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ABSTRAKT

Cílem této bakalá�ské práce je vytvo�it rešerši na téma plynové turbíny a jejich porovnání se 
spalovacími pístovými motory. Práce pojednává o pracovních cyklech plynových turbín i 
spalovacích pístových motor� a jejich ú�innostech. Obsahuje také popis základních 
komponent nutných pro chod plynových turbín. Na záv�r je provedeno srovnání plynové 
turbíny a spalovacího pístového motoru.  
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Termická ú�innost, Brayton�v cyklus, Humphrey�v cyklus, Ott�v cyklus, Diesel�v cyklus, 
plynová turbína, lopatková m�íž, axiální turbokompresor, radiální turbokompresor, spalovací 
komora, radiální turbína, axiální turbína, pístový spalovací motor. 

ABSTRACT

The aim of this Bachelor thesis is create a summary of gas turbines and their comparison 
with internal combustion piston engines. This thesis deals with work cycles of gas turbines, 
internal combustion piston engines and their effectiveness. It contains a description of the 
basic components necessary for the operation of gas turbines. In conclusion is comparing of 
gas turbines and internal combustion piston engine.
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Thermal effectiveness, Brayton`s cycle, Humphrey`s cycle, Otto`s cycle, Diesel`s cycle, gas 
turbine, blade cascade, axial turbo compressor, centrifugal turbo compressor, combustion 
chamber, radial  turbine, axial turbine, internal combustion piston engine. 





BIBLIOGRAFICKÁ CITACE

BUKÁ�EK, M. Plynové turbíny. Brno: Vysoké u�ení technické v Brn�, Fakulta strojního 
inženýrství, 2014. 46 s. Vedoucí bakalá�ské práce doc. Ing. Ji�í Pospíšil, Ph.D..  





�ESTNÉ PROHLÁŠENÍ

Prohlašuji, že tato práce je mým p�vodním dílem, zpracoval jsem ji samostatn� pod vedením 
doc. Ing. Ji�ího Pospíšila, Ph.D. a s použitím literatury uvedené v seznamu. 

V Brn� dne 30. kv�tna 2014 …….……..………………………………………….. 

Jméno a p�ímení 





�

POD�KOVÁNÍ

Pod�kování pat�í doc. Ing. Ji�ímu Pospíšilovi, Ph.D. za vedení, ochotu, odborné konzultace a 
p�ipomínky b�hem psaní této práce. Dále d�kuji své rodin� za podporu v pr�b�hu celého 
svého studia. 



�



13 

�

OBSAH

Úvod ......................................................................................................................................... 14

1  MODELOVÉ CYKLY PLYNOVÝCH TURBÍN................................................................ 15

1.1  BRAYTON�V CYKLUS ............................................................................................. 15

1.1.1  OTEV�ENÝ OB�H ............................................................................................... 17

1.1.2  UZAV�ENÝ OB�H .............................................................................................. 17

1.2  HUMPHREY�V CYKLUS .......................................................................................... 19

1.2.1  TURBÍNA PRACUJÍCÍ S HUMPHREYOVÝM CYKLEM ................................ 20

1.3  POROVNÁNÍ BRAYTONOVA A HUMPHREYOVA CYKLU S CYKLEM ............... 
 CARNOTOVÝM .......................................................................................................... 21

1.4  MOŽNOSTI PRO ZVÝŠENÍ TERMICKÉ Ú�INNOSTI ............................................ 23

1.4.1  OTEV�ENÝ OB�H S REGENERACÍ ................................................................. 23

1.4.2  OTEV�ENÝ OB�H S D�LENOU KOMPRESÍ................................................... 24

1.4.3  OTEV�ENÝ OB�H S D�LENOU EXPANZÍ A DVOUSTUP	OVÝM ................ 
  SPALOVÁNÍM .................................................................................................... 25

1.4.4  KOMBINOVANÝ PAROPLYNOVÝ CYKLUS .................................................. 25

2  MODELOVÉ CYKLY PÍSTOVÝCH SPALOVACÍCH MOTOR� .................................. 27

2.1  OTT� CYKLUS ............................................................................................................ 27

2.2  DIESEL�V CYKLUS ................................................................................................... 29

2.3  POROVNÁNÍ DIESELOVA A OTTOVA CYKLU S CYKLEM CARNOTOVÝM . 30

3  KOMPONENTY PLYNOVÝCH TURBOSOUSTROJÍ ..................................................... 31

3.1  KOMPRESOR ............................................................................................................... 31

3.1.1  AXIÁLNÍ TURBOKOMPRESOR ......................................................................... 31

3.1.2  RADIÁLNÍ TURBOKOMPRESOR ...................................................................... 33

3.2  SPALOVACÍ KOMORA .............................................................................................. 34

3.2.1  PALIVA PRO SPALOVACÍ TURBÍNY ............................................................... 35

3.3  PLYNOVÁ TURBÍNA ................................................................................................. 35

3.3.1  RADIÁLNÍ TURBÍNA .......................................................................................... 36

3.3.2  AXIÁLNÍ TURBÍNA ............................................................................................. 37

4  SHRNUTÍ O PLYNOVÝCH TURBÍNÁCH ....................................................................... 39

4.1  KONKRÉTNÍ APLIKACE PLYNOVÝCH TURBÍN .................................................. 39

5  POROVNÁNÍ PLYNOVÝCH TURBÍN A PÍSTOVÝCH SPALOVACÍCH MOTOR�... 41

Záv�r ......................................................................................................................................... 43

Seznam použitých zkratek a symbol� ...................................................................................... 46



Miroslav Buká�ek Plynové turbíny Energetický ústav FSI VUT Brno 
 Odbor energetického inženýrství 

14 

�ÚVOD

Plynová turbína je tepelný motor, který získává mechanickou energii na h�ídeli pomocí 
expanze plynné pracovní látky. Základním kritériem rozd�lování plynových turbín je, zda 
v turbín� dochází k p�ímému spalování paliva ve spalovací komo�e, pokud ano, mluvíme 
o spalovacích turbínách. Pokud turbína neobsahuje spalovací komoru a horký plyn je 
p�ímo p�ivád�n na lopatky turbíny tak mluvíme o expanzních turbínách.    
 Po�átky vývoje plynových turbín sahají až do konce 19. století ale první 
provozuschopná turbína byla sestrojena až v roce 1902 panem Mossem. Jednalo se o 
expanzní turbínu pro pohon turbodmychadla spalovacího motoru. V roce 1905 pánové 
Armangeu a Lemal sestrojili první spalovací turbínu o výkonu 400kW se vstupní teplotou 
spalin 560°C, pracující s Braytonovým cyklem. Roku 1909 Holzwarth uvedl do provozu 
spalovací turbínu pracující s Humphreyovým cyklem a výkonem 150kW. Avšak první 
spalovací turbíny m�ly malou ú�innost, která se pohybovala kolem 3%. Prudký rozvoj 
nastal v pr�b�hu druhé sv�tové války, kdy vál�ící státy hledaly siln�jší a výhodn�jší 
pohony pro svá letadla. Tento intenzivní vývoj m�l za následek výrazné zlepšení 
aerodynamiky pr�to�né �ásti kompresor�, turbín, spalovacích za�ízení a nalezení 
vhodn�jších materiál� pro tyto ú�ely. Tyto nové objevy byly po válce aplikované do 
civilního sektoru a daly základ rychlému vývoji turbín pro energetiku a pr�myslové 
použití. Významný mezník ve vývoji plynových turbín nastal v roce 2007, kdy se 
poda�ilo n�mecké firm� Siemens sestrojit plynovou turbínu o výkonu 340MW a ve 
spojení s elektrárnou s kombinovaným cyklem a dosáhnout celkový výkon 560MW s 
ú�inností p�evyšující 60%. Firemní ozna�ení turbíny je SGT5 - 8000H. V sou�asnosti 
jsou již i tyto hodnoty p�ekonány, stejná turbína již dosahuje výkonu 400MW a v 
kombinovaném cyklu až 600MW s celkovou ú�inností 60,75%. [18]    
  Plynové turbíny velkých výkon� se uplat
ují zejména v energetice, kde 
slouží pro pohon generátor� pro výrobu elektrické energie, dále pro velké pr�myslové 
aplikace jako je nap�íklad t�žba ropy a tak podobn�. Turbíny menších výkon� slouží jako 
letecké a lodní motory nebo tam, kde svým výkonem nesta�í klasický pístový motor.   
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1 MODELOVÉ CYKLY PLYNOVÝCH TURBÍN 

Tepelným cyklem neboli ob�hem v termodynamické soustav� nazýváme souhrn n�kolika po 
sob� jdoucích termodynamických d�j�, po jejichž vykonání se soustava dostane do svého 
p�vodního stavu. Souhrn díl�ích termodynamických d�j� v plynových turbínách m�žeme 
modelovat dv�ma základními cykly. Rozlišujeme je podle podmínek, za kterých dochází k 
p�ívodu tepla. Prvním zp�sobem p�ívodu tepla je p�ívod za konstantního tlaku (izobarický), 
který je modelován pomocí Braytonova cyklu. Druhá možnost je p�ívod tepla za konstantního 
objemu (izochorický) a ten modelujeme pomocí Humhreyova cyklu.  

1.1 BRAYTON�V CYKLUS 

Pomocí Braytonova cyklu modelujeme tepelné ob�hy turbín, u kterých dochází k p�ívodu 
tepla za konstantního tlaku (izobaricky). Tento model je v sou�asnosti používaný u v�tšiny 
plynových turbín a jeho znakem je nep�etržitý p�ívod pracovní látky na lopatky turbíny. 
Brayton�v cyklus m�žeme použít pro otev�ený i uzav�ený ob�h.   

obr. 1 Zobrazení Braytonova cyklu v p-v a T-s diagramu [1]

Brayton�v cyklus se skládá z jednotlivých termodynamických d�j�. D�j 1-2 je adiabatická 
komprese, jedná se o stla�ení vzduchu v kompresoru.  D�j 2-3 je izobarický p�ívod tepla, 
který je u otev�eného ob�hu realizován spálením paliva a v uzav�eném ob�hu pomocí p�edání 
tepla ve vým�níku, který oh�ívá pracovní látku. D�j 3-4 je adiabatická expanze plynu na 
lopatkách turbíny. D�j 4-1 je izobarický odvod tepla, který je u otev�eného ob�hu realizován 
výfukem zbytkových spalin do okolního prost�edí a u uzav�eného ob�hu ochlazením ve 
vým�níku.           
 M�rná práce Braytonova cyklu Oa  je dána rozdílem m�rného p�ivedeného tepla Hq a 

m�rného tepla odvedeného Cq . Termická ú�innost Braytonova cyklu tη  je dána podílem 

m�rné práce cyklu Oa  a m�rného p�ivedeného tepla Hq . 

( ) ( )4123 TTcTTcqqa ppCHO −⋅−−⋅=−=       (1.1.1) 
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nyní vyjád�íme teploty 2T , 3T  a 4T  jako funkce teploty 1T

budeme vyjad�ovat z rovnic: .konstvp =⋅
κ (1.1.7)

Trvp ⋅=⋅ (1.1.8)
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tyto rovnice dosadíme do rovnice (1.1.2) pro termickou ú�innost a dostáváme 
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1
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1

1 pt (1.1.12)

Z rovnice (1.1.12) je patrné, že termická ú�innost Braytonova cyklu tη  je závislá pouze na     

kompresním pom�ru ε , který je u Braytonova cyklu zárove
 roven expanznímu pom�ru 
(protože 32 pp =  a zárove
 14 pp = ) a na Poissonov� konstant� κ , která je r�zná pro každý 

plyn. Pro zvýšení termické ú�innosti tη  zv�tšujeme tlakový rozdíl 12 ppp −=∆  . [2] 
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1.1.1 OTEV�ENÝ OB�H 

Plynové turbíny používající Brayton�v otev�ený ob�h jsou v�bec nejrozší�en�jší. Vzduch o 
stavu 1 je nasáván z okolního prost�edí a je stla�ován kompresorem na stav 2. Tento stla�ený 
vzduch je vhán�n do spalovací komory, kde se smísí s palivem a je zapálen. Vzniklé spaliny o 
stavu 3 jsou vedeny na lopatky turbíny, kde odevzdají svoji energii, která se projeví 
rozto�ením lopatek. Po vykonání expanze jsou zbytkové spaliny o stavu 4 vyfukovány do 
okolního prost�edí. 

obr. 2 Schéma turbíny pracující s Braytonovým otev�eným cyklem [1] 

Výhodou otev�eného rovnotlakého ob�hu je jeho jednoduchost a z ní plynoucí vysoká 
spolehlivost a provozní pohotovost, odpadá nutnost velkého množství chladící vody pro velké 
vým�níky (malé množství chladící vody je v�tšinou pot�eba nap�íklad pro chladi�e oleje). 
Nevýhodou je zanášení lopatek zp�sobené p�ítomností pevných látek ve spalinách, které m�ní 
složení pracovní látky. Další nevýhodou je menší m�rný výkon a termická ú�innost, která je 
zp�sobená vysokou teplotou spalin, které jsou vyfukovány bez využití do okolního prost�edí. 

1.1.2 UZAV�ENÝ OB�H 

Uzav�ený rovnotlaký ob�h se od otev�eného rovnotlakého ob�hu liší tím, že spalovací komora 
je nahrazena vým�níkem tepla a výfuk z turbíny není proveden do okolního prost�edí, ale 
proudí p�es chladi� v uzav�eném cyklu. Pracovní látka o stavu 1 je adiabaticky stla�ována 
kompresorem na stav 2. Ve vým�níku tepla je pracovní látce izobaricky p�ivedeno teplo Hq ,
�ímž vzroste teplota a pracovní látka nabývá stavu 3 a je p�ivád�na na lopatky turbíny. V 
turbín� adiabaticky expanduje na stav 4 a je vedena do vým�níku tepla, kde ji je odebráno 
teplo Cq a tím je zchlazena na výchozí teplotu a nabývá stavu 1 a celý cyklus se m�že znovu 

opakovat. 
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obr. 3 Schéma turbíny pracující s Braytonovým uzav�eným cyklem [1] 

Uzav�ený Brayton�v ob�h je složit�jší a tím pádem i mén� spolehlivý. Nevýhodou je velká 
spot�eba chladící vody pro chlazení pracovní látky vycházející z turbíny a vysoká cena dvou 
vým�ník�. Výhodou je široká možnost volby obíhajícího plynu. U otev�eného ob�hu, kde 
kompresorem neustále proudí nov� nasávaný vzduch, který se dále mísí s palivem ve 
spalovací komo�e a spaliny jsou vedeny na lopatky turbíny je kladen pom�rn� velký d�raz na 
�istotu jak vzduchu, tak i paliva. To vše v zájmu malého erozivního a korozivního opot�ebení 
lopatek jak u turbíny, tak i u kompresoru, p�ípadn� u dalších komponent za�azených v ob�hu. 
U uzav�eného ob�hu tento problém odpadá, pracovní látkou jsou plyny bez pevných ne�istot, 
které z�stávají trvale uzav�ené v ob�hu. Jedná se nap�íklad o vzduch, 2CO , 2N , He  atd. 
Tento ob�h umož
uje dosažení vyšších m�rných výkon� a termických ú�inností v porovnání s 
cyklem rovnotlakým otev�eným. 
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1.2 HUMPHREY�V CYKLUS 

Pomocí Humphreyova cyklu modelujeme ob�hy plynových turbín, u kterých dochází k 
p�ívodu tepla po kompresi za konstantního objemu, tedy izochoricky. Chod takové turbíny je 
p�etržitý, proto tyto turbíny ozna�ujeme jako pulza�ní motory. Termická ú�innost je vyšší než 
u Braytonova cyklu, avšak turbíny pracující s tímto cyklem jsou složit�jší konstrukce a v 
praxi se p�íliš nepoužívají. 

  

obr. 4 Zobrazení Humphreyova cyklu v p-v a T-s diagramu [1] 

Tento cyklus se skládá z n�kolika termodynamických d�j�. D�j 1-2 je adiabatická komprese. 
D�j 2-3 vyjad�uje izochorický p�ívod tepla Hq , který modeluje spalování paliva. D�j 3-4 je 
adiabatická expanze pracovní látky na lopatkách turbíny. D�j 4-1 je izobarický výfuk 
zbytkových spalin do okolního prost�edí. Po vykonání t�chto d�j� dochází k uzav�ení cyklu a 
vše se m�že opakovat.         
 Termická ú�innost Humphreyova cyklu tη  je stejn� jako u Braytonova cyklu dána 

podílem m�rné práce Oa  a p�ivedeného tepla Hq . 
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Nyní vyjád�íme teploty 2T , 3T  a 4T  v závislosti na 1T

Vyjad�ovat budeme z rovnice Trvp ⋅=⋅        (1.2.4)  

.konstvp =⋅
κ (1.2.5) 

        

1
12

−
⋅=

κεTT (1.2.6)

          

1
1

3 TT ⋅⋅= −κεψ (1.2.7)

κψ
1

14 ⋅= TT
(1.2.8)

Po dosazení t�chto odvozených rovnice do rovnice (1.2.1) získáváme rovnici pro termickou 
ú�innost ve tvaru.
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− ψε

ψκ

η
κ
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(1.2.9)

Z tohoto vzorce vyplývá, že termická ú�innost Humphreyova cyklu je závislá na kompresním 
pom�ru ε , stupni pln�ní ψ  a na Poissonov� konstant� κ . Termická ú�innost roste s 
rostoucím kompresním pom�rem ε  a s rostoucím stupn�m zvýšení tlaku ψ . [2] 

1.2.1 TURBÍNA PRACUJÍCÍ S HUMPHREYOVÝM CYKLEM 

Turbíny modelované Humphreyovým cyklem používají otev�eného ob�hu, který je podobný 
turbínám modelovaných Braytonovým cyklem. Zásadní rozdíl je ve spalovací komo�e. 
Spalovací komora pro izochorické spalování je složit�jší konstrukce než spalovací komora pro 
spalování izobarické. 
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obr. 5 Schéma turbíny pracující s Humphreyovým cyklem [1] 

Vzduch o stavu 1 je nasáván kompresorem, který jej adiabaticky stla�í na stav 2. Stla�ený 
vzduch o stavu 2 je veden do spalovací komory, kde se smísí s palivem a je izochoricky 
zapalován. Vzniklé spaliny o stavu 3 jsou vedeny na lopatky turbíny, kde adiabaticky 
expandují na stav 4. Zbytkové spaliny o stavu 4 jsou izobaricky vyfukovány do okolí. 
Izochorické spalování je zajišt�no speciální spalovací komorou. Tato komora má vstupní 
ventil pro p�ívod stla�eného vzduchu a výstupní ventil pro výstup spalin. 

  

1.3 POROVNÁNÍ BRAYTONOVA A HUMPHREYOVA CYKLU S

CYKLEM CARNOTOVÝM 

Carnot�v cyklus je teoretický termodynamický cyklus pracující s ideálním plynem a 
dosahující nejvyšší možnou termickou ú�innost tη . Carnot�v cyklus je složen ze �ty�

základních termodynamických d�j� a to dvou izotermických a dvou adiabatických. V 
diagramu T-s je zobrazen jako obdélník. Carnot�v cyklus pracuje mezi dv�ma teplotami. 
Teplota HT je teplota adiabatické expanze a HT je teplota adiabatické komprese ( H�

TT < ). 

Základní vzorec pro výpo�et termické ú�innosti Carnotova cyklu je stejný jako u Braytonova  
a Humphreyova cyklu a je to podíl práce cyklu a tepla, které bylo cyklu p�ivedeno. 
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Z této rovnice vidíme, že termická ú�innost Carnotova cyklu závisí pouze na extrémních 
teplotách, mezi kterými d�j probíhá. Pro zvyšování termické ú�innosti Carnotova cyklu tCη  je 

snaha o zvyšování teploty HT  a zárove
 o snižování teploty CT . Termická ú�innost je vždy 

menší než 1.  
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obr. 6 Zobrazení Carnotova cyklu v p-v diagramu [2]

Carnot�v cyklus vykazuje nejvyšší termickou ú�innosti tη , jakou by šlo teoreticky 

dosáhnout, avšak jedná se pouze o teorii, prakticky je tento cyklus neproveditelný. Z tohoto 
d�vodu se stal jakýmsi pom��ovacím cyklem. Snahou konstruktér� tepelných stroj� je se co 
nejvíce p�iblížit termické ú�innosti Carnotova cyklu. Tento proces nazýváme carnotizace. 

obr. 7 Porovnání Braytonova a Humphreyova cyklu s Carnotovým cyklem [2] 

V obrázku jsou zakresleny st�ední teploty BHT ,  , HHT , p�i p�ívodu st�ední teploty BCT , , HCT ,

p�i odvodu tepla. Tyto teploty nám usnadní úvahu o termických ú�innostech jednotlivých 
cykl� p�i stejných extrémních teplotách HT a CT . Z obrázku vidíme, že p�i stejných 

podmínkách má nejv�tší termickou ú�innost Carnot�v cyklus. Následuje Humphrey�v cyklus 
a nejmenší termickou ú�innost má Brayton�v cyklus.  To je dáno velikostí st�edních teplot. 
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Z toho vyplývá, že Humphrey�v cyklus má p�i stejném kompresním pom�ru ε  v�tší 
termickou ú�innost tη než cyklus Brayton�v, ale vyžaduje složit�jší za�ízení pro spalování za 

konstantního objemu a proto se p�íliš nepoužívá. [2] 

obr. 8 Schéma spalovací komory pro izochorické spalování [1] 

Ventil vypouští spaliny na lopatky turbíny p�etržit� až po izochorickém spálení sm�si, proto o 
takových turbínách mluvíme jako o pulza�ních motorech. 

1.4 MOŽNOSTI PRO ZVÝŠENÍ TERMICKÉ Ú�INNOSTI 

Modelové cykly a� už Brayton�v nebo Humphrey�v jsou uvedeny v základním provedení. 
Obsahují pouze základní �ty�i d�je nutné pro provedení daného cyklu. Z toho vyplývá, že i 
turbíny pracující podle t�chto základních cykl� mají pouze základní komponenty nutné pro 
vykonání daného cyklu. Zpravidla to je kompresor, spalovací komora nebo tepelný vým�ník, 
samotná turbína a u uzav�eného ob�hu vým�ník, který odebírá teplo pracovní látce. 
Nezbytnou sou�ástí je samoz�ejm� potrubí, kterým je veden vzduch a spaliny nebo pracovní 
látka. Takto jednoduchá provedení vykazují malé termické ú�innosti, proto je snaha pomocí 
dalších komponent v ob�hu jejich termickou ú�innost zvýšit. Popis bude proveden na 
otev�eném ob�hu. Jedná se zpravidla o tyto úpravy cykl�: 

• regenerace 
• d�lená komprese 
• d�lená expanze s dvoustup
ovým spalováním 
• kombinované cykly (nap�. paroplynový) 

Další možnosti zvýšení termické ú�innosti jsou snížení po�áte�ní teploty komprese, zvýšení 
po�áte�ní teploty expanze a r�zné kombinace výše uvedených možností. 

1.4.1 OTEV�ENÝ OB�H S REGENERACÍ 

Ob�h s regenerací dostaneme z jednoduchého obvodu za�azením vým�níku mezi kompresor a 
spalovací komoru. Ten odebírá teplo ze spalin, které vycházejí po expanzi z turbíny a oh�ívají 
zkomprimovaný vzduch p�ed vstupem do spalovací komory. Tím se sníží množství 
p�ivedeného tepla do cyklu a dojde ke zvýšení termické ú�innosti. 
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obr. 9 Schéma ob�hu s regenerací 

1.4.2 OTEV�ENÝ OB�H S D�LENOU KOMPRESÍ 

Za�azením d�lené komprese, která bývá zejména dvoustup
ová, do ob�hu vzroste termická 
ú�innost. Díky mezichladi�i, který odebere stla�enému vzduchu teplo p�ed druhou kompresí, 
se sníží práce pot�ebná pro kompresi a tím vzroste termická ú�innost. [7] 

obr. 10 Schéma ob�hu s d�lenou kompresí 
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1.4.3 OTEV�ENÝ OB�H S D�LENOU EXPANZÍ A DVOUSTUP�OVÝM

SPALOVÁNÍM 

D�lením expanze se sou�asným d�lením p�ívodu tepla se m�žeme p�iblížit u skute�ného 
stroje izotermické expanzi. Po expanzi ve vysokotlaké turbín� se teplota pracovní látky 
zvyšuje dalším spálením paliva v nízkotlaké spalovací komo�e a expanze pokra�uje v 
nízkotlaké turbín�. Tímto zvýšíme expanzní práci, což vede ke zvýšení termické ú�innosti. [7] 

obr. 11 Schéma otev�eného ob�hu s d�lenou kompresí a dvoustup�ovým spalováním 

1.4.4 KOMBINOVANÝ PAROPLYNOVÝ CYKLUS 

Kombinací vysokoteplotního plynového a parního ob�hu se st�edními teplotami dosahujeme 
vyšší termické ú�innosti i vyššího m�rného výkonu. P�i této kombinaci je teplo p�ivád�no 
pracovní látce p�i vyšší st�ení teplot� než u parního ob�hu a je odvád�no p�i teplot� podstatn�
nižší než u ob�hu se samotnou plynovou turbínou. Touto kombinací lze dosáhnout lepšího 
využití energie obsažené v palivu. Konstrukce tohoto ob�hu je však zna�n� složitá a proto se 
uplat
uje pouze u soustrojí o velkých výkonech. [6] 
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obr. 12 Schéma kombinovaného paroplynového ob

�erpadla a vstup do vým�níku, 3. výstup páry z vým

páry z turbíny a vstup do kondenzátoru

z kompresoru a vstup do spalovací komory

plynové turbíny, 8. výstup spalin z plynové turbíny a vstup do vým

prost�edí 
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br. 12 Schéma kombinovaného paroplynového ob�hu [19] 1. vstup vody do �erpadla, 2. výstup vody z 

výstup páry z vým�níku a vstup na lopatky parní turbíny, 4. výstup 

enzátoru, 5. vstup vzduchu do kompresoru, 6. výstup stla

z kompresoru a vstup do spalovací komory, 7. výstup spalin ze spalovací komory a vstup na l

, 8. výstup spalin z plynové turbíny a vstup do vým�níku, 9. výstup spal

Energetický ústav FSI VUT Brno
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erpadla, 2. výstup vody z 

na lopatky parní turbíny, 4. výstup 

, 5. vstup vzduchu do kompresoru, 6. výstup stla�eného vzduchu 

, 7. výstup spalin ze spalovací komory a vstup na lopatky 

, 9. výstup spalin do okolního 
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2 MODELOVÉ CYKLY PÍSTOVÝCH SPALOVACÍCH

MOTOR�

Pístové spalovací motory jsou v sou�asnosti masov� rozší�eným zdrojem energie. Jejich 
historie sahá až do druhé poloviny 19. století. Dnes nejrozší�en�jší �ty�taktní zážehový motor 
vynalezl roku 1876 n�mecký konstruktér Nicolaus August Otto. Dalším masov� rozší�eným 
pístovým motorem je vzn�tový �ty�taktní motor. Tento motor v roce 1898 taktéž zkonstruoval 
n�mecký konstruktér, Rudolf Diesel.       
 Pístové motory, pracují na principu expanze plyn� nad pístem. Expanze plynu vyvolá 
tlak, který p�sobí na píst a to má za následek vznik síly, která tla�í píst do dolní úvrati a tím 
motor koná práci. Základní d�lení pístových motor� je podle druhu paliva (benzin, motorová 
nafta) a podle otá�ek nutných k vykonání jednoho pracovního cyklu. U �ty�dobého motoru 
jsou nutné �ty�i otá�ky pro vykonání jednoho pracovního cyklu a u dvoudobého motoru jsou 
nutné dv� otá�ky pro vykonání pracovního cyklu.      
 P�i modelaci jednotlivých cykl� se dopouštíme stejn� jako u modelových cykl�
plynových turbín zna�ného množství zjednodušení a idealizací. Nebereme v potaz zm�nu 
množství a složení plynu, plyn považujeme za ideální, ho�ení nahrazujeme p�ívodem tepla, 
komprese a expanze považujeme za adiabatické atd. 

2.1 OTT� CYKLUS 

Pomocí Ottova cyklu modelujeme cykly zážehových motor�. Zážehové motory obvykle 
spalují benzin. Do spalovacího prostoru je p�ivedena sm�s vzduchu a benzinu, která je 
elektrickou sví�kou zapálena. 

obr. 13 Zobrazení Ottova cyklu v p-V a T-s diagramu [2] 

Cyklus se skládá z n�kolika d�j�. D�j 0-1 p�edstavuje zdvih, což je sání. D�j 1-2 p�edstavuje 
adiabatickou kompresi. D�j 2-3 je izochorický p�ívod tepla, který modeluje ho�ení paliva. D�j 
3-4 zna�í adiabatickou expanzi zplodin ho�ení. D�j 4-1 je izochorický odvod tepla, který 
modeluje výfuk spalin do atmosféry.
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(2.1.1)

(2.1.2)

   

(2.1.3)

     

 (2.1.4)

   
dále vykrátíme zlomek teplotou 2T  a první �len �itatele vynásobíme 3T / 3T

(2.1.5)

       

dále platí že 1T / 2T = 4T / 3T  a pomocí rovnic adiabaty po úpravách dostáváme
  

(2.1.6)

         

Termická ú�innost Ottova cyklu závisí na stejných parametrech jako termická ú�innost 
Braytonova cyklu. U obou p�ivádíme teplo za konstantního objemu a jejich termická ú�innost 
je závislá na kompresním pom�ru a Poissonov� konstant� κ . Z toho plyne, že dosahování 
vyšších termických ú�inností docílíme zvyšováním kompresního pom�ru. Problém je v tom, 
že kompresní pom�r nem�žeme zvyšovat neomezen�. Jelikož p�i vyšším kompresním pom�ru 
dojde k v�tšímu zah�átí sm�si a tím i možnému p�ed�asnému samovznícení paliva. 
Samovznícení paliva je faktor, který negativn� ovliv
uje chod a výkon motoru. Proto je 
velikost kompresního pom�ru omezena kvalitou paliva. Jednoduše �e�eno jeho teplota 
vznícení musí být vyšší, než je teplota sm�si p�i kompresi. [2] 
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2.2 DIESEL�V CYKLUS 

Pomocí Dieselova cyklu modelujeme cykly vzn�tových motor�. Stejn� jako zážehový motor 
tak i motor vzn�tový pracuje na principu tlaku nad pístem, který tla�í píst dol� a tím koná 
motor práci. Rozdíl je v tom, že na rozdíl od zážehového motoru, kde je sm�s stla�ována a 
poté ve správný okamžik zapálena, tak u vzn�tového motoru je vzduch stla�en na vysokou 
teplotu a ve správný okamžik je do tohoto vzduchu vst�íknuta motorová nafta a dojde ke 
vznícení a tím pádem i expanzi, které op�t tla�í píst dol� a motor koná práci. 

obr. 14 Zobrazení Dieselova cyklu v p-V a T-s diagramu [2] 

Diesel�v cyklus je op�t složen z n�kolika termodynamických d�j�. D�j 0-1 je sání �istého 
vzduchu. D�j 1-2 je adiabatická komprese vzduchu ve válci. D�j 2-3 p�edstavuje izobarický 
p�ívod tepla, který nahrazuje ho�ení motorové nafty. D�j 3-4 je adiabatická expanze zplodin 
ho�ení. D�j 4-1 je izochorický odvod tepla do okolí, který nahrazuje výfuk paliv. 
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(2.2.5)

vyjád�ením teplot 2T , 3T a 4T jako funkci teploty 1T a dosazením do rovnice (2.2.5) dostaneme

  

(2.2.6)

Z této rovnice vidíme, že termická ú�innost roste s rostoucím kompresním pom�rem ε  a s 
klesajícím stupn�m pln�ním ϕ . Se stejným kompresním pom�rem je termická ú�innost 
Dieselova cyklu menší než u Ottova cyklu, protože ϕ >1. Avšak Diesel�v cyklus pracuje s 
podstatn� vyšším kompresním pom�rem, který je nutný pro samovznícení paliva. [2] 

2.3 POROVNÁNÍ DIESELOVA A OTTOVA CYKLU S CYKLEM

CARNOTOVÝM 

Stejn� jako u spalovacích turbín, tak i u pístových motor� provedeme srovnání s ideálním 
Carnotovým cyklem. Srovnání je provedené pro cykly, pracující mezi stejnými extrémními 
teplotami CT  a  HT . V obrázku jsou op�t nazna�eny st�ední teploty pro lepší názornost. 

obr. 15 Porovnání Dieselova a Ottova cyklu s cyklem Carnotovým [2] 

P�i stejných teplotách má vždy nejvyšší termickou ú�innost Carnot�v cyklus. Diesel�v cyklus bude 
mít vždy v�tší termickou ú�innost než cyklus Ott�v za podmínky stejných extrémních teplot. Avšak 
pokud by byl stejný kompresní pom�r u Dieselova a Ottova cyklu, tak vyšší termickou ú�innost bude 
mít cyklus Ott�v.[2] 
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3 KOMPONENTY PLYNOVÝCH TURBOSOUSTROJÍ 

Ozna�ení plynová turbína je v podstat� p�íliš obecné, �íká nám pouze, že pracovní látkou je 
plyn. Ale jak bylo uvedeno v úvodu, plynové turbíny m�žeme rozd�lit na spalovací a 
expanzní. N�které zdroje rozlišují turbínu jako takovou a pak turbínu se svým p�íslušenstvím, 
které je nezbytné pro chod turbíny. Turbína se svým p�íslušenstvím je pak ozna�ována jako 
turbosoustrojí. V této kapitole se budu zabývat turbínou jako takovou i jejím p�íslušenstvím, 
které je nutné pro její chod. Bude zde proveden rozbor spalovacího plynového turbosoustrojí 
pracujícího s otev�eným ob�hem. Takové turbosoustrojí se skládá z kompresoru, spalovací 
komory a plynové turbíny jako takové. 

3.1 KOMPRESOR 

Kompresor je nezbytnou sou�ástí plynových turbín. Výjimkou tvo�í pouze expanzní turbíny s 
otev�eným ob�hem, které reprezentuje nap�íklad turbodmychadlo používané pro zvýšení 
výkonu pístových spalovacích motor�.        
 Kompresor je pracovní stroj, který je ur�ený pro stla�ování plyn�. Ke kompresor�m 
nepo�ítáme ventilátory, protože jejich úkolem je pouze doprava plyn� doprovázená mírným 
zvýšením tlaku. Kompresory d�líme na objemové a rychlostní. U objemových kompresor� je 
pohyb �inné �ásti stroje zejména p�ímo�arý, jedná se p�evážn� o pohyb pístu ve válci. Ke 
stla�ování dochází pohybem pístu ve válci, který zmenšuje objem nasátého plynu. Rychlostní 
kompresory pracují na principu zvyšování kinetické energie nasávaného plynu. Zvýšená 
kinetická energie plynu je v difuzoru transformována na energii tlakovou. Mezi rychlostní 
kompresory pat�í lopatkové kompresory. Pokud je takový kompresor na spole�né h�ídeli 
s turbínou, tak ho ozna�ujeme jako turbokompresor. Lopatkové kompresory dále m�žeme 
d�lit podle sm�ru, jakým plyn do kompresoru vstupuje. Jsou to kompresory axiální, radiální a 
diagonální. Pro chod spalovacích turbín se výhradn� používají kompresory rychlostí. [3] 

3.1.1 AXIÁLNÍ TURBOKOMPRESOR 

Axiální turbokompresor je používaný u turbín velkých výkon�, jelikož je schopen dodávat 
velké objemové toky, které jsou nezbytné pro dosažení vysokých výkon�. Axiální 
turbokompresor se skládá ze statoru a rotoru. Stator je v podstat� t�leso kompresoru, na jehož 
vnit�ní �ásti jsou p�ipevn�ny statorové lopatky. Rotor je tvo�en h�ídelí, na které jsou upevn�ny 
lopatky rotorové. Základní dva druhy lopatkování jsou rovnotlaké a p�etlakové. P�etlakové 
lopatkování vznikne, když použijeme pro statorové i rotorové lopatky symetrických profil�, a 
to profil� p�etlakových. Tím vznikne p�etlakový kompresorový stupe
, který se vyzna�uje 
tím, že tlak p�ed a za statorovou m�íží je rozdílný. To je zp�sobeno volbou symetrických 
lopatek, které umožní kompresi v obou lopatkových m�ížích p�etlakového stupn�. Pokud pro 
statorové lopatkování použijeme rovnotlakých lopatek a pro rotorové p�etlakových tak 
vznikne rovnotlaký kompresorový stupe
, který se vyzna�uje tím, že ke kompresi dochází 
pouze v rotorových lopatkách a lopatky statorové pouze m�ní sm�r proudícího plynu a tím ho 
nasm�rují na další kompresorový stupe
, kde plyn pokra�uje ve svém stla�ování.   
 Do p�etlakového stupn� vstupuje plyn absolutní rychlostí 1c , relativní rychlost vstupu 

plynu do rotoru 1w  je dána vztahem ucw −= 11  , kde u je unášivá rychlost rotorových 

lopatek. P�i pr�chodu rozši�ujícími se rotorovými lopatkami dojde ke snížení relativní 
rychlosti na výstupu z rotoru na hodnotu 2w . Absolutní rychlost 2c  na výstupu z rotorového 

kola je dána vztahem vztahem uwc += 22 . Rychlost 2c  je zárove
 vstupní rychlost do 
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statorových lopatek, ve kterých 
zvýšení tlaku. Pr�b�h tlak� a absolutních rychlostí je zobrazen na obr. 16.

obr. 16 Schéma p

Princip �innosti rovnotlakého kompresorového stupn
s výjimkou toho, že ke kompresi nedochází ve statorových 
tomto p�ípad� slouží pouze ke zm�

obr. 17 Schéma rovnotlakého komp
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statorových lopatek, ve kterých díky jejich rozši�ování op�t dojde ke snížení rychlosti a ke 
 a absolutních rychlostí je zobrazen na obr. 16.

br. 16 Schéma p�etlakového kompresorového stupn� [8] 

rovnotlakého kompresorového stupn� je obdobný jako u stupn
mkou toho, že ke kompresi nedochází ve statorových lopatkách. Statorové lopatky v 

 slouží pouze ke zm�n� sm�ru proud�ní, viz Obr. 17. 

br. 17 Schéma rovnotlakého kompresorového stupn�[8] 
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3.1.2 RADIÁLNÍ TURBOKOMPRESOR 

Radiální turbokompresory se pro sv�j menší objemový tok používají pro turbíny malých a 
st�edních výkon�. Dosahují však v�tších stla�ení než turbokompresory axiální. Vstup plynu 
do rotorového kola bývá axiální. Z ob�žného kola plyn vstupuje radiáln� do pevného 
difuzoru. Ke kompresi op�t dochází tak že, v ob�žném kole se zvýší rychlost plynu a �áste�n�
dojde i ke kompresi díky odst�edivým silám. Plyn následn� vstoupí do pevného difuzoru, kde 
klesne jeho rychlost a op�t se zvýší jeho tlak. P�estože je stupe
 radiálního turbokompresoru 
schopný v�tšího stla�ení než stupe
 axiálního turbokompresoru, tak stla�ení pouze jednoho 
stupn� je ve v�tšin� p�ípad� po�ád nedosta�ující, proto se používají kompresory 
n�kolikastup
ové, kde mezi jednotlivými stupni je p�epoušt�cí kanál. Lopatkování radiálních 
kompresor� má t�i základní druhy. Jsou to:  

• lopatky radiální 
• lopatky dozadu zahnuté 
• lopatky dop�edu zahnuté         

Lopatky radiální mají výhodu v jednoduché konstrukci a s tím spojenou i nižší výrobní 
náro�nost a hlavn� cenu. Mezi další výhody pat�í vyšší pevnost, která umož
uje velké 
obvodové rychlosti. Nevýhodou je však vznik ví�ení a tím i vyšší ztráty.   
 Lopatky dozadu zahnuté umož
ují absolutní vstupní rychlosti s malou nebo nulovou 
obvodovou složkou. Dosáhneme i menší výstupní rychlost z rotoru, která se projeví menším 
stla�ením. Ú�innost stupn� je však vyšší, protože zm�na kinetické energie v difuzoru je vždy 
spojena se ztrátami. Sou�asné špi�kové hodnoty ú�innosti kompresorového stupn� se 
pohybují kolem 87%. Dozadu zahnuté lopatky se volí tam, kde záleží na ú�innosti a nevadí 
vyšší po�et stup
�, který se projeví vyššími po�izovacími náklady a v�tšími rozm�ry. 
 Lopatky dop�edu zahnuté vytvá�ejí vysokou výstupní rychlost, která se projeví 
vysokým stla�ením v difuzoru. Vysoké stla�ení jedním stupn�m má však za následek nižší 
ú�innost. Jsou vhodné pro levné stroje, které se používají pouze ob�asn� a záleží u nich na 
váze konstrukce. [6]          
  

obr. 18 Typy lopatkování radiálních kompresor� [20] 
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Snahou p�i kompresi plyn� je co nejvíce se p�iblížit kompresi izotermické. Izotermická 
komprese je kompresí ideální, kdy veškerá práce se spot�ebuje na zvýšení tlaku a tím 
nedochází k oh�evu plynu p�i jeho stla�ování. �ím více se p�iblížíme izotermické kompresi, 
tím bude menší práce nutná ke kompresi. Zásadní snížení kompresní práce dosáhneme 
chlazením turbokompresor�. V úvahu p�ipadají dv� možnosti chlazení a to chlazení vnit�ní a 
chlazení vn�jší.          
 Vnit�ní chlazení je možno prakticky provést pouze ve stojících �ástech 
kompresorového stupn�, tedy v prostoru difuzoru nebo p�epoušt�cího kanálu. Chlazení je zde 
provedeno pomocí dutin, ve kterých proudí chladící voda. Výhodou je, že teplo je odebíráno 
tém�� v míst� svého vzniku, s �ímž je spojena malá spot�eba chladící vody. Nevýhodou je 
nutnost chladící vody vysoké �istoty, aby nedošlo k zanášení t�chto dutin, které nelze �istit. 
Vn�jší chlazení spo�ívá v mezichlazení stla�ovaného plynu b�hem jeho komprese. [5] 
     

3.2 SPALOVACÍ KOMORA 

Spalovací komora je nezbytnou sou�ástí spalovacích turbín pracujících s otev�eným ob�hem. 
Je to komponenta za�azená mezi turbokompresor a plynovou turbínu. Podle vzájemného 
pohybu paliva a stla�eného vzduchu mohou být spalovací komory souproudé nebo 
protiproudé. Úkolem spalovací komory je zvýšení teploty pracovní látky pomocí spálením 
paliva s využitím okysli�ovadla obsaženého v pracovní látce a tím i p�íprava pracovní látky 
pro následující expanzi v turbín�. Nejobtížn�jší je zajistit stabilitu ho�ení v proudu vzduchu o 
relativn� velké rychlosti, jelikož rychlost ho�ení je relativn� malá. Tento problém je �ešen 
pomocí tzv. aerodynamické stabilizace. Aerodynamická stabilizace spo�ívá ve vyvolání 
zp�tného proudu sm�si žhavých spalin a vzduchu, které zajiš�ují rychlé zah�átí a zažehnutí 
paliva p�i vstupu do spalovacího prostoru. Nej�ast�ji používaný zp�sob stabilizace je pomocí 
mezikruhového lopatkového ví�i�e, který je umíst�n souose s p�ívodem paliva v �ele 
plamence. Spalovací vzduch se p�i pr�chodu ví�i�em uvede do šroubovitého pohybu. Rotace 
vyvolá zvýšení tlaku na st�nách plamence a snížení tlaku v ose spalovacího prostoru. To má 
za následek vyvolání zp�tného proudu žhavých spalin a vzduchu. Tento vratný proud zajistí 
rychlé zah�átí a zapálení paliva p�i vstupu do spalovací komory. [3] 

obr. 19 Schéma spalovací souproudé komory se stabilizací ho�ení pomocí lopatkového ví�i�e[3] 
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Uvnit� tlakového plášt� 1 je plamencem 2 vymezen spalovací a sm�šovací prostor. Vstupující 
vzduch se d�lí na proud spalovacího vzduchu 3 a na proud chladícího a smíšeného vzduchu 4. 
Smíšený vzduch proudí kolem plamence a chladí jej zven�í i uvnit� jelikož do plamence 
vstupuje št�rbinami 5. Proud spalovacího vzduchu 3 se p�i pr�chodu lopatkovým ví�i�em 
dostává do rotace a tím ve spalovacím prostoru vzniká intenzivní vír 9. Rotace pracovní látky 
vyvolá pokles tlaku v ose rotace a zvýšení tlaku na st�nách plamence 2. To má za následek 
vznik zp�tného víru 10, který zajistí rychlé zah�átí a zapálení paliva p�i vstupu do spalovacího 
prostoru. Pozice 8 je lopatkový ví�i� s �adami otvor� 6, 7, kterými také protéká spalovací 
vzduch, a které mají za úkol vyrovnání teplotního profilu. Ke konci spalovacího prostoru je v 
plamenci n�kolik otvor� v�tšího pr��ezu 11, 12, kterými vstupuje velkou rychlostí a velkými 
proudy chladící a smíšený vzduch 13, 14, tak aby došlo k vyrovnání teplotního pole a 
dostate�nému promísení.        
 Spalovací komora je tepeln� velice namáhaná, teploty spalin dosahují teploty až 
1300°C, což je hodnota natolik vysoká, že jsme limitováni teplotou tavení daného kovu. Aby 
se teplota spalovací komory udržela v p�ípustných mezích, je nutné plamenec intenzivn�
chladit proudem vzduchu podél jeho povrchu. Rychlost proudu chladícího vzduchu by m�la 
být p�ibližn� stejná jako je rychlost spalin v plamenci. Plamen lze korigovat pomocí obsahu 
vzduchu ve sm�si. Pokud je sm�s chudá, tak se plamen stáhne k ho�áku a zháší, pokud je 
sm�s bohatá, tak se plamen prodlužuje. Ú�innost spalovací komory bývá 96 - 99%, p�i�emž 
nižší hodnotu vykazují t�žká paliva. [3] 

3.2.1 PALIVA PRO SPALOVACÍ TURBÍNY 

Pro pohon plynových turbín lze použít paliva pevná, kapalná i plynná. U všech typ� paliv je 
d�ležitá jejich �istota, jak chemická, tak mechanická. V 50. a 60. letech 20. století byly 
provád�ny pokusy s palivem pevným, ale díky �ad� komplikací se od tohoto zám�ru 
ustoupilo. Jednalo se o jemn� namletý uhelný prach. Nevýhodou bylo vysoké množství 
popelu a s tím spojena eroze lopatek a pr�to�ných �ástí spalovací komory i turbíny. Dnes se 
p�evážn� používá palivo kapalné a plynné.        
 Použití kapalných paliv je dnes velice rozší�ené. Konstrukce spalovací komory není 
tak složitá jako u spalovací komory na pevná paliva. Základním požadavkem je dobré 
promísení paliva a vzduchu, které je dáno zejména nízkou viskozitou paliva. Kapalná paliva 
se p�evážn� vyráb�jí z ropy, nebo hn�douhelného dehtu. Jedná se o sm�s uhlovodík� r�zných 
typ�. Paliva se dále upravují p�idáváním r�zných p�ísad, které omezují tvorbu usazenin a 
brání korozi lopatek.          
 Použití plynných paliv se jeví jako nejvhodn�jší varianta. Výhodou je snadné 
promísení plynného paliva a vzduchu. Mezi �asto používaná plynná paliva pat�í zejména 
zemní plyn, který je snad nejideáln�jším palivem. Vykazuje vysokou výh�evnost, pr�m�rn�
kolem 49 500 kJ/kg . Dalším používaným plynným palivem je nap�íklad vysokopecní plyn. 

3.3 PLYNOVÁ TURBÍNA 

Plynová turbína je stroj, který slouží ke zm�n� kinetické a tlakové energie proudících spalin 
na mechanickou energii odebíranou na h�ídeli. Op�t rozlišujeme podle sm�ru proud�ní spalin 
základní dva druhy turbín. Jsou to turbíny radiální a turbíny axiální. Radiální turbíny se ve 
spojení s p�evážn� jednostup
ovým radiálním kompresorem používají jako záložní zdroje 
malých výkon�. Turbíny axiální se používají pro své velké výkony jako zdroje elektrické 
energie nebo pro energeticky náro�né pr�myslové aplikace a pohony stroj� velkých p�íkon�. 



Miroslav Buká�ek Plynové turbíny Energetický ústav FSI VUT Brno 
 Odbor energetického inženýrství 

36 

�

3.3.1 RADIÁLNÍ TURBÍNA 

Radiální konstrukce se uplatnila pro malé plynové turbíny, jako pohon p�epl
ovacích 
turbodmychadel a jako expanzní turbíny. V poslední dob� má velké uplatn�ní u tzv. 
mikroturbín, které v n�kterých p�ípadech mohou nahradit pístové spalovací motory. Mohou 
mít výkony od n�kolika kilowatt až po jednotky megawatt. Obecn� se jedná o turbíny s 
menšími objemovými pr�toky. Radiální turbíny dosahují i p�i malých rozm�rech dobrou 
ú�innost. 

Pracovní látka je p�ivád�na spirální sk�íní 0 a vstupuje radiáln� do rozvád�cích lopatek 1. Zde 
vykoná �áste�nou expanzi a rychlostí 1c  vystupuje ze statorové lopatkové m�íže. Ode�tením 

obvodové rychlosti rotoru 1u  od absolutní rychlosti 1c dostaneme relativní rychlost 1w , což je 
rychlost, se kterou pracovní látka vstupuje do ob�žného kola. S p�ihlédnutím na vysoké 
otá�ky a tím zp�sobenou velkou odst�edivou silou jsou lopatky v�tšinou tém�� radiální.  Z 
ob�žných lopatek vystupuje pracovní látka relativní rychlostí 2w  . Složením rychlosti 2w  a 

rychlosti obvodové 2u  dostaneme absolutní rychlost 2c  , se kterou pracovní látka vystupuje z 

daného stupn�. Sm�r 2c  je p�ibližn� rovnob�žný s osou rotace. [3] 

obr. 20 Schéma radiálního turbínového stupn� [3] 
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3.3.2 AXIÁLNÍ TURBÍNA 

Axiální turbína je vhodná pro velké výkony stejn� jako parní turbína. Proto se nabízí i 
porovnání n�kterých parametr�. Plynové turbíny mají oproti parním turbínám malý pom�r 
m�rných objem�. U parních turbín m�že být pom�r m�rných objem� na výstupu a vstupu do 
turbíny v�tší než 1000, u plynových turbín to je asi jenom 3-9 násobek vstupní hodnoty. To 
znamená, že rozdíl délky první a poslední lopatky nebude tak velký jako u turbíny parní. 
Menší tlakový expanzní pom�r znamená, že po�et stup
� plynové turbíny bude výrazn� menší 
než u turbíny parní. Plynové turbíny mají obvykle 1 až 8 stup
�. Menší tlakový expanzní 
pom�r znamená i menší tepelný spád, který se projeví tím, že plyny vystupující s plynové 
turbíny mají pom�rn� vysokou teplotu.  Vstupní teplota m�že být až 1300°C a výstupní kolem 
500°C .          
 Princip �innosti je obdobný jako u kompresor�. Plynová axiální turbína se skládá z 
jednotlivých stup
�. Stupe
 je vždy jedna �ada rotorových a jedna �ada statorových lopatek. 
Stupe
 m�že být p�etlakový nebo rovnotlaký. Za rovnotlakový stupe
 ozna�ujeme takový, 
kde tlak p�ed a za ob�žným kolem je stejný. P�etlakový stupe
 má tlak p�ed a za ob�žným 
kolem rozdílný.          
 Na obr. 21 je znázorn�n pr�b�h rychlostí a tlak� p�i pr�chodu spalin rovnotlakým 
stupn�m axiální turbíny. Spaliny vstupují do statorových lopatek rychlostí Oc  a p�i pr�chodu 

zužujícím se statorovým lopatkováním dochází ke zvyšování rychlosti a zárove
 k poklesu 
tlaku. Spaliny vystupují ze statorových lopatek rychlostí 1c  a vstupují do rovnotlakých 
lopatek, které se pohybují unášivou rychlostí u . Spaliny vstupuji do rotoru relativní rychlostí 

1w , která je dána vztahem ucw −= 11 . Spaliny dále proudí rovnotlakými rotorovými 
lopatkami, které mají konstantní pr��ez, a proto nedochází k poklesu tlaku. Z rotorových 
lopatek spaliny vycházejí absolutní rychlostí 2c , která je dána vztahem uwc += 22 . Pokles 
rychlosti je dán odevzdáním �ásti kinetické energie, která roztá�í lopatky. U rovnotlakého 
stupn� jsou relativní rychlosti na vstupu a výstupu z rotorových lopatek stejné. Nedochází 
tedy k p�em�n� energie, ale k ohybu proudu, což se projeví silou p�sobící na rotor. 

obr. 21 Schéma rovnotlakého turbínového stupn� [8] 
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Na obr. 22 je znázorn�n pr�b�h tlak� a rychlostí p�i pr�chodu spalin p�etlakovým stupn�m 
axiální turbíny. Spaliny vstupují do statorových lopatek stejn� jako u rovnotlakého stupn�. 
Rozdíl nastává p�i vstupu spalin do rotorových lopatek, které jsou p�etlakové. P�i pr�chodu 
spalin rotorovými lopatkami, které se zužují, nastává op�t snížení rychlosti, ale i snížení tlaku. 
Snížení tlaku v rotoru u p�etlakového stupn� je dáno expanzí v obou ob�žných m�ížích, které 
se projeví zvýšením relativní rychlosti z 1w  na 2w .      

obr. 22 Schéma p�etlakového turbínového stupn� [8] 

Pokud bychom m�li porovnat, které lopatkování je vhodn�jší, tak se budeme rozhodovat 
pouze podle ekonomických kritérií. P�i kvalitní výrob� lopatkování jak rovnotlakého, tak 
p�etlakového dostaneme tém�� totožný jednotkový výkon. Jde o to, že výroba p�etlakového 
lopatkování je náro�n�jší a tudíž dražší. 
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4 SHRNUTÍ O PLYNOVÝCH TURBÍNÁCH 

V sou�asné dob� jsou plynové turbíny velice rozší�eným zdrojem energie. Své uplatn�ní našly 
v celé �ad� aplikací. Stacionární turbíny velkých výkon� slouží pro pohon elektrických 
generátor�, turbíny st�edních výkon� mohou sloužit pro pohon dopravních a vojenských 
prost�edk�. Aplikace plynových turbín jako pohonu pro dopravní a vojenské prost�edky našla 
uplatn�ní zejména v leteckém pr�myslu, ale uplatnily se i pro pohon lodí, tank�, lokomotiv a 
automobil�. Turbíny o výkonu n�kolika stovek kilowatt jsou ozna�ovány jako mikroturbíny a 
mohou nahradit stacionární pístové motory.       
 Turbíny velkých výkon� jsou axiálního provedení a pracují s relativn� malými 
otá�kami. Otá�ky turbín, pracující zejména v energetickém pr�myslu, mívají hodnotu 
3.000ot/min, což je hodnota shodná s frekvencí st�ídavého proudu v rozvodné síti - 50Hz. 
Tím odpadá nutnost p�evodovky nebo m�ni�e frekvence. Otá�ky turbín st�edních výkon�
mohou nabývat r�zných hodnot v závislosti na jejich ú�elu. Turbíny malých výkon�, tzv. 
mikroturbíny pracují s velmi vysokými otá�kami, které se mohou dostat až k hodnot�
180.000ot/min. Mikroturbíny se vyráb�jí sériov� a proto je kladen d�raz na jejich cenu, což se 
projeví na jejich konstrukci. Mikroturbíny jsou radiálního provedení a pouze jednostup
ové, 
to platí jak pro kompresor, tak pro turbínu jako takovou. Aby byly schopné p�i svých 
parametrech vytvo�it tak velké výkony je nezbytné, aby dosahovaly takto vysokých otá�ek. 
 Mezi velké nevýhody plynových turbín pat�í, že až 75% svého výkonu turbína 
spot�ebuje na pohon kompresoru. Pokud turbína slouží pro výrobu elektrické energie tak se 
tato nevýhoda dá využít. Využití spo�ívá v tom, že v dob� malých odb�r�, zejména v noci, 
turbína pohání pouze kompresor. Kompresor stla�uje vzduch do zásobníku, který bývá ve 
form� velkých podzemních prostor nap�íklad po t�žb� nerostných surovin. V dob�
energetické špi�ky se kompresor odpojí od turbíny a do turbíny se vpouští stla�ený vzduch ze 
zásobníku, �ímž se výkon turbíny oproti výkonu se zapojeným kompresorem zvýší až 
�ty�násobn�. I když dnešní plynové turbíny pracující s kombinovanými cykly vykazují vysoké 
výkony a vysoké ú�innosti tak jsou neustále p�edm�tem výzkumu a vývoje. Pro zvyšování 
ú�innosti je t�eba zvyšovat vstupní hodnotu spalin a zárove
 snižovat teplotu zbytkových 
spalin na výstupu. Tepelnou energii ve zbytkových spalinách m�žeme využít nap�íklad v 
paroplynových cyklech nebo pro r�zné p�edeh�evy a oh�evy látek, což povede ke snížení 
teploty t�chto spalin. Horší situace nastává, když chceme zvyšovat vstupní teplotu. Teplota 
vstupních spalin v sou�asnosti m�že být až 1300°C.  P�i tak vysoké teplot� dnešní materiály 
ztrácejí svoji pevnost, která se velice d�ležitá, protože lopatky jsou vysoce namáhány. V 
zvyšování vstupní teploty jsme omezeni vlastnostmi materiál� a potencionální zvýšení 
vstupní teploty v budoucnu bude dáno vlastnostmi nových materiál�.    
 Mezi sv�tové výrobce plynových turbín v oblasti energetiky pat�í firmy Siemens, 
Alstom, General Electric a v oblasti leteckých motor� Rolls Royce a Pratt & Whitney. V 
�eské republice se výrobou expanzních turbín zabývá První brn�nská strojírna Velká Bíteš. 

4.1  KONKRÉTNÍ APLIKACE PLYNOVÝCH TURBÍN 

• Plynovou turbínou firmy Siemens SGT5-4000F o výkonu 445MW v kombinovaném cyklu 

je od roku 2010 vybavena elektrárna Irsching 5, která leží nedaleko n�meckého Ingolstadtu. 
[14]

• Plynová turbína firmy Rolls Royce Trent 1000 o tahu 347kN slouží k pohonu 
dopravního letadla Boeing 787. [15] 
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• Plynovou turbínu o výkonu 1104kW jako pohon pro sv�j tank M1A1 ABRAMS 
zvolila firma General Dynamics. [16] 
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5 POROVNÁNÍ PLYNOVÝCH TURBÍN A PÍSTOVÝCH

SPALOVACÍCH MOTOR�

P�i volb� zdroje energie v oblasti výkon� ve stovkách megawatt nemáme jinou možnost než 
zvolit parní nebo plynovou turbínu. Zajímavostí je ovšem �trnáctiválcový spalovací motor 
finské firmy Wärtsilä, který spaluje t�žký ropný olej. Jeho výkon je zhruba 80MW p�i 
102ot/min. Takový motor je však zcela ojedin�lý. V oblasti výkon� v hodnotách desítek 
kilowatt� až jednotek megawatt� máme možnost volby mezi plynovými turbínami nebo 
spalovacími pístovými motory. Pokud je pot�eba zdroj energie, který m�že poskytnout 
pístový spalovací motor a nejedná se o n�jakou specifickou záležitost tak se v�tšinou volí 
pístový spalovací motor.    

Výhody plynových turbín:  

• plynulý chod zp�sobený pouze rotací rotoru, bez dalších pohyb�
• náb�h na plný výkon v �ádech sekund, p�ípadn� minut 
• malé emise 
• vysoká spolehlivost 
• minimální spot�eba chladící vody 
• pružnost zatížení 

Nevýhody plynových turbín:  

• vysoké nároky na kvalitu paliva 
• složitá výroba a s tím spojená vysoká cena 
• velké požadavky na materiály 
• pro dosažení vysokých výkon� a ú�inností nutné kombinované cykly 

Nyní uvedeme výhody a nevýhody pístových motor�

Výhody pístových spalovacích motor�: 

• díky sériové výrob� nižší cena 
• vysoká ú�innost, až 45% 
• malá m�rná hmotnost 

Nevýhody pístových spalovacích motor�: 

• velké chv�ní zp�sobené r�zným pohybem mnoha �ástí 
• chod není plynulý 
• vyšší hlu�nost 
• vyšší emise 

Z výše uvedených výhod a nevýhod nelze jednozna�n� rozhodnout o vhodnosti �i 
nevhodnosti daného pohonu. O volb� správného pohonu rozhoduje více faktor�, které je 
nutné pro každý p�ípad posoudit individuáln�. Hlavními faktory jsou výkon a cena . 
 Proto provedeme porovnání u konkrétních dvou p�ípad�. Jako názorný p�ípad jsem 
zvolil porovnání stacionárního dieselgenerátoru firmy Caterpillar C18 o elektrickém výkonu 
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550kW a plynovou mikroturbínu firmy Capstone C600 sloužící k výrob� elektrické energie s 
elektrickým výkonem 600kW. Výkony obou zdroj� jsou tém�� totožné. Proto provedeme 
porovnání dalších parametr�.        
 Rozm�ry a hmotnost generátoru pohán�ného plynovou turbínou jsou 2,4 x 9,1 x 2,9 m 
a 12.565kg. Rozm�ry dieselgenerátoru jsou p�ibližn� 3,9 x 1,5 x 2,1m a jeho váha je 3.720kg. 
Rozm�rov� i hmotnostn� je tedy vhodn�jší dieselgenerátor.     
 Nyní posoudíme otázku spot�eby. P�i plném zatížení dieselgenerátoru vychází jeho 
spot�eba p�ibližn� na 151 litr� motorové nafty za hodinu provozu. [13] Pr�tok spalin turbínou 
je p�ibližn� 4kg za sekundu. Spot�eba zemního plynu p�i daném pr�toku je zhruba 151 až 234 

13 −
⋅ hodm ,která se m�ní v závislosti na jeho složení. [17]     

 Náklady na jednu hodinu provozu, p�i sou�asných pr�m�rných cenách pro 
maloodb�ratele, které �iní n�co kolem 36 K� za litr motorové nafty a 17 K� za metr krychlový 
zemního plynu, vychází na 5436 K� pro dieselgenerátor a pro generátor s plynovou turbínou v 
rozmezí 2567 - 3978 K�. Z pohledu provozních náklad� vychází lépe volba plynové turbíny. 
Je ovšem nutné zapo�ítat po�izovací náklady, které pro dieselgenerátor �iní p�ibližn�
1.750.000 K� [12] a pro generátor s plynovou turbínou zhruba 14.480.000 K�. [11]  
 Z jednoduchých výpo�t� vyplývá, že pokud bychom nepo�ítali s náklady na údržbu a 
náhradní díly tak by se turbína za t�chto podmínek za�ala jevit lepší variantou až po ub�hnutí 
670.000 pracovních hodin. To je p�ibližn� 76,5 let. Toto porovnání a jednoduchý výpo�et 
potvrzují p�edpokládaný výsledek.  
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ZÁV�R

Plynové turbíny jsou zajímavým zdrojem energie, které neustále procházejí vývojem a 
zdokonalováním. Do budoucna m�žeme o�ekávat, že dojde k jejich v�tšímu rozší�ení a díky 
vývoji i k navýšení výkonu a ú�innosti. P�i p�ihlédnutí k faktu, že již dnes plynové turbíny 
pracující v kombinovaných cyklech vykazují výkony až 600MW a ú�innosti p�evyšující 60% 
se dá do budoucna o�ekávat, že p�i dalším vývoji dojde ješt� k dalšímu nár�stu t�chto již tak 
zajímavých hodnot. Díky neustále se zvyšující poptávce po elektrické energii a za sou�asného 
ubývání energetických zdroj� se taková za�ízení do budoucna stanou velice žádaná a pot�ebná 
pro pokrytí neustále se zvyšující poptávky po energii.     
 Odpov�� na otázku zda je vhodn�jší použít jako zdroj energie pístový spalovací motor 
nebo plynovou turbínu je celkem snadná. I když plynové turbíny vykazují celou �adu výhod 
oproti pístovým motor�m tak mají jednu zásadní nevýhodu. A tou je cena. Plynové turbíny 
v�tších výkon� se nevyrábí ve velkých sériích a proto je jejich cena ve spojení se složitou 
výrobou velice vysoká. Jistou výjimku tvo�í mikroturbíny, které se vyráb�jí ve v�tších sériích 
ale i tak je u nich cena �ádov� ve statisících až milionech. Naproti tomu pístové spalovací 
motory jsou vyráb�ny b�žn� v relativn� velkých sériích i ve výkonech pohybujících se okolo 
jednoho megawattu. Tím je zajišt�na relativn� p�íznivá cena. Turbíny mohou vykazovat p�i 
podobných výkonech menší spot�ebu paliva než pístové spalovací motory avšak svoji 
n�kolikanásobn� vyšší cenou tato jejich potenciální výhoda ztrácí význam. Záv�rem je, že 
pokud se jedná o aplikaci, která není specifická tím, že by si vyložen� vyžadovala použití 
turbíny a existuje rozumn� velký pístový motor v daném, relativn� nízkém výkonovém 
spektru, tak se dává p�ednost pístovému motoru p�ed turbínou.  
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOL�

0a [J/kg] m�rná práce cyklu 

tη [%] termická ú�innost 

Hq [J/kg] m�rné p�ivedené teplo 

Cq [J/kg] m�rné odvedené teplo 

pc [J/kg.K] m�rná tepelná kapacita za konstantního tlaku 

vc [J/kg.K] m�rná tepelná kapacita za konstantního objemu 

T [°K] teplota 

ε [-] kompresní pom�r 

ϕ [-] stupe
 pln�ní 

pε [-] tlakový kompresní pom�r 

κ [-] Poissonova konstanta 

p [Pa] tlak 

v [ 3m /kg] m�rný objem 

r [J/kg.K] m�rná plynová konstanta 

ψ [-] stupe
 zvýšení tlaku 

tCη [%] termická ú�innost Carnotova cyklu 

HQ [J] teplo p�ivedené 

CQ  [J] teplo odvedené 

OA  [J] práce cyklu 

m [kg] hmotnost 

w [m/s] relativní rychlost 

c [m/s] absolutní rychlost 

u [m/s] unášivá rychlost 


