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Анотацiя
У статтi представленi результати чисельних дослiджень мiсцевих втрат тиску в каналах плiвковому охолодження
для двох схем подачi охолоджувача на поверхню, яка охолоджується: через ряд похилих цилiндричних отворiв i
через ряд похилих отворiв з видуванням охолоджувача в поперечну траншею. Наведено залежностi для коефiцiєн-
тiв витрати i коефiцiєнтiв мiсцевих втрат в отворах плiвковому охолодження для двох дослiджених схем подачi
охолоджувача в залежностi вiд параметра вдуву для двох значень швидкостi i трьох значень ступеня турбулентностi
основного потоку.
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Вступ
Плiвкове охолодження є найбiльш широко вико-

ристовуваним способом теплового захисту деталей
енергетичних машин i установок, що працюють в
умовах високих температур. Зокрема, плiвкове охо-
лодження широко використовується для теплового
захисту лопаток сучасних високотемпературних га-
зових турбiн, що працюють при температурах газiв
перед турбiною 1500 . . . 1800 К.

Традицiйна схема плiвкового охолодження з пода-
чею охолоджувача на поверхню, яка охолоджується
через ряд похилих цилiндричних отворiв має ряд
iстотних недолiкiв. Основним недолiком таких схем
плiвкового охолодження є формування вторинних
вихрових структур («ниркових» вихорiв), що призво-
дять до вiдриву плiвки вiд охолоджуваної поверхнi
i iнтенсивному пiдсосу гарячих газiв до поверхнi,
що захищається при високих значеннях параметра
вдуву (𝑚 > 1). Саме тому в даний час увагу розро-
бникiв зосереджено на дослiдженнi альтернативних
схем плiвкового охолодження: з отворами складної
форми – вiялових ( «fan-shaped») отворiв, а також
на схемах подачi охолоджувача через цилiндричнi
отвори в поверхневi поглиблення рiзної форми: тран-
шею, кратери, напiвсферичнi поглиблення та iншi. В
зв’язку з цим, при проектуваннi систем плiвкового
охолодження виникає необхiднiсть коректного визна-
чення мiсцевих втрат тиску в отворах плiвкового
охолодження i реальних значень масової витрати
через отвори з урахуванням гiдравлiчних втрат.

Для визначення реальних значень витрати охоло-
джувача через отвори плiвкового охолодження вико-
ристовуються експериментальнi значення коефiцiєн-
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тiв витрати, якi залежать вiд мiсцевих гiдравлiчних
втрат i являють собою вiдношення дiйсної витрати
охолоджувача до його теоретичного значенням для
одновимiрного iзоентропiчного потоку газу [1]:

𝜇 = 𝐺/𝐺𝑖𝑑 = 𝐺/𝐹 (𝑃 *
∝/𝑃𝑐)

𝑘+1/2𝑘×

×
√︁

2𝑘𝑅𝑇𝑐((𝑃𝑐/𝑃 *
∝)

𝑘−1/𝑘 − 1)/(𝑘 − 1)

де 𝐺, 𝐺𝑖𝑑 – реальнi i iдеальнi витрати охолоджувача;
𝑃 *
∝ – повний тиск на входi в отвори плiвкового охо-

лодження; 𝑃𝑐 – статичний тиск на виходi з отворiв
плiвкового охолодження; 𝐹 – площа отворiв плiвко-
вого охолодження; 𝑅 – газова постiйна; 𝑘 – показник
адiабати.

Втрати тиску в каналах плiвкового охолодження
оцiнюються величиною коефiцiєнта мiсцевих втрат,
який визначається з формули Вейсбаха:

𝜁 = 2∆𝑃/𝜌𝑐𝑤
2
𝑐 = 2(𝑃∝ − 𝑃𝑐)/𝜌𝑐𝑤

2
𝑐

Коефiцiєнти витрати i втрат залежать вiд вели-
кого числа геометричних параметрiв [1]: вiдносної
довжини отворiв (𝐿/𝑑), форми отворiв i їх вхiдних
(вихiдних) кромок (𝑟/𝑑), а також вiд ряду газодина-
мiчних параметрiв: перепаду тискiв в отворах, чисел
Рейнольдса i Маха основного i потоку, що видува-
ється, умов входу i виходу потоку та iнших. В за-
гальному випадку коефiцiєнт втрат є сумою вхiдних
гiдравлiчних втрат, втрат на тертя i вихреутворен-
ня безпосередньо в каналах плiвкового охолодження
i вихiдних втрат, якi обумовленi взаємодiєю пото-
ку, що видувається i основного потоку на виходi з
отворiв [2].



Iснує велика кiлькiсть експериментальних робiт по
визначенню значень коефiцiєнта витрати для похи-
лих отворiв плiвкового охолодження [1, 2, 3], однак
практично вiдсутнi данi щодо впливу конфiгурацiї
входу, кута нахилу, вiдносної довжини отворiв, умов
входу i виходу при наявностi спутного потоку на
величину коефiцiєнта мiсцевих втрат в отворах плiв-
кового охолодження [4]. Крiм того, вiдсутнi данi для
коефiцiєнтiв витрати i втрат в каналах для перспе-
ктивних схем плiвкового охолодження (отвори скла-
дної форми, видув охолоджувача в поверхневi погли-
блення рiзної форми i iншi). У зв’язку з цим пред-
ставляють iнтерес наведенi в цiй статтi результати
чисельного дослiдження втрат в каналах плiвково-
го охолодження для двох схем: традицiйної схеми з
подачею охолоджувача через ряд похилих цилiндри-
чних отворiв i для схеми плiвкового охолодження з
подачею охолоджувача через ряд похилих отворiв в
поперечну траншею.

1. Числове моделювання

Числове моделювання плiвкового охолодження бу-
ло виконано з використанням комерцiйного пакету
ANSYS CFX 14 для двох схем плiвкового охолодже-
ння (рис. 1а, 1б).

Дослiджуванi геометричнi 3D-моделi плiвкового
охолодження плоскої поверхнi для схем 1 i 2 були по-
будованi за допомогою ANSYS Design Manager. Вони
представляють собою канал прямокутного перетину,
в який охолоджувач подається з пленуму (ресивера)
через звичайний ряд похилих отворiв (схема 1) i з
видувом охолоджувача в поперечну траншею (схема
2). Геометрична 3D модель для схеми 2 показана на
рис. 2. Робоча дiлянка плiвкового охолодження має
наступнi геометричнi параметри: дiаметр подаючих
цилiндричних отворiв 𝑑 = 0, 8 мм; поперечний крок
𝑡 = 2, 4 мм (𝑡/𝑑 = 3, 0); висота траншеї ℎ = 0, 6 мм
(ℎ/𝑑 = 0, 75). Кут нахилу отворiв до поверхнi каналу
𝛼 = 30.

При чисельному моделюваннi використовувала-
ся неструктурована комбiнована розрахункова сi-
тка, яка складалася з 1, 2 . . . 1, 4 млн. чарунок. У
твердих поверхонь було виконано згущення розра-
хункової сiтки розмiрнiстю в 20 чарунок. Значення
параметра y+ у всiх розрахунках мало порядок 1, 0,
що задовольняє умовам коректностi моделювання
пристiнкових течiй iз застосуванням 𝑆𝑆𝑇 – моделi
турбулентностi.

Розташування характерних областей завдання гра-
ничних умов представлено на рис. 3. Температура
основного потоку на входi задавалася рiвною 1100∘С,
а потоку, що вдувається – 500∘С, середня швидкiсть
основного потоку на входi в канал – 150 м/с i 400 м/с,
що вiдповiдає рiвню швидкостей на входi i всереди-
нi мiжлопаткового каналу сучасних енергетичних
газових турбiн. Граничнi умови на входi в ресивер
(масова витрата охолоджувача), вiдповiдали значен-
ням параметра вдуву 𝑚 = 0, 6; 0, 9; 1, 3, 1, 9, 2, 3. Роз-
рахунки були виконанi для трьох значень iнтенсив-
ностi турбулентностi основного потоку на входi: 1;

5 i 10 вiдсоткiв. Середний статичний тиск на вихо-
дi з каналу задавався рiвний 106 Па. Розрахунки
були виконанi в дiапазонi змiни значень числа Рей-
нольдса, визначеного по дiаметру отворiв плiвкового
охолодження i швидкостi потоку, що видувається
𝑅𝑒𝑑 = 5, 6 · 103 . . . 6, 1 · 104.

2. Результати дослiджень

На рис. 4а, рис. 4б представленi залежностi коефi-
цiєнтiв витрати для схем 1 i 2 вiд параметра вдуву
i ступеня турбулентностi потоку для двох значень
швидкостi основного потоку гарячих газiв в каналi.
З малюнкiв видно, що значення коефiцiєнта витра-
ти зростають зi зростанням параметра вдуву i зi
збiльшенням швидкостi основного потоку в каналi
плiвкового охолодження для двох дослiджених схем.
При цьому значення коефiцiєнтiв витрати для схеми
2 на 17−20 % бiльше, нiж для схеми 1 при малих зна-
ченнях параметра вдуву (𝑚 < 1) i на 3− 4 % бiльше
при високих значеннях параметра вдуву (𝑚 > 1, 5).

Бiльш високi значення коефiцiєнта витрати для
схеми 2 обумовленi меншою вiдносною довжиною
отворiв плiвкового охолодження (𝐿/𝑑 = 3, 5), нiж
для схеми 1 (𝐿/𝑑 = 5). З аналiзу залежностей
(рис. 4а, рис. 4б) також випливає, що значення коефi-
цiєнтiв витрати для двох дослiджених схем практи-
чно не залежать вiд ступеня турбулентностi основ-
ного потоку.

На рис. 5а, рис. 5б наведенi залежностi коефiцi-
єнтiв втрат вiд параметра вдуву i ступеня турбу-
лентностi потоку для дослiджених схем плiвкового
охолодження. З малюнкiв видно, що значення кое-
фiцiєнтiв втрат для схеми 1 (рис. 4а) зростають з
ростом параметра вдуву. Причому зi збiльшенням
швидкостi потоку в каналi охолодження зростання
коефiцiєнтiв втрат зi збiльшенням параметра вдуву
стає бiльш iнтенсивним. При подачi охолоджувача
в траншею (схема 2) характер залежностей коефi-
цiєнтiв втрат вiд m змiнюється з ростом швидкостi
потоку в каналi плiвкового охолодження (рис. 5б).
Так при 𝑤г = 150 м/с коефiцiєнти втрат змiнюю-
ться по кривим з мiнiмумом, вiдповiдному значенню
параметра вдуву 𝑚 = 1, 3, а при 𝑤 г = 400 м/с –
зростають у всьому дослiдженому дiапазонi змiни
параметра вдуву. Загальна тенденцiя зростання зна-
чень коефiцiєнтiв втрат зi збiльшенням параметра
вдуву пояснюється збiльшенням розмiрiв i iнтенсив-
ностi локальних вiдривних зон у вхiдних i вихiдних
дiлянках отворiв плiвкового охолодження (рис. 3).

Зростання коефiцiєнтiв втрат при збiльшеннi
швидкостi основного потоку в каналi при однако-
вих значеннях параметра вдуву обумовлений зро-
станням значення чисел Маха в отворах плiвкового
охолодження, що призводить до збiльшення розмi-
рiв вiдривних зон на вхiдних дiлянках отворiв i, як
наслiдок, до збiльшення вхiдних втрат в отворах
плiвкового охолодження. При цьому зростають та-
кож i вихiднi втрати, зумовленi взаємодiєю струменiв
охолоджувача з основним потоком гарячих газiв на
виходi з отворiв плiвкового охолодження.



(а) Схема 1 – звичайний ряд похилих отворiв (б) Схема 2 – ряд отворiв з видувом в поперечну траншею

Рис. 1. Схеми плiвкового охолодження

Рис. 2. 3D-модель плiвкового охолодження плоскої
поверхнi (схема 2) i граничнi умови

Рис. 3. Поле швидкостей в отворах плiвкового
охолодження (схема 2)

З малюнкiв також видно, що на вiдмiну вiд зале-
жностей для коефiцiєнтiв витрати значення коефiцi-
єнтiв мiсцевих втрат незначно зростають з ростом
ступеня турбулентностi основного потоку вiд 𝑇𝑢 = 1
вiдсотку до 𝑇𝑢 = 10 вiдсоткiв: на 2− 7 % при подачi
охолоджувача через ряд отворiв i на 1, 3− 2, 5 % при
видувi охолоджувача в траншею.

Висновки

Дослiдження показали що коефiцiєнти витрати
для схем 1 i 2 зростають зi збiльшенням параметра
вдуву i швидкостi основного потоку в каналi. При
збiльшеннi швидкостi основного потоку вiд 150 м/с
до 400 м/с значення коефiцiєнта витрати зростають
на 2− 10 % для схеми 1 i на 5, 5− 6, 5 % для схеми 2.
При цьому значення коефiцiєнтiв витрати для схеми
2 бiльше, нiж для схеми 1 на 17− 20 % при малих
значеннях параметра вдуву (𝑚 < 1) i на 3 − 4 %

при високих значеннях параметра вдуву (𝑚 > 1, 5).
Показано також, що значення коефiцiєнтiв витрати
для дослiджених схем плiвкового охолодження пра-
ктично не залежать вiд iнтенсивностi турбулентностi
основного потоку.

Дослiдження показали, що коефiцiєнти мiсцевих
втрат в отворах плiвкового охолодження зростають
з ростом параметра вдуву для схеми 1 i для схеми 2
при 𝑤г = 400м/с. Для схеми 2 при 𝑤 г = 150 м/с ко-
ефiцiєнти втрат змiнюються по кривим з мiнiмумом,
вiдповiдним значенням параметра вдуву 𝑚 = 1, 3.
Показано, що коефiцiєнти мiсцевих втрат незначно
зростають з ростом ступеня турбулентностi основно-
го потоку вiд 𝑇𝑢 = 1 вiдсотка до 𝑇𝑢 = 10 вiдсоткiв:
при подачi охолоджувача через ряд похилих отворiв
(схема 1) – на 2 − 7 % i при видувi охолоджувача
в траншею (схема 2) – на 1, 3 − 2, 5 %. Отриманi
значення мiсцевих коефiцiєнтiв втрат для схеми 2 в
середньому на 5− 15 % бiльше, нiж для схеми 1.



(а) ряд отворiв (б) видув в траншею

Рис. 4. Залежностi коефiцiєнтiв витрати вiд параметра вдуву i ступеня турбулентностi потоку

(а) ряд отворiв (б) видув в траншею

Рис. 5. Залежностi коефiцiєнтiв втрат вiд параметра вдуву i ступеня турбулентностi потоку
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