Тема 6.3. Конструкція та розрахунки на міцність основних елементів статора турбін.

Лекція 27. Міцність корпусів турбін. Розрахунок на міцність діафрагм (сталевих зварювальних, чавунних з замінними сталевими лопатками).

Література: [4] с. 326-328 , [7] с. 116-165; с. 276-342; с. 343-442.

Завдання на СРС. Матеріали, які застосовуються для вироблення корпусів, діафрагм парових турбін. 

Література: [4] с. 326-328  , [7] с. 116-165; с. 276-342; с. 343-442.

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ОСНОВНЫХ ДЕТАЛЕЙ СТАТОРА

ПРОЧНОСТЬ КОРПУСОВ ТУРБИН

Корпуса паровых турбин представляют собой оболочку, конструкция которой усложнена ребрами, фланцами горизонтального и вертикального разъемов, патрубками.

На начальной стадии проектирования пользуются обычно приближенными методами определения напряжений в корпусе, представляя его осесимметричной оболочкой без разъемов, фланцев и патрубков.

После того как конструкция корпуса проработана достаточно подробно, используют метод конечного элемента, тензометрирование модели корпуса, измерения на оптических моделях.

Рассмотрим один из приближенных методов расчета. Из корпуса выделим кольцевой элемент, ограниченный двумя плоскостями, перпендикулярными оси симметрии корпуса, которая обычно совпадает с осью вращения ротора. Внутри этого элемента корпуса давление рабочего тела принимаем постоянным. Рассматривая равновесие выделенного кольца, определим толщину стенки элемента корпуса.

Принимая, что тангенциальные напряжения в корпусе σt должны быть равны допустимым [σ], получаем формулу для определения толщины стенки δс
δс  = р d/(2[σ]),                                                                                        (27.1)

где р — избыточное давление внутри выделенного элемента корпуса; d —внутренний диаметр корпуса.

Для толстостенных корпусов, если отношение наружного диаметра корпуса к внутреннему dн/ d составляет более 1,3, формула (27.1) дает уменьшенную толщину стенки. В этом случае следует пользоваться более точными методами, учитывая сложное напряженное состояние материала корпуса.

После того, как определена толщина корпуса δс для различных элементов корпуса, толщину торцевых стенок корпуса выбирают примерно равной толщине цилиндрической стенки, примыкающей к торцевой части корпуса.

НАПРЯЖЕННОЕ СОСТОЯНИЕ ФЛАНЦЕВОГО СОЕДИНЕНИЯ ГОРИЗОНТАЛЬНОГО РАЗЪЕМА КОРПУСА

При расчете фланцевого соединения принимают те же допущения, что и при приближенной оценке толщины стенки корпуса. Выделяют элемент корпуса, длина которого вдоль оси равна расстоянию между осями двух соседних шпилек фланца. Считают, что этот элемент корпуса нагружен изнутри постоянным избыточным давлением р. Схема фланцевого соединения и условия его нагружения показаны на рис.27.1. Допустим, что воздействие оболочки корпуса на фланец можно заменить сосредоточенной силой Q, приложенной на расстоянии δс/2 от внутренней поверхности корпуса, а закон изменения контактного давления на поверхности горизонтального разъема линейный. Максимальное давление — на наружном краю фланца, а нулевое — на поверхности разъема в точке 0. Обозначим равнодействующую контактного давления через М.
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Рис.27.1. Схема нагружения фланцевого соединения корпуса турбины. 

Положение точки 0 зависит от усилия N, воздействующего на фланец в результате затяжки шпильки. Фланцевое соединение должно обеспечить герметичность горизонтального разъема. Это означает, что точка 0 не может располагаться в пределах отверстия под шпильку, иначе пар из проточной части через неприжатую часть горизонтального разъема и отверстия под шпильки будет выходить наружу. Правее точки приложения силы Q точка 0 на практике не смещается, так как для этого нужны слишком большие усилия затяжки N.
Допустим, что b<с; b>D/2. Необходимо определить усилие затяжки шпильки N, обеспечивающее плотность фланцевого соединения. 
Из условия равновесия следует, что

N  =М + Q.                                                                                                         (27.2)
Равенство нулю моментов относительно точки пересечения оси шпильки с горизонтальным разъемом позволяет записать еще одно соотношение:

Q с— М [а—(а+ b)/3] =0.                                                                                 (27.3) 

Здесь учтено, что при линейном распределении контактного давления равнодействующая М приложена на расстоянии (а+ b)/3 от наружного края фланца.

Решая совместно уравнения (27.2) и (27.3), получаем:

N  = Q [1+Зс/(2а- b)].                                                                                        (27.4)

Ранее уже отмечалось, что величина b не может быть меньше D/2 и не бывает больше с. Следовательно, усилие затяжки шпилек N выбирается в следующих пределах:

Q (1+3с/ (2а— D/2)) < N [1+3с/(2а—с)].                                                        (27.5)

Очевидно, что усилие Q можно определить так:

Q  = pdl/2,                                                                                                           (27.6)
где l — расстояние между соседними шпильками.

Анализ формул (27.4) и (27.6) показывает, что необходимое усилие затяжки N тем меньше, чем меньше l, ширина фланца и расстояние от внутренней поверхности корпуса до оси шпильки.
Обычно расстояние между шпильками выбирают l = (1,5-1,7) D, а расстояние до оси шпильки с+ δс /2, мм, оказывается нельзя сделать меньше следующей величины: с+ δс /2 >0,5 D +(30—40). 

Полученные зависимости позволяют определить минимально необходимое усилие затяжки шпилек. Однако это усилие не остается постоянным в процессе эксплуатации турбины. Под действием высокой температуры материал шпильки ползет и со временем усилие затяжки ослабевает. Очевидно, что первоначальное усилие Nо должно быть больше того, которое получено без учета ползучести материала шпильки.

Если использовать закон изменения напряжений в шпильке во времени, полученный на основе гипотезы течения, то соотношение между начальным усилием затяжки Nо и усилием N в конце заданного срока эксплуатации можно записать так:

Nо/N =[1 — (п - 1) Eσ (n-1) Ω] –1/ (1-n) ,                                                                (27.7)

где σ - напряжение в шпильке при усилии затяжки N, 
Е — модуль упругости материала шпильки; 
Ω — функция времени, определяющая характер кривых ползучести для материала шпильки; 
п — постоянная, определяющая влияние напряжений на вид кривой ползучести.

Значения Ω и п зависят от температуры и для каждого материала определяются по результатам испытаний на ползучесть.

Формула (27.7) позволяет определить усилие затяжки шпильки при сборке турбины, если известно время эксплуатации до перезатяжки.

ПРОЧНОСТЬ ДИАФРАГМ

Каждая половина диафрагмы представляет собой две полукольцевые пластины, связанные друг с другом радиально расположенными лопатками 

(рис. 27.2).

Диафрагмы во время работы турбины нагружены перепадом давлений Δр:

Δр=ро — р1,

где ро — давление перед ступенью; р1— давление за сопловой решеткой.

Для оценки прочности диафрагм используют приближенные формулы, позволяющие оценить эквивалентные напряжения и прогибы диафрагмы. Формулы различны для сварных и литых диафрагм. 
Для чугунных диафрагм с залитыми лопатками:

σэкв = k1Δp(0,1D³)H/J.                                                                                        (27.8)

где σэкв — эквивалентное напряжение в теле диафрагмы; 
k1 — коэффициент, зависящий от отношения внутреннего диаметра диафрагмы d к наружному D; 

J — условный момент инерции относительно оси а-а; 
Н — толщина диафрагмы.

Прогиб δд диафрагмы максимален на контуре диаметром d. Его можно представить как сумму прогиба δл, обусловленного наличием лопаток, и прогиба самого тела диафрагмы δТ:

δд = δТ + δл;                                                                                                        (27.9)
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Рис.27.2. Диафрагма паровой турбины.

δТ = k2Δp(0,1D)5/ E J                                                                                       (27.10)

δл = 0,2Δp dср (dср — d)H³/ Eл Jл zс                                                                  (27.11)

где k2 — коэффициент, зависящий от отношения d/D; 
Eл и Jл — модуль упругости материала лопатки и момент инерции лопатки относительно оси а-а;
zс — число лопаток; 
Eл — модуль упругости материала диафрагмы.

Для сварных диафрагм аналогичные формулы имеют следующий вид:

σэкв = 0,1k3Δp(0,1D) 2/ H2.                                                                                (27.12)

δд = k4Δp(0,1D)4/ E H3.                                                                                (27.13)

где k3— коэффициент, зависящий от d/D; 
k4 — коэффициент, зависящий от d/D и от относительной толщины диафрагмы Н/D.
Как для чугунных, так и для сварных диафрагм наибольшее напряжение в сопловых лопатках, возникающее при прогибе диафрагмы, определяют по следующей зависимости:

σл = 1,2Δp dср (dср  — d)H/ Wx zс                                                                    (27.14)

Здесь Wx — момент сопротивления лопатки относительно оси а-а.
Чтобы обеспечить надежную работу турбины без задеваний, максимальный прогиб диафрагмы не должен превышать 1/3 осевого зазора между диафрагмой и корпусом.

Завдання на СРС. Матеріали, які застосовуються для вироблення корпусів, діафрагм парових турбін. 

МАТЕРИАЛЫ, ПРИМЕНЯЕМЫЕ ДЛЯ ОСНОВНЫХ ДЕТАЛЕЙ И УЗЛОВ ПАРОВЫХ И ГАЗОВЫХ ТУРБИН

Условия работы турбинных деталей отличаются широким диапазоном температур от 20 до 550 °С для паровых турбин и до 750 °С и выше для газовых турбин, высокими механическими напряжениями, коррозионными явлениями в проточных частях турбин, эрозией материала лопаток и других деталей. Основные детали турбин изготавливают из сталей различного состава, чугунов, некоторых сплавов и цветных металлов.

Детали и узлы турбины, изготовленные из чугуна работают при температурах до 250— 300 °С. Детали изготавливают литьем. Наибольшее распространение имеет серый чугун (до 250 °С), а также модифицированный с добавками ферросилиция или сплава алюминия с ферросилицием (до 300 °С) марки СЧ. Кроме чугунов марки СЧ используют так называемый высокопрочный чугун марки ВЧ с небольшими добавками магния. 

Большинство деталей турбины изготовляют из углеродистых легированных сталей. В области высоких температур для газовых турбин используют сплавы на никелевой основе. 

Отливки из качественной углеродистой стали применяют для работы при тем​пературах не выше 400—450 °С; литую углеродистую сталь используют для изготовления корпусов турбин, обойм диафрагм корпусов для арматуры.

Материалом для лопаточного аппарата, ротора, дисков и других деталей и узлов, работающих в условиях повышенных температур, служит легированная сталь. Применяемые для изготовления турбинных деталей стали обычно принято подразделять на три основные группы. 

Первая группа предназначена для работы при температурах до 500—600 °С. К ней относятся углеродистые, мало- и среднелегированные стали в основном перлитного класса, а для более высоких температур — мартенситного класса. Эти стали имеют следующие достоинства: легко обрабатываются, имеют хо​рошие упругие и пластические свойства, позволяют улучшать свои характеристики с помощью термообработки. Их низкий коэффициент линейного расширения и хорошая теплопроводность дают возможность снизить термические напряжения в деталях и обеспечить более интенсивный теплоотвод. В качестве примера перлитных сталей можно привести хромоникельмолибденовую сталь 34ХНЗМА и хромовольфрамо-молибденованадиевую сталь 20ХЗВМФ, применяющиеся для изготовления роторов, работающих при температуре до 500 °С. Содержание молибдена 0,5—1% в жаропрочных сталях оказывает благоприятное влияние на снижение ползучести, а добавка хрома резко увеличивает химическую стойкость стали против газовой коррозии, т. е. окалиностойкость.

В области более высоких температур (550—600 °С) обычно применяют модифицированные нержавеющие стали мартенситного класса с высоким содержанием хрома — до 12%, имеющие в своем составе добавки молибдена, вольфрама, ванадия, ниобия или титана. Они обладают большей жаропрочно​стью и окалиностойкостью, чем перлитные стали. Примером сталей мартенситного класса может служить сталь 15Х12ВМФ.

Вторая группа материалов применяется для работы в области температур до 650— 700 °С. К ней относятся стали аустенитного класса, имеющие высокую окалиностойкость и сопротивляемость ползучести. Эти стали менее чувствительны к перегревам, имеют большую жаропрочность и в большинстве своем легче поддаются сварке, чем стали перлитного класса. Но наряду с достоинствами аустенитные стали обладают рядом существенных недостатков, из-за которых применять их нежелательно во всех тех случаях, когда без особого ущерба могут быть использованы перлитные или мартенситные стали. К недостаткам аустенитных сталей относятся: трудность их обработки, невозможность упрочнения методами термообработки, а также более высокий коэффициент расширения и в 2—4 раза более низкая теплопроводность, чем у сталей перлитного класса. Кроме того, они в несколько раз дороже последних вследствие того, что содержат в себе значительно больше дефицитных элементов: никеля, молибдена, вольфрама и т. д.

В качестве примера сталей аустенитного класса можно назвать сталь Х15Н35ВЗТ. Хорошо поддающаяся сварке, эта сталь используется для изготовления сварных роторов, а также лопаток и других теплонапряженных деталей. Хромоникелевая сталь Х15Н35ВЗТ, легированная вольфрамом и титаном, идет на изготовление лопаток и крепежных деталей, работающих при температуре до 650 °С.

Третья группа материалов применяется для изготовления деталей, предназначенных для работы при температурах выше 650—700 °С. В эту группу входят сплавы на основе никеля, кобальта и хрома с различными присадками и небольшим содержанием железа. Среди них сейчас наибольшее распростране​ние получили сплавы на никелевой основе с высоким (до 15—16%) содержанием хрома, например сплавы ХН77ТЮР и ХН70ВМЮТ. Из этих сплавов в основном изготовляют лопатки газовых турбин.

В последние годы на некоторых паровых турбинах ЛМЗ для промышленной проверки используют экспериментальные титановые сплавы с плотностью 4500 кг/м3, из которых изготовлены рабочие лопатки последних ступеней ЦНД. Механические характеристики применяемых титановых сплавов следующие:

предел текучести σs = 710—750 МПа, предел прочности σв = 780—860 МПа, относительное удлинение δ = 12—14%. Эти относительно легкие сплавы позволяют существенно увеличить длину рабочих лопаток последних ступеней и соответственно торцевую площадь выхлопа из последней ступени, что важно для повышения предельной мощности турбины.

