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Inaéilna obremenitev francisovih turbin
VLADIMIR KERCAN

0. UVOD

0d vseh tipov turbin so francisove turbine naj-
bolj razsirjene in med vodnimi turbinami dajejo naj-
veé energije. Uporabljamo jih za padce od 20 do 730 m,
s tem pa resno ogrozajo do véeraj nedotakljivo pod-
rotje kaplanovih in peltonovih turbin. Sirjenje obmoé&-
ja uporabe sta omogotila razvoj in tehnologija izdela-
ve, Se bolj pa matemati¢no modeliranje toka in siste-
mati¢ne intenzivne hidravli¢ne raziskave na natané¢-
nih in dobro opremijenih postajah. Zelo dobre energet-
ske karakteristike (izkoristek modela tudi do 94%) in
nizki stroski izdelave francisovih turbin, ne glede na
probleme, ki se pri njihovi uporabi pojavljajo, upravi-
¢ujejo tako pogosto uporabo.

Problemi tehnologije izdelave velikih francisovih
turbin, pri katerih premer gonilnika dosega tudi 9,9 m,
masa pa ve¢ ko 400 t in mo¢ 750 MW (11, (2], (3], [4],
[5], [61, [7], so zahtevali popolnoma nove nagine kon-
strukcije, preracuna trdnosti posameznih delov in
seveda same izdelave. Zaradi zahteve, ki temelji na
ceni stroja oziroma konkurenénosti, da se z enakimi
dimenzijami stroja predela ¢im ve&ji padec in &im
vetji pretok ob ne preveliki potopitvi stroja zaradi
kavitacije, se silno zvefajo znatilne obremenitve.
Koncentracija mo¢i po enoti povrsine gonilnika ne
doseze (in prav gotovo tudi ne bo) koncentracije, ki
se pojavlja pri zelo obremenjenih napajalnih &rpalkah,
vendar tudi doseZena koncentracija zahteva zelo pre-
misljen naé¢in razvoja hidrodinamike stroja, problemov
dinamike rotorja, konstrukcij, tehnologije materialov,
izdelave in nadzora. Naérti razvoja novih turbin so se
pogumnejsi. Enostopenjska francisova turbina naj bi
se uporabljala celo za padce do 1000 m in za njeno iz-
vedbo je treba resiti Se celo vrsto razvojnih in tehno-
loskih problemov. Pri tem velja upotevati dejstvo,
da so vodne turbine stroji, ki v svoji dobi trajanja
dejansko izredno dolgo delujejo, naloga njihovega traj-
nega obratovanja pa je zato zahtevnej$a kakor za ka-
terikoli drugi energetski stroj.

1. SMERI RAZVOJA TURBIN

Pri razvoju vodnih turbin in &rpalnih turbin sta
izrazeni dve bistveno razli¢ni usmeritvi: prva je
zvetanje najvecjega padca, ki se predela v eni stopnji
in druga zveéanje dimenzij in moé¢i gonilnikov. Vsaka
je povezana z re$evanjem znagilnih problemov. Z zve-
tanjem najvecjega padca je bilo treba resiti vrsto pro-
blemov toka, trdnosti posameznih elementov in dina-

miénih lastnosti agregata, medtem ko so pri zve¢anju
dimenzij stroja poudarjeni tehnolodki problemi izde-
lave, transporta in montaze.

1.1 Analiza zveZanja najve&jega padca in moéi

Na sliki 1 so vrisane pomembnejSe vodne turbine
razliénih svetovnih izdelovalcev s padci, ve&jimi od
75 m, ki so zaradi padca znatilne za svetovni razvoj,
na sliki 2 pa enostopenjske &rpalne turbine, obakrat v
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Sl. 1. Najvecji padec Hy na turbini v odvisnosti
od leta izrocitve v obratovanje.

1-Tingambato (N). 2-Prada (N), 3-San Agustin (N),
4-Bistrica (LIT), 5-Periyar (LIT), 6-Kange I (CKD),
7-Mihoro (TOS), 8-Senj (CH, LIT), 9-Sholayar (LIT),

10-Roshag (EW), 11-Hornberg (v), 12-Rovina (HY),

13-Grimsel 11 Ost (EW), 14—Kalan (HY), 15-Le Pouget (N),
16-Armine (TOS). 17-H&usling (EW).
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Sl. 2. Najveéji padec H, na ¢rpalni turbini v odvisnosti
od leta izrocitve v obratovanje.

I-Omirigava (H), 2-Hatanagi (H), 3-Shiroyama (AC),
4-Edward Hyatt (AC), 5-Cabin Creek (AC), 6-Cruahan
(KMW), 7-Rodund II (V), 8-Numappara (H), 9-Okuyoshino
(TOS), 10-Tamahara 1 (TOS), 11-Tamahara [l (TOS),
12-Bajina Basta (TOS), 13-Chaira (TOS), 14-Helms (H),
15-Bath Country (AC), 16-Presanzano (HY), 17-Obrovac (V),
18-Ohira (H, TOS), 19-Imaichi (TOS), 20-Capljina (HY).
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odvisnosti od leta izro¢itve v obratovanje [1], [7]. Po-
sebej so oznacene tiste turbine, ki so za ta razvoj zna-
¢ilne, znatilne za domacega izdelovalca ali za razvoj
domace hidroenergetike. Pri vsaki ozna¢eni turbini je
naveden tudi izdelovalec s skrajsanim imenom, in si-
cer: N — Neyrpic, V — Voith, EW — Escher Wyss,
HY — Hydroart, LIT — Litostroj, TOS — Toshiba, HIT —
Hitachi, KMW — KaMeWa, KB — Kvaerner Brug,
CKD —CKD Blansko, AC — Allis Chalmers, CH —
Charmilles, LMZ — Leningradski metali¢eski zavod,
HTZ — Harkovski turbinski zavod. Statistika je na-
rejena po referenénih listih razliénih izdelovalcev in
objavljenih podatkih v strokovni literaturi. Mogoce
je, da kak3na pomembna turbina ni vrisana v dia-
gramu, ker njenih podatkov ne poznamo, vendar smo
sliko smeri razvoja francisovih turbin dobili. Enako
so na slikah 3 in 4 prikazane turbine in ¢rpalne tur-
bine po moti [8], [14]. Iz narisanih diagramov in po-
dobnih analiz sklepamo:

— turbine dosegajo najvecje padce, vetje od 700 m
in mot¢i, ve¢je od 700 MW, ¢rpalne turbine pa hkrati
zaradi cele vrste znatilnih problemov dosegajo pri-
blizno enake padce vendar najvetje moc&i 400 MW;

— jasno je izraZeno zvelanje padca na ¢rpalnih
turbinah s &asom, to je zaradi vloge érpalnih turbin
v elektroenergetskem sistemu in cene za dolotene
naloZbe; tega pri turbinah ni, ker se praviloma mora-
jo prilagoditi razpoloZljivemu hidropotencialu;

— jasno je izraZeno tudi zvetanje najvedje modi
¢rpalnih turbin s ¢asom;

— ocenjujemo, da se bo zve€anje najvecjega padca
turbin in &rpalnih turbin nadaljevalo, da pa se bo zve-
canje najvecje moci ustavilo. Obstaja vrsta razlogov
za ustavitev zve€anja najvetje mo¢i agregata in hi-
droelektrarn. Prevelike naloZzbe na enem mestu, pre-
velik poseg v naravo z morebitnimi katastrofalnimi
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SI. 3. Najve¢ja moc turbine P v odvisnosti
od leta izroéitve v obratovanje.

1-Browulee (AC), 2-Bersimis | (N), 3- Okutadami (TOS),

4-Split (V. LIT), 5-Taum Sauk (AC), 6-Bratskaja (LMZ),

T-Alcantra (N), 8-Krasnojarskaja (LMZ), 9-Churchill Falls
(N), 10-Cabora Bassa (N. V), 11-Grand Coulle (TOS),

12-Mica (H), 13-Grand Coulle (AC), 14-Sajano-Sugenskaja
(LMZ), 15~Guri (H), 16-Guri II (TOS), 17-Guri (H),

18-1taipu (V. N), 19-Xingo (V), 20-Tucurui (N),
21-Foz de Areia (HY), 22-Itumbiara (V).
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Sl. 4. Najveéja moé¢ enostopne érpalne turbine P,
v odvisnosti od leta izrocitve v obratovanje.

1-Smith Mountain (AC), 2-Yagasawa (AC), 3-Edward Hyatt
(AC), 4-Cabin Creek (AC), 5-Jocassee (AC), 6-Kisenyama

(AC), 7-Vianden 10 (EW), 8-Kisenyama (TOS), 9-Kisenyama

(HIT), 10-Raccon Mountain (AC), 11-Ludington (H),
12-Capljina (HY), 13-Bar Swamp (HIT), 14-Shin-Takasegawa
(TOS), 15-Nabara (HIT), 16-Bath County (AC), 17-Helms
(HIT), 18-Imaichi (TOS), 19-Dinorwic (KB),
20-Bajina Basta (TOS).

posledicami, zahtevni tehnoloski problemi, ne samo
izdelave, ampak tudi vzdrZevanja, velik izpad proiz-
vodnje pri ustavitvi enega agregata so razlogi, ki so
upoc¢asnili nadaljnje zvecanje najvetje mo&i turbin.

1.2 Analiza zveéanja dimenzij in mase gonilnika

Mase gonilnikov (ki doseZejo ve¢ ko 400 t) smo
posebej analizirali v odvisnosti od njihove najvetje
dimenzije (vstopnega premera na pestu ali vencu) in
rezultati so prikazani na sliki 5. Z analizo 30 gonilni-
kov razli¢nih izdelovalcev, znagilne vrtilne frekvence
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Sl. 5. Masa gonilnika G v odvisnesti od njegove
najvecje dimenzije D.

1-Sklope (LIT), 2-Crystal (LIT), 3-Orlovac (LIT), 4-Ohau A
(LIT), 5-Zakugac I1 (LIT), 6-Bhakra, Carvakskaja (LMZ),
7-Cirkeiskaja (HTZ), 8-Inguri (HTZ), 9-Stratos (LIT),
10-Bratskaja (LMZ), 11-Foz de Areia (HY). 12-Grand
Coulle Il (TOS), 13-1lha Solteira (N), 14-Agua Vermalha (N),
15-Sajano Susenskaja (LMZ). 16-Cabora Bassa (N).
17-Sao Simao (N), 18-Sait (LMZ), 19-Itaparica (V),
20-Krasnojarskaja (LMZ), 21-Itaipu (V. N).

/i
i
/

7000 mm 9000



176

STROJNISKI VESTNIK. LJUBLJANA (37) 1991/10—12

in dimenzije smo dolo¢ili priblizno krivuljo za maso
gonilnika v tonah v odvisnosti od najve¢jega premera
v metrih:

2,670

G = 1,0957 Dppaics m,

ki priblizZuje posamezne mase s koeficientom korela-
cije 0,9932, srednji kvadratni odstopek mase od pri-
blizka pa zna%a 13,2%. V diagram sta vrisani tudi
mejni krivulji, definirani z enatbama:

2,870

Grnin = 0.9511 Dppatee (2)
2,570
B, oo VBB D (3),

ki omogotata s 66,6-odstotno verjetnostjo dolotanje
mase gonilnika, ¢e poznamo njegov najvecji premer.

Za vsakdanjo uporabo je veliko primerneje maso
gonilnika izraziti z razmerjem najve¢je moéi in padca.
Analiza podatkov, ki jih imamo na voljo, pripelje do
enacbe: :

G = 32,79 (P/H)"**"° (4),

v kateri je mo¢ P izrazena v MW in padec H v m.

Napisana ena¢ba ima seveda manj$o to¢nost (ko-
relacijski koeficient 0,9741 in srednji kvadratni od-
stopek 20 %) vendar je za uporabo zelo primerna, po-
sebej v fazi projektiranja, ko rabimo hitre in hkrati
zadosti zanesljive ocene. Diagram odvisnosti mase
od moti in padca je prikazan na sliki 6.
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Sl. 6. Masa gonilnika G v odvisnosti od razmerja
moci in padca P/H.
1-Orlovac (LIT), 2-Crystal (LIT), 3-Mratinje (LIT),
4-Bhakra (LMZ), 5-Inguri (HTZ), 6-Nurekskaja (HTZ),
7-Cirkeiskaja (HTZ), 8-Ohau A (LIT), 9-Stratos (LIT),
10-Bratskaja (LMZ), 11-Cabora Bassa (N. V), 12-Sait (LMZ),
13-Itaparica (V), 14-Krasnojarskaja (LMZ), 15-Itaipu (V. N),
) 16-Grand Coulle 1I (TOS).

Razlogi za razmeroma velik raztros podatkov o
masi gonilnika so:

— analizirani so gonilniki razli¢nih izdelovalcev,
ki imajo razlitna mnenja glede dimenzij pesta, venca,
debeline in stevila lopat;

— pri analizi ni upostevano Stevilo lopat, ki je
pomemben parameter;

— pri analizi ni upo$tevan vpliv znatilne vrtilne
frekvence na obliko gonilnika ins tem na njegovo maso.

Z upostevanjem navedenih dodatnih parametrov
bi se raztros zmanjsal, vendar bi za oceno mase potre-
bovali ve& parametrov. Zato je nastavljena enatba za
maso v odvisnosti od dimenzije gonilnika za oceno
mase zelo uporabna,

Povedan raztros podatkov pri odvisnosti od mo¢i
in padca nastane, poleg Ze omenjenih razlogov, zaradi
razlike pri dimenzioniranju gonilnika razli¢nih izdelo-
valcev. Pri nekaterih je opaziti okrepljeno pospeeva-
nje pretoka in s tem zmanj$anje dimenzij gonilnika,
pri drugih pa bolj varno dimenzioniranje, povezano s
problemi kavitacije. Vse te razlike povzrocajo velik
raztros podatkov, vendar je priblizna krivulja zelo
dobrodogla projektantom v prvi fazi projekta, ko so
znani samo osnovni parametri elektrarne in Zelijo
oceniti maso gonilnika.

2. ZVECANJE ZNACILNE OBREMENITVE

Znatilna obremenitev, ki jo analiziramo in v ve-
liki meri kaZie na obremenitev gonilnika, prihaja s
podroé¢ja moéno obremenjenih ¢rpalk in je definirana
Z izrazom:
A = P/(Df n/4) (5),
v katerem je mo¢ P izraZzena v MW, D, je vstopni
premer gonilnika turbine oziroma izstopni premer
¢rpalne turbine na pestu v metrih.

2.1 Zvetanje znatilne obremenitve pri érpalkah

Pojav jedrskih elektrarn pomeni v tehnologiji
izdelave napajalnih ¢rpalk prave prelomnico, ker se
namesto vedéstopenjskih praviloma uporabljajo eno-
stopenjske ¢rpalke. Visoki delovni tlaki v kotlih so
pripeljali do izredno velikih koncentracij moéi v go-
nilnikih, ki obratujejo pri vrtilni frekvenci od 4000
do 12000 min~". Porast koncentracije moci, dolotene
kot razmerje moci po stopnji in povriine rotorja na
izstopu Crpalke (vstopu turbine), je v odvisnosti od
¢asa za napajalne ¢rpalke prikazan v diagramu na
sliki 7 [15]—[18]. Jasno se vidi zacetek pojava napajalk
za jedrske elektrarne, ki doseZejo koncentracijo moci
tudi 50 MW/m? in padec 800 m in veé po stopnji.
Tako velik padec po stopnji ni doseZzen z dimenzijo
rotorja, temvec z veliko vrtilno frekvenco, ta pa je
izredno izpostavila problem kavitacije, natanénosti
izdelave gonilnika in posebej rotorske dinamike. Po-
javili so se veliki problemi pri tesnilkah in lezajih in
za preratun rotorske dinamike okrepljeno raziskuje-
mo dinami¢ne karakteristike tesnilk, leZajev in gredi,
da bi z matematic¢nimi modeli in z eksperimentalnimi
izsledki dobili zanesljive rezultate.
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Sl. 7. Znaéilna obremenitev A in dobavna visina po
stopnji rotorja napajalnih ¢rpalk v edvisnosti
od leta izrocitve v obratovanje.

2.2 Znatilna obremenitev pri turbinah
in enostopenjskih &rpalnih turbinah

Znatilno obremenitev in nadaljnje zveCevanje
najvetjega padca bomo nadrobneje raziskali. Za to bo-
mo uporabili rezultate statisti¢ne analize turbin in
¢rpalnih turbin, objavljene v zadnjem c¢asu [19] do
[23]. Zal omenjeni avtorji nimajo enako definirane
zna¢ilne vrtilne frckvence turbine in je zato trcha
najprej izraziti soodvisnost (korelacijo) definicij.
Schweiger [19], [20] definira znat¢ilno vrtilno frek-
venco z optimalnim pretokom turbine (&rpalne turbi-
ne) in optimalnim padcem:

i n Q> s HE (6).

Definicija ima velike prednosti, ¢e so dejansko
znane karakteristike stroja, praviloma jo uporabljajo
vsi izdelovalci za svoje lastne statistike. Pri analizi
strojev z delno znanimi karakteristikami moramo
nujno predpostaviti optimalni pretok (tega navadno
izdelovalci skrivajo) v odvisnosti od konstrukeijskega
in pogosto ga je treba prerat¢unati iz mo¢i ob predpo-
stavljenem izkoristku. Siervo [22], [23] uporablja
znacilno vrtilno frekvenco, definirano z najvedjo
mocjo in konstrukcijskim padcem, kar je za analizo
sedanjih turbin udobneje, daje pa veéji raztros podat-
kov. Njegova vrtilna frekvenca:

ng=nP>°/H"*® (7)

in prej definirana sta povezani z izrazom

Primerjava rezultatov obeh avtorjev kaze na
precejénje razlike zlasti pri majhnih znacilnih vrtil-
nih frekvencah (sl. 8). Razlog verjetno ti¢i v ne-
zdruzljivosti podatkov, vendar nekaj turbin z zelo
velikim padcem (Hausling [5], Bajina Basta [24])
kaZe, da enatbe avtorjev iz [19] dajejo prenizke vred-
nosti najvecjega padca pri dani vrtilni frekvenci.
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Sl. 8. Primerjava statisti¢no doloéenega padca H
na turbini in érpalni turbini v odvisnosti od znadilne
vrtilne frekvence n po podatkih iz (19] in [22].

Meje znatilne obremenitve bomo analizirali z
enachbama (11) in (12) ter z enaébami iz [22], [23] za
povpretno hitrost vode pri izstopu iz gonilnika v
m/s:

ve = 8,74 + 248/n (13),

¥

» = 170,043 + 0,000355) ng (14)

in za razimerje premera gonilnika pri vstopu in iz-
stopu:
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D,/Dy =04 + 94,5/n (15),

D,/Dp = 1/(0,284 + 0,00235 n_) (16).
Znatilna obremenitev je definirana z izrazom (5)
in ob prepostavkah, da je izkoristek pri najveéji mo¢i
90 %: zemeljski pospesek 9,80665 m/s’ in gostota
vode 998 kg/m° dobi obliko:
A=881-10"°v(D/D,)H (17).
V enaébi so znane vse veli¢ine v odvisnosti od
ng in zato lahko nariemo zna€ilno obremenitev A v
odvisnosti od znacilne vrtilne frekvence.
Da bi analizirali zve¢anje znatilne obremenitve
gonilnika turbine in ¢&rpalne turbine, smo narisali
diagrama na slikah 9 in 10.
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Sl. 9. Znacilna obremenitev gonilnika turbine Ar
v.odvisnosti od leta izrocitve v obratovanje.

1-Ixtapantongo (V), 2-El Cobono (V), 3-Periyar (V),
4-Bratskaja (LMZ), 5-Periyar (LIT), 6-Inguri (HTZ),
7-Churcill Falls (N), 8-Louzer Sileru (LMZ), 9-Sabanskaja
(HTZ), 10-Rovina (HY), 11-Kalan (HY), 12-Zakutac II (LIT),
13-Zelenéuki (HTZ), 14-Itaipu (V. N), 15-Guri (HIT).
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S1. 10. Znacilna obremenitev gonilnika enostopenjske
érpalne turbine Ap v odvisnosti od leta izrocitve
v obratovanje.

1-Cruahan (KMW). 2-Vianden 10 (V). 3-Rodund II (V).
4-Capljina (HY), 5-Okuyoeshino (TOS), 6-Obrovac (V).
7-Kutai (V). 8-Presanzano (HY). 9-Anapo (HY).
10-Bajina Basta (TOS). 11-Mosul (HY), 12-Bath
Country (AC).

1960 1970 1980 19890

Iz njiju ugotavljamo:

— upostevani gonilniki turbin doseZejo znatilne
obremenitve 20 MW/m?, samo izjemoma veé in samo
ena turbina med analiziranimi ima znaéilno obreme-
nitev veéjo od 30 MW/m?,

— &rpalne turbine doseZejo znagilne obremenitve
18 MW/m? in samo izjemoma veé od 20 MW/m?,

— oditno je zvecanje znaéilnih obremenitev go-
nilnikov turbin in ¢rpalnih turbin s ¢asom.

Vpliv znaédilne vrtilne frekvence na znacilne ob-
remenitve turbin je analiziran v diagramu na sliki 11
in za érpalne turbine v diagramu na sliki 12.
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Sl. 11. Znacilna obremenitev gonilnika turbine A
in teoreti¢no preracdunane obremenitve po
statistiénih enacbah v odvisnosti od ng.

1-Stratos (LIT), 2-Ohau A (LIT), 3-ltumbiara (V),
4-Cabora Bassa (N. V), 5-Paolo Alfonso IV (V),
6-Guri (HIT), 7-Itaipu (V, N), 8-Foz de Areia (HY),
9-Louzer Sileru (HTZ), 10-Sajano Susenskaja (LMZ),
11-Zenentuki (HTZ), 12-Sanbskaja (HTZ), 13-Rovina (HY),
14-Zakuéac I (LIT), 15-Periyar (V), 16-Kalan (HY),
17-Periyar (LIT), 18-Orlovac (LIT), 19-Inguri (HTZ).
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Sl. 12. Znaéilna obremenitev gonilnika enostopenjske
¢rpalne turbine Ap in teoreti¢éno preracunane
obremenitve po statisti¢nih enachah
v odvisnosti od ng.

1-Bajina Basta, 2-Tenzan, 3-Helms, 4-Capljina, 5-Ohira,

6-Caira, 7-Dinorwic, 8-Guri, 9-ltaipu, 10-Cabora Bassa,

11-Chureill, 12-Itumbiaria, 13-Edolo, 14-Rovina, 15-Itauba,

16-Marimbondo, 17-1lha Solteira, 18-Tarbella, 19-Sao Simao,
20-La Grande 2.
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V diagrame so vrisane teoreti¢no dolocene kri- 700
vulje, definirane z enatbo (17), kakor tudi priblizne MW
krivulje. Za turbine je dolo¢ena pribliZzna krivulja: 600
7 500
g =:550;84n s 21008 @) . - p
400
s korelacijskim koeficientom r = 0,5961 in srednjim
kvadratnim odstopkom ¢ = 12,7%, medtem ko je za e oy
¢rpalne turbine doloen odnos: i Y
20 s
-1,042 —g - |
Ap = 1813,26 n " (19), 100z cake = g o B

z r=0,6533 in o = 34,3%. Narisane so tudi krivulje,
ki s 66,6-o0dstotno verjetnostjo dolo¢ajo znacilno obre-
menitev gonilnika v odvisnosti od vrtilne frekvence.
Iz narisanih diagramov sledijo sklepi:

— teoreti¢no dolotene znailne obremenitve go-
nilnikov so praviloma manjse od dejansko dosezenih,
kar je posebej izraZeno pri érpalnih turbinah in pri
manjsih vrtilnih frekvencah,

— pri ¢rpalnih turbinah vrtilne frekvence, manjse
od 130, je najvetja zna¢ilna obremenitev gonilnika
prakti¢no enaka 18 MW/m?,

— znatilna obremenitev gonilnika v fazi projekti-
ranja turbine naj rabi kot dodatni kriterij za prever-
janje dimenzioniranja turbine; ¢im veéja je izratuna-
na obremenitev, vetjo pozornost moramo posvetiti
konstrukciji, preraéunu trdnosti in izbiri materialov.

2.3 Omejitve za nadaljnje zveanje
najve&jega padca

Ne glede na druge omejitve za nadaljnje zvetanje
najvejega padca in s tem znatilnih obremenitev, ka-
krsne so npr. dinamika rotorja [25], kavitacija in na-
tan¢nost izdelave, obstajata dve omejitvi, ki cakata
na regitve. Gonilnik na izstopu, niZji od 0,1 m, je
prakti¢no nemogole natanéno obdelati (kar visoki
padci izrecno zahtevajo) in turbinski pokrov pri padcu
800 ali 1000 m je za zdaj nemogote skonstruirati za
premer, vetji od 4,5 m. Ob teh dveh omejitvah smo
narisali tri diagrame, za turbine pri predpostavljenem
padcu 800 m (sl. 13) in za érpalne turbine pri padcu
800 m (sl. 14) ter pri padcu 1000 m (sl. 15). V vseh
primerih smo analizirali turbine s znac¢ilnimi vrtilni-
mi frekvencami 70, 80 in 90, in sicer za razliéne
vrtilne frekvence od 400 do 750 min~'. V diagrame so
vrisane prej omenjene omejitve glede visine vodilnika
in premera gonilnika na vstopu. Vidimo, da pri turbi-
nah postavljeni omejitvi sploh ne omejujeta podroéja
uporabe turhin ?naCIInF vrtilne frekvence v podrocju
hitrosti 400—750 min~" in moé&i 100—600 MW ter pad-
cu 800 m. Uporaba érpalne turbine pri padcu 800 m
je omejena v veliki meri z visino vodilnika (turbina
ng 70 ima v celotnem podroéju visino, manj$o od
100 mm) in tudi s premerom pri velikih moteh.

Sl. 13. Podroéje uporabe turbine pri padcu 800 m
glede na konstrukcijske omejitve.
P - moé, n - vrtilna frekvenca
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Sl. 14. Podrocje uporabe reverzibilne enostopenjske
¢rpalne turbine pri padcu 800 m glede na
konstrukcijske omejitve.
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Sl. 15. Podrocje uporabe reverzibilne enostopenjske
érpalne turbine pri padcu 1000 m glede na
konstrukcijske omejitve.

P - mo& n - vrtilna frekvenca

Omejitve so pri padcu 1000 m 3e izrazitejse. Dejansko
se da ¢rpalne turbine pri padcu 1000 m izdelati samo
za mot¢i 300—500 MW, in sicer samo z znatilnimi
vrtilnimi frekvencami 80 in 90.
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3. SKLEP

Od zatetka uporabe sredi prejénjega stoletja so
francisove turbine dozivele izjemen razvoj: uporablja-
jo se za padce do 730 m, mo¢i do 730 MW in premere
gonilnikov 9.9 m, z maso tudi 430 t. Edine so resno
posegle v podroéje shranjevanja energije za energetsko
uporabo. Koncentracija mo¢i v gonilniku je dosegla
tudi 34 MW /m?”. Ob njihovem razvoju je resena vrsta
problemov: hidravliénih, konstrukcijskih, tehnoloskih.
Osnovna smer razvoja ne bo v prihodnosti usmerjena
v povetevanje dimenzij gonilnika (in s tem tudi mo¢i),
marveé v reSevanje trdnostnih in dinamiénih proble-
mov pri zelo velikih padcih in re$evanje hidrodinami-
ke toka, da bi se sekundarni tokovi ¢im bolj zmanjsa-
li in s tem dobro obratovanje turbine ¢im bolj razsi-
rilo. Potreba po zmanj$anju naloZb v opremo narekuje
predelavo padca s turbino zvetane vrtilne frekvence,
kar se kaZe na zve¢anih znagilnih obremenitvah in v
potrebi po nenehnem izbolj$anju kavitacijskih last-
nosti. Glede na prehojeno pot, pridobljene izkudnje,
znane dobre in ugotovljene (pri¢akovane) slabe last-
nosti imajo francisove turbine svojo prihodnost in se
bodo %e dolgo vrtele na razli¢nih padcih in dajale zelo
razli¢no mo¢.
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