
 «Вестник ИГЭУ»    Вып. 2     2016 г. 

 

 

 ФГБОУВО «Ивановский государственный энергетический университет имени В.И. Ленина» 

1 

 

УДК 621.135 
 

Перспективы применения двухъярусных проточных частей  
в цилиндрах низкого давления мощных паровых турбин1 

 
А.С. Седлов

1
, А.Е. Зарянкин

1
, А.Н. Рогалев

1
, Е.Ю. Григорьев

2
,  И.В. Гаранин

1
, С.К. Осипов

1
 
 

1
ФГБОУВО Национальный исследовательский университет «МЭИ», г. Москва, Российская Федерация 

2
ФГБОУВО «Ивановский государственный энергетический университет им. В.И. Ленина»,  

г. Иваново, Российская Федерация 
E-mail: garanin91@rambler.ru 

 
Авторское резюме 

 
Состояние вопроса: Среди показателей, характеризующих паротурбинные блоки электростанций, важное место 

занимает удельная металлоемкость паровой турбины. Указанный показатель снижается обратно пропорционально 
мощности турбины. В свою очередь, ее предельная мощность определяется пропускной способностью цилиндров 
низкого давления. Традиционно для ее увеличения при создании новой мощной турбины идут по пути увеличения 
числа цилиндров низкого давления либо увеличения длин лопаток последних ступеней. Однако данные методы 
имеют технические ограничения по количеству соединяемых роторов в целях обеспечения их соосности в случае 
повышения мощности турбины за счет увеличения цилиндров, а в случае увеличения длин последних лопаток воз-
никают вопросы обеспечения их прочности. В конечном счете оба отмеченных метода резко увеличивают стои-
мость паротурбинного блока. В настоящее время в литературе появляются работы, направленные на решение от-
меченных технических проблем в целях повышения единичной мощности турбомашин, например, за счет исполь-
зования последних лопаток длиной 1500 мм и более. Однако необходимо понимать, что увеличение площади вы-
хлопа из турбомашины лишь за счет увеличения длин последних лопаток не дает возможности получить экономич-
но и надежно работающую проточную часть турбины. Здесь встают новые проблемы: резко возрастают потери на 
верность ступени, увеличивается габаритная ширина турбомашины и т.д. В связи с этим в настоящее время остро 
стоит вопрос разработки новых, технически реализуемых способов повышения мощности турбоустановок. 
Материалы и методы: Использованы отработанные методы тепловых и аэродинамических расчетов осевых тур-

бомашин, а также методы математического CFD моделирования. 
Результаты: Выполнены тепловые и аэродинамические расчеты унифицированных цилиндров низкого давления с 

увеличенной до 1400 мм лопаткой последней ступени и цилиндров низкого давления с двухъярусными ступенями. 
На основании этих расчетов и проведенного сравнения рассматриваемых вариантов разработан эскизный проект 
нового двухъярусного цилиндра низкого давления на базе двухъярусных ступеней, позволяющий увеличить на 50 % 
мощность паротурбинного блока. 
Выводы: Результаты проведенных разработок позволяют создать одновальную высокооборотную турбину мощно-

стью в 2000 МВт, не имеющую аналогов в мировом паротурбостроении. 

 
Ключевые слова: цилиндр низкого давления, паровая турбина, двухъярусная ступень, двухъярусная проточная 

часть, торцевая площадь выхлопа, методы математического моделирования. 
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Abstract  

 
Background: Among the indicators characterizing steam-turbine blocks of power plants, an important place is taken by 

specific metal consumption of the steam turbine. This indicator value decreases in inverse proportion to turbine power. In its 
turn, its maximum power depends on the capacity of low pressure cylinders (LPC). To design a new more powerful turbine, 
the capacity is traditionally increased by installing more low-pressure cylinders or lengthening the exhaust blades. However, 
these methods have technical restrictions by the number of the connected rotors for the purpose of ensuring their coaxiality 
in case of turbine power increase by installing more cylinders, and lengthening the exhaust blades raises serious concerns 
of ensuring their durability. Eventually, both of the described methods sharply increase the cost of a steam-turbine block. 
Now in literature there are works aimed at solving the described technical problems for the purpose of increasing single 
power of turbomachines, for example, by using exhaust blades 1500 or more mm in length. However, it is necessary to un-
derstand that increasing the turbomachine exhaust area only by lengthening the exhaust blades cannot produce a cost-
efficient and reliably working wheel space of the turbine. It causes new problems: sharply increasing losses from exhaust 
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area fidelity, bigger dimensional width of a turbomachine, etc. Therefore, it is now very urgent to develop new technically 
realizable ways of turbine plant power increase. 
Materials and methods: The study employed well-tried methods of thermal and aerodynamic calculations of axial turbo-

machinery as well as methods of mathematical CFD simulation. 
Results: We have made thermal and aerodynamic calculations of the unified LPC with the exhaust blades lengthened up to 

1400 mm and LPC with two-tier stages. Based on these calculations and the comparison of the considered options, we 
have made a schematic design of new two-tier LPC increasing the steam-turbine power by 50 %. 
Conclusions: The research results allow us to design a single-shaft high-speed turbine with the capacity of 2000 MW that 

has no analogues in the world steam turbine construction. 

 
Key words: low-pressure cylinder, steam turbine, two-tier stage, two-tier wheel space, end exhaust area, mathematical 

modeling methods. 
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Задача повышения единичной мощности 
энергоблоков представляет большой практиче-
ский интерес, так как ее решение позволит суще-
ственно снизить удельную металлоемкость и, как 
следствие, удельные капиталовложения. Повы-
шение мощности энергоблоков, как правило, осу-
ществляется посредством увеличения расхода 
пара через проточную часть турбины. Фактором, 
ограничивающим расход пара, является пропуск-
ная способность последних ступеней цилиндров 
низкого давления. 

Для рассмотрения принципиально возмож-
ных способов повышения мощности паровой тур-
бины обратимся к следующей формуле, характе-
ризующей предельную мощность цилиндра низко-
го давления (ЦНД) [1]: 
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где aF  – суммарная торцевая площадь выхло-

па, м
2
; с2 – средне-расходная скорость выхода па-

ра из рабочей решетки последней ступени, м/с;  
v2 – удельный объем пара за последней ступенью, 
м

3
/кг; H0 – располагаемый теплоперепад ЦНД, 

кДж/кг; m – коэффициент, учитывающий выработ-
ку энергии потоками пара, в большинстве случаев 

1,1 < m < 1,3; oi – внутренний относительный 
КПД ЦНД. 

Согласно (1), предельная мощность ЦНД 
зависит от целого ряда факторов. Рассмотрим 
последовательно каждый из них. 

Средне-расходная скорость за последней 
ступенью при известной местной скорости звука 
может быть выражена через число Маха (М2а). Для 
современных выхлопных патрубков значение М2а 
близко к предельному и составляет на сегодняш-
ний день 0,75. Его повышение приведет к резкому 
возрастанию сопротивления выхлопного патрубка 
ЦНД, а значит, к росту давления за последней 
ступенью и, как следствие, снижению КПД всей 
установки. Следовательно, увеличение мощности 
за счет роста М2а выше 0,75 нецелесообразно. 

Удельный объем v2 зависит от давления за 
последней ступенью (pк). Повышение конечного 
давления приведет к ухудшению экономичности 
всей турбоустановки. Переход, например, с  
p2 = 3,5 кПа к p2 = 5 кПа при тех же размерах по-

следней ступени повышает расчетную мощность 
турбины за счет увеличения предельного расхода 
пара примерно на 25 %, в то же время КПД уста-

новки снижается на Э /Э = 0,5 % при сверхкри-
тических начальных параметрах пара. 

Мощность может быть также повышена за 
счет увеличения располагаемого теплоперепада 
H0, зависящего от параметров термодинамическо-
го цикла, которые определяются, в основном, 
давлением и температурой свежего пара. В на-
стоящее время наиболее распространены энерго-
блоки со сверхкритическими параметрами пара. 
Однако переход на более высокие параметры не-
разрывно связан с проблемами создания новых 
конструкционных материалов. Обозначенная про-
блема активно решается в мировом научном со-
обществе, но к текущему моменту она не имеет 
однозначного решения.  

На основании вышесказанного, влияние на 
рассмотренные выше параметры (с2, v2, H0) не 
может являться способом существенного увели-
чения мощности паросиловой установки. Наибо-
лее перспективным способом увеличения мощно-
сти является увеличение суммарной площади вы-
хлопа ЦНД. 

Задача по увеличению площади выхлопа 
может быть решена либо количественно – за счет 
увеличения количества выхлопов, либо качест-
венно – за счет увеличения пропускной способно-
сти ЦНД при сохранении количества выхлопов 
пара в конденсатор. Однако количественное ре-
шение – увеличения числа выхлопов – также име-
ет ограниченные возможности применения, свя-
занные с возможностями обеспечения вибрацион-
ной надежности валопровода турбины. В связи с 
этим необходимо найти качественный способ ре-
шения поставленной задачи, а именно способ 
увеличения торцевой площади выхлопа цилиндра 
низкого давления. 

В историческом плане проблема повышения 
пропускной способности однопоточных ЦНД поя-
вилась еще 100 лет назад, когда паровые турбины 
стали широко использоваться для выработки 
электроэнергии и возникла практическая потреб-
ность в турбинах большой мощности. 

Поскольку технологические возможности и 
прочностные характеристики сталей и сплавов в 
указанный период времени не позволяли решить 
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проблему увеличения пропуска пара через по-
следние ступени конденсационных турбин тради-
ционной конструкции, то в начале ХХ века были 
запатентованы различные конструктивные реше-
ния, не потерявшие своей актуальности до на-
стоящего времени.  

В 1917 году Бауманом была предложена 
двухъярусная ступень и на ее базе цилиндр низко-
го давления, конструкция которого приведена на 
рис. 1. Применение ступени Баумана позволяет 
разделить в ней поток пара на две части. Одна 
часть потока после разделения поступает в верх-
ний ярус рабочего колеса, где расширяется до 
давления в конденсаторе, а другая часть после 
расширения в нижнем ярусе поступает в послед-
нюю ступень ЦНД. Такое решение позволяет уве-
личить суммарный пропуск пара через цилиндр, 
обеспечив тем самым значительное увеличение 
единичной мощности турбины, однако кроме как в 
отечественной турбине К-200-130/50 оно не нашло 
применения. 

Ограниченность применения ступени рас-
смотренной конструкции связана с рядом ее су-
щественных недостатков. Во-первых, теплопере-
пад верхнего яруса предпоследней ступени ра-
вен сумме теплоперепадов нижнего яруса и по-
следней ступени ЦНД, в результате чего верхний 
ярус работает при отношении скоростей u/сф зна-
чительно меньше оптимального значения. К чис-
лу конструктивных недостатков рассматриваемой 
ступени следует отнести отсутствие раздели-
тельной полки в сопловом аппарате, а также 
должного уплотнения в межъярусном зазоре и 
профилирование решеток без учета особенно-
стей сверхзвукового характера течения в верх-
нем ярусе. Поскольку лопатки верхнего яруса 
являются естественным продолжением пера ло-
паток нижнего яруса, то в нем имеет место уве-
личение потерь, связанных с большой величиной 
веерности решетки.  

         Рис. 1. ЦНД с предпоследней ступенью Баумана 
 

Хорды сопловых лопаток верхнего и нижне-
го ярусов ступени Баумана, а также лопаток по-

следней ступени настолько велики, что их относи-
тельная высота соизмерима с относительной вы-
сотой лопаток первых ступеней [2, 3]. Очевидно, 
что указанные недостатки не позволяют добиться 
высокого уровня КПД ступени Баумана, и, как 
следствие, цилиндра низкого давления в целом. 

Вследствие низкого уровня экономичности 
и надежности, конструктивное решение со ступе-
нью Баумана стало промежуточным шагом в по-
вышении предельной мощности паровых турбин. 
Стремительное развитие металлургии и повыше-
ние качества используемых сталей и сплавов в 
середине ХХ в. позволили отказаться от приме-
нения сложных конструктивных решений и перей-
ти к традиционному на сегодняшний день спосо-
бу повышения пропускной способности ЦНД – 
наращиванию высоты лопатки последней ступе-
ни. Большая часть ныне существующего быстро-
ходного паротурбинного оборудования из мощ-
ностного ряда 300–800 МВт работает с лопаткой 
последней ступени 960 мм. Стремление повы-
сить мощность, а значит, и пропускную способ-
ность, не сооружая дополнительных цилиндров, 
привело к созданию лопатки длиной 1200 мм. 
Дальнейшим шагом является переход на лопатки 
длиной 1300–1400 мм. Проблемам разработки 
лопаток большой длины посвящен ряд работ, где 
отмечается целый ряд проблем, связанных с 
обеспечением необходимой прочности и аэроди-
намической эффективности ступеней, выполнен-
ных на базе таких лопаток [5, 6, 7]. 

Для детального анализа всех преимуществ и 
недостатков данного подхода были проведены аэ-
родинамические и прочностные расчеты проточной 
части четырехступенчатого ЦНД с лопаткой по-
следней ступени высотой 1400 мм (рис. 2).  

 

Рис. 2. ЦНД с лопаткой последней ступени 1400 мм 

 
Проведенные расчеты показали, что наи-

менее экономичной ступенью ЦНД, как и следо-
вало ожидать, является последняя ступень, ло-
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паточный КПД которой составляет ол = 0,71. Ос-
новной причиной такой низкой эффективности 
являются большие потери с выходной скоростью 

Hвс = 40,5 кДж/кг, которые при фиксированной 
осевой площади выхлопа зависят главным обра-
зом от скорости, т. е. от числа Маха на выходе из 
последней ступени, которое при проведении рас-
четов было принято на уровне 0,75, что является 
предельным значением, обеспечивающим эф-
фективную работу выхлопного патрубка турбины.  

Дополнительные потери, связанные с веер-
ностью, влажностью, а также потерями от утечек, 
снижают значение внутреннего относительного 
КПД последней ступени до 55 %. Более того, при-
менение длинной лопатки при всего четырех сту-
пенях в цилиндре приводит к чрезмерно большо-
му углу раскрытия проточной части (более 45 %), 
что в свою очередь неизбежно приведет к высо-
кому уровню потерь в периферийной зоне лопа-
ток. Реально следует ожидать, что КПД такой сту-
пени не будет превышать 50 %, а эффективность 
всего цилиндра окажется весьма невысокой – 
около 80 %. Таким образом, увеличение пропуск-
ной способности цилиндра низкого давления пу-
тем применения более длинных лопаток (свыше 
1200 мм) однозначно приводит к низким показате-
лям экономичности.  

Наряду с обеспечением аэродинамической 
эффективности последних ступеней, важное ме-
сто занимает вопрос прочности. Согласно полу-
ченным в результате прочностного расчета дан-
ным, последняя ступень ЦНД с лопаткой 1400 мм 
будет находиться в критических условиях работы, 
так как коэффициент запаса прочности по растя-
гивающим напряжениям составляет всего 1,3 при 
использовании материала титана ВТ-6. Также 
стоит отметить, что для лопаток большой длины 
характерны высокие значения окружной скорости, 
которая на периферии лопатки длиной 1400 мм 
при корневом диаметре 2,1 м составляет 725 м/с, 
что почти на 100 м/с больше, чем в цилиндрах с 
лопатками длиной 1200 мм. В связи с этим следу-
ет ожидать интенсификации эрозийно-капельного 
износа пера лопатки.  

Столкнувшись с проблемами создания ло-
паток большой длины в 80-х годах минувшего ве-
ка, ученые опять вернулись к идее увеличения 
торцевой площади за счет использования полу-
торного выхлопа. Так, в работах ЦКТИ [4] была 
предложена концепция цилиндра с поворотом 
части потока на 180

о
 (рис. 3).  

Организация потоков рабочей среды сле-
дующая: пар, пройдя нижний ярус предпоследней 
двухъярусной ступени, разделяется на два потока, 
один из которых направляется в последнюю сту-
пень, а второй, развернувшись на 180° в специаль-
ном направляющем устройстве, – в верхний ярус 
предпоследней ступени. Предлагаемое решение 
позволяет устранить один из недостатков ступени 
Баумана – уменьшить располагаемый теплопере-
пад, приходящийся на второй ярус предпоследней 

ступени, который в этом случае будет равен тепло-
перепаду последней ступени ЦНД. Однако возни-
кают очень большие сложности с организацией от-
бора и последующим поворотом потока пара. По-
ворот потока на 180

о
 приводит к неравномерному 

профилю скорости на входе во второй ярус, что 
становится причиной дополнительных потерь, сни-
жающих экономичность ступени на 2–3 %. Послед-
нее обстоятельство, наряду с технической сложно-
стью организации такой проточной части, делает 
рассматриваемый подход труднореализуемым. 

Рис. 3. ЦНД с разделением и поворотом части потока на 180
о 

 

Для того чтобы, с одной стороны, обеспечить 
оптимальный теплоперепад в верхнем ярусе, тем 
самым избежав проблем выхлопа Баумана, а с 
другой стороны, избежать разворота части потока, 
как в конструкции предложенной ЦКТИ, целесооб-
разно перейти к идее использования двухъярусной 
проточной части, где верхний ярус представляет 
собой независимый от нижнего яруса лопаточный 
аппарат, имеющий собственные оптимальные ша-
ги, профили, значения u/cф и реакции. Эскиз про-
точной части одного потока разработанного ЦНД с 
повышенной пропускной способностью представ-
лен на рис. 4, а ее трехмерная модель на рис. 5. 

 
Рис. 4. Проточная часть двухъярусного ЦНД 
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Рис. 5. Трехмерная модель двухъярусной проточной части 

 
Принцип организации движения пара сле-

дующий: поток, пройдя первую ступень ЦНД, раз-
деляется, и основная его часть продолжает рас-
ширяться в четырех ступенях нижнего яруса, а 
другая часть расширяется до давления в конден-
саторе в трех ступенях верхнего яруса. Меньшее 
количество ступеней во втором ярусе, по сравне-
нию с первым, объясняется тем, что их средние 
диаметры больше средних диаметров ступеней 
нижнего яруса, следовательно, и срабатываемые 
теплоперепады на ступенях верхнего яруса боль-
ше, чем на ступенях нижнего яруса. 

Основой для формирования двухъярусной 
проточной части являются двухъярусные лопатки. 
Первые две двухъярусные ступени рационально 
проектировать с одинаковым количеством лопаток 
в нижнем и верхнем ярусе. Последнюю двухъя-
русную ступень целесообразно исполнять с раз-
ным количеством лопаток в ярусах. Для реализа-
ции такого решения была разработана вильчатая 
конструкция двухъярусной лопатки, представлен-
ная на рис. 6. 

Двухъярусные лопатки, по сравнению с 
традиционными, испытывают дополнительные 
растягивающие напряжения, связанные с нали-
чием межъярусной полки, являющейся одной из 
самых нагруженных зон рассматриваемой конст-
рукции. Трехмерные прочностные расчеты пока-
зали, что для обеспечения необходимых пара-
метров прочности вильчатая лопатка должна из-
готавливаться из титана, а толщина межъярусной 
полки лопатки должна быть не менее 20 мм. В 
таком случае ее коэффициент запаса прочности 
составит не менее 2,8. 

Наличие необходимого зазора между ста-
ционарной частью (разделительной полкой сопло-
вого аппарата) и вращающейся частью (раздели-
тельной полкой рабочего колеса) неизбежно при-
водит к возникновению утечки пара с периферий-
ной зоны нижнего яруса в корневую область меж-
венечного зазора второго яруса. Такое направле-
ние утечки рабочей среды объясняется тем, что 
располагаемый теплоперепад, приходящийся на 
ступень второго яруса, превосходит теплоперепад 

соответствующей ступени первого яруса в связи с 
расположением лопаток на бóльших средних диа-
метрах, следовательно, давление пара в межвен-
цовом зазоре второго яруса оказывается мень-
шим, что и приводит к перетоку рабочего тела. 

 

 
Рис. 6. «Вильчатая» двухъярусная лопатка 
 

Расчеты показали, что без применения сис-
темы уплотнений суммарная перетечка через ра-
диальный зазор, равный 2 мм, может составить до 
4,3 % от расхода на входе во вторую ступень ниж-
него яруса, в связи с этим для ее уменьшения бы-
ла разработана система уплотнений зазоров меж-
ду верхним и нижним ярусами. 

Проведенные CFD расчеты различных сис-
тем лабиринтовых уплотнений показали, что наи-
более эффективным является уплотнение  
В.Г. Орлика (рис. 7), представляющее собой регу-
лярно чередующиеся гребни ротора и статора со 

сквозным просветом  > 0 между кромками. Дан-
ное уплотнение нечувствительно к взаимным пе-
ремещениям ротора и статора в виду увеличенно-

го радиального зазора на величину , что позво-
ляет уменьшить расход утечки пара более чем в  
3 раза, по сравнению с вариантом без уплотнения. 

 

 
Рис. 7. Устройство уплотнения В.Г. Орлика  
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Для оценки эффективности прорабатывае-
мого цилиндра был проведен конструкторский 
расчет, включающий профилирование рабочих и 
сопловых лопаток с последующим исследованием 
эффективности полученных профилей на основе 
трехмерного численного моделирования. Особен-
ностью проектирования двухъярусного цилиндра 
является переменный корневой диаметр для сту-
пеней второго яруса. Для большинства сущест-
вующих паровых турбин большой мощности кор-
невой диаметр в ЦНД постоянен или меняется 
незначительно. Это позволяет несколько упро-
стить задачу профилирования тем, что разраба-
тываемые профили располагают на цилиндриче-
ских поверхностях, соосных с осью турбины. Если 
выполняется условие радиального равновесия, то 
линии тока корневого и среднего сечения также 
лежат на цилиндрических поверхностях. Однако в 
периферийной области, особенно при значитель-
ных углах раскрытия меридионального обвода, 
линии тока располагаются уже на конических по-
верхностях. В отечественной школе этим отклоне-
нием, как правило, пренебрегают, упрощая про-
цесс проектирования и изготовления лопаток. 

Для второго яруса характер изменения кор-
невого диаметра предопределяет движение пото-
ка под значительным углом к оси турбины. Поэто-
му особое внимание было уделено правильному 
расположению прорабатываемых профилей на 
разделительных полках. Полученные профили 
для среднего диаметра ступеней верхнего яруса 
представлены на рис. 8. 

 

Рис. 8. Профили верхнего яруса с треугольниками скоростей 
на среднем диаметре 

 
Оптимизация формы профиля, поведенная 

на основе вариативного численного исследования 
аэродинамики проточной части, позволила до-
биться низких профильных потерь, которые для 
лопаток всех ступеней, за исключением послед-
ней, не превышают 3,7 %. Последующий учет до-
полнительных потерь, связанных с утечками, по-
зволил определить значение внутреннего КПД 
ступеней ЦНД.  

Наиболее эффективной ступенью нижнего 
яруса является вторая ступень (рис. 9).  
 

 
Рис. 9. Зависимость внутреннего относительного КПД ступеней 
проточной части двухъярусного ЦНД от номера ступени 

 
В целом для цилиндра наблюдается сниже-

ние КПД от ступени к ступени по ходу движения па-
ра, что объясняется постепенным ростом профиль-
ных потерь и потерь, связанных с влажностью. 

Исключение составляет первая ступень 
нижнего яруса, где из-за небольшой высоты ло-
патки большую долю в потерях составляют конце-
вые потери. Наименее экономичной ступенью ци-
линдра является последняя ступень нижнего яру-
са, ее внутренний относительный КПД составил  
65 %. Низкое значение КПД последних ступеней 
как верхнего, так и нижнего ярусов обусловлено 
большими потерями с выходной скоростью и 
влажностью. Для нижнего яруса потери с выход-
ной скоростью снижают внутренний КПД на 15 %, 
а потери от влажности – на 8 %. Итоговое  значе-
ние внутреннего относительного КПД цилиндра 
низкого давления в двухъярусном исполнении со-
ставило 87,1 %, что в ряде случаев превосходит 
КПД цилиндров низкого давления с традиционной 
проточной частью.  

Повышение единичной мощности паротур-
бинных энергоблоков является одним из основных 
направлений развития современной энергетики. 

Основной преградой на пути повышения 
мощности быстроходных паровых турбин являет-
ся достижение предельной по условиям прочност-
ного состояния длины лопатки последней ступени, 
определяющей торцевую площадь выхлопа и, как 
следствие, максимальный расход пара через тур-
бину и ее мощность. Как показали проведенные 
исследования, перспективным способом решения 
этой задачи может стать новый двухъярусный 
ЦНД повышенной пропускной способности на базе 
новых двухъярусных ступеней. 

Основная идея увеличения выхлопной пло-
щади заключается в переходе к полуторному вы-
хлопу. Разработанная конструкция нового цилин-
дра низкого давления позволяет увеличить расход 
пара в конденсатор, а следовательно, и мощность 
турбоустановки более чем на 40 % при использо-
вании существующей лопатки последней ступени 
длиной 1200 мм, которая является хорошо осво-
енной в турбомашиностроении. Предельная мощ-
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ность быстроходной паровой турбины в случае 
использования цилиндров с двухъярусной проточ-
ной частью может достигать 1800–2000 МВт, в 
зависимости от начальных и конечных параметров 
термодинамического цикла. Формирование про-
точной части цилиндра низкого давления из 
двухъярусных ступеней безусловно является тех-
нически более сложным решением, по сравнению 
с проточными частями традиционной конструкции. 
Однако предложенная конструкция вильчатой ло-
патки, в верхнем ярусе которой установлено 
большее количество лопаток, чем в нижнем, по-
зволяет практически полностью исключить потери 
от веерности. Вариант организации полуторного 
выхлопа на базе двухъярусных ступеней лишен 
недостатков ступени Баумана, также он обеспечи-
вает решение проблем, возникающих при увели-
чении высоты лопатки последней ступени сверх 
1200 мм, к которым относятся не только прочност-
ные проблемы, но и аэродинамические, связан-
ные с увеличением веерности, а также угла рас-
крытия проточной части. Применение разработан-
ных решений позволяет достигнуть значения 
внутреннего относительного КПД цилиндра низко-
го давления 87,1 %, что находится на уровне КПД 
цилиндров традиционной конструкции, а в ряде 
случаев и превосходит его. 

Отмеченные преимущества двухъярусных 
цилиндров делают предложенное техническое 
решение ключом для создания сверхмощных вы-
сокоэффективных паровых турбин. 
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