма рабочего тела, тогда расчетное выражение удельной эксергии в потоке можно записать как
е = lомах = h1 - hc + q .                                      (2.1)

Теплота q, подведенная к рабочему телу, взята из окружающей среды и равна с обратным знаком теплоте Qос, отданной окружающей средой рабочему телу, т.е. q = -Qос. Температура окружающей среды ( величина постоянная, поэтому можно записать Qос = Тос(Sос . Поскольку в системе протекают только обратимые процессы, то изменение энтропии этой системы равно нулю, т.е. (Sc = (sрт + (Sос = 0. Поэтому изменение энтропии рабочего тела (sрт = sc - s1 равно изменению энтропии окружающей среды с обратным знаком (sрт = -(Sос. Используя полученные выражения, получим расчетное выражение теплоты подведенной к рабочему телу q= -Тос(Sос = Тос(sрт = Тос(sc-s1). Подставив q в уравнение 2.1, получим расчетное выражение эксергии в потоке данного рабочего тела:
е = h1-hc-Тос(s1-sс) .                                  (2.2) 

[image: image476.bmp]Графическое представление эксергии вещества в потоке проще всего выполняется в h,s- диаграмме (рис.2.2). Для этого в h,s,- диаграмме для данного вещества изображаются изобары Р1 и Рс и на них отмечаются точки 1 и 2, соответствующие состоянию рабочего тела при параметрах Р1, h1, s1 (точка 1) и Рс, hс, sс (точка 2). Через точку равновесного состояния рабочего тела с окружающей средой 2 проводят касательную 2А к изобаре Рс, которая получила название прямой среды. Тангенс угла наклона прямой среды к оси энтропий равен абсолютной температуре окружающей среды tg( = Тос, т.к. (dh/ds)p = T. Рассмотрев прямоугольник 2-3-4, мы видим, что по законам геометрии сторона 3-4 = (2-3)tq( = Тос (s1 - sс). В результате получаем, что величине эксергии в потоке в h,s- диаграмме соответствует отрезок прямой 1-4, равный расстоянию от рассматриваемой точки до прямой среды.

Используя понятие эксергии вещества в потоке, можно оценить эффективность процессов в тепловых двигателях путем определения потерь эксергии за счет необратимостей в действительных процессах.

[image: image477.bmp]В качестве примера рассмотрим адиабатный процесс расширения в тепловой машине (турбина и т.п.). Покажем идеальный 1-2 и реальный 1-2* адиабатные процессы расширения вещества в этой машины в h,s- диаграмме (рис.2.3). Для идеального процесса 1-2 техническая работа соответствует располагаемой работе lo. Для действительного необратимого процесса 1-2* техническая работа loi = lo - lотр, где lотр – потеря работы за счет трения, она соответствует отрезку 2*-6. Согласно теореме Гюи – Стодолы [1] потеря эксергии за счет любого вида необратимости определяется как -(е = Тос(sс. Для нашего адиабатного процесса увеличение энтропии системы равно увеличению энтропии самого тела (sс=s2*-s1, т.к. теплообмена с окружающей средой нет (q=0). Используя прямоугольник 3-4-5 можно показать потерю эксергии в виде отрезка 4-5 = -(е = Тос(sс, т.к. 3-5 = (sс = s2* - s1, а тангенс угла наклона прямой среды (АВ) равен абсолютной температуре окружающей среды tg( = Тос. Если провести из точки 2 прямую параллельную прямой среды (2С), то получим отрезок 6-7 = 4-5 = -(е. Кроме этого, равенство отрезков 2-3 = 7-4 =е2 (эксергия точки 2) свидетельствует о том, что эксергия точки 2* больше эксергии точки 2 на величину отрезка 2*-7 = е2* - е2.

В свою очередь, отрезок 2*-6, равный потерям технической работы за счет трения, состоит из отрезка 2*-7 и 7-6, т.е. lотр включает в себя потерю эксергии (отрезок 7-6) и – увеличение эксергии в конечной точке процесса 1-2* по сравнению с конечной точкой обратимого процесса 1-2 (отрезок 2*-7):

lотр = -(е + (е2* - е2) .

Такое графическое представление процесса в h,s- диаграмме позволяет сделать вывод о том, что из потерь технической работы lотр безвозвратно теряется только потеря эксергии -(е, а другая часть lотр, обусловленная возрастанием эксергии в конце действительного процесса по сравнению с обратимым процессом (е2* - е2), имеет потенциальную возможность дальнейшего получения технической работы от вещества в этом состоянии.

Этот анализ наглядно поясняет величину возврата теплоты трения lv (см. гл. 1.1.2) и имеет большое практическое значение при расчете технической работы расширения рабочего тела в многоступенчатой турбине. В многоступенчатой турбине нельзя суммировать потери технической работы в отдельных ступенях, необходимо суммировать только потери эксергии по ступеням. Таким образом, анализ эксергетических потерь необратимых процессов всегда более объективен, чем анализ потерь технической работы в этих процессах.
Вопросы для самоподготовки к главе 2
1. Дайте определение и расчетное выражение для эксергии вещества, находящегося в потоке.

2. Покажите графически величину эксергии в потоке для вещества, находящегося в неравновестном состоянии с окружающей средой в h,s- диаграмме.

3. Покажите графически величину потери эксергии вещества, находящегося в потоке, при адиабатном необратимом процессе его расширения в h,s- диаграмме.

4. Покажите графически величину работы возврата теплоты трениия вещества, находящегося в потоке, при адиабатном необратимом процессе его расширения в h,s- диаграмме.

5. Поясните преимущество эксергетического метода оценки необратимости адиабатных процессов расширения веществ по сравнению с использованием традиционных методов оценки необратимости в таких процессах через адиабатные коэффициенты.

3. ПЕРВЫЙ ЗАКОН ТЕРМОДИНАМИКИ ДЛЯ ПОТОКА

3.1. Основные понятия и характеристики потока
Работа многих машин и ТЭУ связана с движением рабочего тела (газа, пара и т.п.) по каналам переменного или постоянного сечения. Такая термодинамическая система будет открытой, поскольку у нее есть проницаемые для вещества границы – сечения входа и выхода рабочего тела в канале.

Движущееся по каналу рабочее тело или вещество называется потоком.
Процесс движения рабочего тела или вещества по каналу называется истечением.
Для характеристики потока, кроме термодинамических параметров (Р, v, T и т.д.), необходимо знать скорость его движения – с метр на секунду и массовый расход - G килограмм на секунду.
Допущения, принятые в технической термодинамике при изучении процессов истечения:
· При изучении потоков газов и жидкостей будем рассматривать их как сплошную среду. Это правомерно, поскольку расстояние между молекулами и длина их свободного пробега несоизмеримо малы по сравнению с размерами каналов, в которых движется вещество;
· Будем рассматривать только установившийся – стационарный режим истечения, когда все параметры и скорость газа или жидкости остаются неизменными в каждой точке пространства канала;
В общем случае при стационарном режиме истечения в данном сечении канала в разных его точках могут быть различные параметры и скорости. Например, при движении вещества по трубе с постоянным сечением при постоянном расходе скорость движения вещества в сечении будет у стенок трубы равна нулю из-за наличия трения, а в центре сечения она достигнет максимального значения (рис.3.1).

· В дальнейшем будем рассматривать усредненные по сечению канала значения термических параметров состояния и скоростей стационарного режима истечения.
· При стационарном режиме истечения вещества по каналу произвольного профиля с непроницаемыми стенками массовый расход вещества через любое сечение канала есть величина постоянная. 
Доказательством этого утверждения является закон сохранения вещества – сколько вещества вошло в канал, столько же вещества и должно выйти из канала. Расход вещества в этом режиме может быть записан математически для каждого из сечений канала (рис.3.2) в виде выражения:
G = f1c1(1 = f1c1/v1 = f2c2/v2 = const ;                     (3.1)

Gv1 = f1c1 , Gv2 = f2c2 .                                          (3.2)

где G – массовый расход вещества через любое сечение канала, кг/с;
f1 и f2 – площади поперечных сечений канала 1 и 2, м2;
с1 и с2 – скорости истечения в 1 и 2 сечениях канала, м/с;
(1 – плотность вещества в сечении 1, кг/м3;
v1 и v2 – удельные объемы вещества в сечениях 1 и 2, м3/кг.

Уравнения 3.1 и 3.2 называются уравнениями сплошности или неразрывности потока. 
3.2. Уравнение первого закона термодинамики для потока
Первый закон термодинамики для потока, так же как и для закрытой системы – для неподвижного тела, находящегося в объеме, является законом сохранения энергии для открытой термодинамической системы.
Для получения аналитического выражения первого закона термодинамики для потока рассмотрим вещество, движущееся по каналу переменного профиля (рис.3.3). Исходя из принятых ранее допущений будем считать режим движения стационарным, а параметры и скорость движения вещества одинаковыми по всей площади данного сечения канала.
Возьмем два произвольных сечения канала 1 и 2 и запишем закон сохранения энергии при перемещении вещества из сечения 1 в сечение 2. 
Изменение энергии в сечении 2 по отношению к сечению 1 может произойти только за счет совершения внешних работ над потоком. В технической термодинамике в качестве таких внешних работ рассматривается теплота q и механическая работа, которая для потока получила название технической работы, обозначим ее как lт. Присутствие технической работы можно проиллюстрировать изображением пропеллера (турбинки), установленного в потоке между сечениями 1 и 2 , вращающегося на валу. При этом вращение пропеллера возможно за счет внешней механической работы или за счет технической работы самого потока. При записи аналитического выражения первого закона термодинамики для потока воспользуемся математическим правилом сложения. Согласно этому правилу энергия потока в сечении 2 увеличится (уменьшиться), если при перемещении вещества из сечения 1 в 2 к нему будет подведена (отведена) теплота и над ним будет совершена (им будет совершена) техническая работа. Знаки перед q и lт в этом случае принимаются исходя из того, что эти величины будут положительными, когда к потоку подводится теплота – перед q ставим знак плюс, поскольку при подводе теплоты к веществу q>0, и когда над потоком совершается техническая работа (пропеллер приводится в движение внешним источником механической работой) – перед lт ставим знак минус, поскольку в этом случае -lт>0 (техническая работа в цилиндре сжатия ТЭУ или в компрессоре lт<0). Обозначив полную удельную энергию потока (для одного килограмма вещества) в сечении 1 – е1, а в сечении 2 – е2, запишем закон сохранения энергии для нашей термодинамической системы
е2 - е1 = q – lТ .                                         (3.3)

Полная удельная энергия потока в сечении 1 и 2 представляет сумму внутренней энергии вещества u, кинетической энергии видимого движения с2/2, потенциальной энергии относительно фиксированного нулевого уровня поверхности gz, где g – ускорение свободного падения, а z – расстояние до фиксированного нулевого уровня поверхности плюс величина работы проталкивания Рv. Работа проталкивания Рv является составляющей полной энергии потока, поскольку она совершается за счет внешнего воздействия (поршень перемещает газ в цилиндре при его поступлении через впускной клапан), т.е. для доставки килограмма вещества в данное сечение канала затрачивается внешняя работа Рv. В свою очередь, работа есть мера энергетического взаимодействия, поэтому, совершив над веществом работу проталкивания, энергия вещества увеличится на величину этой работы.

Подставив в выражение 3.3 все составляющие энергии в сечениях 1 и 2, получим выражение первого закона термодинамики для потока в интегральном виде
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Сумма внутренней энергии и произведения Рv есть энтальпия h. Заменив на энтальпию эту сумму в выражении 3.4, получим выражение первого закона термодинамики для потока в окончательном виде
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Продифференцировав уравнение 3.5, получаем выражение первого закона термодинамики для потока в дифференциальном виде
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Выражения 3.5 и 3.6 справедливы как для обратимых, так и для необратимых процессов. Необратимость реального процесса будет характеризоваться увеличением конечной энтальпии h2, уменьшением конечной скорости с2 и технической работы за счет наличия трения по сравнению с аналогичным обратимым процессом. Изменение этих величин обусловлено изменением только конечного состояния необратимого процесса и не зависит от траектории самого процес​са, т.е. внешняя теплота процесса q не изменяется, следовательно, выражение первого закона термодинамики для потока справедливо для обратимых и необратимых процессов.
В дальнейшем будут рассматриваться процессы истечения, в которых нет изменения расстояния от канала до фиксированной нулевой поверхности (dz=0). Поэтому будем рассматривать выражения первого закона термодинамики без изменения потенциальной энергии потока, т.е. принимаем gdz=0. В этом случае первый закон термодинамики для потока примет вид
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Анализ первого закона термодинамики для потока
В выражениях 3.7 и 3.8 присутствует величина работы изменения давления в потоке h1 - h2+q или -dh+(q. Перенеся в выражении 3.7 работу изменения давления в потоке в левую часть, запишем первый закон термодинамики для обратимого процесса истечения
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Из выражения 3.9 следует, что работа изменения давления в потоке в общем случае может идти на изменение кинетической энергии потока и на совершение технической работы. При этом когда нет изменения кинетической энергии (цилиндр сжатия или расширения ТЭУ), работа изменения давления в потоке равна технической работе (lо=lт). В случае, когда потоком не совершается техническая работа (сопловой канал, диффузор и т.п.), работа изменения давления в потоке идет только на изменение кинетической энергии потока.

Необходимо отметить, что техническая работа может быть больше работы изменения давления в потоке lт>lо при с1>c2, когда происходит уменьшение кинетической энергии (в каналах турбин). Кроме этого, возможно получение технической работы при отсутствии работы изменения давления в потоке lо=0 за счет уменьшения кинетической энергии потока с1>c2, а lт>0 (активная ступень паровой турбины, где нет изменения давления на рабочих лопатках).

Выражение действительной работы изменения давления в потоке для необратимого процесса аналогично выражению 3.9, только конечные параметры процесса, скорость в конце процесса и техническая работа будут соответствовать этому процессу (индексируются символом i):
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Выражение первого закона термодинамики для потока позволяет рассчитать процессы ТЭУ, в которых рабочее тело движется в каналах по замкнутому или разомкнутому контуру. В основном современные ТЭУ состоят из изобарных процессов подвода (парогенератор, поверхностные теплообменники) и отвода теплоты (конденсатор паровой турбины) и адиабатных процессов сжатия (насос, компрессор, диффузор) и расширения (турбина, сопло).

Для изобарных процессов с подводом или отводом теплоты без совершения технической работы и без изменения кинетической энергии первый закон термодинамики для потока будет иметь вид qр=h2 - h1, т.е. точно такое же выражение, как и для тела, находящегося в закрытой – замкнутой системе.

Адиабатные процессы с совершением технической работы без изменения кинетической энергии описываются выражением lo=lт=h1 - h2 , эти процессы подробно рассмотрены в разделе 1.1.2. .

Неизученными остались процессы, где происходит изменение кинетической энергии потока. Остановимся подробнее на изучении этих процессов.
Вопросы для самоподготовки к главе 3
1. Что называется потоком ?

2. Что называется истечением ?
3. Какой тип термодинамической системы соответствует движению вещества по каналу постоянного или переменного сечения с непроницаемыми стенками ?

4. Какие допущения приняты в термодинамике при рассмотрении процессов истечения веществ по каналам ?
5. Поясните, какие виды энергии соответствуют веществу, движущемуся по каналу.

6. Какие виды энергетического взаимодействия вещества и внешней среды возможны при движении вещества по каналу ?

7. Напишите первый закон термодинамики для потока в интегральном виде и поясните, чем отличается его форма записи для обратимых и необратимых процессов.

8. Напишите первый закон термодинамики для потока в дифференциальном виде.
9. На что может расходоваться работа изменения давления в потоке при движении вещества по каналу ?
10. На что расходуется работа изменения давления в потоке при движении вещества в турбине ?
11. На что расходуется работа изменения давления в потоке при движении вещества в компрессоре ?
12. На что расходуется работа изменения давления в потоке при движении вещества в сопловом канале ?
13. При каких условиях возможно получить от вещества, движущегося по каналу, полезную техническую работу ?

14. Возможно ли получить полезную техническую работу от вещества, движущегося по каналу, при отсутствии работы изменения давления в потоке ?

4. ИСТЕЧЕНИЕ ГАЗА И ПАРА ЧЕРЕЗ СОПЛО
Сопловой канал – устройство для увеличения кинетической энергии потока. В сопловых каналах скорости истечения газа или жидкости велики, а длина канала мала. В таких устройствах теплообмен с окружающей средой практически отсутствует, а процесс истечения считается адиабатным (q=0). Техническая работа в сопловых каналах не производится lт=0. Первый закон термодинамики для обратимого адиабатного процесса истечения вещества в сопловом канале будет иметь вид
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В выражении 4.1 индексом о будем обозначать параметры и скорость на входе в сопло, а индексом 1 – на выходе из сопла (рис.4.1).

Для упрощения анализа процесса истечения через сопловой канал в качестве рабочего тела первоначально примем идеальный газ с постоянными теплоемкостями сp, сv и коэффициентом Пуассона к.

Из выражения 4.1 можно получить расчетную формулу для скорости на выходе из соплового канала:
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При истечении через сопло идеального газа, состояние которого изменяется по адиабате с показателем к=const, т.е. 
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, работа изменения давления в потоке при неизменных начальных параметрах газа (Po, vo) соответствует уравнению:
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а скорость истечения на выходе из сопла рассчитывается по формуле 
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Для упрощения анализа процесса истечения газа через сопло примем входную скорость, равную нулю (со=0). Возьмем произвольное сечение соплового канала и проведем анализ процесса истечения при изменении давления в этом сечении от Р=Ро до Р=0, а начальные параметры будем считать постоянными. Согласно выражению (4.4) скорость истечения в этом канале будет рассчитываться по формуле
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Величину Р/Ро обозначим как (=Р/Ро и назовем ее степенью изменения давления. Эта величина является определяющей в выражении 4.5, поскольку все остальные величины постоянные. Воспользуемся уравнением неразрывности потока для дальнейшего анализа в виде
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Величина G/f – удельный массовый секундный расход газа через единицу площади поперечного сечения сопла. Эта величина позволяет провести анализ процесса истечения газа через сопло. Выразив удельный объём газа в данном сечении соплового канала через уравнение адиабаты
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и подставив его и выражение скорости (4.5) в уравнение (4.6), получим:
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Из выражения (4.8) следует, что при Р=Ро и Р=0 удельный расход равняется нулю. В первом случае (Р=Ро) работа изменения давления в потоке и скорость равны нулю, поэтому нет истечения и расход равен нулю; во втором случае (Р=0) удельный объём газа бесконечно велик (истечение в вакуум), а скорость истечения имеет конечное максимальное значение, соответствующее выражению:
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Уравнение (4.8) выражает функциональную зависимость между удельным расходом газа и отношением Р/Ро, которое обозначено через (. Представим зависимость G/f = F(() графически на рис.4.2. Эта функция непрерывна и положительна на интервале 0<(<1, при (=0 и (=1 она равна нулю, следовательно, на данном интервале она имеет максимум.

Значение аргумента ( при максимуме данной функции назовём критическим отношением давлений – (кр. Оно определяется как первая производная функции (4.8), приравненной к нулю. В результате такого дифференцирования получаем:
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Величина (кр зависит от показателя адиабаты, следовательно, для идеального газа с постоянными изобарными и изохорными теплоемкостями она постоянная (двухатомный газ к=1,4, (кр = 0,528). Для реального газа она зависит от параметров состояния (перегретый пар к(1,3, (кр ( 0,546; для сухого насыщенного пара к ( 1,135, (кр ( 0,577).

Подставив (кр в выражение скорости истечения (4.5), получим расчетное выражение для критической скорости
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Итак, при истечении газа через сопло с понижением давления от Ро до Ркр удельный расход газа G/f сначала возрастает, при Ркр достигает максимума, а при дальнейшем понижении давления – уменьшается. Следовательно, при постоянстве массового расхода газа G=const, по всей длине соплового канала площадь сечения в диапазоне давлений от Ро до Ркр должна уменьшаться, а при давлениях ниже Ркр площадь его сечения должна увеличиваться.

Для объяснения такой закономерности изменения площади поперечного сечения канала проведём математический анализ уравнения неразрывности Gv = fc. Продифференцировав его при G = const, получим соотношение
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Поделив последнее на Gv=fc, получим зависимость изменения относительного объема газа при истечении его в сопловом канале
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Из 4.12 выразим величину изменения относительной площади поперечного сечения соплового канала:


[image: image38.wmf]c

dc

v

dv

f

df

-

=

.                                       (4.13)

Из уравнения (4.13) следует, что канал суживается (df/f < 0) в случае большего относительного возрастания скорости газа по отношению к относительному возрастанию его удельного объёма (dc/c > dv/v). В случае, когда преобладает рост относительного удельного объёма газа по сравнению с относительным ростом его скорости (dv/v > dc/c) – канал расширяется (df/f > 0). При Ркр меняется знак df, т.е. профиль канала переходит из суживающегося в расширяющийся. В самом узком сечении канала устанавливаются параметры, называющиеся критическими (Ркр, vкр, tкр, cкр).

Для установления зависимости между критической скоростью и параметрами газа в критическом сечении сопла выразим dv/v из уравнения адиабаты Рvk = const. Продифференцировав его и поделив на постоянную Рvk, получим
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Величину dc/c выразим из уравнения работы изменения давления в потоке для сопла:
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получим зависимость изменения площади поперечного сечения соплового канала от параметров газа и его скорости
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Поскольку при истечении через сопловый канал давление уменьшается (dР < 0), то канал будет суживаться (df < 0) при 
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, и наоборот, канал расширяется (df>0) при 
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. В самом узком сечении канала (df = 0) устанавливается критическая скорость, определяемая выражением:
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Из курса физики известно, что выражение (4.17) определяет скорость распространения звука в газовой среде при данных термических параметрах, обозначим её буквой а. При адиабатном истечении газа температура газа уменьшается по длине канала в направлении движения потока, следовательно, уменьшается и его скорость звука, а скорость истечения газа растёт. В суживающейся части сопла с<а.. В минимальном сечении канала скорость звука газа равна его скорости истечения: скр=акр. В расширяющейся части сопла скорость истечения газа больше скорости звука (с>а).

На рис. 4.3 представлена графическая зависимость изменения v, c, a, f при адиабатном расширении газа в сопловом канале, при G = const и изменении давления за соплом от Р=Ро до Р=0.

При начальном давлении Ро и удельном объёме газа vо начальная скорость его cо равна нулю (как приняли выше), при этом площадь сечения канала бесконечно велика (fо=Gvо/0=(). В начале процесса расширения при Ркр<Р<Ро относительное возрастание скорости больше относительного возрастания объёма (функция c=F(Р) более полóгая, чем v=j(Р), а площадь сечения соплового канала уменьшается. При давлениях ниже критического Р<Ркр, наоборот, больше относительный рост объёма по сравнению с относительным возрастанием скорости (функция v=j(Р) более полóгая, чем c=F(Р)) и площадь сечения канала увеличивается. При давлении Р=Ркр скорость истечения равна скорости звука, здесь канал имеет минимальное сечение. Таким образом, только при наличии расширяющейся части в сопловом канале можно получить понижение давления ниже критического, а скорость истечения больше скорости звука. При Р=0 удельный объем газа стремится к бесконечности (v=(), скорость истечения достигает максимального конечного значения смах (см. выше уравнение (4.9)), а площадь поперечного сечения сопла (f=Gv/cмах) стремиться к бесконечности.

В результате проведенного анализа адиабатного процесса истечения идеального газа можно сделать выводы о выборе профиля соплового канала:

если (>(кр (Р1>Ркр) – сопло должно быть суживающимся, истечение газа докритическое (скорость газа на выходе из сопла меньше скорости звука);
если (<(кр (Р1<Ркр) – сопло должно быть комбинированным (сопло Лаваля) с расширяющейся частью, истечение газа сверхкритическое (скорость газа на выходе из сопла больше скорости звука).

При существующем сопловом канале, если сопло суживающееся:

при (>(кр – истечение докритическое;
при (<(кр – истечение критическое, расширение газа в сопловом канале идёт только до критического давления (Р=Ркр), дальнейшее расширение газа от Ркр до давления за соплом Р1 идёт за пределами выходного сечения соплового канала (рис.4.4 процесс 1-2).

Важно отметить, что для суживающегося или комбинированного сопла при давлении за ним ниже критического ((<(кр) в самом узком сечении сопла устанавливаются критические параметры, и дальнейшее понижение давления за соплом при постоянных начальных параметрах Ро=const и То=const не влияет на массовый расход газа. При этих условиях расход газа через сопло ограничивается пропускной способностью его самого узкого сечения (рис.4.4 процессы 1-2 и 1*-2*):
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Увеличить расход газа через сопло можно двумя способами: – за счёт увеличения площади минимального сечения сопла, в этом случае критическая скорость и удельный объем в минимальном сечении останутся неизменными, или – за счёт повышения давления газа перед соплом, в этом случае критическая скорость идеального газа в минимальном сечении сопла может остаться прежней ((кр=Ркр1/Ро1=Ркр2/Ро2=(То/Ткр)к/(1-к), 
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), а удельный объем в минимальном сечении уменьшиться (vкр2<vкр1), поскольку увеличится давление в минимальном сечении сопла (Ркр2>Ркр1) (рис.4.4).
Зависимость расхода газа от давления перед сопловым каналом при неизменном значении температуры на входе в сопло показана на рис. 4.5.

4.1. Расчет соплового канала
В качестве исходных данных при расчете соплового канала используются параметры газа на входе в сопло (Ро to) , массовый расход газа (G) и давление за соплом (Р1).

Расчёт начинается с определения характера истечения газа и выбора профиля соплового канала. 
Первоначально рассмотрим наиболее сложный случай, когда (<(кр (Р1<Ркр), когда истечение сверхкритическое. В этом случае необходимо выбрать комбинированное сопло с расширяющейся частью.

При расчёте такого сопла определяют три величины: площадь минимального сечения (fmin), площадь выходного сечения (f1) и длину расширяющейся части (L) (рис. 4.6).

Рассмотрим расчёт сопла при истечении идеального газа. В этом случае площадь минимального сечения определяется из уравнения неразрывности при параметрах газа в критическом сечении:
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Аналогичным образом определяется площадь выходного сечения при параметрах газа на выходе из сопла:
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Длина расширяющейся части комбинированного сопла L определяется из условия безотрывного движения потока при заполнении всего сечения сопла. Для этого угол расширения ( берётся не более 12о. При заданном угле (, зная размеры минимального и выходного сечений сопла, по законам геометрии рассчитывается длина расширяющейся части сопла L. Все остальные размеры и конфигурация сопла выбираются из конструктивных соображений.

В случае, когда (>(кр , истечение газа докритическое, что соответствует суживающемуся соплу. Для такого сопла рассчитывается только площадь выходного сечения, остальные размеры выбираются из конструктивных соображений.
Особенности расчета соплового канала при истечении
реальных газов и паров

Для реальных газов и паров показатель адиабаты (k) – величина переменная и не для всех веществ может быть определена как отношение его изобарной теплоемкости к изохорной теплоемкости. Так, для водяного пара в области влажного насыщенного пара изобарная теплоемкость равна бесконечности, поэтому для определения показателя адиабаты используется уравнение Р1v1к=Р2v2к. Причем, чем ближе друг к другу будут расположены точки 1 и 2 на s=const, тем точнее будет определено значение k в этой области.
В качестве примера рассмотрим определение (кр для водяного пара. Показатель адиабаты в расчетах процессов истечения реальных веществ через сопловой канал используется для определения давления в критическом сечении. Расчет (кр ведется методом последовательного приближения. Из опыта расчета процессов истечения идеального газа в сопловых каналах известно, что критическое давление составляет приблизительно половину от начального давления. Поэтому определение показателя адиабаты начинается вблизи этого давления. Первоначально принимается давление Ра=0,5Ро и вблизи точки А, находящейся на пересечении изобары Ра с обратимой адиабатой истечения sо=const определяется показатель адиабаты по параметрам близлежащих точек В и С на этой адиабате (рис.4.7):
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Используя полученное значение k, по формуле идеальных газов определяется (кр :
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Далее определяется критическое давление Ркр=(кр Ро, по значению которого весь расчет повторяется. Эти итерации продолжаются до достижения необходимой степени точности в определении Ркр или (кр. В остальных расчетах сопла при истечении реальных веществ формулы для идеальных газов использовать нельзя.
Необходимо отметить, что использовать приближённые значения показателя адиабаты водяного пара, рекомендуемые в [1,2], можно только до степени сухости x=0,85. При больших влажностях пара проводят расчёты, приведенные выше.
Более точно определение Ркр и (кр может быть расчитано последовательным расчетом всех сечений соплового канала при понижении давления от Ро до Р1. В результате этого расчёта могут быть определены параметры критического сечения vкр, Ркр, cкр, и (кр=Ркр/Ро по величине fmin. Расчёт сечений сопла ведётся с использованием таблиц термодинамических свойств реальных газов и паров или по h,s- диаграммам по формулам:
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если h имеет единицу измерения килоджоуль на килограмм, тогда формула 4.20 будет иметь вид
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если h имеет единицу измерения килокалория на килограмм, тогда формула 4.20 будет иметь вид
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Площади сечений соплового канала рассчитываются по уравнению
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Все необходимые для расчета процесса истечения в сопловом канале параметры вещества: hо, h1 hкр, v1 vкр и др. – берутся из таблиц или диаграмм по Ро и tо; Р1 ,Ркр и sо (рис. 4.7). 
4.2. Адиабатное истечение через сопло с потерями
Действительный адиабатный процесс истечения газа или пара через сопло всегда связан с трением, следствием которого является возрастание энтропии (рис. 4.8). Потери работы изменения давления в потоке lo, обусловленные трением в сопловом канале, называются сопловыми потерями располагаемой работы и обозначаются Δlc.

Для расчётов сопла в данном случае удобно использовать h,s- диаграмму. На рис. 4.8 в этой диаграмме изображены идеальный адиабатный процесс истечения водяного пара 1-2 и реальный – 1-2*. За счёт трения конечная энтальпия h1i в действительном процессе оказывается больше, чем энтальпия h1 идеального процесса.

Потеря работы изменения давления в потоке за счёт трения в процессе 1-2 составляет:
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где lо – работа изменения давления в потоке идеального процесса истечения (располагаемая работа) водяного пара в сопле;

lоi – работа изменения давления в потоке действительного (с трением) процесса истечения водяного пара в сопле.

Скорости истечения идеального и действительного процессов истечения водяного пара в выходном сечении сопла получаются разные (принято cо=0):
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Действительная скорость истечения меньше теоретической, их отношение называется скоростным коэффициентом сопла (:
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Наравне со скоростным коэффициентом сопла необратимость процесса истечения в сопловом канале характеризуется коэффициентом потерь энергии соплового канала ( или адиабатным коэффициентом сопла (с:
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Как видно из выражений (4.22) ( (4.24) коэффициенты потерь, адиабатный и скоростной коэффициент взаимосвязаны. Зная один, можно определить другой.
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При расчете сопла с учетом потерь на трение давление в самом узком сечении сопла будет критическим, а скорость истечения оказывается меньше скорости звука. Она достигает значения скорости звука за минимальным сечением в расширяющейся части сопла. Расчеты необратимого процесса истечения в минимальном сечении сопла аналогичны расчетам выходного сечения сопла.
Для определения действительного расхода газа (пара) в сопловых каналах по параметрам идеального процесса истечения, а также в заводских расчетах проточной части турбины для определения проходных сечений сопловых и рабочих решеток используется коэффициент расхода µ, это отношение действительного расхода Gi к теоретическому G:
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Этот коэффициент определяется экспериментально. При этом он может быть как меньше единицы (µ =0,95 – 0,98) для перегретого пара и газа), так и больше единицы (µ(1,02) для сухого и влажного насыщенного пара).

Значение µ<1 объясняется соотношением скоростей и удельных объемов в данном сечении сопла f1 для идеального и реального процессов истечения: c1i<c1, v1i>v1. Это видно из выражения коэффициента расхода для данного сечения

[image: image74.wmf]i

1

1

1

i

1

1

1

i

1

1

i

1

1

i

v

c

v

c

c

f

v

v

c

f

G

G

μ

=

=

=

.
Значение µ>1 возможно при истечении вещества, сопровождающееся фазовым переходом пара в жидкость (рис.4.9). 
В этом случае образование капель жидкости отстает по времени от уменьшения давления, т.к. процесс истечения очень быстротечен. В результате этого удельный объем, пара в данном сечении сопла не соответствует давлению в этом сечении. Он имеет меньшее значение, чем удельный объем в данной точке реального процесса расширения, изображенного в h,s- диаграмме, т.е. точке 2* соответствует удельный объем v1i. При этом может оказаться, что действительный удельный объем в данном сечении будет меньше теоретического v1i<v1. В том случае, если это уменьшение объема будет больше уменьшения действительной скорости истечения по отношению к теоретической (v1i/v1<c1i/c1), получиться, что коэффициент расхода будет больше единицы.

Используя коэффициент расхода сопла, определяем расход газа через сопло при известной площади cечения канала, по параметрам идеального процесса истечения газа в этом сечении:
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Особенности процесса истечения через сопловой канал при начальной скорости больше нуля будут рассмотрены в разделе 4.3.
4.3. Торможение. Параметры заторможенного потока
Теоретически процесс истечения без потерь обратим. Ранее была получена зависимость для располагаемой работы обратимого процесса истечения без совершения технической работы:

dlо= - vdР=cdc,
из которой видно, что знаки dc и dР при истечении противоположны. В сопловом канале dР < 0, а dc > 0. Канал, в котором давление повышается, а скорость уменьшается, называется диффузором. В диффузоре, протекает процесс, противоположный процессу соплового канала, поэтому он может быть представлен как перевернутое на 180o сопло. Для скорости перед диффузором меньше скорости звука канал должен быть расширяющимся, а при начальной скорости большей скорости звука, канал должен сначала сужаться, а затем расширяться. В действительности сверхзвуковой диффузор существенно отличается от перевернутого на 180o сопла. Рассмотрение сверхзвуковых диффузоров выходит за пределы настоящего курса, поэтому ограничимся рассмотрением дозвуковых диффузоров, представляющих собой расширяющийся канал. Такие диффузоры широко применяются в компрессорах, турбинах, насосах и т.д.

На рис. 4.10 изображен продольный разрез докритического диффузора. Угол расширения его должен быть не более 12o во избежание отрыва потока.

В неподвижном диффузоре происходит процесс торможения потока с преобразованием кинетической энергии потока в потенциальную энергию давления потока без обмена энергией вещества с внешней средой (q=0 и lт=0). Для этого процесса уравнение первого закона термодинамики для потока будет иметь вид
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Если скорость за диффузором равна нулю (с2=0), то уравнение полностью заторможенного потока будет иметь вид
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Изобразим процессы полного торможения в диффузоре потока водяного пара в Р,v-, T,s- и h,s- координатах (рис. 4.11, 4.12, 4.13).

Для обратимого процесса торможения 1-2 s2=s1. В реальном диффузоре есть трение и энтропия возрастает s2*>s1, но конечная энтальпия остается той же, что и при идеальном процессе. Энтальпия h2 в выражении (4.28), является энтальпией полностью заторможенного потока независимо от характера процесса торможения и его необратимости.
Для идеального газа с постоянной изобарной теплоемкостью, когда h2-h1=ср(Т2-Т1) можно определить температуру полностью заторможенного потока Т2, представив выражение (4.28) в виде
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Давление и удельный объём после полного торможения зависят от степени необратимости процесса и условий торможения. При этом для всех случаев полного торможения (не только в диффузоре) справедливо уравнение сохранения энергии потока (4.28). Однако в зависимости от условий торможения потока давление может не только увеличиваться, но оставаться постоянным и даже уменьшаться.

Рассмотрим три случая полного торможения потока газа, имеющего одинаковые начальные параметры и скорость (рис.4.14 а, б):

1) процесс А1 – торможение в идеальном диффузоре;
2) процесс А2 – торможение в пограничном слое на плоскости;

3) процесс А3 – торможение в пограничном слое на выпуклой поверхности, например, крыло самолета.
В диффузоре давление увеличивается, на плоскости оно остается неизменным, а на выпуклой поверхности крыла самолета давление в пограничном слое уменьшается. Последний процесс представляет сложную картину, но в упрощенном виде его можно разложить на два процесса: 1 – расширение, подобное расширению в сопловом канале, которое формируется между выпуклой поверхностью и основным потоком, здесь происходит уменьшение давления, 2 – торможение потока на поверхности при постоянном давлении.

Параметры полностью заторможенного потока имеют большое практическое применение. Так, при измерении температуры потока газа (рис.4.15), датчик, помещенный в движущуюся среду, измеряет температуру полностью заторможенного потока, и для определения действительного значения температуры необходимы параметры полностью заторможенного потока. При расчёте проточной части турбин и компрессоров также используются параметры заторможенного потока, поскольку рабочее тело в этих каналах имеет большие скорости.

Методика расчета соплового канала при истечении через

него веществ с начальной скоростью больше нуля
Рассмотрим практическое применение параметров полностью заторможенного потока при расчёте комбинированного сопла, в котором начальная скорость вещества больше нуля (со>0).

Все ранее полученные зависимости для истечения через сопло газа (пара) были получены при начальной скорости потока cо=0. Для того чтобы можно было ими пользоваться при cо>0, начальные параметры газа (пара) приводят к параметрам полностью изоэнтропно (s=const) заторможенного потока. При этом процесс расширения можно представить в виде адиабатного процесса, начинающегося от параметров изоэнтропно заторможенного потока, рис. 4.16. В точке 1* фиксируется фиктивное состояние вещества с нулевой скоростью. Определяется энтальпия полностью заторможенного потока hо* как


[image: image79.wmf]2

c

h

h

2

o

o

*

o

+

=

,                                        (4.30)
и по sо и hо* находится давление заторможенного потока Ро*. Используя давление Ро*, определяется критическое давление:

Ркр = (крРо* .                                          (4.31)
Дальнейший расчёт сопла ведётся традиционным путём относительно параметров точки 1* – полностью заторможенного потока:
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где hкрi – определяется по Ркр=(крРо*.

Необходимо обратить внимание на то, что при таком истечении пользоваться коэффициентами ((, (с, (), характеризующими необратимость процесса, можно только на реальном (1-2*) процессе, т.к. процесса 1-*1 нет.

Вопросы для самоподготовки к главе 4
1. Для чего используются сопловые каналы ?

2. Какие допущения приняты при первоначальном анализе процесса истечения газа через сопловой канал ?

3. При каких условиях скорость истечения из соплового канала достигает максимального значения ?

4. Какой основной вывод позволяет сделать при анализе процесса истечения газа через сопловой канал величина относительного массового расхода газа G/f ?

5. При каких условиях профиль соплового канала должен быть суживающимся и почему ?

6. При каких условиях профиль соплового канала должен быть комбинированным с расширяющейся частью и почему ?

7. Чему равна скорость истечения газа в минимальном сечении комбинированного сопла с расширяющейся частью ?

8. Какие условия определяют максимальный массовый расход газа через любой сопловой канал ?

9. Что необходимо сделать для того, чтобы увеличит расход газа через данный сопловой канал ?
10. Какие особенности расчета адиабатного процесса истечения водяного пара через сопловой канал по отношению к аналогичному процессу истечения идеального газа ?

11. Какие коэффициенты харатеризуют необратимость реального адиабатного процесса истечения через сопловой канал ?
12. Может ли быть больше единицы коэффициент расхода сопла, если может, то объясните чем это вызвано ?

13. Поясните, как изменяются параметры газа и скорость в процессе его торможения в диффузоре, на плоскости и выпуклой поверхности.

14. Как изменяется давление газа и энтальпия в конце процесса полного его торможения в диффузоре при обратимом и необратимом процессах ?

15. Какую температуру показывает термометр, установленный в канале с движущимся газом ?

16. Для чего используются параметры полностью заторможенного потока при расчете процесса истечения газа через сопловой канал с начальной скоростью больше нуля ?

17. Как рассчитать скорость в минимальном сечении комбинированного сопла при необратимом процессе истечения через него газа, если начальная скорость в сопловом канале больше нуля ?

5. ДРОССЕЛИРОВАНИЕ ГАЗОВ, ПАРОВ И ЖИДКОСТЕЙ
Дросселированием называется необратимый процесс снижения давления, без совершения технической работы и без изменения кинетической энергии видимого движения потока вещества при перетекании вещества из области с высоким давлением в область с низким давлением.
Процессы дросселирования имеют место при регулировании и измерении расходов рабочих тел, снижении их температур и давления и т.д. Процесс дросселирования обусловлен наличием препятствия на пути движения потока по каналу, которое вызывает деформацию (мятее) потока.

Рассмотрим наиболее наглядный пример дросселирования потока газа (пара) в канале трубопровода, разделённом перегородкой с отверстием малого размера по отношению к поперечному сечению канала (рис. 5.1).

Такие перегородки носят название диафрагмы. Диафрагмы используются для измерения расхода вещества, движущегося по каналу.
Площади поперечного сечения канала до и после перегородки одинаковые. При прохождении потока через малое отверстие диафрагмы поток сужается, скорость его растёт, давление и энтальпия понижаются, аналогично истечению через сопло. За узким сечением поток расширяется и на достаточно удалённом расстоянии от диафрагмы заполняет всё сечение и происходит торможение потока, при этом уменьшается скорость, растёт энтальпия и повышается давление. В мертвых зонах до и после диафрагмы образуются вихри, обусловливающие потери давления и работоспособности рабочего тела.

Поскольку процесс дросселирования быстротечен, его можно считать, идущим без теплообмена с окружающей средой q=0. В этом процессе практически отсутствует изменение кинетической энергии потока, т.к. площади сечений канала одинаковы, а увеличение удельного объема газа за счет снижения давления уменьшает кинетическую энергию потока на очень малую величину по отношению к численным значениям энтальпий, поэтому считают, что c1=c2. Нет совершения технической работы lт=0 и нет работы изменения давления в потоке lо=0. Уравнение первого закона термодинамики для 1 и 2 сечений канала будет иметь вид


[image: image82.wmf]2

c

h

2

c

h

2

2

2

2

1

1

+

=

+

,                                            (5.1)
для данного процесса q=0, c2=c1, lт=0, тогда окончательно имеем:
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Таким образом, в результате адиабатного процесса дросселирования энтальпия вещества в начале и конце процесса одинакова. При этом необходимо отметить, что это не изоэнтальпный процесс. Энтальпия вещества при дросселировании в промежуточных состояниях этого процесса изменяется, но результат дросселирования не зависит даже от того, за счёт чего оно происходит, вызвано ли оно клапаном, диафрагмой, пористой перегородкой и т.п. Конечное состояние вещества при адиабатном дросселировании и при c1=c2 определяется значениями начальной энтальпии и величиной конечного давления.
Наглядно продемонстрировать физическую природу снижения давления в процессе дросселирования можно, условно разбив процесс дросселирования на два необратимых адиабатных процесса (рис.5.2): 1-й – расширения (как в сопле) и 2-й – сжатия (как в диффузоре). Необратимость адиабатных процессов 1А и А2 смещает точку 2 в область Р2<Р1 при h1=const.

Таким образом, адиабатный процесс дросселирования есть необратимый процесс (ΔSс>0) понижения давления без совершения работы изменения давления потока и без изменения энтальпии. При этом нельзя путать понятие адиабатного процесса дросселирования с изоэнтропным (s=const) – адиабатным процессом. Дросселирование – это типичный необратимый процесс с увеличением энтропии системы и потерей работоспособности – эксергии рабочего тела.
5.1. Анализ процесса дросселирования
Рассмотрим три разных процесса изменения состояния газа, начинающихся при дросселировании от одинакового начального состояния (точка 1), и заканчивающихся при одинаковом конечном давлении (точка 2). Они условно показаны на рис.5.3 в h,s- диаграмме (дросселирование характеризуется завихрениями потока, трением, т.е. промежуточные состояния неравновесны и имеют различные параметры по сечению канала и, строго говоря, их изобразить точно невозможно).

Процесс 1а2 соответствует условному процессу дросселирования при идеальном адиабатном истечении газа через перегородку с отверстием в виде сопла и последующим торможением в объёме с постоянным давлением.

Процесс 1b2 представляет дросселирование через перегородку с диффузорным отверстием в канале постоянного сечения. В этом процессе восстановление давления до Р2 идет за счет диффузорного эффекта от давления в самом узком сечении канала Рmin.
Процесс 1c2 – пилообразная линия, соответствует процессу дросселирования через пористую пробку (перегородка с множеством маленьких отверстий).

Видно, что переходные траектории этих процессов различны, они зависят от устройств, вызывающих дросселирование. Однако эффект всех этих процессов одинаков, т.к. они снижают давление до одной и той же величины Р2, а конечная энтальпия газа равна начальной.

Оценить потерю работоспособности рабочего тела в процессе дросселирования можно с помощью эксергии и работы изменения давления в потоке (рис. 5.4), рассмотрев эти работы до и после процесса дросселирования. На рис. 5.4 показаны состояния газа до (точка 1) и после (точка 2) процесса дросселирования.

Потерю эксергии в этом процессе можно рассчитать по известной формуле Гюи-Стодолы [1]:

(e = e1 - e2 = TосΔsc ,
где Δsc=(s2-s1), т.к. процесс дросселирования адиабатный.

Предположив, что газ работает в двигателе и адиабатно расширяется до давления внешней среды Рос, в этом случае можно было бы получить располагаемую работу lо1. Благодаря дросселированию, получаем работу lо2, меньшую, чем lо1 на величину (lо.

Из рис. 5.4 видно, что дросселирование всегда приводит к снижению работоспособности рабочего тела – эксергии, т.е. это нежелательный в технике процесс и надо стремиться к снижению его необратимости.
5.2. Эффект Джоуля – Томсона

Энтальпия идеального газа является функцией только температуры. Так как энтальпия в результате адиабатного дросселирования не изменяется, не изменяется и температура идеального газа. Иначе обстоит дело при дросселировании реальных газов и паров. На рис. 5.5 представлены результаты дросселирования водяного пара в области параметров h1<h"max.

Точками 1, 2, 3, 4, 5 обозначены возможные начальные и конечные состояния пара при дросселировании. Последовательно дросселируя перегретый пар от состояния точки 1 с давлением Р1 до состояния точек 2, 3, 4, 5, получаем сухой насыщенный пар с Р2 (точка 2), влажный насыщенный с Р3 (точка 3), снова сухой насыщенный пар с Р4 (точка 4) и снова перегретый пар с Р5 (точка 5). Все эти процессы дросселирования сопровождаются снижением температуры пара. В случае если h1>h"max при тех же давлениях Р1 – Р5 процесс дросселирования будет идти только в области перегретого пара. При дросселировании реальных веществ может наблюдаться не только понижение температуры, но и повышение, и постоянство её.

Впервые изменение температуры реальных газов в результате дросселирования было экспериментально установлено Джоулем и Томсоном в 1852 году, поэтому это явление называется эффектом Джоуля – Томсона.

Изменение температуры реальных веществ в результате адиабатного дросселирования объясняется энергетическим взаимодействием молекул. Из равенства энтальпий в начале и конце процесса дросселирования следует:

u2+Р2v2=u1+Р1v1  или  u2-u1=Р1v1-Р2v2 .
В свою очередь, изменение внутренней энергии реального газа можно представить как сумму изменений кинетической – (uк и потенциальной – (uп составляющих внутренней энергии

u2-u1=(uк+(uп .                                              (5.3)
Изменение потенциальной составляющей внутренней энергии в процессе дросселирования реальных газов и паров всегда положительно, т.к. при снижении давления в этом процессе происходит увеличение объема, что приводит к увеличению расстояния между молекулами, а следовательно, и к увеличению потенциальной составляющей внутренней энергии гравитационного их взаимодействия (uп>0 (для идеальных газов (uп=0).

Изменение кинетической составляющей внутренней энергии определяет знак изменения температуры, поэтому запишем выражение (5.3) в виде
(uк=-((uп+Р2v2-Р1v1) .                                   (5.4)

Из выражения (5.4) видно, что изменение кинетической составляющей внутренней энергии определяется соотношением двух слагаемых: (uп и (Р2v2 - Р1v1). Первое слагаемое всегда положительно, а второе может быть положительным, отрицательным и нулем. Выражение второго слагаемого детально анализировалось в разделе "реальные газы" [2]. Для реальных газов и паров величина (Р2v2-Р1v1) или (d(Рv)/dР)h характеризует их сжимаемость -(dv/dР)h по отношению к сжимаемости этих же идеальных газов.

В случае, когда (Р2v2-Р1v1)=0, сжимаемость реальных и идеальных газов одинакова, свойства реальных газов близки к идеальным, т.е. (uп=0 и получается, что нет изменения кинетической составляющей внутренней энергии при дросселировании ((uк=0), а следовательно, не изменяется и их температура в этом процессе.

При (Р2v2-Р1v1)>0 – сжимаемость реальных газов меньше, чем идеальных, (uп>0, следовательно (uк<0, и температура в процессе дросселирования уменьшается.

В случае, когда (Р2v2-Р1v1)<0, сжимаемость реальных газов больше, чем идеальных, (uп>0, следовательно возможна ситуация, когда ((uп+(Р2v2-Р1v1))<0, а (uк>0, и температура в процессе дросселирования будет увеличиваться. Разумеется, в этом случае также возможно и уменьшение температуры и ее неизменность в результате процесса дросселирования.

Для идеального – условно изоэнтальпийного процесса дросселирования можно представить зависимость изменения температуры от изменения давления в дифференциальном виде

dTh = (hdР .                                             (5.5)

Коэффициент пропорциональности (h называется коэффициентом адиабатного дросселирования, дифференциальным дроссель-эффектом или дифференциальным эффектом Джоуля–Томсона. Знак коэффициента адиабатного дросселирования (h определяет знак изменения температуры: при (h>0 dTh<0, а при (h<0 dTh>0.

Изменение температуры вещества в результате его адиабатного дросселирования при конкретном изменении давления называется интегральным дроссель–эффектом. 
Рассмотрим интегральный дроссель–эффект для воды и водяного пара в h,s- диаграмме. Ранее (рис. 5.5) был рассмотрен случай понижения температуры. На рис. 5.6 представлен случай адиабатного дросселирования жидкой фазы воды при высоком давлении и низкой температуре. В точке А температура воды tо=0 oC. В процессе дросселирования от точки А до точки 3, лежащей на x=0, температура жидкости повышается. В области влажного насыщенного пара (точка 4) температура понижается. На линии х=0 меняется знак дифференциального дроссель–эффекта. В точке 4 температура такая же, как в точке 2.

На рис. 5.7 представлены процессы адиабатного дросселирования жидкости в области высоких температур. В этой области есть изотермический минимум для процессов дросселирования. В процессе дросселирования 1-2 температура повышается, на 2-3 понижается. В точке 2 изменение температуры при дросселировании меняет знак с положительного на отрицательный.

Точки, в которых меняется знак дифференциального дроссель-эффекта, называются точками инверсии, а линия, образуемая ими – линией инверсии.
На рис.5.6 линия инверсии совпадает с нижней пограничной кривой х=0. На рис.5.7 линия инверсии АВ проходит через изотермические минимумы жидкой фазы воды.

Линии инверсии, как любая совокупность точек, определяющих состояние вещества, могут быть изображены в системе координат с любыми независимыми параметрами состояния.

На рис.5.8 показан вид линий инверсии для воды и водяного пара в системе координат Р,Т.

Здесь линия ОК соответствует линии фазового перехода воды (в точке К Т=Tкр). На участке ОМ она совпадает с линией инверсии (в точке М t=235 оС). Левая – ОМС и правая – СЕ ветви инверсии имеют максимум в точке С, в которой Рс(10Ркр и Тс(3Ткр. В точке Е ТЕ(7Ткр. В области, заключенной между линией инверсии и осью температур ОМСЕО (h>0 т.е. при адиабатном дросселировании здесь температура уменьшается. На всей остальной площади диаграммы (h<0, и при адиабатном дросселировании воды температура ее увеличивается.
Вопросы для самоподготовки к главе 5
1. Дайте определение процессу дросселирования.

2. Напишите уравнение адиабатного процесса дросселирования и охарактеризуйте поведение энтальпии, скорости и давления в этом процессе.

3. Объясните, чем вызвано снижение давления в процессе дросселирования.

4. Покажите в h,s- диаграмме как изменяется работа изменения давления и эксергия вещества в процессе его дросселирования.

5. Объясните изменение температуры в процессе дросселирования реальных газов и паров – эффект Джоуля-Томсона.

6. Покажите в в h,s- диаграмме как изменяется температура водяного пара в процессах его дросселирования.

7. Покажите в h,s- диаграмме как изменяется температура воды в процессах ее дросселирования.

8. Что значит область инверсии (линия инверсии) в процессе дросселирования реальных веществ ?

6. СМЕШЕНИЕ ГАЗОВ И ПАРОВ
Во многих технических устройствах происходят процессы смешения различных веществ с различными параметрами. Смесь из нескольких веществ, находящихся в газообразном состоянии, может быть получена при осуществлении процесса смешения по одному из следующих способов:

– смешение в объёме;
– смешение в потоке;
– смешение при заполнении объёма.

Для капельных несжимаемых жидкостей возможны только два первых способа смешения.

Ограничимся рассмотрением адиабатных процессов смешения при отсутствии химических реакций между веществами и без совершения ими технической работы.
При рассмотрении процессов смешения веществ задача сводится к определению параметров состояния получающейся смеси и оценке необратимости этих процессов посредством оценки увеличения энтропии системы и потери возможной работы – эксергии.
6.1. Смешение в объёме
Смешение в объёме – это смешение веществ (газов, паров, жидкостей) за счёт их взаимного диффузионного проникновения после удаления (разрушения) разделяющих их непроницаемых перегородок и без изменения суммарного объёма веществ.
Допустим, что в двух отсеках сосуда (рис. 6.1) объёмом V, разделённого адиабатной перегородкой, находятся разные газы при разных давлениях и температурах. Перегородка разрушается и происходит диффузионное смешение газов. При этом масса смеси оказывается равной сумме масс смешивающихся газов:
mсм = m1 + m2 ,
а объём – сумме первоначальных объёмов этих газов:
Vсм = V1 + V2 .

В результате удельный объём смеси двух или более компонентов газов будет определятся как
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где n – число смешивающихся компонентов газа.

Для определения параметров состояния смеси газов, с известным массовым составом и известными параметрами газов до смешения, необходимо знать ещё один параметр. Он определяется на основании первого закона термодинамики для данной системы
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При адиабатном смешении газов без изменения общего объёма сосуда, теплота и работа изменения объема равны нулю (Q=0, L=0). Следовательно, изменения внутренней энергии в системе нет, т.е. внутренняя энергия после смешения равна сумме внутренних энергий компонентов смеси до смешения:
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Используя аддитивные свойства (подчинение закону суммирования) внутренней энергии, после деления выражения (6.2) на массу смеси, получаем расчётное выражение удельной внутренней энергии газа после смешения:

[image: image87.wmf]å

=

+

×

×

×

+

+

=

=

n

1

i

i

n

n

2

2

1

1

см

см

см

u

g

u

g

u

g

u

g

m

U

u

,                     (6.3)
где gi – массовые доли компонентов смеси газов.

Удельный объём (vсм) и удельная внутренняя энергия (uсм) при известном составе смеси определяют состояние смеси. По ним могут быть найдены остальные параметры смеси. Для реальных газов они обычно определяются по таблицам термодинамических свойств веществ.

Для идеальных газов внутренняя энергия – функция только температуры, и поэтому задача определения параметров смеси упрощается. Приняв начало отсчёта внутренней энергии при 0 oC и считая постоянной изохорную теплоемкость идеальных газов, можно записать:

u - uо = cv(t - 0) или u = cvt + uо .                           (6.4)

Используя выражение (6.4) для определения всех внутренних энергий газов, получим выражение (6.3) для смеси идеальных газов в виде
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где cvi – массовые изохорные теплоёмкости компонентов смеси газов;

ti - температура компонентов смеси газов до начала процесса смешения, oC;

uоi – удельная внутренняя энергия компонентов смеси газов до начала процесса смешения при 0 oC.

По закону сложения (аддитивности) внутренняя энергия смеси газов при 0 oC будет равна сумме внутренних энергий ее компонентов при той же температуре:
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Следовательно, выражение (6.5) примет вид
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Выразив теплоёмкость смеси газов через сумму теплоемкостей ее компонентов
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получим из уравнения (6.7) расчётное выражение для температуры смеси идеальных газов:
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Выражение (6.8) справедливо и при подстановке всех температур по абсолютной шкале Кельвина.

Далее, зная vсм и Tсм для идеальных газов, можно определить давление смеси, используя уравнение состояния идеального газа:

[image: image94.wmf]см

см

см

см

V

Т

R

Р

=

, 

где 
[image: image95.wmf]å

=

n

1

i

i

см

R

g

R

.
Изменение энтропии системы в расчёте на один килограмм смеси определяется как сумма изменений энтропий компонентов смеси газа:
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где Δsi = siсм - si – изменение энтропии одного компонента смеси газа от начальных параметров до параметров смеси. Выражение (6.9) справедливо для реальных и идеальных газов.

Для идеальных газов Δsi рассчитывается по формулам идеальных газов, через любую пару параметров. При этом необходимо использовать параметры парциального давления каждого компонента смеси газа. Например, для первого компонента можно записать:
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где 
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 – парциальное давление первого компонента смеси газа при температуре смеси, когда этот газ занимает весь объем.

Потери потенциальновозможной полезной работы газа (эксергии) в этом необратимом процессе ведутся традиционно по теореме Гюи-Стодолы [1]:
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Используя выражения 6.1 ( 6.8, можно решить и обратную задачу – нахождения масс или массовых долей компонентов смеси данных газов при известных их начальных параметрах, необходимых для получения необходимых параметров смеси газов.
6.2. Смешение в потоке
Смешение в потоке – это слияние нескольких потоков веществ в общий поток.
Давление вещества в месте смешения должно быть ниже минимального или равно минимальному давлению смешивающихся потоков, т.е. в расчетах оно должно быть задано. Рассмотрим пример адиабатного смешения потоков в трубопроводах (рис. 6.2). Обозначим расходы смешивающихся потоков как G1, G2,..., Gn.
Предположим, что известны массовые расходы потоков, параметры смешивающихся потоков и давление смеси. Воспользуемся для этого процесса смешения уравнением первого закона термодинамики для потока при отсутствии теплообмена системы с внешней средой (q=0) и отсутствии технической работы (lт=0):
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В технических устройствах кинетическая энергия потоков, а соответственно и её изменение в процессе смешения, очень малы по отношению к энтальпиям смешивающихся веществ, поэтому обычно условно принимают, что c1=c2=···=cn=cсм, а так как Gсм=G1+G2+...+Gn, то уравнение первого закона термодинамики для потока будет иметь вид
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или, используя массовые доли компонентов смеси 
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, получим выражение 6.12 в виде
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Давление Рсм и энтальпия hсм определяют состояние смеси вещества заданного состава. Определение других параметров смеси реальных веществ ведётся по таблицам термодинамических свойств отдельных компонентов. Проще выполняется определение параметров смеси потоков веществ с одинаковыми физическими свойствами (например, воды и водяного пара). В этом случае используются таблицы термодинамических свойств данного вещества.

Ещё проще по Рсм и hсм определяются все остальные параметры смеси идеальных газов. Для идеальных газов, приняв начало отсчета энтальпии от 0 оС и используя ее постоянные изобарные теплоемкости, уравнение (6.13) можно представить в виде
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Все преобразования энтальпий идеальных газов в уравнении (6.14) аналогичны преобразованиям внутренних энергий для случая смешения в объёме. Температура смеси, выраженная из (6.14), определяется как
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Выражение (6.15) справедливо и при подстановке в него всех температур по абсолютной шкале Кельвина.

По Рсм и tсм для идеальных газов могут быть определены все другие параметры смеси, например:
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где – 
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Необратимость процесса смешения в потоке оценивается по увеличению энтропии системы аналогично смешению в объёме по формуле (6.9). Для идеального газа изменение энтропии каждого потока смешения определяется по температуре и давлению до смешения, и по температуре смеси и парциальному давлению этого компонента смеси (6.10). Например, для первого потока
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где – 
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, а объемная доля данного компонента смеси газа может быть определена через массовую долю как 
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Потеря эксергии при смешении в потоке определяется, как во всех случаях, по формуле Гюи-Стодолы [1].

Изменение параметров при смешении в потоке и необратимость этого процесса можно наглядно показать в h,s- диаграмме. Наиболее просто это можно сделать для процессов смешения потоков одного и того же вещества с разными начальными состояниями. Такие процессы широко используются в технике, например: смешиваются в общем паропроводе два потока пара; вспрыски воды в паропроводы для регулирования перегрева пара; смешение в эжекторах, струйных насосах и т.д..

Рассмотрим смешение двух потоков одного и того же газа с различными начальными параметрами, определяемыми точками 1 и 2 в диаграмме h,s (рис. 6.3).

В соответствии с формулой (6.13) для двухкомпонентной смеси ее энтальпия определяется как
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учитывая, что g1+g2=1 или g1=1-g2, получаем из (6.16) соотношения для массовых долей смеси:
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или отношение массовых расходов:
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Таким образом, графическое определение энтальпии смеси сводится к делению отрезка прямой 2'-1' – точка М' или 1-2 – точка Мо пропорционально массовым долям смешивающихся потоков. Аналогично энтальпии смеси в точке Mо энтропия этой точки соответствует значению
s* = g1s1 + g2s2 .                                         (6.18)

Действительная энтропия смешивающихся потоков находится правее точки Mо на линии постоянной энтальпии hсм и соответствует точке M, т.к. процесс смешения необратим и характеризуется увеличением энтропии системы на величину
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Прямая 1-2 называется прямой обратимого смешения. Она позволяет графически показать увеличение энтропии системы в процессах смешения потоков.

Приведём некоторые типичные процессы смешения потоков и их графическое представление в h,s- диаграммах.

На рис. 6.3 показан процесс смешения двух потоков одного газа с одинаковыми давлениями и разными температурами. До смешения состояние газов соответствовало точкам 1 и 2 , после смешения – точке M. Все точки лежат на одной изобаре. Проведя прямую 1-2, на пересечении её с hсм найдём точку Mо. Разница энтропий точек M и Mо соответствует увеличению энтропии системы в данном процессе смешения потоков газа.

На рис. 6.4 представлен процесс смешения двух потоков одного газа при разных давлениях и температурах. При этом давление смеси равно меньшему давлению одного из потоков, т.е. Р2>Р1=Рсм. Возрастание энтропии за счёт необратимости процесса смешения в этом случае вызывается не только необратимостью теплообмена между потоками, но и дросселированием второго потока до давления первого.

На рис. 6.5 представлен процесс смешения двух потоков одного газа при разных давлениях и температурах. При этом давление смеси меньше давления меньшего из смешивающихся потоков, т.е. Р2>Р1>Рсм.
На практике возможно частичное использование располагаемой работы потока высокого давления для повышения давления потока с низким давлением в специальных устройствах смешения – эжекторах. На рис. 6.6 и приведена схема такой установки, а на рис. 6.7 изображён идеальный процесс смешения потоков одинаковых веществ в эжекторе.


Для пояснения этого процесса его можно условно разбить на три составляющие: адиабатное необратимое дросселирование первого потока через кольцевой зазор В до давления в камере смешения (процесс 1-1’) и процесс необратимого адиабатного истечения газа через сопло А второго потока (процесс 2-2’), оба эти процесса идут до давления Pmin в камере смешения С, которое ниже давления смеси и давления Р1. Далее идёт процесс смешения этих потоков при постоянном давлении Pmin до состояния, соответствующего точке 3, после чего в диффузорной части эжектора D идёт процесс необратимого адиабатного торможения потока до давления Рсм (процесс 3M).

Увеличение энтропии системы в этом случае определяется также с помощью прямой 1-2 в виде отрезка прямой МоМ.
Основные потери эжектора обусловлены необратимостью перемешивания в камере смешения двух потоков с разными параметрами и разными скоростями.
6.3. Смешение при заполнении объёма
Такой случай смешения в технике наиболее типичен при заполнении баллона газом из магистрального газопровода с постоянным давлением (рис. 6.8).

Пусть в баллоне до смешения находится газ массой m1 и параметрами Р1, T1. При открытии вентиля из магистрали в баллон поступает другой газ массой m2 с параметрами Р2, T2. Естественно, должно выполняться условие Р2 > Р1. При закрытии вентиля устанавливаются новые параметры газа в баллоне Pсм и Tсм.
Задача состоит в определении параметров смеси при известном количестве поступившего в баллон газа m2 или при известном конечном давлении Pсм – в определении количества поступившего в него газа m2. Кроме того, необходимо оценить величину необратимости этого процесса через увеличение энтропии системы.

Рассмотрим первую ситуацию, когда известны начальные параметры обоих газов и масса m2 поступившего в баллон газа из магистрали. После заполнения в баллоне получается смесь газов массой mсм=m1+m2. Сразу можно определить удельный объём смеси:
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где V – объём баллона, м3.

Для определения состояния смеси газов необходимо найти второй параметр. Его можно определить из первого закона термодинамики для данной системы:
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Будем рассматривать процесс смешения без теплообмена с окружающей средой, т.е. Q = 0. В баллон проталкивается газ массой m2, т.е. совершается внешняя работа проталкивания над газом высокого давления, равная L=Р2(0-V2)=-Р2V2. Эту работу можно трактовать как работу проталкивания в цилиндре с поршнем при подаче порции газа массой m2 с изменением объёма газа в цилиндре от V2 до 0 при постоянном давлении Р2=const.

После подстановки работы и теплоты в выражение (6.21) получим уравнение смешения при заполнении объема:
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или, сделав элементарные преобразования, получим
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После деления выражения (6.23) на массу смеси получаем выражение для удельной внутренней энергии смеси:
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где g1 и g2 – массовые доли компонентов смеси.

Используя vсм и uсм , можно определить все остальные параметры смеси газа.

Наиболее просто определение остальных параметров выполняется для идеальных газов. Так, приняв начало отсчёта внутренней энергии и энтальпии при абсолютном нуле – 0 K, их численные значения при этой температуре будут одинаковы и равны нулю uосм=uо1=hо2=0, а выражение (6.24) при замене в нем внутренних энергий и энтальпий через теплоемкости и абсолютные температуры примет вид:
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В результате получаем выражение для определения абсолютной температуры смеси идеальных газов:
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Выражение 6.25 справедливо только при подстановки в него абсолютных температур, для температур в градусах по Цельсию оно непригодно.
Определение давления смеси ведется по уравнению состояния идеального газа:
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где – Rсм=g1R1+g2R2.

Оценка необратимости процесса смешения при заполнении объёма, через увеличение энтропии системы рассчитывается аналогично двум предыдущим процессам смешения как
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где – ∆s1 и ∆s2 определяется по формулам, аналогичным (6.10), для идеальных газов.

В случае если в данном процессе смешения известно давление смеси, то искомой является масса газа, поступившего в баллон m2. При решении такой задачи необходимо решать систему двух уравнений 6.25 и 6.26 с привлечением уравнения g1+g2=1, т.е. получается система трех уравнений с тремя неизвестными: g1, g2 и Тсм. Определив массовые доли смеси газов, рассчитывается масса газа, поступившего в баллон, как

m2=mсм-m1=mсмg2 ,
где – mсм=m1/g1.
Вопросы для самоподготовки к главе 6
1. Какие задачи могут решаться при рассмотрении процесса смешения веществ в постоянном объеме ?
2. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения реальных газов в объеме.

3. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения идальных газов в объеме.

4. Как можно определить температуру реального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы реальных газов до смешения ?
5. Как можно определить температуру идеального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы идеальных газов до смешения ?
6. Как можно определить давление реального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы реальных газов до смешения ?
7. Как можно определить давление идеального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы идеальных газов до смешения ?
8. Как можно определить увеличение энтропии системы реального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы реальных газов до смешения ?
9. Как можно определить увеличение энтропии системы идеального газа после адиабатного процесса смешения в объеме, если известны параметры и массы идеальных газов до смешения ?
10. Какие задачи могут решаться при рассмотрении процесса смешения веществ в потоке ?
11. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения реальных газов в потоке.

12. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения идальных газов в потоке.

13. Как можно определить температуру реального газа после адиабатного процесса смешения в потоке, если известны параметры и массы реальных газов до смешения ?
14. Как можно определить температуру идеального газа после адиабатного процесса смешения в потоке, если известны параметры и массы идеальных газов до смешения ?
15. Как можно определить увеличение энтропии системы реального газа после адиабатного процесса смешения в потоке, если известны параметры и расходы реальных газов до смешения ?
16. Как можно определить увеличение энтропии системы идеального газа после адиабатного процесса смешения в потоке, если известны параметры и расходы идеальных газов до смешения ?
17. Как можно графически показать в h,s- диаграмме увеличение энтропии системы за счет необратимости адиабатного процесса смешения газов в потоке, если известны параметры и расходы газов до смешения ?
18. Какие задачи могут решаться при рассмотрении процесса смешения веществ при заполнении объема ?
19. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения реальных газов при заполнении объема.

20. Напишите уравнение для адиабатного процесса смешения идальных газов при заполнении объема.

21. Как можно определить температуру реального газа после адиабатного процесса смешения при заполнении объема, если известны параметры и массы реальных газов до смешения ?
22. Как можно определить температуру идеального газа после адиабатного процесса смешения при заполнении объема, если известны параметры и массы идеальных газов до смешения ?
23. Как можно определить увеличение энтропии системы реального газа после адиабатного процесса смешения при заполнении объема, если известны параметры и расходы реальных газов до смешения ?
7. ЦИКЛЫ ПАРОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК

Паровые тепловые машины были первыми тепловыми двигателями, монопольно обеспечившими прогресс развития промышленности всего XVIII века: 60-е годы – паровая машина И.И.Ползунова, 80-е годы – машина Д.Уатта и т.д. Все это были поршневые паровые машины.
Паровая поршневая машина имеет ограничение по мощности, поскольку мощность поршневой машины пропорциональна объему ее цилиндра. Первая паровая турбина появилась в Англии в 1885 году, это была турбина Персонса мощностью в 6 лошадиных сил (4,5 кВт). Данный тип двигателя оказался настолько удачен, что успешно используется человеком в большой и малой энергетике уже третий век. Мощность паротурбинного двигателя не имеет технического ограничения, связанного с его размерами. Уже в 1913 году была построена в Англии паровая турбина в 34000 л.с. (25000 кВт). В России паровая турбина впервые была построена в 1904 году на Петербургском металлическом заводе. Современные энергетические паровые турбины достигают мощности 3000 МВт. Рассмотрим и проанализируем термодинамическую эффективность современных циклов паротурбинных установок (ПТУ).

7.1. Анализ возможности практической реализации цикла Карно в области влажного насыщенного водяного пара
Паротурбинный цикл Карно (схема установки на рис. 7.1) теоретически можно реализовать в области влажного насыщенного пара. В этой области изотермы водяного пара одновременно являются изобарами (рис. 7.2). Значение нижней температуры Т2 в цикле ПТУ близко к температуре окружающей среды (Т2=Тос) поскольку охлаждение рабочего тела в ПТУ осуществляется водой рек, прудов охладителей и т.п. Следовательно термический КПД данного цикла в основном определяется температурой горячего источника теплоты Т1.

[image: image126.wmf]1

2

к

t

Т

Т

1

η

-

=

 .

Максимальное значение Т1=Ткр, т.к. при больших значениях Т1 практически осуществить изотермический подвод теплоты к водяному пару технически очень сложно. 

При критическом значении температуры Т1=646 К и Т2=293 К КПД цикла Карно равен 54,7%. Это большое значение КПД, по сравнению с современными ПТУ. Однако в этом случае получается парадокс – при большом КПД работа цикла равна нулю, а цикл Карно в Т,s- диаграмме вырождается в вертикальную прямую. В таком цикле работа расширения пара в турбине равна работе сжатия пара в компрессоре и КПД цикла не может отражать его экономичность. При меньших значениях температуры Т1<Ткр работа цикла Карно больше нуля, однако и в этом случае имеется ограничение по температуре Т1, вызванное необходимостью иметь влажность пара на выходе из паровой турбины не более 12 % (хк.доп=0,88). При больших влажностях пара происходит быстрое разрушение последних ступеней турбины. Если выполнить это ограничение по Т1=Т1доп, КПД цикла Карно будет иметь значение 24 %. Это очень низкое значение КПД для современных энергетических установок. Однако практическая реализация и такого цикла Карно в области влажного пара невозможна по причине сложности технической реализации адиабатного сжатия пара в компрессоре с одновременным фазовым переходом пара в жидкость. При переходе пара в жидкость в таком процессе происходит резкое уменьшение объема воды, что приведет к гидравлическим ударам в компрессоре и его разрушению.

Исходя из вышеприведенного анализа следует, что практическая реализация цикла Карно в области влажного насыщенного пара технически невозможна и нецелесообразна.
7.2. Цикл ПТУ на перегретом паре и сжатии рабочего тела 

в области жидкости
Проблемы практической реализации цикла ПТУ были решены в пятидесятых годах XIX века Шотладским инженером-физиком У.Ренкиным и немецким ученым Р.Клаузиусом. Они предложили цикл ПТУ на перегретом водяном паре и сжатии рабочего тела в жидкой фазе. Схема такой ПТУ представлена на рис.7.3, а ее цикл в P,v-, T,s- и h,s- диаграммах представлены на рис.7.4, 7.5, 7.6. Сжатие рабочего тела в жидкой фазе позволило не только избежать проблем, связанных со сжатием паровой фазы воды (см. разд. 7.1), но и значительно снизить затраты работы на привод насоса по сравнению с затратами на привод парового компрессора. Использование перегретого пара в этом цикле ПТУ сместило процесс паровой турбины в область допустимой конечной влажности пара. В результате этих нововведений практическая реализация такого цикла стала технически осуществима.

Термический КПД такой ПТУ, естественно, меньше термического КПД цикла Карно при Т1=То и Т2=Тос, поскольку температуры холодных источников теплоты у обоих циклов одинаковы и близки к температуре окружающей среды, а средне-термодинамическая температура подвода теплоты к рабочему телу у цикла Ренкина намного меньше То. Однако если сравнить КПД аналогичных необратимых циклов, то окажется, что внутренний абсолютный КПД цикла Ренкина будет больше, чем внутренний абсолютный КПД цикла Карно. Такой неожиданный результат сравнения КПД объясняется тем, что влияние необратимости в процессе адиабатного сжатия воды в цикле Карно значительно больше, чем в цикле Ренкина. Например, при Т1=То=673 К и Т2=Тос=305 К (tк=0,547>(tр=0,41, а (oiк=0,01<(oiр=0,364, при этом затраты работ на привод насосов соответствующих циклов составят: lнк=1200 кДж/кг и lнiк=1510 кДж/кг, lнр=10 кДж/кг и lнiр=12,5 кДж/кг.
Назначение основных элементов ПТУ (рис.7.3) следующее:

· Паровой котел ПК – предназначен для изобарного подвода теплоты к рабочему телу (вода) за счет охлаждения продуктов сгорания органического топлива;

· Паровая турбина ПТ – предназначена для преобразования тепловой энергии в техническую работу, что достигается последовательным преобразованием работы изменения давления в потоке в кинетическую энергию потка в сопловых каналах турбины, а на рабочих лопатках турбины кинетическая и тепловая энергия потока преобразуется в механическую работу вращения вала турбины;

· Конденсатор паровой турбины К – предназначен для изобарного отвода теплоты от рабочего тела во внешнюю среду посредством циркулирующей по трубам воды, взятой из внешнего водоема. В результате конденсации пара в конденсаторе турбины удельный объем рабочего тела значительно уменьшается и создается вакуум, что и позволяет получить техническую работу (работу изменения давления в потоке) в турбине за счет наличия разности давлений потока на входе и выходе из турбины;

· Питательный насос Н – предназначен для создания необходимого давления рабочего тела в паровом котле и для транспорта его по контуру ПТУ. На привод питательного насоса затрачивается техническая работа.

На рис.7.3 паровой котел представлен в виде трех основных элементов подвода теплоты к рабочему телу: экономайзера, здесь вода нагревается до состояния насыщения, испарительной поверхности, где вода переводится из жидкой фазы в паровую в состоянии насыщения, и пароперегревателя, здесь получается пар с температурой выше температуры насыщения.

В данной схеме ПТУ изображение всех элементов ПК выполнено в целях наглядного показа распределения теплоты, подведенной к рабочему телу, между ЭК, ИСП и ПП. В дальнейшем на схемах ПТУ экономайзер изображаться не будет, а сама такая ПТУ будет называться простой ПТУ (современные ПТУ имеют более сложную схему, о чем будет сказано в последующих разделах).
Основные параметры, характеризующие простой цикл ПТУ, имеют обозначения: Ро и to – давление и температура пара перед турбиной, Рк – давление в конденсаторе турбины. Эти три параметра определяют конфигурацию цикла ПТУ.
Цикл простой ПТУ состоит из четырех процессов: 12 – адиабатное расширение пара в турбине; 23 – изобарный отвод теплоты от рабочего тела в конденсаторе турбины, в результате чего пар превращается в жидкость в состоянии насыщения; 34 – адиабатное сжатие воды в насосе от Рк до Ро; 41 – изобарный подвод теплоты к рабочему телу в паровом котле от tпв до to.

Для обратимого цикла ПТУ адиабатные процессы 12 и 34 есть изоэнтропы, которые в T,s- и h,s- диаграммах представлены вертикальными прямыми. Обратимый процесс адиабатного сжатия воды в насосе 12 благодаря несжимаемости жидкой фазы воды (vк’=vo) одновременно является изохорным, который в P,v- диаграмме представлен вертикальной прямой (рис.7.4).

В цикле ПТУ приняты следующие обозначения энтальпий: hо – энтальпия пара перед турбиной; hк - энтальпии пара на выходе из турбины при обратимом процессе его расширения; ctк’ – энтальпия воды в состоянии насыщения на выходе из конденсатора; ctпв – энтальпия в конце обратимого процесса сжатия воды в насосе. Введение обозначения “ct” для энтальпии жидкой фазы воды сделано теплоэнергетиками в целях отличия энтальпии жидкой фазы воды от паровой. Индекс “пв” относится к параметрам воды на входе в паровой котел, в теплоэнергетике такая вода называется питательной.

7.3. Методика расчета цикла простой ПТУ

Расчет обратимого цикла ПТУ
Термодинамический расчет процессов воды и водяного пара цикла ПТУ основан на первом законе термодинамики для потока, в соответствии с которым: теплота в изобарных процессах есть разница энтальпий вещества в конце и начале этого процесса; техническая работа адиабатных процессов, где нет изменения кинетической энергии потока, представляет тоже разницу энтальпий рабочего тела в начале и конце этих процессов. Поэтому для расчета цикла ПТУ определяются энтальпии рабочего тела в его характерных точках:

ho ( энтальпия перегретого пара на выходе из котла (перед турбиной), определяется по Ро и to;

hк ( энтальпия пара на выходе из турбины определяется по Рк и sк=so (процесс 1-2 обратимый адиабатный);

ctк’ ( энтальпия воды в состоянии насыщения (х=0) при давлении Рк;

ctпв ( энтальпия питательной воды на входе в котел (на выходе из насоса), определяется по Ро и sк’ или как сумма ctпв=ctк’+lн, где удельная техническая работа сжатия воды в обратимом адиабатном процессе насоса может быть рассчитана исходя из того, что процесс 3-4 изоэнтропно-изохорный (до Ро≤100 бар) как 
lн=ctпв-ctк’=vк’(Po-Pк)(0,001(Po-Pк),                  (7.1)

при этом для получения работы насоса в килоджоулях на килограмм давления в выражение (7.1) необходимо подставлять в килопаскалях;

ctо’ ( энтальпия воды в состоянии насыщения (х=0) при давлении Ро;

ho” ( энтальпия сухого насыщенного пара (х=1) при давлении Ро.

Определение теплоты, подведенной в цикле ПТУ

Удельная теплота, подведенная в цикле ПТУ к рабочему телу, обозначается как q1. Она изобарно (Ро=const) подводится в паровом котле к воде и водяному пару и может быть представлена как сумма теплоты экономайзера qэк, испарительной поверхности qисп и пароперегревателя парового котла qпп. Расчет этих величин выполняется по следующим формулам:

q1=qэк+ qисп+ qпп=ho-ctпв,                                (7.2)

где qэк= cto’- ctпв, qисп=ho’- cto’=ro, qпп=ho- ho’;

ro ( удельная теплота парообразования при давлении Ро.

Определение теплоты, отведенной из цикла ПТУ

Удельная теплота, отведенная в цикле ПТУ от рабочего тела, обозначается как q2. Она изобарно (Рк=const) отводится в конденсаторе турбины от пара, выходящего из турбины, преобразуя его в жидкую фазу воды в состоянии насыщения. Рассчитывается q2 как разница энтальпий процесса 2-3:

q2=hк- ctк’.                                          (7.3)

Определение технической работы расширения пара в турбине

Удельная техническая работа паровой турбины обозначается как lт и определяется как разность энтальпий адиабатного процесса 1-2:

lт=ho-hк.                                                 (7.4)

Техническая работа, затраченная на сжатие воды в насосе

Удельная техническая работа, затраченная на сжатие воды в насосе, обозначается как lн и определяется как разность энтальпий или произведением удельного объема воды на разницу давлений в изоэнтропно-ихорном процессе 3-4 в соответствии с выражением 7.1.
Определение работы идеального цикла ПТУ

Удельная работа идеального цикла ПТУ обозначается как lt и может определяться как разность технических работ турбины и насоса или подведенной и отведенной теплоты 

lt=lт-lн=q1-q2.                                        (7.5)

Определение термического КПД цикла ПТУ

КПД обратимого цикла ПТУ называется термическим. Он обозначается как (t и определяется как
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Поскольку работа насоса несоизмеримо мала по сравнению с работой турбины (изобара Ро практически совпадает с линией х=0 в h,s- диаграмме), то при расчете КПД ПТУ иногда пренебрегают величиной lн. Такой термический КПД (без учета работы насоса) получил название «нетто». Расчетное выражение этого КПД имеет вид
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Удельный расход пара и теплоты

Удельный расход пара и теплоты относятся к показателям тепловой экономичности цикла ПТУ. Эти величины показывают, сколько пара или теплоты данного цикла ПТУ требуется для выработки турбиной единицы работы.

Удельный расход пара представляет отношение расхода пара на турбину – D к ее мощности – Wт. Для обратимого цикла ПТУ расчетное выражение удельного расхода пара в килограммах на килоджоуль имеет вид
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В практической деятельности используют удельный расход пара в расчете на киловатт час, произведенной турбиной работы. Используя соотношение 1 кВт(ч = 3600 кДж, получается выражение d в килограммах на киловатт час
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Удельный расход теплоты представляет отношение теплоты Q1, подведенной в цикле ПТУ к рабочему телу, к мощности турбины Wт. Расчетное выражение удельного расхода теплоты – величина обратная КПД цикла ПТУ, которое для обратимого цикла имеет вид
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В практической деятельности используют удельный расход теплоты в расчете на киловатт час, произведенной турбиной работы. Выражение удельного расхода теплоты в килоджоулях на киловатт час для обратимого цикла ПТУ имеет вид
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Тепловой баланс цикла ПТУ
Тепловой баланс цикла ПТУ схематично представлен на рис. 7.7.

Теплота, подведенная к рабочему телу цикла q1, расходуется на получение технической работы в турбине lт и на потери в окружающую среду q2. Техническая работа, затраченная на сжатие воды в питательном насосе lн, возвращается в цикл в виде увеличения энтальпии питательной воды в насосе ctпв=ctк’+lн.
Расчет необратимого цикла ПТУ

Действительный (необратимый) цикл ПТУ в T,s- и h,s- диаграммах показан на рис.7.7 и 7.8. Необратимость этого цикла характеризуется наличием трения в адиабатных процессах расширения пара в турбине и сжатия воды в насосе. В результате этого процессы 1-2’ и 3-4’ идут в сторону увеличения энтропии.

Параметры в конце необратимых адиабатных процессов индексированы буквой “i”. Так hкi – энтальпия пара на выходе из турбины, ctпвi – энтальпия воды на выходе из насоса.

Необратимость процесса расширения пара в турбине характеризуется внутренним относительным КПД турбины (oi. Этот КПД определяется экспериментально и представляет отношение действительной работы турбины к теоретической работе:
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Необратимость процесса сжатия воды в насосе характеризуется адиабатным коэффициентом насоса (н. Этот коэффициент определяется экспериментально и представляет отношение теоретической работы сжатия насоса к действительной работе:
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Используя внутренний относительный КПД турбины и адиабатный коэффициент насоса, определяют параметры в конце необратимых адиабатных процессов 1-2’ и 3-4’:
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Удельная теплота, подведенная в цикл ПТУ, определяется разностью энтальпий изобарного процесса 4’1:

q1i=ho-ctпвi.                                        (7.14)

Удельная теплота, отведенная из цикла ПТУ, определяется разностью энтальпий изобарного процесса 2’-3:

q2i=hкi-ctк’.                                       (7.15)

Удельная техническая работа турбины определяется как

lтi=ho-hкi=(oi(ho-hк) .                               (7.16)

Удельная техническая работа насоса определяется как
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Удельная работа цикла ПТУ определяется разностью

li= lтi- lнi= q1i- q2i .                                       (7.18)

Тепловая экономичность необратимого цикла ПТУ характеризуется внутренним абсолютным КПД
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Внутренний абсолютный КПД ПТУ без учета работы насоса – “нетто” определяется как
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Удельный расход пара на выработанный киловатт·час реального цикла ПТУ определяется как
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Удельный расход теплоты на выработанный киловатт час реального цикла ПТУ определяется как
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7.3.1. Система КПД цикла ПТУ
Эффективность энергетических преобразований в ПТУ характеризует система КПД. Рассмотрим эти энергетические преобразования, начиная от получения теплоты рабочим телом и кончая получением конечного продукта в виде электрической энергии (рис. 7.9). КПД парового котла в данном случае не учитывается.

Рабочее тело ПТУ, получив теплоту в паровом котле Q1, теоретически может ее преобразовать в паровой турбине в мощность Wт – теоретическую мощность турбины. Необратимость адиабатного расширения пара в турбине (внутреннее трение) снизит эту мощность до значения Wтi – внутренней мощности турбины. Эта мощность передается на вал турбины, вращающийся в подшипниках. Механическое трение в подшипниках снизит эту мощность до значения Wе – эффективной мощности турбины. Эта мощность передается электрическому генератору, в котором электромагнитные необратимости снизят ее значение до величины Wэ – электрической мощности генератора.

Каждый этап этих энергетических преобразований характеризуется своим КПД:
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 – термический КПД, который характеризует степень совершенства цикла ПТУ и потери в конденсаторе турбины Q2 (его значение 0,4-0,45);
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 – внутренний относительный КПД турбины, который характеризует степень совершенства проточной части турбины и потери мощности (технической работы) в необратимом адиабатном процессе турбины (его значение 0,8-0,9);
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 – механический КПД турбины, который характеризует степень совершенства подшипников вала турбины и потери мощности (технической работы) за счет механического трения в подшипниках вала турбины (его значение 0,95-0,98);
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 – электрический КПД генератора, который характеризует степень совершенства электрического генератора и потери мощности (технической работы) за счет электромагнитных необратимостей в обмотках статора и ротора генератора (его значение 0,98-0,99).

Результирующий КПД ПТУ – это электрический КПД, который может быть представлен выражением
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Из выражения (7.23) видно, что на экономичность ПТУ основное влияние оказывает термический КПД, т.к. остальные КПД имеют практически максимальные значения и их существенно увеличить нельзя.

Выработку электрической мощности в ПТУ кроме КПД характеризуют и соответствующие удельные расходы пара и теплоты.
Удельный расход пара на выработанный киловатт(час электрической работы ПТУ определяется как
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Удельный расход теплоты на выработанный киловатт(час электрической работы ПТУ определяется выражением
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Электрическая мощность ПТУ Wэ и расход пара на турбину D определяются соотношением

Wэ=Dlтi(м(г.                                 (7.26)

7.4. Влияние параметров рабочего тела на тепловую

экономичность ПТУ
Конфигурацию цикла ПТУ, а соответственно и ее термический КПД, определяют три основных параметра воды и водяного пара: давление и температура пара перед турбиной Ро, to, давление в конденсаторе турбины Рк. Рассмотрим влияние этих параметров на термический КПД цикла простой ПТУ.

7.4.1. Влияние начального давления на тепловую экономичность ПТУ
Термический КПД любого цикла можно представить выражением
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Примем для ПТУ параметры to=const и Рк=const и будем изменять значение давления пара на входе в турбину Ро. Для наглядности анализа экономичности ПТУ значение величины начальной температуры пара перед турбиной (рис. 7.10) примем равной критической температуре (to=tкр=const), а работу насоса учитывать не будем.

При заданных условиях величина Ро может изменяться в диапазоне значений от Ро=Рк до Ро=Ркр. В соответствии с выражением (7.27) КПД цикла ПТУ при Ро=Рк (точка 1) равен нулю (q1=q2). При увеличении начального давления (Ро>Рк точка 2) КПД цикла будет больше нуля, т.е. с ростом Ро он будет увеличиваться. Однако возрастание КПД ПТУ прекратится при значении Ро, соответствующем точке 3, а при дальнейщем увеличении начального давления до Ро=Ркр КПД цикла будет уменьшаться. Такое изменение КПД объясняется тем, что с увеличением начального давления относительное увеличение теплоты подведенной к рабочему телу q1 сначала возрастает (участок изотермы to=tкр=const 1-3), а затем уменьшается (участок 3К), в то время как относительное изменение теплоты, отведенной от рабочего тела в цикле ПТУ q2, изменяется с постоянной интенсивностью (изобара Рк в области влажного пара прямая линия).
Относительное изменение величины q1 в h,s- диаграмме можно характеризовать танегенсом угла (, образованного прямой, проведенной из точки А (на х=0 при Рк) и точкой на изотерме to. Относительное изменение величины q2 можно оценить тангенсом угла (, образованноого прямой изобары Рк. Из рис. 7.10 видно, что тангенс угла ( достигает максимума в точке 3, а тангенс угла ( остается постоянным. Следовательно, КПД цикла ПТУ имеет максимум при значении давления Ро в точке 3. 
Такой же анализ влияния Ро на КПД цикла ПТУ можно провести с помощью T,s- диаграммы для водяного пара (рис.7.11). В данном случае преобразуем циклы ПТУ в эквивалентные циклы Карно, используя понятие средне-термодинамической температуры. Циклу КВА, у которого Ро=Ркр, соответствует эквивалентный цикл Карно со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Т1m (на рис. 7.11 его площадь выделена точками). Циклу 11’А, у которого Ро1<Ркр, соответствует эквивалентный цикл Карно со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Т2m (на рис. 7.11 его площадь выделена сеткой). Циклу 22’А, у которого Ро2<Рo1, соответствует эквивалентный цикл Карно со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Т3m (на рис. 7.11 его площадь выделена штриховкой) Поскольку у всех этих циклов средне-термодинамическая температура отвода теплоты от рабочего тела одинакова (Т2), то их КПД определяется средне-термодинамическими температурами подвода теплоты в цикл. Соотношение этих температур: Т2m>Т1m>Т3m, что свидетельствует о наличии оптимального начального давления в цикле ПТУ с То=Ткр, поскольку (t2>(t1>(t3.

Аналогичные результаты, указывающие на наличие оптимальных значений величин Ро, могут быть получены и при других значениях температур to.
7.4.2. Влияние начальной температуры на тепловую экономичность ПТУ
Примем для ПТУ параметры Рo=const и Рк=const и будем изменять значение температуры пара на входе в турбину tо. Для анализа экономичности ПТУ рассмотрим ее цикл в T,s- диаграмме (рис. 7.12) при двух значениях начальной температуры пара перед турбиной to1<to2, работу насоса учитывать не будем.
Преобразуем циклы 11’A и 22’1’1 в эквивалентные циклы Карно, используя понятие средне-термодинамической температуры. КПД первого цикла будет меньше КПД второго цикла, т.к. Тm1<Tm2. Следовательно, КПД цикла 22’A, который состоит из циклов 11’A и 22’1’1 будет больше, чем КПД цикла 11’A.
Данный анализ свидетельствует о том, что увеличение начальной температуры пара перед турбиной в цикле ПТУ всегда приводит к увеличению КПД цикла.

Увеличение начальной температуры пара перед турбиной приводит к второму положительному эффекту в цикле ПТУ – снижению конечной влажности пара на выходе из турбины. В свою очередь, увеличение начального давления пара приводит к увеличению конечной влажности пара на выходе из турбины. Эти факторы необходимо учитывать при выборе оптимальных значений начальных давления и температуры пара перед турбиной. В связи с этим появилось понятие сопряженных параметров – это такие начальные давления и температуры пара перед турбиной, которые обеспечивают постоянную допустимую степень влажности пара на выходе из нее.
Пример сопряженных параметров пара пара перед турбиной в h,s- диаграмме приведен на рис.7.13. Из рисунка видно, что сопряженные параметры Рo1,to1, Рo2,to2, Рo3,to3 для обратимого процесса паровой турбины находятся на изоэнтропе so=const, а сопряженные параметры для необратимого процесса Рo4,to1, Рo5,to2, Рo5,to3 – на условной линии необратимого расширения пара в турбине АВ.
Исходя из вышеизложенного влияние начального давления и температуры пара перед турбиной на ее КПД можно прокоментировать графиком (рис. 7.14). На рисунке кроме влияния начальных температур и давлений на КПД ПТУ приведена зависимость влияния параметров сухого насыщенного пара на КПД ПТУ, работающей на насыщенном паре (х=1).
Из графиков видно, что с ростом температуры пара перед турбиной оптимальные значения КПД цикла увеличиваются, при этом большей температуре соответствует большее оптимальное начальное давление (
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7.4.3. Влияние конечного давления на тепловую экономичность ПТУ
Примем для ПТУ параметры Рo=const и to=const =const и будем изменять значение давления пара на выходе из турбины Рк. Для анализа экономичности ПТУ рассмотрим ее цикл в T,s- диаграмме (рис. 7.15) при двух значениях конечного давления пара за турбиной Рк1>Рк2 (циклы 1-2-А-1 и 1-2’-B-1), работу насоса учитывать не будем.
Из рисунка видно, что снижение конечного давления приведет к увеличению теплоты подведенной к рабочему телу цикла ПТУ и увеличению работы цикла. При этом увеличение работы цикла почти в два раза больше увеличения подведенной теплоты
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Следовательно, снижение конечного давления всегда приводит к увеличению КПД цикла ПТУ. Однако существенно снизить конечное давление в цикле ПТУ практически невозможно, т.к. оно ограничено температурой окружающей среды (температурой воды в водоеме). Поэтому существенного увеличения КПД цикла ПТУ за счет снижения конечного давления достичь нельзя.

7.5. Цикл ПТУ с вторичным перегревом пара

Увеличение начального давления и температуры в цикле ПТУ приводит к возрастанию его КПД. Однако существует ограничение этих параметров пара. Современное энергетическое оборудование допускает использование водяного пара с параметрами, не превышающими значения давления 24 МПа и температуры 540 оС. Превышение этих параметров приводит к авариям на ТЭС, вызванным разрушением трубопроводов.

Цикл ПТУ на сверхкритическом давлении пара (больше 22 МПа) показан в T,s- диаграмме на рис. 7.16.

На рис.7.16 начальная температура пара перед турбиной соответствует максимальнодопустимому ее значению. Такой цикл практически реализовать нельзя, т.к. конечная степень сухости пара (в точке 2) имеет меньшее значение, чем допустимое (хКдоп). Решение проблемы использования сверхкритических давлений в ПТУ было решено введением вторичного перегрева пара в цикле ПТУ.
Схематическое изображение цикла ПТУ с вторичным перегревом приведено на рис. 7.17. Вторичный перегрев пара позволяет увеличить КПД цикла и снизить влажность пара на выходе из части низкого давления турбины (ЧНД).

Вторичный перегрев пара осуществляется во вторичном пароперегревателе (ВПП), который располагается за частью высокого давления турбины (ЧВД). ВПП конструктивно размещается в паровом котле. Подвод теплоты к пару в ВПП идет при постоянном давлении (Рвп=const), которое имеет оптимальное значение. 

Изображение обратимого цикла ПТУ с вторичным перегревом пара в T,s- и h,s- диаграммах показано на рис.7.18 и 7.19. По сравнению с простым циклом ПТУ здесь имеется второй процесс изобарного подвода теплоты 2-3 при Рвп=const, а процесс расширения пара в турбине состоит из процессов 1-2 в ЧВД и 3-4 в ЧНД турбины.



Энтальпия пара на выходе из ЧВД турбины (на входе в ВПП) обозначена как hвп’, а на выходе из ВПП (на входе в ЧНД турбины) как hвп”. Температура пара на выходе из ВПП обозначена как tвп. В данном цикле tвп= tо в общем случае они могут быть не одинаковыми. Остальные обозначения аналогичны простому циклу ПТУ.

Цикл данной ПТУ, как и простой схемы ПТУ, состоит из изобарных и адиабатных процессов. Поэтому для его термодинамического расчета необходимо определить энтальпии в характерных точках процессов. Определение энтальпий ho, ctК’, ctПВ выполняется аналогично простому циклу ПТУ. Энтальпия hВП’ определяется по so и РВП. Энтальпия hВП” определяется по tВП и РВП, одновременно целесообразно определить sВП. Энтальпия hК определяется по sВП и РК.
Выбор давления вторичного перегрева пара
Давление вторичного перегрева имеет оптимальное значение. Его определяют методом вариантных расчетов. Для этого задаются величиной РВП в диапазоне давлений от РО до РК и рассчитывают при неизменных остальных параметрах термический КПД цикла ПТУ. Наличие оптимального давления вторичного перегрева пара в ПТУ можно наглядно показать в T,s- диаграмме (рис. 7. 20). Поскольку начальная температура пара всегда при ее возрастании приводит к увеличению КПД ПТУ, то, как правило, принимают tвп=to. 

Рассмотрим два значения давления вторичного перегрева пара цикла ПТУ, представленного на рис.7.20. При РВП1 термический КПД цикла ПТУ увеличиться, т.к. к простому циклу ПТУ со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Тom (он выделен серым цветом) добавился цикл (он выделен сеткой и находится на заднем плане) со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Т1m>Тom. При РВП2 термический КПД цикла ПТУ уменьшиться, т.к. к простому циклу ПТУ добавился цикл (он выделен штриховкой) со средне-термодинамической температурой подвода теплоты к рабочему телу Т2m<Тom. Следовательно, в диапазоне значений давлений от Ро до Рк давление вторичного перегрева имеет оптимальное значение.

Построив график зависимости термического КПД цикла ПТУ от давления вторичного перегрева (рис.7.21), по максимальному значению КПД определяется оптимальное давление вторичного перегрева. Как видно из рис.7.21, термический КПД в зависимости от значения давления вторичного перегрева может быть больше, меньше или равен (при РВП=Ро) термическому КПД цикла без вторичного перегрева пара. Оптимальное давление вторичного перегрева пара обычно составляет 20 – 40 % от начального давления.
Введение вторичного перегрева пара в цикле ПТУ позволяет увеличить его КПД на 2 – 5 % по сравнению с простым циклом, имеющим такие же начальные и конечные параметры пара.
7.5.1. Методика расчета обратимого цикла ПТУ с вторичным

перегревом пара

Определение теплоты, подведенной в цикле ПТУ

Теплота подводится к рабочему телу в паровом котле при Ро=const процесс 6-1 и при Рвп=const процесс 2-3 во вторичном пароперегревателе (рис.7.19). Она определяется как разница энтальпий в этих процессах
q1=ho-ctпв+hвп”-hВП’.                                            (7.28)

Теплота, отведенная из цикла ПТУ

Удельная теплота, отведенная в цикле ПТУ от рабочего тела q2, рассчитывается как разница энтальпий изобарного (Рк=const) процесса 4-5:

q2=hк-ctк’.                                            (7.29)

Техническая работа расширения пара в турбине

Удельная техническая работа паровой турбины lт определяется как сумма работ ЧВД и ЧНД турбины и рассчитывается в виде разницы энтальпий адиабатных процессов 1-2 и 3-4:

lт=lтчвд+lтчнд=ho-hВП’+hвп”-hк.                            (7.30)

Техническая работа сжатия воды в насосе

Удельная техническая работа сжатия воды в насосе lн определяется аналогично простому циклу ПТУ как разницей энтальпий или как произведение объема воды на разницу давлений в изоэнтропно-ихорном процессе 5-6:

lн=ctпв-ctк’=vк’(Po-Pк)(0,001(Po-Pк)
Работа идеального цикла ПТУ

Удельная работа идеального цикла ПТУ lt традиционно определяется как разница технических работ турбины и насоса или как разница подведенной и отведенной теплоты 

lt=lт-lн=q1-q2.
Термический КПД цикла ПТУ

Термический КПД обратимого цикла ПТУ (t определяется по стандартной формуле КПД любого цикла:
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Термический КПД ПТУ без учета работы насоса «нетто» рассчитывается как
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Удельные расход пара и теплоты

Удельный расход пара в расчете на киловатт(час произведенной турбиной работы определяется выражением
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Удельный расход теплоты в килоджоулях на киловатт(час для обратимого цикла ПТУ имеет вид
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7.5.2. Методика расчета необратимого цикла ПТУ
с вторичным перегревом пара

Действительный (необратимый) цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в T,s- и h,s- диаграммах показан на рис.7.22 и 7.23. Необратимость этого цикла характеризуется наличием трения в адиабатных процессах расширения пара в турбине 1-2’, 3-4’ и сжатия воды в насосе 5-6’. В результате необратимости эти адиабатные процессы смещаются в сторону увеличения энтропии.

Параметры в конце необратимых адиабатных процессов индексированы буквой “i”. Так, hвпi’ – энтальпия пара на выходе из ЧВД турбины, hкi – энтальпия пара на выходе из ЧНД турбины, ctпвi – энтальпия воды на выходе из насоса.

Необратимость процессов расширения пара в турбине характеризуются внутренними относительными КПД турбины – (oiчвд и (oiчнд. Эти КПД определяются экспериментально и представляют отношение действительных работ ЧВД и ЧНД турбины к соответствующим теоретическим работам:
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Процесс сжатия воды в насосе аналогичен процессу в простом цикле ПТУ, его необратимость характеризуется адиабатным коэффициентом насоса (н:
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Используя внутренние относительный КПД турбины и адиабатный коэффициент насоса, определяем параметры в конце необратимых адиабатных процессов 1-2’, 3-4’ и 5-6’:
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Удельная теплота, подведенная в цикл ПТУ, рассчитывается в виде суммы разности энтальпий изобарных процессов 6’-1 и 2’-3:

q1i=ho-ctпвi+hвп”-hвпi’.                                      (7.35)

Удельная теплота, отведенная из цикла ПТУ, рассчитывается как разность энтальпий изобарного процесса 4’-5:

q2i=hкi-ctк’.

Удельная техническая работа турбины определяется как сумма

lтi=lтiчвд+lтiчнд=ho-hвпi’+hвп”-hкi=(oiчвд(ho- hвп’)+(oiчнд (hвп”- hк).          (7.36)

Удельная техническая работа насоса определяется так, как и в простом цикле ПТУ:
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Удельная работа цикла ПТУ определяется разностью работ турбины и насоса или подведенной и отведенной теплоты:
li= lтi- lнi= q1i- q2i .

Тепловая экономичность необратимого цикла ПТУ характеризуется внутренним абсолютным КПД
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Внутренний абсолютный КПД ПТУ без учета работы насоса – “нетто” определяется как
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Выражение (7.37) не равно произведению термического КПД на внутренний относительный КПД, так как внутренние относительные КПД ЧВД и ЧНД турбины, как правило, разные.

Удельный расход пара на выработанный киловатт(час в реальнм цикле ПТУ определяется выражением
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Удельный расход теплоты на выработанный киловатт(час в реальном цикле ПТУ определяется выражением
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При известных значениях КПД механического (м, характеризующего потери на трение в подшипниках турбины, и электрического генератора (г, характеризующего потери в обмотках статора и ротора генератора, определяются следующие показатели экономичности цикла ПТУ.
· Электрический КПД этого цикла ПТУ определяется как
(э = (i(м(г .                                       (7.38)

В выражении (7.38) термический и внутренний относительный КПД использовать нельзя.
· Удельный расход пара на выработанный киловатт(час электрической работы ПТУ (как и в простом цикле) определяется выражением
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· Удельный расход теплоты на выработанный киловатт(час электрической работы ПТУ определяется так же, как и в простой ПТУ:
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Соотношение электрической мощности ПТУ – Wэ и расхода пара на турбину D определяется выражением
Wэ=Dlтi(м(г.                                           (7.39)
7.6. Регенеративный цикл ПТУ

Увеличить термический КПД цикла ПТУ можно введением регенерации. Регенеративный цикл Карно [1] для ПТУ теоретически можно реализовать в области влажного насыщенного пара (рис. 7.24). Такому циклу соответствует схема ПТУ с бесконечным числом регенеративных подогревателей, в которых вода нагревается (процесс ав для первого подогревателя) паром, последовательно проходящим через турбину (процесс 1-2), подогреватель (процесс 2-3) и т.д. (рис.7.25). КПД такого цикла может достигать значений 50 %, т.к. он близок к КПД цикла Карно в диапазоне температур Тон, Ткн. Однако практическая реализация такого цикла невозможна по причине прохождения процесса расширения пара в турбине в области недопустимых степеней сухости пара (хкДОП). Кроме этого данный цикл будет приближаться по экономичности к циклу Карно при бесконечно большом числе регенеративных подогревателей, что на практике реализовать, естественно, невозможно.



Компромиссное решение по применению регенерации в целях увеличения КПД цикла ПТУ было найдено в использовании регенеративных схем ПТУ с переменным расходом рабочего тела в паровой турбине. В таких регенеративных ПТУ (рис.7.26) пар, идущий на подогрев воды в подогревателях, забирается из отборов турбины. В данной схеме показаны подогреватели смешивающего типа. В таких регенеративных подогревателях вода и греющий пар при постоянном давлении смешиваются, и в расчетном режиме из подогревателя выходит вода в состоянии насыщения. Перед каждым регенеративным подогревателем в такой схеме ПТУ необходим насос, обеспечивающий давление воды в подогревателе, равное давлению пара поступающего из отбора турбины.

При дальнейшем изложении материала будем пренебрегать технической работой всех насосов ввиду ее малой величины по сравнению с работой турбины. Условно будем считать, что все изобары в области жидкости совпадают с линией х=0. С учетом этого упрощения цикл данной ПТУ изображен в T,s- диаграмме на рис. 7.27.
Теплота, подведенная к рабочему телу в этом цикле соответствует процессу 6-1, а отведенная от рабочего тела теплота – процессу 2-3. При этом отведенная теплота не соответствует площади под процессом 2-3 в T,s- диаграмме, поскольку необходимо учитывать количество пара, поступающего в конденсатор турбины. В отличие от простого цикла ПТУ, в конденсатор данной ПТУ поступает пар не в полном количестве, а меньшем на количество пара, забранного из отборов турбины на регенеративные подогреватели.
Расчет такого цикла ПТУ имеет ряд особенностей, обусловленных переменным расходом рабочего тела в различных элементах ПТУ, по сравнению с простым циклом ПТУ. Прежде чем оценивать тепловую экономичность данного цикла, рассмотрим методику расчета термодинамической экономичности его.

7.6.1. Методика расчета обратимого регенеративного цикла ПТУ

Регенеративный цикл ПТУ с тремя смешивающими регенеративными подогревателями показан на рис. 7.28. Работа насосов при изображении этого цикла условно равна нулю (не учитывается), поэтому считается, что энтальпии воды на входе в подогреватель и на выходе из предыдущего подогревателя или конденсатора одинаковы и соответствуют энтальпиям воды в состоянии насыщения при соответствующих им давлениям.

Расход рабочего тела в такой схеме – величина переменная. Поэтому при расчете регенеративной ПТУ на 1 кг рабочего тела вводят относительные доли расхода, взятые по отношению к полному расходу пара на турбину D. В данной схеме ПТУ это доли отборов пара из турбины: (1=D1/D, (2=D2/D, (3=D3/D. Здесь D1, D2 и D3 расходы пара из отборов турбины на регенеративные подогреватели. Перед турбиной (точка 1) относительный расход пара равен 1.

Основные параметры воды и водяного пара данной схемы ПТУ имеют следующие обозначения:

Ро, to, ho – давление, температура и энтальпия пара перед турбиной;

P1, h1, (1, P2, h2, (2, и P3, h3, (3 – давления, энтальпии и доли отборов пара из первого, второго и третьего отборов турбины на регенеративные подогреватели П1, П2, П3 соответственно;

Рк, hк – давление и энтальпия пара на выходе из турбины;

сtк’ – энтальпия насыщенной воды на выходе из конденсатора при давлении Рк;

ct1’, ct2’, ct3’ – энтальпии насыщенной воды на выходе из подогревателей П1, П2, П3 при давлениях Р1, Р2, Р3 соответственно;

ctпв = ct1’ – энтальпия питательной воды на входе в паровой котел.
Определение параметров воды и водяного пара, необходимых для расчета регенеративного цикла ПТУ ведется следующим образом:

ho, so –энтальпия и энтропия пара перед турбиной определяются по давлению и температуре перед ней Ро, to;

h1, h2, h3 – энтальпии пара отборов турбины определяются по давлениям P1, P2, P3 и энтропии so;

hк – энтальпия пара на выходе из турбины определяется по давлению Рк и энтропии so;
сtк’ – энтальпия насыщенной воды на выходе из конденсатора определяется при давлении Рк на х=0;
ct1’, ct2’, ct3’ – энтальпии насыщенной воды на выходе из подогревателей П1, П2, П3 определяются при давлениях Р1, Р2, Р3 при х=0.

Далее выполняются следующие этапы расчета ПТУ:

Определение долей отборов пара на подогреватели

Расчет долей отбора пара на смешивающий подогреватель основан на уравнении смешения пара и воды в потоке. В соответствии с уравнением смешения в потоке сумма энтальпий входящих потоков в подогреватель равна сумме энтальпий выходящих из него потоков (энтальпии полные с учетом расхода рабочего тела).

Начинается расчет с первого подогревателя П1 по ходу движения пара (рис.7.29).
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Аналогичные уравнения составляются для подогревателей П2 и П3 в соответствии со схемами их потоков (рис.3.6 и 3.7). Решая эти уравнения, можно определить (2 и (3.
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Определение теплоты, подведенной в цикле ПТУ

Теплота подводится к рабочему телу в паровом котле при Ро=const (процесс 6-1). Она определяется как разница энтальпий в этом процессе
q1=ho-ct1’ .                                          (7.43)

Теплота, отведенная из цикла ПТУ

Удельная теплота, отведенная в цикле ПТУ от рабочего тела q2, рассчитывается как разница энтальпий изобарного (Рк=const) процесса 2-3 с учетом того, что в конденсатор турбины пара поступает меньше на величину отборов пара, идущего на подогреватели:
q2=(1-(1-(2-(3)(hк-ctк’).                            (7.44)

Техническая работа расширения пара в турбина

Удельная техническая работа паровой турбины lт определяется как сумма работ отсеков турбины с неизменным расходом пара (рис.7.32). Для наглядности этого расчета рядом с процессом расширения пара в турбине в h,s- диаграмме построена расходная h, (- диаграмма этого процесса. Из этих диаграмм видно, что удельную работу турбины можно представить в виде суммы работ отсеков турбины: от Ро до Р1 с относительным расходом пара 1, от Р1 до Р2 ( 1-(1, от Р2 до Р3 ( 1-(1-(2, от Р3 до РК ( 1-(1-(2-(3. Удельная работа турбины на рис.3.8 представлена в виде заштрихованной площади в расходной h, (- диаграмме. Из этого рисунка видно, что видов расчетных выражений удельной работы турбины с отборами пара может быть несколько:

lт=ho-h1+(1-(1)(h1-h2)+(1-(1-(2)(h2-h3)+(1-(1-(2-(3)(h3-hк)=

=ho-hК-(1(h1-hК)-(2(h2-hК)-(3(h3-hК)=ho-(1h1-(2h2-(3h3-(1-(1-(2-(3)hК.    (7.45)

В энергетике для расчета работы турбины используют коэффициенты недовыработки, представляющие отношение разницы энтальпий (тепло-перепада) места отбора и на выходе из турбины к максимально-возможной удельной работе турбины (ho-hК). Для нашей схемы таких коэффициентов недовыработки три:
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Используя коэффициенты недовыработки и вторую форму записи выражения 7.45, удельную работы турбины можно представить в виде выражения

lТ=ho-hК-(1(h1-hК)-(2(h2-hК)-(3(h3-hК)=

=(ho-hК)(1-(1y1-(2y2-(3y3)=
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где n – число отборов пара из турбины; 

j – номер отбора.

Поскольку работа насосов в данных расчетах не учитывается, то работа регенеративного цикла ПТУ равна работе турбины:

lt = lт .

Термический КПД цикла ПТУ

Термический КПД обратимого регенеративного цикла ПТУ определяется как
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Удельный расход пара и теплоты

Удельные расходы пара и теплоты на киловатт час для обратимого регенеративного цикла ПТУ определяются традиционно:
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7.6.2. Методика расчета необратимого регенеративного 
цикла ПТУ

Действительный необратимый регенеративный цикл ПТУ в T,s- и h,s- диаграммах показан на рис.7.33 и 7.34. Необратимость этого цикла характеризуется наличием трения в адиабатном процессе расширения пара в турбине. В результате этого процесс 1-2’ смещается в сторону увеличения энтропии.

Необратимость процесса расширения пара в турбине характеризует внутренний относительный КПД турбины (oi. Этот КПД представляет отношение действительной работы турбины к теоретической применительно ко всем отсекам турбины:
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Используя внутренний относительный КПД, определяем параметры в конце необратимых адиабатных процессов:
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Остальные энтальпии в соответствующих точках цикла имеют такие же значения, как и в обратимом цикле ПТУ.
Определение долей отборов пара на подогреватели

Расчет долей отборов пара на смешивающие подогреватели аналогичен обратимому циклу ПТУ за исключением того, что значения энтальпий пара в отборах турбины будут иметь большие значения, чем в обратимом цикле.

Начинается расчет долей отбора пара также с первого подогревателя П1 по ходу движения пара.
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Определение теплоты, подведенной в цикле ПТУ

Теплота, подведенная к рабочему телу в паровом котле при Ро=const (процесс 6-1), имеет то же значение, что и в обратимом цикле. Это обусловлено тем, что не учитывается работа сжатия в питательном насосе.

q1i=q1=ho-ct1’.

Теплота, отведенная из цикла ПТУ

Удельная теплота, отведенная в цикле ПТУ от рабочего тела q2i, рассчитывается как разница энтальпий изобарного (Рк=const) процесса 2’-3, умноженная на величину относительного расхода пара в конденсатор турбины:

q2i=(1-(1i-(2i-(3i)(hкi-ctк’).                          (7.53)

Техническая работа расширения пара в турбина

Удельная техническая работа паровой турбины lтi определяется так же, как в обратимом цикле в виде суммы работ отсеков турбины с неизменным расходом пара. Однако в этом случае энтальпии и доли отборов пара на подогреватели имеют численные значения необратимого цикла ПТУ:

lтi=ho-h1i+(1-(1i)(h1i-h2i)+(1-(1i-(2i)(h2i-h3i)+(1-(1i-(2i-(3i)(h3i-hкi)=

=ho-hкi-(1i(h1i-hкi)-(2i(h2i-hкi)-(3i(h3i-hкi)=

=ho-(1ih1i-(2ih2i-(3ih3i-(1-(1i-(2i-(3i)hкi.                               (7.54)

Коэффициенты недовыработки для необратимого цикла имеют следующие значения:
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Используя коэффициенты недовыработки и вторую форму записи выражения (7.54), удельную работы турбины можно представить в виде выражения

lТi=(ho-hкi)(1-(1iy1i-(i3iy3i)=
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Поскольку работа насосов в данных расчетах не учитывается, то работа регенеративного цикла ПТУ равна работе турбины:

li = lтi .

КПД цикла ПТУ

Внутренний абсолютный КПД необратимого регенеративного цикла ПТУ определяется как
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В регенеративном цикле ПТУ внутренний абсолютный КПД нельзя представлять в виде произведения термического КПД на внутренний относительный КПД турбины ((i((t(oi), т.к. при расчете работы турбины используются доли отборов пара из турбины.

Удельные расходы пара и теплоты на выработанный киловатт(час в реальном цикле ПТУ определяются по традиционным формулам:
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При известных значениях КПД механического (м и электрического генератора (г определяются следующие показатели экономичности регенеративного цикла ПТУ.
Электрический КПД цикла ПТУ

(э = (i(м(г ;

Удельные расходы пара и теплоты на выработанный киловатт(час электрической работы ПТУ:
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7.6.3. Анализ экономичности регенеративного цикла ПТУ
Показать целесообразность применения регенерации для увеличения КПД цикла ПТУ можно строго математически – количественный метод и с помощью логических рассуждений – качественный метод.

Сначала воспользуемся математическим методом. В этом варианте рассмотрим два цикла ПТУ: простой и регенеративный, имеющие одинаковые параметры рабочих тел на входе (Ро, То) и выходе (Рк) из турбин и одинаковые мощности этих турбин (Wт=Wтр). Индексом «р» обозначим величины регенеративного цикла ПТУ.

Оценим удельные расходы пара на эти турбины:

Для простого цикла ПТУ это величина
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для регенеративного цикла
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Удельный расход пара в регенеративном цикле ПТУ в соответствии с выражением (7.58) больше, чем у простого (dtр>dt). Следовательно, при одинаковых мощностях турбин расход пара в цикле ПТУ больше, чем в простом цикле.

Теперь рассмотрим удельные расходы пара в конденсаторы этих циклов. В простом цикле он такой же, как удельный расход пара на входе в турбину, т.е. dк=dt. В регенеративном цикле он соответствует выражению
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Из выражения (7.59) следует, что удельный расход пара в конденсатор регенеративной ПТУ меньше, чем у простой ПТУ (dкр<dк). Это математически объясняется следующими соотношениями:

(I<0 и уi<0 → (i>(iуi → 
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Из данного анализа следует, что при одинаковых мощностях эти ПТУ имеют разные потери теплоты в конденсаторах турбин. Потери теплоты в конденсаторе регенеративной ПТУ меньше потерь теплоты простой ПТУ (Q2р<Q2). Следовательно, КПД регенеративной ПТУ больше КПД простой ПТУ:
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Из математического анализа следует, что увеличение КПД регенеративной ПТУ, по сравнению с простой ПТУ, имеющей такие же параметры пара, обусловлено снижением относительных потерь теплоты в конденсаторе регенеративной ПТУ.

Теперь проведем качественный анализ эффективности регенерации. Рассмотрим ПТУ с одним отбором пара на смешивающий регенеративный подогреватель (рис.7.35).

Условно разделим общий поток пара, идущий на турбину, на два самостоятельных потока: первый (1-(1) проходит через конденсатор турбины и, минуя подогреватель, поступает в паровой котел, второй (1, минуя подогреватель, также поступает в котел. Такое разделение потоков пара не нарушает тепловой баланс ПТУ, и КПД установки в целом будут характеризовать КПД отдельных потоков пара. Поток пара, проходящий через конденсатор, имеет КПД
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а поток пара, не проходящий через конденсатор, имеет КПД
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Поскольку КПД второго потока равен единице, то КПД всей установки в целом будет больше, чем КПД ПТУ без регенерации, имеющей КПД такой же, как и у первого потока.

Однако если взять пар для подогревателя П1 при давлении Р1=Ро или Р1=Рк , то увеличения КПД при такой регенерации не произойдет и КПД этой ПТУ будет равен КПД ПТУ без регенерации. При Р1=Ро отбор пара на подогреватель не участвует в выработке работы турбины и его КПД равен нулю. При Р1=Рк пар, идущий на подогреватель имеет такой же КПД, как и у простого цикла, в этом случае подогреватель П1 будет выполнять роль конденсатора для этого потока пара.

Качественный анализ регенеративного цикла ПТУ указывает на то, что увеличение КПД ПТУ происходит только в том случае, если поток пара, идущий на регенеративный подогрев воды, вырабатывает полезную работу в турбине, при этом давление отбора пара на регенеративный подогреватель имеет оптимальное значение.

7.6.4. Выбор оптимальных давлений отборов пара турбины

на регенеративные подогреватели ПТУ
В разделе 7.6.3 установлено, что давление отбора пара на регенеративный подогрев воды имеет оптимальное значение в интервале Ро(Р1(Рк. 

Выбор оптимального давления отбора пара на регенеративный подогреватель выполняется расчетным методом путем построения зависимости КПД от температуры питательной воды. По максимальному значению КПД выбирается оптимальное значение температуры питательной воды, а так как температура питательной воды является температурой насыщения (без учета работы насоса за подогревателем), то она определяет и давление отбора. График такой зависимости для одного смешивающего регенеративного подогревателя приведен на рис.7.36. Из графика видно, что оптимальное значение температуры питательной воды делит весь температурный интервал воды в состоянии насыщения от tон до tкн пополам.
При числе подогревателей больше одного, оптимальное значение температуры питательной воды за первым (по ходу движения пара) подогревателем находится от температуры tон на расстоянии делящим интервал температур от tон до tкн на (n+1), где n – число подогревателей (рис.7.36).
Такая закономерность в выборе оптимального значения температуры питательной воды (или давления первого отбора пара на подогреватель) привела к возникновению принципа равномерного подогрева воды в каждом подогревателе на величину ∆tопт при выборе оптимальных значений отборов пара в регенеративных ПТУ.
В соответствии с этим принципом нагрев воды в каждом из подогревателей определяется формулой
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где toн – температура насыщения воды при давлении Ро;

tк – температура насыщения воды при давлении Рк;

n – число регенеративных подогревателей.

В формуле (7.60) единица отражает нагрев воды до состояния насыщения в в экономайзере парового котла.

Давления отборов пара на подогреватели определяются так же, как давления насыщения при температурах на выходе из подогревателей:
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В общем случае давления второго и последующих отборов пара могут иметь значения, отличные от давлений, определенных в соответствии с принципом равномерного подогрева воды, поскольку на значение КПД ПТУ они практически не влияют. Окончательный выбор оптимальных значений этих давлений требует технико-экономических расчетов.

Особенности расчета регенеративных ПТУ с подогревателями

поверхностного типа
Особенности регенеративных ПТУ с подогревателями поверхностного типа рассмотрим на примере схемы ПТУ, приведенной на рис. 7.37.

Схема и принцип работы подогревателя поверхностного типа показаны на рис. 7.38. Греющий пар отбора турбины поступает в подогреватель и за счет передачи теплоты воде через поверхность нагрева F (рис.7.38, б) он конденсируется и в состоянии насыщения в расчетном режиме его конденсат выходит из подогревателя. В свою очередь, вода нагревается в подогревателе до температуры ниже температуры насыщения греющего пара (это обусловлено наличием разделяющей поверхности между водой и греющим паром) на величину
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которая является характеристикой данного подогревателя и задается как известная величина для расчетного режима его работы.
Используя величину недогрева, определяют температуру воды за подогревателем 
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 и по t1н и Ро определяют ее энтальпию ctв1.
Определение доли отбора пара на подогреватель выполняется на основании первого закона термодинамики (теплового баланса) для подогревателя (рис.7.38, а):
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Выражение 7.65 соответствует первой схеме направления конденсата от подогревателя (рис.7.37, вариант 1). В этом случае через подогреватель проходит весь поток воды.

Если конденсат от подогревателя направить в смеситель (см), установленный перед ним (рис.7.37, вариант 2), то через подогреватель пройдет (1-(1) воды, а энтальпия питательной воды на входе в паровой котел рассчитывается на основании уравнения смешения потоков. Поскольку доля отбора пара неизвестна, необходимо подогреватель и смеситель рассчитывать совместно:
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где ctпв – энтальпия питательной воды.

В реальных ПТУ используются обе схемы отвода конденсата из подогревателей. Первая схема не требует установки дополнительного конденсатного насоса, а вторая схема имеет термодинамически оптимальное решение возврата конденсата в цикл, т.к. в этой схеме смешение потоков происходит с меньшей необратимостью (разность температур смешивающихся потоков меньше, чем в первой схеме).

Выбор оптимальных значений давлений отборов пара из турбины на подогреватели поверхностного типа выполняется также на основании равномерного подогрева воды в них, но при этом необходимо учитывать недогрев воды в подогревателях (t. Из-за наличия недогрева воды в подогревателях поверхностного типа давления отборов в этих схемах ПТУ будут больше, чем в схемах со смешивающими подогревателями, и КПД их соответственно тоже будут ниже. Снижение КПД в этих схемах обусловлены большей необратимостью процессов передачи теплоты через поверхность нагрева по сравнению с процессом смешения в регенеративных подогревателях смешивающего типа.
7.7. Теплофикационные циклы ПТУ

Цикл ПТУ, предназначенный для отпуска тепловой и электрической энергии, называется теплофикационным.

Целесообразность отпуска тепловой энергии в ПТУ можно продемонстрировать на примере цикла противодавленческой теплофикационной ПТУ (рис.7.39).

Название «противодавленческая» турбина получила в связи с тем, что давление пара на выходе из нее определяется потребностями теплового потребителя (ТП). Тепловым потребителем может быть система горячего водоснабжения, отопления или технологический процесс. Температура теплоносителя в виде воды и пара для таких потребителей обычно больше или равна 100 оС. Такую температуру должен обеспечивать водяной теплоноситель с давлением больше, чем 1 бар. Это давление и должно соответствовать давлению пара на выходе из турбины. В конденсационных турбинах давление пара на выходе из турбины составляет 0,003–0,006 бар, что намного меньше давления 1 бар (рис.7.40). В связи с этим и появилось название «противодавленческие» турбины.

Тепловую эффективность таких циклов характеризует коэффициент использования теплоты


[image: image224.wmf]1

ТП

Т

Q

Q

Q

W

η

+

=

,                                      (7.66)

где QТП=Dтп(hтп-ctкТП) – теплота, отпущенная ПТУ тепловому потребителю.

В данном цикле расход пара на турбину D равен Dтп, а коэффициент использования теплоты равен единице
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С точки зрения эффективности использования теплоты, подведенной к рабочему телу ПТУ, это идеальный цикл. Однако коэффициент использования теплоты не может оценить эффективность выработки электрической мощности в данном цикле. Этот коэффициент всегда равен единице в противодавленческой ПТУ не зависимо от необратимости процесса расширения пара в турбине (при любых значениях (oi турбины). Например, если пар после котла сдросселировать от давления Ро до давления теплового потребителя РкТП в дроссельном клапане, мощность турбины будет равна нулю, а коэффициент использования теплоты останется равным единице.

Для оценки эффективности выработки электрической мощности в теплофикационных ПТУ используется коэффициент выработки электроэнергии на тепловом потреблении
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где WТП=Dтп(ho- hтп) – мощность, выработанная в турбине потоком пара, идущим на тепловой потребитель.
Всегда желательно, чтобы коэффициент выработки электроэнергии на тепловом потреблении был как можно больше, т.к. поток пара, идущий на тепловой потребитель, вырабатывает электрическую мощность без тепловых потерь в конденсаторе турбины. Этот коэффициент частично учитывает влияние начальных параметров пара перед турбиной и необратимость адиабатного расширения пара в турбине.

Однако ни коэффициент выработки электроэнергии на тепловом потреблении е, ни коэффициент использования теплоты (Q, ни внутренний абсолютный КПД ПТУ (i не могут все месте объективно оценить экономичность теплофикационных ПТУ. Данная задача выходит за пределы технической термодинамики и решается методами технико-экономических расчетов.
Противодавленческие ПТУ, имея наибольшую тепловую экономичность, обладают существенными недостатками. В этих ПТУ тепловой потребитель диктует выработку электрической мощности. Он определяет давление пара на выходе из турбины, а при отключении теплового потребителя необходимо прекращать и выработку электрической энергии. Такие турбины не могут менять электрическую мощность и участвовать в регулировании электрической мощности энергосистемы. Поэтому противодавленческие турбины имеют ограниченное применение и используются там, где есть стабильный круглогодичный тепловой потребитель (химкомбинаты, нефтеперегонные заводы и т.п.).

Недостатки противодавленческих турбин отсутствуют у теплофикационных ПТУ с отборами пара на тепловой потребитель. В таких ПТУ имеются конденсатор, система регенерации и может быть вторичный перегрев пара.
В качестве примера такой теплофикационной ПТУ рассмотрим цикл ПТУ с вторичным перегревом пара, имеющим два отбора пара из турбины: один – на смешивающий регенеративный подогреватель, а другой – на тепловой потребитель (рис. 7.40).

Цикл этой ПТУ в h,s- диаграмме показан на рис. 7.41. Работа, затраченная на сжатие воды в насосах, не учитывается при расчете и изображении этого цикла ПТУ, поэтому условно считаем, что изобары в области жидкости совпадают с линией х=0.
Основные обозначения параметров рабочего тела данного теплофикационного цикла ПТУ:

Ро, to, ho – давление, температура и энтальпия пара перед ЧВД турбины (точка 1);

Рвп, hвпi’ – давление и энтальпия пара на выходе из ЧВД турбины или на входе в ВПП (точка 2);

Рвп, tвп hвпi” – давление, температура и энтальпия на выходе из ВПП или на входе в ЧНД турбины (точка 3);

Рк, hкi – давление и энтальпия на выходе из ЧНД турбины (точка 4);

Ртп, hтпi – давление и энтальпия отбора пара ПТУ на тепловой потребитель;

Р1, h1i – давление и энтальпия отбора пара ПТУ на спешивающий регенеративный подогреватель;

ctк’ – энтальпия воды в состоянии насыщения на выходе из конденсатора турбины (точка 5);

ct1’ – энтальпия воды в состоянии насыщения на выходе из подогревателя П1 (точка 6);
ctкТП – энтальпия воды, возвращающейся от теплового потребителя в цикл ПТУ;

ctсм – энтальпия воды после узла смешения (точка 7);

ctпв = ctсм – энтальпия питательной воды на входе в паровой котел, она равна энтальпии смеси, т.к. работа сжатия воды в насосах не учитывается в данном расчете.


7.7.1. Методика расчета теплофикационного цикла ПТУ

Рассмотрим расчет теплофикационной ПТУ на примере схемы и ее цикла, приведенных на рис. 7.40 и 7.41.
В качестве исходных данных примем следующие величины: параметры рабочего тела ПТУ; Ро, to, – давление и температура пара перед турбиной; Рвп, tвп – давление и температура пара на выходе из ВПП; Рк, – давление в конденсаторе турбины; Ртп, Р1 – давления отборов пара ПТУ на тепловой потребитель и на спешивающий регенеративный подогреватель; tктп – температура возврата конденсата от теплового потребителя; (oiчвд и (oiчнд – внутренние относительные КПД ЧВД и ЧНД турбины; D – расход пара на турбину; Qтп – количество теплоты, отпускаемой потребителю.

Цель расчета – определение внутренней мощности турбины Ni, внутреннего абсолютного КПД ПТУ (i, КПД использования теплоты топлива (Q и коэффициента выработки электроэнергии на тепловом потреблении е. Работу насосов в расчетах учитывать не будем.

Определение основных параметров воды и водяного пара

Для расчета ПТУ определяются значения энтальпий воды и водяного пара в следующих точках ее цикла (рис. 7.41):

точка 1 – энтальпия ho и энтропия so определяются по давлению Ро и температуре to пара перед турбиной;

точка 2 – энтальпия hвпi’ рассчитывается как 
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где hвп’ определяется по обратимому процессу ЧВД турбины при давлении Рвп и энтропии so;

точка 3 – энтальпия hвп’’ энтропия sвп определяются по давлению и температуре пара на выходе из ВПП Рвп, tвп;

точка 4 и отборы пара из турбины энтальпии: hкi, hтпi, h1i рассчитываются по формулам
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где hк, hтп, h1 – энтальпии обратимого процесса ЧНД турбины, определяются по энтропии sвп и давлениям Рк, Ртп, Р1 соответственно;

точка 5 – энтальпия воды в состоянии насыщения ctк’, определяется по давлению Рк;

точка 6 – энтальпия воды в состоянии насыщения ct1’, определяется по давлению Р1;

точка 7 – энтальпия воды ctсм, определяется по уравнению смещения потоков после определения расходов пара из отборов турбины;

ctктп – энтальпия конденсата возвращающегося от теплового потребителя, определяется по давлению Ртп и температуре tктп.

Определение расходов пара в элементах ПТУ

Расчет теплофикационной ПТУ проще выполняентся с абсолютными, а не относительными расходами рабочего тела.

Расход пара на тепловой потребитель из отбора турбины рассчитывается на основании заданной тепловой мощности потребителя теплоты
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Расход пара на смешивающий регенеративный подогреватель определяется из уравнения смешения потоков (рис.7.42)
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Определение энтальпии питательной воды

Энтальпия питательной воды равна энтальпии воды на выходе из смесителя ctпв=ctсм, т.к. работа насоса в расчете не учитывается.

Энтальпия ctсм определяется из уравнения смешения потоков в смесителе (рис.7.43)
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Определение внутренней мощности турбины

Внутренняя мощность турбины определяется как сумма мощностей отсеков турбины с постоянными расходами (аналогично регенеративной ПТУ):
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Показатели тепловой экономичности ПТУ

Внутренний абсолютный КПД теплофикационной ПТУ определяется как
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где Q1 – теплота, подведенная в цикле ПТУ к рабочему телу.

КПД использования теплоты топлива определяется как отношение полезной произведенной электрической и тепловой мощности ПТУ к подведенной теплоте
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Коэффициент выработки электрической энергии на тепловом потреблении определяется как отношение мощности турбины, произведенной потоком пара, идущим из отбора на тепловой потребитель, к величине отпущенной потребителю теплоты
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7.8. Особенности циклов ПТУ АЭС
7.8.1. Термодинамические особенности цикла АЭС
на насыщенном водяном паре

На АЭС теплота, необходимая для рабочего тела ПТУ, получается в результате ядерной реакции. Выделение теплоты происходит в тепловыделяющих элементах (ТВЭЛ) ядерного реактора (ЯР), в которых находится ядерное топливо. Температура внутри ТВЭЛ может достигать 600 – 2500 ºС. Однако температура оболочки ТВЭЛ, во избежание ее разрушения, не должна превышать 300 – 600 ºС [3]. В настоящее время на АЭС в качестве рабочего тела используется вода и водяной пар. По условиям охлаждения ТВЭЛ в ядерном реакторе кипящего типа (РБМК) необходимо иметь постоянную температуру охлаждающего теплоносителя – воды в состоянии насыщения. При таких условиях реализация цикла ПТУ возможна только в области влажного насыщенного пара. В таком реакторе теоретически (при 100 % сепарации пара в нем) можно получить сухой насыщенный пар. Эти условия благоприятны для реализации цикла Карно применительно к АЭС, работающей на влажном насыщенном паре.
Тепловая экономичность такого цикла и возможность его практической реализации рассматривались в разделе 7.1. Теоретически цикл АЭС в области влажного насыщенного водяного пара может быть представлен в T,s- диаграмме рис.7.44.

Тепловая экономичность этого цикла определяется температурами подвода теплоты к рабочему телу Т1 и отвода – Т2 теплоты от рабочего тела. Температура Т2 определяется температурой окружающей среды Тос. Температура Т1 ограничивается допустимой конечной влажностью пара (12 % или хкДОП=0,88) на выходе из турбины (точка 1 определяется состоянием точки 2). Температура Т1 может теоретически достигать критического значения tкр=374,12 ºС, однако вышеприведенные ограничения приводят к тому, что t1(100 ºС. При этих значениях Т1 и Т2 термический КПД цикла 1-2-3-4-5-1 будет составлять менее 20%. Кроме этого, удельная работа турбины в таком цикле будет очень маленькой и, соответственно, для получения больших мощностей в такой ПТУ потребуются большие расходы рабочего тела. В итоге получается громоздкая дорогостоящая АЭС с низкой тепловой экономичностью, что, естественно, недопустимо для практического ее использования.

Проблема повышения тепловой экономичности АЭС на насыщенном водяном паре была решена введением перегрева пара с предварительной его сепарацией (рис. 7.45 и 7.46). Сепарация и перегрев пара (процесс 2-3-4) смещает процесс в части низкого давления турбины (ЧНД) вправо. Это позволяет осуществить процесс 4-5 расширения пара в ЧНД турбины до давления РК и завершить его в области допустимой степени сухости пара. В результате этого увеличивается удельная работа турбины и термический КПД цикла.

Предварительная сепарация (сушка) пара перед пароперегревателем (процесс 2-3) необходима по двум причинам:

1) удаление капельной влаги из пара позволяет осуществлять нагрев пара без резкого изменения объема;

2) снижается расход греющего пара на пароперегреватель, так как на испарение влаги расходуется больше теплоты, чем на перегрев пара.

В пароперегревателе (ПП) в качестве греющего теплоносителя используется свежий пар тех же параметров, что поступает в часть высокого давления (ЧВД) паровой турбины. Использование свежего пара в пароперегревателе – это вынужденная мера, поскольку термодинамически нецелесообразно его применение для целей регенерации (паро-паровой перегрев есть не что иное, как регенерация) без предварительного совершения им работы в турбине. В реакторе АЭС по условиям его безопасной и надежной работы недопустимо размещение дополнительных элементов, усложняющих его работу. К таким элементам относятся и поверхности нагрева пароперегревателя, поэтому их размещают за пределами реактора. Использование свежего пара в качестве греющего теплоносителя ПП позволяет иметь максимально-возможную температуру пара (ТПП) перед частью высокого давления турбины (ЧВД). Это приводит к наибольшему увеличению тепловой экономичности цикла, по сравнению со всеми другими вариантами при существующих ограничениях на АЭС, так как наибольшая температура пара перед турбиной всегда соответствует наибольшему КПД цикла.
Давление пара (рис. 7.47), поступающего из ЧВД на ПП (РПП), выбирается на основании вариантных расчетов термического КПД цикла исходя из двух условий:

1) степень сухости пара на выходе из ЧНД (хКдоп(0,88) должна иметь допустимое значение, при этом хКдоп для ЧВД может быть меньше 0,88 в зависимости от высоты лопаток последних ступеней ЧВД турбины;

2) термический КПД цикла должен быть наибольшим.

При выборе оптимальных параметров пара такого цикла АЭС его КПД по отпуску электрической энергии будет составлять около 33%. Относительно низкое значение КПД цикла АЭС на насыщенном водяном паре обусловлено:

1) ограничением температуры свежего пара значением порядка 300 °С (для ПТУ на органическом топливе to=540 °С);
2) использованием паро-парового перегревателя, работающего на свежем паре, что термодинамически нецелесообразно (для ПТУ на органическом топливе используется газопаровой пароперегреватель).
7.8.2. Методика термодинамического расчета цикла АЭС
на насыщенном водяном паре
Для объяснения определения основных параметров, необходимых для расчета АЭС на насыщенном водяном паре, его цикла показан в h,s-диаграмме (рис. 7.48).

Обозначение основных параметров воды и водяного пара цикла АЭС:

Ро, хо, hо, sо – давление, степень сухости, энтальпия и энтропия пара на входе в ЧВД турбины (на выходе из реактора, точка 1);

Рпп, h2i – давление и энтальпия пара на выходе из ЧВД турбины (точка 2);

хс, hс – степень сухости и энтальпия пара на выходе из сепаратора (точка 3);

Рпп, tпп, hпп – давление, температура и энтальпия пара на входе в ЧНД турбины (на выходе из пароперегревателя, точка 4);

Δtпп=toн-tпп – недогрев пара до температуры насыщения в пароперегревателе;

Рк, hкi – давление и энтальпия пара на выходе из ЧНД турбины (точка 5);

ctк’ – энтальпия воды в состоянии насыщения на выходе из конденсатора турбины (точка 6);

ctпп’, ctо’ – энтальпия воды в состоянии насыщения на выходе из сепаратора (или П1) и пароперегревателя;

(с – доля отсепарированной влаги, взятая по отношению к расходу пара на турбину (перед турбиной (=1);

(пп – доля расхода пара на пароперегреватель, взятая по отношению к расходу пара на турбину;

(1 – доля расхода пара на смешивающий подогреватель П1, взятая по отношению к расходу пара на турбину;

ctпв = ctпп’ – энтальпия питательной воды, равная энтальпии воды на выходе из подогревателя П1 (точка 7).
Исходные данные для расчета цикла: Ро, хо – давление и степень сухости пара на входе в ЧВД турбина (в данном примере хо=1); Рпп – давление пара, идущего в паро-паровой перегреватель (за ЧВД); хс – степень сухости пара на выходе из сепаратора; Δtпп=toн-tпп – недогрев пара до температуры насыщения в пароперегревателе; Рк – давление пара на выходе из ЧНД турбины; (oiчвд и (oiчнд – внутренние относительные КПД ЧВД и ЧНД турбины.

Цель расчета: определение показателей тепловой экономичности обратимого (идеального) и необратимого (действительного) циклов АЭС на насыщенном паре.

Методика расчета тепловой экономичности цикла АЭС

Определение основных параметров воды и водяного пара данного цикла выполняется следующим образом:

по Ро и хо определяются энтальпия hо и энтропия sо пара на входе в ЧВД (точка 1);

по величинам Рпп и sо определяются энтальпия пара h2 и степень сухости х2 в конце обратимого адиабатного процесса ЧВД турбины;

по Рпп и хс определяется hс – энтальпия пара на выходе из сепаратора (точка 3);

по Рпп и tпп=toн-Δtпп определяются hпп – энтальпия и sпп– энтропия пара на входе в ЧНД турбины (точка 4);

по Рк и sпп определяется энтальпия пара hк в конце обратимого адиабатного процесса ЧНД турбины;

по Рк определяется энтальпия воды в состоянии насыщения ctк’ на выходе из конденсатора турбины (точка 6);

по Рпп определяется энтальпия воды в состоянии насыщения ctпп’ на выходе из сепаратора и регенеративного подогревателя П1;

по Ро определяется энтальпия воды в состоянии насыщения ctо’ на выходе из пароперегревателя.
Определение относительных расходов пара: (с, (пп, (1
Определение доли отсепарированной влаги в сепараторе производится на основании того, что количество сухого насыщенного пара на входе и выходе из сепаратора одинаково (рис. 7.49)
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Определение доли греющего пара, идущего на пароперегреватель производится на основании первого закона термодинамики (теплового баланса), составленного для пароперегревателя (рис. 7.50). Количество теплоты, отданное греющим паром, равно количеству теплоты, полученной нагреваемым паром:
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Определение доли пара, идущего на подогреватель П1, определяется из уравнения смешения потоков этого элемента схемы (рис.7.51)
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В уравнениях (7.75) – (7.77) неизвестны (с, (пп, (1, поэтому они решаются совместно в виде системы трех уравнений с тремя неизвестными. В результате решения этой системы определяются (с, (пп, (1.
Определение удельной теплоты, подведенной в цикл АЭС, производится как разница энтальпий изобарного процесса 71, умноженная на относительный расход воды через реактор:
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Удельная работа турбины определяется как сумма удельных работ ее ЧВД и ЧНД:
lт=ho-h2+(1-(1-(с)(hпп-hк).                               (7.79)

Термический КПД цикла АЭС без учета работы насосов определяется как
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Аналогично выполняются расчеты внутреннего абсолютного КПД по параметрам и удельным расходам пара и воды необратимого цикла АЭС
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Определение параметров рабочего тела реального (необратимого) цикла АЭС выполняется с использованием внутренних относительных КПД ЧВД и ЧНД турбины:
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По давлению Рпп и h2i определяется степень сухости на входе в сепаратор х2i. Остальные параметры рабочего тела остаются такими же, как и в обратимом цикле АЭС.

Определение относительных расходов (сi, (ппi, (1i выполняется решением системы трех уравнений, составленных для сепаратора, пароперегревателя и подогревателя П1 аналогично уравнениям (7.75) – (7.77).
7.8.3. Термодинамические особенности двухконтурного 

цикла АЭС на насыщенном водяном паре

Наибольшее распространение получили циклы АЭС на насыщенном паре, выполненные по двухконтурной схеме (рис. 7.52). Тепловыделяющие элементы в реакторах таких АЭС охлаждаются водой с температурой ниже температуры насыщения. Такие реакторы называются водо-водяными энергетическими реакторами (ВВЭР).
Цикл АЭС с ВВЭР такой же, как и для АЭС с РБМК. Главное отличие АЭС с ВВЭР от АЭС с РБМК заключается в том, что это двухконтурная схема. В первом контуре используется теплоноситель в виде жидкой фазы воды, который является горячим источником теплоты для второго контура – рабочего тела ПТУ. Передача теплоты из первого контура во второй осуществляется в водо-водяном парогенераторе при наличии разности температур между греющей водой и нагреваемым рабочим телом. В результате присутствия этой необратимости (разности температур) температура (соответственно и давление) насыщенного пара перед ПТУ будет меньше, чем у АЭС с РБМК. Следовательно, КПД такой АЭС будет меньше, чем у одноконтурной АЭС, и составит около 30%. Однако АЭС с ВВЭР более надежны, поэтому они имеют широкое практическое применение (РБМК использовался на Чернобыльской АЭС).

7.8.4. Термодинамические особенности трехконтурного

цикла АЭС на перегретом водяном паре
В трехконтурных АЭС используются реакторы на быстрых нейтронах (БН), в которых уран 238 превращается в ядерное топливо плутоний 239, используемое в тепловых реакторах ВВЭР и РБМК. Активная зона таких реакторов окружена оболочкой из «отвального» топлива тепловых реакторов, которое обогащается за счет интенсивного выброса нейтронов из активной зоны реактора. Поэтому такие реакторы получили название реакторов «размножителей» – бридеров (БНР). Интенсивное тепловыделение в таких реакторах не позволяет использовать воду в качестве замедлителя (охладителя) активной зоны реактора. Поэтому в них используется жидкий натрий (Na), который имеет относительно низкую (по сравнению с металлами) температуру плавления (около 100 оС) и относительно высокую (по сравнению с водой) температуру насыщения (кипения) металла (более 800 оС) при низких давлениях (несколько атмосфер). Высокая теплопроводность жидкого натрия позволяет уменьшить размеры активной зоны реактора. Однако натрий имеет существенный недостаток: он вступает в химическую реакцию с водой с интенсивным выделением тепла и газов. Поэтому первый радиоактивный контур такой АЭС имеет биологическую защиту и передает теплоту водяному контуру ПТУ через промежуточный второй контур с жидким натрием, имеющим давление большее, чем в первом контуре. Наличие второго контура с жидким натрием большего давления, чем в первом контуре, исключает контакт радиоактивного натрия с водой.

Исходя из вышеизложенного схема АЭС на быстрых нейтронах имеет трехконтурное исполнение (рис. 7.53). В первом контуре жидкий натрий отводит теплоту из активной зоны реактора и через промежуточный теплообменник нагревает тоже жидкий натрий второго контура АЭС. Теплота жидкого натрия второго контура передается в парогенераторе АЭС воде, в котором получается перегретый водяной пар, поступающий в турбину. Турбина такой АЭС работает на перегретом паре (Ро=13 МПа, to(500 оС). В цикле такой ПТУ может быть использован вторичный перегрев пара, который осуществляется в парогенераторе за счет теплоты жидкого натрия. В таких схемах тепловая экономичность ПТУ близка к экономичности ПТУ на органическом топливе, а их КПД достигает 40%. Такие схемы имеют практическое применение: Белоярская АЭС (Россия), Шевченковская АЭС (Украина). На последней кроме выработки электроэнергии осуществляется опреснение морской воды.

7.8.5. Термодинамические особенности цикла АЭС с газовым теплоносителем

Ядерные реакторы могут охлаждаться и газовым теплоносителем. На сегодняшний день наиболее приемлемым газом для охлаждения радиоактивной зоны реактора является гелий (Не). Это инертный газ, что исключает вынос радиации из активной зоны. Свойства гелия позволяют эффективно охлаждать активную зону реактора, работающего как на быстрых, так и на тепловых нейтронах. На сегодняшний день технически возможно нагревание гелия в реакторе до 750 – 950 оС. Такие температуры позволяют использовать в АЭС паротурбинный цикл на перегретом водяном паре с вторичным перегревом пара. В отличие от жидкого металла (натрия) такой газовый теплоноситель значительно упрощает схему АЭС. Основным недостатком гелия (и других газовых теплоносителей) является необходимость пропуска большого количества газа через реактор (низкая теплопроводность газов по сравнению с металлами). В связи с этим в контуре охлаждения реактора необходимо устанавливать газодувку большой производительности и, соответственно, с большими затратами мощности на ее привод (электрический или турбопривод). У гелия есть еще одно неприятное для технологов свойство – это высокая его текучесть. При малейшей неплотности гелий может вытечь из контура охлаждения реактора.

Принципиальная схема АЭС с гелиевым газовым теплоносителем приведена на рис. 7.54. Поскольку активная зона реактора охлаждается газом при высоких его температурах и гелий выходит из реактора с температурой, достигающей 950 оС, эти реакторы называют высокотемпературными газовыми реакторами (ВТГР).

АЭС с гелиевым теплоносителем выполняются, как правило, двухконтурными (рис. 7.54). В первом контуре газообразный гелий при большом давлении (до 5 МПа), создаваемом газодувкой, (ГД) подается в реактор, где он нагревается до 750 – 950 оС, и поступает в парогенератор (ПГ). В парогенераторе за счет охлаждения гелия получается перегретый водяной пар второго контура АЭС. Температура пара на выходе из парогенератора может достигать 500 оС, что позволяет использовать серийные ПТУ на перегретом паре с вторичным пароперегревателем (ВПП). ВПП размещается в газоводяном парогенераторе (ПГ). КПД таких АЭС могут превышать 40 %, и на сегодняшний день это наиболее перспективные АЭС.
Газовые теплоносители могут использоваться и в одноконтурных схемах АЭС [5]. В перспективном будущем, когда произойдет практическое освоение термоядерных реакторов, появится много АЭС с газовым и паровым рабочими телами. В таких АЭС выработка электроэнергии будет происходить непосредственно за счет движущейся плазмы (ТОКАМАК), в высокотемпературных газовых турбинах, и традиционных паротурбинных установках одновременно. КПД таких АЭС будут выше КПД современных ПТУ, а проблем запасов ядерного топлива для них не существует (дейтерий и тритий присутствуют воде).
7.8.6. Эксергетический анализ тепловой экономичности 

цикла ПТУ
Традиционный балансовый метод оценки экономичности цикла ПТУ основан на КПД использования теплоты топлива, который для ПТУ имеет вид
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где Qт – теплота сгорания топлива в паровом котле ПТУ;

Qух – потери теплоты в паровом котле с уходящими газами;

Q2 – потери теплоты ПТУ в конденсаторе паровой турбины при охлаждении пара, выходящего из турбины, водой внешней среды.
Из выражения (7.84) следует, что основными потерями ПТУ являются потери с уходящими газами в паровом котле и потери в конденсаторе турбины. Эти потери можно наглядно представить в T,S- диаграмме, изобразив процесс охлаждения продуктов сгорания топлива от температуры горения топлива Тг до температуры окружающей среды Тос изобарой АВ и необратимый цикл простой ПТУ 123 без учета работы насоса (рис. 7.55). Площадь под изобарой ВС соответствует теплоте уходящих из парового котла газов, а площадь под изобарой Рк – теплоте, отведенной от пара в конденсаторе турбины.

Расчеты и площади в T,S- диаграмме показывают, что величина Qух не превышает 5 % , а величина Q2 составляет около 50 % от теплоты сгорания топлива. Следовательно, в ПТУ паровой котел имеет экономичность около 95 %, а паротурбинная установка около 45 %. Получается, что наибольшие потери в ПТУ относятся к конденсатору паровой турбины.


Эксергетический КПД ПТУ имеет такое же численное значение, как и КПД использования теплоты топлива. Выражение эксергетического КПД более сложное, для ПТУ его можно представить в виде
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где Ет(Qт – эксергия продуктов сгорания топлива, имеет практически такое же численное значение, как и теплота сгорания топлива;

(Ехг – потери эксергии за счет необратимости химического процесса горения топлива (заштрихованная пл.I на рис. 7.56);

(Еух – потери эксергии за счет необратимости процесса охлаждения уходящих газов (пл.II);

(Ето – потери эксергии за счет необратимости процесса теплообмена между продуктами сгорания топлива и рабочим телом ПТУ в паровом котле (пл.III);
(Ет – потери эксергии за счет необратимости адиабатного процесса расширения пара в турбине (пл.IV);

(Ек – потери эксергии за счет необратимости передачи теплоты от пара охлаждающей воде в конденсаторе турбины (пл.V).
Потери эксергии ПТУ представленные, в T,S- диаграмме (рис. 7.56), указывают на то, что после потерь (Ехг наибольшими потерями ПТУ являются потери (Ето. Следовательно, потери (Ехг, (Ето, (Еух, относящиеся к паровому котлу, составляют большую часть потерь эксергии в ПТУ. При этом эксергетический КПД парового котла не будет превышать 35 %.

Эксергетические потери паротурбинной части (Ет и (Ек – составляют меньшую часть, а эксергетический КПД паротурбинной части будет не менее 75 %.

Эксергетический метод оценки экономичности ПТУ более объективен. Он позволяет оценить необратимость всех реальных процессов установки и указывает на те ее элементы, где необратимость наибольшая. В ПТУ наибольшая необратимость относится к паровому котлу. Реальные способы снижения необратимости в паровом котле относятся к процессу теплообмена между продуктами сгорания топлива и водяным рабочим телом. Одним из способов снижения этой необратимости является применение парогазового цикла, о чем будет сказано далее.

Вопросы для самоподготовки к главе 7
1. Почему нельзя практически осуществить цикл Карно на влажном насыщенном паре для ПТУ ?
2. Почему для ПТУ используется цикл Ренкина и какие у него преимущества по сравнению с циклом Карно на влажном насыщенном паре ?

3. Какие процессы осуществляются в каждом из элементов простой ПТУ (паровом котле, турбине, конденсаторе, насосе) и каково их назначение ?
4. Какие показатели характеризуют тепловую экономичность цикла ПТУ ?

5. Какое влияние оказывает начальное давление Ро на тепловую экономичность цикла ПТУ ?
6. Какое влияние оказывает начальная температура tо на тепловую экономичность цикла ПТУ ?
7. Какое влияние оказывает конечное давление Рк на тепловую экономичность цикла ПТУ ?
8. Что такое сопряженные параметры Ро и tо для цикла ПТУ ?

9. Для чего применяется вторичный перегрев пара в цикле ПТУ ?
10. Покажите с помощью T,s- диаграммы, что давление вторичного перегрева пара в ПТУ имеет оптимальное значение.

11. Поясните, почему нельзя практически реализовать регенеративный цикл ПТУ с постоянным расходом рабочего тела.

12. Докажите, что цикл ПТУ с отборами пара из турбины на регенеративные подогреватели имеет больший термический КПД, чем простой цикл ПТУ.

13. При каких значениях давлений отборов пара ПТУ на регенеративные подогреватели не приводит к увеличению ее КПД ?

14. Поясните методику определения оптимальных давлений отборов пара из турбины на регенеративные подогреватели.

15. Поясните, какая из схем возврата конденсата из регенеративного подогревателя поверхностного типа в цикл ПТУ термодинамически более экономична.

16. Назовите типы теплофикационных ПТУ .
17. Какие недостатки и достоинства у противодавленческих ПТУ?

18. Почему для оценки тепловой экономичности теплофикационных ПТУ кроме КПД ввели показатель выработки электрической энергии на тепловом потреблении ?

19. Какие особенности имеет цикл ПТУ для АЭС, работающей на насыщенном влажном паре ?
20. С какой целью применяются сепаратор и пароперегреватель в ПТУ АЭС, работающих на насыщенном влажном паре ?

21. Какие достоинства и недостатки у двухконтурной схемы ПТУ АЭС, работающей на насыщенном влажном паре по сравнению с аналогичной одноконтурной АЭС ?

22. Какие достоинства и недостатки у трехконтурной схемы ПТУ АЭС с реактором на быстрых нейтронах ?

23. Какие достоинства и недостатки у двухконтурной схемы ПТУ АЭС с высокотемпературным газовым реактором ?

8. ЦИКЛЫ ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК
В газотурбинных установках (ГТУ) используется рабочее тело в виде газов, которые производят техническую работу в газовых турбинах (ГТ).

ГТУ могут иметь замкнутый (рис. 8.1) и разомкнутый (рис. 8.2) циклы.

В ГТУ, выполненной по замкнутому циклу, газ компрессором нагнетается в теплообменник, где к нему подводится теплота от внешнего источника (это могут быть продукты сгорания органического топлива), и поступают в газовую турбину. Здесь они, расширяясь до меньшего давления, совершают полезную техническую работу, часть которой идет на привод компрессора. Из турбины газы поступают в охладитель, где от них отводится теплота во внешнюю среду (например, за счет пропуска воды из внешнего водоема через охладитель). Из охладителя газы поступают в компрессор и далее цикл повторяется. Компрессор и газовая турбина расположены на одном валу с электрическим генератором. Пусковой двигатель приводит во вращение вал ГТУ только при ее пуске, в рабочем режиме его отключают от вала специальной муфтой сцепления.

ГТУ с замкнутым циклом практически не используются в современной энергетике. Основными недостатками таких ГТУ являются: громоздкость, обусловленная большими размерами газовых теплообменников; низкий КПД, который сильно зависит от температур газов перед турбиной (наличие теплообменника ТО снижает эту температуру по отношению к температуре греющих газов на 50 оС и более) и перед компрессором (охладитель ОХЛ повышает температуру газов по отношению к температуре внешней среды на 20 оС и более). Как будет показано в дальнейшем, снижение температуры газов перед турбиной и повышение температуры газов перед компрессором всегда приводят к снижению КПД ГТУ.

Наибольшее применение в энергетике нашли ГТУ с разомкнутым циклом (рис. 8.2).

В таких ГТУ воздух забирается компрессором из атмосферы и при большом давлении подается в камеру сгорания, где осуществляется изобарное сжигание жидкого или газообразного топлива. Продукты сгорания органического топлива имеют температуру более 2000 оС. При таких высоких температурах металл камеры сгорания может разрушиться, поэтому в камеру сгорания подается в 5 и более раз больше воздуха, чем требуется для сгорания топлива, что позволяет снизить температуру газов и осуществить воздушную защиту металла камеры сгорания. Схема камеры сгорания показана на рис. 8.3. Топливо подается в форсунку (или газовую горелку) 1, расположенную внутри жаропрочной трубы 2, куда поступает воздух и происходит сгорание топлива. Жаропрочных труб в камере сгорания несколько. Они концентрически расположены одна в другой и смещены по ходу движения газа. В зазоры между трубами поступает воздух, который создает теплоизоляционный слой, защищающий их от выгорания. Сами трубы и омывающий их поток воздуха снаружи защищают корпус камеры сгорания 3 от высоких температур продуктов сгорания топлива. В связи с тем, что для охлаждения камеры сгорания в нее поступает воздуха больше, чем необходимо для сгорания топлива, температура газов на выходе из камеры сгорания ниже температуры горения топлива. 

Снижение температуры продуктов сгорания топлива обусловлено не только условием надежной работы металла камеры сгорания, но и требованиями к допустимым значениям температур металла первых ступеней газовой турбины. На сегодня металл газовых турбин способен выдержать температуру 1000 – 1300 оС. Такие температуры газов на выходе из камеры сгорания и применяются на современных ГТУ.

8.1. Анализ тепловой экономичности разомкнутого цикла ГТУ
Прежде чем приступить к анализу экономичности ГТУ, сделаем ряд допущений, позволяющих упростить этот анализ:

1. Свойства рабочего тела ГТУ во всех точках ее процесса будем считать аналогичными свойствам идеального двухатомного воздуха с постоянной изобарной теплоемкостью. Это допущение близко к истине, т.к. в продуктах сгорания топлива воздух составляет более 80 %, а свойства атмосферного воздуха близки к свойствам идеального газа.

2. Массовое количество рабочего тела во всех точках процесса будем считать одинаковым и равным количеству воздуха, поступающему в компрессор (G). Это допущение объясняется тем, что расход топлива в ГТУ по отношению к расходу воздуха несоизмеримо мал (для современной ГТУ G=600 кг/с, а В=12 кг/с) и составляет около 2 %.

3. Условно будем считать цикл ГТУ замкнутым между точками 4 и 1 (рис. 8.4) по изобарному процессу отвода теплоты от рабочего тела. Очевидно, что газы за ГТУ охлаждаются в окружающей среде при постоянном атмосферном давлении, а воздух в компрессор поступает при том же давлении, поэтому отвод теплоты соответствует изобарному процессу между точками 4 и 1.

В соответствии с вышепринятыми допущениями обратимый (идеальный) цикл ГТУ в P,v- и T,s- диаграммах будет представлен рис. 8.4.

Методика расчета тепловой экономичности

обратимого цикла ГТУ
Техническая работа обратимого адиабатного процесса сжатия воздуха в компрессоре 1-2 соответствует разности энтальпий этого процесса, а для воздуха со свойствами идеального газа – разности температур, умноженной на изобарную теплоемкость воздуха
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В P,v- диаграмме работа компрессора может быть представлена площадью под процессом 1-2 в проекции на ось давлений 1-2-а-в-1.
Теплота, подведенная к рабочему телу в камере сгорания, соответствует изобарному процессу 2-3 и рассчитывается как
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В T,s- диаграмме q1 соответствует площадь под процессом 23.
Технической работе обратимого адиабатного процесса расширения газа в турбине 3-4 соответствует разность энтальпий этого процесса, а для продуктов сгорания топлива со свойствами идеального газа – разности температур, умноженную на изобарную теплоемкость воздуха
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В P,v- диаграмме работа турбины может быть представлена площадью под процессом 3-4 в проекции на ось давлений 3-4-а-в-3.
Теплоте, отведенной от рабочего тела в окружающую среду, соответствует изобарный процесс 4-1 и рассчитывается как
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В T,s- диаграмме q2 соответствует площадь под процессом 4-1.

Работа цикла ГТУ может определяться как разность работ турбины и компрессора или как разность подведенной к рабочему телу и отведенной от рабочего тела теплоты:
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Необходимо обратить внимание на то, что в ГТУ работа компрессора может составлять до 50 % от работы газовой турбины (рис. 8.4, а).

Термический КПД цикла ГТУ определяется выражением
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где 
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, т.к. для адиабатных процессов 12 и 34, проходящих в интервале одинаковых давлений Р1 и Р2, справедливо соотношение 
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Отношение давлений 
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 называют степенью повышения давления в компрессоре. Выразив отношение температур в уравнении (8.6) через степень повышения давления 
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, уравнение термического КПД цикла ГТУ будет иметь вид
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Из уравнения (8.7) следует, что термический КПД цикла ГТУ зависит только от степени повышения давления воздуха в компрессоре, при этом, чем больше степень повышения давления в компрессоре, тем больше термический КПД цикла. Однако это не совсем так.

8.1.1. Влияние параметров рабочего тела на тепловую

экономичность идеального цикла ГТУ
Поскольку термический КПД цикла ГТУ определяет величина степени повышения давления воздуха в компрессоре ((), сначала проведем анализ влияния этой величины на экономичность идеального цикла ГТУ.

Для рассмотрения влияния ( на тепловую экономичность ГТУ примем постоянными температуру и давление воздуха на входе в компрессор (Т1=const, Р1=const) и температуру газов на выходе из камеры сгорания (Т3=const). При этих условиях величина ( может иметь значения от 1 до (max. Когда Р2=Р1 (=1, а (=(max при максимальном давлении воздуха за компрессором Р2max, тогда в результате адиабатного сжатия температура воздуха достигает максимально-возможного значения Т2=Т3 (рис. 8.5).

При (=1 работа цикла ГТУ равна нулю, а подведенная к рабочему телу теплота q1 равна отведенной теплоте q2, следовательно, термический КПД цикла равен нулю. При (=(max термический КПД цикла ГТУ имеет максимальное значение, т.к. Т2=Т3, то в соответствии с уравнением (8.6) КПД ГТУ в этом случае определяется выражением


[image: image264.wmf]3

1

t

Т

Т

1

η

-

=

.

Это выражение аналогично выражению КПД цикла Карно с источниками теплоты Т1 и Т3. В T,s- диаграмме при (=(max цикл ГТУ представляет прямую вертикальную линию (рис. 8.5), т.е. получается парадокс: КПД цикла имеет максимальное значение при отсутствии работы цикла (lt=0). Объяснение такого явления заключается в равенстве работ компрессора и газовой турбины, т.е. вся работа газовой турбины затрачивается на привод компрессора. Следовательно, экономичность обратимого цикла ГТУ не может оцениваться только термическим КПД, необходимо учитывать и полезную работу цикла. Графические зависимости изменения термического КПД идеального цикла ГТУ, работ компрессора, газовой турбины и цикла в целом от степени повышения давления ( показаны на рис. 8.6.
В соответствии с этими зависимостями, видно, что оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре необходимо выбирать по максимальному значению работы цикла ГТУ. В связи с этим в качестве дополнительного показателя экономичности ГТУ был введен коэффициент работы
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По максимальному значению этого коэффициента можно выбрать величину (опт.
Кроме степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность идеального цикла ГТУ оказывают влияние температура газов за камерой сгорания Т3 и температура воздуха на в ходе в компрессор Т1. При увеличении температуры Т3 увеличиваются значения Р2 и (max, соответственно происходит увеличение максимального значения термического КПД и (опт. Графики зависимости изменения термического КПД идеального цикла ГТУ и работы цикла от степени повышения давления ( при двух значениях Т3 показаны на рис. 8.7.

Для оценки влияния температур Т3 и Т1 на экономичность ГТУ введен коэффициент отношения этих температур
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Используя коэффициенты (, ( и (, можно выбрать оптимальные параметры рабочего тела для идеального цикла ГТУ следующим расчетным методом. Для выбора величины (опт представим выражение 8.5 работы идеального цикла ГТУ в виде
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где 
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Заменив коэффициентами ( и ( соответствующие отношения температур в выражении (8.10) получим выражение
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При постоянных значениях температур Т1и Т3 в выражении (8.11) переменной величиной будет только (. Следовательно, для нахождения условий достижения максимального значения ltmax необходимо приравнять первую производную от переменной ( этого выражения нулю.
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Из выражения (8.12) следует, что большему значению Т3 (большему () будет соответствовать большее значение (опт. Подставив величину (опт в выражение (8.7), получим значение оптимального термического КПД ГТУ
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Выражение (8.13) позволяет сделать вывод о том, что КПД ГТУ будет увеличиваться с возрастанием температуры Т3 и уменьшением Т1 (при увеличении ().

Аналогичные преобразования можно выполнить и для коэффициента работы
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 EMBED Equation.3  [image: image277.wmf]b

-

=

b

b

-

=

b

b

-

=

b

n

-

=

b

-

=

-

-

-

1

1

1

)

(

1

1

Т

Т

1

2

1

к

1

к

)

1

к

(

2

к

к

1

к

опт

4

3

 .                      (8.14)

Получается, что коэффициент работы и термический КПД для идеального цикла ГТУ при оптимальном значении степени повышения давления имеют одинаковые значения и зависят только от коэффициента (. 

Поскольку величина (опт также зависит от коэффициента (, то этот коэффициент и будет определять термодинамическую эффективность идеального цикла ГТУ. Из проведенного анализа следует, что чем больше температура Т3 и меньше Т1, тем экономичнее идеальный цикл ГТУ, а оптимальные значения (опт и (опт=(tопт определяются отношением этих температур 
[image: image278.wmf]1

3

Т

Т

=

b

. Значит надо стремиться к увеличению температуры газов перед турбиной и к снижению температуры воздуха на входе в компрессор. Технологически снижение температуры Т1 невозможно, т.к. это температура окружающей среды. Но вывод о том, что в зимнее время экономичность ГТУ выше, чем в летнее, очевиден.

8.1.2. Влияние параметров рабочего тела на тепловую

экономичность реального цикла ГТУ
Необратимость в реальном цикле ГТУ характеризуется наличием трения в адиабатных процессах сжатия 1-2’ и расширения 3-4’ рабочего тела в компрессоре и газовой турбине (рис. 8.8). 
Необратимость адиабатного процесса сжатия в компрессоре характеризует адиабатный коэффициент компрессора
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Необратимость адиабатного процесса расширения газа в турбине характеризует внутренний относительный КПД турбины
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Эти коэффициенты определяются опытным путем, для конкретной ГТУ. При расчетах ими пользуются как известными величинами или принимают их на основании справочных данных по ГТУ.

Используя эти коэффициенты, рассчитываются действительные температуры в конце адиабатных процессов:
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Определение работы компрессора и турбины, подведенной и отведенной теплоты к рабочему телу и работа действительного цикла ГТУ, ведется аналогично идеальному циклу ГТУ, но с использованием реальных параметров рабочего тела:
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Тепловая экономичность действительного цикла ГТУ на первом этапе характеризуется внутренним абсолютным КПД 
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Преобразовав выражение (8.23), используя соотношения (8.18), (8.20), температуру 
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получаем выражение внутреннего абсолютного КПД ГТУ в виде функции от (, (, (т, (к
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Из уравнения (8.24) следует, что при неизменных значениях ( (Т1, Т3) и (к, (т внутренний абсолютный КПД ГТУ зависит от степени повышения давления воздуха в компрессоре (. Графическая зависимость (i и li от ( при постоянных ( и (к, (т показана на рис. 8.9.
Из данных графиков видно, что имеются максимумы КПД и работы цикла, которые находятся при разных степенях повышения давления ((ioпт1 и (ioпт2). Оптимальное значение степени повышения давления для реальной ГТУ следует выбирать с учетом ее КПД и максимальной работы цикла, которую характеризует коэффициент работы (. При этом получается, что (ioпт2<(ioпт<(ioпт1, а окончательное решение этого вопроса требует технико-экономических расчетов. Так, при дорогом топливе (ioпт будет иметь значение ближе к (ioпт1, а при дешевом – ближе к (ioпт2.
Величину (ioпт1, соответствующую максимальному значению КПД, можно получить, приравняв первую производную выражения (8.24) к нулю. Выражение (ioпт1 является функцией от ( и (к, (т и имеет громоздкое уравнение, которое сложно анализировать. Поэтому более целесообразно проводить анализ зависимости КПД от ( при постоянных значениях величин ( и (к, (т графическим способом.
Величину (ioпт2, соответствующую максимальному значению работы цикла, можно получить, приравняв первую производную выражения (8.22) к нулю, преобразовав его следующим образом:
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Из выражения (8.25) видно, что оптимальная степень повышения давления воздуха в компрессоре будет увеличиваться с возрастанием коэффициентов ( и (к, (т. При значениях (к=1 и (т=1 выражение (8.25) преобразуется в уравнение (8.13) для оптимального значения ( идеального цикла ГТУ. Это свидетельствует о том, что (oпт>(ioпт2, т.е. в реальном цикле ГТУ оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре меньше, чем в идеальном. При этом с увеличением Т3 и уменьшением Т1 (увеличением () (ioпт2 будет увеличиваться.

Аналогично (ioпт2 изменяется и величина (ioпт1 в зависимости от коэффициентов ( и (к, (т, при этом ее численное значение, оставаясь меньше (ioпт2, увеличивается с увеличением (.

Графическая зависимость влияния степени повышения давления воздуха в компрессоре при двух значениях (2>(1 на внутреннюю работу и КПД реального цикла ГТУ показана на рис. 8.10. Из графиков видно, что увеличение ( приводит к увеличению оптимальных значений (ioпт1 и (ioпт2, при этом происходит увеличение внутреннего абсолютного КПД ГТУ. Следовательно, для ГТУ всегда целесообразно иметь максимально возможную температуру Т3 и минимальное значение температуры Т1. 

В результате анализа экономичности действительного цикла ГТУ можно сделать вывод, что она зависит от следующих величин: (, (, (к, (т. При этом оптимальные значения (ioпт1 и (ioпт2 можно получить аналитическим методом, используя уравнения (8.24) и (8.25). Однако необходимо учитывать, что данные уравнения получены с целым рядом допущений (см. начало раздела 8.1). Поэтому для корректных инженерных расчетов реального цикла ГТУ необходимо учитывать зависимость изобарной теплоемкости (или энтальпии) воздуха и продуктов сгорания топлива от температуры, а также количество топлива.

8.2. Регенеративный цикл ГТУ

КПД реального цикла простой ГТУ можно увеличить, используя регенерацию теплоты рабочего тела. В отличие от замкнутых циклов (например, ПТУ), в ГТУ нецелесообразно использование теплоты отборов рабочего тела, а необходимо использовать теплоту всего рабочее тела, выходящего из турбины. Использование теплоты газов из отборов турбины снизит ее мощность при незначительном увеличении КПД. Применение теплоты выходящих из турбины газов для целей регенерации обосновано только в одном месте – за компрессором, для нагрева воздуха, поступающего в камеру сгорания. Установка регенеративного подогревателя перед компрессором или пред газовой турбиной приведет к снижению коэффициента (, что приведет к уменьшению КПД ГТУ.

Исходя из вышеизложенного схема регенеративной ГТУ будет соответствовать рис. 8.11.

В регенеративной ГТУ воздух после компрессора поступает в теплообменник (ТО), где он нагревается за счет уходящих газов турбины. Цикл такой ГТУ в T,s- диаграмме представлен на рис. 8.12.

Газы, выходящие из турбины с температурой Т4i, теоретически могут быть охлаждены в регенеративном теплообменнике до температуры выходящего из компрессора воздуха Т2i. Однако в соответствии со вторым законом термодинамики для передачи теплоты от газов воздуху необходимо наличие разности температур между ними. Поэтому газы охлаждаются в ТО до температуры Т5>T2i, а воздух нагревается до температуры Т6<Т4i. В связи с этим данный цикл характеризуется величиной, которая называется степенью регенерации
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где 
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Теплота, подведенная qр1i и отведенная qр2i от рабочего тела, в регенеративном цикле ГТУ за счет теплоты регенерации уменьшаться по сравнению с q1i и q2i в простом цикле ГТУ
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Работа газовой турбины и компрессора в регенеративном цикле ГТУ рассчитывается так же, как и в простом цикле:
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Внутренний абсолютный КПД регенеративной ГТУ всегда больше, чем у аналогичной простой ГТУ, т.к. работы циклов у них одинаковые, а qр1i<q1i :
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Экономичность регенеративной ГТУ определяется оптимальным значением степени повышения давления (ропт и коэффициентами: (, (гт и (к. Увеличение коэффициентов: (, (гт и (к так же, как и в простом цикле ГТУ, в цикле с регенерацией приводит к увеличению его КПД.
Оптимальное значение степени повышения давления в цикле ГТУ с регенерацией (ропт отличается от значения (опт простого цикла ГТУ (рис. 8.13). Максимальные значения работ в зависимости от степени повышения давления в компрессоре в этих циклах одинаковые. Но численное значение величины (рioпт для регенеративного цикла будет больше, чем (ioпт в простом цикле ГТУ. Это объясняется смещением максимального значения КПД регенеративной ГТУ в область больших значений ( по сравнению со значением (, соответствующему максимальному КПД аналогичного цикла простой ГТУ. При этом область (ропт смещается в сторону больших значений (, по сравнению с (ioпт.
8.3. Регенеративный цикл ГТУ с двухступенчатым сжатием

и расширением рабочего тела
Приближение к КПД обобщенного цикла Карно 1-2-3-4 в интервале температур Т3 и Т1 (рис.8.14) возможно, применив для регенеративной ГТУ многоступенчатое сжатие с промежуточным охлаждением (пунктирный пилообразный процесс 4-1) и многоступенчатое расширение с промежуточным подводом теплоты к рабочему телу (пунктирный пилообразный процесс 2-3). Такое многоступенчатое сжатие и расширение рабочего тела приближает процессы подвода и отвода теплоты в регенеративном цикле ГТУ к изотермическим.

Схема регенеративной ГТУ с двухступенчатым сжатием, промежуточным охлаждением и двухступенчатым подводом теплоты к рабочему телу показана на рис. 8.15, а ее цикл в T,s- диаграмме на рис. 8.16.

Воздух после первой ступени сжатия в компрессора К1 (процесс 1-2) поступает в охладитель, где он изобарно охлаждается до температуры Т3=Т1 (процесс 2-3), после чего он снова адиабатно сжимается во второй ступени компрессора К2 (процесс 3-4). Далее воздух изобарно нагревается в регенеративном подогревателе ТО (процесс 4-5) и поступает в первую камеру сгорания (КС1). В КС1 (процесс 5-6) осуществляется первая ступень изобарного подвода теплоты к рабочему телу. Далее продукты сгорания адиабатно расширяются в первой части газовой турбины ГТ1 (процесс 6-7) и поступают во вторую камеру сгорания (КС2), где осуществляется вторая ступень изобарного подвода теплоты к рабочему телу (процесс 7-8). После КС2 газы адиабатно расширяются во второй части газовой турбины ГТ2 (процесс 8-9) и поступают в регенеративный теплообменник, где за счет их изобарного охлаждения (процесс 8-9) нагревается воздух перед КС1. После ТО газы выбрасываются в атмосферу, где они изобарно охлаждаются до температуры окружающей среды (процесс 10-1).
Методика термодинамического расчета многоступенчатой ГТУ
Оптимальное распределение повышения давления между ступенями компрессора соответствует выражению
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При этом охлаждение воздуха за первой ступенью компрессора осуществляется до Т3=Т1.
Расширение газа в турбинах ГТ1 и ГТ2 происходит от Т6=Т8 в интервале тех же давлений, что и в компрессорах
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Степень регенерации такого цикла определяется величиной
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В соответствии с этими условиями теплота, подведенная к рабочему телу, в данном цикле рассчитывается как
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Теплота, отведенная от рабочего тела, определяется суммой теплоты с уходящими газами и теплоты отведенной от воздуха в охладителе
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Работа компрессора ГТУ представляет сумму работ первой и второй ступеней компрессора:
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Работа газовой турбины представляет сумму работ первой и второй ступеней турбины:
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Работа цикла и внутренний абсолютный КПД такой ГТУ рассчитываются стандартным образом:
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Такие сложные циклы и схемы ГТУ нашли практическое применение при температуре газов перед газовой турбиной, не превышающей 750 оС. Количество воздуха в газах, выходящих из первой камеры сгорания, при таких температурах достаточно для сжигания топлива во второй камере сгорания. При температурах газов перед газовой турбиной 1000 оС и более двухступенчатое сжигание топлива в камерах сгорания ГТУ практически невозможно.

8.4. Эксергетический анализ ГТУ 
Традиционный метод теплового баланса применительно к простой схеме ГТУ (рис.8.17) указывает на то, что единственными потерями ГТУ являются потери теплоты с уходящими газами Q2.
КПД использования теплоты топлива ГТУ имеет вид
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Эксергетический КПД ГТУ имеет более сложное выражение, чем КПД использования теплоты:
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где Ет(Q1 – эксергия топлива (пл. 2-3-в-а-2 рис. 8.18);

(Ехт – потеря эксергии, вызванная необратимостью химического процесса горения топлива (пл. I);
(Егт – потеря эксергии, вызванная необратимостью адиабатного процесса расширения газа в газовой турбине (пл. II);
(Еух – потеря эксергии, вызванная необратимостью процесса отвода теплоты от уходящих газов в окружающую среду (пл. III);
(Егт – потеря эксергии, вызванная необратимостью адиабатного процесса сжатия воздуха в компрессоре (пл. IV).

Эксергетический метод позволяет более детально оценить потери ГТУ. Потери от необратимости процесса сгорания топлива (пл. I) неизбежны при всех процессах горения органического топлива. Поэтому в соответствии с выражением (8.37) и рис. 8.18 видно, что на экономичность ГТУ кроме потерь с уходящими газами (пл. III) существенное влияние оказывают потери, вызванные необратимостью адиабатных процессов в компрессоре (пл. IV) и газовой турбине (пл. II).
Вопросы для самоподготовки к главе 8
1. Почему не нашли практического применения ГТУ, выполненные по замкнутой схеме ?

2. Какие основные достоинства и недостатки ГТУ, выполненных по разомкнутой схеме ?
3. Какие допущения приняты при рассмотрении тепловой экономичности разомкнутого цикла ГТУ с изобарным подводом теплоты к рабочему телу ?
4. Какое влияние оказывает на тепловую экономичность идеального цикла ГТУ степень повышения давления воздуха в компрессоре ?
5. С какой целью для ГТУ вводится коэффициент работы ( ?

6. Какое влияние оказывает на тепловую экономичность реального цикла ГТУ степень повышения давления воздуха в компрессоре ?
7. Какое влияние оказывают на тепловую экономичность реального цикла ГТУ температуры воздуха на входе в компрессор Т1 и температура газов на выходе из камеры сгорания Т3 ?

8. Какие особенности имеет регенеративный цикл разомкнутой схемы ГТУ по сравнению с регенеративным циклом ПТУ ?

9. Какое отличие влияния на тепловую экономичность реального регенеративного цикла ГТУ степени повышения давления воздуха в компрессоре по сравнению с влиянием той же величины на экономичность простого цикла ГТУ ?

10. С какой целью в схеме регенеративной ГТУ используется двухступенчатое сжатие с промежуточным охлаждением и двухступенчатым подводом теплоты к рабочему телу ?

11. В чем преимущество эксергетического метода оценки экономичности ГТУ по сравнению с традиционным балансовым методом?
9. ЦИКЛЫ ПАРОГАЗОВЫХ УСТАНОВОК
Идея объединения газотурбинного и паротурбинного циклов в единый парогазовый цикл (ПГУ) возникла из анализа достоинств и недостатков циклов ГТУ и ПТУ. Плюсы и минусы циклов ГТУ и ПТУ можно наглядно показать в T,s- диаграмме, преобразовав их в эквивалентные циклы Карно (рис. 9.1 и 9.2).

Из рис. 9.1. видно, что достоинство ГТУ – в высоком температурном уровне подвода теплоты к рабочему телу и недостаток – в высокой температуре отвода теплоты от рабочего тела. В ПТУ наоборот, достоинство – в низкой температуре отвода теплоты от рабочего тела, близкой к температуре окружающей среды, и недостаток – в низкой температуре подвода теплоты к рабочему телу.

Из данного анализа очевидна целесообразность использования теплоты уходящих газов ГТУ в качестве источника теплоты для ПТУ (рис. 9.2). В результате такого объединения циклов ГТУ и ПТУ их минусы взаимно уничтожаются, а плюсы остаются. 

Циклы, использующие ГТУ и ПТУ в едином комплексе, получили название парогазовых циклов (ПГУ). Существует множество разновидностей циклов ПГУ. Рассмотрим основные их виды.

9.1. Цикл ПГУ с котлом-утилизатором
Простейшим из циклов ПГУ является цикл с котлом-утилизатором (ПГУ с КУ). Схема и цикл в T,s- диаграмме ПГУ с КУ представлены на рис. 9.3 и 9.4.

Газы, выходящие из газовой турбины ГТУ, поступают в котел-утилизатор ПТУ, где за счет их изобарного охлаждения нагревается вода и получается пар для паровой турбины. В КУ нет сжигания топлива, топливо сжигается только в камере сгорания ГТУ.

Соотношение расходов газов, выходящих из ГТУ (G), и водяного пара в ПТУ (D) в данной схеме находится в строгом соответствии, определяемым тепловым балансом котла-утилизатора
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В выражении (9.1) повышение энтальпии в насосе ПТУ не учитывается.

Для расчета таких схем в удельных величинах вводится удельный расход газов ГТУ на 1 кг водяного пара ПТУ
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Цикл ПГУ с КУ в T,s- диаграмме строится в соответствии с величиной d, т.е. для 1 кг водяного рабочего тела и dг кг газового рабочего тела (рис.9.4). При этом размерность удельной энтропии данной диаграммы будет измеряться в джоулях на килограмм пара и на Кельвин (кДж/(кгпара(К)).

Удельная теплота, подведенная к рабочему телу, в ПГУ с КУ соответствует процессу 2-3 и рассчитывается как
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Удельная теплота, отведенная от рабочих тел, в данном цикле соответствует процессам: 5-1 (для газа) и вс (для водяного пара). Она рассчитывается как сумма
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где q2г и q2п – удельные потери теплоты в газовом и паровом контурах соответственно.
Удельная работа газового цикла определяется как
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где liк и liгт – удельные работы компрессора и газовой турбины.

Удельная работа парового цикла (без учета работы насоса) определяется как
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Удельная работа цикла ПГУ определяется как сумма работ ГТУ и ПТУ
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Внутренний абсолютный КПД ПГУ с КУ определяется обычным образом:
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КПД ПГУ с КУ может достигать 55 %. Основным недостатком данной схемы является ограничение температуры пара на входе в паровую турбину (То) температурой уходящих газов ГТУ (Т4). В связи с этим температура tо не превышает 450 оС.

Особенностью ПГУ с КУ является нецелесообразность регенерации как в газовом, так и в паровом контурах. Регенерация в газовом контуре приведет к снижению температуры tо в паровом контуре, а регенерация в паровом контуре приведет к повышению температуры уходящих газов ГТУ Т5. Оба эти фактора вызовут снижение КПД ПГУ с КУ.

Второй особенностью ПГУ с КУ является отличие оптимальной степени повышения давления воздуха в компрессоре ((оптПГУ) от (опт простого цикла ГТУ. Величина (оптПГУ > (опт , нахождение ее численного значения требует оптимизационных расчетов с учетом практически всех параметров ПГУ.

9.2. Цикл ПГУ с низконапорным парогенератором
В данной схеме ПГУ газы ГТУ также сбрасываются в паровой котел, но в отличие от ПГУ с КУ в данном паровом котле, который называют низконапорным парогенератором (НПГ), происходит сжигание топлива. За счет сжигания топлива в НПГ в данной схеме нет ограничения температуры пара перед паровой турбиной, обусловленного температурой уходящих газов ГТУ. Поэтому температура пара на выходе из НПГ to>t4 , что позволяет использовать серийные ПТУ с to=540 оС.

Схема и цикл в T,s- диаграмме ПГУ с НПГ представлены на рис. 9.5 и 9.6.


Соотношение газов, выходящих из ГТУ (G), и водяного пара в ПТУ (D) в данной схеме определяется тепловым балансом НПГ:


[image: image324.wmf])

'

ct

h

(

D

)

T

T

(

Gc

к

o

6

5

p

-

=

-

.                                    (9.9)

Расчет величины удельного расхода газов ГТУ на 1 кг водяного пара ПТУ в соответствии с выражением (9.9) выполняется по уравнению
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Удельная теплота, подведенная к рабочему телу, в ПГУ с НПГ соответствует процессам 2-3 и 4-5, она рассчитывается как
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Удельная теплота, отведенная от рабочих тел, в данном цикле соответствует процессам: 6-1 (для газа) и вс (для водяного пара). Она рассчитывается как сумма
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где q2г и q2п – удельные потери теплоты в газовом и паровом контурах соответственно.
Удельная работа цикла ПГУ определяется как сумма работ ГТУ и ПТУ
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Внутренний абсолютный КПД ПГУ с НПГ определяется обычным образом:
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КПД ПГУ с НПГ может достигать 50 %. В таких установках может использоваться серийное паротурбинное оборудование с температурой to=550 оС и регенерацией. По типу таких схем ПГУ может быть проведена реконструкция морально устаревших ПТУ на низких параметрах пара. В этом случае не потребуется серьезной реконструкции парового котла.

9.3. Цикл ПГУ с высоконапорным парогенератором
В данной схеме ПГУ камера сгорания ГТУ одновременно выполняет функции парового котла (рис. 9.7 и 9.8). Поскольку давление газов в паровом котле намного больше атмосферного (до 10 бар и более), такой котел назвали высоконапорным парогенератором (ВПГ).

Температура уходящих газов из газовой турбины имеет большое значение (до 500 оС), поэтому теплоту уходящих газов ГТУ используют для нагрева воды ПТУ в газоводяном подогревателе (ГВП), который выполняет функции экономайзера парового котла.


Соотношение расходов газов, выходящих из ГТУ (G), и водяного пара в ПТУ (D) в данной схеме определяется тепловым балансом ВПГ и ГВП:
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Расчет величины удельного расхода газов ГТУ на 1 кг водяного пара ПТУ в соответствии с выражением (9.14) выполняется по уравнению
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Удельная теплота, подведенная к рабочему телу, в ПГУ с НПГ соответствует процессу в ВПГ 2-5, она рассчитывается как
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Удельная теплота, отведенная от рабочих тел, в данном цикле соответствует процессам: 6-1 (для газа) и вс (для водяного пара). Она рассчитывается как сумма
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где q2г и q2п – удельные потери теплоты в газовом и паровом контурах соответственно.
Удельная работа цикла ПГУ определяется как сумма работ ГТУ и ПТУ
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Внутренний абсолютный КПД ПГУ с НПГ определяется обычным образом:
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КПД ПГУ с ВПГ близок по значению к КПД ПГУ с НПГ, он достигает 50 % и более. В таких установках также может использоваться серийное паротурбинное оборудование с температурой to=550 оС и регенерацией. Преимущество таких схем ПГУ по сравнению с ПГУ с НПГ заключается в малых размерах ВПГ. Это обусловленно высокой интенсивностью теплообмена между продуктами сгорания топлива и водяным рабочим телом благодаря большому давлению и скорости газов в ВПГ.

9.4. Полузависимая ПГУ
Название такой ПГУ характеризует возможность независимой работы ГТУ и ПТУ. Совместная работа ГТУ и ПТУ предполагает использование теплоты уходящих газов ГТУ для нагрева воды ПТУ вместо ее регенеративных подогревателей (рис. 9.9 и 9.10).

Соотношение рабочих тел ГТУ и ПТУ в этой схеме не имеет строго обязательного значения. Необходимым условием ее работоспособности является выполнение теплового баланса газоводяного подогревателя, в котором вода должна нагреваться до состояния насыщения при давлении Р1 и отключенном отборе пара на регенеративный подогреватель ПТУ

[image: image336.wmf])

'

ct

'

ct

(

D

)

T

Т

(

Gc

к

1

5

4

p

-

=

-

.                            (9.19)

Нагрев воды в ГВП до такой же температуры, как и в регенеративном подогревателе ПТУ, позволяет отключить регенеративный подогреватель без изменения режима работы парового котла. В такой схеме возможна автономная и совместная работа ГТУ и ПТУ.

Теплота, подведенная к рабочим телам в ПГУ (без учета потерь в паровом котле), определяется как
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Отведенная теплота от рабочих тел ПГУ рассчитывается как
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Мощность ПГУ определяется выражением
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КПД ПГУ рассчитывается традиционно:
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Численное значение КПД такой ПГУ невелико (до 42 %), оно меньше, чем КПД автономно работающей ПТУ (около 43 – 45 %). Однако целесообразность в использовании таких ПГУ есть. Это объясняется тем, что ГТУ в энергетике выполняют роль пиковых мощностей. Они работают не более 4 ч в сутки при прохождении максимумов электрической нагрузки в энергосистеме.

КПД автономно работающей ГТУ невелик, он составляет не более 35 %. При подключении ГТУ к ПТУ по полузависимой схеме (рис.9.9) в ПТУ возрастает мощность на величину
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Увеличение мощности в ПТУ обусловлено тем, что пар, который ранее использовался для регенеративного подогревателя (D1), в режиме ПГУ вырабатывает электрическую мощность. Поэтому если режим ПГУ рассматривать как режим выработки пиковой мощности, то экономичность выработки пиковой мощности необходимо оценивать пиковым КПД, который имеет вид
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Из выражения (9.24) видно, что пиковый КПД ПГУ больше КПД автономно работающей ГТУ. При этом прирост пиковой мощности ((Wпик) может достигать 30 % от мощности ГТУ, что свидетельствует о целесообразности практического использования таких ПГУ в качестве пиковых энергетических установок.

Вопросы для самоподготовки к главе 9
1. Поясните целесообразность объединения циклов ГТУ и ПТУ в единый парогазовый цикл.

2. Какой элемент схемы ПГУ с КУ определяет величину соотношения расходов рабочих тел d и как эта величина рассчитывается ?

3. Покажите в Т,s- диаграмме для ПГУ с КУ процессы подвода и отвода теплоты от рабочих тел q1 и q2.
4. Приведет ли к увеличению КПД ПГУ с КУ введение регенерации в паровом контуре ?
5. Какой основной недостаток у схемы ПГУ с КУ ?

6. Какой элемент схемы ПГУ с НПГ определяет величину соотношения расходов рабочих тел d и как эта величина рассчитывается ?

7. Покажите в Т,s- диаграмме для ПГУ с НПГ процессы подвода и отвода теплоты от рабочих тел q1 и q2.
8. Какие преимущества и недостатки у ПГУ с НПГ по сравнению с ПГУ с КУ ?

9. Какие элементы схемы ПГУ с ВПГ определяют величину соотношения расходов рабочих тел d и как эта величина рассчитывается ?

10. Покажите в Т,s- диаграмме для ПГУ с ВПГ процессы подвода и отвода теплоты от рабочих тел q1 и q2.
11. Какие преимущества и недостатки у ПГУ с ВПГ по сравнению с ПГУ с НПГ ?
12. Покажите в Т,s- диаграмме для полузависимой ПГУ процессы подвода и отвода теплоты от рабочих тел q1 и q2.
13. Может ли быть КПД полузависимой ПГУ меньше, чем КПД паротурбинной установки, входящей в ее состав ?

14. В каких режимах работы наиболее целесообразно использовать полузависимую схему ПГУ ?
10. ЦИКЛЫ ХОЛОДИЛЬНЫХ УСТАНОВОК

И ТЕПЛОВЫХ НАСОСОВ
В холодильных установках и тепловых насосах теплота передается от тела с меньшей температурой к телу с большей температурой. В соответствии со вторым законом термодинамики это возможно только при дополнительном компенсационном процессе [1]. Действительно, если рассмотреть обратимый перенос теплоты от тела с постоянной температурой Т1 к телу с постоянной температурой Т2>Т1 (рис. 10.1), то для выполнения условия ∆Sc=0 необходимо извне подвести теплоту Qкомп, которую можно получить от внешнего источника работы Lкомп=Qкомп.

В качестве внешнего источника работы в холодильных установках как правило используется компрессор.
10.1. Цикл воздушной холодильной установки
В качестве рабочего тела в холодильных установках можно использовать обычный воздух. При адиабатном расширении воздуха от температуры внешней среды Тос можно получить температуру воздуха минус 60 оС. Этот принцип, получения рабочего тела с низкой температурой применяется в воздушной холодильной установке (ВХУ). Схема ВХУ и ее идеальный цикл в T,s- диаграмме представлены на рис. 10.2 и 10.3.

Воздух с температурой Тхт, необходимой для охлаждаемого тела (эскимо в холодильной камере рис. 10.2), поступает в компрессор и адиабатно сжимается до температуры Т2, большей температуры окружающей среды (процесс 1-2).


Из компрессора воздух поступает в охладитель, где он изобарно охлаждается до температуры окружающей среды Тос (процесс 2-3), передавая теплоту q1 во внешнюю среду. Из охладителя воздух поступает в воздушную турбину – детандер. В детандере воздух расширяется до первоначального давления Р1 (процесс 3-4), в результате чего его температура становится ниже температуры холодного тела (Т4<Тхт) и создаются условия для отвода теплоты от охлаждаемого тела. Детандер, реализуя процесс адиабатного расширения воздуха, частично компенсирует затраты работы на привод компрессора. Из детандера воздух поступает в холодильную камеру, где он изобарно нагревается (процесс 4-1) за счет отвода теплоты от охлаждаемого тела (охлаждение эскимо на рис. 10.2).

Анализ тепловой экономичности обратимого цикла ВХУ

Удельная работа компрессора ВХУ определяется выражением
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Теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как


[image: image344.wmf])

Т

Т

(

с

q

3

2

р

1

-

=

.                                       (10.2)

Удельная работа детандера определяется выражением
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается как
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ВХУ, определяется выражением
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Холодильный коэффициент ВХУ соответствует выражению


[image: image348.wmf]=

-

-

-

-

=

-

=

=

e

)

T

T

(

c

)

T

T

(

c

)

T

T

(

c

q

q

q

l

q

4

1

p

3

2

p

4

1

p

2

1

2

t

2

t



[image: image349.wmf])

T

T

1

(

T

)

T

T

1

(

T

)

T

T

1

(

T

1

4

1

2

3

2

1

4

1

-

-

-

-

=

.                                          (10.6)

В уравнении (10.6) выполняется равенство отношения температур 
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. Используя это равенство и введя величину степени повышения давления воздуха в компрессоре 
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, преобразуем уравнение (10.6):
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Из уравнения (10.7) видно, что чем меньше степень сжатия в компрессоре, тем больше холодильный коэффициент. Однако величина ( имеет ограничение по минимальному значению Р2min при температуре Т2=Тос (рис. 10.4).

При Р2min будет наибольшее значение холодильного коэффициента, которое равно холодильному коэффициенту цикла Карно
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однако величина q2 будет равна нулю. Такое противоречие в показателе экономичности ВХУ потребовало введения дополнительной величины, характеризующей эффективность установки. В качестве такой величины используется холодопроизводительность установки
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где G – расход воздуха через холодильную установку.
Из графика зависимости изменения холодильного коэффициента (t и удельной холодопроизводительности q2 от степени сжатия воздуха в компрессоре ( для идеального цикла ВХУ (рис. 10.5) видно, что с увеличением ( холодильный коэффициент уменьшается, а холодопроизводительность ВХУ увеличивается. Следовательно, величина (опт должна выбираться с учетом максимальных значений (t и q2, что термодинамическим методом сделать нельзя, для такой оптимизации требуется технико-экономический расчет.
Анализ тепловой экономичности реального цикла ВХУ

Необратимость в реальном цикле ВХУ (рис.10.6) характеризуется адиабатным коэффициентом компрессора
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и внутренним относительным КПД детандера
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Удельная работа компрессора ВХУ определяется выражением
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Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная работа детандера определяется выражением
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[image: image361]
Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается как
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ВХУ, определяется выражением
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Холодильный коэффициент необратимого цикла ВХУ соответствует выражению
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Из рис.10.6 следует, что минимальное значение давления Р2min для реального цикла ВХУ больше, чем у идеального цикла, а холодильный коэффициент и холодопроизводительность установки при этом давлении равны нулю.

Из графика зависимости изменения холодильного коэффициента (i и удельной холодопроизводительности q2i от степени сжатия воздуха в компрессоре (i для реального цикла ВХУ (рис. 10.7) видно, что холодильный коэффициент и холодопроизводительность реальной ВХУ имеют экстремумы в виде максимумов при различных значениях (i. Следовательно, оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре будет находится между этими максимумами, но точное нахождение его значения лежит в области технико-экономических расчетов.


Основным недостатком ВХУ является ее громоздкость, вызванная большим расходом рабочего тела (у воздуха относительно низкая теплоемкость и теплопроводность). Избежать этих недостатков можно подбором других рабочих тел для холодильной установки.

10.2. Паро-компрессорная холодильная установка
Возможность приблизить экономичность холодильной установки к экономичности цикла Карно в интервале температур холодного тела и окружающей среды появилась с получением рабочих тел, имеющих низкие температуры фазового перехода из жидкости в пар. К таким веществам относятся различные фторхлоруглеводородные соединения, называемые фреонами. Для таких веществ можно осуществить холодильный цикл в области влажного насыщенного пара (рис. 10.8). 

Однако реализация цикла 1-2-3-а, соответствующего циклу Карно, невозможна по причине технического ограничения адиабатного процесса расширения рабочего тела при его фазовом переходе из жидкости в пар (процесс 3-а). При таком фазовом переходе ни поршневой, ни проточный детандеры работать не будут (они быстро разрушаться по причине резкого изменения объема рабочего тела и наличия большого количества капельной влаги). Поэтому адиабатный процесс расширения рабочего тела (3-а) в паро-компрессорных холодильных установках (ПКХУ) заменили процессом дросселирования (3-4), и вместо детандера установили редуктор (дроссельный клапан). Установка редуктора снизит величину q2 и увеличит затраты работы на реализацию цикла 1-2-3-4-1 по отношению к циклу Карно 1-2-3-а-1. Однако установка получается простой, надежной и достаточно экономичной (рис.10.9).


Методика расчета идеального цикла ПКХУ

Удельная работа компрессора ПКХУ определяется выражением
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Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается исходя из равенства энтальпий в процессе дросселирования h3=h4
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ПКХУ, равна работе компрессора
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Холодильный коэффициент ПКХУ соответствует выражению
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Реальный цикл ПКХУ

В реальном цикле ПКХУ начало процесса сжатия рабочего тела (точка 1) смещается в область допустимых начальных влажностей, что диктуется требованием надежной работы первых ступеней компрессора (х1доп=0,88). В результате этого завершение процесса 12’ осуществляется в области перегретого пара (рис.10.10). Такое смещение процесса сжатия приводит к увеличению затрат работы на привод компрессора и, соответственно, к снижению холодильного коэффициента ПКХУ.

Для увеличения экономичности реальной ПКХУ в ее холодильную камеру направляют только жидкую фазу рабочего тела. При этом происходит увеличение удельной холодопроизводительности q2 и, соответственно, уменьшение размеров холодильной камеры. Направление жидкой фазы рабочего тела в холодильную камеру ПКХУ обеспечивает сепаратор, установленный после редуктора (рис. 10.11). Смесь жидкой и паровой фаз рабочего тела, выходящая из холодильной камеры, снова поступает в сепаратор. Из сепаратора пар с допустимой степенью сухости направляется в компрессор. Между сепаратором и холодильной камерой циркулирует часть рабочего тела (отсепарированная жидкая фаза). Обозначим относительную долю этого рабочего тела как (с , приняв за единицу ((=1) относительный расход рабочего тела через компрессор.
Величина (с определяется исходя из того, что количество сухого насыщенного пара на входе и выходе из сепаратора одинаково. На основании этого материального баланса сепаратора записывается равенство
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где х1, х4 и х6 – степени сухости фреона на выходе из сепаратора, редуктора и холодильной камеры соответственно.
Из уравнения (10.22) получаем величину (с при известных степенях сухости х1, х4 и х6
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Удельная работа компрессора ПКХУ определяется выражением
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где 
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 – адиабатный коэффициент компрессора.
Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается исходя из процесса 5-6 в холодильной камере и количества фреона, проходящего через нее
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Удельная работа, затраченная на реализацию реального цикла ПКХУ, равна работе компрессора
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Холодильный коэффициент реальной ПКХУ соответствует выражению
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Холодильный коэффициент реальной ПКХУ в несколько раз выше, чем у ВХУ. При этом ПКХУ требует на порядок меньший расход рабочего тела и эффективный процесс теплопередачи в холодильной камере, что делает ее компактной. Большинство бытовых холодильников выполнены по принципу ПКХУ.

10.3. Паро-компрессорный цикл теплового насоса
Паро-компрессорный цикл можно использовать для получения теплоты высокого температурного потенциала. В таком цикле в качестве рабочего тела используется аммиак или обычная вода. Поскольку в таком цикле за счет совершения внешней работы теплота перебрасывается с низкого температурного уровня на высокий, а полезным продуктом является теплота высокого температурного потенциала, то его назвали циклом теплового насоса.

Рассмотрим схему простейшего теплового насоса и его цикл в T,s- диаграмме (рис. 10.12 и 10.13).

В данном тепловом насосе в качестве рабочего тела используется обычная вода, а в качестве холодного источника водоем внешней среды (например, река). Водяной пар при низком давлении поступает в компрессор, где он адиабатно сжимается до давления, обеспечивающего необходимую температуру тепловому потребителю (процесс 1-2 рис. 10.13). В теплообменнике, изобарно охлаждаясь до состояния жидкости в состоянии насыщения (процесс 2-3), пар передает теплоту потребителю (например, для отопления дома) и поступает в редуктор. В редукторе происходит снижение давления воды (процесс 3-4), в результате такого дросселирования вода переходит в пар и поступает в теплообменник, где в качестве источника теплоты выступает внешняя среда (река). При изобарном подводе теплоты от внешнего источника (процесс 4-1) степень сухости пара увеличивается и он поступает в компрессор.

Удельная работа компрессора определяется выражением
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где 
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 – адиабатный коэффициент компрессора.
Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в теплообменнике (полезный продукт цикла), рассчитывается как
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Интересно отметить, что за счет необратимости процесса в компрессоре величина q1i увеличивается (заштрихованная площадь рис. 10.13)
Удельная теплота, подводимая к рабочему телу со стороны внешней среды (из реки), рассчитывается исходя из процесса 14
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Удельная работа, затраченная на реализацию реального цикла теплового насоса, равна работе компрессора
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Эффективность цикла теплового насоса характеризуется отопительным коэффициентом
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Этот коэффициент всегда больше единицы, т.е. полезной теплоты всегда получается больше, чем затрачено работы на реализацию цикла.

Вопросы для самоподготовки к главе 10

1. Какие условия необходимы для передачи теплоты от тела с меньшей температурой к телу с большей температурой ?

2. Перечислите основные элементы схемы воздушной холодильной установки и поясните назначение этих элементов.

3. Покажите, от каких параметров зависит холодильный коэффициент идеального цикла воздушной холодильной установки.

4. Какие величины определяют экономичность идеального цикла воздушной холодильной установки ?
5. Покажите, от каких величин зависит холодильный коэффициент реального цикла воздушной холодильной установки.

6. Покажите на основании, каких величин выбирается оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре для реального цикла воздушной холодильной установки.

7. Изобразите в Т,s- диаграмме идеальный цикл паро-компрессорной холодильной установки и поясните почему он вынужден отличаться от цикла Карно.

8. Нарисуйте схему и цикл в Т,s- диаграмме реальной паро-компрессорной холодильной установки, поясните назначение ее элементов.

9. Напишите расчетное выражение холодильного коэффициента реальной паро-компрессорной холодильной установки и поясните определение всех величин, входящих в это выражение.

10. Нарисуйте схему и цикл в Т,s- диаграмме теплового насоса, работающего по реальному паро-компрессорному циклу, поясните назначение его элементов.

11. Напишите расчетное выражение отопительного коэффициента реального паро-компрессорного цикла теплового насоса, работающего на воде, и поясните определение всех величин, входящих в это выражение.
11. ЦИКЛЫ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ
Идея использования в качестве рабочего тела продуктов сгорания органического топлива принадлежит Сади Карно. Он обосновал принцип работы двигателя внутреннего сгорания (ДВС) с предварительным сжатием воздуха в 1824 г., но по ограниченным техническим возможностям того времени создание такой машины реализовать было нельзя.

Первый поршневой ДВС без предварительного сжатия был создан в 1857 г. французским изобретателем Э. Ленуаром. Этот двигатель имел малый КПД по сравнению с паровыми машинами и не нашел дальнейшего распространения.

В 1862 г. во Франции был запатентован двигатель Бо-де-Роше со сжатием топливно-воздушной смеси и со сгоранием ее при постоянном объеме. Двигатель, работающий на таком принципе, впервые был построен в Германии инженером Отто. В таких двигателях топливно-воздушная смесь образуется вне цилиндра сжатия: для бензинового двигателя смешение происходит в карбюраторе, для газового – непосредственно перед цилиндром сжатия.

В 1895 г. в Германии инженер Р. Дизель построил двигатель с внутренним смешением воздуха и жидкого топлива. В таком двигателе сжимается только воздух, а потом в него через форсунку впрыскивается топливо. Благодаря раздельному сжатию воздуха в цилиндре такого двигателя получалось большое давление и температура, а впрыскиваемое туда топливо самовозгоралось. Такие двигатели получили название дизельных в честь их изобретателя.

В настоящее время поршневые ДВС получили большое распространени практически на всех видах транспорта и на передвижных энергетических установках.

Основными преимуществами поршневых ДВС по сравнению с ПТУ является их компактность и высокий температурный уровень подвода теплоты к рабочему телу. Компактность ДВС обусловлена совмещением в цилиндре двигателя трех элементов тепловой машины: горячего источника теплоты, цилиндров сжатия и расширения. Поскольку цикл ДВС разомкнутый, то в качестве холодного источника теплоты в нем используется внешняя среда (выхлоп продуктов сгорания). Малые размеры цилиндра ДВС практически снимают ограничения на максимальную температуру рабочего тела. Цилиндр ДВС имеет принудительное охлаждение, а процесс горения быстротечен, поэтому металл цилиндра имеет допустимую температуру. КПД таких двигателей весьма высок.

Основным недостатком поршневых ДВС является техническое ограничение их мощности, находящееся в прямой зависимости от объема цилиндра, о чем будет сказано ниже.

11.1. Принцип работы поршневых ДВС
Рассмотрим принцип работы поршневых ДВС на примере четырехтактного карбюраторного двигателя (двигатель Отто). Схема цилиндра с поршнем такого двигателя и диаграмма изменения давления газа в его цилиндре в зависимости от положения поршня (индикаторная диаграмма) показаны на рис. 11.1.

Первый такт двигателя характеризуется открытием впускного клапана 1к и за счет перемещения поршня от верхней мертвой точки (ВМТ) до нижней мертвой точки (НМТ) втягиванием воздуха или топливовоздушной смеси в цилиндр. На индикаторной диаграмме это линия 0-1, идущая от давления окружающей среды Рос в область разряжения, создаваемую поршнем при его движении вправо.

Второй такт двигателя начинается при закрытых клапанах движением поршня от НМТ до ВМТ. При этом происходит сжатие рабочего тела с увеличением его давления и температуры (линия 1-2). Перед тем как поршень достигнет ВМТ, происходит воспламенение топлива, в результате чего происходит дальнейшее увеличение давления и температуры. Сам процесс сгорания топлива (линия 2-3) завершается уже при прохождении поршнем ВМТ. Второй такт двигателя считается завершенным при достижении поршнем ВМТ.

Третий такт двигателя характеризуется перемещением поршня от ВМТ до НМТ, это рабочий такт. Только в этом такте получается полезная механическая работа. Полное сгорание топлива завершается в точке 3 и на линии 3-4 происходит расширение продуктов сгорания.

Четвертый такт двигателя начинается при достижении поршнем НМТ и открытии выхлопного клапана 2к. При этом давление газов в цилиндре резко падает и при движении поршня в сторону ВМТ газы выталкиваются из цилиндра. При выталкивании газов в цилиндре давление больше атмосферного, т.к. газам необходимо преодолеть сопротивление выхлопного клапана, выхлопной трубы, глушителя и т.п. в выхлопном тракте двигателя. Достигнув поршнем положения ВМТ, клапан 2к закрывается и цикл ДВС начинается заново с открытия клапана 1к и т.д.

Площадь, ограниченная индикаторной диаграммой 0-1-2-3-4-0, соответствует двум оборотам коленчатого вала двигателя (полных четыре такта двигателя). Для расчета мощности ДВС применяется среднее индикаторное давление двигателя Рi. Это давление соответствует площади 0-1-2-3-4-0 (рис. 11.1), деленной на ход поршня в цилиндре (расстояние между ВМТ и НМТ). Используя индикаторное давление, работу ДВС за два оборота коленчатого вала можно представить в виде произведения Рi на ход поршня L (площадь заштрихованного прямоугольника на рис. 11.1) и на площадь сечения цилиндра f.

Индикаторная мощность ДВС в расчете на один цилиндр в киловаттах определяется выражением
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где Рi – среднее индикаторное давление, кПа;

f – площадь поперечного сечения цилиндра, м2;

L – ход поршня, м;

n – число оборотов коленчатого вала, с-1;

V=fL – полезный объем цилиндра (между ВМТ и НМТ), м3.
Коэффициент ½ в уравнении (11.1) соответствует четырехтактному двигателю, в котором один рабочий ход совершается за два оборота коленчатого вала.

Из уравнения (11.1) следует, что мощность ДВС прямо пропорциональна среднему индикаторному давлению, объему цилиндра и числу оборотов коленчатого вала. Максимальное число оборотов у большинства ДВС одинаково, это объясняется прочностными характеристиками металла в двигателе. Среднее индикаторное давление у одинаковых типов ДВС тоже одинаково. Поэтому объем цилиндра ДВС практически определяет его мощность, что и используется в бытовой практике для оценки мощности ДВС.

11.2. Термодинамический анализ циклов ДВС
Действительный цикл ДВС очень сложный по своим физико-химическим превращениям рабочего тела и разомкнут.

Для упрощения термодинамического анализа циклов ДВС примем ряд допущений.

1. Количество рабочего тела в цикле ДВС будем считать неизменным и равным расходу воздуха. Это допущение объясняется малым процентным массовым расходом топлива по отношению к расходу воздуха.

2. Свойства рабочего тела будем считать соответствующими свойствам идеального двухатомного воздуха с постоянными изобарными и изохорными теплоемкостями.

3. Будем считать, что процесс выхлопа отработавших газов и процесс забора новой порции воздуха взаимно компенсируют друг друга (их нет). Это возможно, т.к. оба эти процесса идут практически при постоянном давлении окружающей среды в противоположных направлениях.

4. Процесс отвода теплоты от рабочего тела в окружающую среду заменим изохорным процессом охлаждения рабочего тела до температуры окружающей среды. То есть условно будем считать цикл замкнутым, а охлаждение рабочего тела осуществляется прямо в цилиндре при закрытых клапанах до температуры окружающей среды.

5. Процессы расширения и сжатия рабочего дела соответствуют адиабатным процессам. Эти процессы быстротечны, поэтому можно считать их адиабатными.

6. Процессы подвода теплоты к рабочему будем считать в зависимости от типа двигателя изохорными или изобарными.

11.3. Термодинамический анализ циклов ДВС с подводом

теплоты к рабочему телу при постоянном объеме
Цикл ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме соответствует карбюраторному двигателю. В этом двигателе в цилиндр поступает топливно-воздушная смесь, которая сжимается и за счет искры в электрической свече воспламеняется (рис. 11.2). Процесс горения топлива быстротечен и происходит практически при постоянном объеме.

Исходя из допущений, принятых в разделе 11.2, идеальный цикл ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме можно показать в T,s - диаграмме в виде рис. 11.3.
В термодинамическом анализе экономичности циклов ДВС используются отношения объемов и давлений: 
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 – степень повышения давления. Эти относительные величины позволяют по известным параметрам рабочего тела в точке 1 (состояние равновесия с внешней средой) определить все термические параметры в характерных точках цикла ДВС. Так, при известных v1, P1 и T1 остальные параметры определяются соотношениями:
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Используя данные соотношения, определяются основные величины, характеризующие экономичность цикла:
количество удельной теплоты, подведенной к рабочему телу
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количество удельной теплоты, отведенной от рабочего тела
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удельная работа цикла
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термический КПД цикла
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где 
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, т.к. для адиабатных процессов 1-2 и 3-4, проходящих в интервале одинаковых объемов v1 и v2, справедливо соотношение 
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Термический КПД цикла можно выразить через степень сжатия (
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Из уравнения (11.6) следует, что термический КПД ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме определяется показателем адиабаты и степенью сжатия. Чем больше степень сжатия и показатель адиабаты, тем больше КПД цикла (рис. 11.4). 
Показатель адиабаты зависит от вида топлива и для реальных ДВС находится в диапазоне от к=1,33 до к=1,35.

Степень сжатия в ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме ограничена температурой самовоспламенения топливовоздушной смеси. В зависимости от вида топлива максимальные значения ( находятся в диапазоне от 7 до 10. При превышении степени сжатия этих значений самовоспламенение и сгорание топлива происходит раньше, чем поршень достигнет ВМТ. Это явление детонации связано с разрушением цилиндра.

Термический КПД таких двигателей составляет 50 – 55 %. Это весьма большие значения. Однако в реальном цикле таких ДВС необратимости в адиабатных и ряде других процессов (принудительное охлаждение цилиндра, выхлоп и забор рабочего тела и т.д.) снижает их КПД до 25 – 30 %.

11.4. Термодинамический анализ циклов ДВС с подводом

теплоты к рабочему телу при постоянном давлении
Увеличить степень сжатия в ДВС можно путем сжатия в цилиндре только воздуха с последующим впрыскиванием в него топлива. При сжатии воздуха отсутствует ограничение на температуру самовоспламенения топлива, а высокая температура воздуха в конце процесса сжатия позволяет осуществить самовоспламенение топлива, впрыскиваемого в цилиндр, без электрической свечи. Такой ДВС был предложен Дизелем (Германия) поэтому в настоящее время эти двигатели называют дизелями (рис. 11.5). 

Воздух поступает в цилиндр двигателя и сжимается до 30 – 36 бар, в конце сжатия температура воздуха достигает 600 – 800 оС. Впрыск топлива осуществляется при достижении поршнем ВМТ. Для распыления топлива используется форсунка, куда компрессором подается сжатый воздух. Топливо самовоспламеняется, а процесс его горения идет одновременно с движением поршня в сторону НМТ.

Условно такой процесс подвода теплоты к рабочему телу считается изобарным. После полного сгорания топлива расширение продуктов сгорания топлива приводит к перемещению поршня в НМТ. Далее осуществляется выхлоп продуктов сгорания и перемещение поршня в ВМТ.

Условный идеальный цикл ДВС с подводом теплоты при постоянном давлении показан на рис. 11.6.

Определяющими характеристиками данного цикла являются: степень сжатия 
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. Используя эти характеристики и параметры первой точки, остальные параметры цикла определяются соотношениями:
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Термический КПД цикла определяется выражением

[image: image415.wmf])

T

T

(

к

T

T

1

)

T

T

(

c

)

T

T

(

c

1

q

q

1

2

3

1

4

2

3

р

1

4

v

1

2

t

-

-

-

=

-

-

-

=

-

=

h

.               (11.7)
Выразив температуры в выражении (11.7) через Т1 и характеристики цикла, получим выражение КПД в виде
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Из уравнения (11.6) видно, что чем больше степень сжатия и меньше степень предварительного расширения, тем больше КПД. Снижение КПД за счет увеличения степени предварительного расширения объясняется тем, что изобара Р2 более пологая, чем изохора v1. При увеличении ( точка 3 стремиться к точке 4, что приводит к большему возрастанию q2 по отношению к q1.

Зависимость КПД идеального цикла ДВС с подводом теплоты при постоянном давлении от степени сжатия и степени предварительного расширения показана на рис. 11.7.
Из рис. 11.7 видно, что несмотря на большую степень сжатия, дизельный двигатель имеет практически такой же термический КПД, как и цикл карбюраторного двигателя. Внутренний относительный КПД этих двигателей также практически одинаков. При этом необходимо отметить, что нулевые значения КПД дизельного двигателя соответствуют степеням сжатия больше единицы, возрастающим с увеличением значения (.

Основным преимуществом дизельного двигателя является отсутствие карбюратора и возможность использования низкосортного жидкого топлива. 

Основным недостатком дизельного двигателя является необходимость больших затрат работы на привод топливного насоса и компрессора по сравнению с карбюраторным двигателем.

Этот недостаток вызван большим давлением воздуха в цилиндре, куда впрыскивается топливо, и необходимостью его распыливания воздухом через форсунку (она имеет значительное гидравлическое сопротивление). К недостатку дизельного двигателя относится и его тихоходность (малые обороты коленчатого вала), что определяет медленный процесс сгорания топлива в двигателе.


11.5. Термодинамический анализ цикла ДВС со смешанным

подводом теплоты к рабочему телу 
В 1904 г. русский инженер Г.В. Тринклер предложил бескомпрессорный двигатель со смешанным подводом теплоты к рабочему телу. Усовершенствованные двигатели, работающие по предложенному Тринклером принципу, работают во многих современных «дизельных» двигателях (рис 11.8).

Воздух, сжатый до температуры самовоспламенения топлива в основном цилиндре двигателя (поршень в положении ВМТ), через узкое отверстие поступает в малую камеру (форкамеру), куда через механическую форсунку впрыскивается топливо. Топливо в форкамере самовоспламеняется и создает давление газов большее, чем давление воздуха в основном цилиндре. За счет разности давлений газы и несгоревшее топливо из форкамеры выбрасываются с большой скоростью через узкое отверстие в основной цилиндр. В основном цилиндре происходит интенсивное перемешивание газов и топлива с воздухом и окончательное сгорание топлива при одновременном перемещении поршня в цилиндре в сторону НМТ. Дальнейшее перемещение поршня до НМТ осуществляется за счет расширения продуктов сгорания топлива.

В таком двигателе процесс сжигания топлива (рис. 11.9) состоит из двух стадий: 1) частичное сгорание топлива в форкамере при постоянном объеме (процесс 2-3), 2) окончательное сгорание топлива при постоянном давлении в основном цилиндре (процесс 3-4).

Определяющими характеристиками данного цикла являются: степень сжатия 
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 – степень повышения давления и степень предварительного расширения 
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 EMBED Equation.3  [image: image420.wmf]2
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. Используя эти характеристики и параметры первой точки, могут быть определены остальные параметры цикла. Кроме этого, через данные характеристики можно выразить соотношения температур в характерных точках цикла, что позволит оценить их влияние на термический КПД цикла:

для адиабаты 1-2 справедливо соотношение 
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для изохоры 2-3 – 
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Количество удельной теплоты, подведенной к рабочему телу в цикле, определяется выражением
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количество удельной теплоты, отведенной от рабочего тела
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Термический КПД цикла ДВС можно представить уравнением
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где 
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, т.к. для адиабатных процессов 1-2 и 4-5 справедливы соотношения 
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, при делении которых одно на другое получается равенство 
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, в котором Р4=Р3, v5=v1, v2=v3 , следовательно, 
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соотношение температур 
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Из уравнения (11.11) следует, что термический КПД будет увеличиваться с возрастанием значений ( и ( и с уменьшением (.

При величине (=1 выражение (11.11) превращается в уравнение для КПД компрессорного цикла, а при (=1 – в уравнение для КПД дизельного цикла.

Для сопоставления термодинамической экономичности ДВС со смешанным подводом теплоты, с карбюраторными циклами и дизельными циклами необходим анализ всех параметров, определяющих эти циклы. Основные методики такого анализа рассматриваются в следующем разделе.

11.6. Сравнение термодинамической экономичности

циклов ДВС
Сравнение термодинамической экономичности различных циклов ДВС необходимо проводить с учетом выбора определенных реальных условий сравнения. В качестве таких условий могут быть выбраны реальные значения степеней сжатия ( или максимально-допустимые давления газов в цилиндрах ДВС Рmax. 
Рассмотрим наиболее типичные примеры сравнения экономичности циклов ДВС.

Сравнение экономичности ДВС при одинаковых значениях 
q1 и допустимых величинах (
В этом варианте сравнения принимаются одинаковые значения величин q1 и реальные величины ( для всех типов ДВС.

Для карбюраторных двигателей допустимые значения (=5(10, для дизельных и двигателей со смешанным подводом теплоты – (=12(20. Приняв равными величины ( для дизельных двигателей и двигателей со смешанным подводом теплоты (величина ( должна обеспечить условия самовоспламенения топлива), изобразим все три цикла ДВС при одинаковых q1 в T,s- диаграмме (рис. 11.10).
Из рис. 11.10 видно, что у карбюраторного ДВС (цикл 1-2-3-4-1) наибольшее значение потерь теплоты q2, которое соответствует площади под процессом 4-1. У дизельного двигателя (цикл 1-5-6-7-1) потери теплоты меньше, чем у карбюраторного на величину (q2’ (площадь под процессом 4-7). У ДВС со смешанным подводом теплоты (цикл 1-5-8-9-10-1) потери теплоты меньше, чем у дизельного двигателя на величину (q2” (площадь под процессом 7-10). Следовательно, термический КПД ДВС со смешанным подводом теплоты наибольший, а КПД карбюраторного двигателя наименьший:
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При данных условиях сравнения ДВС со смешанным подводом теплоты будет самым экономичным.

Сравнение экономичности ДВС при одинаковых
значениях q1 и Рмах
В этом варианте сравнения принимаются одинаковые значения величин q1 и одинаковые значения максимального давления в цилиндрах для всех типов ДВС. При таком сравнении величина ( для двигателя со смешанным подводом теплоты должна быть меньше, чем у дизельного двигателя.

Изображение циклов ДВС при данных условиях сравнения в T,s- диаграмме приведено на рис. 11.11.
Из рис. 11.11 видно, что наибольшие потери теплоты q2 у карбюраторного цикла 1-2-3-4-1 (площадь под процессом 4-1). У ДВС со смешанным подводом теплоты (цикл 1-8-9-10-11-1) потери q2 меньше, чем у карбюраторного двигателя на величину (q2’ (площадь под процессом 4-11). У дизельного двигателя (цикл 1-5-6-7-1) потери q2 наименьшие, они меньше, чем у ДВС со смешанным подводом теплоты на величину (q2” (площадь под процессом 11-7). Следовательно, термический КПД дизельного двигателя наибольший, а КПД карбюраторного ДВС наименьший:
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При данных условиях сравнения дизельный ДВС будет самым экономичным. Из данных примеров сравнения экономичности ДВС видно, что условия, при которых сравнивается экономичность ДВС, могут играть определяющую роль.

Необходимо отметить, что термические КПД ДВС не полностью характеризуют экономичность двигателей. Внутренние абсолютные КПД ДВС, учитывающие необратимости в реальных процессах: сжатия и расширения рабочего тела, принудительного охлаждения цилиндра, забора и выхлопа рабочего тела и т.п., – намного меньше термических КПД. Средние значения эффективных КПД (с учетом механического трения в коленчатом вале) современных ДВС приведены в таблице.

Эффективность современных ДВС

	Тип двигателя
	Эффективный КПД (е
	Степень сжатия (

	Карбюраторный
	0,25 (0,30
	6 (10

	Дизельные *
	0,30 ( 0,34
	12 ( 18

	Со смешанным подводом теплоты **
	0,33 ( 0,42
	13 ( 20

	* В настоящее время редко встречаются

	** Этот тип двигателей часто называют дизелями, т.к. большинство современных бескарбюраторных ДВС работает со смешанным подводом теплоты


В настоящее время широко используются и карбюраторные двигатели, и двигатели со смешанным подводом теплоты. Последние называют дизелями, поскольку настоящие дизельные ДВС с подводом теплоты при постоянном давлении сейчас практически не изготавливают. Необходимость установки воздушного компрессора усложняет конструкцию дизельного ДВС и приводит к увеличению его стоимости и снижению надежности работы.

Окончательные выводы о целесообразности установки карбюраторных или дизельных ДВС для привода конкретных устройств (автомобиль, самолет, теплоход, передвижная электростанция и т.п.) требуют технико-экономических расчетов. На практике оба типа ДВС имеют применение, поскольку они вполне конкурентно-способны.

Вопросы для самоподготовки к главе 11
1. Какие основные преимущества у ДВС по сравнению с турбинными двигателями ?
2. Покажите в индикаторной диаграмме основные процессы, соответствующие четырехтактному ДВС.

3. Перечислите основные величины, характеризующие мощность четырехтактного ДВС.
4. Покажите схему и основные процессы цикла в Т,s- диаграмме карбюраторного (с подводом теплоты при v=const) ДВС.

5. Какие величины характеризуют термический КПД карбюраторного ДВС и какие ограничения существуют в технической реализации его увеличения ?
6. Покажите схему и основные процессы цикла в Т,s- диаграмме дизельного (с подводом теплоты при Р=const) ДВС.

7. Какие величины характеризуют термический КПД дизельного ДВС ?
8. Какие основные недостатки имеют дизельные ДВС ?
9. Покажите схему и основные процессы цикла в Т,s- диаграмме ДВС со смешанным подводом теплоты (с подводом теплоты при v=const и Р=const).

10. Какие величины характеризуют термический КПД ДВС со смешанным подводом теплоты ?
11. Какие основные преимущества имеют ДВС со смешанным подводом теплоты по сравнению с дизельными ДВС ?
12. Покажите с помощью изображения карбюраторного, дизельного и со смешанным подводом теплоты циклов ДВС в T,s- диаграмме какой из них имеет наибольший термический КПД при условии их сравнения с одинаковыми значениями q1 и допустимыми значениями ( .

13. Покажите с помощью изображения карбюраторного, дизельного и со смешанным подводом теплоты циклов ДВС в T,s- диаграмме какой из них имеет наибольший термический КПД при условии их сравнения с одинаковыми значениями q1 и Рmax.
14. Какой тип современных ДВС имеет наибольший КПД (при учете необратимостей их реальных процессов) и каких значений у этого ДВС достигает степень сжатия рабочего тела в цилиндре ?
12. ЦИКЛЫ ВОЗДУШНЫХ РЕАКТИВНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ
В реактивном двигателе сила тяги обусловлена силой реакции потока газообразных продуктов сгорания топлива, выходящих с большой скоростью из сопла двигателя во внешнюю среду.

Идея создания реактивного двигателя принадлежит Н.И. Кибальчичу (1880 г.), а фундаментальное теоретическое обоснование принципа работы таких двигателей было сделано К.Э. Циалковским в 1903 г.

Появление таких двигателей было вызвано необходимостью создания самолетов, а в последствии и ракет, имеющих большие скорости движения. Для достижения больших скоростей самолета или ракеты необходим двигатель с малой удельной массой на единицу его мощности.

Существует два основных типа реактивных двигателей: ракетные, использующие в качестве топлива водород, озон, перекись водорода и т.п., окислитель – кислород; воздушные реактивные двигатели, использующие жидкое топливо, окислитель – атмосферный воздух (это двигатели для самолетов).

Остановимся на рассмотрении циклов воздушных реактивных двигателей (ВРД).

12.1. Цикл прямоточного ВРД
В этом двигателе используется скоростной напор воздуха летательного аппарата для предварительного сжатия воздуха в диффузоре (рис. 12.1).


Воздух со скоростью набегающего потока поступает в первую часть ВРД – диффузор, где за счет уменьшения скорости потока происходит увеличение давления воздуха. Далее воздух поступает в камеру сгорания двигателя, куда впрыскивается топливо и осуществляется его воспламенение за счет электрической искры. Процесс сгорания топлива организуется таким образом, чтобы давление и скорость потока газов не изменялись, поэтому канал камеры сгорания имеет небольшое расширение (учитывается увеличение объема газов с увеличением температуры в процессе сгорания топлива). После камеры сгорания газы поступают в сопловой канал, где они расширяются до атмосферного давления. В сопловом канале скорость потока газов возрастает, а при выходе газов из сопла с большой скоростью в атмосферу возникает реактивная сила, за счет которой и происходит движение летательного аппарата.

Приняв условно постоянным расход рабочего тела, а его свойства – соответствующими свойствам идеального воздуха, идеальный цикл такого ВРД можно показать в P,v- и T,s- диаграммах (рис. 12.2).

Изображенный цикл условно замкнут изобарным процессом отвода теплоты от рабочего тела 4-1. Это допущение объясняется тем, что газы, выходящие из двигателя, охлаждаются в атмосферной среде при постоянном давлении, а воздух поступает в двигатель при атмосферном давлении и температуре.

Цикл ВРД качественно такой же, как цикл ГТУ. В этом цикле диффузор выполняет роль компрессора (процесс 1-2), а сопло – роль турбины (процесс 3-4).

Термический КПД ВРД, как и у цикла ГТУ, соответствует выражению
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где 
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 – степень повышения давления воздуха в диффузоре.

Из уравнения (12.1) следует, чем больше степень повышения давления в диффузоре, тем больше КПД. Увеличить величину ( в ВРД можно за счет увеличения скорости набегающего потока воздуха. В свою очередь, эта скорость зависит от скорости движения самолета. Это легко показать, выразив отношение температур Т1 и Т2 из первого закона термодинамики применительно к диффузору:
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где с1 и с2 – скорости воздуха на входе и выходе из диффузора.
Из уравнения (12.2) получим величину степени повышения давления воздуха в диффузоре:
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Скорость воздуха на выходе из диффузора несоизмеримо мала по сравнению со скоростью воздуха на входе в диффузор, и температура воздуха на входе в диффузор – величина постоянная, поэтому величину ( определяет скорость воздуха на входе в диффузор с1.
Из выражений (12.1) и (12.3) следует, что термический КПД ВРД будет увеличиваться с увеличением скорости движения самолета.

Схема, приведенная на рис.12.1, соответствует ВРД для дозвуковых скоростей самолетов (600 – 800 км/ч). При сверхзвуковых скоростях движения самолетов ВРД должен иметь сверхзвуковой диффузор и сверхзвуковое сопло (рис. 12.3).


Внутренний относительный КПД ВРД весьма низок и не превышает 2 – 4 % для дозвуковых скоростей, при сверхзвуковых скоростях КПД может увеличиваться более чем в 2 раза.

Необходимо отметить, что современные сверхкритические ВРД имеют на входе в сопло конусные обтекатели воздуха (рис.12.4).

Обтекатель организует газодинамическую перестройку потока воздуха от сверхзвуковой скорости до дозвуковой скорости еще до входа в диффузор. Такая конструкция заменяет суживающуюся часть сверхзвукового диффузора, что позволяет избежать скачков уплотнения потока в канале диффузора и, соответственно, снижает необратимость адиабатного процесса сжатия воздуха, т.е. приводит к увеличению давления на выходе из диффузора по сравнению с конструкцией ВРД рис. 12.3.
Для запуска ВРД требуется набегающий поток воздуха, поэтому их запуск осуществляется с помощью специальных устройств: пороховые заряды для ракет, баллоны со сжатым воздухом или стартовые жидкостные реактивные двигатели для самолетов и вертолетов и т.п.

12.2. Цикл турбокомпрессорного ВРД
В современной авиации (при скоростях более 800 км/ч) наиболее распространены ВРД, имеющие компрессор и газовую турбину. Наличие компрессора не требует специальных пусковых устройств и позволяет увеличить степень сжатия воздуха в двигателе, а соответственно и его КПД.

Схема турбокомпрессорного ВРД и его идеальный цикл в P,v- диаграмме приведены на рис. 12.5 и 12.6. 

Воздух сперва поступает в диффузор 1, где осуществляется предварительное его сжатие за счет скорости набегающего потока. Дальнейшее сжатие воздуха осуществляет компрессор 2. После компрессора в камере сгорания 3 осуществляется сжигание топлива. Продукты сгорания через направляющие лопатки поступают на рабочие лопатки газовой турбины 4, находящейся на одном валу с компрессором. Вся работа газовой турбины расходуется на привод компрессора. После газовой турбины газы расширяются в сверхзвуковом сопле 5.

Процесс 1-2 на рис.12.6. соответствует сжатию воздуха в диффузоре. Работа сжатия в диффузоре lд соответствует площади под процессом 1-2 в проекции на ось давлений. Процесс 2-3 соответствует сжатию воздуха в компрессоре lк. Процесс 3-4 соответствует подводу теплоты к рабочему телу. Площадь под процессом 4-5 в проекции на ось давлений соответствует работе газовой турбины. Эта площадь равна работе компрессора. Процесс 5-6 соответствует расширению газов в сверхзвуковом сопле. Процесс 6-1 соответствует отводу теплоты от рабочего тела.

Термический КПД такого двигателя имеет такое же расчетное выражение, как и прямоточный ВРД
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Отличие от прямоточного ВРД заключается в том, что степень повышения давления воздуха 
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 в турбокомпрессорном двигателе намного больше, следовательно, и КПД его будет больше.

Турбокомпрессорные ВРД имеют большую удельную мощность на единицу их массы по сравнению с прямоточными ВРД, это позволяет использовать их на самолетах, развивающих скорости 1000 – 1500 км/ч.

Вопросы для самоподготовки к главе 12
1. Поясните принцип работы реактивных двигателей.

2. Изобразите схему и цикл в P,v- и в Т,s- диаграммах прямоточного воздушного реактивного двигателя (ВРД), поясните назначение его элементов и характер процессов, происходящих в них.

3. Поясните, от каких величин зависит термический КПД ВРД.

4. Какие особенности имеет схема сверхзвукового прямоточного ВРД по сравнению с дозвуковым прямоточным ВРД ?

5. Изобразите схему и цикл в P,v- диаграмме турбокомпрессорного ВРД, поясните назначение его элементов и характер процессов, происходящих в них.

6. Поясните, от каких величин зависит термический КПД турбокомпрессорного ВРД.

7. Поясните, почему КПД турбокомпрессорного ВРД больше, чем КПД прямоточным ВРД.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ

Материал учебного пособия по технической термодинамике (часть 2) дает базовое представление о первом законе термодинамике применительно к открытой термодинамической системе. В нем рассмотрены такие понятия как: работа изменения давления в потоке, техническая работа, эксергия вещества в потоке.

Дан подробный анализ основных процессов, протекающих в теплоэнергетических установках: истечения газов и паров через сопловые каналы, торможения в диффузорах, смешения в объеме, потоке и при заполнении объема.

Рассмотрены циклы современных теплоэнергетических установок: паротурбинных на органическом и ядерном топливе, газотурбинных, двигателей внутреннего сгорания, реактивных газовых двигателей, парогазовых установок, холодильных установок и тепловых насосов. Для каждого цикла проведен термодинамический анализ влияния параметров рабочего тела на его экономичность и проанализированы современные варианты схем, позволяющие увеличить его КПД.

В пособии дан термодинамической анализ экономичности современных ТЭУ с применением эксергетического и энтропийного методов с наглядной их иллюстрацией в T,s- диаграммах, что позволило дать объективную картину достоинств и недостатков современных ТЭУ и указать на пути повышения их экономичности.

В конце каждой главы пособия даны вопросы для самопроверки усвоения изученного материала.

По данному пособию автором создан компьютерный учебник. Этот учебник целиком дублирует теоретическую часть пособия с наглядным динамическим цветным графическим сопровождением изучаемого материала. Кроме теоретического курса компьютерный учебник включает вопросы и задачи к каждому его разделу. Эти задания имеют ответы и наглядное графическое сопровождение. В учебнике более 360 задач. В настоящее время учебник доступен пользователям в компьютерном классе кафедры ТОТ ИГЭУ.
ЗАКЛЮЧЕНИЕ

Материал учебного пособия по второй части технической термодинамике дает базовое представление о первом законе термодинамике применительно к открытой термодинамической системе. В нем рассмотрены такие понятия как: работа изменения давления в потоке, техническая работа, эксергия вещества в потоке.

Дан подробный анализ основных процессов, протекающих в теплоэнергетических установках: истечения газов и паров через сопловые каналы, торможения в диффузорах, смешения в объеме, потоке и при заполнении объема.

Рассмотрены циклы современных теплоэнергетических установок: паротурбинных на органическом и ядерном топливе, газотурбинных, двигателей внутреннего сгорания, реактивных газовых двигателей, парогазовых установок, холодильных установок и тепловых насосов. Для каждого цикла проведен термодинамический анализ влияния параметров рабочего тела на его экономичность и проанализированы современные варианты схем, позволяющие увеличить его КПД.

В пособии дан термодинамической анализ экономичности современных ТЭУ с применением эксергетического и энтропийного методов с наглядной их иллюстрацией в T,s- диаграммах, что позволило дать объективную картину достоинств и недостатков современных ТЭУ и указать на пути повышения их экономичности.

В конце каждой главы пособия даны вопросы для самопроверки усвоения изученного материала.

По данному пособию автором создан компьютерный учебник. Этот учебник целиком дублирует теоретическую часть пособия с наглядным динамическим цветным графическим сопровождением изучаемого материала. Кроме теоретического курса компьютерный учебник включает вопросы и задачи к каждому его разделу. Эти задания имеют ответы и наглядное графическое сопровождение. В учебнике более 360 задач. В настоящее время учебник доступен пользователям в компьютерном классе кафедры ТОТ ИГЭУ.
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Рис. 1.1. Обобщенная схема теплоэнергетической установки











1





2





3





4





к1








к2





Р0





Р0





Рк





Рк





К





ГТ





кс     





ПТ





КУ





s





Т





q2П





Тос





q2Г





q1





dГ





Рис.1.2. Индикаторная диаграмма для цилиндра расширения теплоэнергетической установки
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Рис.1.3. Изображение работы изменения давления в потоке для обратимого процесса расширения в Р,v - диаграмме 
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Рис.1.4. Изображение работы изменения давления в потоке для обратимого процесса в T,s - диаграмме
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Рис. 1.5. Работа изменения давления в потоке для водяного пара в T,s- диаграмме
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Рис.1.6. Обратимый 1-2 и необратимый 1-2* процессы расширения газа в P,v- диаграмме
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Рис.1.7. Обратимый 1-2 и необратимый 1-2* процессы расширения газа в T,s- диаграмме
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Рис.1.8. Обратимый 1-2 и необратимый 1-2* процессы адиабатного расширения идеального газа в P,v- диаграмме
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Рис.1.9. Обратимый 1-2 и необратимый 1-2* процессы адиабатного расширения идеального газа в T,s- диаграмме





loi





loтр





loтр





Т�





s



















































































ТКi�





ТК�





1





2





2*





B’         A’                1’         2’





To





Po





PК





А





В





To





T





s





1’





2’





loi





loтр





Рис. 1.10. Изображение работы изменения давления в потоке для необратимого адиабатного расширения водяного пара в T,s- диаграмме
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Рис. 1.11. Изображение работы изменения давления в потоке для процесса необратимого адиабатного расширения водяного пара в h,s- диаграмме
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Рис. 1.12. Изображение работы изменения давления в потоке для произвольного необратимого процесса 1-2* идеального газа в P,v - диаграмме
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Рис.1.13. Изображение работы изменения давления в потоке для произвольного необратимого процесса 


1-2* идеального газа в T,s - диаграмме








P0





h2=const





h2i=const





А’





В’





B





А





2*





1





T1





х=0





K


(





l0i





х=1





Pк





3





2





Рис.1.14 Изображение работы изменения давления в потоке для произвольного необратимого процесса 1-2* водяного пара 


в T,s - диаграмме
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Рис. 1.15. Изображение работы изменения давления в потоке для произвольного обратимого 12 и необратимого 12’ процессов в P,v- диаграмме
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Рис.1.17. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов идеального газа в T,s - диаграмме
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Рис. 1.16. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого 12 и необратимого 12* процессов сжатия идеального газа в P,v- диаграмме
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Рис. 1.18. Изображение работы изменения давления в потоке для обратимого адиабатного 12, изотермического 13 и двухступенчатого с промежуточным охлаждением 1аbc процессов сжатия в P,v- диаграмме
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Рис. 1.19. Схема двухступенчатого компрессора с промежуточным охлаждением воздуха водой
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Рис.1.20. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов сжатия водяного пара в h,s - диаграмме
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Рис. 1.21. Процесс адиабатного сжатия воды в насосе 


в P,v- диаграмме
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Рис.1.22. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов сжатия водяного пара в T,s - диаграмме
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Рис.1.23. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов сжатия воды в T,s - диаграмме





Рис.1.24. Изображение работы изменения давления в потоке для адиабатного обратимого и необратимого процессов сжатия водяного пара и воды в h,s - диаграмме
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Рис. 1.25. Изображение работы изменения давления в потоке для обратимого 1-2 и необратимого 1-2* произвольных процессов сжатия идеального газа в P,v- диаграмме
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Рис.1.26. Изображение работы изменения давления в потоке для обратимого 1-2 и необратимого 1-2* произвольных процессов сжатия идеального газа в T,s - диаграмме
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Рис.1.27. Изображение работы изменения давления в потоке для произвольного обратимого 1-2 и необратимого 1-2* процессов сжатия водяного пара в T,s - диаграмме
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Рис. 2.1. Схема тепловой машины к выводу расчетного выражения эксергии вещества в потоке





Рис. 2.2. Изображение эксергии вещества в потоке в h,s- диаграмме
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Рис. 2.3. К анализу потерь эксергии вещества в потоке при необратимом адиабатном процессе его расширения
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Рис. 3.1. Эпюра скоростей в сечении трубы при стационарном истечении вещества
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Рис. 3.2. Пояснение к уравнению неразрывности потока





Рис. 3.3. Схема к пояснению закона сохранения энергии для вещества, движущегося по каналу
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Рис. 4.1. Схема суживающегося соплового канала
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Рис. 4.2. К пояснению наличия критических параметров и выбору профиля сопловых каналов
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Рис. 4.3. Изменение удельного объема, скорости и площади сечения соплового канала при истечении идеального газа в сопловом канале от давления Ро до Р=0
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Рис. 4.4. Процессы критического расширения газа в сопловых каналах при одинаковых То и разных Ро
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Рис. 4.5. Расходные характеристики сопла при различных критических перепадах давлений и одинаковых начальных температурах
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Рис. 4.6. К расчету комбинированного 


(сверхкритического) сопла с расширяющейся частью
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Рис. 4.7. К определению показателя адиабаты и критического давления в процессах истечения водяного пара в сопловых каналах
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Рис. 4.8. Необратимый (с трением) процесс истечения водяного пара через комбинированное сопло
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Рис. 4.9. Пояснение к соотношению объемов в конце обратимого (1-2) и необратимого (1-2*) процессов истечения водяного пара в сопловом канале в области влажного пара
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Рис. 4.10. Схема докритического диффузора
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Рис.4.12. Идеальный и действительный процессы полного торможения водяного пара в диффузоре в T,s - диаграмме
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Рис. 4.11. Идеальный и действительный процессы полного торможения водяного пара в диффузоре в P,v- диаграмме
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Рис. 4.13. Идеальный и действительный процессы полного торможения водяного пара в диффузоре в h,s - диаграмме
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Рис. 4.14. Схемы устройств, процессов полного торможения потока газа а) и их процессы в h,s-диаграмме б)
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Рис. 4.15. Схема измерения температуры потока газа в трубе
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Рис. 4.16. Необратимый (с трением) процесс истечения водяного пара через комбинированное сопло с начальной скоростью со>0
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Рис. 5.1. Изменение основных параметров и скорости потока в процессе его дросселирования
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Рис. 5.2. Объяснение снижения давления в процессе дросселировании
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Рис. 5.3. Условные процессы дросселирования в h,s- диаграмме: а – отверстие сопло, b – отверстие диффузор, с – пористая пробка 
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Рис. 5.4. К анализу потерь эксергии и работы изменения давления в потоке в процессе дросселирования
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Рис. 5.5. Процессы дросселирование водяного пара в h,s - диаграмме
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Рис. 5.7. Иллюстрация к изменению температуры жидкой фазы воды при ее дросселировании в области высоких температур в h,s- диаграмме
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Рис. 5.6. Иллюстрация к изменению температуры жидкой фазы воды при ее дросселировании в области низких температур в h,s- диаграмме
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Рис. 5.8. Линии инверсии для воды и водяного пара в Р,Т- диаграмме





Рис. 6.1. Схема смешения двух газов в объеме: а – состояние газов до смешения, б – состояние газов после смешения
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Рис. 6.2. Схема процесса смешения нескольких потоков веществ
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Рис. 6.3. Графическое изображение  в h,s- диаграмме увеличения энтропии системы при смешении двух одинаковых веществ с одинаковыми давлениями
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Рис. 6.4. Графическое изображение в h,s- диаграмме увеличения энтропии системы при смешении двух одинаковых веществ с давлениями Р2>P1=Pсм
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Рис. 6.5. Графическое изображение в h,s- диаграмме увеличения энтропии системы при смешении двух одинаковых веществ с давлениями Р2>P1>Pсм





Pсм





P1





∆sс





P2





M





Mo





2





1





hсм





h2





h1





sсм





s*





s1





s2





s





h





(





(





(





(





B





D





C





A





Pсм





P1





P2





Рис. 6.6. Схема смешения двух потоков одинаковых веществ в эжекторе (Р2>Pсм>P1): A – сопло, В – область входа второго потока в камеру смешения, С – камера смешения, D – диффузор
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Рис. 6.7. Графическое изображение в h,s- диаграмме увеличения энтропии системы при смешении двух одинаковых веществ в эжекторе (Р2>Pсм>P1)
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Рис. 6.8. Схема смешения при заполнении из магистрали газом объема
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Рис. 7.1. Схема паротурбинной установки на влажном насыщенном водяном паре: ПК – паровой котел, ПТ – паровая турбина; К-р – конденсатор паровой турбины; К – компрессор; ЭГ – электрический генератор
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Рис. 7.2. Цикл Карно в области влажного насыщенного водяного пара в T,s - диаграмме
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Рис.7.3. Схема ПТУ на перегретом паре и сжатии рабочего тела в жидкой фазе: ПК – паровой котел, ПП – пароперегреватель, ИСП – испарительная поверхность, ЭК – экономайзер; ПТ – паровая турбина; К-р – конденсатор паровой турбины; Н – насос; ЭГ – электрический генератор
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Рис. 7.4. Обратимый цикл простой ПТУ в P,v - диаграмме
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Рис.7.6. Обратимый цикл простой ПТУ в h,s - диаграмме
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Рис. 7.5. Цикл ПТУ на перегретом водяном паре и сжатии рабочего тела в области жидкости в T,s - диаграмме
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Рис. 7.7. Схема тепловых потоков в простой ПТУ
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Рис. 7.7. Простой необратимый цикл ПТУ в T,s - диаграмме
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Рис.7.6. Необратимый цикл простой ПТУ в h,s - диаграмме
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Рис.7.9. Схема энергетических преобразований в ПТУ 
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Рис.7.10. К анализу влияния величины Ро на тепловую экономичность цикла ПТУ в h,s- диаграмме
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Рис. 7.11. К анализу влияния Ро на КПД цикла ПТУ в T,s - диаграмме





s





Т





2





To1





А





1’





To2





Т2m





Т2=Тос





Т1m





1





2’





х=0





К


(





х=1





Po





Рис. 7.12. К анализу влияния tо на КПД цикла ПТУ в T,s - диаграмме
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Рис .7.13. Сопряженные параметры ПТУ в h,s- диаграмме
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Рис. 7.14. Зависимость термического КПД цикла ПТУ от начального давления и температуры пара перед турбиной
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Рис. 7.15. К анализу влияния Рк на КПД цикла ПТУ в T,s - диаграмме
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Рис. 7.16. Цикл ПТУ на сверхкритическом давлении в T,s - диаграмме
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Рис. 7.17. Схема паротурбинной установки с вторичным пароперегревателем: ПК – паровой котел, ПП – пароперегреватель; ВПП – вторичный пароперегреватель; ПТ – паровая турбина; К-р – конденсатор паровой турбины; Н – насос; ЭГ – электрический генератор
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Рис.7.18. Идеальный цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в T,s - диаграмме
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Рис.7.19. Обратимый цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в h,s- диаграмме
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Рис.7.20. Анализ влияния давления вторичного перегрева пара на КПД цикла ПТУ в T,s - диаграмме
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Рис. 7.21. Зависимость термического КПД ПТУ от давления вторичного перегрева: (tо – КПД цикла без вторичного перегрева пара; (tmaxвп – максимальное значение КПД при давлении вторичного перегрева РВПопт
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Рис. 7.22. Реальный (необратимый) цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в T,s - диаграмме
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Рис. 7.23. Необратимый (действительный) цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в h,s- диаграмме
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Рис. 7.24. Цикл регенеративной ПТУ на насыщенном водяном паре с постоянным расходом рабочего тела в T,s - диаграмме
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Рис. 7.25. Схема регенеративной ПТУ на насыщенном водяном паре с постоянным расходом рабочего тела
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Рис. 7.26. Схема регенеративной ПТУ с тремя смешивающими регенеративными подогревателями: П1, П2 и П3
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Рис. 7.27. Обратимый (идеальный) цикл ПТУ с тремя смешивающими регенеративными подогревателями в T,s - диаграмме
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Рис. 7.28. Обратимый цикл ПТУ с тремя смешивающими регенеративными подогревателями в h,s- диаграмме
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Рис. 7.29. Схема потоков подогревателя П1
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Рис. 7.30. Схема потоков подогревателя П2
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Рис. 7.31. Схема потоков подогревателя П3





Рис. 7.32. Обратимый процесс расширения пара в турбине с тремя регенеративными отборами в h,s – и h,( - диаграммах
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Рис. 7.33. Необратимый цикл ПТУ с тремя смешивающими регенеративными подогревателями в T,s - диаграмме
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Рис. 7.34. Необратимый цикл ПТУ с тремя смешивающими подогревателями в h,s- диаграмме
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Рис. 7.35. Схема ПТУ с одним смешивающим регенеративным подогревателем
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Рис. 7.36. Зависимость термического КПД ПТУ от температуры питательной воды (давления отбора) пара на регенеративный подогреватель при различном числе подогревателей – n
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Рис. 7.37. Схема ПТУ с одним поверхностным регенеративным подогре-


вателем и двумя вариантами возврата конденсата из него в цикл
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Рис. 7.38. Схема потоков в поверхностном подогревателе (а); график изменения температур греющего пара и воды по поверхности нагрева подогревателя F (б)
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Рис. 7.39. Схема (а) и цикл в T,s – диаграмме (б) теплофикационной противодавленческой ПТУ 
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Рис. 7.40. Схема теплофикационной паротурбинной установки с вторичным пароперегревателем: ПК – паровой котел; ВПП – вторичный пароперегреватель; ЧВД и ЧНД – часть высокого и низкого давления турбина; ТП – тепловой потребитель; П1 – смешивающий регенеративный подогреватель; СМ – смеситель воды
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Рис. 7.41. Теплофикационный цикл ПТУ с вторичным перегревом пара в h,s- диаграмме
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Рис. 7.42. Схема потоков подогревателя П1
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Рис. 7.43. Схема потоков смесителя





Рис. 7.44. К анализу цикла ПТУ АЭС на насыщенном водяном паре в T,s – диаграмме
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Рис. 7.45. Реальный цикл АЭС на насыщенном водяном паре в T,s- диаграмме
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Рис. 7.47. Зависимость термического КПД цикла АЭС от давления перегрева пара: (tо – КПД цикла без перегрева пара; (tmax – максимальное значение КПД; РВПопт – значение оптимального давления перегрева пара
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Рис. 7.46. Схема одноконтурной АЭС на насыщенном водяном паре: РБМК – ядерный реактор кипящего типа; С – сепаратор; ПП – пароперегреватель; ЧВД – часть высокого давления и ЧНД – низкого давления турбины; П1 – смешивающий регенеративный подогреватель
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Рис. 7.48. Цикл АЭС на насыщенном паре в h,s - диаграмме
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Рис. 7.49. Схема потоков в сепараторе пара
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Рис. 7.50. Схема потоков пароперегревателя
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Рис. 7.51. Схема потоков подогревателятеля
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Рис. 7.52. Схема двухконтурной АЭС на насыщенном водяном паре: ВВЭР – водо-водяной энергетический реактор; ПГ – парогенератор; С – сепаратор; ПП – пароперегреватель; ЧВД – часть высокого давления и ЧНД – низкого давления турбины; П1 – смешивающий регенеративный подогреватель
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Рис. 7.53. Схема трехконтурной АЭС на перегретом водяном паре: БН – реактор на быстрых нейтронах; МГДН – магнитогидродинамический насос; ПТ – промежуточный теплообменник; ПГ – парогенератор; ПП – пароперегреватель; ВПП – вторичный пароперегреватель
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Рис. 7.54. Схема АЭС с высокотемпературным газовым реактором (ВТГР): ГД – газодувка; ПГ – парогенератор; ПП – пароперегреватель; ВПП – вторичный пароперегреватель
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Рис. 7.55. Потери теплоты в необратимом цикле простой ПТУ в T,S - диаграмме
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Рис. 7.56. Потери эксергии в необратимом цикле простой ПТУ 


в T,S- диаграмме
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Рис. 8.1. Схема газотурбинной установки замкнутого цикла: К – компрессор; ТО – теплообменник; ГТ – газовая турбина; ЭГ – электрический генератор; ПД – пусковой двигатель; ОХЛ – охладитель
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Рис. 8.2. Схема газотурбинной установки разомкнутого цикла: К – компрессор; КС – камера сгорания; ГТ – газовая турбина; ЭГ – электрический генератор; ПД – пусковой двигатель; G – расход воздуха; В – расход топлива
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Рис. 8.3. Схема камеры сгорания ГТУ: 1 – форсунка (горелка); 2 – концентрические жаропрочные трубы; 3 – корпус
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Рис. 8.4. Идеальный цикл разомкнутой ГТУ: а) – в P,v- диаграмме; 


б) – в Т,s- диаграмме
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Рис. 8.5. К анализу влияние степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность идеального цикла ГТУ
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Рис. 8.6. К анализу влияния степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность идеального цикла ГТУ
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Рис. 8.7. К анализу влияния степени повышения давления воздуха в компрессоре и температуры Т3 на тепловую экономичность идеального цикла ГТУ при Т3(2)>Т3(1)
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Рис. 8.8. Реальный цикл разомкнутой ГТУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 8.9. К анализу влияния степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность реального цикла ГТУ
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Рис. 8.10. К анализу влияния ( и степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность реального цикла ГТУ: (2>(1 , индекс 1 соответствует (1, а 2 – (2





(





(





li2





l





1





(tmax1





(ioпт2





(i1





(ioпт1





(t





(tmax2





(i2





li1





5





6





ТО





4





3





2





B





Рис. 8.11. Схема регенеративной ГТУ разомкнутого цикла: К – компрессор; ТО – теплообменник; КС – камера сгорания; ГТ – газовая турбина; ЭГ – электрический генератор; ПД – пусковой двигатель; G – расход воздуха; В – расход топлива
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Рис. 8.12. Действительный регенеративный цикл разомкнутой ГТУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 8.13. Зависимость влияния степени повышения давления воздуха в компрессоре на тепловую экономичность реального простого и регенеративного циклов ГТУ: индекс «р» соответствует регенеративному циклу
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Рис. 8.14. Регенеративный цикл Карно в T,s- диаграмме
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Рис. 8.16. Регенеративный цикл ГТУ с двухступенчатым сжатием и расширением рабочего тела в T,s- диаграмме
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Рис. 8.15. Схема регенеративной двухступенчатой ГТУ: К1, К2 – компрессор 1-й и 2-й ступеней; ТО – теплообменник; ГТ1, ГТ2 – газовая турбина 1-й и 2-й ступеней; КС1, КС2 – камеры сгорания, ЭГ – электрический генератор; ПД – пусковой двигатель; ОХЛ – охладитель
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Рис. 8.17. Действительный цикл разомкнутой ГТУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 8.18. Потери эксергии в действительном цикле простой ГТУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 9.1. К анализу плюсов и минусов циклов ГТУ и ПТУ в T,s - диаграмме
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Рис. 9.2. Пояснение целесообразности объединения циклов ГТУ и ПТУ в единый цикл ПГУ в T,S - диаграмме
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Рис. 9.3. Схема парогазовой установки с котлом-утилизатором:


К – компрессор; КС– камера сгорания; ГТ – газовая турбина; КУ – котел-утилизатор; ПТ – паровая турбина; G – расход воздуха; D – расход пара
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Рис. 9.4. Цикл ПГУ с КУ в T,s- диаграмме
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Рис. 9.5. Схема парогазовой установки с низконапорным парогенератором: К – компрессор; КС – камера сгорания; ГТ – газовая турбина; НПГ – низконапорный парогенератор; ПТ – паровая турбина; G – расход воздуха; D – расход пара; В1 – расход топлива в КС; В2 – расход топлива в НПГ
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Рис. 9.6. Цикл ПГУ с НПГ в T,s- диаграмме
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Рис. 9.7. Схема парогазовой установки с высоконапорным парогенератором: К – компрессор; ГТ – газовая турбина; ВПГ – высоконапорный парогенератор; ГВП – газоводяной подогреватель; ПТ – паровая турбина; G – расход воздуха; D – расход пара; В – расход топлива в ВПГ
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Рис. 9.8. Цикл ПГУ с ВПГ в T,s- диаграмме
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Рис. 9.9. Схема полузависимой ПГУ: К – компрессор; КС– камера сгорания; ГТ – газовая турбина; ГВП – газоводяной подогреватель; ПТ – паровая турбина; G – расход воздуха; D – расход пара; В1 – расход топлива в КС; В2 – расход топлива в ПГ
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Рис. 9.10. Цикл полузависимой ПГУ в T,s- диаграмме
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Рис. 10.1. К обоснованию принципа работы холодильной установки в T,s - диаграмме





Т2=Тос





S





Т1





∆Sхол





Q





Рис. 10.2. Схема воздушной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; D – детандер; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель;  G – расход воздуха
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Рис. 10.3. Идеальный цикл воздушной холодильной установки в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.4. Пояснение к анализу экономичности идеального цикла ВХУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.5. Зависимость (t и q2 от степени повышения давления воздуха в компрессоре идеальной ВХУ
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Рис. 10.6. Пояснение к анализу экономичности реального цикла ВХУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.7. Зависимость (i и q2i от степени повышения давления воздуха в компрессоре реальной ВХУ
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Рис. 10.8. Идеальный цикл паро-компрессорной холодильной установки на фреоне в T,s - диаграмме
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Рис. 10.9. Схема паро-компрессорной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; Рд – редуктор; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель; G – расход воздуха





Q2





Q1





ЭД





ОХЛ





Рд





ХК





К





1





2





3





4





G





6





2'





q1





Тхт





Тос





h3=const





2





1





5





4





х=0





К


(





х=1





3





Рис. 10.10. Реальный цикл паро-компрессорной холодильной установки на фреоне в T,s - диаграмме
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Рис. 10.11. Схема реальной паро-компрессорной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; Рд – редуктор; С – сепаратор; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель 
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Рис. 10.12. Схема паро-компрессорной установки теплового насоса: К – компрессор; ТО – теплообменник; ТП – тепловой потребитель; Рд – редуктор; ЭД – электродвигатель; G – расход воды
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Рис. 10.10. Реальный цикл паро-компрессорного теплового насоса на воде в T,s - диаграмме
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Рис. 11.1. Схема цилиндра ДВС и его индикаторная диаграмма:


1к – впускной клапан; 2к – выпускной клапан; ВМТ – верхняя мертвая точка; НМТ – нижняя мертвая точка; L – длина хода поршня; f – площадь сечения цилиндра
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Рис. 11.2. Схема цилиндра ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме: Н – топливный насос; К – карбюратор; С – электрическая свеча





Топливо





К





Н





Воздух





С





Рис. 11.3. Идеальный цикл ДВС с подводом теплоты при V=const в Т,s- диаграмме
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Рис. 11.4. Зависимость термического КПД цикла ДВС с подводом теплоты при постоянном объеме от ( и к





1,2





1,3





К=1,4





(





(t





0,6





0,4





0,2





11





9





7





5





3





0





1





1,35





1,25





Топливо





Рис. 11.5. Схема цилиндра дизельного ДВС:


Н – топливный насос; К – компрессор; Ф – форсунка





Ф





Н





Воздух





Воздух





К





Рис. 11.6. Идеальный цикл ДВС с подводом теплоты при Р=const в Т,s- диаграмме
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Рис. 11.7. Зависимость термического КПД цикла ДВС с подводом теплоты при постоянном давлении от ( и (
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Рис. 11.8. Схема цилиндра ДВС со смешанным подводом теплоты: Н – топливный насос; Ф – форсунка; ФК – форкамера
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Рис. 11.9. Идеальный цикл ДВС со смешанным подводом теплоты к рабочему телу в Т,s- диаграмме
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Рис. 11.10. Циклы ДВС с одинаковыми q1 и 


реальными ( в Т,s- диаграмме
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Рис. 11.11. Циклы ДВС с одинаковыми q1 и Рmax


в Т,s- диаграмме
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Рис. 12.1. Схема прямоточного ВРД и график изменения давления и скорости газов в нем: 1 – диффузор; 2 – камера сгорания; 3 - сопло
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Рис. 12.2. Идеальный цикл прямоточного ВРД: а – в P,v- диаграмме; 


б – в Т,s- диаграмме
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Рис. 12.3. Схема сверхзвукового прямоточного ВРД: 


1 – сверхкритический диффузор; 2 – камера сгорания; 


3 – сопло Лаваля
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Рис. 12.4. Схема сверхзвукового прямоточного ВРД: 1 – конусный обтекатель; 2 – сверхкритический диффузор; 3 – камера сгорания; 4 – сопло Лаваля





Рис. 12.6. Идеальный цикл турбокомпрессорного ВРД в P,v- диаграмме
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Рис. 12.5. Схема турбокомпрессорного ВРД: 1 – сверхкритический диффузор; 2 – компрессор; 3 – камера сгорания; 4 – газовая турбина; 5 – сопло Лаваля
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