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Наведено узагальнення експерименталь-
них даних з гідродинаміки та теплообмі-
ну моделі циклонного охолодження вхідної 
кромки лопатки газової турбіни. Отримано 
залежності факторів інтенсифікації тепло-
обміну і гідравлічного опору від параметру 
закрутки потоку

Ключові слова: внутрішнє циклонне охо-
лодження лопатки, гідродинаміка

Представлено обобщение эксперимен-
тальных данных по гидродинамике и тепло-
обмену модели циклонного охлаждения 
входной кромки лопатки газовой турбины. 
Получены зависимости факторов интен-
сификации теплообмена и гидравлическо-
го сопротивления от параметра закрутки 
потока

Ключевые слова: внутреннее циклонное 
охлаждение лопатки, гидродинамика

The generalization of experimental data on 
the hydrodynamics and heat transfer in the 
model of blade leading edge with cyclone cooli-
ng is presented. The correlations regarding the 
heat transfer augmentation and hydraulic resi-
stance factor growth are given as a function of 
swirl parameter. The thermal-hydraulic analy-
sis of the investigated cooling schemes was car-
ried out

Key words: internal cyclone blade cooling, 
hydrodynamics
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Введение

Циклонное охлаждение, благодаря технологиче-
ской простоте и достаточно высокому уровню ин-
тенсификации теплообмена, можно считать одним 
из наиболее перспективных способов внутреннего 
охлаждения лопаток газовых турбин. При практи-
ческой реализации данного способа во всех случа-
ях используют тангенциальный подвод охладителя 
через одно или несколько отверстий круглого либо 

прямоугольного сечения. В настоящее время име-
ется ряд экспериментальных работ [1–5], в которых 
предложены уравнения подобия для расчета тепло-
обмена и сопротивления закрученного потока в кру-
глой трубе. Эти уравнения получены при различных 
граничных условиях на входе и выходе, и охватывают 
широкий диапазон чисел Рейнольдса. В [5] показа-
но, что конфигурация канала с одним завихрите-
лем вследствие ряда причин имеет более высокий 
средний фактор интенсификации теплообмена по 
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сравнению с конфигурацией с двумя завихрителями. 
Применительно к внутреннему охлаждению лопаток 
представляет интерес влияние на теплогидравличе-
ские характеристики наклонной подачи теплоноси-
теля к щели завихрителя, а также поворота потока 
на выходе из канала. С точки зрения практическо-
го применения имеющихся результатов желательно 
получение последовательности универсальных со-
отношений, позволяющих проводить обоснованный 
теплогидраавлический расчет системы охлаждения. 
При сравнении теплогидравлической характеристи-
ки циклонного охлаждения с другими способами 
необходимо рассматривать систему в целом, т.е. с уче-
том теплообмена и сопротивления тангенциального 
завихрителя (завихрителей). Поэтому представляют 
интерес также данные по теплообмену и сопротивле-
нию завихрителя. Целью настоящей работы является 
анализ теплогидравлических характеристик модели 
циклонного охлаждения лопатки ГТД на основе обоб-
щения данных по теплообмену и гидродинамике для 
схемы с одним завихрителем и поворотом потока на 
выходе из канала.

Основные допущения, используемые при анализе 
закрученных потоков

Первое допущение относится к физическому подо-
бию закрученных потоков. Выполненные исследова-
ния [1,5] показали, что данное подобие определяется 
двумя независимыми критериями – числом Рей-
нольдса Red и параметром закрутки потока – инте-
гральным Ф* (отношение потоков вращательного и 
осевого моментов импульсов) либо локальным tgϕw 
– тангенсом угла закрутки потока на стенке. Между 
Ф* и tgϕw существует однозначная связь, которая 
для тангенциального завихрителя имеет следующий 
вид [1]:

tg wϕ = ⋅1 18 0 76, * ,Φ  (1)

В настоящей работе эти критерии использовались 
при обобщении данных по тангенциально–наклон-
ной закрутке и наличии поворота на выходе из кана-
ла. Для описания закрутки использовался тангенс 
угла закрутки потока на стенке, который проще из-
меряется в экспериментах.

Второе допущение позволяет определять гидрав-
лические потери и вычислять гидравлическое сопро-
тивление на основе разности статических давлений 
на стенке канала. В [1,5] было экспериментально по-
казано для различных граничных условий на входе 
и выходе, что среднее в данном сечении избыточное 
полное давление, характеризующее энергию закру-
ченного потока, с погрешностью ±3% равно статиче-
скому давлению на стенке в этом же сечении:

∆ ∆P Pw >>
*

 (2)

Третье допущение состоит в возможности исполь-
зования принципа мультипликативности, в соответ-
ствии с которым уравнения подобия для гидродинами-
ки и теплообмена закрученного потока в канале можно 
представить в виде произведения двух независимых 

сомножителей, один из которых является функцией 
числа Рейнольдса, а другой – функцией параметра за-
крутки tgϕw [1,5]:

f f tg w= 0(Re) ( )ε ϕϕ , (3)

Nu Nu tgT w= 0(Re) ( )ε ϕϕ , (4)

где εϕ(tgϕw) и εϕT (tgϕw)– факторы увеличения со-
противления и интенсификации теплообмена; f0 и Nu0 
– коэффициент сопротивления и число Нуссельта ста-
билизированного прямолинейного потока в гладком 
канале. Этот принцип также обоснован при исследо-
вании закрученного потока при различных условиях 
на входе и выходе [1,5].

Схема модели циклонного охлаждения

Экспериментальная установка и методика про-
ведения экспериментов описаны в [5]. Геометрия 
экспериментального участка (рис. 1) соответствова-
ла модели циклонного охлаждения входной кромки 
лопатки в масштабе 5:1. Поток воздуха подавался в 
распределительный канал прямоугольного сечения 
и затем – в тангенциальный завихритель, под углом 
β = 600 к его оси. Длина канала l равнялась 230 мм, 
ширина щели b составляла 59 мм и 47 мм. Исследова-
лись конфигурации с поворотом потока на выходе и с 
открытым выходом. Измерялись тангенс угла закрут-
ки потока на стенке, гидравлические сопротивления 
канала, завихрителя и поворота, значения локальных 
коэффициентов теплоотдачи канала c помощью дат-
чиков теплового потока и средних – по тепловому 
балансу, средний коэффициент теплоотдачи секции 
завихрителя (области цилиндрического канала на 
протяжении щели завихрителя). Эксперименты по 
гидродинамике проводились в изотермических усло-
виях, эксперименты по теплообмену – при охлажде-
нии воздуха. Диапазон чисел Рейнольдса составлял: 
5⋅104 < Red < 1,05⋅105.

Рис. 1. Экспериментальный участок:
1 – распределительный канал; 2 – цилиндрический канал; 

3 – тангенциальный завихритель
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Обобщение данных и основные соотношения для 
закрученных потоков

Закрутка потока. Для описания закрученного по-
тока в канале с одним завихрителем на входе необхо-
димы данные по начальной закрутке потока и ее про-
дольному распределению. Для ее определения можно 
воспользоваться зависимостью (рис. 2) начального 
параметра закрутки от расчетного, называемого также 
геометрическим Φ0г

∗ . Геометрический параметр за-
крутки в случае тангенциального завихрителя опреде-
ляется отношением проходных сечений канала и щели 
завихрителя [1]:

Φ
Φ
Φ0

2 4
г

тp

щ

d
b s

* /
= =

′ ⋅
π

 (5)

На рисунке также нанесены экспериментальные 
точки настоящих исследований. Все данные обобща-
ются следующей зависимостью (линия на рис. 2):

Ф Ф г0 03 2 1 2 8* *, exp( / , )= − −   (6)

Рис. 2. Связь между расчетным Φ0г
∗  и действительным 

 Φ0
∗  параметрами закрутки для тангенциального 

завихрителя: 1,2 – данные работы [1] для завихрителя 
соответственно с двумя входами и одним входом; 

3,4 – данные автооров для завихрителя с шириной щели 
b соответственно 59 мм и 47 мм (параметр закрутки Φ0

∗

рассчитывался по зависимости (1)

Для цилиндрического канала с поворотом потока 
на выходе получен следующий закон продольного за-
тухания закрутки:

tg
tg

1 exp  
9,0

w

w0

ϕ
ϕ

= +
x

0 5, −



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







  (7)

Гидравлическое сопротивление. Коэффициент ги-
дравлического сопротивление трения f при течении 
воздуха в цилиндрическом канале определялся по по-
терям полного давления в канале и по среднерасходной 
скорости потока. Как показала обработка данных, как 
локальный, так и средний по длине канала фактор по-
вышения сопротивления f/f0 является автомодельным 

по числу Рейнольдса, и определяется лишь интенсив-
ностью закрутки потока. В результате анализа и обоб-
щения результатов получена следующая зависимость 
f/f0 от tgϕw (рис. 3):

f
f

tgf w
0

3 01 7 5= + , ,ϕ  (8)

По этому соотношению можно определять как 
местные, так и средние значения коэффициентов ги-
дравлического сопротивления в канале с одним за-
вихрителем.

Рис. 3. Фактор повышения сопротивления в 
цилиндрическом канале: 1 – средние в канале значения 

f/f0; 2–4 –локальные значения f/f0: 2 – открытый выход 
потока, b = 59 мм; 3 - поворот на выходе, b = 59 мм;

4 - поворот на выходе, b = 47 мм

Коэффициент сопротивления завихрителя опреде-
лялся по средней скорости потока в щели и разности 
полных давлений воздуха на входе в щель завихрителя 
и в цилиндрическом канале на срезе щели. Как по-
казали эксперименты, его значение в исследованном 
диапазоне геометрических и режимных параметров, 
примерно постоянно, ζзавихр

∗ ≈ ,3 0  для конфигураций с 
открытым выходом и поворотом потока на выходе, и не 
зависит от числа Рейнольдса и размера щели.

Значение коэффициента сопротивления секции 
поворота определялось по разности полных давлений 
и скорости потока в канале перед входом в поворот. 
По данным экспериментальных исследований, оно 
составило величину ζпов

∗ ≈  60, . Можно отметить, что 
сопротивление поворота при осевом течении в ана-
логичных условиях равно 1. Меньшее сопротивление 
закрученного потока воздуха по сравнению с осевым 
можно объяснить более благоприятными условиями 
входа в поворот.

Теплообмен в цилиндрическом канале. Обработка 
данных по теплообмену показала, что фактор ин-

тенсификации теплообмена 
Nu
Nu0

 является автомо-

дельным по числу Рейнольдса. Зависимость 
Nu
Nu0

 от 

параметра закрутки показана на рис. 4.

Обработка данных позволила получить следую-
щие зависимости:

Для канала с открытым выходом потока:
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Nu
Nu

tg w
0

1 61 2= + ϕ ,  (9)

Для канала с поворотом потока на выходе:

Nu
Nu

tg w
0

1 61 2 07= + , ,ϕ  (10)

Причем, указанные зависимости пригодны для 
расчета как локального, так и среднего теплообмена 
– в последнем случае используется средний по кана-
лу тангенс угла закрутки потока. Как видно из рис. 
4, поворот практически не влияет на теплообмен в 
канале.

Рис. 4. Зависимость фактора интенсификации 
теплообмена от тангенса угла закрутки потока на стенке 

канала. Линии – обработка данных по теплообмену:
1 – канал с открытым выходом потока, зависимость (9);
2 – канал с поворотом потока на выходе, зависимость 

(10). Символы: 1,2 – локальные значения, соответственно 
для канала с открытым выходом и с поворотом на выходе; 

3,4 – средние значения, соответственно для канала с 
открытым выходом и с поворотом на выходе

Теплообмен в завихрителе. В результате прове-
дения экспериментальных исследований получено 
соотношение для определения коэффициента тепло-
отдачи секции тангенциального завихрителя:

Nud d= ⋅0 0059, Re  (11)

Здесь число Рейнольдса определяется по диаметру 
канала охлаждения, средней скорости и температуре 
охладителя в канале на «срезе» щели завихрителя (се-
чение х = 0, см. рис. 1)

Теплогидравлическая эффективность. С помо-
щью теплогидравлической диаграммы можно про-
водить экспресс-оценку эффективности различных 
видов интенсификации теплообмена для практиче-
ского использования при заданных ограничениях 
по гидравлическому сопротивлению и теплообмену. 
Как показано в [6], использование системы коорди-

нат [
Nu Nu

f
/
/

;0

0f
f
f0

] позволяет прогнозировать тепло-

обмен при наличии данных по гидравлическому 
сопротивлению, а также проводить сравнение раз-
личных способов интенсификации без громоздких 

детальных расчетов. При таком представлении дан-
ных все они располагаются в «коридоре» между 
двумя линиями: верхней, соответствующей поверх-
ностям с лунками при низких числах Рейнольдса 
[6], и нижней, полученной для обтекания ребер при 
высоких числах Рейнольдса [7].

Теплогидравлический анализ можно проводить 
как без учета, так и с учетом теплообмена и гидрав-
лических потерь в тангенциальном завихрителе, с 
использованием данных, полученных в эксперимен-
тах по гидродинамике. В первом случае оценивается 
теплогидравлическая эффективность канала охлаж-
дения, а во втором – системы в целом. В этом случае 
рассчитываются эффективные значения коэффици-
ента сопротивления и теплообмена – по суммарным 
гидравлическим потерям и теплообмену в канале и 
завихрителе, с использованием общей длины канала 
(с учетом длины секции завихрителя). Естествен-
но, сопротивление завихрителя снижает теплоги-
дравлическую эффективность системы охлаждения, 
однако именно такой подход позволяет проводить 
сравнение с существующими системами охлаждения. 
Сопротивление поворота в данном анализе можно не 
учитывать, тогда его нужно рассчитывать отдельно, 
после проведения расчетов завихрителя и канала 
охлаждения.

На рис. 5 показана зависимость фактора аналогии 
Рейнольдса от фактора повышения сопротивления 
для исследованных схем. Как видно из рисунка, экс-
периментальные данные по циклонному охлаждению 
(с учетом и без учета сопротивления и теплообмена 
в завихрителе) попадают в указанный «коридор» 
между двумя предельными линиями.

Рис. 5. Фактор аналогии Рейнольдса в зависимости от 
фактора повышения сопротивления (теплогидравлическая 

диаграмма). Линии: 1 – обтекание сферических 
углублений при низких числах Рейнольдса [6];

2 – поперечное обтекание прямых ребер квадратного 
сечения при высоких числах Рейнольдса [7]; 3,4 – данные 

авторов для циклонного охлаждения соответственно 
для случаев без учета и с учетом завихрителя (без 
учета сопротивления секции поворота). Символы 
1 – 3 – расчетные данные для канала с ребрами 

– турбулизаторами, соответственно сплошными V-
образными, прерывистыми V-образными и винтовыми [8]
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Линии 3 и 4 соответствуют данным соответственно 
без учета и с учетом сопротивления и теплообмена в 
секции завихрителя (без учета секции поворота).

Необходимо отметить, что расчетные данные для 
течения и теплообмена в модели канала охлаждения 
передней кромки лопатки с ребрами различных конфи-
гураций (сплошными V–образными ребрами, прерыви-
стыми V–образными ребрами и сплошными наклонны-
ми ребрами (винтовыми) [8], практически совпадают с 
линией 4 рис. 5. Это говорит о том, что использование 
циклонного охлаждения взамен внутреннего микро-
оребрения предпочтительно, поскольку оно характери-
зуется одинаковыми значениями теплообмена и сопро-
тивления при более простой технологии изготовления.

Выводы

В результате обобщения экспериментальных 
данных предложены соотношения для расчета ло-

кального и среднего сопротивления и теплообмена 
в канале охлаждения, теплообмена в завихрителе, 
а также значения сопротивления тангенциального 
завихрителя и выходного поворота. Указанные со-
отношения позволяют проводить расчет гидравли-
ческого сопротивления и теплообмена в канале вну-
треннего циклонного охлаждения лопатки газовой 
турбины.

Проанализированы теплогидравлические харак-
теристики циклонного охлаждения. Показано, что 
параметр аналогии Рейнольдса для данного способа 
внутреннего охлаждения лопатки не уступает дан-
ным, полученным при использовании поверхност-
ного микрооребрения.

Таким образом, циклонное охлаждение можно 
рассматривать как перспективный способ внутренне-
го охлаждения лопаток газовых турбин, обладающий 
высокими теплогидравлическими характеристика-
ми в сочетании с технологичностью практической 
реализации.
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