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Ю. О. ЮДІН, В. П. СУБОТОВИЧ, О. В. ЛАПУЗІН, І. І. МАЛИМОН 
 
РОЗРАХУНКОВЕ АЕРОДИНАМІЧНЕ ДОСЛІДЖЕННЯ ВИХЛОПНОГО ДИФУЗОРА 
ПОТУЖНОЇ ПАРОВОЇ ТУРБІНИ В ШИРОКОМУ ДІАПАЗОНІ РЕЖИМІВ РОБОТИ 

 
Виконано розрахункове дослідження аеродинамічних характеристик чотирьох варіантів вихлопних вісерадіальних дифузорів тур-
біни К-325-23,5. Дослідження проведене в широкому діапазоні зміни відносної об’ємної витрати GV2 останнього ступеня. При 
розрахунках використано імітаційну вісесиметричну модель дифузора, яку верифіковано з експериментальними даними. В кожно-
му варіанті змінювалася конструкція проточної частини вихідного патрубку зі встановленими або видаленими торовим і широко-
режимним дефлекторами. Розрахунки виконані в програмному комплексі ANSYS-Fluent. За результатами дослідження можна реко-
мендувати модернізацію вихідного дифузору турбіни шляхом встановлення широкорежимного дефлектору в початковий варіант. 

Ключові слова: вісерадіальний дифузор, турбіна, дефлектор, коефіцієнт повних втрат, вісесиметрична модель. 
 

Ю. А. ЮДИН, В. П. СУББОТОВИЧ, А. В. ЛАПУЗИН, И. И. МАЛИМОН 
РАСЧЕТНОЕ АЭРОДИНАМИЧЕСКОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ ВЫХЛОПНОГО ДИФФУЗОРА 
МОЩНОЙ ПАРОВОЙ ТУРБИНЫ В ШИРОКОМ ДИАПАЗОНЕ РЕЖИМОВ РАБОТЫ 

 
Выполнено расчетное исследование аэродинамических характеристик четырех вариантов выхлопных осерадиальных диффузоров 
турбины К-325-23,5. Исследование проведено в широком диапазоне изменения относительного объемного расхода GV2 последней 
ступени. При расчетах использована имитационная осесимметричная модель диффузора, которая верифицирована с эксперимен-
тальными данными. В каждом варианте изменялась конструкция проточной части выходного патрубка с установленными или уда-
ленными торовым и широкорежимным дефлекторами. Расчета выполнены в программном комплексе ANSYS-Fluent. По результа-
там исследования можно рекомендовать модернизацию выходного диффузора турбины путем установки широкорежимного де-
флектора в исходный вариант. 

Ключевые слова: осерадиальный диффузор, турбина, дефлектор, коэффициент полных потерь, осесимметричная модель. 
 

YU. YUDIN, V. SUBOTOVICH, A. LAPUZIN, I. MALYMON 
NUMERICAL AERODYNAMIC INVESTIGATION OF EXHAUST DIFFUSER FOR POWERFUL 
STEAM TURBINE IN A WIDE OPERATING MODES RANGE 

 
The objectives of research done were to define the aerodynamic characteristics of the different axial-radial diffusers constructions on load-
changing turbine operations with the purpose to find their aerodynamic improvement reserve. Using the CFD program, the numerical analy-
sis of aerodynamic characteristics has been performed for the four options of outlet axial-radial diffusers used for the steam turbine 
K-325-23,5. The flow for all four options of the diffuser was calculated for preset constant total pressure and total temperature at the channel 
input and the static pressure at the diffuser output. The data was taken from experiment that had been performed by department of turbine 
construction of NTU “KhPI”. A comparative analysis of the aerodynamic characteristics of the diffusers was performed and the values of the 
coefficients of total losses were defined. A version of the outlet axial-radial diffuser was suggested for the turbine that provides the lowest 
coefficient of total losses and better flow distribution through entire channel. 

Key words: axial-radial diffuser, turbine, deflector, total loss factor, axisymmetric model. 
 

Вступ 
 

ККД турбомашин в основному визначається 
газодинамічною ефективністю їх проточних час-
тин, важливими елементами яких є кільцеві пере-
хідні і вихідні дифузорні канали. Одним із шляхів 
підвищення економічних показників турбомашин 
є удосконалення аеродинаміки вихідних патрубків 
[1, 2]. Достовірну інформацію про аеродинамічну 
ефективність дифузорних каналів можна отримати 
за допомогою фізичного експерименту. Для визна-
чення параметрів потоку в каналах широко вико-
ристовуються сучасні CFD-програми, при викори-
станні яких в складних розрахункових моделях 
необхідно проводити верифікацію CFD-
результатів за базами експериментальних даних. 

Ефективність роботи відсіку «останній сту-
пінь + вихідний патрубок» визначається як еконо-
мічністю, так і надійністю роботи останнього сту-
пеня. На режимах знижених навантажень особливо 

гостро стає питання забезпечення надійності лопа-
ткового апарата останнього ступеня, що залежить 
від характеру плину у вихідному патрубку. Відомі 
пропозиції [3–6], що спрямовані на зниження ко-
лової нерівномірності параметрів потоку, змен-
шення інтенсивності й розмірів циркуляційної зо-
ни, що виникає за робочим колесом ступеня в при-
кореневій зоні вихідного патрубка. При односто-
ронньому вихлопі у конденсатор має місце дефор-
мація циркуляційної зони в окружному напрямку 
залежно від режиму роботи останнього ступеня. 
Такі відомості про течію у вихідних патрубках на 
режимах знижених навантажень дозволили впро-
вадити конструкції вихідного патрубку, як із рух-
ливими, так і зі стаціонарними елементами – де-
флекторами [3–5], що дає можливість більш ефек-
тивно управляти потоком у вихідний патрубок у 
широкому діапазоні режимів. 

У статті наведені результати розрахункових 
досліджень чотирьох варіантів вісерадіальних ві-

© Ю. О. Юдін, В. П. Суботович, О. В. Лапузін, І. І. Малимон, 2020 
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сесиметричних дифузорів (без збірної камери ви-
хідного патрубка) для турбіни типу К-300: один 
варіант є початковим, а три інших варіанти відріз-
няються тільки наявністю або відсутністю дефлек-
торів у проточній частині дифузора. 
 

Задачі дослідження 
 

Основне завдання дослідження полягало в ви-
значенні аеродинамічних характеристик вісерадіа-
льних дифузорів різних конструкцій на змінних 
режимах з метою пошуку резервів їх аеродинаміч-
ного удосконалення. 

Враховуючи відомості про роботу вихідних 
патрубків у широкому діапазоні навантажень [5], 
досліджено чотири моделі вісерадіальних дифузо-
рів турбін типу К-300 (рис. 1): перший варіант – 
модель дифузора турбіни К-325-23,5 з тороподіб-
ним дефлектором, у другому варіанті встановлено 
широкорежимний дефлектор, в третьому варіанті 
моделі дифузора відсутні будь-які дефлектори, а в 
четвертому варіанті присутні тороподібний і ши-
рокорежимний дефлектори. 

В моделях дифузорів побудовано прямокутну 
сітку з кількістю елементів близько 100 тис. Поб-
лизу поверхонь стінки виконувалось згущення 
елементів сітки (рис. 2). Модель турбулентності у 
розрахунках вибрана k–epsilon. Комп’ютерні мо-
делі вихідних патрубків підготовлено та розрахо-
вано за допомогою програмного комплексу 
ANSYS-Fluent. Моделі дифузорів досліджено на 
трьох режимах роботи останнього ступеня з відно-
сною об’ємною витратою робочого тіла 

2GV  = 0,5; 0,75; 1. 
Для імітації розподілу параметрів за останнім 

ступенем в розрахункових вісесиметричних моде-
лях дифузорів виконано розділення вхідного пере-
різу до бандажа на 10 ділянок. Також враховано 
наявність бандажа, радіального зазору (переріз 11) 
та, відповідно, перетікання робочого тіла крізь 
зазор. Для імітації надбандажної витоки тиск га-
льмування у перерізі 11 підвищували відносно 
тиску гальмування у перерізах 1–10, орієнтуючись 
на дані експерименту. Розподіл кутів потоку α2 
(кут в тангенціальному напрямі) і δ (кут скосу по-
току у меридіональній площині) у перерізах 1–11 
на відповідних режимах роботи 2GV  також взято 
з експериментальних даних, які були отримані на 
кафедрі турбінобудування НТУ «ХПІ» при вико-
нанні досліджень моделі останнього ступеня тур-
біни разом з дифузором вихідного патрубка на 
стенді повітряної турбіни. 
 

Результати розрахунків 
 
Порівняння дифузорів проводилося за коефіцієн-
тами повних втрат (КПВ), внутрішніх втрат і втрат 

 

  
 

Рис. 1 – Моделі дифузорів 
 

 
Рис. 2 – Будова сітки на прикладі 

вісерадіального дифузора варіанту 4 
 
з вихідною швидкістю, які традиційно використо-
вуються для оцінки ефективності дифузорів [1, 2, 
6]. Для порівняння з даними експерименту вико-
нано розрахунки варіантів 1, 2, 3 вісерадіальних 
дифузорів на змінних режимах роботи останнього 
ступеня. 

На рис. 3 зображено для прикладу порівняння 
на режимі 2GV  = 0,5. За результатами порівняння 
розрахункових та експериментальних даних ви-
значено, що розрахункова модель задовільно відо-
бражає картину течії в дифузорі.  
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На режимі 2GV  = 0,5 штатний кільцевий то-
роподібний дефлектор (перший варіант дифузора) 
практично не впливає на характеристики течії у 
порівнянні з варіантом дифузора без дефлекторів. 
В обох варіантах циркуляційна зона займає більше 
половини прохідних перерізів дифузора. Основна 
течія притискується до поверхні зовнішнього об-
воду дифузора і за рахунок зміни кривизни потоку 
має місцеве прискорення, де швидкості збільшу-
ються в 1,5–1,7 рази стосовно швидкостей в інших 
зонах. Другий варіант дифузору дозволяє в 
2,5 рази зменшити довжину циркуляційної зони і в 
5 разів витрату робочого тіла, що циркулює в ній. 
Крім цього, за експериментальними даними, при 
наявності збірної камери вихлопного патрубка з 
однобічним виходом потоку, така конструкція до-
зволяє зменшити колову нерівномірність тисків за 
робочим колесом останнього ступеня на малови-
тратних режимах і збільшити ККД у порівнянні з 
дифузором без дефлектора на режимі 2GV  = 0,5 
(різниця може досягати 10 %…15 %). 

Розрахункову модель використано для розра-
хункового дослідження початкового і модернізо-
ваного варіантів вісерадіального дифузору турбіни 
К-325-23,5 у широкому діапазоні навантажень. За 
результатами розрахунків встановлено, що модер-
нізація вихідного дифузора за рахунок встанов-
лення широкорежимного дефлектора дозволяє 
знизити коефіцієнт повних втрат дифузора. На 
режимі 2GV  = 1 дифузор з широкорежимним де-

флектором і тороподібною кільцевою лопаткою 
має близьке значення коефіцієнта повних втрат до 
початкового варіанта дифузора (~0,6). Невеликий 
зріст внутрішніх втрат компенсується додатковим 
дифузорним ефектом в зоні втулки. При зниженні 
відносної об’ємної витрати до 2GV  = 0,75 кут ско-
су потоку у меридіональній площині вхідного пе-
реріза дифузора збільшується і наближається до 
кута дефлектора у цій площині, тому на цьому 
режимі широкорежимний дефлектор також слабо 
впливає на течію і втрати в дифузорі. На режимах 

2GV  = 0,75–0,5 характер течії з широкорежимним 
дефлектором суттєво змінюється. Так на дослі-
дженому режимі 2GV  = 0,5 в початковому варіан-
ті дифузора основна течія займає об’єм проточної 
частини дифузора між зовнішнім обводом і торо-
вою кільцевою лопаткою, а в модернізованому 
варіанті широкорежимний дефлектор відхиляє 
основний потік у напрямку до втулки і, таким чи-
ном, зменшує розміри циркуляційної течії в зоні 
втулки. При цьому коефіцієнт повних втрат моде-
рнізованого варіанту зменшується з 1,06 до 0,73. 

Отже, модернізація вихідного дифузора тур-
біни К-325-23,5 за рахунок встановлення широко-
режимного дефлектора дозволяє не збільшувати 
КПВ на режимах 2GV  = 1–0,75 і позитивно впли-
вати на течію і коефіцієнт повних втрат дифузора 
в діапазоні режимів 2GV  = 0,75–0,5. 

 

 
а       б      в 

 
Рис. 3 – Порівняння розподілу розрахункових ліній рівних витрат 

 експериментальними на режимі 2GV  = 0,5 у дифузорах: 
а – з торовим дефлектором; б – з широкорежимним дефлектором; в – без дефлекторів 
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а (варіант 1) б (варіант 4) 

  
Рис. 4 – Розрахунковий розподіл швидкостей у дифузорах на режимі 2GV  = 1 

 

  
а (варіант 1) б (варіант 4) 

  
Рис. 5 – Розрахунковий розподіл швидкостей у дифузорах на режимі 2GV  = 0,75 

 

  
а (варіант 1) б (варіант 4) 

  
Рис. 6 – Розрахунковий розподіл швидкостей у дифузорах на режимі 2GV  = 0,5 
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Висновки 
 

Розрахункові дослідження чотирьох варіантів 
дифузорів турбіни типу К-300 на режимах 

2GV  = 1; 0,75; 0,5 довели, що встановлення широ-
корежимного дефлектора дозволяє поліпшити ха-
рактеристики вихідного дифузора: покращити ха-
рактер течії, зменшити розмір і інтенсивність цир-
куляційної зони біля втулки, знизити коефіцієнт 
повних втрат дифузора на режимах 2GV  < 0,75. 
На таких режимах останній ступень і вихлопний 
патрубок працюють значну кількість часу на рік, 
враховуючи зміну клімату і підвищення темпера-
тури. 

Вперше досліджено модернізований варіант 
дифузора, в якому присутні тороподібний і широ-
корежимний дефлектори, і доведено, що така кон-
струкція дифузора має поліпшені характеристики 
по відношенню до початкового варіанта. Така мо-
дернізація не потребує переробок системи жорст-
кості вихлопного патрубка, не впливає на міцність 
конструкції і її можна з незначними витратами 
виконати при капітальному ремонті турбіни. 
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Ю. А. ОЛІЙНИК, С. О. САПРИКІН, С. П. НАУМЕНКО 
 
ПОТУЖНІСТЬ ПРИВОДУ ВІДЦЕНТРОВОГО НАГНІТАЧА ПРИРОДНОГО ГАЗУ 

 
Отримано формули для потужності приводу відцентрового нагнітача (ВЦН) природного газу, де враховується не тільки механічний 
та політропний коефіцієнт корисної дії (ККД) ВЦН, але й газодинамічний ККД ВЦН, де враховуються газодинамічні втрати тиску 
газу та потужності ВЦН. Також в формулі розрахунку потужності приводу ВЦН, що експлуатується, враховується наявність парів 
конденсату та води в природному газі. 

Ключові слова: потужність, привід, відцентровий нагнітач, розхід газу, газоперекачувальний агрегат. 
 

Ю. А. ОЛЕЙНИК, С. А. САПРЫКИН, С. П. НАУМЕНКО 
МОЩНОСТЬ ПРИВОДА ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАГНЕТАТЕЛЯ ПРИРОДНОГО ГАЗА 

 
Получены формулы для мощности привода центробежного нагнетателя (ЦБН) природного газа, где учитывается не только механи-
ческий и политропный коэффициент полезного действия (КПД) ЦБН, но и газодинамический КПД ЦБН, учитывающий газодина-
мические потери давления газа и мощности в ЦБН. Так же в формуле расчета мощности привода эксплуатируемого ЦБН учитыва-
ется наличие паров конденсата и воды в природном газе. 

Ключевые слова: мощность, привод, центробежный нагнетатель, расход газа, газоперекачивающий агрегат. 
 

YU. OLEYNIK, S. SAPRYKIN, S. NAUMENKO 
DETERMINATION OF FUEL GAS FLOW RATE IN GAS PUMPING UNIT AND COMPRESSOR 
STATION 

 
Formulas for drive power of centrifugal supercharger of natural gas are obtained, where efficiency factor (EF) of centrifugal supercharger is 
equal to product of three EF of centrifugal supercharger: mechanical, polytropic, gas-dynamic. The gas dynamic EF of the centrifugal super-
charger is usually not taken into account and is taken equal to one. Gas dynamic EF takes into account the pressure loss of the centrifugal 
supercharger pumped in the stages and the energy loss due to friction of the centrifugal supercharger impellers in the gas medium. Also in 
the formula of calculation of drive power of the operated centrifugal supercharger the presence of condensate and water vapors in the natural 
gas is taken into account, which affects the accuracy of measuring the flow rate of pumped gas in the diaphragm flowmeter. Pumping of pure 
natural gas is impossible in reality and there are always impurities in natural gas, which must be taken into account to estimate the mass flow 
rate of gas. For formulas of practical (operated) and theoretical calculations of the drive power of the centrifugal natural gas blower received 
constant (equal to 0.004) for daily standard gas flow, which simplifies the calculation. The paper presents both precise and simplified formu-
las for the drive power of a centrifugal natural gas blower. 

Keywords: power, drive, centrifugal supercharger, gas flow rate, gas transfer unit. 
 

Вступ 
 

Для оцінки ефективності роботи газоперека-
чувального агрегату (ГПА) з відцентровим нагні-
тачем (ВЦН) необхідно визначати потужність га-
зотурбінного приводу (ГТП) ВЦН. При визначенні 
потужності ГТП необхідно розрахувати коефіцієнт 
корисної дії (ККД) ВЦН, де враховуються наступ-
ні втрати енергії [1–3]: 

1) теплові втрати газу в ВЦН; 
2) механічні втрати від тертя підшипників ро-

тора ВЦН; 
3) газодинамічні втрати на тертя газу на по-

верхні диска робочих коліс (РК) ВЦН; 
4) газодинамічні втрати на внутрішні переті-

кання газу через ущільнення ротора в ступенях ВЦН; 
5) газодинамічні втрати тиску газу через тер-

тя, подолання місцевих опорів і поворотів у про-
точних частинах ВЦН. 

Звичайно враховуються теплові (політропний 
ККД) і механічні (механічний ККД) втрати енергії 
в ВЦН [2, 3]. У даній роботі будуть враховуватися 
газодинамічні втрати за допомогою газодинаміч-
ного ККД [1], а раніше ці втрати враховувалися не

разом, а окремо, за допомогою різних коефіцієнтів 
[2, 3]. 

При визначенні витрати природного газу 
(ПГ), що перекачується, звичайно враховують 
хроматографічну щільність ПГ, де не враховують 
домішки, які є в ПГ (конденсат, вода й ін.). У стат-
ті буде розглянуто питання про урахування у фор-
мулі потужності ГТП двох домішок ПГ: конденса-
ту (у газоподібному стані), води (у газоподібному 
стані). Урахування у ПГ конденсату та води вима-
гає розгляду суміші газів (СГ) замість чистого ПГ. 
 

Мета роботи 
 

Визначення потужності приводу ВЦН із ура-
хуванням втрат енергії (теплових, механічних, га-
зодинамічних) у ВЦН і параметрів СГ (ПГ із кон-
денсатом і водою). 
 

Виклад основного матеріалу 
 

Загальні формули потужності приводу ВЦН. 
Для потужності приводу ВЦН напишемо на-

ступну загальну формулу [2]: 

© Ю. А. Олійник, С. О. Саприкін, С. П. Науменко, 2020 
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 mN пол
вцн

пр
1

η
= , (1) 

де прN  – потужність ГТП ВЦН (потужність на 
роторі силової турбіни ГТП), Вт; 

ηвцн – ККД ВЦН; 
пол  – питома енергія, передана 1 кг газу в 

ВЦН при політропному стиску газу, Дж/кг; 
m  – масова витрата газу, стисливого (перека-

чувального) ВЦН, кг/с. 
Для ηвцн напишемо формулу з урахуванням 

газодинамічних втрат енергії газу [1, 3]: 
 вцн м пол гдη = η η η ; (2) 
 гдпдркгд γ−η=η ; (3) 

 
пертрд

дрк 1
1

β+β+
=η , (4) 

де мη  – механічний (зовнішній) ККД ВЦН; 

полη  – політропний ККД ВЦН; 

гдη – газодинамічний ККД ВЦН (метод 2 
статті [1]); 

дркη  – динамічний ККД РК ВЦН (втрати на те-
ртя диска об газ і перетікання газу в ущільненнях); 

гдвγ  – коефіцієнт газодинамічних втрат енер-
гії газу: втрати тиску газу через тертя, подолання 
місцевих опорів і поворотів у проточних частинах 
ВЦН (дифузор, зворотний напрямний апарат); 

трдβ  – коефіцієнт втрат енергії на тертя й 
зминання газу на поверхні диска РК ВЦН; 

перβ  – коефіцієнт втрат енергії на внутрішні 
перетікання газу через ущільнення ротора в ступе-
ні ВЦН. 

Метод 2 статті [1] розглядає газодинамічні 
втрати енергії газу в робочому ступені ВЦН зале-
жно від повного питомого напору газу в ступені. 
Для величин трдβ , перβ , гдвγ  приймемо однакові 

межі 0,01…0,02 [3, 4]. Величина гдвγ  може дося-
гати значення 0,03 [3], що вимагає додаткових до-
сліджень. Для гдη  одержимо значення: максима-
льне – 0,970, мінімальне – 0,942, середнє – 0,956. 

Для мη  рекомендуються наступні значення: 
максимальне – 0,98, мінімальне – 0,97, середнє – 
0,975 [1]. В [2] рекомендуються більші значення: 
0,99; 0,98; 0,985. 

В [5] розглянуто чотири методи визначення 
полη . 

Для пол  напишемо вираження [2–4]: 

( )1122пол 1
TZTZR

n
n

−
−

= ; 

 












−ε
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=

−

1
1
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11пол
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n
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22
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n
n

TZ
TZ 1

11

22
−

ε= , 

де n – показник політропи; 
R – газова постійна, Дж/(кг∙К); 
Z1, Z2 – коефіцієнт стиску газу на вході й ви-

ході ВЦН; 
Т1, Т2 – температура газу на вході й виході ВЦН, 

К; 
12 pp=ε  – ступінь стиску газу в ВЦН; 

р1, р2 – абсолютний тиск газу на вході та ви-
ході ВЦН, Па. 

Величини Z1 та Z2 змінюються в межах 
0,85…0,99. 

Для залежності n і k (показник адіабати) на-
пишемо [2–4]: 

 
пол

пол 11;
11 η

−
=

−
−
η

=
− k

k
n

n
k

k
n

n . (6) 

Напишемо формулу (1) з урахуванням рів-
няння (5): 

 
1

пр 1 1
вцн

1 1
1

n
nnN Z T Rm

n

− 
 = ε −
 η −  

 . (7) 

Запишемо формулу (7) з урахуванням форму-
ли (2) і рівнянь (6): 

 mRTZ
k

kN k
k















−ε

−ηη
= η

−

1
1

1
пол

1

11
гдм

пр . (8) 

Формула (7) зручна для практичних розраху-
нків досліджуваних ГПА, коли р2 і Т2 виміряються, 
а полη  розраховується. 

Формула (8) зручна для теоретичних розра-
хунків параметрів ГПА, коли р2 і полη  задаються 
( полη  задається з урахуванням технічної докумен-
тації та теплотехнічних досліджень ВЦН), Т2 роз-
раховується. 

Величина m  (кг/с) дорівнює добутку щільнос-
ті газу ρ (кг/м3) на о’ємну витрату газу Q (м3/с) [2]: 

Qm ρ= . 
У розрахунках використовують стандартну 

щільність ПГ ρст (101 325 Па, 20 °С) і нормальну 
щільність ПГ ρн (101 325 Па, 0 °С): 

ннстст QQm ρ=ρ= , 
де Qст – стандартна об’ємна витрата газу, м3/с; 

Qн – нормальна об’ємна витрата газу, м3/с. 
Добутки ρстR та ρнR постійні для всіх газів і їх 
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можна знайти по параметрам повітря [2]: 
ρстR = 1,2042∙287 = 345,605 Дж/(м3∙К); 
ρнR = 1,293∙287 = 371,091 Дж/(м3∙К). 

Якщо Qст измерять в млн. м3/сут, то зручно 
знаходити Nпр в МВт і для добутку гстст mRRQ =ρ , 
одержимо: 

.
К

МВт004,0
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1
246060

10605,345
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ст6

6
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⋅⋅
⋅=
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⋅
ρ

 

Для добутку ρнRQн одержимо коефіцієнт 
0,0043 МВт/К. 

Підставимо в рівняння (7) формулу (2), зна-
чення стстстг 004,0 QRQmR =ρ=  і одержимо: 

 ст
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−

. (9) 

Підставимо у формулу (8) значення 
стстстг 004,0 QRQmR =ρ=  і одержимо вираження 

для Nпр з урахуванням k замість n: 
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. (10) 

Якщо у формули (9), (10) Qст підставити в 
млн. м3/сут, то одержуємо Nпр в МВт. Якщо у фор-
мули (9), (10) Qст підставити в тис. м3/сут, то оде-
ржуємо Nпр в кВт. 

Урахування конденсату й води в  природ-
ному газі, що перекачується. 

Розглянемо два компоненти, які можуть бути 
присутнім у ПГ: конденсат і вода в газоподібному 
стані. Приймемо допущення, що відомі наступні 
параметри: 

1) δк – маса пар конденсату, які перебувають 
у стандартному м3 ПГ, кг; 

2) δв – маса пар води, які перебувають у стан-
дартному м3 ПГ, кг. 

Визначимо стандартну щільність СГ 
(101 325 Па, 20 °С) залежно від  стандартної щіль-
ності чистого ПГ ( стρ , кг/м3): 

вкстстс δ+δ+ρ=ρ ; 

ст
ст

в

ст

к
стс 1 ρ








ρ
δ

+
ρ
δ

+=ρ ; 

( ) ствкстс 1 ργ+γ+=ρ ; 
 ( ) стквстс 1 ργ+=ρ ; (11) 

вккв
ст

в
в

ст

к
к ;; γ+γ=γ

ρ
δ

=γ
ρ
δ

=γ , 

де стсρ  – стандартна щільність СГ, кг/м3; 

кγ  – відносна масова частка конденсату в 
стандартному м3 ПГ; 

вγ  – відносна масова частка води в стандарт-
ному м3 ПГ; 

квγ  – відносна масова частка конденсату та 
води в стандартному м3 ПГ. 

Для відносин щільностей газової суміші й ПГ 
(при стандартних умовах) з рівняння (11) одержимо: 

 
квстс

ст
кв

ст

стс

1
1;1
γ+

=
ρ
ρ

γ+=
ρ
ρ . (12) 

У газопроводах перекачування ПГ звичайно 
використовують витратоміри, де застосовуються 
стандартні звужуючи устаткування (СЗУ) [6, 7]. 
Розглянемо діафрагмовий витратомір, для якого 
використовується наступна формула для визна-
чення витрати газу (СГ) через діафрагму [6–8]: 

 2

2
2 2

4
ρ∆

π
αε= pdm , (13) 

де m – масова витрата газу (СГ), кг/с; 
α – коефіцієнт витрати; 
ε – коефіцієнт розширення (ε < 1); 
d2 – діаметр прохідного перетину діафрагми 

(ПДф), м; 
∆p = p1 – p2 – перепад тисків газу в ПДф, Па; 
р1 – абсолютний тиск СГ перед ПДф, Па; 
р2 – абсолютний тиск СГ в ПДф, Па; 
ρ2 – щільність СГ в ПДф, кг/м3. 
У витратомірі ρ2 визначається з урахування 

газової постійної ПГ, а не СГ: 

 
2пг

2
2 TZR

p
=ρ , (14) 

де Z – коефіцієнт стиску СГ в ПДф; 
пгR – газова постійна чистого ПГ, Дж/(кг∙К). 

Значення р2 та Т2 виміряються датчиками, а 
значення пгR  розраховується згідно з уведеним у 
витратомір значенням стρ  (стандартна щільність 
чистого ПГ). Для СГ (а не чистого ПГ) потрібно 
враховувати щільність СГ ( ) стквстс 1 ργ+=ρ  і на 
основі стсρ  визначати cR  – газову постійну СГ 
(Дж/(кг∙К)). Для щільності СГ у СДф напишемо 
вираження: 

 
2c

2
c2 TZR

p
=ρ , (15) 

Для відношення 2c2 ρρ  з формул (14) і (15) 
одержимо: 

 
c

пг

2

2пг

2c

2

2
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R
R

p
TZR

TZR
p

==
ρ
ρ , (16) 

Для стандартних умов ( пгcтcстс RR ρ=ρ ) на-
пишемо формулу з урахуванням рівнянь (12): 

кв
cт

стс

c

пг 1 γ+=
ρ
ρ

=
R
R , 

звідки, з урахуванням (16), одержимо: 
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 кв
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2с 1 γ+==
ρ
ρ

R
R . (17) 

З формул (13) і (17) для масової витрати СГ 
сm  (кг/с), з урахуванням c2ρ , одержимо вирази: 

2

с2
2

2
2

с 2
4 ρ

ρ
ρ∆

π
αε= pdm ; 

( )кв2

2
2

с 12
4

γ+ρ∆
π

αε= pdm ; 

 квс 1 γ+= mm  , (18) 
де стстQm ρ=  – масова витрата газу, яка обчислює 
діафрагмовий витратомір, що використовує стρ  та 

пгR  замість стсρ  та cR . 
Для стандартної об’ємної витрати СГ напишемо 

вираження з урахуванням формул (11) та (18): 

( ) квстсткв
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стc

c
стc

11
1

γ+ρ
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ργ+

γ+
=

ρ
=

mmmQ


, 

звідки одержимо: 

 
кв

ст

квст

стст
стc 11 γ+

=
γ+ρ

ρ
=

QQQ , (19) 

де стст ρ= mQ   – це об’ємна витрата газу, що об-
числюється діафрагмовим витратоміром з викори-
станням стρ  та пгR  замість стсρ  та cR . 

Кінцеві формули потужності приводу ВЦН. 
Перепишемо формулу (9) з урахуванням фо-

рмули (19): 
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1
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0,004 1
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 = ε −
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. (20) 

Якщо розраховувати Nпр для теоретичних ре-
жимів роботи ГПА (формула (10)), то значення 
Qстс задаються і необхідно визначити 

стcстcссс QRmR ρ= , а так як для будь-якого газу при 

стандартних умовах constстcс =ρ=ρ RR , то з (10) 
одержимо аналогічну формулу для Nпр: 
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, (21) 

де Qстс враховує стандартну об’ємну витрату СГ із 
щільністю ( )стс кв ст1ρ = + γ ρ . 

Для спрощених розрахунків можна ухвалюва-
ти наступні допущення: 

1
1

;1
квгд

1

гд

1 ≈
γ+η

≈
η

ZZ . 

Основні й спрощені формули для розрахунків 
Nпр показані в табл. 1. 
 

Обговорення результатів 
 

При розрахунках Nпр уперше врахована вели-
чина ηгд, що показано у формулах табл. 1. У табл. 1 
дані рекомендації зі значень величин ηм та ηгд, де 
ηгд розраховані по формулі (3), (4) при 
βтрд = βпер = γгдп = 0,01…0,02 [3, 4]. 

Формули (20) і (21) показують, що для прак-
тичних і теоретичних досліджень Nпр необхідно 
враховувати виміри (витратоміри газу компресор-
ної станції) або завдання (прогнозована витрата 
газу на компресорній станції) витрати перекачує-
мого газу. 

Урахування добутку ρстR і добової витрати 
перекачуємого газу дозволяє враховувати констан-
ту 0,004, що спрощує формулу для Nпр. 

Розгляд ПГ як СГ (формула (11)) дозволила 
коректувати масову й об’ємну витрату перекачує-
мого ПГ, вимірюваного в діафрагмовому витрато-
мірі (формули (18)–(20)). 

 

Таблиця 1 – Формули для визначення Nпр при витраті газу в стандартних м3 
Розрахунки експлуатаційних параметрів ВЦН 
(Qст виміряється діафрагмовим витратоміром) Розрахунки теоретичних параметрів ВЦН 
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Спрощені формули 
1
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Якщо Qст в млн. м3/сутки, то Nпр в МВт. Якщо Qст в тис. м3/сутки, то Nпр в кВт. 
Рекомендована оцінка значень мη  та гдη  

Нормальне (добре) Середнє (задовільне) Низьке (незадовільне) 
мη  = 0,98; гдη  = 0,970 мη  = 0,975; гдη  = 0,956 мη  = 0,97; гдη  = 0,942 
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Висновки 
 

Отримані формули для Nпр, де враховуються 
три ККД ВЦН (механічний, політропний, газоди-
намічний, табл. 1) і наявність конденсату й води 
перекачувального ПГ (формула (18) розрахунків 
Nпр для експлуатованих ВЦН). Новий газодинамі-
чний ККД враховує втрати тиску газу в ступенях 
ВЦН і втрати енергії через тертя робочих коліс 
ВЦН у газовому середовищі. 
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О. І. ТАРАСОВ, О. О. ЛИТВИНЕНКО, І. А. МИХАЙЛОВА, С. П. НАУМЕНКО 
 
ТЕПЛОФІЗИЧНИЙ ЕКСПЕРИМЕНТ В СИСТЕМІ ОСВІТИ 
МАГІСТРІВ ТЕПЛОТЕХНІЧНИХ СПЕЦІАЛЬНОСТЕЙ 

 
Проведення теплофізичних експериментів стало явищем надзвичайно рідкісним в силу їх дорожнечі, складності, тривалості підго-
товки і проведення. Найчастіше викладачі університету схиляються до комп'ютерного моделювання тих чи інших технічних проце-
сів для поглибленого формування знань студентів. Причина такого вибору очевидна – це наочність і відносно швидке досягнення 
мети. Негативна сторона такого вибору – це відсутність здібностей у майбутніх фахівців оцінити надійність тих чи інших експери-
ментальних залежностей між фізичними параметрами процесів, які використовуються для проектування машин. Для усунення 
цього недоліку навчального процесу була створена малогабаритна аеродинамічна труба і розроблена детальна методика проведен-
ня експерименту і обробки експериментальних даних. Довжина робочої ділянки труби дорівнювала 0,5 м, прямокутний поперечний 
переріз каналу труби дорівнювало 0,35×0,15 м2. Тепловіддача вивчалася на нижній стінці аеродинамічної труби, на якій вздовж 
течії повітря були встановлені три нагрівальні елементи. Нагрівальні елементи представляли собою смужки з константану перети-
ном 10×0,11 мм2, на нижній поверхні яких були закріплені термопари. Максимальне значення локального числа Рейнольдса було 
Rex < 105, тобто практично на всій поверхні розвивався ламінарний пограничний шар. При обробці результатів експериментів були 
враховані радіаційні втрати теплоти і втрати теплоти теплопровідністю уздовж нагрівальних елементів. Однак значення інтенсив-
ності тепловіддачі виявилися в 3–4 рази більше, ніж при ламінарному режимі течії. В результаті чисельного аналізу теплового ста-
ну експериментальної пластини були визначені втрати теплоти, які раніше не враховувалися. В результаті було досягнуто практич-
но повний збіг експериментальних значень інтенсивності тепловіддачі з розрахованими значеннями по надійному рівнянню подо-
би. Проведене дослідження є необхідним для формування компетенції магістрів теплотехнічних спеціальностей. 

Ключові слова: тепловіддача, експеримент, аеродинамічна труба, швидкість, втрати теплоти, нагрівальний елемент, термо-
пара, магістр. 
 

А. И. ТАРАСОВ, О. А. ЛИТВИНЕНКО, И. А. МИХАЙЛОВА, С. П. НАУМЕНКО 
ТЕПЛОФИЗИЧЕСКИЙ ЭКСПЕРИМЕНТ В СИСТЕМЕ ОБРАЗОВАНИЯ 
МАГИСТРОВ ТЕПЛОТЕХНИЧЕСКИХ СПЕЦИАЛЬНОСТЕЙ 

 
Проведение теплофизических экспериментов стало явлением чрезвычайно редким в силу их дороговизны, сложности, длительно-
сти подготовки и проведения. Чаще преподаватели университета склоняются к компьютерному моделированию тех или иных тех-
нических процессов для углубленного формирования знаний студентов. Причина такого выбора очевидна – это наглядность и от-
носительно быстрое достижение цели. Негативная сторона такого выбора – это отсутствие способностей у будущих специалистов 
оценить надежность тех или иных экспериментальных зависимостей между физическими параметрами процессов, которые исполь-
зуются для проектирования машин. Для устранения этого недостатка учебного процесса была создана малогабаритная аэродинами-
ческая труба и разработана подробная методика проведения эксперимента и обработки экспериментальных данных.  Длина рабоче-
го участка трубы равнялась 0,5 м, прямоугольное поперечное сечение канал трубы равнялось 0,35×0,15 м2. Теплоотдача изучалась 
на нижней стенке аэродинамической трубы, на которой вдоль течения воздуха были установлены три нагревательных элемента. 
Нагревательные элементы представляли собой полоски из константана сечением 10×0,11 мм2, на нижней поверхности которых 
были закреплены термопары. Максимальное значение локального числа Рейнольдса было Rex < 105, т.е. практически на всей по-
верхности развивался ламинарный пограничный слой. При обработке результатов экспериментов были учтены радиационные по-
тери теплоты и потери теплоты теплопроводностью вдоль нагревательных элементов. Однако значения интенсивности теплоотдачи 
оказались в 3–4 раза больше, чем при ламинарном режиме течения. В результате численного анализа теплового состояния экспери-
ментальной пластины были определены потери теплоты, которые ранее не учитывались. В результате было достигнуто практиче-
ски полное совпадение экспериментальных значений интенсивности теплоотдачи с рассчитанными значениями по надежному 
уравнению подобия. Проведенное исследование является необходимым для формирования компетенций магистров теплотехниче-
ских специальностей. 

Ключевые слова: теплоотдача, эксперимент, аэродинамическая труба, скорость, потери теплоты, нагревательный элемент, 
термопара, магистр. 

 
A. TARASOV, О. LYTVYNENKO, I. MYHAYLOVA, S. NAUMENKO 
THE THERMOPHYSICAL EXPERIMENT CARRIED OUT FOR THE EDUCATION 
OF THE STUDENTS STUDYING FOR THE MASTER’S DEGREE TO GET HEAT 
ENGINEERING SPECIALTIES 

 
Thermophysical experiments became a very rare phenomenon due to their expensiveness and rather complicated and time-consuming prepa-
ration and carrying out. Very often the teachers tend to prefer the computer simulation of these and those technological processes for the in-
depth formation of detailed knowledge in students. The reason for such a preference is evident; this approach provides visual aspects and 
relatively fast attainment of the goal. A negative side of such a choice is that the future specialists are not able to judge the reliability of these 
and those experimental relationships between the physical parameters of the processes that are used for the machinery design. To remove this 
drawback of the teaching and learning process, a small-size aerodynamic tunnel was created and the detailed technique for the running of 
experiment and experimental data processing was elaborated. The length of the working section of this tunnel was equal to 0.5 m. The rec-
tangular cross-section of the tunnel bore was equal to 0.35×0.15 m2. The heat loss was studied at the lower wall of aerodynamic tunnel that 
was equipped with three heating elements arranged longitudinally to the air stream. The heating elements were the strips made of constantan 
with the cross-section of 10×0.11 mm2 and the thermocouples were fixed to the lower surface. A maximum value of the local Reynolds num-
ber was Rex < 105, i.e. the laminar boundary layer was actually in progress on the entire surface. When processing the obtained experimental 
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data we took into account radiation heat losses and the heat losses caused by thermal conductivity along heating elements. Nevertheless, heat 
transfer intensity values turned out to be 3 to 4 times higher in comparison to those of the laminar flow mode. The numerical analysis of the 
thermal state of the experimental plate enabled the determination of the heat losses that were not taken into account earlier. Hence, we man-
aged to achieve actually full coincidence of the experimental values of the intensity of heat transfer that were derived from a reliable similari-
ty equation. The research done is required for the formation of the competence in students that study for the Master’s degree to get their 
specialty. 

Keywords: the heat transfer, the experiment, the aerodynamic tunnel, the rate, heat losses, heating elements, the thermocouple, and 
the master’s degree. 
 

Вступ 
 

В останні роки проведення фізичних експе-
риментів стало явищем надзвичайно рідкісним в 
силу їх дорожнечі, складності, тривалості підгото-
вки і проведення. Найчастіше викладачі універси-
тету схиляються до комп’ютерного моделювання 
тих чи інших технічних процесів для поглибленого 
формування знань студентів. Причина такого ви-
бору очевидна – це наочність і відносно швидке 
досягнення мети. Негативна сторона такого вибо-
ру – це відсутність здібностей у майбутніх фахів-
ців оцінити надійність тих чи інших експеримен-
тальних залежностей між фізичними параметрами 
процесів, які використовуються для проектування 
машин. Очевидно, що фахівець повинен розуміти, 
яким чином проводився експеримент, які його по-
хибки, наскільки допустимо використовувати ре-
зультати експерименту для конкретних умов робо-
ти проектованого об’єкта. Часто в підручниках і 
довідниках наводяться тільки остаточні залежності 
без оцінки їх похибок. Наприклад, при розрахун-
ках систем охолодження газових турбін доводить-
ся використовувати численні рівняння для крите-
рію Нуссельта, які були отримані для конкретних 
складних випадків течії газу в проточній частині 
турбін і повітря в каналах охолодження. Очевидно, 
що чим складніше характер течії, тим менше на-
дійність залежностей, що описують теплообмін. 
Відомо, що похибка розрахунку тепловіддачі при 
течії в трубі мінімальна і становить 7–10 %, а в 
решті випадків вона може бути помітно вище. То-
му принципово важливо залучати студентів до 
проведення експериментального вивчення конвек-
тивного теплообміну навіть для класичних випад-
ків течії, що дозволить їм поглибити знання щодо 
практичного використання результатів теорії поді-
бності в цій області. Це в свою чергу допоможе їм 
більш повно представляти картину тих проблем, 
які виникають при проектуванні теплових машин і 
установок. Зокрема фахівці зможуть обґрунтувати 
вибір математичних моделей, ступінь адекватності 
яких найбільш точно відповідають достовірності 
рівнянь подібності. Наприклад, при проектуванні 
систем охолодження газових турбін зазвичай за-
стосовують 2D моделі температурного поля не 
тільки тому, що вони дозволяють швидше досяг-
нути результату, але також і через брак знань про 
тепловіддачу на окремих поверхнях 3D моделі. 
Таким чином, тривимірне моделювання змушує 
часто екстраполювати граничні умови теплообмі-

ну на поверхні, течія і тепловіддача на яких раніше 
не були вивчені. Прийняті рішення при цьому по-
вністю визначаються відповідальністю фахівця, 
який повинен розуміти до яких похибок у визна-
ченні температури тіла це може привести. Останнє 
можливо, якщо фахівець має відповідні компетен-
ції в області експериментального дослідження 
конвективного теплообміну. 
 

Мета роботи 
 

З метою навчання магістрів теплофізичних 
спеціальностей ставилося завдання створення екс-
периментальної установки і проведення докладно-
го аналізу результатів дослідження. 

Для цього передбачалося виконати наступні 
етапи роботи: 

1) експериментально дослідити тепловіддачу 
на пластині при обтіканні її повітрям і показати 
особливості підготовки, проведення експерименту 
такого роду; 

2) виконати детальний аналіз витоків теплоти 
від нагрівальних елементів із застосуванням чисе-
льного моделювання температурного стану робо-
чої пластини; 

3) провести зіставлення експериментальних 
значень тепловіддачі зі значеннями, отриманими 
за надійними рівняннями подібності інших авто-
рів; 

4) оцінити придатність установки для прове-
дення досліджень такого роду. 
 

Малогабаритна аеродинамічна труба, 
параметри проведення експерименту 

 
Складність і дорожнеча експериментального 

обладнання змушує шукати можливість створення 
малогабаритних автономних установок. В межах 
цієї тези на кафедрі турбінобудування НТУ «ХПІ» 
була створена автономна низькошвидкісна мало-
габаритна аеродинамічна труба, потік повітря в 
якій створювався системою вентиляторів на виході 
з труби. Поперечний переріз труби (каналу) стано-
вив 350×150 мм2, довжина труби – 500 мм. Труба 
розміщувалася на лабораторному столі, що вияви-
лося дуже зручним для її експлуатації в аудиторії 
кафедри (рис. 1). 

Верхня і бічні стінки труби були виготовлені 
з плексигласу, а нижня – з текстоліту. Повітря в 
трубу надходило через вхідний конфузор, який 
забезпечував рівномірне поле швидкості. 

 

Вісник Національного технічного університету «ХПІ». Серія: Енергетичні 
16 та теплотехнічні процеси й устаткування, № 1(3)’2020 



ISSN 2078-774X (print), ISSN 2707-7543 (on-line) 
 

Для дослідження тепловіддачі використову-
вався альфа-калориметричний спосіб. Для цього 
на нижній стінці уздовж каналу були приклеєні 
три нагрівача з константанової смужки перетином 
0,11×10 мм2. Еластичний клей, що був використа-
ний для цього запобігав викривленню смужок при 
нагріванні і наступному охолодженні. Нагрівачі 
були з’єднані послідовно і живилися постійним 
струмом. Центральний нагрівач використовувався 
для визначення коефіцієнта тепловіддачі, а бічні 
нагрівачі були бар’єрними для зменшення відтоку 
теплоти. На нижній поверхні центральної смужки 
прилеглої до стінки каналу були приварені 20 
хромелькопелевих термопар і 4 термопари були 
встановлені на бар’єрних смужках. Всі термопари 
були ретельно таровані до монтажу і після монта-
жу робочої ділянки. 

Чималу складність представляло вимір низь-
кої швидкості повітря аеродинамічним способом, 
оскільки нахилений спиртовий манометр показу-
вав не більше 10 поділок шкали. Це дозволяло 
зробити всього лише оцінку швидкості. Для точ-
ного визначення швидкості проводилася відео 
зйомка польоту частинок паперу з подальшою ро-
зкадровкою відеоролика. Максимальне значення 
швидкості 4 м/с. Температура навколишнього по-
вітря під час проведення дослідів складала 12 °С. 

Довжина смужки нагрівача становила 0,47 м. 
Всі три нагрівачі були з’єднані послідовно і живи-
лися постійним струмом. В досліді, що описується 
струм становив 4,1 А, напруга 6,9 В, що визначало 
потужність нагрівачів, яка дорівнювала 28,29 Вт. 
Питоме об’ємне тепловиділення при цьому дорів-
нювало 18239845 Вт/м3. Тепловіддаюча поверхня 
нагрівачів дорівнювала 0,01551 м2. Тепловий потік 
від поверхні нагрівачів в повітря дорівнював би 
q = 1823,985 Вт/м2, якби вся теплота відводилася 
конвекцією. 

ЕРС термопар вимірювалася двічі при пря-
мому і зворотному напрямку струму, а потім вико-
ристовувалося середнє значення ЕРС для розшиф-
рування значення температури. Це виключало 
вплив крокового падіння напруги на корольці тер-
мопари. 

Температура повітря вимірювалася за допо-
могою тих же термопар, встановлених на нагріва-
чі, на робочому режимі роботи установки, але без 
подачі електричного струму в ланцюг нагрівачів. 
Такий прийом дозволив вимірювати власну темпе-
ратуру повітря, тобто враховувати аеродинамічний 
підігрів повітря в пограничному шарі. Потім 
включався електричний обігрів, і протягом декіль-
кох годин відбувався вихід на стаціонарний тепло-
вий режим. Температура нагрівачів вимірювалася 
в тих же точках, що і температура повітря. 
 

Визначення витоків теплоти 
і розрахунок коефіцієнта тепловіддачі 

 
Будемо вважати в першому наближенні, що 

втрати теплоти обумовлені тільки перетіканням 
теплоти уздовж смужки нагрівача і променистим 
(радіаційним) теплообміном. Зазвичай саме так 
вважалося при проведенні аналогічних експериме-
нтів в минулому. Таким чином, передбачалося, що 
витоки теплоти в тіло пластини, на якій були вста-
новлені нагрівачі, малі. Тоді тепловий баланс 
смужки нагрівача визначається відповідно до рів-
няння 

 
2

2 0v r
d f s q f q s
dx
ϑ

λ −αϑ + − = , (1) 

де s – ширина нагрівача; λ – теплопровідність кон-
стантана (22 Вт/(м2∙К)); α – локальний коефіцієнт 
тепловіддачі; f – площа поперечного перерізу на-
грівача; qv – питоме об’ємне тепловиділення; qr –
питомий радіаційний тепловий потік; ϑ – надлиш-
кова температура смужки нагрівача по відношен-
ню до температури повітря. Звідки коефіцієнт теп-
ловіддачі дорівнює 
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, (2) 

де δ – товщина смужки константана. 
Безпосередній розрахунок другої похідної по 

експериментальним значенням надлишкової тем-
ператури призводить до великих похибок. Тому 
доцільно було попередньо апроксимувати над-
лишкову температуру логарифмічною залежністю 
(рис. 2) 
 ( )8,4066ln 54,058xϑ = + . (3) 
Звідси друга похідна від надлишкової температури 
була визначена у вигляді 

 
2

2

8,4066d
xdx

ϑ
= − , (4) 

Променистий або радіаційний тепловий потік 
для даної системи точно визначити важко. Тому 
зробимо його оцінку в припущенні, що площа на-
грівачів значно менше площі поверхні бічної і 
верхньої стінок каналу робочої ділянки. Таким 
чином, дана система зводилася до випадку, коли 
всередині оболонки знаходиться джерело теплоти. 
Тоді 
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де εн, Fн – ступінь чорноти матеріалу і площа на-
грівача; εп, Fс – ступінь чорноти поверхні стінок 
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каналу і їх площа; 0 2 4

Вт5,5670
м К

C = . Оскільки 

Fн << Fc, то ε = εн = 0,7. 
Розрахунок експериментальних значень теп-

ловіддачі по (1) з урахуванням витоків теплоти і 
без їх урахування показало максимальну відносну 
похибку в 15 %. Причому ця відмінність була зу-
мовлена радіаційним теплообміном, в той час як 
перетікання теплоти уздовж нагрівача було дуже 
незначним. 

Цей висновок виявився справедливим і в разі, 
якщо вважати, що перетікання теплоти відбуваєть-
ся не тільки по смужці константана, але і по тілу 
нижньої стінки. 
 

Верифікація результатів експерименту 
 

Велика площа поперечного перерізу прямо-
кутного каналу (350×150 мм2), плавний вхідний 
дифузор дозволяли припустити, що характер течії 
на нижній робочій стінці каналу носить той же 
характер, що і течія на плоскій пластині із загост-
реною кромкою. Невелика розбіжність початків 
гідродинамічного і теплового пограничного шарів, 
як показав подальший аналіз, виявлялася незнач-
ною при розрахунку тепловіддачі.  

Відомо, що тепловіддача на пластині при ла-
мінарній течії повітря визначається рівнянням [1] 
 0,5 0,33

ж,х ж,х жNu 0,33Re Pr= ε , (7) 
де ε = 1,36 для умови постійності теплового пото-
ку на стінці, тобто в даній конструкції з поздовж-
нім розташуванням нагрівачів. 

Розрахунок тепловіддачі по (7) показав знач-
но менші значення інтенсивності, ніж були отри-
мані при обробці експериментальних даних 
(рис. 3). Цей результат викликав здивування, оскі-
льки обробка даних була проведена за методикою, 
яка зазвичай використовувалася. Тоді було зроб-
лено припущення, що в реальній конструкції має 
місце турбулізація пограничного шару. Проте, ро-
зрахунок тепловіддачі за рівнянням для турбулен-
тного режиму, що охоплює всю пластину [1] 
 0,8 0,43

ж,х ж,х жNu 0,0296Re Pr=  (8) 
не привів до збігу коефіцієнта тепловіддачі з екс-
периментальними значеннями (рис. 3). 

Аналогічний висновок був зроблений і в разі, 
якщо розглядати течію на нижній стінці як течію в 
трубі на її початковій ділянці: 

 
0,1

0,5 0,43
ж,х ж,х жNu 0,33Re Pr x

d
 =  
 

. (9) 

Проведені порівняння свідчили про наявність 
значних неврахованих витоків теплоти. Було при-
пущено, що витоки в тіло нижньої стінки, зробле-
ної з текстоліту, виявляються такими, що прева-
люють. Зазвичай такого роду витоками нехтували 
або враховували наближено величиною близько 

4 % від загальної потужності нагрівачів. Низька 
теплопровідність текстоліту (0,261 Вт/(м2∙К)) і 
наявність бар’єрних нагрівачів здавалося-б випра-
вдовувало припущення про незначну величину 
витоків теплоти в поперечних напрямках, тобто в 
сторону бічних стінок каналу від нагрівачів. Рані-
ше вважалося, що якщо температура бічних нагрі-
вачів в подібних точках вздовж течії дорівнює те-
мпературі центрального нагрівача, то бічними ви-
токами можна знехтувати. Для перевірки цього 
твердження були проведені досліди, в яких жив-
лення нагрівачів було роздільним, що дозволяло 
домагатися рівності їх температур в подібних точ-
ках. Однак і в цьому випадку дослідні значення 
тепловіддачі значно перевищували розрахункові 
по (7)–(9). 

Стало очевидним, що необхідний більш пов-
ний аналіз теплового стану нижньої стінки спільно 
з нагрівачами. Для цього була створена 2D кінце-
во-елементна модель поперечного перерізу 
(рис. 4). Така модель не передбачала обліку пере-
тікання теплоти уздовж каналу, малий вплив якого 
було доведено раніше. Розрахунок температурного 
стану моделі виконувався для ряду поперечних 
перерізів пластини вздовж каналу. По суті справи, 
вирішувалася зворотна задача теплопровідності, 
тобто підбиралось таке однакове по всій ширині 
каналу значення коефіцієнта тепловіддачі на даній 
відстані від входу, яке забезпечувало рівність роз-
рахункових і експериментальних значень темпера-
тур в місці розташування термопари, тобто в точ-
ці А (рис. 4). 

В якості граничних умов в областях розташу-
вання нагрівачів було задано питоме об’ємне теп-
ловиділення, що дорівнює qv = 18239845 Вт/м3. На 
верхній поверхні стінки граничні умови третього 
роду, тобто температура повітря, що дорівнює 
12 °С, і сумарне значення коефіцієнта тепловіддачі 
 c rα = α +α . (10) 

Тут перший доданок є конвективний коефіці-
єнт тепловіддачі відповідно до (7), а другий – раді-
аційна (промениста) компонента тепловіддачі. На-
приклад, в перерізі х = 0,420 мм маємо 
α = 8,17 + 0,96 = 9,13 Вт/(м2∙К). 

Розрахунок в перерізі х = 0,420 м при цих 
умовах показав температуру 62,8°С в точці А про-
ти 57,5 °С в експерименті. Невелика різниця тем-
ператур пояснювалася тим, що був не врахований 
тепловідвід з нижньої поверхні пластини. Однак, 
важко було спочатку припустити, що нижня стінка 
під нагрівачами матиме температуру близьку тем-
пературі нагрівачів. Очевидно, що більш правиль-
но було б її теплоізолювати, що і було зроблено в 
подальшому. Але слід врахувати, що в даній робо-
ті обговорюється варіант робочої пластини без 
ізоляції. 
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Рис. 1 – Низькошвидкісна малогабаритна аеродинамічна труба 

 

  
Рис. 2 – Апроксимація надлишкової 

температури нагрівача 
Рис. 3 – Зміна коефіцієнта тепловіддачі 

вздовж нижньої стінки каналу: 
1 – без урахування витоків; 2 – з урахуванням 
витоків; розрахунки: 3 – ламінарний режим; 

4 – турбулентний режим 

 
Рис. 4 – Кінцево-елементна модель поперечного перерізу нижньої стінки каналу з нагрівачами: 

точка А – місце розташування термопари 

 
Рис. 5 – Температурне поле нижньої пластини в перерізі х = 0,420 м 
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Рис. 6 – Зміна температури на поверхні пластини в 
перерізі х = 0,425 мм: 

1 – поверхні зліва від нагрівачів; 
2 – нагрівачі; 3 – поверхні справа 

від нагрівачів 

Рис. 7 – Відносна частка теплоти, що відводиться 
на відстані від входу х = 0,425 мм: 

1 – з поверхні пластини зліва; 2 – з поверхні 
нагрівачів; 3 – справа від нагрівачів 

 

 
Рис. 8 – Зміна тепловіддачі на пластині: 

суцільна крива – розрахунок по (7); 
ромбики – експериментальні значення 

з урахуванням втрати теплоти від частини 
поверхні пластини, що не обігрівається 

Аналіз теплового стану перерізу нижньої сті-
нки (пластини) показує, що вона прогрівається 
практично повністю (рис. 5, 6). По краях пластина 
нагрівається до 17,2 °С, тобто навіть тут має місце 
теплообмін. У зв’язку з тим, що поверхня, що не 
зайнята нагрівачами значно більше, ніж під нагрі-
вачами, то тепловідвід (витоки) значно більше 
конвективного теплового потоку з нагрівачів 
(рис. 7). 

Це пояснює значні похибки в експеримента-
льному визначенні коефіцієнта тепловіддачі в да-
ному досліді. Щільність теплового потоку на 
центральному нагрівачі становить 466 Вт/м2, в той 
час як без урахування витоків вона б дорівнювала 
2006 Вт/м2. Таким чином, для розрахунку сумарної 
тепловіддачі   (конвективної   і   променевої)   слід 

 

 
Рис. 9 – Робоча ділянка аеродинамічної труби – плоска решітка турбінних профілів 
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ввести поправку на щільність теплового потоку, 
що дорівнює 466/2006 = 0,23. Тоді тепловіддача в 
перерізі х = 0,425 м замість величини 43,22 отри-
має значення 10,04 Вт/(м2∙К), що вже значно бли-
жче до розрахунку за (7), (8). 

Для більш коректної оцінки тепловіддачі оці-
нимо величину відтоку теплоти за рахунок приро-
дної конвекції з нижньої поверхні пластини. За-
уважимо, що це лише оцінка, оскільки тепловідда-
ча при природній конвекції сильно залежить від 
орієнтації стінки. В [2] запропоновано визначати 
тепловіддачу по залежності 
 ( )Nu Pr Gr nC= . (11) 

Причому для плити, яка звернена стороною 
що гріє вниз тепловіддача повинна бути зменшена 
на 30 % в порівнянні з (11). 

Середня різниця температур стінки і повітря 
складала 24 °С, характерний розмір – ширина ни-
жньої стінки 0,33 м. Для цих умов C = 0,54, 
n = 0,25 і середній коефіцієнт тепловіддачі дорів-
нював 2,9 Вт/(м2∙К). Однак ця величина виявилася 
завищеною, оскільки (11) справедливо для приро-
дної конвекції в великому об’ємі. Реально устано-
вка розташовувалась на столі на ніжках висотою 
0,02 м. Таким чином, це випадок теплопровідності 
в щілинах, в яких використовується еквівалентна 
теплопровідність повітря 
 экλ = ελ . (12) 

Використовуючи дані Ейгенсона стосовно 
впливу природної конвекції на теплоперенос в 
щілинах і зазорах 
 ( )0,3 3 6

к 0,105 Gr Pr ,10 Gr Pr 10ε = ≤ ≤ , (13) 
було отримано εк = 0,86 і знайдений приведений 
коефіцієнт тепловіддачі на нижній стінці, який 
дорівнює 1,8 Вт/(м2∙К). 

Температура в точці А з урахуванням відводу 
тепла від нижньої стінки в результаті чисельного 
моделювання виявилася рівною 58,01 °С, тобто 
практично збігається з експериментальним зна-
ченням. 

Щільність теплового потоку на центральному 
нагрівачі склала 428 Вт/м2, і поправочний коефіці-
єнт виявився рівним 428/2006 = 0,213. Тоді тепло-
віддача при х = 0,420 м виявилася рівною 
9,22 Вт/(м2∙К), тобто практично дорівнює сумарній 
тепловіддачі α = 9,13 Вт/(м2∙К). 

Провівши аналогічні обчислення для 
х = 0,03 м, був отриманий поправочний коефіцієнт, 
що дорівнює 0,396, а для х = 0,1 м – 0,319. 

Апроксимація зміни поправочного коефіцієн-
та вздовж течії була отримана у вигляді 
 0.2350,174k x−= . (14) 

Використовуючи (14) була введена поправка 
на фактично відведену теплоту конвективним 
шляхом і розрахований коефіцієнт тепловіддачі 
(рис. 8), який практично повністю співпав з коефі-

цієнтом тепловіддачі, визначеним за (7). Таким 
чином, було встановлено, що основні втрати теп-
лоти пов’язані з конвективною тепловіддачею на 
поверхнях, що не обігріваються. Причому ці втра-
ти значно більше тієї величини теплового потоку, 
яка раніше використовувалася для розрахунку ве-
личини тепловіддачі. Звідси випливає, що будь-яке 
експериментальне дослідження тепловіддачі за 
допомогою альфа-калориметрів має включати чи-
сельний аналіз теплових потоків в тілі досліджу-
ваної моделі. Це особливо актуально, якщо нагрі-
вачі розташовуються уздовж течії і не покривають 
всю поверхню моделі. Якщо нагрівачі розташову-
ються поперек потоку, покриваючи всю поверхню 
моделі, і температура нагрівачів підтримується 
однаковою, що гарантує ізотермічні умови, то за-
значені втрати практично зникають. 

На кафедрі турбінобудування багато років 
тому була створена аеродинамічна труба, робочим 
ділянкою якої була плоска решітка турбінних 
профілів з хордою 0,5 м (рис. 9). Решітка склада-
лася з однієї центральної лопатки і двох половинок 
лопаток (увігнутою і опуклою сторін). На поверхні 
центральної лопатки, а також на торцевих поверх-
нях, вивчався розвиток пограничного шару за до-
помогою термоанемометра. На поверхні централь-
ної лопатки були приклеєні альфа-калориметри. 
Спосіб установки їх був такий же, як і в поперед-
ньому розглянутому випадку. Робочий (централь-
ний) і бічні нагрівачі розташовувалися уздовж по-
току. Поверхня лопатки була також препарована 
отворами для відбору статичного тиску і подаль-
шого розрахунку швидкості обтікання. Лопатки 
були виконані з плексигласу товщиною 5 мм с те-
плопровідністю 0,2–0,3 Вт/(м2∙К). 

Тепловіддача на профілі лопатки визначалася 
в межах проведення лабораторної роботи. Метою 
цієї роботи було зіставлення результатів експери-
ментів з тепловіддачею, знайденої інтегральним 
методом розрахунку теплового пограничного шару 
[3, 4]. Відповідно до цього методу тепловіддача на 
ламінарній ділянці визначається виразом 

 
0,5

0,5

0

0,33Re Pr
Nu x

x
x w

ϑ
=

ϑ 
 ν ∫

, (15) 

де w – швидкість повітря на профілі зовні погра-
ничного шару; ϑ – надлишкова температура нагрі-
вачів по відношенню до температури повітря; 
ν – кінематична в’язкість, 

ν
=

λ
α

=
wxx

xx Re,Nu . 

Епюра швидкості на увігнутій та опуклій по-
верхні профілю, нормована швидкістю на вході в 
міжлопатковий канал приведена на рис. 10. 
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Рис. 10 – Зміна Re вздовж течії 

на профілі лопатки: 
1 – увігнута поверхня; 
2 – опукла поверхня 

Швидкість повітря на вході в канал в досліді 
що розглядається дорівнювала 14,3 м/с. При цьому 
число Рейнольдса достигало на вихідній кромці 
Re = 7∙104 зі сторони опуклої поверхні, а зі сторо-
ни увігнутої Re = 105. Зазвичай вважають, що пе-
рехід до турбулентної течії починається на плас-
тині при 5∙104–105. Однак течія на більшій частині 
опуклою поверхні і на всій увігнутій поверхні була 
прискореною, що стримувало перехід з ламінарно-
го режиму течії в турбулентний. Звідси справедли-
во вважати, що пограничний шар на більшій час-
тині профілю лопатки був ламінарний і розраху-
нок по (15) повинен бути справедливим. 

 
 

 
а 

 
б 

Рис. 11 – Тепловіддача великомасштабного профілю лопатки турбіни: 
а – увігнута поверхня; б – опукла поверхня; 1 – експериментальне значення тепловіддачі 

без урахування втрати теплоти на поверхні, що не обігрівається; 2 – теж саме з урахуванням 
втрати теплоти по (13); 3 – линия тренда значення тепловіддачі з урахуванням втрати теплоти по (13); 

4 – швидкість вздовж течії, нормована швидкістю повітря на вході в міжлопатковий канал; 
х – відстань уздовж профілю від точки зустрічі потоку; П – периметр профіля лопатки 
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Як і в попередньому експерименті на пласти-
ні, на початку тепловіддача була розрахована тра-
диційним шляхом без урахування відведення теп-
лоти з поверхні лопатки, що не обігрівається. Ре-
зультати виявилося важко пояснити, оскільки екс-
периментальний коефіцієнт тепловіддачі переви-
щував розрахункове значення по (15) в 3–4 рази. 
Відповідь на причину такої великої невідповіднос-
ті була знайдена тільки через досить великий пері-
од часу при обробці експерименту на пластині. 
Стало очевидним, що не враховані основні витоки 
теплоти, що вимагало проведення чисельного ана-
лізу температурного стану моделі лопатки. Такий 
аналіз проведений не був, але було зроблено при-
пущення, що поправка (14) може бути використана 
і в даному випадку, оскільки теплопровідність 
плексигласу близька до теплопровідності текстолі-
ту. 

Використання поправки (14) виявилося дуже 
ефективним, оскільки привело практично до дуже 
близького збігу експериментальних і розрахунко-
вих значень тепловіддачі (рис. 11). 
 

Висновки 
 

1 З метою набуття студентами навичок про-
ведення теплофізичних експериментів представле-
ний детальний аналіз досліджень тепловіддачі на 
пластині і на турбінній лопатці. 

2 Визначено витоки теплоти від нагрівачів 
(альфа-калориметрів), які спотворюють результати 
визначення коефіцієнтів тепловіддачі. 

3 Встановлено, що основні витоки теплоти 
пов'язані з конвективним теплообміном на повер-

хнях експериментальних моделей, що не обігріва-
ються. 

4 Представлений аналіз може бути викорис-
таний для уточнення раніше проведених експери-
ментів. 

5 Розташування смужок нагрівачів уздовж 
потоку тільки на частині поверхні моделі завжди 
призводить до втрат теплоти на її частинах, що не 
обігріваються. 

6 Краще розташовувати нагрівачі впоперек 
потоку і підтримувати їх температуру однаковою. 
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О. Р. ПЕРЕСЬОЛКОВ, О. В. КРУГЛЯКОВА 
 
ДЕЯКІ СПОСОБИ ЗМІНИ СТРУКТУРИ КРАПЕЛЬНОГО ПОТОКУ 
ПРИ ДИСПЕРГУВАННІ ВОДИ ПЛОСКОСТРУМЕННИМИ ФОРСУНКАМИ 

 
Розглядається можливість управління структурою крапельного потоку при використанні плоскофакельних струменевих форсунок з 
формою зони зрошення поверхні у вигляді еліпса стосовно металургії. Розглянуто результати експериментальних досліджень різ-
них варіантів зміни структури потоку: водо-повітряного диспергування води при внутрішньому сумішоутворюванні в форсунці, 
взаємному перетині крапельних потоків двох форсунок і трансформації крапельного потоку, який проходить крізь металеву сітку. 
Наведені дослідження сприяють оптимізації теплової підготовки валків. 

Ключові слова: металургія, злитки, прокат, валки, охолодження, плоскофакельна струменева форсунка, управління струк-
турою крапельного потоку 
 

А. Р. ПЕРЕСЕЛКОВ, О. В. КРУГЛЯКОВА 
НЕКОТОРЫЕ СПОСОБЫ ИЗМЕНЕНИЯ СТРУКТУРЫ КАПЕЛЬНОГО ПОТОКА 
ПРИ ДИСПЕРГИРОВАНИИ ВОДЫ ПЛОСКОСТРУЙНЫМИ ФОРСУНКАМИ 

 
Рассматривается возможность управления структурой капельного потока при использовании плоскофакельных струйных форсунок 
с формой зоны орошения поверхности в виде эллипса применительно к металлургии. Рассмотрены результаты экспериментальных 
исследований различных вариантов изменения структуры потока: водо-воздушного диспергирования воды при внутреннем смесе-
образовании в форсунке, взаимном пересечении капельных потоков двух форсунок и трансформации капельного потока, проходя-
щего через металлическую сетку. Приведенные исследования способствуют оптимизации тепловой подготовки валков. 

Ключевые слова: металлургия, слитки, прокат, валки, охлаждение, плоскофакельная струйная форсунка, управление струк-
турой капельного потока 
 

A. PERESELKOV, O. KRUGLYAKOVA 
SOME METHODS OF A CHANGE IN THE TRICKLE FLOW STRUCTURE DURING 
THE WATER DISPERSION BY FLAT-PLATE JET NOZZLES 

 
Consideration is given to the possibility of the control of the structure of the trickle flow by using flat-plate jet nozzles for the elliptic shape 
of the surface of the spray zone. This research paper gives consideration to the data of experimental investigations of the water-air dispersed 
water during the internal mixture formation in the flat-plate nozzle as applied to the cooling of the ingot between the rollers in continuous 
steel casting machines. In this case, the water flow rate per nozzle and the water concentration can be reduced ten times. As a result, the ingot 
cooling intensity is reduced and the probability of the crack nucleation on the ingot surface is decreased. This research paper gives also the 
data of the experimental research carried out for a more efficient use of flat-plate nozzles when cooling the casting roller before its polishing 
and when heating it before charging the mill stand. It was shown that the intercrossing of trickle flows produced by two flat-plate jet nozzles 
arranged at an angle relative to each other results in the four-time increase in the spray zone surface area and the surface  spray density is 
reduced two times. The analogous problem was solved using the kinetic energy of the disintegrating water film and the drops after these 
leave the flat-plate nozzle for the additional splitting when passing through the metal gauze. It turned out that the spray zone was increased 
threefold and the surface spray density was decreased two times. The trickle flow structure control options in question with the use of flat-
plate nozzles contribute to the improved quality of the ingots, decreased water consumption, reduced number of the nozzles and their simpli-
fied arrangement on the collectors. 

Key words: metallurgy, ingots, rolled metal, rollers, cooling, flat-plate jet nozzle, trickle flow structure control. 
 

Вступ 
 

На металургійних заводах в прокатному ви-
робництві при охолодженні листа й смуги для по-
дачі диспергованої рідини на охолоджувану пове-
рхню успішно використовуються плоскофакельні 
струменеві форсунки. Форма факела в них забез-
печується конструкцією форсунки та її сопла. У 
форсунки є циліндровий підвідний канал, що за-
кінчується півсферою, яка профрезерована диско-
вою фрезою трикутного профілю з утворенням 
вихідного отвору сочевидної форми. Розрахунок 
геометричних параметрів плоскофакельних стру-
меневих форсунок для їх виготовлення розглянуто 
в роботі [1]. При подачі рідини такими форсунка-
ми пляма зрошення поверхні має форму еліпса, а 
епюра густини зрошення – куполоподібну фор-

му [2]. Плоскофакельні форсунки при відповідно-
му їх компонуванні з перекриттям зон зрошення 
успішно забезпечують інтенсивне охолодження 
рухомої поверхні прокату шляхом досить рівномі-
рного її зрошення потоком крапель [3]. Великі ро-
зміри вихідного отвору форсунки сприяють її ви-
сокій експлуатаційній надійності. 

Плоскофакельні форсунки з успіхом застосо-
вуються при робочому тепловому профілюванні 
бочки валка в процесі прокатки. При цьому забез-
печується висока інтенсивність охолодження по-
верхні в зонах надходження крапельної рідини, а 
при відключенні деяких форсунок – розігрів пове-
рхні. 

Плоскофакельні форсунки також можуть за-
стосовуватися в зоні вторинного охолодження 
злитків установок безперервного розливання сталі. 

© О. Р. Пересьолков, О. В. Круглякова, 2020 
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Однак при їх використанні в зоні інтенсивного 
охолодження злитка подача диспергованої води 
між роликами призводить до інтенсивного локаль-
ного зйому тепла й значним перепадам температур 
[4], що, в свою чергу, сприяє виникненню тріщи-
ноутворювання на поверхні злитка. 

На перший погляд, природним вирішенням 
цієї проблеми могло б стати зменшення густини 
зрошення, що знижує інтенсивність охолодження. 
Але для плоскоструменеві форсунок це не вдаєть-
ся реалізувати, навіть якщо зменшувати їх прохід-
ні отвори, до того ж, при цьому знижується їх екс-
плуатаційна надійність. Таким чином, становить 
інтерес відпрацювання такого способу диспергу-
вання води, при якому можливе істотне зниження 
густини зрошення охолоджуваної поверхні і, від-
повідно, зменшення інтенсивності теплозйому. 

Завдання збільшення зони зрошення кожного 
сопла при зниженні локальних питомих витрат 
крапельної рідини на оброблювану поверхню ви-
никає при охолодженні прокатного валка перед 
шліфуванням, а також при нагріванні валка гаря-
чою водою з метою теплового профілювання його 
бочки перед завалкою в прокатний стан. Необхід-
на інтенсивність теплообміну в даному випадку 
може бути забезпечена малою густиною зрошення. 

Як показали дослідження [5], при розрахунку 
зміни температури в тілі бочки валка в сполученій 
задачі теплообміну визначальним фактором є теп-
лопровідність матеріалу, а не значення коефіцієнта 
тепловіддачі α на його поверхні. Так, при значен-
нях α > 2 кВт/(м2∙К), що відповідає густині зро-
шення до 2 мм/с, збільшення інтенсивності тепло-
віддачі за рахунок підвищення питомої витрати 
рідини не є доцільним. Надлишок води, що надхо-
дить на поверхню, є баластовим, тому що не спри-
яє швидкості охолодження або прогрівання бочки 
валка. Однак з метою економії води, як і раніше, 
актуальним завданням залишається організація 
рівномірного зрошення поверхні валка з мінімаль-
но необхідною густиною зрошення крапельної 
рідиною. 
 

Мета роботи 
 

Стосовно до розглянутих умов подачі диспер-
гованої води на зрошувальну поверхню становить 
інтерес експериментальне дослідження деяких 
конструктивних і режимних варіантів використан-
ня плоскофакельних форсунок. При цьому необхі-
дно забезпечити їх незасмічування (тобто експлуа-
таційну надійність), велику площу плями зрошен-
ня при невеликій питомій витраті крапельної ріди-
ни, зменшення витрати води і, тим самим, змен-
шення числа форсунок, що, в свою чергу, спрощує 
їх розміщення на колекторах. 
 

Опис й аналіз результатів 
експериментальних досліджень 

 
Експериментально досліджувалися три вари-

анти вирішення поставленого завдання. 
Варіант 1. Використання водо-повітряного 

диспергування з використанням стисненого повіт-
ря для утворення суміші всередині плоскоструме-
невої форсунки. 

При охолодженні злитка в установці безпере-
рвного розливання сталі шляхом подачі дисперго-
ваної води між роликами бажано знижувати інтен-
сивність локального теплозйому, щоб зменшити 
перепади температур й обмежити ймовірність 
утворення тріщин на поверхні злитка. 

Зменшення інтенсивності локального теплоз-
йому однозначно передбачає зниження густини 
зрошення охолоджуваної високотемпературної 
поверхні [3]. Технічне вирішення цього завдання 
можливе при реалізації водо-повітряного диспер-
гування води плоскофакельнимі форсунками [6]. 

Оскільки питомий об’єм повітря в 1000 разів 
більше, ніж у води, в результаті внутрішнього су-
мішоутворення води й повітря заповнення вихід-
ного отвору форсунки не водою (як у рідинній 
плоскоструменевій форсунки), а водо-повітряною 
сумішшю призводить до зменшення більш ніж в 
10 разів витрати води на форсунку навіть при ма-
совій витраті повітря близько 10 % від витрати 
води. Для порівняння, при пневматичному диспер-
гуванні води витрата стисненого повітря на поря-
док вище [7], що є дуже енергозатратним й еконо-
мічно недоцільним в даній ситуації. 

Конструкція водо-повітряної форсунки, що 
використовується в експериментах, показана на 
рис. 1. До форсунки надходить вода та стиснене 
повітря й відбувається внутрішнє сумішоутво-
рення. На виході водо-повітряного потоку з сопла 
форсунки створюються сприятливі умови для дис-
пергування води. В результаті утворюється більш 
об'ємний факел крапельного потоку. При цьому 
витрата води на порядок нижче в порівнянні з та-
кою ж плоскофакельной струменевою форсункою. 
Параметри факела, що продукується водо-
повітряної форсункою, залежать від співвідно-
шення масових витрат повітря й води. 

Досліджувалася плоскоструменева водо-
повітряна форсунка з такими геометричними роз-
мірами: радіус сфери всередині форсунки 
R = 10 мм; розміри великої й малої осі вихідного 
отвору форсунки а = 6,5 мм; b = 16,5 мм; кут попе-
речного каналу, що профезерований дисковою 
фрезою трикутного профілю, β = 30°. 
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Рис. 1 – Конструкція плоскофакельної струменевої 
й водо-повітряної форсунок й схема вимірювання 

густини зрошення: 1 – плоскоструменева форсунка 
(при роботі без подачі повітря); 2 – трубка для 

подачі стисненого повітря й утворення 
водо-повітряної суміші; 3 – відбірник крапель, 
що встановлюється координатником в задану 

точку факела форсунки; 4 – мірна ємність 
 

 
Рис. 2 – Порівняння структур крапельних потоків, 

що продукуються плоскоструменевою 
й водо-повітряної форсунками: а – епюри питомої 

витрати крапельної рідини в перетинах факелів 
форсунок уздовж осі х на відстані l = 0,4 мм від 
сопла; б – те ж – уздовж осі у; в – форма плями 

зрошення на відстані l = 0,4 мм від сопла; 
1, 3, 5 – при диспергуванні води плоскофакельною 

струменевою форсункою; 2, 4, 6 – при водо-
повітряному диспергуванні (dс = 12 мм; lс = 30 мм; 
∆Рв = 0,1 МПа Gв = 300 кг/год, Gп = 29,7 кг/год; 

Gп/Gв = 9,9 %) 

Інші геометричні, а також режимні параметри 
роботи форсунки варіювалися в таких межах: діа-
метр трубки для подачі стисненого повітря 
dс = 5–12 мм; глибина занурення повітряного соп-
ла lс = 10–60 мм; співвідношення масових витрат 
повітря і води ε = 3,2–21 %; тиск води 
∆Рв = 0,1 МПа, витрата води Gв = 150 та 
300 кг/год, тиск стисненого повітря ∆Рп до 
0,25 МПа. 

Завданням експериментів було визначення 
локального значення питомої витрати води в кра-
пельному потоці. Для цього використовувалася 
відбірна трубка, яка переміщується координатни-
ком уздовж осей х та у, з відведенням води в мірну 
ємність за час вимірювання. Загальна кількість 
дослідів склала 39. 

Як видно, використання водо-повітряного 
диспергирования призвело до десятикратного 
зниження витрати води й густини зрошення g, при 
цьому пляма зрошення форсунки збільшилася в 
два рази. Таким чином, змінюючи співвідношення 
витрат повітря й води ε, представляється можли-
вим ефективно управляти теплозйомом за рахунок 
зміни густини зрошення g охолоджувальної пове-
рхні [3]. 

Раніше було також встановлено, що при ма-
лих витратах стисненого повітря спостерігається 
пульсуюча подача крапельного потоку на охоло-
джувану поверхню, що, в свою чергу, також спри-
яє зниженню інтенсивності теплозйому [8]. 

При використанні водо-повітряного диспер-
гування води необхідно також враховувати як до-
даткове ускладнення конструкції системи охоло-
дження, так й експлуатаційні витрати на викорис-
тання стисненого повітря. 

Варіант 2. Формування плями зрошення й 
характеристики розподілу питомої витрати крапе-
льної рідини, яка подається на поверхню, при вза-
ємному перетині крапельних потоків, що проду-
куються двома плоскофакельними форсунками, 
встановленими поруч під кутом одна до одної. 

Було встановлено, що практично прийнятна 
робота водо-повітряної форсунки для формування 
плями зрошення оптимальної форми і відповідних 
епюр питомих витрат крапель, що надходять на 
охолоджувану поверхню, відбувалася при діаметрі 
повітряного сопла форсунки dс ≥ 10 мм, глибині 
його розташування в корпусі форсунки lс ≥ 30 мм і 
співвідношенні масових витрат стисненого повітря 
й води  ε ≥ 10 %. 

На рис. 2 як приклад показані результати дос-
лідження структури крапельного потоку, що виді-
ляється водо-повітряної форсункою для одного з 
варіантів геометричних і режимних параметрів її 
роботи й порівняння з епюрами густини зрошення 
при роботі плоскофакельної струменевої форсунки 
для аналогічних режимних характеристик. 
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Цей варіант може бути використаний у разі, 
коли немає необхідності у великій локальній гус-
тині зрошення, а потрібно розподілити крапельну 
рідину зрошуваною поверхнею, забезпечуючи при 
цьому максимальну зону зрошення від кожної фо-
рсунки. Така технологія подачі диспергованої води 
доцільна при митті валків прокатних станів, при їх 
охолодженні до технологічної температури перед 
шліфуванням, при нагріванні з метою профілю-
вання бочки валка перед завалкою його в прокат-

ний стан. 
При виконанні таких технологічних операцій 

недоцільно збільшення кількості крапельної ріди-
ни, яка подається на поверхню, тому що це не при-
зводить до прискорення прогріву чи охолодження 
тіла бочки валка [5]. 

Як приклад на рис. 3 показані умови зрошен-
ня поверхні валка при роздільній роботі кожної з 
форсунок і при перетині факелів крапельних пото-
ків двох працюючих форсунок. 

 

 
Рис. 3 – Схема вимірювання й розподіл диспергованої води, яка подається плоскоструменевими 

форсунками на поверхню моделі прокатного валка: а – схема вимірювання; б – епюри густини зрошення; 
в – зона зрошення; I – розподіл густини зрошення в перерізі факела уздовж осі y при роботі однієї 

форсунки № 1; II –  те ж для форсунки № 2; III – те ж при перетині факелів двох працюючих форсунок 
(R = 10 мм, а = 5,8 мм; b = 11,9 мм; ∆Р = 0,1 МПа; lф = 120 мм; l = 550 мм); 1 и 2 – зона зрошення 

при роздільній роботі форсунок № 1 и № 2, які встановлені під кутом γ = 70° до площини зрошення; 
3 – пляма зрошення при перетині факелів двох працюючих форсунок 

 
Як приклад були обрані форсунки з такими 

режимно-геометричними характеристиками: раді-
ус сферичної півсфери форсунки R = 10 мм; дов-
жини великої та малої осі вихідного отвору фор-

сунки а = 5,8 мм; b = 11,9 мм; тиск води перед фо-
рсункою ∆Р = 0,1 МПа; відстань між форсунками 
lф = 120 мм. Заміри надані для відстані між гирлом 
форсунки й мірної трубкою l = 550 мм. 
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В результаті такого технічного рішення зона 
зрошення збільшується в чотири рази, а питома 
витрата крапельної води зменшується в два рази, 
тобто представляється можливим зменшити число 
встановлюваних форсунок і витрату води. 

Варіант 3. Використання кінетичної енергії 
плівки води, що розпадається, і крапель після ви-
ходу їх з плоскоструменевої форсунки для додат-
кового дроблення при проходженні через металеву 
сітку. 

Раніше вивчалося використання металевих сі-
ток для вторинного дроблення крапельних потоків, 
що продукуються відцентровими форсунками в 
камерах зрошення центральних кондиціонерів [9, 
10]. При цьому ставиться завдання отримати мак-
симальний ефект вторинного дроблення крапель і, 
тим самим, збільшення контактної поверхні кра-
пель і повітря. Для цього за допомогою лічильно-
імпульсного методу вимірювався дисперсний 
склад крапель при зміні параметрів сіток та їх роз-
ташування щодо форсунки. 
 

 
 

Рис. 4 – Методика й результати дослідження 
структури крапельного потоку при додатковому 
дробленні води на сітці: а – схема вимірювання 
питомої витрати рідини в краплинному потоці: 

1 – плоскофакельна форсунка (R = 10 мм, 
а = 5,8 мм; b = 11,9; ∆Р = 0,1 МПа); 2 – сітка 

(2×2 мм з дроту ∅ 0,7 мм); 3 – відбірна трубка; 
4 – борштанга координатника; 5 – мірна ємність; 
б – розподіл густини зрошення в середині факела 
(вздовж осі y): I – при подачі води плоскоструме-

невою форсункою без сітки; II – те ж з сіткою 
при lс = 200 мм; III – те ж при lс = 100 мм 

У даній роботі при використанні металевої сі-
тки для додаткового дроблення крапельного пото-
ку, що продукується плоскоструменевою форсун-
кою, досліджувалася можливість збільшення зони 
зрошення і, відповідно, зниження питомої витрати 
води g, яка надходить на поверхню, що обробля-
ється. 

На рис. 4 як приклад показані деякі результа-
ти експериментального дослідження додаткового 
дроблення при використанні сітки з металевого 
дроту діаметром 0,7 мм з розмірами чарунки 
2×2 мм. 

Сітка розміщувалася на відстані 100 мм і 
200 мм від гирла форсунки. Як видно, зона зро-
шення збільшується в 3 рази, а густина зрошення 
знижується в 2 рази. Таким чином, представляєть-
ся можливість зменшення числа форсунок і зни-
ження витрати води. 

Очевидно, що остаточний висновок про мож-
ливість використання сіток для додаткового дроб-
лення факела розпилу може бути зроблений лише 
за результатами випробування конкретної устано-
вки, коли можливий прояв ряду взаємокомпенсу-
ючих процесів. 
 

Висновки 
 

Результати експериментальних досліджень, 
які показані в роботі, дозволяють розширити діа-
пазон застосування плоскофакельних форсунок, 
які мають форму зони зрошення поверхні у вигля-
ді еліпса. Такі форсунки мають досить великі роз-
міри сопла, тому вони практично не забруднюють-
ся та є надійними в експлуатації. Проведені дослі-
дження показали, що в результаті водо-
повітряного диспергування представляється мож-
ливим значно зменшити витрату води на форсун-
ку, густину зрошення поверхні, й відповідно, 
управляти інтенсивністю тепловіддачі від поверхні 
злитка до крапель, що сприяє підвищенню якості 
продукції. В результаті додаткового дроблення 
диспергованої води при перетині факелів двох 
плоскоструменевих форсунок, а також взаємодії 
крапельного потоку з металевою сіткою, можливо 
істотне збільшення площі зони зрошення кожної 
плоскоструменевою форсункою й зниження гус-
тини зрошення оброблюваної поверхні валка про-
катного стану. Це, в свою чергу, сприяє зменшен-
ню числа форсунок і спрощує їх компонування на 
колекторах. 

Отримані в роботі результати сприяють під-
вищенню якості продукції та зниження експлуата-
ційних витрат в сталеливарному й прокатному 
виробництвах. 

Практичне використання розглянутих варіан-
тів управління структурою крапельного потоку 
передбачає проведення додаткових досліджень з 
урахуванням всіх технологічних факторів експлуа-
тації конкретних установок. 
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В. Г. ДЕМЧЕНКО, А. В. КОНИК 
 
ЗМЕНШЕННЯ НЕПРОДУКТИВНИХ ТЕПЛОВИХ ВТРАТ ПРИ ГЕНЕРАЦІЇ ЕНЕРГІЇ 

 
Стаття присвячена аналізу непродуктивних втрат при генерації теплової енергії. Встановлено причини теплових втрат на станцій-
ному обладнанні, технологічному трубопроводі та при розбалансуванні технологічних процесів. В результаті надані рекомендації 
сумісного застосування атомних електростанцій (АЕС) або теплових електростанцій (ТЕС) з доступними відновлюваними джере-
лами енергії (ВДЕ), за допомогою систем теплового акумулювання, що дасть можливість збалансувати систему «генерація – транс-
портування – споживання». Застосування стаціонарних та мобільних теплових акумуляторів при генерації дозволить знизити теп-
лові втрати. 

Ключові слова: генерація енергії, теплові втрати, тепловий акумулятор 
 

В. Г. ДЕМЧЕНКО, А. В. КОНЫК 
УМЕНЬШЕНИЕ НЕПРОИЗВОДИТЕЛЬНЫХ ТЕПЛОВЫХ ПОТЕРЬ 
ПРИ ГЕНЕРАЦИИ ЭНЕРГИИ 

 
Статья посвящена анализу непроизводительных потерь при генерации тепловой энергии. Установлены причины тепловых потерь 
на станционном оборудовании, технологическом трубопроводе и при разбалансировке технологических процессов. В результате 
даны рекомендации совместного применения атомных электростанций (АЭС) или тепловых электростанций (ТЭС) с доступными 
возобновляемыми источниками энергии (ВИЭ), с помощью систем теплового аккумулирования, что позволит сбалансировать си-
стему «генерация – транспортировка – потребление». Применение стационарных и мобильных тепловых аккумуляторов при гене-
рации позволит снизить тепловые потери. 

Ключевые слова: генерация энергии, тепловые потери, тепловой аккумулятор 
 

V. DEMCHENKO, A. KONYK 
REDUCING OF NON-PRODUCTIVE HEAT LOSSES IN ENERGY GENERATION 

 
The article is devoted to the analysis of non-productive losses in the generation of thermal energy. The causes of heat losses and their locali-
zation on the station equipment, technological pipeline and at unbalance of technological processes are established. As a result of the analy-
sis, recommendations were given for the joint use of nuclear power plants (NPPs) or thermal power plants (TPPs) with available renewable 
energy sources (RES), using thermal storage systems, which will balance the system "generation - transportation - consumption". The use of 
stationary and mobile heat accumulators in the generation of RES, secondary thermal energy (TER) will reduce heat loss, use low-potential 
sources, which will relieve service equipment, reduce fuel consumption (FER) and harmful emissions into the environment. Also, it is rec-
ommended to conduct a full energy audit of station equipment and pipelines. Implement replacement of technically obsolete equipment with 
low efficiency, replace piping and insulation. Update the automation system, introduce a process scheduling system. Balance technological 
processes. 

Keywords: energy generation, heat loss, heat storage 
 

Вступ 
 

Сьогодні світ змінює своє ставлення до ото-
чуючого середовища, природокористування та 
усвідомлює наслідки тієї шкоди, якої йому завдає. 
Тому у всіх напрямках діяльності людини відбу-
ваються зміни, що здатні мінімізувати її негатив-
ний вплив. Одним з основних і фундаментальних 
напрямків діяльності є теплоенергетика, яка наразі 
переглядає парадигму природокористування та 
активно розвиває безкарбонову енергетику. Країни 
з розвиненою економікою в останні десятиліття 
здійснюють перехід до SMART GRID систем («ро-
зумна мережа») теплопостачання четвертого поко-
ління 4GDH (4th Generation District Heating) і роз-
робляють майбутні системи 5GDH (5th Generation 
District Heating) [1, 2], основними рисами яких є: 

– широке застосування нетрадиційних джерел 
енергії: відновлювальної енергетики (ВДЕ), вто-
ринних теплових енергоресурсів (ВТЕР), теплових 
насосів та будь-яких доступних місцевих видів 
палив;  

– перехід до низькотемпературних режимів 
теплозабезпечення, де температура теплоносія 
знаходиться в межах 50…30 °С при зниженні ро-
бочого тиску; 

– широке впровадження систем зберігання та 
накопичення теплоти; 

– забезпечення високої стабільності роботи 
енергетичної системи та теплових мереж шляхом 
автоматизації та диспетчеризації процесів. Ство-
рено інтелектуальну систему управління, що до-
зволяє в режимі реального часу контролювати та 
керувати параметрами системи. 

Потенціал застосування нетрадиційних дже-
рел енергії є надзвичайно потужним, деякі дослі-
дження показують, що він може практично повніс-
тю задовольнити потреби у теплі в секторі житло-
во-комунального господарства ЕС, що знайшло 
часткове відображення в Енергетичній стратегії 
України на період до 2035 року. Але застосування 
ВДЕ має проблемні аспекти, які потрібно виріши-
ти, щоб забезпечити ефективну і стабільну роботу 
джерела. Дві основні проблеми – це ситуативний 
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характер розташування джерела і мінливий харак-
тер його роботи, що залежить від пори року чи 
часу доби. Ці дві проблеми впливають на форму-
вання собівартості енергії і негативно позначають-
ся на її вартості при розбалансуванні технологіч-
них процесів генерації енергії. Основною пробле-
мою є нерівномірне навантаження на станційне 
обладнання АЕС чи ТЕС, що зумовлено нерівно-
мірністю між потужністю джерела та потребою 
споживача. Виникають пікові навантаження на 
обладнання та нічні «провали». Для розв’язання 
цих проблем необхідно провести аналіз роботи 
джерела енергії, визначити основні негативні чин-
ники й запропонувати рішення, направлені на оп-
тимізацію генерації та зменшення непродуктивних 
теплових втрат [3]. 
 

Мета роботи 
 

Мета роботи – визначити причини непродук-
тивних втрат при генерації енергії, проаналізувати 
можливість їх зменшення та обґрунтувати ефекти-
вність застосування теплових акумуляторів для 
компенсації теплових втрат. 

Задачі роботи: 
1 Сформулювати причини непродуктивних 

теплових втрат при генерації енергії. 
2 Проаналізувати можливість їх усунення. 
3 Проаналізувати вплив використання тепло-

вого акумулювання для зменшення непродуктив-
них втрат. 
 

Причини та аналіз теплових втрат 
 

Переважна частина теплових втрат при теп-
лопостачанні зумовлена незбалансованістю систе-
ми «генерація енергії – система постачання – спо-
живач» і можуть сягати 30…40 %, при норматив-
них показниках 15 %. Частка нормативних втрат 
на джерелі енергії обмежується 4 %, але на прак-
тиці даний показник складає 17…19 % [4]. Втрати 
теплоти при транспортуванні пов’язані, в першу 
чергу, зі зношеністю транспортної інфраструкту-
ри. Часті пориви, що супроводжуються витоком 
теплоносія та втрати теплоти через ізоляцію скла-
дають близько 20 % при нормативно дозволених 
8 %. Втрати на розподільчих мережах складають 
близько 8 % при нормативних 3 %. Окремо по-
трібно розглядати втрати у споживача, оскільки 
характер їх появи дуже різноманітний – від тех-
нічного до психологічного, вони мають одне з 
найбільших значень, яке не нормується. 

Непродуктивні втрати при генерації тепла 
виникають – на станційному котельному облад-
нанні, магістральних трубопроводах та незбалан-
сованості збуту та споживанні теплової енергії. 

Втрати на станційному обладнанні 
пов’язані, як правило, з низьким ККД технічно 

застарілого обладнання, довгим терміном його 
експлуатації та технологією генерації теплоти. 
Близько 50 % основного та допоміжного облад-
нання ТЕЦ в Україні вичерпало допустимі терміни 
експлуатації та перевищує 30 років. Котли при 
різних навантаженнях працюють з коефіцієнтом 
корисної дії, який не перевищує 60…90 %. 

На котлах встановлені пальникові пристрої та 
автоматика застарілої конструкції, які не дають 
можливості ощадливо використовувати органічні 
палива. Перевитрата палива на цих котлах сягає 
10…15 % від рівня сучасних котлів, що призво-
дить до додаткового забруднення атмосфери. Та-
кож морально застаріле обладнання знижує надій-
ність теплопостачання та його якість. 

Як приклад, при проведенні авторами статті 
експертних робіт на ТЕЦ встановлено, що величи-
ни технологічних втрат теплоти складають: 

– наднормативне підвищення коефіцієнту 
надлишку повітря на 0,2 підвищує втрату теплоти 
з відхідними газами на 1–2 %, ККД котлоагрегату 
знижується на 2 %, втрата палива підвищується на 
2,5–3 %; 

– порушення обмурівки котла на 30 % і біль-
ше приводить до наднормативної втрати теплоти 
на 1–2 %; 

– збільшення об’єму продуктів згоряння па-
лива на 80–90 % внаслідок розбавлення їх повіт-
рям, збільшує втрату теплоти від хімічної непов-
ноти згоряння палива у 2 рази; 

– відхилення вмісту СО2 у відхідних газах від 
оптимального значення на 1 % збільшує перевит-
рату палива котлоагрегатом на 0,6 %; 

– наявність накипу на внутрішній поверхні 
котла товщиною 1,0 мм збільшує витрату палива 
на 2 %; 

– збільшення продувки котла проти нормати-
вних значень на 1 % еквівалентне перевитраті па-
лива на 0,3 %; 

– відхилення навантаження котла від оптима-
льного на 10 % в бік зменшення приводить до пе-
ревитрати палива на 0,2 %, а в бік збільшення – на 
0,5 %. 

Втрати на технологічному трубопроводі – 
втрати сягають 30 %. Великі втрати тепла обумов-
лює низька надійність теплотрас через незадовіль-
ний стан ізоляції трубопроводів та через пориви з 
втратами теплоносія та корозією трубопроводів. 
Більшість теплотрас прокладені в непрохідних 
каналах з недосконалою ізоляцією. Теплотраси 
часто не захищені від проникання ґрунтових вод, 
що призводить до ушкодження ізоляції і, як наслі-
док, до корозії труб, появі свищів та розривів тру-
бопроводів з утіканням теплоносія. Часто повніс-
тю відсутня деаераційна обробка теплоносія, що 
приводить до корозії трубопроводів та обладнан-
ня. 
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Рис. 1 – Типовий добовий графік навантаження 

енергосистеми України [5] 
Рис. 2 – Пінч-аналіз доступних 

резервів потужності 
теплоенергосистеми [6] 

 

  
а б 

Рис. 3 – Розподіл стрибків потужності, генерованої групою електростанцій [6]: 
а – сонячних електростанцій (СЕС); б – вітрових електростанцій (ВЕС) 

 

 
Рис. 4 – Схема застосування систем стаціонарного та мобільного зберігання теплоти: 

ВДЕ – відновлювальні джерела енергії; МТА – мобільний тепловий акумулятор; ВТЕР –  вторинні 
теплові енергоресурси; ТЕС (ТЕЦ) – теплові електростанції; ТА – тепловий акумулятор 
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В результаті частого відключення абонентів 
теплової мережі гідравлічна система знаходиться в 
гідравлічно-тепловому розрегульованому стані, 
що приводить до додаткових витрат теплової та 
електричної енергії та перевитратам теплоносія. 

Втрати при розбалансуванні технологічних 
процесів, викликаних невідповідністю в часі гене-
рації та споживання, рис. 1, 2. Як правило, джерела 
енергії ТЕС, АЕС генерують енергію зі стабільною 
потужністю, а потреба у споживача змінюється 
протягом часу доби, а також в залежності від сезо-
ну. 

При генерації енергії ВДЕ, наприклад сонця і 
вітру, потужності мають нерівномірний характер, 
рис. 3. Ці фактори викликають нерівномірне нава-
нтаження на станційне обладнання [6]. Одним з 
шляхів розв’язання цієї проблеми може бути за-
стосування теплових акумуляторів (ТА), які нако-
пичують надлишок теплоти і віддають його за не-
обхідності. 
 

Обговорення можливих рішень 
 

Одним з рішень зменшення непродуктивних 
теплових втрат при генерації енергії є необхідність 
збільшення частки ВДЕ та ВТЕР при генерації 
енергії, що дасть можливість суттєво знизити на-
вантаження на наявне обладнання. В Україні у 
поточному році збільшено виробництво електрое-
нергії з ВДЕ в порівнянні з минулим роком на 
5,5 %, а в цілому до 17 % [7]. 

Зменшити втрати, викликані розбалансуван-
ням технологічних процесів при генерації, можли-
во, вживаючи комплексний підхід сумісного підк-
лючення джерел ВДЕ сонця і вітру та АЕС у різ-
них співвідношеннях. Отримані авторами [8] ре-
зультати моделювання процесу сумісного підклю-
чення АЕС і доступних ВДЕ при залученні тепло-
вих акумуляторів великої потужності свідчать, що 
можливо оптимізувати графік навантажень і уник-
нути пікових навантажень. При індивідуальному 
підході до вибору співвідношення частки ВДЕ і 
АЕС можливо не лише суттєво знизити енергетич-
ні і теплові втрати, а й зменшити витрати на об-
слуговування технологічного обладнання АЕС та 
ТЕС, що позитивно позначиться на собівартості 
енергії. 

Також одним з рішень зменшення втрат при 
розбалансуванні технологічних процесів може 
бути застосування систем стаціонарного та мобі-
льного акумулювання енергії [9], рис. 4. Теплові 
акумулятори характеризується способом відбору 
енергії від джерела при зарядженні акумулятора, 
віддачею енергії споживачу при розрядці та тран-
сформацією в необхідний вид енергії за необхід-
ності. Застосування ТА дозволяє вирівняти графі-
ки навантаження-розвантаження, спростити про-
цес і суттєво зменшити розхід паливно-

енергетичних ресурсів та навантаження на облад-
нання джерела енергії, що позитивно відобразить-
ся на її собівартості. 

В роботі АЕС, ТЕС і ВДЕ доцільно застосо-
вувати хімічні, термічні та термохімічні системи 
зберігання. Найбільше використання в останній 
час отримали термічні акумулятори теплоти. 

Окрім того, мобільні теплові акумулятори 
(МТА) можуть застосовуватися в системах 
централізованого теплопостачання та системах 
опалення окремих об’єктів та забезпечувати стале 
теплозабезпечення в мирний час, а також в зоні 
надзвичайних ситуацій [10]. 

З нашого багаторічного практичного досвіду 
обстеження та розробки проектів модернізації теп-
лопостачання та великої кількості котелень, ТЕЦ, 
ВДЕ, ВТЕР та інших джерел теплової енергії ро-
бимо висновки, що знизити непродуктивні теплові 
втрати при генерації енергії можливо наступним 
чином: 

– проведенням аудиту стану діючого станцій-
ного обладнання з розробкою проекту його модер-
нізації; 

– підвищенням ККД обладнання шляхом за-
міни морально і технічно застарілого обладнання 

– проведенням заміни технологічних трубоп-
роводів та їх ізоляції; 

– налагодженням гідравлічної системи тепло-
носія; 

– впровадженням сучасної диспетчеризації 
технологічних процесів; 

– інтеграцією акумуляторів теплоти, потужні-
стю із розрахунку пікових навантажень системи 
теплопостачання. 
 

Висновки 
 

В результаті аналізу теплових втрат при гене-
рації енергії на реальних ТЕЦ було встановлено 
невідповідність нормативних втрат фактичним, які 
перевищують їх на 13 %. Визначені основні при-
чини непродуктивних теплових втрат при гене-
рації енергії, визначена їх локалізація на 
станційному обладнанні та причини розбалансу-
вання системи навантаження при генерації та 
енергоспоживанні споживача. 

Для зменшення та компенсації непродуктив-
них втрат запропоновано збільшити частку ВДЕ та 
ВТЕР в загальній системі генерації. А також засто-
совувати сумісне використання системи АЕС, ТЕС 
у поєднанні з доступними місцевими видами па-
лива, ВДЕ та ВТЕР, що дасть можливість варіюва-
ти виробничими потужностями та зменшити 
навантаження на станційне обладнання. Системна 
робота поєднаних джерел можлива при застосу-
ванні систем теплового акумулювання, що дасть 
можливість накопичення теплоенергетичних ре-
сурсів і використання їх при збільшенні попиту у 
споживача. 
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Застосування ТА і МТА дозволяє зменшити 
теплові втрати до 20 % та шкідливі викиди в атмо-
сферу до 40 % і, головне, забезпечити стабільність 
роботи джерела. 

Потрібно провести повне енергетичне обсте-
ження станційного обладнання і трубопроводу. 
Провести заміну технічно застарілого обладнання 
з низьким ККД, замінити трубопровід і ізоляцію. 
Запровадити систему диспетчеризації процесів. 
Збалансувати технологічні процеси. Рекомендова-
ні заходи дозволять не тільки привести фактичні 
втрати до нормативних, а й мінімізувати останні. 
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ОПТИМАЛЬНІ ПЛАСТИНЧАСТІ ТЕПЛООБМІННИКИ ЕНЕРГЕТИЧНИХ УСТАНОВОК 

 
Пластинчасті теплообмінники є ефективним видом теплообмінного обладнання та можуть використовуватись у багатьох енергети-
чних установках. У статті аналізується їх використання у якості маслоохолоджувачів та підігрівачів води паротурбінних установок, 
підігрівачів повітря системи знеліднення газотурбінних установок, регенераторів понадкритичних СО2 циклів. Наведено оптима-
льні типорозміри теплообмінників та швидкості середовищ для ряду навантажень, дано рекомендації щодо застосування теплооб-
мінників у залежності від параметрів та конфігурації циклів. 

Ключові слова: пластинчасті телпообмінники, маслоохолоджувачі, підігрівачі, регенератори, паротурбінний цикл, газотур-
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ОПТИМАЛЬНЫЕ ПЛАСТИНЧАТЫЕ ТЕПЛООБМЕННИКИ 
ЭНЕРГЕТИЧЕСКИХ УСТАНОВОК 

 
Пластинчатые теплообменники являются эффективным видом теплообменного оборудования и могут применяться во многих энер-
гетических установках. В статье анализируется их применение в качестве маслоохладителей и подогревателей воды паротурбин-
ных установок, подогревателей воздуха антиобледенительной системы газотурбинных установок, регенераторов сверхкритических 
СО2 циклов. Приведены оптимальные типоразмеры теплообменников и скорости сред для ряда нагрузок, даны рекомендации по 
применимости теплообменников в зависимости от параметров и конфигурации циклов. 
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O. ALTUKHOVA, G. KANEVETS 
OPTIMAL PLATE HEAT EXCHANGERS OF POWER GENERATION SYSTEMS 

 
Plate heat exchangers are an effective type of heat exchange equipment and can be used in many power plants. The article analyzes the use of 
corrugated plate heat exchangers in a number of installations. Their optimization was done according to the economic criterion of optimality, 
taking into account capital investments and operating costs. The analysis of the plate heat exchangers uses as oil coolers (a number of loads 
with oil mass flow rates 10….250 kg/s) and water heaters (heat power 100…2000 kW) of steam turbine plants. It has been established that 
plate oil coolers are more economical than shell-and-tube ones. Also, the anti-icing system plate air heaters of gas turbine plants with a pow-
er of 1 to 20 MW considered. The air for the anti-icing system was taken after the compressor and was additionally heated by exhaust gases. 
It has been established that it is necessary to install an additional flue gas smoke exhauster for using plate heat exchangers. Air must be ex-
tracted after the compressor, otherwise, low air density leads to high hydraulic losses, which makes it impossible to use plate heaters. Opti-
mum air velocities are in the range of 0.4…0.6 m/s, flue gas velocities are 4…6 m/s. The use of standard plate heat exchangers with corru-
gated plates is impractical for GTU powers above 5 MW. Optimization of plate regenerators of supercritical CO2 cycles with recompression 
for powers from 1 to 15 MW has been done. Optimum velocities of hot CO2 are about 0.8 m/s, cold ones 0.3…0.5 m/s. The optimal sizes of 
plate heat exchangers are recommended for all of the above applications. 

Key words: plate heat exchangers, oil coolers, heaters, regenerators, steam turbine cycle, gas turbine cycle, anti-icing system, super-
critical CO2 cycle with recompression. 
 

Вступ 
 

Пластинчасті теплообмінники – перспектив-
ний вид теплообмінного обладнання. У них є ряд 
переваг у порівнянні з кожухотрубними теплооб-
мінниками: вони мають меншу питому вагу та ме-
талоємність на одиницю теплової потужності, бі-
льшу інтенсивність теплообміну, менший гідрав-
лічний опір, крім того, розбірні пластинчасті теп-
лообмінники легко можна розбирати для очищен-
ня теплообмінних поверхонь. З удосконаленням 
цього виду обладнання воно може замінювати 
традиційні кожухотрубні теплообмінники у все 
більшій кількості областей. 

У цій статті розглядається використання пла-
стинчастих телпообмінників у ряді енергетичних 
установок: 

1) у паротурбінному циклі (маслоохолоджу-
вачі та водо-водяні підігрівачі); 

2) у газотурбінному циклі (підігрівачі повітря 
системи знеліднення); 

3) у понадкритичному СО2 циклі (регенера-
тори). 
 

Мета работи 
 

Щоб гарантувати найбільш ефективне вико-
ристання ресурсів, необхідне проведення оптимі-
зації теплообмінного обладнання. Постійна зміна 
цін на енергоносії та вартості обладнання потребує 
уточнення оптимальних типорозмірів цього обла-
днання по економічним критеріям оптимальності. 

Оптимізацію було проведено по критерію оп-
тимальності приведені витрати (грн/рік), котрий 
включає як капітальні вкладення у теплообмінник, 
так і витрати напротязі всього періоду експлуата-
ції. 

© О. В. Алтухова, Г. Є. Канівець, 2020 
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 ЕКП +=
n

, (1) 

де К – капітальні вкладення у теплообмінник, 
грн, 

Е – експлуатаційні витрати, грн/рік, 
n – кількість років експлуатації теплообмін-

ника, років. 
Оптимізація була проведена за допомогою 

програмного комплексу СПОТО (Система Проект-
рування та Оптимізації ТеплоОбмінників), що до-
зволяє оптимізувати кожухотрубні та пластинчасті 
теплообмінники по широкому наборі критеріїв 
оптимальності, варіюючи як конструктивними, так 
і режимними параметрами [1, 2]. Комплекс дозво-
ляє розраховувати теплообмінники, ще складають-
ся з декількох апаратів, які з’єднані у різноманітні 
схеми току середовищ з різною кількістю апаратів 
по середовищам, що віддає теплоту UO та сприй-
має теплоту UB. 

Розглядались пластинчасті теплообмінники з 
гофрованими пластинами [3].  
 

1. Оптимальні пластинчасті 
маслоохолоджувачі та водо-водяні 
підігрівачі паротурбінного циклу 

 
Маслоохолоджувачі використовуються в схе-

мі маслозабезпечення парової турбіни та забезпе-
чують охолодження нагрітого у підшипниках мас-
тила циркуляційною водою. 

Параметри маслоохолоджувачів: початкова 
температура нагрітого мастила 65 °С, кінцева 
50 °С, початкова температура охолоджуючої води 
15 °С, кінцева знаходиться у процесі оптимізації з 
інтервалу 20–40 °С із кроком 5 °С. 

Водо-водяні підігрівачі використовуються 
для нагрівання води власних потреб на електрос-

танції або в опалювальних системах житлових бу-
динків, що живляться від теплофікаційних устано-
вок. 

Температурний режим водо-водяних підігрі-
вачів: гарячий теплоносій 150 °С–70 °С, холодний 
теплоносій 60 °С–90 °С. Оптимізація цих теплоо-
бмінників проводилась по конструктивних пара-
метрах. 

Оптимізація була проведена для ряду потуж-
ностей теплообмінників: 

– для маслоохолоджувачів для наступних 
значень витрати масла GО = 10; 25; 50; 75; 100; 
125; 150; 175; 200; 225; 250 кг/с (перебрано 
20 953 206 варіантів реальних конструкцій теплоо-
бмінників); 

– для водо-водяних підігрівачів для потужно-
стей Q = 100; 300; 500; 700; 900; 1200; 1500; 
2000 кВт (перебрано 3 252 928 варіантів реальних 
конструкцій теплообмінників). 

Оптимальний тип пластини при оптимізації 
маслоохолоджувачів для всіх витрат маслав Р0,6; 
для теплообмінників системи опалення Р0,3 (для 
Q = 100–500 кВт) та РС0,7-2 (для Q = 700–
2000 кВт). 

Основні параметри оптимальних пластинчас-
тих теплообмінників наведено в табл. 1, 2. 

Оптимальні швидкості води у зазначених те-
плообмінниках коливаються в діапазоні 
0,01–0,5 м/с, масла – у діапазоні 0,1–0,65 м/с. 

Для порівняння в табл. 3 наведено параметри 
оптимальних кожухотрубних маслоохолоджувачів 
парової турбіни. 

Як видно з наведених таблиць, по критерію 
оптимальності приведені витрати пластинчасті 
маслоохолоджувачі показують більш високу ефек-
тивність у порівнянні з кожухотрубними. 

 
Таблиця 1 – Оптимальні пластинчасті маслоохолоджувачі паротурбінного циклу 

№ 
п/п 

Gмастила, 
кг/с 

Оптимальні значення незалежних змінних Приведені 
витрати, грн/рік 

Параметри ТО 
ТИПпл МАТпл UO UB NканО NканВ tВК nA FA, м2 nпл∑А 

1 10 Р 0,6 08-КП 1 1 42 14 35 50 551,91 1 49,8 85 
2 25 Р 0,6 08-КП 1 2 40 10 35 113 127,41 2 47,4 81 
3 50 Р 0,6 08-КП 1 2 91 13 40 215 632,07 2 108,6 183 
4 75 Р 0,6 08-КП 1 2 120 30 35 314 473,40 2 143,4 241 
5 100 Р 0,6 08-КП 1 3 108 27 40 423 187,43 3 129 217 
6 125 Р 0,6 08-КП 1 3 132 22 40 525 018,88 3 157,8 265 
7 150 Р 0,6 08-КП 1 2 235 47 35 629 485,60 2 281,4 471 
8 175 Р 0,6 08-КП 1 3 185 37 40 743 915,26 3 221,4 371 
9 200 Р 0,6 08-КП 1 3 210 35 40 848 508,57 3 251,4 421 

10 225 Р 0,6 08-КП 1 3 240 60 40 948 857,40 3 287,4 481 
11 250 Р 0,6 08-КП 1 3 228 57 35 1 064 491,75 3 273 457 
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Таблиця 1 – Оптимальні пластинчасті водо-водяні підігрівачі паротурбінного циклу 
№ 
п/п Q, кВт 

Оптимальні значення незалежних змінних Приведені 
витрати, грн/рік 

Параметри ТО 
ТИПпл МАТпл UO UB NканО NканВ nA FA, м2 nпл∑А 

1 100 Р 0,3 08-КП 1 1 2 3 5 662,45 1 3,3 13 
2 300 Р 0,3 08-КП 1 1 3 5 12 767,77 1 8,7 31 
3 500 Р 0,3 08-КП 1 1 6 30 21 228,27 1 17,7 61 
4 700 Р 0,7-2 08-КП 1 1 2 9 26 892,01 1 24,5 37 
5 900 Р 0,7-2 08-КП 1 1 2 11 32 309,70 1 30,1 45 
6 1200 Р 0,7-2 08-КП 1 1 4 7 40 427,95 1 38,5 57 
7 1500 Р 0,7-2 08-КП 1 1 3 11 47 800,19 1 45,5 67 
8 2000 Р 0,7-2 08-КП 1 1 4 5 64 663,20 2 27,3 41 

 
Таблиця 2 – Оптимальні кожухотрубні охолоджувачі паротурбінного циклу 

№ 
п/п 

Gмастила, 
кг/с 

Оптимальні значення незалежних змінних Приведені 
витрати, грн/рік 

Параметри ТО 
UO UB dн, м Dв, м М, шт lП, м Ω nП1, шт/м tВК nA FA, м2 

1 10 1 1 0,016 0,259 2 6 0 5 40 117 144,95 2 50,6676 
2 25 1 1 0,016 0,259 2 6 0 1,11 45 263 825,28 4 101,335 
3 50 2 1 0,016 0,259 1 9 0 10 30 455 594,15 4 161,051 
4 75 1 1 0,016 0,8 6 4 0,8 3 40 1 116 382,44 2 364,324 
5 100 1 1 0,016 0,8 4 4 0,8 5 40 1 358 422,84 2 382,822 
6 125 1 2 0,016 0,8 2 4 0,85 2 25 1 581 081,01 2 410,971 
7 150 5 5 0,016 0,259 2 6 0 6,66 35 1 531 619,80 20 506,676 
8 175 6 6 0,016 0,259 2 6 0 2 35 1 806 692,88 24 608,011 
9 200 1 1 0,016 1,2 2 6 0,8 3 30 2 343 083,69 1 729,855 

10 225 1 2 0,016 0,8 4 9 0 1,5 40 2 564 498,82 2 861,349 
11 250 1 1 0,016 1,2 2 4 0 1 35 2 786 685,96 2 973,14 
 
2. Оптимальні пластинчасті підігрівачі повітря 

системи знеліднення газотурбінного циклу 
 

Система знеліднення є необхідним елементом 
газотурбінних установок (ГТУ), що працюють у 
вологому холодному кліматі [4, 5]. За відсутності 
цієї системи лід, що утворюється на вхідному апа-
раті та на лопатках перших ступенів компресора, 
може призвести до погіршення роботи установки, 
а часто навіть до її поломки. 

Система знеліднення підвищує температуру 
повітря, що засмоктується компрессором, за раху-
нок чого вдається запобігти обмерзанню елементів 
обладнання. Принцип дії може бути різноманіт-
ним: електричний обігрів, підмішування вихлоп-
них газів, підмішування повітря, взятого за комп-
ресором, та інше. 

У цій статті розглядається система знеліднен-
ня, принцип дії котрої полягає у підмішуванні у 
вхідному тракті повітря, взятого на виході з комп-
ресора та додатково підігрітого у теплообміннику 
вихлопними газами ГТУ. За газотурбінною уста-
новкою встановлено котел-утилізатор (HRSG), що 
дозволяє корисно використовувати теплоту вихло-
пних газів у паротурбінному циклі. Підігрівач по-
вітря підключено паралельно с цим котлом, витра-

та газів на нього регулюється шиберною заслон-
кою. 

Моделювання циклу газотурбінної установки 
виконувалось у програмі AxCYCLE™. Приклад 
циклу на 1 МВт наведено на рис. 1. 

У циклі внутрішній ККД компресора 0,79, 
механічний ККД 0,98, ККД турбіни 0,95, паливо – 
природний газ. Розрахунок системи знеліднення 
виконано на параметри довколишнього повітря: 
температура –5 °С, вологість повітря 100 %, вод-
ність повітря (густий туман) 1 г/м3. Витрата повіт-
ря до системи знеліднення визначена з урахуван-
ням 10 °С перегріву відносно точки роси. 

У результаті оптимізації встановлено, що ви-
користання пластинчастих теплообмінників у яко-
сті підігрівачів повітря димовими газами немож-
ливе без встановлення додаткового димососу. 
Втрати тиску у теплообміннику або перевищують 
наявний напір, або для забезпечення такого незна-
чного перепаду тиску необхідна величезна кіль-
кість теплообінних апаратів (наприклад, 96 шт. для 
ГТУ потужністю 1 МВт), що недоцільно з техніч-
ної точки зору. 

Також проведено аналіз декількох схемних 
рішень з відбором з проміжних ступенів компре-
сора. 
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Рис. 1 – Цикл газотурбінної установки з системою знеліднення 

 

 
Рис. 2 – Понадкритичний СО2 цикл з рекомпресією 
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Таблиця 4 – Оптимальні пластинчасті підігрівачі системи знеліднення 

№ 
п/п 

РГТУ, 
МВт 

Gповітря, 
кг/с 

Gпрод.сгор., 
кг/с 

Q, 
кВт 

Оптимальні значення 
незалежних змінних Приведені 

витрати, грн/рік 
Параметри ТО 

UO UB NканО NканВ nA FA, м2 nпл∑А 
1 1 0,1757 0,1670 26,73 1 1 15 14 1305323,10 3 544,7 421 
2 2 0,3514 0,3341 53,45 1 1 36 32 2529089,36 5 747,5 577 
3 3 0,5271 0,5011 80,18 1 1 44 14 3813459,68 6 799,5 617 
4 4 0,7028 0,6681 106,91 2 2 36 32 5058178,73 10 747,5 577 
5 5 0,8785 0,8352 133,64 4 4 19 14 6381637,84 12 690,3 533 

 
Але в таких варіантах через низьку щільність 

повітря та велике теплове навантаження теплооб-
мінника гідравлічний опір по стороні повітря та-
кож перевищує наявний напір. Тому при викорис-
танні пластинчастих теплообмінних апаратів 
більш доцільно забирати повітря за компресором. 

Для оптимізації встановлено обмеження на 
максимальну кількість апаратів у теплообміннику 
12 шт. При такому обмеженні максимальна поту-
жність ГТУ, що дозволяє використання пластин-
частих теплообмінників, складає 5 МВт, при цьо-
му досягаються максимальні розміри теплообмін-
ників. Подальше збільшення потужності ГТУ при 
наявності обмеження максимальної кількості апа-
ратів призводить до росту швидкостей у каналах 
теплообмінника і, відповідно, до росту гідравліч-
них опорів, що робить їх використання недоціль-
ним. 

Оптимальні пластинчасті підігрівачі для по-
тужностей ГТУ 1, 2, 3, 4, 5 МВт наведено в табл. 4. 
Для всіх варіантів оптимальний тип пластини Р1,3. 
Оптимальні швидкості димових газів у теплооб-
міннику знаходяться в діапазоні 4–6 м/с, повітря – 
0,4–0,6 м/с. 

Однак потужність додаткового димососу не-
набагато менша втрати потужності установки при 
відсутності підігрівача повітря. Беручи до уваги 
той факт, що введення підігрівача повітря у схему 
є значним її ускладненням, та напротязі періоду 
експлуатації це обладнання має обслуговуватись 
(поточний та капітальні ремонти та інше), рішення 

про доцільність його використання потребує дода-
ткової оптимізації системи в цілому з урахуванням 
періодичності включення системи знеліднення та 
тривалості її роботи. Чим менше днів у році з ни-
зькою температурою та високою вологістю й ту-
манами, тим менша вірогідність доцільного засто-
сування такого підігрівача повітря. 
 

3. Оптимальні пластинчасті регенератори 
понадкритичного СО2 циклу 

 
Понадкритичні СО2 цикли останні роки ви-

кликають все більший інтерес у якості циклів ене-
гетичних установок, у тому числі циклів утилізації 
теплоти газотурбінних установок [6], циклів атом-
них реакторів [7] та ін. 

Цикли з рекомпресією показують більш висо-
ку ефективність, однак потребують деякого ускла-
днення схеми. Приклад такого циклу потужність 
1 МВт наведено на рис. 2. 

У циклах з рекомпресією необхідно 2 регене-
ратора. У зв’язку з високим перепадом тиску у цих 
теплообмінниках при використанні пластинчастих 
апаратів необхідно використовувати нерозбірні 
(паяні) теплообмінники. 

Оптимізація пластинчастих регенераторів для 
цього циклу проводилась лише по конструктивних 
параметрах. Результаті для потужностей циклу 1, 
3, 5, 10 та 15 МВт наведено у табл. 5 та 6. Оптима-
льні швидкості гарячого СО2 близько 0,8 м/с (тиск 
20 МПа), холодного 0,3–0,5 м/с (тиск 7,692 МПа). 

 
Таблиця 5 – Оптимальні пластинчасті регенератори (регенератор 1) 

понадкритичного СО2 циклу з рекомпресією 

№ 
п/п 

Р, 
МВт 

Gгор.СО2, 
кг/с 

Gхол.СО2, 
кг/с 

Q, 
кВт 

Оптимальні значення 
незалежних змінних Приведені 

витрати, грн/рік 

Параметри 
оптимального ТО 

ТИПпл UO UB NканО NканВ nA FA, м2 nпл∑А 
1 1 11,71 11,71 2991 РС0,7-2 1 1 19 19 156970,64 7 25,9 39 
2 3 35,14 35,14 8973 РС0,7-2 1 1 132 88 462644,40 1 685,1 529 
3 5 58,57 58,57 14956 Р0,6 2 2 220 110 787616,48 4 263,4 411 
4 10 117,14 117,14 29912 Р1,3 2 2 244 244 1662020,55 4 633,1 489 
5 15 175,71 175,71 44869 Р1,3 3 3 248 248 2518002,83 6 643,5 497 
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Таблиця 6 – Оптимальні пластинчасті регенератори (регенератор 2) 
понадкритичного СО2 циклу з рекомпресією 

№ 
п/п 

Р, 
МВт 

Gгор.СО2, 
кг/с 

Gхол.СО2, 
кг/с 

Q, 
кВт 

Оптимальні значення 
незалежних змінних Приведені 

витрати, грн/рік 

Параметри 
оптимального ТО 

ТИПпл UO UB NканО NканВ nA FA, м2 nпл∑А 
1 1 11,71 6,91 1842 Р1,3 1 1 42 18 203059,53 1 326,3 253 
2 3 35,14 20,73 5526 Р0,6 1 1 234 78 581050,95 3 280,2 469 
3 5 58,57 34,56 9210 Р0,6 3 1 126 126 673857,45 6 150,6 253 
4 10 117,14 69,11 18421 Р0,6 3 1 243 243 1348215,73 6 291 487 
5 15 175,71 103,67 27631 Р1,3 3 1 243 243 2521773,90 6 630,5 487 

 
Висновки 

 
Технологія виготовлення пластинчастих теп-

лообмінників за останні десятиріччя була значно 
удосконалена, зокрема був значно збільшений мо-
жливий перепад тиску між теплоносіями та між 
навколишнім середовищем, що у даний момент 
дозволяє використовувати цей тип теплообмінни-
ків для різноманітних енергетичних установок. 

Але використання теплообмінників у тій чи 
іншій установці потребує їх попередньої глибокої 
техніко-економічної оптимізації. 

У цій статті наведено результати оптимізації 
п’яти пластинчастих теплообмінників, які можуть 
використовуватися у різних енергетичних циклах: 

– паротурбінні установки (маслоохолоджува-
чі та підігрівачі води),  

– газотурбінні установки (підігрівачі повітря 
системи знеліднення),  

– понадкритичний СО2 цикл (регенератори). 
 Отримані результати дозволяють рекоменду-

вати оптимальні типорозміри та конструкцію цих 
теплообмінників у широких діапазонах потужнос-
тей та можуть бути використані при проектуванні 
нових та реконструкції наявних установок. 

Також наведено діапазони оптимальних шви-
дкостей теплоносіїв. Оптимальні швидкості води у 
маслоохолоджувачах та водо-водяних підігрівачах 
коливаються в діапазоні 0,01–0,5 м/с, масла у мас-
лоохолоджувачах – у діапазоні 0,1–0,65 м/с. Опти-
мальні швидкості димових газів у теплообміннику 
знаходяться в діапазоні 4–6 м/с, повітря – 
0,4–0,6 м/с. Оптимальні швидкості гарячого СО2 
складають близько 0,8 м/с (для тиску 20 МПа), 
холодного 0,3–0,5 м/с (тиск 7,692 МПа).  

Видно, що оптимальні швидкості можуть ко-
ливатися у досить великому діапазоні, що дозво-
ляє рекомендувати їх як попереднє наближення 
при проведенні оптимізації, для досягнення більш 
глибокого оптимуму належить провести хоча б 
декілька розрахунків навколо цієї попередньої ве-
личини. 

Для підігрівача повітря системи знеліднення 
газотурбінної установки було виявлено, що вико-
ристання цього підігрівача без встановлення дода-

ткового димососу неможливе. Тиск за турбіною 
газотурбінної установки досить незначний, отож 
гідравлічний опір теплообмінника, встановленого 
за нею, має бути також невеликим. Це призводить 
до необхідності значно знизити швидкість димо-
вих газів у каналах теплообмінника, що призво-
дить до технічно недоцільного збільшення теплоо-
бмінної поверхні і, як наслідок, розмірів теплооб-
мінника.  

Аналогічна ситуація виникає і по стороні по-
вітря, що нагрівається, отож відбір повітря для 
системи знеліднення краще робити за компрессо-
ром або за одним з останніх ступенів компресора. 
Це призводить до значної втрати ефективності 
компресора (адже чим більший кінцевий тиск по-
вітря, тим більша потужність потрібна на його 
стискання). Також встановлено, що виграш у ефе-
ктивності установки в цілому від додаткового піді-
гріву повітря у підігрівачі майже повністю нівелю-
ється витратами потужності додаткового димосо-
су, отже подібне ускладнення системи має буди 
додатково оцінене з урахуванням кількості днів 
можливого вмикання системи знеліднення, що 
залежить від кліматичних умов, де встановлено 
газотурбінну установку. 
 

Номенклатура 
 

ТИПпл, МАТпл – тип и матеріал пластини оп-
тимального теплообмінника. 

UO, UB – оптимальна кількість рядів апаратів 
у теплообміннику по середовищам, що віддає та 
сприймає тепло відповідно. 

NканО, NканВ – оптимальна кількість каналів у 
теплообміннику по середовищах що віддає та 
сприймає тепло відповідно. 

tВК – оптимальна кінцева температура середо-
вища. 

nA – кількість апаратів у знайденому оптима-
льному теплообміннику. 

FA – теплообмінна поверхня знайденого оп-
тимального теплообмінного апарату. 

nпл∑А – сумарна кількість пластин в знайде-
ному оптимальному теплообмінному апараті. 

G – масова витрата теплоносія. 
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Q – теплова потужність теплообмінника. 
P – електрична потужність установки (циклу). 
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В. А. ВОЛОЩУК, О. В. НЕКРАШЕВИЧ, С. В. ЛЮБИЦЬКИЙ 
 
ЕКСЕРГЕТИЧНИЙ АНАЛІЗ ПЕРЕХІДНИХ ПРОЦЕСІВ БАКІВ-АКУМУЛЯТОРІВ 

 
В статті наведено результати ексергетичного аналізу перехідних процесів, що мають місце в роботі баків-акумуляторів. Показано 
доцільність врахування накопичення ексергії в контрольному об’ємі для оцінювання ексергетичних показників. Для заданих пара-
метрів об’єкту визначено, що після включення режиму «зарядження акумулятора та споживання енергії», через неврахування на-
копичення ексергії похибка у розрахунку деструкції ексергії може досягати 130 %, а ексергії палива та ексергетичного ККД – 80 %. 

Ключові слова: ексергетичний баланс, бак-акумулятор, перехідний процес, деструкція ексергії, ексергетичний ККД, похиб-
ка. 
 

В. А. ВОЛОЩУК, Е. В. НЕКРАШЕВИЧ, С. В. ЛЮБИЦКИЙ 
ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ПЕРЕХОДНЫХ ПРОЦЕССОВ 
БАКОВ-АККУМУЛЯТОРОВ 

 
В статье приведены результаты эксергетического анализа переходных процессов, имеющих место в работе баков-аккумуляторов. 
Показана целесообразность учета накопления эксергии в контрольном объеме для оценки эксергетических показателей. Для задан-
ных параметров объекта определено, что после включения режима «зарядка аккумулятора и потребления энергии», из-за неучета 
накопления эксергии погрешность в расчете деструкции эксергии может достигать 130 %, а эксергии топлива и эксергетического 
КПД – 80 %. 

Ключевые слова: эксергетический баланс, бак-аккумулятор, переходный процесс, деструкция эксергии, эксергетический 
КПД, погрешность. 
 

V. VOLOSHCHUK, O. NEKRASHEVYCH, S. LIUBYTSKYI 
EXERGY ANALYSIS OF TRANSIANT MODES IN HOT WATER STORAGES 

 
The paper demonstrates the importance of taking into account the accumulation of exergy in a control volume of a thermal storage during 
transient modes for evaluation of exergy-based parameters. The investigations are based on the exergy balance equation and mathematical 
model of the mode of simultaneous thermal energy addition and removal. It is found that for the specified parameters of the unit, when the 
exergy accumulation is not included, the error of estimation of exergy-base parameters can be large: in case of calculation of fuel of exergy 
and exergy efficiency this error can reach 80 %, the exergy destruction values are received with 130 % error. It is shown that these errors 
depend on the ratio of rates of cold and hot working fluids and decrease with increasing this ratio, but almost do not depend on the storage 
volumes and the initial temperatures of working fluids. Including accumulation of exergy within the control volumes during dynamic modes 
of thermal systems is necessary for implementation of exergy-based control strategies. 

Key words: exergy balance, hot water storage, transient mode, exergy destruction, exergy efficiency, error. 
 

Вступ 
 

В теперішній час методи ексергетичного ана-
лізу набувають широкого застосування в різних 
сферах. Дані методи в більшій мірі розроблено та 
апробовано в задачах обґрунтування параметрів 
об’єктів та систем теплоенергетики на стадії прое-
кту. Разом з тим в останні роки з’явився інтерес до 
застосування цих методів для удосконалення сис-
тем автоматизованого керування, де необхідно 
врахувати перехідні процеси. 

Технології акумулювання енергії широко ви-
користовуються в енергетиці. Зокрема, теплові 
акумулятори дають можливість ефективно вирі-
шувати проблеми нерівномірності та неспівпадін-
ня надходження та споживання енергоресурсів [1]. 
 

Аналіз останніх досліджень і публікацій 
 

В роботі [2] ексергетичне оцінювання так 
званих «низькоексергетичних» систем теплозабез-
печення та охолодження будівель з урахуванням 
зміни режимів роботи реалізовано на основі квазі-
стаціонарного підходу. Перехідні процеси, які су-
проводжуються акумуляцією ексергії в більшості 

компонентах системи, за виключенням акумулято-
рів теплоти, не враховано. 

Автори [3] пропонують реалізацію ексергети-
чного аналізу систем охолодження та обігріву ба-
гатофункціональної будівлі з урахуванням динамі-
ки режимів роботи та можливістю удосконалення 
керування даного об’єкту на основі ексергетичної 
концепції, яка передбачає забезпечення низькоте-
мпературних потреб енергоносіями з низькою ек-
сергією. 

Автори [4] реалізували поглиблений динамі-
чний ексергетичний аналіз системи опалення та 
гарячого водопостачання будинку від двигуна 
Стірлінга та конденсаційного котла. В даному ви-
падку деструкцію ексергії в кожному компоненті 
системи було розділено на декілька частин: ту, яку 
можна уникнути, якої позбутися неможливо, ту, 
яка залежить від ефективності даного компонента і 
яка залежить від взаємозв’язків між компонента-
ми. На основі поєднання двох підходів (експери-
ментального та аналітичного) було враховано пе-
рехідні процеси, що мають місце в компонентах 
системи. Отримана інформація може бути викори-
стана для діагностики та оптимізації керування 
системи. 
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Робота [5] пропонує новий підхід для розра-
хунку ендогенної (внутрішньо залежної) та екзо-
генної (зовнішньо залежної) частин деструкції ек-
сергії в компонентах системи з урахуванням дина-
мічних режимів роботи. Для системи теплота хо-
лодопостачання багатофункціональної будівлі по-
казано, що неефективна експлуатація нижчих по 
ходу теплоносія компонентів спричиняє зростання 
деструкції ексергії у попередніх елементах (котли, 
тепловий насос). В дослідженнях використовува-
лося рівняння ексергетичного балансу з урахуван-
ням акумуляції ексергії. 

Автори [6] пропонують стратегію керування 
системи опалення, вентиляції та кондиціонування 
на основі ексергетичного підходу. Показано, що 
критерії ексергетичного аналізу є ефективними 
для створення алгоритмів та систем керування. 
Запропонована на основі ексергетичного підходу 
система керування тільки для кінцевого споживача 
(приміщення) без врахування всієї системи дає 
можливість скоротити у порівнянні із стратегією 
керування на основі енергетичного (ентальпійно-
го) підходу до 13 % експлуатаційних витрат. За-
стосування на основі ексергетичного підходу кон-
тролера з прогнозним керуванням для об’єкту в 
цілому (з урахуванням джерел та систем передачі 
енергоносіїв) дало можливість зменшити потреби 
в енергоносіях на 23 % у порівнянні із прогнозним 
керуванням, де використовується тільки енергети-
чний баланс об’єкту. В роботі було використано 
динамічну модель ексергетичного аналізу об’єкту. 

Автори [7] відзначають, що стратегія керу-
вання об’єктами теплоенергетики на основі ексер-
гетичного підходу є одним із нових напрямків. 
Показано, що саме реалізація ексергетичного ана-
лізу з урахуванням динаміки режимів роботи дає 
можливість ефективніше вирішувати практичні 
задачі створення та керування такими об’єктами. 
На основі проведеного літературного огляду ро-
биться висновок, що поки що мало наукових робіт 
присвячено динамічному ексергетичному оціню-
ванню теплоенергетичних об’єктів. 

В роботі [8] в якості критерію з оцінювання 
ефективності системи опалення, вентиляції та 
кондиціонування запропоновано використати де-

струкцію ексергії. Показано, що використання 
прогнозного керування та динамічної ексергетич-
ної моделі об’єкта у порівнянні із прогнозним ке-
руванням на основі енергетичного підходу дає 
можливість зменшити деструкцію ексергії на 4 % 
та зекономити більше ніж 12 % енергетичних ре-
сурсів. 

В статті [9] запропоновано контролер, що ба-
зується на застосуванні ексергетичного підходу, і 
призначено для керування парокомпресійного теп-
лового насоса. Для оптимізації роботи установки в 
динамічних режимах роботи застосовано прогно-
зне керування із використанням критеріїв ексерге-
тичної ефективності. Результати моделювання в 
заданих умовах показали, що у порівнянні із за-
стосуванням прогнозного керування на базі суто 
енергетичного підходу, запропонований підхід дає 
можливість підвищити в середньому ексергетич-
ний ККД на 40 %. В основі створення прогнозного 
керування авторами [9] використано рівняння ек-
сергетичного балансу з урахуванням акумуляції 
ексергії. 

Отже, застосування методів ексергетичного 
аналізу для удосконалення керуванням об’єктів 
теплоенергетики загалом та систем опалення, вен-
тиляції й кондиціонування зокрема є актуальною 
науково-практичною задачею. Основою створення 
таких автоматизованих систем керування є розро-
блення та реалізації математичних та 
комп’ютерних моделей ексергетичного аналізу з 
урахуванням динаміки роботи об’єкта, де має міс-
це акумулювання речовини, енергії та ексергії. 
 

Формулювання цілей статті 
 

Метою даної роботи є оцінювання впливу на-
копичення ексергії в баках-акумуляторах під час 
перехідних процесів на результати розрахунку 
ексергетичних показників. 
 

Виклад основного матеріалу 
 

Загальний вигляд рівняння ексергетичного 
балансу контрольного об’єму з урахуванням аку-
муляції ексергії має вигляд: 
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сергія вхідного та вихідного теплового потоку від-
повідно, Вт; ( ) ( )tWtW

outin wcvwcv ,, ,  – ексергія роботи 
на вході та виході із контрольного об’єму відпо-

відно, Вт; ( ) ( )tEtE joutiin ,, ,  – ексергія потоку речо-
вини на вході та виході із контрольного об’єму 
відповідно, Вт; ( ) dttdEcv  – швидкість зміни ек-
сергії, що накопичується в контрольному об’ємі, 
Вт. 
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Рис. 1 – Ексергетичний баланс компонента під час динамічних процесів [5] 
 

Графічне представлення ексергетичного ба-
лансу контрольного об’єму під час динамічних 
процесів наведено на рис. 1 [5]. Бачимо, що у ви-
падку, коли в контрольному об’ємі має місце на-
копичення певної кількості ексергії, то 

( ) 0>dttdEcv . В даному випадку ця частина від-
носиться до ексергії продукту. Якщо 

( ) 0<dttdEcv , то уже закумульована раніше в ко-
нтрольному об’ємі ексергія використовується для 
отримання ефекту та є ексергією палива. Отже, 
врахування в рівнянні (1) доданку ( ) dttdEcv  дає 
можливість коректно розрахувати ексергетичні 
показники. 

Ексергетичний аналіз передбачає, зокрема, 
визначення таких показників як ексергія палива, 
ексергія продукту, деструкція  ексергії,  ексергети- 

чний ККД. Для розрахунку відповідного ексерге-
тичного показника за певний період необхідно 
проінтегрувати відповідні складові рівняння (1). У 
випадку нехтування акумуляції ексергії в контро-
льному об’ємі останній доданок правої частини 
рівняння (1) необхідно прирівняти до нуля. 

Особливістю систем теплозабезпечення бу-
динків є те, що через вплив погодно-кліматичного 
фактору вони працюють у змінних (динамічних) 
режимах, і характеризуються значною інерційніс-
тю. 

Ексергію палива, що споживається в баці-
акумуляторі за певний період (від моменту часу 1t  
до 2t ) та ексергію продукту, що генерується в ба-
ці-акумуляторі за цей же період, пропонується 
визначати за формулами: 
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де ( ) ( ) ( ) ( )tEtEtEtE coldoutcoldinhotouthotin ,,,, ,,,  – 
ексергія потоку гарячого теплоносія на вході та 
виході із бака-акумулятора та ексергія потоку хо-
лодного теплоносія на вході та виході із бака-
акумулятора відповідно, Вт; 

( )tdE hotcv, , ( )tdE coldcv,  – кількість закумульо-
ваної в контрольному об’ємі ексергії за елемента-
рний проміжок часу зі сторони гарячого та холод-
ного теплоносія відповідно. 

У свою чергу ексергія відповідного потоку (в 
загальному випадку позначається індексом X) ви-
значається за формулою: 

( ) ( ) ( )( ) ( )( )[ ],,00,0 XXXXXX stsThthtGtE −−−= (4) 

де XG  – масова витрата потоку, кг/сек; 
( ) XX hth ,0,  – ентальпія потоку із заданими 

параметрами та параметрами навколишнього сере-
довища (в дослідженнях прийнято, що температу-
ра та тиск навколишнього середовища відповідно 
рівні 25 °С та 0,1 МПа) відповідно, кДж/кг; 

( ) XX sts ,0,  – ентропія потоку із заданими па-
раметрами та параметрами навколишнього середо-
вища відповідно, кДж/(кг∙К); 

0T  – температура навколишнього середови-
ща, К. 

Кількість закумульованої в контрольному 
об’ємі ексергії можна визначити за формулами: 
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де pc  – питома масова ізобарна теплоємність 
теплоносія, Дж/(кг∙К); 

coldhot MM ,  – маси акумулюючих ємностей 
контрольного об’єму відповідно зі сторони гарячо-
го та холодного теплоносіїв, кг; 

inithotfinhot TT ,, ,  – температури акумулюючої 
ємності зі сторони гарячого теплоносія у стаціона-
рних режимах відповідно після та до нанесення 
збурення, К; 

initcoldfincold TT ,, ,  – температури акумулюючої 
ємності зі сторони холодного теплоносія  у  стаці-
она- 

рних режимах відповідно після та до нанесення 
збурення, К. 

Ексергетичний ККД бака-акумулятора за пе-
ріод часу від моменту 1t  до 2t  пропонується ви-
значати за формулою: 

 

( )

( )∫

∫
=ε −

2

1

2

1
21 t

t
F

t

t
P

dttE

dttE

. (7) 

Деструкцію ексергії в баках-акумуляторах за 
цей же період часу можна визначати за формулою: 

( ) ==−= ∫−−−

2

1

21,21,21,

t

t
DPFD dttEEEE  

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )∫∫∫∫∫∫ −−+−−=
2
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1

2

1

2

1
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t
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t

t
hotcv

t

t
coldin

t

t
coldout

t

t
hotout

t

t
hotin tdEtdEdttEdttEdttEdttE . (8) 

У випадку нехтування акумуляції ексергії в 
контрольному об’ємі у формулах (2), (3) та (8) до-

данки ( )∫
2

1

,

t

t
hotcv tdE  та ( )∫

2

1

,

t

t
coldcv tdE  необхідно при-

рівняти до нуля. 
Визначимо похибку з розрахунку відповідно-

го ексергетичного показника з та без врахування 
акумуляції ексергії за формулою: 

 %100⋅
′
′′−′

=γ
Y

YY , (9) 

де YY ′′′,  – значення відповідного ексергетичного 
показника (ексергії палива, ексергії продукту, де-
струкції ексергії та ексергетичного ККД) за про-
міжок часу від моменту часу 1t  до моменту часу 

2t  відповідно з та без урахування акумуляції ек-
сергії в контрольному об’ємі. 

Для дослідження перехідного процесу було 
створено спрощену математичну модель, де зок-
рема передбачено ідеальне переміщування тепло-
носіїв [10]: 

 ( ) ( )[ ] ( )[ ]coldinpcoldhotinphotp TtTcGtTTcG
dt

tdTcM ,, −⋅⋅−−⋅⋅=⋅⋅ , (10) 

де M – маса акумулюючої ємності, яка повністю 
віднесена до холодного теплоносія, тобто прийня-
то, що MMM coldhot == ,0 , кг; 

( )tT  – температури теплоносіїв, що знахо-
диться в баці, та виходять з нього, і є функцією 
часу, К; 

hotincoldin TT ,, ,  – відповідно температура холо-
дного та гарячого теплоносія на вході в бак-
акумулятор, К; 

hotcold GG ,  – відповідно витрата холодного та 
гарячого теплоносія, кг/сек. 
  

 
Рис. 2 – Розрахункова схема бака-акумулятора 

 

 

Вісник Національного технічного університету «ХПІ». Серія: Енергетичні 
та теплотехнічні процеси й устаткування, № 1(3)’2020 45 



 ISSN 2078-774X (print), ISSN 2707-7543 (on-line) 
 

 
Рис. 3 – Графіки зміни температур теплоносіїв у баці-акумуляторі під час реалізації перехідного процесу 
 

 
а 

 
б 

Рис. 4 – Залежність похибки γ від відношення витрат hotcold GG  у випадку розрахунку: 
а – ексергії продукту та ексергетичного ККД; б – деструкції ексергії 
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Обговорення результатів 
 

В роботі досліджено ексергетичні характери-
стики для баків-акумуляторів з акумулюючими 
об’ємами 1000 м3, 1500 м3. Теплоносієм є вода. 
Температура холодного теплоносія на вході в бак-
акумулятор coldinT ,  рівна 25 °С, а температура га-
рячого теплоносія на вході в бак-акумулятор 

hotinT ,  становила 60 °С, 80 °С та 90 °С. Витрата 

гарячого теплоносія hotG  змінювалася в межах 
0,1…1,8 кг/сек, а холодного – в межах 
0,1…0,3 кг/сек. Досліджувалося включення режи-
му одночасного зарядження бака-акумулятора та 
споживання енергії. 

Математичну модель дослідження ексергети-
чних характеристик об’єкту реалізовано в середо-
вищі Matlab. Приклад змін температур гарячого та 
холодного теплоносіїв у перехідному процесі на-
ведено на рис. 3. Із рис. 3 бачимо, що для заданих 
умов час перехідного процесу transt  триває приб-
лизно 7000 секунд. В дослідженнях ексергетичні 
показники визначалися для періоду перехідного 
процесу (тобто 01 =t , а transtt =2 ). 

Враховуючи прийняте припущення – а саме 
те, що 0=hotM , похибка γ з розрахунку ексергії 
палива відсутня. На рис. 4,а наведено графік зале-
жності похибки γ з розрахунку ексергії продукту 
та ексергетичного ККД від відношення витрати 
холодного теплоносія до гарячого ( hotcold GG ). 
Бачимо, що дана похибка не залежить від прийня-
тих в дослідженнях об’ємів баків та початкових 
температур теплоносіїв. Із зменшенням відношен-
ня hotcold GG  до значення 0,06 похибка із розра-
хунку ексергії палива та ексергетичного ККД без 
урахування накопичення досягає 84 %. Якщо 

0,2=hotcold GG , то дана похибка зменшується до 
28 %. 

Графік залежності похибки γ з розрахунку де-
струкції ексергії залежно від відношення витрат 

hotcold GG  наведено на рис. 4,б. Видно, що так 
само, як і у попередньому випадку, похибка γ за-
лежить від відношення витрат холодного та гаря-
чого теплоносія, але практично не залежить від 
об’ємів баків та початкових температур теплоносі-
їв. Із рис. 5 видно, що зі зменшенням відношення 

hotcold GG  до значення 0,06 похибка із розрахунку 
деструкції ексергії у випадку неврахування нако-
пичення досягає 130 %. Якщо відношення 

hotcold GG  зменшується, то і похибка зменшуєть-
ся, досягаючи значення 10 % у випадку, коли 

0,2=hotcold GG . 
Такі досить суттєві значення похибок при ві-

дповідних умовах можуть призвести до неточнос-

тей в дослідженнях динаміки баків-акумуляторів 
на основі ексергетичного підходу, в тому числі у 
випадку застосування цього підходу у створені 
автоматизованих систем керування. 
 

Висновки 
 

1 В роботі, на прикладі бака-акумулятора як 
компонента системи теплозабезпечення, показано 
доцільність врахування накопичення ексергії в 
контрольному об’ємі під час перехідних процесів 
для оцінювання ексергетичних показників. 

2 Для заданих параметрів об’єкту визначено, 
що після нанесення ступеневого збурення, а саме 
включення режиму одночасного зарядження бака-
акумулятора та споживання енергії, через невра-
хування накопичення ексергії, похибка в розраху-
нку таких ексергетичних показників як ексергіії 
палива та ексергетичного ККД може досягати 
80 %, а у випадку оцінювання деструкції ексергії – 
130 %. 

3 З’ясовано, що дані похибки залежать від ві-
дношення витрат холодного та гарячого теплоносі-
їв і зменшуються із збільшенням цього відношен-
ня, але практично не залежать від прийнятих у 
дослідженнях об’ємів баків та початкових темпе-
ратур теплоносіїв. 

4 Врахування накопичення ексергії у контро-
льному об’ємі під час динамічних процесів буде 
реалізовано в наступних задачах створення систем 
автоматизованого керування на основі ексергетич-
ного підходу. 
 

Подяка 
 

Стаття підготовлена в рамках виконання про-
екту «Розроблення техніко-технологічних схем та 
систем керування теплозабезпечення населених 
пунктів на основі термодинамічних підходів» (но-
мер державної реєстрації НДР 0120U102168). 
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О. П. АВДЄЄВА, О. П. УСАТИЙ, І. А. ПАЛЬКОВ, С. А. ПАЛЬКОВ, О. І. ІЩЕНКО 
 
ЗАСТОСУВАННЯ КОМПЛЕКСНОЇ МЕТОДОЛОГІЇ ДЛЯ ОПТИМІЗАЦІЇ ПРОТОЧНИХ 
ЧАСТИН ПАРОВИХ ТУРБІН 

 
В статті викладено ефективність застосування комплексної методології при модернізації існуючих проточних частин парових тур-
бін. Наведена методологія дозволяє збільшити абсолютний ККД на 0,83 %, а потужність турбіни на 1,87 % за рахунок використан-
ня об’єктно-орієнтованого підходу. Використання рекурсивного обходу різних рівнів оптимізації задля обміну інформацією між 
об’єктами дозволяє знайти оптимальне рішення для великої кількості конструктивних параметрів. 

Ключові слова: парова турбіна, ефективність, оптимізація, проточна частина, ККД. 
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ПРИМЕНЕНИЕ КОМПЛЕКСНОЙ МЕТОДОЛОГИИ ДЛЯ ОПТИМИЗАЦИИ ПРОТОЧНЫХ 
ЧАСТЕЙ ПАРОВЫХ ТУРБИН 

 
В статье изложена эффективность применения комплексной методологии при модернизации проточных частей паровых турбин. 
Приведенная методология позволяет увеличить абсолютный КПД на 0,83%, а мощность турбины на 1,87% за счет использования 
объектно-ориентированного подхода. Использование рекурсивного обхода различных уровней оптимизации для обмена информа-
цией между объектами позволяет найти оптимальное решение для большого количества конструктивных параметров. 

Ключевые слова: паровая турбина, эффективность, оптимизация, проточная часть, КПД. 
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APPLICATION OF A COMPREHENSIVE METHODOLOGY TO OPTIMIZE THE FLOW 
PATHS OF STEAM TURBINES 

 
The article describes the effectiveness of the application of a comprehensive methodology in the modernization of the flow paths of steam 
turbines. The paper considers two approaches to optimizing the flow path of steam turbines. The first approach is based on the independent 
optimization of individual turbine objects: nozzle steam distribution system, high, medium and low pressure cylinders. The second approach 
was to comprehensively optimize the entire flow path of steam turbines. The studies have shown the advantages of applying the second ap-
proach to the optimization of powerful steam turbines, which consist in increasing the efficiency of the turbine by taking into account the 
mutual influence of the turbine objects during complex optimization. The above methodology makes it possible to increase the absolute 
efficiency by 0.83 %, and the turbine power by 1.87 % due to the use of an object-oriented approach. The use of recursive traversal of vari-
ous optimization levels for information exchange between objects allows finding an optimal solution for a large number of design parame-
ters. 

Key words: steam turbine, efficiency, optimization, flow path, efficiency. 
 

Вступ 
 

Світова потреба в електроенергії зростає ко-
жного року. Тому у всьому світі завжди шукають 
нові можливості збільшити кількість енергії, що 
видобувається. В останні роки перевагу віддають 
відновлюваній енергетиці та модернізації існую-
чих турбін. Модернізація полягає як у зміні робо-
чого тіла так і у зміні конструкції проточних час-
тин. Тому створення нових методологій, програм-
них комплексів для розробки та модернізації існу-
ючого парку турбін є актуальною задачею в енер-
гетиці. В цьому напрямку існує вже досить багато 
робіт, більшість яких присвячена вдосконаленню 
окремих елементів проточної частини турбін [1–2], 
в яких використовуються різні методи і алгорит-
ми: генетичний алгоритм [3], сурогатне моделю-
вання [4, 5], алгоритм бджолиної сім’ї [6], методи 
теорії планування експерименту [7]. Подальший 
пошук резервів підвищення ККД парових турбін 
можливий тільки при наявності потужних обчис-
лювальних технологій поряд з новими методами і 
підходами, реалізованими в рамках сучасних сис-
тем автоматизованого проектування (САПР). 
 

Мета роботи 
 

Мета роботи полягає у визначенні підходу, 
який необхідно застосовувати при оптимізації 
складних технічних систем, таких як парова турбі-
на, з метою підвищення її ефективності. 
 

Постановка задачі 
 

На даний момент існує безліч методів, алго-
ритмів пошуку оптимального рішення, а також 
велика кількість програмних комплексів [4, 5 та 
ін.]. Не виняток і програмний комплекс САПР 
«Турбоагрегат», орієнтований на пошук оптима-
льного вирішення складних технічних систем 
(СТС). Завдання оптимального проектування такої 
системи з урахуванням обмежень і нерівностей в 
загальному вигляді можна представити таким чи-
ном: 

 
( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )( )
,,

,,,

,,,max

maxminmaxmin

кк2к1

кккк

∞<≤≤∞<≤≤

∈∈=

VVXX

n

optopt

NVNNXN
xYxYxYY

VxvXxxYxY







(1) 

де Y


 – вектор цільових функцій; кx


 – вектор 
конструктивних параметрів; v


 – вектор функціо-
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нальних обмежень; V, X – області існування функ-
ціональних і конструктивних обмежень; 

( )maxmin,VN , ( )maxmin,XN  – кордони областей існу-
вання відповідних обмежень. Рішення (1) – це екс-
тремум цільової функції, що задовольняє обме-
женням. Загальновідомим фактом є те, що СТС в 
основному являють собою або ієрархічно структу-
ровані конструкції, або різні схематичні рішення, в 
яких елементи схеми також можуть мати свою 
власну структуру. Тому для вирішення завдання 
(1) СТС потрібні відповідні методології, методи і 
алгоритми. Одна з методик пошуку оптимальної 
конструкції проточної частини турбоагрегату за-
пропонована в [8], де описано трирівневий блочно-

ієрархічний підхід до оптимізації циліндра турбі-
ни. Недоліком такого підходу є відсутність враху-
вання роботи регулюючої системи спільно з ін-
шою проточною частиною. Це стало основою для 
розробки методології комплексної оптимізації 
проточної частини потужних парових турбін з ви-
користанням об’єктно-орієнтованого підходу [9]. 
Дана методика універсальна для СТС і використо-
вувалася при отриманні результатів оптимізації 
турбіни К-310-240, наведених в даній статті. 

В якості об’єкту дослідження візьмемо про-
точну частину турбіни К-310-240 виробництва 
АТ «Турбоатом». На рис. 1 розглянемо структуру 
розглянутого об’єкта з точки зору об’єктно-
орієнтованого підходу. 

 
Рис. 1 – Схема проточної частини турбіни К-310-240: 

1 – запірна арматура (СПР); 2 – запірний клапан лінія (СПР); 3 – коробка з регулюючими клапанами 
(СПР); 4 – сегментні трубопроводи (СПР); 5 – сегменти регулюючого ступеня (СПР); 6 – вирівнююча 

камера (ВК); 7 – циліндр високого тиску (Циліндр); 8 – промперегрів (Циліндр); 9 – циліндр середнього 
тиску (Циліндр); 10 – циліндр низького тиску (Циліндр) 

 
Елементи, що становлять конструкцію, мож-

на розділити на три об’єкти за своїм призначен-
ням. Перший об’єкт – це «сопловий паророзподіл» 
(СПР), яке включає в себе запірний клапан, зворо-
тний трубопровід, коробку з регулюючими клапа-
нами, сегменти трубопроводів і регулюючу сту-
пень (сегменти регулюючого ступеня). До другого 
об’єкту можна віднести ланку між СПР і рештою 
проточної частини – зрівняльної камерою (ВК), 
яка призначена для вирівнювання потоку на вході 
в перший ступінь циліндру високого тиску. Третій 
об’єкт – «Циліндр» – включав циліндри високого, 
середнього та низького тиску (ЦВТ, ЦСТ, ЦНТ). 
Кожен з об’єктів, крім другого, можна розділити 
на підлеглі йому об’єкти. Поділ на підрівні можна 
проводити до тих пір, поки не буде визначено 
найпростіший об’єкт оптимізації. 

Математичні моделі об’єктів різного рівня, 
які використовуються в програмному комплексі, 
наведені в інших попередніх роботах. Пропонова-
на структура рішень задачі оптимізації реалізована 
таким чином, що можна вирішити задачу оптимі-
зації всього об’єкта (потужна парова турбіна) і 
його окремих частин (СПР, ЦВТ, ЦСТ, ЦНТ, ок-
рема ступень, окрема лопатка і ін.). 

В якості методу пошукової оптимізації в під-
системі оптимізації використовуються псевдови-
падкові послідовності чисел LPτ. На рівнях опти-
мізації при пошуку оптимальних рішень для кож-
ної точки з безлічі точок послідовності LPτ обчис-
люється формальна макромодель (ФММ) функці-

ональних обмежень. Отже, для точок, що задово-
льняють цим обмеженням, обчислюється ФММ 
критеріїв якості. Даний алгоритм оптимізації до-
зволяє вирішувати багатокритеріальні задачі з ви-
користанням згортки векторного критерію якості. 
Застосовуючи згортку критеріїв запропонованого 
методу при вирішенні задач оптимізації для різних 
комбінацій вагових коефіцієнтів, ми знаходимо 
точки, найбільш віддалені від початку координат, 
отримуючи таким чином набір незмінених рішень, 
відповідних фронту Парето. Алгоритм побудова-
ний таким чином, що при виборі оптимального 
рішення беруть участь як рішення, отримані в 
процесі обчислень, розрахунок експериментальної 
математичної моделі, так і п’ять кращих рішень з 
використанням пошуку LPτ. Програмний ком-
плекс САПР «Турбоагрегат» реалізований на 
принципах єдиного інтегрованого інформаційного 
простору і передбачає ієрархічно структурований 
формат опису інформаційних моделей оптималь-
них об’єктів проектування. За запропонованою 
методикою оптимального проектування проточної 
частини потужних парових турбін в САПР «Тур-
боагрегат» створений вищий рівень «Турбіна». 
 

Результати досліджень 
 

Оптимізація проточної частини турбіни 
К 310-240 проводилася за двома підходами. 

Перший підхід – незалежна оптимізація ок-
ремих об’єктів турбіни: системи СПР (діаметри 
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регулюючих клапанів (dк РК); кількість соплових 
каналів в кожному сегменті (zск); середній діаметр 
регулюючого ступеня (dс РС); довжина соплової 
лопатки регулюючого ступеня (lc РС); ефективний 
кут виходу з соплової решітки регулюючого сту-
пеня (α1е РС); ефективний кут виходу з робочої ре-
шітки регулюючого ступеня (β2е РС), ЦВТ (ефекти-
вний кут виходу потоку з направляючого апарату 
всіх ступенів тиску (α1е), крім першої; ефективний 
кут виходу потоку з робочого колеса всіх ступенів 
тиску (β2е); кореневий діаметр і висота лопатки 
направляючого апарату першого ступеня тиску 
(dк ЦВТ, lc ЦВТ), ЦСТ (такі ж параметри, як і в ЦВТ), 
ЦНТ (ефективний кут виходу потоку з направляю-
чого апарату другого ступеня тиску (α1е); ефекти-
вний кут виходу потоку з робочого колеса ступе-
нів тиску (β2е) перших двох ступенів тиску; коре-
невий діаметр направляючого апарату першого 
ступеня тиску (dк ЦВТ) з подальшим розрахунком, 
враховуючи роботу вирівнюючої камери (ВК). 

Таким чином, для кожного оптимизуємого 
об’єкту вирішувалося чотири задачі: «прототип» – 
розрахунок прототипу; «η» – оптимізація за кри-
терієм якості ККД оптимізуємого об’єкту; «N» – 
оптимізація за критерієм якості потужність опти-
мізуємого об’єкту; «η + N» – оптимізація по цільо-
вої функції, до складу якої входить критерій якості 
ККД і критерій якості потужність оптимізуємого 
об’єкта в рівних вагових частках. 

В ході оптимізації проточної частини парової 
турбіни К-310-240 виявлено, що при розрахунку 
загальної системи рівнянь можуть виникати варіа-
нти, в яких пропускна здатність турбіни не відпо-
відає заданої, незважаючи на те, що при окремій 
оптимізації об’єктів турбіни витримувалися Р0

*, 
Р2, G. Для забезпечення пропуску заданої витрати 
коректуються діаметр та висота соплової лопатки 
регулюючого ступеня. 

Приріст інтегральних характеристик турбіни, 
отриманий за рахунок: підвищення ефективності 
соплової та робочої решіток регулюючого ступеня; 
зменшення дросельних втрат на регулюючих кла-
панах; зміни розподілу теплоперепаду між ступе-
нями ЦВТ, ЦСТ, ЦНТ; зменшення прикореневих і 
радіальних перетікань в решітках ЦВТ, ЦСТ, ЦНТ; 
збільшення ефективності соплових і робочих ре-
шіток ЦВТ, ЦСТ, ЦНТ. 

Другий підхід – комплексна оптимізація про-
точної частини турбіни. На першому рівні «Турбі-
на» оптимізуються: діаметри регулюючих клапа-
нів (dк РК); кількість соплових каналів в кожному 
сегменті (zск); середній діаметр регулюючого сту-
пеня (dс РС); довжина соплової лопатки регулюючої 
ступені (lc РС); кореневий діаметр направляючого 
апарату першого ступеня тиску ЦВТ, ЦСТ і ЦНТ 
(dк ЦВТ, dк ЦСТ, dк ЦНТ); висота лопатки направляючо-
го апарату першого ступеня тиску ЦВТ і ЦСТ 
(lc ЦВТ, lc ЦСТ). 

На другому рівні «СПР» і «Циліндр» оптимі-
зується: ефективні кути виходу з усіх соплових і 
робочих решіток за винятком ефективних кутів 
виходу із соплових решіток перших ступенів цилі-

ндрів, що забезпечують пропускну спроможність 
циліндрів. 

Для першого рівня оптимізації обрані наступ-
ні функції цілі: абсолютний ККД, потужність тур-
біни і в рівних вагових частках абсолютний ККД і 
потужність турбіни. На другому рівні «Циліндр» 
оптимізації для ЦВТ, ЦСТ і ЦНТ оптимізація здій-
снюється по тих же функціях цілі, як і в першому 
підході. Оптимізація на рівні «СПР» проводилася 
за трьома цільовими функціями: ККД регулюючо-
го ступеня; потужність регулюючого ступеня; 
ККД і потужність регулюючого ступеня в рівних 
вагових частках. Проведені дослідження показали, 
що проточну частину потужної парової турбіни 
доцільно оптимізувати по двокритеріальній цільо-
вій функції. В табл. 1 наведено порівняльний ана-
ліз інтегральних характеристик за двома підхода-
ми. 

Таблица 1 – Порівняння інтегральних 
характеристик турбіни К-310-240, 

отриманих за допомогою двох підходів 

Параметр 
Результати розрахунків 
Прото-

тип 
1-й 

підхід 
2-й 

підхід 
Абсолютний ККД циклу ηа 0,4441 0,4510 0,4524 
Приріст абсолютного ККД 
циклу ∆ηа, % 0 0,65 0,83 

Потужність турбіни N, МВт 330,577 335,2 336,76 
Приріст потужності ∆N, МВт 0 4,638 6,179 
 

Виходячи з наведених даних (табл. 1), визна-
чено, що другий підхід, заснований на розробленій 
методології об’єктно-орієнтованої комплексної 
оптимізації проточної частини парових турбін реа-
лізованої в САПР «Турбоагрегат», такого складно-
го об’єкта як потужна парова турбіна, найбільш 
ефективний. Такий підхід дає приріст потужності 
турбіни в порівнянні з прототипом на 1,87 % і 
приріст абсолютного ККД циклу на 0,83 %, що 
відповідно сприяє економії паливних ресурсів. З 
порівняльного аналізу значень ККД об’єктів тур-
біни, отриманих різними підходами, по відношен-
ню до прототипу та приросту потужності об’єктів 
турбіни видно, що використання першого підходу 
при оптимізації турбіни призводить до значного 
збільшення значення ККД регулюючого ступеня. 
Незважаючи на це абсолютний ККД турбіни вище 
при використанні другого підходу оптимізації на 
0,18 % по відношенню до першого підходу. Істот-
ний приріст потужності турбіни, при використанні 
другого підходу в порівнянні з першим, в основ-
ному отриманий за рахунок поліпшених показни-
ків ЦВТ. Потужність ЦВТ, отримана по другому 
підходу перевищує майже в два рази теж значення, 
отримане по першому підходу. Таким чином, про-
ведені дослідження показали переваги застосуван-
ня другого підходу до оптимізації потужних паро-
вих турбін, які полягають у підвищенні ефектив-
ності турбіни за рахунок обліку взаємного впливу 
об’єктів турбіни при комплексної оптимізації. Цей 
висновок підтверджується зміною теплоперепаду в 
основному першої і останньої ступенів ЦСТ при 
різних підходах оптимізації. 
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Висновки 
 

Запропонований об’єктно-орієнтований під-
хід до комплексної оптимізації проточної частини 
потужної турбіни, реалізований в САПР «Турбоаг-
регат», показав свою ефективність на прикладі 
турбіни К-310-240. Вперше виявлено та оцінено 
взаємний вплив турбінних об’єктів на її оптималь-
ні характеристики. Застосування універсальної 
методики СТС показало свою ефективність при 
багаторівневої і багатокритеріальної оптимізації 
турбіни К-310-240 в складі, що включає різні типи 
об’єктів. В результаті комплексної оптимізації цієї 
турбіни її потужність була збільшена на 6,179 МВт 
(~ 1,87 %), а приріст абсолютного ККД циклу 
склав 0,83 % щодо прототипу. 
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КАФЕДРІ ТУРБІНОБУДУВАННЯ НТУ «ХПІ» 90 РОКІВ! 
 

Засновник кафедри турбінобудування та її перший 
завідувач – В.М. Маковський, випускник 1894 року Ха-
рківського технологічного інституту (у теперішній час 
НТУ «ХПІ»), заслужений проф. УРСР, д.т.н. Під його 
керівництвом створена перша в світі високотемператур-
на газова турбіна для роботи на продуктах підземної 
газифікації вугілля, в якій було впроваджено водяну 
систему охолодження ротора і проточної частини. 

У 1941 році кафедру очолив Я.І. Шнеє, д.т.н., який 
з 1930 року працював головним конструктором ХТГЗ і 
за сумісництвом – доц. кафедри. За його безпосереднь-
ою участю виготовляється перша у СРСР парова турбіна 
потужністю 50 МВт, розробляються проекти парової 
турбіни потужністю 100 МВт та високотемпературної 
газової турбіни потужністю 50 МВт (ГТУ-50-800), ство-
рено проблемну і галузеву науково-дослідні лабораторії 
кафедри. Всесвітнє визнання одержали досягнення щодо 
останніх ступенів граничної довжини потужних парових 
турбін. У 1971 році захистила дисертацію д.т.н. 
М.Є. Левіна – перша випускниця кафедри турбінобуду-
вання (1932), наукові досягнення якої були визнані ви-
датними на державному рівні СРСР, а також Ю.М. Ма-
цевитий – у теперішній час академік НАН України. 

З 1977 року кафедрою завідував В.М. Капінос, 
д.т.н., лауреат Державної премії УРСР в галузі науки і 
техніки (1979), під керівництвом якого вперше у вітчиз-
няній теплофізиці виконано фундаментальний комплекс 
досліджень проблем теплообміну в парових і газових 
турбінах на основі теоретичних та експериментальних 
підходів. Захищають дисертації д.т.н. визнані у галузі 
енергомашинобудування вчені В.М. Пономарьов (1978), 
А.В. Бойко (1983), А.В. Гаркуша (1983), Ю.В. Гре-
чаніченко (1986) та А.Ф. Слітенко (1987). 

А.Ф. Слітенко керував кафедрою з 1989 по 2003 
рік, д.т.н. Він очолював роботи щодо розробки ро-
зрахункових методів визначення граничних умов тепло-
обміну в проточних частинах газових турбін, які у те-
перішній час використовуються практично на всіх га-
зотурбобудівних підприємствах і підприємствах 
авіаційного моторобудування країн СНД. 

Захищають дисертації д.т.н. В.В. Рухлинський 
(1990) та Ю.Л. Хрестовий (1992). 

У 1995 р. А.В. Гаркуша став засновником нового 
напрямку діяльності науковців кафедри – виконання 
теоретичних та експериментальних досліджень енерге-
тичних газових турбін та реактивних двигунів різного 
призначення у кооперації з провідними світовими ком-
паніями, такими як «САМСУНГ», «ХЮНДАЙ» 
(Південна Корея) та «ДЖЕНЕРЕЛ ЕЛЕКТРИК» (США). 

З 2004 по вересень 2018 року очолював кафедру 
А.В. Бойко, д.т.н., лауреат Державної премії України в 
галузі науки і техніки (1992), який є засновником нового 
напрямку в теорії турбомашин – оптимального проекту-
вання турбін. 

У теперішній час завідує кафедрою турбінобуду-
вання д.т.н., лауреат Державної премії України в галузі 
науки і техніки (2019) О.П. Усатий. На кафедрі працю-
ють чотири проф. – д.т.н. О.І. Тарасов, д.т.н., лауреат 
Державної премії України в галузі науки і техніки (2009) 
В.П. Суботович і к.т.н. Ю.О. Юдін та к.т.н. О.О. Литви-
ненко; три доц. – к.т.н. О.В. Лапузін, І.О. Михайлова та 
О.П. Авдєєва, а також ст. викл. С.П. Науменко; та учбо-

во-допоміжний персонал: зав. учбов. лаб. Н.М. Кисельо-
ва, чотири інжери I категорії В.О. Кудлай, А.А. Полич, 
О.В. Безпалова, О.В. Омельяненко, а також нач. бюро 
Т.О. Гайдамашко. 

Наукова школа кафедри турбінобудування має три 
наукових напрями. Першим науковим напрямом – оп-
тимальне проектування проточних частин турбомашин – 
керує завідувач кафедри О.П. Усатий. За цим напрямом 
ведуться роботи з розробки системи автоматичного про-
ектування «Турбоагрегат», особливостями якої є на-
явність єдиного універсального інформаційного просто-
ру для всіх об'єктів, частин і елементів турбоагрегату, а 
також можливість отримання оптимальних рішень на 
всіх рівнях проектування, зокрема з урахуванням ре-
жимів експлуатації. Другий науковий напрям – аероди-
намічне вдосконалення елементів проточної частини 
турбомашин на основі теоретичних та експерименталь-
них досліджень – очолює проф. В.П. Суботович. Запро-
поновано нову концепцію експериментальних до-
сліджень потужних, швидкообертальних та високотем-
пературних турбін в умовах аеродинамічної лабораторії. 
Створено якісно нові методи розв’язування прямої, 
гібридної та оберненої аеродинамічних задач теорії 
решіток з метою їх використання для оптимального 
проектування лопаток. У практиці вітчизняного турбіно-
будування обернена задача теорії решіток використовується 
вперше. Третім науковим напрямом – створення систем 
охолоджування високотемпературних газових турбін – 
керує проф. О.І. Тарасов. Розробляються нові підходи до 
створення систем охолоджування високотемпературних 
газових турбін, зокрема на основі застосування нетра-
диційних холодоагентів. Нові системи охолоджування 
дозволяють підвищити початкову температуру газу 
більш ніж на 10 %, що істотно поліпшує ефективність 
газотурбінних установок. 

Кафедра турбінобудування НТУ «ХПІ» – потуж-
ний експериментальний науково-дослідний комплекс із 
вивчення газодинамічних та теплофізичних процесів у 
турбомашинах, який постановою Кабінету Міністрів 
України від 27 грудня 2006 року внесений до Державно-
го реєстру наукових об’єктів, що становлять національ-
не надбання. 

До нього входять потужна компресорна станція 
(два відцентрові нагнітачі потужністю 700 та 800 кВт, 
два толокових нагнітача потужністю 360 кВт та п’ять 
вітрогінників потужністю 100–120 кВт), три повітряні 
турбіни, сімь багатофункціональних статичних аероди-
намічних стендів, які використовуються для спільних 
досліджень кафедри турбінобудування з промисловими 
підприємствами. 

За роки педагогічної й наукової роботи кафедра 
випустила близько 4 тисяч інженерів, підготувала 
33 доктора і 117 кандидатів технічних наук, які внесли і 
вносять гідний доробок у розвиток вітчизняного та 
світового турбінобудування. Кафедра пишається своїми 
випускниками – керівниками, головними інженерами і 
генеральними конструкторами промислових 
підприємств, провідними вченими та дослідниками. 
Серед випускників кафедри 15 лауреатів Державної 
премії України в галузі науки і техніки, 3 академіка й 
члена-кореспондента НАН України. 
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