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Представлен предварительный расчет основных теплотехнических и гео�
метрических параметров проточной части турбины на сверхкритическом
диоксиде углерода. Турбины такого типа предполагается использовать в
цикле Брайтона тепловой схемы энергоблока ЯЭУ с жидкометаллическим
теплоносителем, термический КПД которого может достигать 50%. Расчет
проточной части турбины проведен с использованием общепринятых в
практике проектирования газовых и паровых турбин. В результате расче�
та получены основные характеристики ступеней новой турбины. Рассмот�
рены возможные схемы компоновки основного тепломеханического обо�
рудования применительно к энергоблоку с реактором типа БН�1200М. На
основании выполненных предварительных расчетов получен ряд опреде�
ляющих параметров рабочего цикла применительно к использованию на
АЭС с перспективными реакторными установками с жидкометаллическим
теплоносителем. Выполнена первичная оценка характеристик основного
теплообменного оборудования цикла.
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ВВЕДЕНИЕВВЕДЕНИЕВВЕДЕНИЕВВЕДЕНИЕВВЕДЕНИЕ
Цикл на сверхкритическом СО2 представляет большой интерес с точки зрения сни�

жения капитальных затрат на строительство АЭС с перспективными ядерными реакто�
рами. Положительные характеристики цикла хорошо известны. История исследова�
ния цикла с СО2 в качестве рабочего тела начинается с 1960�х гг. [1 – 4]. Но в то вре�
мя он не был реализован отчасти из�за того, что легководные реакторы имеют слиш�
ком низкую температуру на выходе из активной зоны, и цикл не очень подходит для
использования на электростанциях на ископаемом топливе. Высокое давление рабо�
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чего тела (20 МПа) также считалось недостатком, но с тех пор уже накоплен значитель�
ный опыт работы с установками на паре сверхкритических параметров с давлением,
значительно превышающим 20 МПа. Цикл на сверхкритическом СО2 с предварительным
сжатием предлагает более эффективную, значительно более простую и компактную аль�
тернативу циклу на перегретом паре. Он значительно проще гелиевого цикла Брайтона,
но обеспечивает ту же эффективность, что и гелиевые циклы Брайтона, работающие при
более высоких температурах. Выполненные исследования показывают, что в цикле на
сверхкритическом СО2 при 550°C достигается термический КПД порядка 46%, что срав�
нимо с гелиевым циклом Брайтона при 800°C. Это позволяет на начальном этапе рас�
сматривать цикл при более низких температурах (500 – 550°C), которые являются обыч�
ными в современной промышленной практике, и впоследствии можно повысить эффек�
тивность цикла по мере накопления большого опыта эксплуатации и более высоких тем�
ператур. Диоксид углерода используется в британских AGR более 20�ти лет при темпе�
ратурах на выходе из активной зоны до 650°C. При повышении температуры цикла до
650°C его термический КПД может приблизиться к 50%. Важно понимать, что цикл на
сверхкритическом СО2 имеет большой потенциал для значительного снижения стоимо�
сти атомных электростанций, что важно с точки зрения повышения конкурентоспособ�
ности ядерной энергетики.

По сравнению с паровыми циклами газовые турбины замкнутого цикла в целом про�
сты, компактны, менее дороги и имеют более короткие сроки строительства, что снижа�
ет его стоимость. Благодаря своей простоте они хорошо подходят для модульных мето�
дов строительства. Поэтому они являются основной темой современных передовых
исследований рабочего цикла.

Использование свойств реального газа – хорошо известный способ повышения
эффективности цикла. Ранее были проведены исследования газов, которые могут ра�
ботать в сверхкритическом режиме, наиболее перспективным является CO2.

С термодинамической точки зрения, чем ниже температура, при которой цикл отдает
тепло, тем выше эффективность цикла. Поэтому хотелось бы иметь низкую критичес�
кую температуру. С другой стороны, если критическая температура слишком низка, то
трудно или даже невозможно достаточно охладить рабочую жидкость из�за нижнего
предела, установленного температурой окружающей среды. Это еще одна причина, по
которой CO2 при использовании в циклах без конденсации имеет наибольший потенци�
ал для высокой эффективности, поскольку доступна максимальная разница температур.
Эти соображения предполагают, что CO2 должен быть перспективным для использова�
ния в сверхкритическом цикле без конденсации.

ВОЗМОЖНЫЕ СХЕМЫ КОМПОНОВКИ ОСНОВНОГО ОБОРУДОВАНИЯ
Цикл Брайтона может быть реализован не только на АЭС с газоохлаждаемыми реак�

торами; рассматривается возможное его применение и для других ядерных реакторов
с высокой температурой теплоносителя. Цикл должен быть экономически привлекатель�
ным и легко применимым к перспективным ядерным реакторам.

Для перспективного проекта энергоблока с реактором БН�1200М были рассмотрены
две принципиальные возможные компоновки основного оборудования первого и второ�
го контуров. На рисунке 1 представлена принципиальная тепловая схема одновального
устройства турбин и компрессоров. Такая компоновка привлекательна с точки зрения
экономичности работы отдельно взятого тепломеханического оборудования. Использу�
ется всего один электрогенератор мощностью порядка 1200 МВт, приводимый вращени�
ем ротора от турбин. Недостатком компоновки основного оборудования тепловой схемы
является то, что если при одной петле реакторной установки будет остановлен соответ�
ствующий ей турбоагрегат (ТА), то все остальные ТА придется тоже остановить.
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Рис. 1. Возможная компоновка блока с реактором БН�1200М

Рис. 2. Альтернативная компоновка блока с реактором БН�1200М

Рассмотрим альтернативную схему компоновки блока БН�1200М (рис. 2), имеющую
как преимущества, так и недостатки. Схема привлекательна тем, что основное оборудо�
вание на каждой петле не связано ротором с другими петлями – при выходе из строя
одной петли другие петли могут продолжать работу на том же уровне мощности или
немного сниженном. Появляется повышенная маневренность блока, позволяющая сни�
жать мощность путем отключения или снижения расхода рабочего тела по одной из
петель. При этом нагрузка будет изменяться конкретно на том роторе турбины, к кото�
рой из петель он принадлежит. Снижаются также требования к упорному и опорному
подшипникам, так как масса и геометрические размеры одного ротора существенно
уменьшатся. Возможна более компактная компоновка блока, что также позволит сни�
зить капитальные затраты на бетонные работы.

Из недостатков данной конструкции можно отметить существенное повышение сто�
имости капитальных затрат, поскольку придется устанавливать четыре электрогенера�
тора меньшей мощности порядка 300 МВт с соответствующим дополнительным обору�
дованием и датчиками. Также могут несущественно возрасти потери на трение.

В интересующем температурном диапазоне СО2 не является идеальным газом. Это
вызвано тем, что критическая точка СО2 составляет 7,38 МПа и 30,98°C. Поведение газа
вблизи критической точки очень чувствительно к давлению и температуре, что суще�
ственно влияет на свойства газа. Следовательно, в отличие от идеального газа рабочие
условия цикла сильно влияют на его эффективность.

В случае сверхкритического СО2 основным механизмом повышения эффективности
цикла является сокращение работы компрессора за счет выполнения процесса сжатия
в точке, близкой к критической. Когда давление на выходе превышает критическое (7,38
МПа), работа компрессора значительно снижается. Снижение работы компрессора
происходит из�за низкой сжимаемости СО2 вблизи критической точки. Изменение плот�
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ности для разных давлений не очень велико, и поэтому работа сжатия уменьшается. Это
основная причина, по которой сверхкритические циклы на СО2 имеют преимущество
перед циклом Брайтона для идеального газа, когда газ демонстрирует одинаковые тен�
денции как в турбине, так и в компрессоре.

Работа турбины слабо зависит от рабочего давления. Ее величина определяет�
ся, в основном, перепадом давления. Для идеального газа с увеличением перепа�
да давления работа турбины увеличивается, но приращение уменьшается. В тур�
бине рабочее тело ведет себя почти как идеальный газ. Отклонение от этого по�
ведения заметно лишь при очень высоких перепадах давления. Однако эти сверх�
критические перепады давления не актуальны, поскольку не рассматривается ис�
пользование цикла в этом диапазоне давлений по соображениям эффективности
и материалов.

Основной задачей данной работы является расчетное обоснование конструкции про�
точной части турбины на сверхкритическом СО2 для ядерных энергетических установок
с жидкометаллическим теплоносителем.

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ ТЕПЛОТЕХНИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ
Для проведения расчета проточной части турбины необходимо определиться с

основными теплотехническими параметрами самой турбины. К ним относятся прежде
всего

– частота вращения ротора;
– внутренняя мощность турбоагрегата (турбоагрегатов);
– параметры рабочего тела на входе;
– параметры рабочего тела на выходе.
Рассмотрим возможные частоты вращения ротора турбины. В России единая энер�

гетическая система электропитания поддерживается на частоте переменного тока 50 Гц.
Отталкиваясь от этого параметра, имеет смысл рассматривать турбины с частотой вра�
щения, кратной 3000 об/мин. В дальнейшем анализе будем проводить расчет парамет�
ров различных вариантов турбин с учетом этого факта. Выберем частоты вращения тур�
бины n1 = 3000 об/мин и n2 = 6000 об/мин. Согласно рекомендациям [2], этих частот
вполне достаточно, чтобы сделать оценочный расчет проточной турбины. Но при пол�
ноценном расчете газовой турбины стоит рассматривать более высокие частоты враще�
ния ротора вплоть до 650 Гц и более.

Для реакторной установки БН�1200М тепловая мощность реактора составляет
2870 МВт. Таким образом, на одну петлю будет приходиться, в среднем, 717,5 МВт(т)
мощности реактора.

Принимаем параметры СО2 на входе в теплообменник и на выходе из него:
– на входе Р = 21 МПа, t = 343°C;
– на выходе Р = 20 МПа, t = 500°C.
По этим параметрам теплоперепад в теплообменнике Δh составит 193,14кДж/кг,

а расход углекислого газа на турбину G = N/Δh = 717,5⋅103 кВт / 193,14 кДж/кг =
= 3714,9 кг/с.

Примем число потоков для каждого из цилиндров турбины k = 2.
Определим параметры на входе и выходе из турбины:
– на входе: Р = 20 МПа, t = 500°C;
– на выходе: Р = 7,8 МПа, t = 392,5°C;
– действительный теплоперепад Δh = 114,97 кДж/кг.
Теплофизические свойства диоксида углерода при сверхкритическом давлении рас�

считывались с помощью полиномов [5].
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МЕТОДОЛОГИЯ РАСЧЕТОВ
В основу предлагаемой методики положено, что основным условием конструк�

тивного исполнения ступени является изготовление с оптимальным соотношением
скоростей, при котором достигается наибольшая ее экономичность в случае макси�
мального относительного лопаточного КПД ступени.

Воспользуемся основной зависимостью для оптимального соотношения скорос�
тей U/c:

   (1)

где U – окружная скорость; с – осевая скорость; ϕ – скоростной коэффициент;
ρt – степень реакции ступени; α1 – угол выхода потока рабочей среды из кана�
лов сопловой решетки в абсолютной системе координат.

Представленная зависимость позволяет рассчитать оптимальное соотношение ско�
ростей для различных комбинаций входных углов в рабочую решетку α1 и степени ре�
акции ступени ρt. Расчет соотношения скоростей представлен на рис. 3.

Рис. 3. Зависимость оптимального соотношения скоростей от степени реакции ступени для разных входных углов:
1 – α1 = 10°; 2 – α1 = 35°

Анализ результатов расчета показывает, что оптимальное соотношение скорос�
тей меняется нелинейно в зависимости от степени реакции ступени. При малых сте�
пенях реакции от 0 до 0,3 (активная ступень, активная ступень с небольшой степе�
нью реакции) зависимость является более пологой. При увеличении степени реак�
ции возрастает скорость изменения оптимального соотношения скоростей. Таким
образом, оптимальное соотношение скоростей в большей степени зависит от сте�
пени реакции ступени ρt, нежели от входного угла α1. Зависимость оптимального
соотношения скоростей есть, но не ярко выраженная. Линии для разных углов ве�
дут себя почти эквидистантно, определяя область изменения соотношения скорос�
тей от минимального значения угла α1 = 10° до максимальных значений, принятых
в практике проектирования паровых и газовых турбин. Анализ поведения оптималь�
ного соотношения U/c позволяет определиться в первом приближении с выбором
угла α1 и степени реакции ступени ρt.

Для проведения предварительного оценочного расчета проточной части прини�
маем значение входного угла α1 = 17°, степень реакции ρt = 21%, коэффициент ско�
рости ϕ = 0,72.

ϕ α
=

−ρ
1cos

/ ,
2 1 t

U c
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РАСЧЕТ ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ ТУРБИНЫ
Для расчета проходного сечения Ω можно воспользоваться следующими соот�

ношениями:
Ω = Gv/(ck),                                                    (2)

Ω = π(Ldк + L2),                                                (3)
где G – массовый расход рабочего тела; v – удельный объем рабочего тела; с – ско�
рость газа в осевом направлении; L – длина рабочей лопатки ступени; dк – корневой
диаметр ступени.

Зависимость (1) для расчета оптимального соотношения скоростей позволяет рас�
считать оптимальную высоту лопатки и соответствующий максимальному относитель�
ному лопаточному КПД ступени корневой диаметр. Относительный лопаточный КПД
ступени, согласно определению, учитывает только три основные потери энергии при
течении газа в проточной части – это прежде всего потери профильные в сопловом
аппарате ступени, профильные потери в решетке рабочего колеса и потери с выходной
скоростью. Проводя расчет по соотношению (1) для расчета оптимального соотноше�
ния скоростей, мы минимизируем эти потери и считаем, что каждая ступень будет вы�
полнена с максимальным относительным лопаточным КПД.

Все расчеты проведены с учётом, что средний диаметр ступени является определяю�
щим размером . Расчет окружной скорости на среднем диаметре ступени проводился с
использованием соотношения, которое связывает окружную скорость U, средний диа�
метр ступени dс и число оборотов n:

U = πdсn.                                                     (4)
Средний диаметр можно определить как сумму корневого диаметра ступени и длины

рабочей лопатки:
dс = dк + L.                                                    (5)

В результате получается система из пяти уравнений, позволяющая определить ос�
новные геометрические характеристики для каждой ступени турбины в зависимости от
ее корневого диаметра. Решение системы позволяет определить расчетную длину ло�
патки. Зависимость длины лопатки от оптимального соотношения скоростей представ�
лена на рис. 4. Эта зависимость является линейной. Её анализ показывает, что для пер�
вых ступеней с небольшой длиной лопатки должно быть обеспечено минимальное зна�
чение соотношения скоростей. С ростом длины лопатки от ступени к ступени оптималь�
ное соотношение скоростей должно увеличиваться.

Рис. 4. Зависимость расчетной длины лопатки ступени L от оптимального соотношения скоростей U/c для различных
значений корневого диаметра dк: 1 – 0,25 м; 2 – 0,5 м; 3 – 0,75 м; 1 – 1,0 м
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Выбор корневого диаметра обусловлен технологичностью изготовления турбин�
ной ступени. Существует область изменения корневого диаметра, в которой изго�
товление турбинной ступени невозможно, т.е. корневой диаметр dк не может быть
равен dк ≥ dк min. Выбор же минимального значения обусловлен возможностью креп�
ления необходимого количества рабочих лопаток на роторе турбины и в значитель�
ной степени зависит от числа лопаток и конструкции хвостового соединения. Ана�
лизируя зависимости рис. 4, можно сделать вывод о том, что если взять минималь�
ное значение корневого диаметра dк = 0,25 м, то для первой ступени турбины опти�
мальное соотношение скоростей должно лежать в пределах от 0,2 до 0,35. При этом
диапазон изменения длины лопатки составит от 27 до 236 мм.

Расчеты проводились для двух значений частоты вращения ротора: 3000 и 6000 об/мин.
В результате были получены основные геометрические параметры проточной части турби�
ны. Основные результаты расчета параметров турбин представлены в сводной табл. 1.

Таблица 1
Основные параметры проточной части турбин

Обобщая и сравнивая результаты расчета проточных частей двух вариантов турбин,
можно сделать следующие выводы:

– для работы в энергосистеме наиболее выгодной выглядит турбина с частотой вра�
щения ротора n1 = 3000 об/мин;

– турбина с n1 = 3000 об/мин является более громоздкой по отношению к турбине с
частотой вращения n2 = 6000 об/мин (по числу ступеней, по длинам лопаток, корнево�
му диаметру);
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– увеличение частоты вращения ротора позволяет сократить количество ступе�
ней и металлоемкость турбины, поэтому наиболее выгодно использование турбины
с n2 = 6000 об/мин.

Результаты предварительного расчета позволили определить основные геометричес�
кие размеры роторов турбины на сверхкритическом диоксиде углерода. Экизы роторов
показаны на рис. 5.

Рис. 5. Роторы газовых турбин на сверхкритическом диоксиде углерода: а) – n1 = 3000 об/мин;
б) – n1 = 6000 об/мин

Представленная методология расчета основных геометрических параметров проточ�
ной части является интеграцией методов расчета паровых и газотурбинных установок
[6, 7] и носит оценочный характер. Проведение более точных расчетов требует тщатель�
ной проработки подходов к проектированию турбин с использованием как отечествен�
ного, так и зарубежного опытов. Потребуется проведение целого комплекса расчетных
(в том числе с использованием CFD�кодов), научно�исследовательских и опытно�конст�
рукторских работ в обосновании методики расчета.

ОЦЕНКА ХАРАКТЕРИСТИК ОСНОВНОГО ТЕПЛООБМЕННОГО
ОБОРУДОВАНИЯ

Теплообменники относятся к основному оборудованию цикла и, пожалуй, являются
наиболее крупногабаритными компонентами. В общем случае в газовом цикле исполь�
зуется не более трех различных типов теплообменников: рекуператор, работающий с
рабочим телом с обеих сторон; охладитель, охлаждающий рабочее тело потоком воды;
промежуточный теплообменник, передающий тепло от первичного теплоносителя к ра�
бочему телу. Одна из задач – выбор компактного теплообменника с малым гидравли�
ческим сопротивлением.
Промежуточный теплообменник

Промежуточный теплообменник в таком варианте служит для передачи тепла от пер�
вичного теплоносителя к рабочему телу. Характеристики промежуточного теплообмен�
ника могут заметно повлиять на КПД цикла, поскольку требуются дополнительные зат�
раты на прокачку теплоносителя. Поэтому вопрос о конструкции и размерах промежу�
точного теплообменника актуален и является предметом отдельной оптимизации. В на�
шем исследовании проводится оценка размеров теплообменника и его теплогидравли�
ческих характеристик при заданных значениях температуры теплоносителя на входе и
выходе реактора. Расход теплоносителя может быть определен исходя из тепловой
мощности и параметров на входе и выходе реактора. По известным теплофизическим
свойствам теплоносителя можно оценить распределение температуры и гидравличес�
кое сопротивление.

Расчеты выполнены по методике, представленной в [8 – 10]. Для учета переменно�
сти теплофизических свойств рабочих средств и коэффициента теплопередачи тепло�
обменник разбивался по длине на 40 участков (предварительные оценки показали, что
такого числа разбиений достаточно). Результаты получены для температуры рабочего
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тела на входе в турбину, равной 500°С. Аналогичные расчеты выполнены и для других
вариантов определяющих параметров. Температурный напор варьировался в диапазо�
не 5 – 20°C, температура рабочего тела менялась от 500 до 600°C, наружный диаметр
трубки – от 18 до 14 мм. Результаты расчетов показали, что с уменьшением диаметров
трубок увеличивается их количество, возрастает заполняемость объема теплообменни�
ка, что приводит к увеличению площади теплопередающей поверхности и уменьшению
длины трубок. При этом диаметр корпуса, толщина стенок корпуса, диаметр трубной
доски и гидравлические сопротивления теплообменника практически не изменяются. Как
видно, размеры кожухотрубного ПТО получаются очень большими. Из�за большого пе�
репада давления между теплоносителем и рабочим телом толщина трубной доски пре�
вышает 0,5 м. В связи с этим аналогичные расчёты были выполнены и для другого типа
теплообменников – пластинчатых. Эти теплообменники нечувствительны к высоким
давлениям и большим перепадам давления, поскольку состоят из множества пластин, в
которых каналы химически протравлены с последующим диффузионным соединением
с образованием монолитного блока.

Для учета зависимости теплофизических свойств весь теплообменник разбива�
ется на отдельные участки (использовано разбиение на 40 участков). Для каждого
участка рассчитываются теплоемкость, энтальпия, определяющие критерии подобия,
коэффициенты теплоотдачи и теплопередачи, площадь теплообмена. Каналы тепло�
обменника принимаются прямыми. Расчетный анализ проводится с использованием
методики, предложенной в [9]. В качестве модели для расчёта была взята пластина
больших размеров из нержавеющей стали марки 12Х18Н10Т толщиной 1,63 мм, где
вытравлены прямые каналы, диаметром 2 мм. Гидравлический диаметр 1,22 мм, пло�
щадь поперечного сечения 1,57 мм2. Для расчета коэффициентов теплоотдачи при
течении жидкометаллического теплоносителя и газа были использованы зависимо�
сти, рекомендованные в [9]. Расчеты выполнены для тех же диапазонов определя�
ющих параметров, что и в случае кожухотрубного теплообменника. В таблице 2 пред�
ставлены основные расчетные характеристики пластинчатого теплообменника для
одного из рассмотренных вариантов.

Таблица 2
Основные результаты расчета пластинчатого теплообменника

Пластинчатые теплообменники получаются более компактными по сравнению с ко�
жухотрубными и с меньшим гидравлическим сопротивлением. Дальнейшая работа в этом
направлении может рассматриваться в части оптимизации теплообменников – выбора
оптимального количества каналов, а также диаметра каналов, что влияет на гидравли�
ческое сопротивление.
Рекуператоры

При анализе цикла Брайтона с повторным сжатием было отмечено, что неотъемле�
мой частью оборудования такого цикла являются рекуператоры – теплообменники, в
которых происходит регенерация теплоты рабочего тела. Рассмотрим основные харак�
теристики рекуператоров. В цикле с повторным сжатием используются высокотемпе�
ратурный и низкотемпературный рекуператоры. Доля расхода рабочего тела на охла�
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дитель равна 0,6. Модель теплообменника, взятая для расчета, такая же, как и для про�
межуточного пластинчатого теплообменника. В рекуператорах и по «горячей стороне»
и по «холодной стороне» протекает одна и та же среда – углекислый газ. Расчеты вы�
полнены для разных вариантов определяющих параметров так же, как и для промежу�
точного теплообменника. В качестве примера в табл. 3 представлены расчетные интег�
ральные характеристики высокотемпературного и низкотемпературного рекуператоров.

Таблица 3
Интегральные характеристики рекуператоров

Теплообменник�охладитель
Такой теплообменник является неотъемлемой частью любого замкнутого цикла Брай�

тона, поскольку служит для отвода тепла от рабочего тела перед подачей его на компрес�
сор. В данном исследовании рассматривается вариант пластинчатого теплообменника в
качестве охладителя. При расчете учтены рекомендации по скорости и температуре воды,
используемой в качестве охлаждающей среды в теплообменнике�охладителе. Свойства
углекислого газа сильно изменяются при приближении к критической точке. В связи с этим
весь теплообменник разбиваем на участки не по изменению температуры, а по изменению
энтальпии. Было определено, что разбиения на 45 участков достаточно для стабильного
решения. Расчеты выполнены для тех же диапазонов определяющих параметров, что и в
случае рекуператоров. В таблице 4 представлены основные результаты для варианта с
температурой на входе в турбину 500°C и температурным напором 20°С.

Дальнейшая оптимизация теплообменников целесообразна в части выбора оптималь�
ного количества каналов и их размеров, а также расхода на прокачку охлаждающей воды,
поскольку это влияет на собственные нужды блока.

Таблица 4
Основные характеристики охладителя
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ВЫВОДЫ
Анализ предварительных расчетов показывает, что для организации технологи�

ческий тепловой схемы блока понадобится установка четырех небольших по габа�
ритам турбин, обеспечивающих общеблочную энерговыработку. Основное преиму�
щество таких турбин может заключаться в том, что нет большой протяженности ва�
лопровода в отличие от современных турбин тепловых и атомных электрических
станций. Упрощается изготовление и эксплуатация ТУ. Каждая турбина работает на
своей циркуляционной петле РУ, т.е. имеется возможность отключения турбогене�
раторов (снижения мощности РУ) в зависимости от потребности энергосистемы, а
поэтому является более чувствительной к изменению нагрузки и частоты в энерго�
системе. Газовые турбины, работающие на сверхкритических параметрах газа в со�
ставе энергоблоков АЭС (высокотемпературных быстрых реакторов с жидкометал�
лическим теплоносителем), могут составить серьезную конкуренцию современным
паровым турбинам блоков ТЭС, в частности, в сокращении выбросов углекислого газа
в окружающую среду, а также работая в регулирующем режиме энергосистемы с со�
поставимыми термическими КПД блоков.

На основании предварительных расчетов получены основные определяющие пара�
метры рабочего цикла применительно к использованию на АЭС с перспективными реак�
торными установками с жидкометаллическим теплоносителем.

Выполнена первичная оценка характеристик основного теплообменного оборудова�
ния цикла.  Дальнейшая оптимизация теплообменников целесообразна в части выбора
оптимального количества каналов и их размеров с целью уменьшения затрат на соб�
ственные нужды.
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PRELIMINARY ASSESSMENT OF THE CHARACTERISTICS
OF BRAYTON CYCLE EQUIPMENT AT SUPERCRITICAL CO2
PARAMETERS
Leskin S.T.*, Slobodchuk V.I.*, Shelegov A.S.*, Soloviev D.S.**
* IATE MEPhI
1 Studgorodok, 1249039 Obninsk, , Kaluga Reg., Russia
** Proryv JSC
7/8 bld.7 Malaya Krasnoselskaya Str., 107410 Moscow, Russia

ABSTRACT
A preliminary calculation of the main thermal and geometrical parameters of the

whillspace of the turbine on supercritical carbon dioxide is presented. Turbines of
this type are supposed to be used in the Brayton cycle of a nuclear power unit with
a liquid metal coolant, the thermal efficiency of which can reach 50%. Calculation
of the whillspace of the turbine was carried out using approach generally accepted
in practice design of gas and steam turbines. As a result of the calculation, the main
characteristics of the stages of the new turbine were obtained. Possible layout of
the main thermal power equipment are considered in relation to a power unit with
a BN�1200M reactor. On the basis of the performed preliminary calculations, the main
determining parameters of the working cycle were obtained in relation to use at
nuclear power plants with advanced liquid metal cooled reactor plants. The
preliminary assessment of the characteristics of the main heat exchange equipment
of the cycle was carried out.

Key words: Brayton cycle, supercritical CO2, liquid metal cooled reactors, gas turbine,
degree of reactivity, optimal ratio of speeds.
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