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Для перспективных авиационных и энергетических высокотемпературных газотур-
бинных двигателей необходимы высоконагруженные газовые турбины с лопатками 
малого удлинения, полученного увеличением хорды при неизменной длине лопаток и 
отношения среднего диаметра турбины к длине лопаток. Увеличение хорд рабочих 
лопаток в установках с высокой температурой и давлением рабочего тела позволяет 
резко снизить число лопаток в ступени газовой турбины, а также уменьшить средние 
по профилю и местные коэффициенты теплоотдачи от газа к лопатке при одновре-
менном снижении напряжения изгиба ступеней турбины и разном относительном 
удлинении рабочих лопаток. В работе экспериментально исследовано влияние ради-
ального зазора при изменении хорды рабочих лопаток постоянной длины в условиях 
ступеней турбин на основные показатели эффективности газовых турбин с рабочими 
лопатками разного относительного удлинения. Полученные результаты рекомендо-
ваны к использованию при проектировании газотурбинных двигателей различного 
назначения. 
Ключевые слова: авиационные газотурбинные двигатели, энергетические газотур-
бинные двигатели, газовые турбины, хорды рабочих лопаток, радиальный зазор, ло-
патки малого удлинения. 

Advanced aircraft and high-power gas turbine engines need high-temperature gas tur-
bines with low aspect ratio blades. The required aspect ratio can be obtained by increasing 
the chord length without changing the blade length and the ratio of the average turbine 
diameter to the blade length. Increasing the chord lengths of rotor blades in high-
temperature and high-pressure gas turbines can significantly reduce the number of blades, 
as well as mean-profile and local heat transfer coefficients from the gas to the blade. At 
the same time, bending stresses in turbine stages decrease at different aspect ratios of ro-
tor blades. In this paper, the influence of the radial clearance determined by the chord 
length of fixed length blades on the basic performance indicators of gas turbines with dif-
ferent aspect ratios of rotor blades is studied experimentally under the conditions of tur-
bine stages. The obtained results are recommended for use in the design of gas turbine 
engines of various purposes. 
Keywords: aircraft gas turbine engines, gas turbines, blade chords, radial clearance, low-
aspect-ratio blades. 
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В настоящее время большое внимание уделяет-
ся турбинам с лопатками малого удлинения 

/ 1,l b  полученного путем увеличения хорды b 
при неизменной длине лопаток l и отношении 
среднего диаметра турбины к длине лопаток 

ср / .D l  Переход к большим хордам в установках 
с высокой температурой и давлением рабочего 
тела позволяет резко снизить число лопаток в 
ступени турбины, уменьшить средние по про-
филю и местные коэффициенты теплоотдачи от 
газа к лопатке при одновременном уменьшении 
напряжения изгиба. Это, в первую очередь, ка-
сается перспективных газогенераторов, напри-
мер, для двухконтурных двигателей (ТРДД) с 
большой степенью двухконтурности и высокой 
температурой газа перед турбиной высокого 
давления (ТВД), в которой приходится приме-
нять широкохордные безбандажные рабочие 
лопатки. С технологической точки зрения 
охлаждаемые лопатки с большими хордами 
профиля более просты в производстве. Влия-
ние увеличения плотности газа и хорды можно 
определить из следующих зависимостей для 
чисел Нуссельта и Рейнольдса:  

 Nu RenA  и   Nu .b  
Здесь А — коэффициент пропорциональности; 
n — показатель степени;  — коэффициент 
теплоотдачи от газа к лопаткам; b — хорда 
профиля на среднем радиусе проточной части; 
λ — коэффициент теплопроводности.  

Тогда можно записать  

 
       

Nu ,
nb wbA  

откуда при w = const,  = const и  = const полу-
чаем  

 
  1 ;

n

nC
b

   


Re ,wb  

где С — коэффициент пропорциональности; 
 — плотность газа; μ — динамическая степень 
вязкости газа; w — скорость газа. 

Отсюда следует, что коэффициент теплоот-
дачи повышается с ростом плотности газа и 
уменьшается с увеличением хорды профиля 
лопаток [1].  

Таким образом, для перспективного разви-
тия газотурбинных установок и двигателей 
большой мощности с высоким давлением рабо-
чего тела и высокой температурой [215] необ-
ходимо исследование влияния радиального за-
зора в зависимости от изменения удлинения 
лопаточных аппаратов на аэродинамику про-
точной части и характеристики ступеней тур-

бин и составление рекомендаций по проекти-
рованию ступеней турбин таких двигателей. 
При проектировании перспективных двигате-
лей при заданном перепаде полного давления 
на турбине, реактивности и геометрических 
габаритах меридионального тракта существует 
оптимальное число лопаток [11, 12], которое 
обусловлено разнонаправленным действием 
вторичных и кромочных потерь при изменении 
числа лопаток. Оптимальное количество лопа-
ток оказалось практически в 2 раза меньше, чем 
в традиционно применяемых в турбинах воз-
душно-реактивных двигателей. При этом эф-
фективность турбины оказалась выше базовой 
на 0,8 %.  

Существенной частью потерь в ступени тур-
бины без бандажа на рабочих лопатках (РЛ) 
являются потери в периферийной зоне рабоче-
го колеса (РК) из-за наличия радиального зазо-
ра  между концами РЛ и корпусом. 

Несмотря на достаточно большое число ис-
следований [2–15] потерь от радиального зазо-
ра, в настоящее время этот вопрос не решен. 
Отчасти это связано с трудностями, возникаю-
щими при попытках теоретического описания 
процессов, происходящих у периферии РК. Из-
вестные методики и зависимости для расчета 
потерь не позволяют обобщить существующие 
обширные экспериментальные данные. Напри-
мер, большинство разработчиков [4, 6, 7, 9–12] 
одним из основных факторов, влияющих на 
потери в радиальном зазоре, считают степень 
реактивности , а некоторые указывают, что в 
безбандажной лопатке основную роль играет 
перетекание газа на торце со стороны давления 
(корытца) на сторону разрежения (спинку), ко-
торое не зависит от степени реактивности [15]. 
При исследовании потерь в неподвижных ре-
шетках на турбинах установлено, что потери от 
радиального зазора в РЛ и в прямой решетке 
удовлетворительно согласуются только при ма-
лых значениях (до  = 0,5 мм; /b = 0,0143). При 
увеличении  разница в потерях возрастает и 
при  = 1,8 мм (/b = 0,055) потери для РЛ пре-
вышают потери в прямой решетке почти на 
50 %. 

Достоверные данные по влиянию различных 
факторов на потери от радиального зазора мо-
гут быть получены только при испытаниях сту-
пеней турбин, когда можно учесть снижение 
работы, снимаемой с РК, вследствие уменьше-
ния циркуляции у концов РЛ. Кроме того, сту-
пень турбины по сравнению с модельной ре-
шеткой отличается более высокой ступенью 
турбулентности потока, его неравномерностью 
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и нестaционарностью, часто значительной тол-
щиной начального пограничного слоя. 

Цель работы — исследование влияния мало-
го удлинения РЛ в совокупности с влиянием 
изменения открытого радиального зазора. 

Для решения этих задач в МГТУ им. Н.Э. Бау-
мана было проведено расчетно-эксперимен-
тальное исследование потерь от радиального 
зазора в турбинных ступенях с различным 
удлинением РЛ без бандажа. 

Анализ известных исследований показывает, 
что потери от зазора обусловлены следующими 
основными причинами:  

1) утечкой части рабочего тела в зазор в 
направлении оси турбины и перетеканием газа 
на торце лопаток со стороны корыта на спинку;  

2) образованием щелевых вихрей, возника-
ющих из-за перетекания рабочего тела через 
торцы РЛ с вогнутой стороны на выпуклую под 
действием разности давлений;  

3) уменьшением циркуляции у концов лопа-
ток.  

Составляющие потерь трудно отделить друг 
от друга при анализе эксперимента, поэтому был 
принят распространенный подход, когда потери 
от радиального зазора определяются сравнением 
КПД т ступени турбины при данном зазоре  с 
КПД т0 при нулевом зазоре, полученном путем 
экстраполяции кривой КПД до  = 0. 

Главной составляющей потерь энергии в 
радиальном зазоре, выделение которой спо-
собствует физическому представлению о ме-
ханизме процессов у концов лопаток, являет-
ся теряемая кинетическая энергия струи, вы-
текающей из щели между торцом РЛ и 
корпусом на сторону разрежения и сворачи-
вающейся в вихрь. Исходя из этого, примем, 
что потери от радиального зазора пропорцио-
нальны расходу ΔG утечки в зазор и кинетиче-
ской энергии щелевого вихря, течение проис-
ходит по цилиндрическим поверхностям тока, 
а параметры течения при входе в радиальный 
зазор и при выходе из него известны из про-
филирования лопаток по радиусу без ради-
ального зазора. Тогда относительный КПД 
ступени турбины 

   


         
т

т
т0 т0

ηη 1 1 1 ,
η η

G G
G G

  (1) 

где G — расход газа через ступень;   — коэф-
фициент потерь энергии от щелевого вихря; 
  — относительный коэффициент потерь от 

радиального зазора. 
Считая, что кинетическая энергия, соответ-

ствующая нормальной к профилю составляю-

щей скорости wδп перетекания через торец ло-
патки, полностью теряется, определим коэф-
фициент потерь из выражения 

  



 

2
п п

0
.

2
G w

G H
  (2)  

Здесь ΔGп — расход перетекания; Н0 — распо-
лагаемый теплопереnaд в ступени; пw  — сред-
няя по профилю нормальная скорость. 

Учтем, что прирост скорости wп при пере-
текании можно объяснить разностью давлений 
на сторонах профиля ΔРп. Полагая нормальную 
скорость на стороне давлений 
  п 0,w   
из уравнения Бернулли получим 

  



п
п

п

2 ,Pw   (3) 

где п — плотность. 
Необходимую для вычисления пw  осред-

ненную разность давлений определим прирав-
ниванием окружной силы, действующей на эле-
мент длины Δr лопатки у периферии, найден-
ной из теоремы импульсов 
      п п 1 п 2 п пρu a u uF c c c t r   (4) 
и по разности давлений 
     п п .uF P B r  (5) 
Здесь tп, Вп — шаг и осевая ширина РЛ; пaс  — 
средняя расходная скорость в РК,  п 1 п(a ac c  
 2 п )/2;ac  1 п ,ac  2 пac  и 1 п ,uс  2 пuс  — соответ-
ственно осевая и окружная составляющие аб-
солютной скорости при входе в РК и при выхо-
де из РК; пρ  — средняя плотность, пρ  
 1п 2п(ρ ρ )/2;  ρ1п и ρ2п — плотность газа при 
выходе и при входе в РК соответственно. 

Из формул (4) и (5) получаем 

      п
п п п 1 п 2 п

п
ρ .a u u

tP c c c
B

  (6) 

Полагая, что в силу малой изогнутости пе-
риферийных профилей скорость пw  можно 
принять перпендикулярной хорде профиля, 
получим расход перетекания при z лопатках 
    п п п п пμ ρ .zG w b   (7) 

Расход утечки в осевом направлении  
       п пμ ρ ,a aG c D l   (8) 
а расход газа через ступень, в пренебрежении 
величиной перекрыши, 
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   1 1μρ ,aG c Dl   (9) 

где μ, μa, μп — коэффициенты расхода; D — 
средний диаметр. 

Вводя выражение для коэффициента 
нагрузки  2/ ,u uL L u  учитывая, что п пρ ac  
 1п 1пρ ,c  и полагая п0η ηu  (т. е. КПД на 
окружности колеса), получим из формул (1)–
(3), (6)–(9) коэффициент потерь от радиального 
зазора: 

  
 


      

1 1 п

1 1

ρ1 1
μ ρ

a

a

cl
D l c

 

  
 
    

п пп
п п3

п п

2μ μ .
sin

u a
a u

u

L ct L
L u

 (10) 

Здесь пt  — относительный шаг, п п / ;t t b   п  — 
угол установки профиля РЛ; uп — окружная 
скорость; Lu п — работа на окружности колеса. 

Коэффициент μп можно рассматривать как 
коэффициент расхода через узкую щель. В об-
щем случае он зависит от отношения зазора  к 
средней толщине профиля, числа Re, формы 
конца лопатки и может быть оценен по дан-
ным, полученным для коэффициентов расхода 
лабиринтных уплотнений. В исследовании он 
был принят по опытным данным для лопатки с 
плоским торцом — μп= 0,7. 

Условный коэффициент расхода μа, учиты-
вающий ряд влияющих факторов, был опреде-
лен по формуле (10) для девяти турбинных сту-
пеней, исследованных в ЦКТИ им. Ползунова. 
Для ступеней с перекрышей его значения полу-
чены в диапазоне μа = 0,75…1,0, для гладкой 
проточной части — μа = 1,0…1,2. В расчетах 
принималось μ = 0,7. 

Из анализа формулы (10) следует, что увели-
чение хорды профиля РЛ при сохранении их 
длины, относительного шага и угла установки с 
точностью до коэффициентов расхода не при-
водит к росту потерь от радиального зазора. 
Увеличение хорды у периферии при tп = const и 
п = const способствует уменьшению потерь, что 
и подтвердили опыты, проведенные в ЛПИ.  

Полученная зависимость (10) хорошо согла-
суется с известными опытными данными по 
влиянию на потери отдельных параметров: она 
дает увеличение потерь, как и по данным  
ЦИАМ, при возрастании uL . Уменьшение ра-
боты Lu п у периферии РК по отношению к ра-
боте на среднем диаметре приводит к сниже-
нию потерь. На рис. 1 приведено расчетное 
сравнение потерь от радиального зазора при 
различных законах профилирования ступени 

турбины со следующими параметрами: длина 
лопатки l = 60 мм, отношение среднего диамет-
ра к длине лопатки D/l = 5,17;  2,0;l  п 0,77;t  
конструктивный угол выхода из соплового ап-
парата (СА) на среднем диаметре — 18°20. Рас-
четы выполнены при μа = 0,8.  

Из анализа рисунка следует, что наименьшие 
потери от зазора ступень имеет при закрутке 
лопаток по закону  1tg const,r  что можно 
объяснить, в первую очередь, значительным 
снижением у периферии расходной составля-
ющей скорости с1а вследствие уменьшения уг-
ла 1п. Таким образом, зависимость (10) под-
тверждает и позволяет оценить известное из 
опытов уменьшение потерь от радиального за-
зора при использовании обратной закрутки 
лопаток турбины. 

С помощью формулы (10) можно объяснить 
результаты известных опытов, согласно кото-
рым при увеличении степени реактивности у 
периферии п потери от радиального зазора воз-
растают. Реактивность п увеличивалась с 
уменьшением угла установки РЛ , что согласно 
формуле (10) приводит к повышению коэффи-
циента потерь  .  В исследованиях ЦКТИ у 
ступени с  = 0,5 по сравнению со ступенью с  = 
0,18 был несколько уменьшен относительный 
шаг РЛ nt  и одновременно уменьшен угол их 
установки, что привело к возрастанию коэффи-
циента потерь   приблизительно в 1,2 раза. 
Проведенные изменения соответствовали воз-
растанию множителя 3 1/2

п п( /sin )t  в формуле 
(10) в 1,4 раза. Увеличение потерь происходит в 
подобных опытах, прежде всего, вследствие ро-
ста разности давлений на профиле из-за умень-
шения ширины решетки РЛ при увеличении пе-
риферийной степени реактивности.  

Если же ρп увеличивается за счет уменьше-
ния угла установки РЛ, что сопровождается 
уменьшением их осевой ширины, то при ука-
занных выше условиях сравнения разность 
давлений еще более возрастает, что приводит к 
увеличению потерь от радиального зазора. Если 

 
Рис. 1. Зависимость потерь от радиального зазора 

при различных законах профилирования: 
1 — cur = const; 2 —  = const; 3 — r tg  = const 
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же увеличение ρп получается за счет перепро-
филирования лопаточного аппарата, то конеч-
ный результат зависит от ряда факторов и при-
нятых соотношений между геометрическими 
параметрами и в этом случае рост ρп может и не 
сказаться на потерях от зазора или даже 
уменьшить их. 

Зависимость утечки от собственно ρп должна 
проявляться в основном через коэффициент 
расхода μа, т. е. гидравлическое сопротивление 
зазора. Такой вывод следует из тех соображе-
ний, что расход утечки надо считать пропорци-
ональным не разности статических давлений plп  
перед и за венцом p2п РЛ, а разности между p*

lп и 
p2п с учетом скоростного напора потока при 
входе в зазор. Это тем более правомерно для 
гладкой проточной части. 

Таким образом, значение степени реактивно-
сти у периферии ступени ρп не может считаться 
характеристикой, однозначно определяющей 
потери от радиального зазора независимо от со-
отношений между другими параметрами. 

Сравнение результатов расчета потерь по 
формуле (10) с опытными данными ЛПИ для 
трех ступеней (D = 370,3 мм, l = 87,6 мм,  = 
= 0,42), у которых хорда РЛ изменялась у пери-
ферии (данные по ступеням с п 0,67t  и 0,467 
не использовались при определении μа), приве-
дено на рис. 2. Лопаточные аппараты были 
спрофилированы по закону 1 = const. Относи-
тельный шаг РЛ у периферии составлял пt  = 

= 0,468; 0,670 и 0,933. Удлинение РЛ по хорде на 
среднем диаметре оставалось постоянным вви-
ду большой перекрыши у периферии (4 мм), 
расчеты проводились при μа = 0,75. Расчет по-
казал удовлетворительное соответствие экспе-
риментальным данным. 

Анализ зависимости (10) указывает также 
возможные способы снижения потерь от ради-
ального зазора, которые могут быть реализова-
ны путем применения специальных законов 
общего или локального в периферийной зоне 
профилирования лопаточных аппаратов. Эти 
законы для снижения потерь от зазора должны 
предусматривать у периферии увеличение угла 
установки и уменьшение относительного шага 
РЛ, снижение угла 1п, уменьшение работы Lu п 
по отношению к работе Lu на среднем радиусе. 
Ввиду наличия известного противоречия в ука-
занных рекомендациях (уменьшение 1 ведет, 
как правило, к росту Lu) в каждом конкретном 
случае может быть выбран свой оптимальный 
закон профилирования. 

Подробные экспериментальные исследова-
ния по влиянию радиального зазора при изме-
нении хорды рабочих лопаток при постоянной 
их длине в условиях ступеней турбин выполне-
ны в МГТУ им. Н.Э. Баумана. Исследования 
проводились на стенде воздушной одноступен-
чатой турбины на трех ступенях турбины с 
одинаковым средним диаметром ступеней тур-
бины 310 мм, длиной лопаток l = 60 мм. Расход 
воздуха 5,5 кг/с. Хорда рабочих лопаток для 
каждой ступени турбины на среднем диаметре 
составила 30, 60 и 120 мм при относительном 
удлинении рабочих лопаток соответственно 2,0; 
1,0 и 0,5. Исследованные турбины с такими ра-
бочими колесами имели одинаковые отношения 
D/l = 5,17 и одинаковый относительный шаг ло-
паток. Ступени были спрофилированы по зако-
ну 1 = const. Угол выхода потока из соплового 
аппарата 1 = 18°20, из рабочего колеса на сред-
нем диаметре 2 = 26°15. Хорды РЛ всех трех 
ступеней увеличивались от корня к периферии 
из условия сохранения оптимального относи-
тельного шага t  по длине лопаток и в перифе-
рийном сечении составляли bп1 = 34,2 мм; bп2 = 
= 68 мм; bп3 = 136,8 мм. Перекрыша у перифе-
рии равнялась 0,5 мм. Расчетная степень реак-
тивности на среднем диаметре ρ = 0,3. Рабочие 
колеса не имели бандажей и испытывались с 
одним и тем же сопловым аппаратом. Исследо-
вания проводились для трех значений радиаль-
ного зазора:  = 0,5, 0,95 и 1,95 мм, что соответ-
ствует значениям   /l  = 0,0083; 0,0158 и 
0,0325. Радиальный зазор изменялся расточкой 

 
Рис. 2. Результаты расчета потерь по формуле (10) 

 и опыта ЛПИ: 
а — пп п /t t b  = 0,953; б — пt  = 0,670; в — пt  = 0,467 
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корпуса над РЛ. Остальные характерные пара-
метры были одинаковы для всех ступеней. Кон-
струкция стенда позволяла производить замену 
рабочих колес без полной разборки турбины. 

Испытания проводились на воздухе. Харак-
теристики турбин определялись в диапазоне из-
менения отношения относительных скоростей 

ад/u C  (u — окружная скорость, Cад — условная 
адиабатическая скорость) от 0,2 до 0,6 при трех 
указанных значениях радиального зазора. 

Структура пространственного потока иссле-
довалась пятиточечными однопоясными ори-
ентируемыми насадками полного давления в 
межвенцовом зазоре и за рабочим колесом при 
оптимальном отношении ад опт( / ) .u C  

В опытах минимальное число Рейнольдса в 
расчетной точке, определенное по относитель-
ной скорости w2 и хорде РЛ на среднем диамет-
ре, составило Re = 4·105. Числа Маха по скоро-
стям с1 и с2 — М1 = 0,7 и М2 = 0,3. Максимальная 
степень понижения давления т = 1,55. 

Зависимость максимальных значений мощ-
ностного КПД испытанных ступеней т от 
удлинения РЛ при трех значениях ,  приве-
денная на рис. 3, показывает, что увеличение 
хорды РЛ с 34,2 до 136,8 мм (соответственно 
уменьшение удлинения от 2,0 до 0,5) в исследо-
ванном диапазоне изменения радиального за-
зора практически не изменяет КПД ступени 
турбины. Максимальные значения т при   = 
= 0,008 составили т = 0,834, 0,838 и 0,836 при 
l  = 2,0, 1,0 и 0,5 соответственно. Отличия в 

КПД при  = const не превышают 0,7 %, т. е. 
практически лежат в пределах точности срав-
нительного эксперимента. 

Из полученных опытных данных следует, 
что у всех трех ступеней в исследованном диа-
пазоне изменения   потери от радиального 
зазора на режиме максимума КПД практически 
одинаковы и не зависят от хорды РЛ. Зависи-
мости т и л от ,  представленные на рис. 4 и 
5, одинаковы для всех трех ступеней и имеют 
линейный характер. Увеличение   на 1 % при-
водит к снижению т на 2 %. 

При испытаниях ступеней с РЛ различного 
удлинения сопловой аппарат оставался неиз-
менным. Тем самым достигались практически 
одинаковые параметры потока при входе в РК 
исследуемых ступеней, что позволило опреде-
лить эффективность рабочих колес и их влия-
ние на КПД ступени.  

Сравнение полученных экспериментальных 
данных с результатами расчета потерь по фор-
муле (10) приведено на рис. 5.  

В расчетах для гладкой проточной части бы-
ло принято пμ  = 0,7, μa  = 1,2, поскольку, не-
смотря на наличие небольшой перекрыши 
(0,5 мм), расстояние от уступа до входных кро-
мок РЛ составляло во всех опытах 12 мм, т. е. 
влиянием перекрыши можно пренебречь. Как 
следует из сравнения полученных расчетных и 
экспериментальных данных соответствие дан-
ных расчета и опыта для всех трех ступеней 
удовлетворительное.  

Детальное исследование структуры про-
странственного потока за лопаточными венца-
ми позволило получить данные по распределе-
нию параметров потока и потерь по высоте 
проточной части.  

Распределение по радиусу местных значений 
КПД л исследованных ступеней ( /y y l  — 
относительная координата, отсчитываемая от 
корня лопатки) приведено на рис. 6. Анализ 
кривых показывает, что эффективность конце-
вых сечений выше у РЛ с большими хордами. 
Однако уже при y  = 0,9, т. е. на расстоянии 

 
Рис. 3. Зависимость максимальных значений КПД т 

от удлинения РЛ  /l l b  для трех турбин  
при различных радиальных зазорах: 

1 —   /l = 0,0083; 2 —   = 0,0158; 3 —  = 0,0325;  
 — l  = 2,0;  — l  = 1,0;  — l  = 0,5  

 
Рис. 4. Зависимость максимальных значений КПД т 

от радиального зазора  
при различных удлинениях РЛ  / :l l b  
 — l  = 2,0;  — l  = 1,0;  — l  = 0,5 

 
Рис. 5. Зависимость относительного КПД η  т /то 

от зазора :  
 — l  = 2,0;  — l  = 1,0;  — l  = 0,5 
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6 мм от конца РЛ значения л выравниваются и 
при y  < 0,8 и до y  = 0,4 КПД л ступени с l  = 
= 2,0 выше, чем у ступеней с l  = 1,0 и 0,5. По-
лученные опытные данные показывают, что 
влияние радиального зазора проявляется по-
разному в ступенях с узкими и широкими РЛ. У 
ступеней с увеличенной хордой РЛ с ростом  
КПД л заметно снижается почти во всей верх-
ней половине лопаток, тогда как у ступени с 
l  = 2,0 лишь начиная с y = 0,82. Наибольшее 

снижение КПД у ступеней с l = 2,0 и 1,0 проис-
ходит при   = 0,0325 соответственно в сечени-
ях y  ≈ 0,95 и 0,9.  

У ступени с  0,5l  снижение КПД происхо-
дит более равномерно по всей верхней поло-
вине лопатки, при этом значения л в середине 
лопатки даже несколько увеличиваются. Таким 
образом, в узких лопатках потери от радиаль-
ного зазора сосредоточены в основном в пери-
ферийной зоне, где с увеличением   резко из-
меняются параметры потока за рабочим коле-
сом и снижается полезная работа. При 
широких лопатках влияние зазора сказывается 
на большем расстоянии от концов РЛ, однако 
изменение параметров потока за рабочим коле-
сом по радиусу более равномерное. Это проис-
ходит потому, что при увеличении профилей в 
условиях t  = const и l = const поперечный раз-
мер вихревой области, обусловленной перете-
канием в зазоре, возрастает в той же пропор-
ции. И, если по шагу лопаток относительная 

доля канала, занятая вихрем, не увеличивается, 
то по высоте канала, ввиду ее неизменности, 
возрастает, деформируя поток на большую глу-
бину, чем в случае узких лопаток. 

Данные траверсирования показывают, что 
величина утечки вдоль оси турбины в радиаль-
ном зазоре несколько выше у ступени l  = 2,0 
(скорость с2а у периферии на ~ 20 % выше, чем у 
ступеней с l  = 1,0 и 0,5), однако этот фактор 
компенсируется несколько меньшими потеря-
ми от щелевого вихря. 

Радиальный зазор практически не влияет на 
распределение параметров потока и потерь в 
нижней половине РЛ, причем в этой области 
местные значения КПД у ступеней с l = 0,5 и 
1,0 выше, чем у ступени с l  = 2,0. С увеличени-
ем хорды происходит более интенсивное стека-
ние пограничного слоя от корня к средним и 
периферийным сечениям, что приводит к 
уменьшению потерь в корневых активных ре-
шетках и увеличению в средних и периферий-
ных решетках. Однако это увеличение потерь 
незначительно вследствие высокой реактивно-
сти (конфузорности) каналов. В периферийных 
решетках, аэродинамически более совершен-
ных, чем корневые, притекающий пограничный 
слой частично разрушается, что приводит к не-
значительному увеличению потерь. Таким об-
разом, с увеличением хорды РЛ происходит из-
менение условий течения потока на различных 
радиусах. Из-за отсоса накопленного погранич-
ного слоя к периферии корневые сечения 
начинают работать в более благоприятных 
условиях, а средние и периферийные сечения 
слабо реагируют на приток пограничного слоя. 

Осредненные по длине лопатки КПД прак-
тически не зависят от хорды РЛ и их удлинения 
при l = const и фиксированной величине ради-
ального зазора (рис. 7), что подтверждают ре-
зультаты, полученные при снятии интеграль-
ных характеристик. 

Полученные экспериментальные результаты 
можно использовать при проектировании пер-
спективных газогенераторов двухконтурных 
двигателей с большой степенью двухконтурно-

 
Рис. 6. Распределение локальных значений КПД л 

по длине лопатки :y  
а — l  = 2,0; б — l  = 1,0; в — l  = 0,5;  —   = 0,0083;  

 —   = 0,0158;  —   = 0,0325 
 

 
Рис. 7. Зависимость осредненного КПД л  

от удлинения  /l l b  РЛ: 
1 —   = 0,0083; 2 —   = 0,0158; 3 —   = 0,0325;  
 — l  = 2,0;  — l  = 1,0;  — l  = 0,5 
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сти и высокой температурой газа перед турби-
ной высокого давления или в турбинах сверх-
мощных энергетических газотурбинных двига-
телей. 

Выводы 
1. Потери от радиального зазора практиче-

ски не изменяются при изменении хорд рабо- 
 

чих лопаток при постоянных высоте, относи-
тельном шаге рабочих лопаток и степени по-
нижения давления ступени турбины. 

2. КПД ступени в исследованном диапазоне 
величин радиальных зазоров и в диапазоне 
удлинений l  = 0,5…2,0 при постоянных высо-
те и относительном шаге лопаток практически 
не зависит от величины хорды лопаток рабоче-
го колеса. 
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