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(73) ІНСТИТУТ ТЕХНІЧНОЇ ТЕПЛОФІЗИКИ НАЦІ-
ОНАЛЬНОЇ АКАДЕМІЇ НАУК УКРАЇНИ 
(57) Робоча лопатка газової турбіни з внутрішнім 
циклонним охолоджуванням передньої кромки, що 
включає один тангенціальний завихрювач з щіли-
ною, розподільний канал, канал підведення додат-
кового повітря, канал охолоджування, яка відріз-
няється тим, що в щілині тангенціального 
завихрювача встановлено дві перегородки з утво-
ренням трьох конфузорних тангенціальних кана-
лів, розподільний канал на вході в завихрювач 

виконаний похилим до осі каналу на кут γ=30...35°, 
а канал підведення додаткового повітря в донну 
частину завихрювача утворює з віссю лопатки кут 
ψ=40...50°, при цьому розміри щілин між перегоро-
дками завихрювача вибирають із співвідношень: 

25,0...2,0
d

h

1.екв

; 

10...8
h

b1 , 2,1...1,1
h

b2 , 0,1...9,0
h

b2  

α=30...40°, 

де h  - висота щілини завихрювача; 

1.еквd  - еквівалентний діаметр каналу охолоджу-

вання передньої кромки лопатки; 

1b , 2b , 3b  - величини ширини вихідних перерізів 

щілин між перегородками завихрювача; 
α - кут конусності перегородок завихрювача. 

 
 

 
Корисна модель стосується газотурбобуду-

вання і може бути використана в турбінах транс-
портних газотурбінних двигунів і стаціонарних га-
зотурбінних установках. 

Відомі лопатки газової турбіни, в яких реалізо-
вано циклонне охолоджування передньої кромки 
пера [1, 2, 3, 4]. 

Характерною рисою технічних рішень для да-
них аналогів є наявність розподільної порожнини 
[2] або каналу [1, 3, 4, 5], з якої повітря через ряд 
тангенціальних каналів по висоті лопатки поступає 
в радіальний канал охолоджування передньої 
кромки. Така система подачі повітря приводить до 
закручування потоку і, як наслідок, до збільшення 
інтенсивності теплообміну в каналі охолоджування 
передньої кромки лопатки. 

Всі вказані аналоги мають загальні для них 
недоліки: 

1. Високі гідравлічні втрати, обумовлені малою 
площею прохідних перетинів тангенціальних кана-
лів і поворотом потоку в них на кут 90°. 

2. Тангенціальне підведення повітря по всій 
довжині радіального каналу охолоджування пе-
редньої кромки приводить до нерівномірної тепло-

віддачі по висоті пера лопатки унаслідок збіль-
шення витрати охолоджувача від кореневої части-
ни пера до кінцевої. 

Найбільш близьким до запропонованого техні-
чного рішення є лопатка газової турбіни з циклон-
ним охолоджуванням передньої кромки пера [1]. 
Особливістю конструкції даної лопатки є наявність 
розподільного каналу, який служить для подачі 
повітря, що охолоджує, в канал охолоджування 
передньої кромки лопатки. Для закручування пото-
ку в каналі охолоджування передньої кромки по-
дача повітря в нього з розподільного каналу здійс-
нюється через ряд тангенціальних отворів по всій 
висоті лопатки. Для зниження загальних втрат тис-
ку в донній області каналу охолоджування перед-
ньої кромки до неї подається невелика кількість 
повітря з розподільного каналу через додатковий 
канал, вісь якого складає кут з віссю лопатки. 

Недоліками даного технічного рішення є: 
1. Подача повітря з розподільного каналу в ка-

нал охолоджування передньої кромки через ряд 
тангенціальних каналів з малою площею прохідно-
го перетину і поворотом потоку на кут 90°, що ма-
ють малі значення коефіцієнтів витрати, приво-
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дить до великих гідравлічних втрат в системі охо-
лоджування передньої кромки і лопатки в цілому. 

2. Тангенціальне підведення повітря по всій 
довжині каналу охолоджування передньої кромки 
приводить до нерівномірної тепловіддачі по висоті 
пера лопатки унаслідок збільшення величини ви-
трати охолоджувача по довжині каналу від коре-
невої частини пера лопатки до кінцевої. Внаслідок 
чого, максимальна величина теплового потоку 
доводиться на кінцеві перетини лопатки, а не на 
найбільш теплонапружені середні перетини. 

3. У патенті не визначені геометричні характе-
ристики елементів системи циклонного охолоджу-
вання і діапазон потрібних значень витрати повіт-
ря через додатковий канал, що сполучає 
розподільний канал з донною частиною каналу 
охолоджування передньої кромки лопатки. 

Задачею запропонованої корисної моделі є 
удосконалення робочої лопатки газової турбіни з 
циклонним охолоджуванням передньої кромки 
шляхом зміни конструктивних особливостей зави-
хорювача потоку, які поліпшують його гідродинамі-
чну ефективність і забезпечують максимальну 
ефективність циклонного охолоджування перед-
ньої кромки лопатки в найбільш теплонапружених 
середніх перетинах пера лопатки газової турбіни. 

Це дозволяє підвищити інтенсивність теплоо-
бміну в каналі охолоджування передньої кромки, а 
також зменшити гідравлічні втрати в тангенціаль-
ному завихорювачі. Робоча лопатка, що заявля-
ється, проявляє нові властивості, не властиві ана-
логу і іншим технічним рішенням, а саме: 

1) забезпечує високі значення коефіцієнта те-
пловіддачі в найбільш теплонапруженій середній 
частині пера лопатки за рахунок плавного збіль-
шення витрати повітря в каналі охолоджування від 
кореневого до середнього перетину лопатки і збі-
льшення закручування потоку в середній частині 
каналу охолоджування передньої кромки лопатки; 

2) дозволяє збільшити параметр закручування 
потоку на 20...25% за рахунок збільшення кута 
повороту потоку в завихорювачі з перегородками, 
що приводить до збільшення інтенсивності серед-
нього теплообміну в каналі охолоджування перед-
ньої кромки лопатки в 2,5...2,6 рази, а локального 
теплообміну в середній частині пера лопатки в 
2,8...3,0 рази в порівнянні з осьовим перебігом 
охолоджувача в гладкому каналі; 

3) дозволяє на 15...20% зменшити гідравлічні 
втрати в тангенціальному завихорювачі.  

Поставлена задача вирішується тим, що, в ро-
бочій лопатці газової турбіни з внутрішнім циклон-
ним охолоджуванням передньої кромки, що вклю-
чає один тангенціальний завихорювач з щілиною, 
розподільний канал, канал підведення додатково-
го повітря, канал охолоджування, згідно з корис-
ною моделлю в щілині тангенціального завихорю-
вача встановлено дві перегородки, з утворенням 
трьох конфузорних тангенціальних каналів, розпо-
дільний канал на вході в завихорювач виконаний 

похилим до осі каналу на кут =30...35, а канал 
підведення додаткового повітря в донну частину 
завихорювача утворює з віссю лопатки кут 

=40...50°, при цьому розміри щілин між перегоро-
дками завихорювача вибираються із співвідно-

шень: 

25,0...2,0
d

h

1.екв

; 

10...8
h

b1 , 2,1...1,1
h

b2 , 0,1...9,0
h

b2  

=30...40°, 

де h  - висота щілини завихорювача; 

1.еквd  - еквівалентний діаметр каналу охоло-

джування передньої кромки лопатки; 

1b , 2b , 3b  - величини ширини вихідних пере-

тинів щілин між перегородками завихорювача; 

 - кут конусності перегородок завихорювача. 
У робочій лопатці газової турбіни з перерахо-

ваними відмінностями має місце збільшення інте-
нсивності теплообміну в каналі охолоджування 
передньої кромки за рахунок ефективнішого за-
кручування потоку в тангенціальному завихорюва-
чі, забезпечується інтенсивніше охолоджування 
найбільш теплонапруженої середньої частини пе-
ра лопатки за рахунок плавного збільшення витра-
ти повітря по довжині каналу від кореневого до 
середнього перетину пера лопатки і збільшення 
закручування потоку в середніх перетинах лопат-
ки, а також зменшуються гідравлічні втрати, що 
витрачаються на закручування потоку в каналі 
охолоджування передньої кромки лопатки. 

Основні геометричні параметри для даного 
технічного вирішення вибираються з приведених 
нижче співвідношень. 

Кут нахилу додаткового каналу 3 до осі лопат-

ки складає =40...50°, діаметр додаткового каналу 
вибирається із співвідношення 

4,0...3,0
d

d

1.екв

 

де d  - діаметр додаткового каналу 5; 
1.еквd  - 

еквівалентний діаметр каналу охолоджування пе-
редньої кромки 1. 

Зсув додаткового каналу щодо середньої лінії 
профілю лопатки (фіг. 3) визначається із співвід-
ношення 

3,0...25,0
d

1.екв

. 

Щілина тангенціального завихорювача з дво-
ма перегородками розташована з боку увігнутої 
поверхні профілю пера лопатки. Розміри щілини 
завихорювача вибираються з наступних геометри-
чних співвідношень (фіг. 2, 3): 

25,0...2,0
d

h

1.екв

; 

10...8
h

b1 , 2,1...1,1
h

b2 , 0,1...9,0
h

b2  

де h  - висота щілини завихорювача; 

1b , 2b , 3b  - величини ширини вихідних пере-

тинів щілин між перегородками завихорювача від-
повідно (фіг. 2). 

Кут конусності перегородок завихорювача (фіг. 

2) знаходиться в діапазоні: =30...40°. 
Корисна модель пояснюється кресленнями 

(фіг. 1-4). 
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На фіг. 1 зображений подовжній розріз пропо-
нованої лопатки газової турбіни в ізометричній 
проекції, яка має два основні канали охолоджу-
вання: канал циклонного охолоджування перед-
ньої кромки лопатки 1, канал охолоджування про-
фільної частини пера лопатки 2, канал 2 
сполучений з каналом 1 додатковим каналом 3, 

який нахилений до осі лопатки на кут . 
На фіг. 2 представлений подовжній розріз ло-

патки газової турбіни. Тут: 1 - канал охолоджуван-
ня передньої кромки; 2 - канал охолоджування 
профільної частини лопатки; 3 - додатковий канал; 
4 - щілина тангенціального завихорювача; 6 - пе-
регородки; 5 - розподільний канал, який нахилений 

до осі лопатки на кут . 
На фіг. 3 представлений поперечний розріз 

лопатки газової турбіни. Тут: 1 - канал охолоджу-
вання передньої кромки; 2 - канал охолоджування 
профільної частини лопатки; 3 -додатковий канал; 
4 - щілина тангенціального завихорювача. 

На фіг. 4 показана схема перебігу повітря в 
тангенціальному завихорювачі з суцільною щіли-
ною (а) і з щілиною з перегородками (б). 

На фіг. 5 а) показана узагальнена експеримен-
тальна залежність коефіцієнта інтенсифікації теп-
ловіддачі і зміна відносної витрати по відносній 
довжині каналу охолоджування передньої кромки. 

На фіг. 5 б) представлена експериментальна 
залежність безрозмірного теплового потоку по 
відносній довжині каналу охолоджування перед-
ньої кромки. 

Лопатка газової турбіни працює таким чином. 
Для інтенсифікації охолоджування найбільш теп-
лонавантаженої передньої кромки робочої лопатки 
газової турбіни потік повітря, що охолоджує, за-
кручується в тангенціальному завихорювачі, що 
знаходиться в замковій і кореневій частині пера 
лопатки. Тангенціальний завихорювач має, танге-
нціально розташовану по відношенню до осі кана-
лу 1 щілину розділену на три частини двома пере-
городками, яка забезпечує закручування 
основного потоку повітря в каналі 1 і додатковий 
канал 3, через який в канал 1 у напрямі закручу-
вання основного потоку подається додаткове пові-
тря для зменшення гідравлічних втрат в донній 
частині завихорювача. Перегородки в щілині зави-
хорювача 6, що мають трапецієвидну форму в 
перетині, розділяють щілину на три нерівні по ши-
рині частини і, таким чином, утворюють три сопло-
ві тангенціальні канали, причому b1>b2>b3. Сумар-
на довжина завихорювача при цьому складає 40-
50% від довжини каналу охолоджування передньої 
кромки. 

Розрахункові і експериментальні дослідження 
проведені авторами показали, що установка пере-
городок в щілинному каналі завихорювача дозво-
ляє розвернути потік в завихорювачі на більший 
кут, і зменшити середній кут виходу потоку з щіли-
ни завихорювача (фіг. 4 а, б), таким чином, що 

3cp2cp1cpcp . Це приводить до зростан-

ня моменту імпульсу струменя що виходить з щі-
лини завихорювача з перегородками в порівнянні 
із завихорювачем з суцільною щілиною і, отже, до 
збільшення закручування потоку на виході із зави-

хорювача. Закручування потоку в каналі охоло-
джування передньої кромки характеризується ве-
личиною тангенса кута закручування потоку - 
tg(φw), визначеній по вектору абсолютній швидкос-
ті у стінки каналу. Експериментально встановлено, 
що величина тангенса кута закручування потоку на 
виході із завихорювача з перегородками може ма-
ти значення tg(φw)=1,4…1,5. В той же час, устано-
вка перегородок в щілині завихорювача приводить 
до зростання гідравлічних втрат в завихорювачі і 
до зниження його коефіцієнта витрати. Тому щіли-
на завихорювача з перегородками повинна мати 
велику сумарну ширину, чим суцільна. При перебі-
гу повітря в щілинних каналах завихорювача має 
місце відрив потоку з нижніх кромок (фіг. 4), що 
обумовлює високі гідравлічні втрати в завихорю-
вачі. Тому в пропонованому технічному рішенні 
для зниження гідравлічних втрат в завихорювачі 
перегородки мають трапецієвидну форму в пере-
тині, що дозволяє забезпечити безвідривну течію в 
щілинних каналах завихорювача, а конфузорна 
форма щілинних каналів завихорювача дозволяє 
збільшити абсолютну швидкість потоку на виході з 
них. 

Плавне збільшення витрати повітря, що охо-
лоджує, і коефіцієнта інтенсифікації тепловіддачі 
по довжині каналу охолоджування від кореневого 
до середнього перетину лопатки (фіг. 5 а) приво-
дить до того, що абсолютний тепловий потік змі-
нюється по кривій з максимумом в найбільш теп-
лонапружених середніх перетинах лопатки (фіг. 5 
б), де коефіцієнт інтенсифікації теплообміну в по-
рівнянні з осьовою течією в гладкому каналі може 
досягати значення εφ=2,9...3.0. 

Зниження гідравлічних втрат при подачі дода-
ткового повітря в донну частину тангенціального 
завихорювача обумовлене зменшенням розмірів, і 
інтенсивності рециркуляційної зони в донній час-
тині завихорювача. 

Авторами було експериментально встановле-
но, що в тангенціальному завихорювачі з перего-
родками збільшення відносної витрати через до-
датковий канал більше 8% від сумарної витрати 
через щілину завихорювача призводить до різкого 
зниження закручування потоку в каналі охолоджу-
вання. Тому оптимальне значення відносної вели-
чини витрати повітря через додатковий канал 3 
повинно знаходитися в діапазоні: 

%6...4%100
G

G
G

завихр

, 

де Gзавихр Σ, G∂ - сумарна витрата повітря через 
щілину завихорювача і додатковий канал відповід-
но. 

Таким чином, пропоноване конструктивне рі-
шення дозволяє збільшити середнє значення інте-
нсивності теплообміну в каналі охолоджування 
передньої кромки лопатки газової турбіни в 
2,5...2,6 рази в порівнянні з осьовою течією в глад-
кому каналі, забезпечити максимальну тепловід-
дачу в найбільш теплонапружених середніх пере-
тинах лопатки, а також на 15...20% зменшити 
гідравлічні втрати, що витрачаються на закручу-
вання потоку в каналі охолоджування, що підтвер-
джується результатами проведених авторами роз-
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5. Патент США № 6,431832 B1 - B64C 11/24; 
F01D 5/18. Gas turbine engine airfoils with improved 
cooling. B. Glezer, H. Koo Moon - Заявл. 12.09.2000.

 
 

 
 



9 50807 10 
 

 

 

 
 

 
 



11 50807 12 
 

 

 

 
 



13 50807 14 
 

 

 

 
 

Комп’ютерна верстка А. Крулевський Підписне Тираж 26 прим. 

Міністерство освіти і науки України 

Державний департамент інтелектуальної власності, вул. Урицького, 45, м. Київ, МСП, 03680, Україна 

ДП “Український інститут промислової власності”, вул. Глазунова, 1, м. Київ – 42, 01601 


