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摘要:为探究透平末级出口流动对燃气轮机排气扩压器性能的影响,获取由透平末级、排气扩压器

和收集器组成的完整系统的气动性能,建立了耦合透平末级的燃气轮机排气扩压器气动性能高保

真分析模型。采用数值求解三维Reynolds-AveragedNavier-Stokes方程和SSTk-ω 湍流模型的方

法,对比研究了不同流量下,排气扩压器的流场结构和静压恢复系数。结果表明:随着进口流量的

降低,排气扩压器内流动分离导致的总压损失增加,排气扩压器静压恢复系数下降。收集器内主要

存在两股旋流,与弯扭段相邻的拐角处涡旋和回流增加了压力损失,降低了静压恢复系数。设计流

量下,排气扩压器非弯扭段静压恢复系数为0.645,110%设计流量下静压恢复系数增加了10.2%;
小设计流量导致排气扩压器总压损失增加,扩压能力降低,50%设计流量下扩压器的静压恢复系数

为-0.059。设计流量大于70%时,透平末级动叶叶顶间隙泄漏射流能够抑制排气扩压器机匣的

分离流动,从而降低总压损失。该研究为考虑透平末级出口流动作用下的燃气轮机排气扩压器气

动性能研究提供了一定的参考。
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Abstract:Toinvestigatetheimpactoftheflowatthelaststageoutletontheperformanceofthe
gasturbineexhaustdiffuserandtoobtaintheaerodynamicperformanceofacompletesystem
composedofthelaststageturbine,exhaustdiffuser,andcollector,thispaperestablishesahigh-
fidelityanalysismodelfortheaerodynamicperformanceofthegasturbineexhaustdiffuser
coupledwiththelaststageturbine.Usingnumericalmethodstosolvethethree-dimensional
Reynolds-averagedNavier-StokesequationsalongwiththeSSTk-ωturbulencemodel,thispaper
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comparestheflowfieldstructureandstaticpressurerecoverycoefficientoftheexhaustdiffuser
underdifferentflowrates.Theresultsindicatethatastheinletflowratedecreases,thetotal
pressurelossduetoflowseparationwithintheexhaustdiffuserincreases,leadingtoareduction
inthestaticpressurerecoverycoefficient.Twomainvorticesexistwithinthecollector;the
vorticesandbackflownearthebendincreasepressurelossandreducethestaticpressurerecovery
coefficient.Atthedesignflowrate,thestaticpressurerecoverycoefficientofthenon-bend
sectionoftheexhaustdiffuseris0.645,whileat110%ofthedesignflowrate,thiscoefficient
increasesby10.2%.Alowerdesignflowrateresultsinincreasedtotalpressurelossandreduced
diffusingcapability,withthestaticpressurerecoverycoefficientat50%ofthedesignflowrate
being-0.059.Whenthedesignflowrateexceeds70%,theleakagejetfromthebladetipofthe
laststageturbinecansuppresstheseparationflowinthediffusercasingandreducetotalpressure
loss.Thispaperprovidesareferenceforstudyingtheaerodynamicperformanceofgasturbine
exhaustdiffusersconsideringtheeffectsoftheflowatthelaststageoutlet.
Keywords:gasturbine;exhaustdiffuser;laststage;aerodynamicperformance;staticpressure

recoverycoefficient

  高端热功转换装备燃气轮机由于其结构紧凑、
功率密度大的特点而广泛应用于发电和动力领域。
透平末级出口余速损失占整个燃气轮机出功的

10%[1],为了充分利用末级余速动能,燃气轮机排气

扩压器的扩张型通道将透平出口的部分动能通过减

速扩压转换为静压,导致透平出口的背压降低,透平

膨胀比增加,进而提高燃气轮机运行功率[2]。燃气

轮机排气扩压器主要有锥形和环形两种形式,环形

扩压器由壳体、机匣以及连接二者的支撑板组成,在
扩压器下游设计收集器可以实现径向排气。

燃气轮机运行时透平末级出口流场的旋流效

应、动叶叶顶间隙泄漏射流导致的排气扩压器进口

非均匀的速度、压力分布和旋流角等对其静压恢复

性能具有显著影响[3]。在扩压器研究中通常关注湍

动能、旋流角等进气条件。Stevens等[4]的研究表

明,扩压器进口湍流度的增加有利于抑制流动分离,
对静压恢复性能的提升可达20%。Desideri等[5]进

一步验证了透平出口湍流有利于抑制排气扩压器内

流动分离的发生,减小流动分离的影响范围,进而提

高排气扩压器的静压恢复能力。排气扩压器进口流

动速度方向通常不是轴向,Vassiliev等[6]采用流场

可视化技术捕捉到了排气扩压器内的流动分离现

象,不同的进气旋流角会导致支撑板附近不同程度

的流动分离。徐自荣等[7]对负旋流角进行了研究,
指出当旋流角由0°变化至-32°时,静压恢复系数先

上升并在-16°附近达到最大值。徐倩楠等[8]基于

改进的流线曲率法发展了一种环形扩压器性能预测

方法,发现当旋流角小于17°时,静压恢复系数随旋

流角的增加而提升。董雨轩等[9]针对PTG10排气

扩压器模型开展了数值研究,当进气预旋较小时,受
康达效应影响,流体流经支撑板时能较好地附着在

支撑板表面,不易产生流动分离。Kumar等[10]对排

气扩压器静压恢复性能进行了实验研究,结果表明

排气扩压器越短,进气旋流对静压恢复性能影响越

显著。支撑板能够使排气扩压器出口的气流偏转为

轴向并且更加均匀,同时增加排气扩压器的安全

性[11],然而受支撑板尾迹流和进气旋流的影响,排
气扩压器的静压恢复系数下降[12]。

在燃气轮机运行过程中,运行工况的变化会影

响上述参数的分布[13-15]。Sultanian等[16]通过实验

和数值研究了某型燃气轮机的气动性能,结果表明

全速无负荷下支撑板下游损失较大,在全速满负荷

下排气扩压器静压恢复性能最强。董雨轩[17]实验

研究了进口速度减小过渡态工况下排气扩压器的气

动性能,测量结果表明静压恢复系数基本不受来流

速度变化的影响。Mimic等[18]采用数值、实验方法

建立了环形排气扩压器静压恢复系数和末级转子载

荷系数、流量系数以及折合转速之间的关系,发现末

级转子载荷、折合转速的增加有利于提升排气扩压

器的静压恢复能力。
针对透平末级和扩压器的耦合系统的研究通常

关注叶顶间隙泄露流对流动分离的影响。动叶叶顶

间 隙 泄 漏 射 流 对 下 游 边 界 层 的 稳 定 有 重 要 影

响[19-20]。Willinger等[21]研究了透平末级叶顶间隙
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泄漏射流对透平及排气扩压器耦合系统的影响,结
果表明,扩压器机匣处的环形射流强度随叶顶间隙

的增大而增强,对静压恢复性能影响较弱,同时不会

降低耦合系统的效率。Babu等[22]研究了3种不同

结构的排气扩压器下机匣处射流对其静压恢复性能

的影响,研究表明存在间隙射流时,初始结构排气扩

压器的静压恢复系数提升了12%,总压损失系数降

低了30%,同时机匣处射流对排气扩压器扩张角增

大引起的流动分离有显著影响。吴飞等[23]通过数

值方法研究了末级动叶叶顶间隙大小对排气扩压器

静压恢复性能的影响,结果表明叶顶间隙在相对叶

高0.5%~1.5%范围内静压恢复系数先增加后降

低。Mihailowitsch等[24]研究了燃气轮机在部分负

荷、设计负荷和过负荷工况时3种间隙尺寸对排气

扩压器气动性能的影响,结果表明,在部分负荷下增

大叶顶间隙会增强流动分离。
针对排气扩压器-收集器系统,Xue等[25]分别

在无支撑板、对称支撑板和翼型支撑板结构下开展

了气动性能的实验研究,实验表明,排气扩压器-收
集器系统的静压恢复性能相较于没有收集器的扩压

器有所下降,但在较低的旋流角下有上升的趋势。

Siorek等[26]研究了进气旋流对排气扩压器-收集器

系统气动性能的影响,结果表明在进气旋流角偏离

支撑板安装角很小时,旋流角对排气扩压器的静压

恢复系数没有明显影响。
目前,多数排气扩压器的研究建立在实验工况

基础上,研究对象仅考虑排气扩压器、排气扩压器-
收集器系统或末级动叶及排气扩压器的耦合系统,
缺少针对实际燃气轮机工况,包含收集器和透平末

级并且考虑叶顶间隙泄露流的排气扩压器气动性能

综合研究。本文通过数值研究,探讨了燃气轮机在

不同运行流量下排气扩压器的气动性能,重点分析

了静压恢复系数的变化规律。

1 计算模型和数值方法

1.1 计算模型

图1给出了某型燃气轮机透平末级和排气扩压

器与收集器的数值分析模型,计算模型的收集器实

现径向单侧排气。非弯扭扩压段与收集器之间由弯

扭通道连接,由于流体在通过弯扭段时存在额外的

流动损失,本文将计算模型分为排气扩压器非弯扭

段、弯扭段及收集器开展分析。表1给出了排气扩

压器非弯扭段及支撑板的无量纲几何参数,H 为末

级动叶高度。
表1 排气扩压器结构几何参数

Table1Geometricalparametersoftheexhaustdiffuser

扩压器非弯扭段参数 数值

轴向长度L·H-1 7.6
进口机匣直径Di·H-1 5.2
进口轮毂直径di·H-1 3.6
出口机匣直径Do·H-1 8.4
出口轮毂直径do·H-1 5.7
支撑板最大厚度t·H-1 0.4

支撑板长度C·H-1 1.7

图1 本文计算模型示意图

Fig.1Computationalmodelschematicofthisstudy

透平末级静叶和动叶均为扭叶片,其中静叶数

为80,动叶数为83,动叶叶顶间隙为4mm。扩压段

轮毂和机匣由6个沿周向均匀分布的直列支撑板连

接,图2给出了采用ICEM 生成的计算模型多块结

构化网格。为满足SSTk-ω 湍流模型对y+<1的

要求,对近壁面网格进行加密。保证边界层网格密

度和第一层网格高度不变,通过等比例地改变节点

数划分了5套计算网格,节点数分别为333万、483
万、656万、956万和1313万。

定义静压恢复系数为

Cp =ps2-ps1
pt1-ps1

(1)

式中:ps1、pt1 分别为排气扩压器进口静压和总压;ps2
为排气扩压器内某截面的静压。当评估排气扩压器

静压恢复性能时,选取排气扩压器出口为该截面。
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图2 本文计算模型多块结构化网格

Fig.2Numericalcomputationmeshofthisstudy

图3给出了不同网格节点数下排气扩压器非弯

扭段出口截面的静压恢复系数。以1313万网格节

点数为基准,通过333万、656万节点数的网格计算

得到的静压恢复系数分别相差4.05%、0.59%。当

节点数大于656万时,静压恢复系数随节点数的增

加基本不变,因此本文采用656万节点数的网格开

展后续数值计算的研究。其中静叶、动叶、排气扩压

器和收集器网格节点数分别为91万、142万、277万

和146万。

图3 不同网格节点数下的静压恢复系数

Fig.3Staticpressurerecoverycoefficientatdifferent

grid-pointnumbers

1.2 数值方法验证

考虑到计算资源以及排气扩压器非弯扭段与收

集器计算域交界面设置,透平末级动静叶采用单通

道周期性计算模型,排气扩压器采用全周模型。将

静叶叶栅通道、排气扩压器和收集器设置为静止域,
动叶叶栅通道设置为旋转域,转速为6000r/min,

其中静叶、动叶以及动叶和排气扩压器计算域之间的

动静交界面为混合平面。采用ANSYSCFX数值求

解三维 RANS方程。计算工质为理想气体,选择

SSTk-ω 湍流模型,动静叶叶栅通道两侧设置为周

期面,壁面设置为光滑绝热无滑移壁面,进口给定总

温及速度方向沿径向方向的分布。设计工况下进口

质量流量为1.698kg/s,收集器出口给定静压为

0.096MPa。本 文 选 择 110%、100%、90%、80%、

70%、60%和50%设计流量共7种工况开展研究。
基于燃气轮机排气扩压器气动性能实验数

据[17]进行数值方法可靠性验证。图4为实验测量

的排气扩压器模型。图5给出了不同进气旋流角φ
下排气扩压器机匣处静压恢复系数的实验数据和数

值计算的对比。数值计算很好地捕捉到了不同旋流

角下支撑板两侧静压恢复系数的分布趋势,但是数

值计算结果较实验值整体偏低。本数值方法高估了

流动分离的周向发展,低估了在高进气旋流角下的

局部静压恢复性能,这与文献[19]实验和数值计算

研究得到的结果一致。

图4 实验测量的排气扩压模型[17]

Fig.4Experimentalmodeloftheexhaustdiffuser[17]

(a)φ=0°
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(b)φ=16°

(c)φ=35°
图5 实验测量和数值计算的排气扩压静压恢复系数对比

Fig.5Comparisonoftheexperimentalandnumericalresults
ofstaticpressurerecoverycoefficientofexhaustdiffuser

2 结果与讨论

2.1 排气扩压器流场

排气扩压器的进气条件是影响支撑板和机匣处

流动分离程度的关键因素。图6给出了不同流量下

排气扩压器进气旋流角的径向分布。随着流量的降

低,主流通道流体速度的轴向分量减小,排气扩压器

的进气旋流角增加,在50%设计工况流量下进气旋

流角最高可达75°。进气旋流角沿径向增加,由于

存在来自透平末级叶顶间隙泄漏射流,排气扩压器

机匣附近流体速度的切向分量较高,进气旋流角增

加,同时受到无滑移壁面的影响,机匣处流体速度的

切向分量减小,在径向相对位置为0.97处形成了进

气旋流角先增后减的分布。随着流量的减小,动叶

叶顶泄露涡的影响范围减小,削弱了对流动周向发

展的抑制,这一分布特征逐渐消失,在50%流量下

机匣处仍具有高旋流角。

图6 不同流量下排气扩压器进气旋流角的径向分布

Fig.6 Radialdistributionofinletflowangleofexhaust
diffuseratdifferentmassflowrates

动叶出口总压分布的线图和云图如图7所示,
叶顶间隙泄露流除了造成旋流角的径向差异,还导

致了非均匀总压分布,可以看到,在叶顶间隙下游存

在受泄漏涡影响的低总压区域和受叶顶间隙泄漏射

流影响的高总压区域。在110%设计流量工况下,总
压沿径向基本不变,受叶顶间隙泄漏射流的影响,在

97%透平末级出口高度附近迅速增加。随着流量的

减少,总压沿径向的增加量逐渐增加,在50%流量下

总压由轮毂的低总压区域向机匣的高总压区域过渡。
大流量下排气扩压器进口的总压分布更加均匀,在排

气扩压器结构不变的条件下,更加均匀的总压分布表

明更高的排气扩压器静压恢复性能。
图8的轴向速度分布反映了上游非均匀流场在

扩压段的发展,受支撑板附近流动分离的影响,速度

分布分布沿周向存在差异。排气扩压器内轴向速度

为-1m/s的等值面示意图如图9所示,流动分离

主要分为支撑板与轮毂之间形成的角区分离和由于

进气旋流导致的支撑板尾迹流分离。在110%设计

流量下支撑板及扩压器壁面未发生明显的流动分

离。当流量小于设计流量工况时,支撑板一侧开始

发生明显的流动分离,在80%设计流量时排气扩压

器非弯扭段出口附近的轮毂壁面存在两个相邻支撑

板流动分离的相互掺混。随着流量的减小,角区分

离区域范围增大并与机匣处的流动分离相互连接,
流动分离由支撑板机匣处的小范围分离逐渐发展为

连接机匣和轮毂的大范围分离,在50%设计流量下

支撑板A侧机匣处的尾迹流分离由机匣向轮毂方

向发展,最终延伸并与收集器内回流区域的涡旋结

构融合成大范围的回流区域。流动分离和支撑板压

缩了排气扩压器有效流通面积,流体得到加速,在分

831



 第8期 闫晨曦,等:耦合透平末级的燃气轮机排气扩压器气动性能研究

 zkxb.xjtu.edu.cn 

离区域和支撑板之间形成高速流动区域。支撑板沿

周向呈周期性分布,高速流动区域与流动分离形成

的低速区域同样沿周向交替分布,但轴向速度不符

合旋转对称分布。

(a)不同流量下总压的径向分布

(b)总压云图

图7 动叶出口总压分布的线图和云图

Fig.7Totalpressureprofilesandcontouratrotoroutlet

图8 不同流量下排气扩压器不同轴向位置截面的轴向速度

分布

Fig.8Axialvelocitydistributionofexhaustdiffuseratdifferent
axialpositionsectionsunderdifferentmassflowrates

图9 排气扩压器内轴向速度为-1m/s的等值面示意图

Fig.9Isosurfacediagramoftheaxialvelocityoftheexhaust
diffuserat-1m/s

由于收集器为单侧排气的非旋转对称结构,流
体在收集器内沿不同方向的流动阻力不同。在相同

流量下,尽管每个支撑板进口旋流角分布相同,支撑

板A、B以及两侧相邻支撑板的流动分离仍存在较

大差异。当流量大于80%设计流量时,支撑板B及

其两侧支撑板更易发生的流动分离,在100%设计

流量下支撑板B下游轮毂处已经开始发生流动分

离。当流量小于80%设计流量时,支撑板A及其相

邻支撑板的流动分离更剧烈。图10、图11分别给

出了支撑板A、B机匣截面的流线和速度分布。随

着流量的减小,支撑板一侧的流动分离加剧,排气扩

压器有效流通面积减小,高速流动区域增大。在

100%、110%设计流量下,排气扩压器进气旋流角较

小,受康达效应影响,流体贴附并沿着支撑板流动而

没有发生流动分离,仅在支撑板尾缘处存在小范围

的涡旋。当流量继续减小时,排气扩压器进气旋流

角进一步增加,康达效应不再发挥作用,支撑板前缘

处开始发生流动分离,在机匣处形成单个或两个涡

旋结构,并且流动分离的起始点随着流量的减小发

生前移。支撑板 A一侧的流动分离在小流量下相

较支撑板B更倾向于沿轴向发展,当流量为50%设

计流量时,流动分离的影响区域已经延伸至排气扩

压器非弯扭段出口,此时下游收集器内涡旋产生的

回流区域将与支撑板尾迹流分离融合。图12、图13
分别给出了支撑板A、B轮毂截面的流线和速度分

布。由于机匣处存在动叶叶顶间隙的高速泄漏射

流,轮毂处流速相较于机匣偏低。当流量高于90%
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设计流量时,支撑板 A处未出现流动分离,而支撑

板B下游轮毂处存在大范围的回流区域。当流量

进一步降低时,支撑板A一侧开始发生连接轮毂和

机匣的流动分离,分离区域逐渐向支撑板前缘发展,
最终在轮毂处形成支撑板一侧尾迹流分离区域和支

撑板下游回流区域;支撑板B一侧流动分离较弱,
但相邻支撑板流动分离的影响范围延伸到了支撑板

B流动分离的尾迹区域并形成掺混。

图10 支撑板A机匣处的流线和速度云图

Fig.10StreamlineandvelocitycontoursofthecasenearstrutA

图11 支撑板B机匣处的流线和速度云图

Fig.11StreamlineandvelocitycontoursofthecasenearstrutB

图12 支撑板A轮毂处的流线和速度云图

Fig.12StreamlineandvelocitycontoursofthehubnearstrutA

图13 支撑板B轮毂处的流线和速度云图

Fig.13StreamlineandvelocitycontoursofthehubnearstrutB

动叶旋转及叶顶间隙的存在造成了排气扩压器

进口的非均匀流场,叶顶下游的高旋流角使得机匣

处更易发生严重的流动分离,而流量降低导致的高

旋流角进一步恶化了扩压器内的减速扩压流动。尽

管上游来流条件近似,支撑板的流动分离存在差异,
在高流量下流动分离程度近似,但在低流量下相邻

支撑板流动分离强度强弱交替分布,其中支撑板A、

B差异最为显著,支撑板A机匣处更易发生流动分

离,支撑板B轮毂处更易发生流动分离。
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2.2 排气扩压器气动性能

静压恢复系数是评估排气扩压器气动性能的核

心指标,反映了排气扩压器将进口气流动压转化为

出口静压的能力大小,高静压恢复系数意味着排气

扩压器拥有较强的利用透平出口余速动能的能力。
式(1)可改写为排气扩压器动压转换系数Cd 与总压

损失系数Ct之差,即

Cp =ps2-ps1
pt1-ps1 =

(pt2-pd2)-(pt1-pd1)
pt1-ps1 =

pd1-pd2
pt1-ps1 -pt1-pt2

pt1-ps1 =Cd-Ct (2)

式中:pd1、pd2 为排气扩压器进、出口动压。
动压转换系数反映了排气扩压器可转化为出口

静压的流体动能,总压损失系数反映了排气扩压器内

的压力损失。在不考虑压力损失的理想情况下,排气

扩压器进口的余速动能可以完全转化为出口静压。
总压损失系数的增加并不意味着静压恢复系数的减

小,因为压力损失的增加可能导致更均匀的出流,从
而减小排气扩压器出口动压,增加动压转换系数,因
此需要综合考虑动压转换系数和总压损失系数。

图14、图15给出了不同流量下排气扩压器的总

压损失系数分布,在支撑板上游不同流量下总压损失

系数基本相同。110%设计流量下支撑板下游轮毂处

的流动分离得到抑制,总压损失系数略小于设计流量

工况。当流量小于设计工况时,在支撑板一侧发生的

流动分离产生的流体掺混和卷积增加了流动损失,阻
塞效应增强,部分静压转化为流体动能,总压损失系

数随之增加。在支撑板尾缘下游,流动分离影响的范

围增加,流体的掺混更加强烈,总压损失系数进一步

增加。整体而言,存在严重的流动分离时,更长的排

气扩压器轴向尺寸意味着更高的压力损失。

图14 不同流量下排气扩压器总压损失系数轴向分布

Fig.14 Axialdistributionoftotalpressurelosscoefficient
ofexhaustdiffuseratdifferentmassflowrates

图15 不同流量下不同轴向位置截面的总压损失系数分布

Fig.15Distributionoftotalpressurelosscoefficientsatdifferent
massflowratesindifferentaxialsections

由于未发生流动分离,支撑板上游截面流动损

失较小,随着流量的减小,流道中央及轮毂附近的总

压损失系数增加。动叶叶顶间隙的高速射流能够增

强流体湍动能,稳定机匣处边界层,靠近机匣处的总

压损失系数基本不变。排气扩压器机匣为扩张型壁

面,机匣的附面层更易发生流动分离。支撑板一侧

及下游的高损失区域与流动分离区域相吻合,在

80%设计流量下,机匣与支撑板连接处存在高损失

区域,当流量进一步减小时,轮毂与支撑板间开始发

生流动分离。在排气扩压器非弯扭段出口,由于流动

分离的不断发展,高速和低速流动区域流体进一步掺

混,总压损失系数分布较支撑板附近更均匀。高损失

区域占比随进口流量的减小和轴向相对位置的增加

而增加,低损失区域主要集中在扩压器机匣处。
不同流量下排气扩压器出口总压损失系数的径

向分布如图16所示,低损失区域是叶顶间隙射流的

影响范围,总压损失系数分布反映了叶顶间隙射流

对流动损失增长的抑制作用。在110%、100%设计

流量下,支撑板下游轮毂面的分离增加了流动损失,
总压损失系数在轮毂附近增加。当流量小于设计工

况时,由于流动分离的发展,流道中心和轮毂处存在

较大的流动损失,并随流量的降低而增加。低损失

区域对应动叶叶顶间隙高速泄漏射流的影响范围,
尽管叶顶间隙射流较流道中心和轮毂处流动具有更

高的旋流角,更易诱导机匣附面层内流体产生分离,
但高速射流的存在抑制了高损失区域的扩张。当流

量大于70%设计流量时,排气扩压器非弯扭段出口

机匣处的总压损失系数基本一致并保持在-0.1~
0.1内,高损失区域被叶顶间隙射流影响的高速流
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动区域分割,流动分离的周向发展受到限制,高速流

动区域对流动分离周向发展的抑制作用有限。在小

流量下,叶顶间隙射流的影响范围被不断压缩并集

中在机匣处,机匣处总压损失系数最高可达0.593,
此时支撑板尾迹分离形成的高损失区域与收集器回

流区域发生合并,受机匣处高速射流作用的低损失

区域被连接收集器和扩压器的回流压缩,对流动损

失增长的抑制作用进一步下降。

图16 不同流量下排气扩压器出口总压损失系数的径向分布

Fig.16Radialdistributionoftotalpressurelosscoefficientat
exhaustdiffuseroutletatdifferentmassflowrates

图17 不同流量下排气扩压器动压转换系数的轴向分布

Fig.17Axialdistributionofdynamicpressurecoefficient
ofexhaustdiffuseratdifferentmassflowrate

动压转换系数的大小取决于排气扩压器进气条

件和出口动压,图17给出了不同流量下排气扩压器

动压转换系数的轴向分布。支撑板上游为减速扩压

流动,流体动压下降,动压转换系数增加。在支撑板

前缘和流动分离点之间,有效流通面积的减小促使

流体加速,动压转换系数下降。在110%、100%设

计流量下,轴向相对位置大于0.2时,排气扩压器厚

度基本不变,对流通面积的影响减弱,动压转换系数

满足减速扩压流动分布。

当流量小于设计工况时,在分离点与轴向相对

位置为0.2之间的区域,流体的掺混增加了流动损

失,流体速度下降,动压转换系数增加;轴向相对位

置大于0.2时,流动分离产生的流体掺混进一步减

小了有效流通面积,分离区域与支撑板间的流体获

得加速,动压转换系数下降。整体而言,进口流量的

降低意味着能够转化为静压的流体动能减小,同时

流动分离增强了阻塞效应,动压转换系数减小。

50%设计流量下排气扩压器出口的动压转换系

数比70%设计流量高,对比三维流线分布,可以看

出,在70%设计流量下,支撑板一侧存在两个主要

涡旋结构,支撑板A侧的流动分离直接影响到了扩

压器出口,支撑板B侧的流动分离尾迹在出口截面

形成了低速回流区域,与相邻支撑板流动分离相互

掺混。在50%设计流量下,支撑板一侧存在单个主

要涡旋结构(蓝色流线),从支撑板A尾缘与机匣间

形成并沿逆时针方向向下游发展,出口截面回流在

支撑板A尾缘与轮毂间形成沿顺时针方法向下游

发展的涡旋(红色流线)。在50%设计流量下,受流

动分离影响的出口截面低速区域范围更大,受流动

分离挤压而靠近机匣处的高速区域较小,出口流动

更为均匀,动压转换系数增加。

图18 机匣附近三维流线和出口速度云图

 Fig.18Three-dimensionalstreamlinenearcaseandvelocity
contoursatoutletsection

2.3 静压恢复系数

透平末级下游包括排气扩压器非弯扭段、连接

排气扩压器与收集器的弯扭段以及收集器。图19
给出了排气扩压器非弯扭段不同流量下不同轴向位

241



 第8期 闫晨曦,等:耦合透平末级的燃气轮机排气扩压器气动性能研究

 zkxb.xjtu.edu.cn 

置截面的静压恢复系数分布,静压恢复系数轴线分

布与动压转换系数分布趋势基本一致。在50%、

60%设计流量下出口动压转换系数大于70%设计

流量,但是流量减小带来的压力损失影响更大,仍表

现为静压恢复系数随流量的增加而提高。排气扩压

器的静压恢复系数随着排气扩压器面积比的增加而

增加,排气扩压器非弯扭段的理想静压恢复系数为

0.821。在设计工况下,排气扩压器存在轮毂壁面的

流动分离和支撑板尾缘的微弱分离,具有良好的静

压恢复性能,静压恢复系数为0.645。在110%设计

流量下,排气扩压器内仅存在微弱的角区分离和支

撑板尾缘分离,静压恢复系数为0.711,较设计工况

增加了10.2%。当流量小于70%设计流量时,排气

扩压器非弯扭段出口静压恢复系数为负,出口静压

低于进口,强烈的流动分离严重恶化了排气扩压器

内的流动状况,排气扩压器减速扩压能力失效。

50%设计流量下静压恢复系数为-0.059,较设计工

况降低了109.2%。

图19 不同流量下静压恢复系数的轴向分布

Fig.19Axialdistributionofstaticpressurerecoverycoefficient
ofexhaustdiffuseratdifferentmassflowrate

排气扩压器非弯扭段基本反映了扩压段的静压

恢复性能,需要进一步关注收集器内的流动和静压

变化。不同流量下收集器内速度Vx 分布如图20所

示,不同质量流量下收集器内压力p分布及三维流

线如图21所示,图20中收集器内存在两处回流区

域,回流位于图21所示的旋流中心。收集器内存在

左右两个主要涡旋结构,收集器底部挡板将排气扩

压器弯扭段出流流体向两侧分为左右两股旋流,旋
流对应收集器中心低速出流区域,旋流的作用范围

沿排气方向不断增大,将位于收集器背侧壳体附近

的高速出流区域挤压至左右两侧壁面处。

图20 不同流量下收集器内速度分布

Fig.20 Velocitydistributionincollectoratdifferent
massflowrates

图21 不同质量流量下收集器内压力分布及三维流线

Fig.21Pressuredistributionandthree-dimensionalstreamline
incollectoratdifferentmassflowrate

当流量大于80%设计流量时,由于排气扩压器

内流动分离程度较轻、流量较高时,回流集中在收集

器前侧壁面附近的涡旋中心,仅在收集器内发展,未
与排气扩压器内的支撑板尾迹流相互作用,但是排

气扩压器左侧与右侧出口的出流流体在收集器内的

流动阻力不同,左侧流体倾向于向收集器底部流动,
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右侧流体倾向于向收集器出流方向流动,因此排气

扩压器非弯扭段内流动呈非旋转对称分布。随着流

量的降低,右侧旋流向左侧发展,左侧旋流出流面积

不断减小,当流量降至50%设计流量时,收集器出

口几乎只受右侧旋流影响。在50%设计流量下,排
气扩压器左侧出口的出流流体越过收集器底部挡板

汇入右侧旋流,右侧旋流中心的回流区域影响范围

基本不变。左侧旋流发展为收集器内部大范围回

流,流线起始点对应支撑板 A下游尾迹流分离,收
集器内回流与支撑板下游分离的相互作用造成了排

气扩压器非弯扭段内的支撑板流动分离的差异。
图22给出了不同流量下透平末级-排气扩压

器-收集器系统内不同截面的静压恢复系数。排气

扩压器弯扭段出口的静压恢复系数均高于非弯扭段

出口,这是由于弯扭段为扩张型通道,尽管弯管的存

在增大了流动损失,压力恢复性能仍得到了加强。
排气扩压器弯扭段与收集器之间为突然扩张的通

道,流体将继续沿收集器背侧壁面流动,一部分流体

将在收集器通道中心产生回流并在拐角处产生涡

旋,分别与图20中收集器内高速出流区和回流区对

应;另一部分由弯扭段出口向收集器两侧及底部出

流的流体将在收集器两侧和前侧壁面构成的拐角内

形成涡旋,并以左、右两股旋流的形式沿收集器方向

出流。

图22 不同流量下扩压器及收集器内静压恢复系数

Fig.22Staticpressurerecoverycoefficientofexhaustdiffuser
andcollectoratdifferentmassflowrates

收集器不具备扩压能力,同时拐角处的流体掺

混增加了压力损失,整个系统出口的静压恢复系数

较弯扭段出口有所下降,在排气扩压器失去扩压能

力前,收集器内流动结构相似,不同流量下静压恢复

系数的减小量均在0.03左右,流量的变化几乎不影

响收集器内静压恢复系数的减小量。在设计工况流

量下收集器出口静压恢复系数为0.694,较弯扭段

出口减小了2.9%,压力损失仍主要集中在排气扩

压器支撑板所在的区段。当流量小于70%设计流

量时,收集器内回流与支撑板尾迹流分离合并,收集

器内回流的影响范围显著增加,流体掺混更加强烈,
静压恢复系数较弯扭段基本不变。

3 结 论

本文建立了耦合透平末级的燃气轮机排气扩压

器气动性能数值分析模型,研究了不同进口流量下

的透平末级出口流场对下游排气扩压器气动性能的

影响特性,对比分析了不同流量下排气扩压器的静

压恢复系数和总压损失系数。
(1)末级动叶旋流效应以及动叶叶顶间隙泄漏

流导致的排气扩压器进口非均匀压力分布和旋流角

等对静压恢复性能具有显著影响。动叶出口旋流角

随流量的减小而增加,旋流角的增加增强了支撑板

的尾迹流分离。靠近机匣的旋流角一般高于轮毂,
导致机匣处更易发生严重的流动分离。叶顶间隙的

存在造成了非均匀的总压分布,同时叶顶间隙泄漏

射流能够稳定机匣壁面附面层,支撑板上游靠近机

匣处的总压损失系数随着进口流量的减小基本不

变,并维持在0.1以下。
(2)收集器的非旋转对称结构以及小流量下收

集器左侧回流造成了排气扩压器支撑板流动分离的

差异。支撑板B及其两侧支撑板下游轮毂处更易

发生流动分离,支撑板 A机匣处更易发生流动分

离。当流量进一步降低时,机匣处的尾迹流分离向

轮毂处发展,形成连接机匣和轮毂的大范围流动分

离,最终与收集器内回流区域合并,而且增强了阻塞

效应。
(3)随着流量的减小,流动分离增强,排气扩压器

非弯扭段静压恢复系数下降,小流量会严重恶化排气

扩压器的扩压性能。流量的减小增加了排气扩压器

进口旋流角,支撑板一侧的流动分离增强,由支撑板

尾缘处的微弱分离发展为连接机匣和轮毂的大范围

流动分离。当流量降低至50%设计流量时,静压恢

复系数较设计工况降低了109.2%,排气扩压器非弯

扭段出口静压低于进口,排气扩压器扩压能力失效。
(4)相较于轴向排气扩压器,扩压器-收集器系

统中的扩张弯扭段能够进一步提高系统的静压恢复

性能,收集器内拐角处的涡旋及回流增加了压力损

失,静压恢复系数有所下降。在大于70%设计流量
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时,收集器对静压恢复系数的改变量几乎不随流量

而变化。
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