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进气支板周向位置对动叶激励和振动的影响
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摘　　　  要：    为探究进气支板与下游叶片相对周向位置对压气机动叶所受激励和振动的影响规律和机理，

模拟了一个带进气支板的重型燃气轮机压气机前 1.5级。通过对动叶片的流场和振动的分析发现：进气支板

周向位置对总压比和总温比影响很小，但会明显改变动叶受到的激励和振动水平。当进气支板尾迹与导叶

尾迹重合时，两种尾迹叠加加强，导致动叶的激励和振动整体增强。支板位置会明显改变支板尾迹和下游静

叶势流对动叶的叠加影响，这对弦长中部非定常载荷和整体振动的影响较明显，对前尾缘附近影响很小。研

究结果为支板的安装提供了参考和指导。
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Influence of circumferential position of intake struts on rotor blade
excitation and vibration
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Abstract:   In  order  to  investigate  the  influence  law  and  mechanism  of  the  relative  circumferential

position of the intake struts and downstream blades on the excitation and vibration of the rotor blade，the

first  1.5  stage  of  a  heavy-duty  gas  turbine  compressor  with  intake  struts  was  numerically  simulated.

Through analysis  of  the flow field and vibration of  the rotor  blade， it  was found that  the circumferential

position  of  the  intake  struts  had  little  effect  on  the  total  pressure  ratio  and  total  temperature  ratio，but  it

could obviously change the excitation and vibration level of the rotor blade. When intake strut wakes and

guide vane wakes coincided，the two wakes were superimposed and strengthened，resulting in the overall

enhancement  of  excitation  and  vibration  on  the  rotor  blade.  The  circumferential  position  of  struts

obviously changed the combined effect of strut wake and downstream static blade potential flow on rotor

blades，which had obvious influence on the unsteady load and global vibration in the middle chord length，

but had little influence on the unsteady load near the leading edge and trailing edge. The research results

can provide a reference and guidance for the installation of struts.
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随着重型燃气轮机的发展，压气机的质量流

量、单级负荷等不断上升，叶片承受的交变气动

力不断增大，流体诱发的叶片振动问题日益突出[1]。

压气机叶片面临的振动问题主要包括颤振和由于

进气畸变[2-3]、转静干涉 [4-5]、失速和喘振 [6-7]、脱落

涡[8-9] 等造成的强迫振动。燃气轮机由于强迫振

动所引发的事故占据叶片总事故的 25%，不容忽

略[10]。而重型燃气轮机由于流量超大、转速低，

导致其前排叶片过长，更易出现较为严重的高阶

强迫振动而发生掉角问题。

压气机工作过程中的气动激振因素中，转静

干涉是压气机固有的非定常性因素。轴流压气机

内的转静干涉效应主要包含上游叶片的尾迹干涉

以及邻排叶片的位势干涉[11-12]。Michael[13] 通过

对于某四级低速压气机的试验研究发现尾迹干涉

是导致叶表压力变化的主要原因。Vahdati等 [14]

发现高压透平中位势干涉和尾迹干涉对叶片振动

均有明显的影响。Bauer等[15] 研究了某可调导叶

径流涡轮的气流激励特性，指出动静干涉是压气

机一般工作状态下引发转子振动的主要原因。目

前对于转静干涉引起的强迫振动的研究多集中于

单级或多级压气机，而对于支板强迫振动的研究

较少。

支板是重型燃气压气机的重要部件，通常有

叶片少而厚度大的特点。对于压气机支板引起的

气动和振动的研究多集中于对末级叶片下游支板

对上游的影响。Chiang等 [16] 通过解耦的二维数

值模拟发现支板会引起显著的势流扰动和上游动

叶的振动。Jones等[17] 通过势流模型模拟了动叶-
静叶-支板的静叶载荷，并与试验数据吻合良好，

发现支板会产生明显的势流干扰，进而引起静叶

变化。Walker等 [18] 通过试验手段研究了大型民

用涡扇发动机的出口支板形状对气动性能的影响，

经过优化后的支板叶型降低了损失以及对非设计

工况的敏感度。目前对于重型燃机进气支板带来

的激励和振动的研究较少。

当进气支板与下游导静叶的周向相对位置不

同时，首级动叶的激励和振动受到不同程度的叠

加，这属于时序效应。目前在非定常激励方面对

时序效应的研究多集中在各级动叶静叶。Cizmas
和 Dorney[19] 通过对压气机和透平的模拟发现导

静叶处于效率较高时序位置时，导叶强化了静叶

的压力响应，同时增大动叶和静叶的势流干扰。

Li和 He[20] 研究了某 1.5级非重复级涡轮中静叶

和动叶的时序效应，发现改变动叶和静叶的位置

可以有效地降低叶片的激励水平。Lee[21] 通过数

值模拟方法研究了动叶叶片时序效应对静叶的非

定常气动激励影响，发现时序效应对非定常力的

影响达到 15%。Key、Salontay等[22-23] 对以普渡大

学三级低速轴流压气机为对象，进行了试验和数

值模拟发现静叶片位置的变化使得转子叶片吸力

面激励幅值变化达到 37%。

过去关于叶片位置对非定常激励影响的研

究少有考虑进气支板的影响。较厚的进气支板

与导叶、静叶均相对静止，这就导致支板和导

叶下游首级动静叶的非定常激励和振动问题更

加复杂，需要进一步的研究。本文以带有进气

支板的压气机前 1.5级为对象，研究设计工况下

进气支板周向位置对首级动叶载荷和振动的影

响规律。本研究可为压气机进气支板安装提供

参考和指导。

 1    几何模型

研究对象为某燃气轮机压气机前 1.5级，包

括进气支板（STRUT）、进口导叶（IGV）、首级动

叶（R1）和首级静叶（S1）。支板和 IGV没有叶顶

间隙，R1和 S1叶顶间隙均为 0.5 mm，动叶设计转

速为 9 000 r/min。压气机几何模型如图 1所示。

试验中设计工况下不存在失速团等大尺度激

励源，并且不考虑非均匀进气引起的大尺度进气

畸变问题，因此本文对叶片数进行约化以减少网

格量、节省计算成本。将支板、IGV、R1和 S1的

叶片数约化为 9、54、27和 45，取 1/9扇区进行计

算。调整叶片数的同时对各叶高处的叶型进行缩

放，保证叶栅稠度不变。

为了研究支板不同周向位置的对叶片载荷和

振动的影响，本文根据支板和 IGV 的相对位置设
 

图 1    压气机几何模型

Fig. 1    Geometry model of the compressor
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置两个算例，分别为 C#和 M#，如图 2所示。从进

口沿轴向向下游看，C#算例的支板尾缘在轴向正

对 IGV前缘 ，而 M#算例的支板尾缘处于两个

IGV前缘中间位置。
 
 

(a) C# (b) M#

图 2    支板与 IGV的相对位置（灰线表示同一周向位置）

Fig. 2    Circumferential relative position of struts and IGVs

（gray lines indicate the same circumferential position）
 

 2    数值方法

计算叶片强迫振动的三维数值计算方法可

分为耦合方法和解耦方法。其中解耦方法将振

动过程中叶片表面的力分为激振力和气动阻尼

并单独计算。该方法考虑到叶片的刚性和密度

远远大于周围流体，并且振幅较小，流体的振型

基本不受气动载荷影响，同时叶片振动对表面

激振力的影响可以忽略，此时激振力和气动阻

尼可以分开求解 [24-25]。解耦方法适合计算叶轮

机械叶片的振动，并且计算成本明显低于耦合

方法，在压气机叶片的强迫振动计算中得到了

广泛应用 [26]。本文中叶片采用解耦方法计算叶

片振动。

 2.1   流体计算

 2.1.1    网格划分

流体网格通过 NUMECA Autogrid5绘制，支

板、IGV、R1和 S1通道单独划分，网格数分别为

108万、322万、437万和 341万，总网格数为 1 208
万，且均采用 O4H型网格。展向 50%处的部分

流体网格如图 3所示，R1和 S1叶顶间隙处采用

蝶型网格，径向有 17个网格结点。
 
 

图 3    展向 50%处的部分流体网格

Fig. 3    Part of fluid mesh at 50% blade span

 2.1.2    求解设置

通过 CFX进行流体计算。湍流模型为 shear
stress transport（SST）模型。支板进口给定总压为

101 325 Pa，给定总温为 288.15 K，轴向进气。S1
下游出口截面采用径向平衡方程，给定中径处静

压。时间步长为 2.057 61×10−6 s，即一个 R1动叶

扫过完整计算域时间的 1/60。收敛条件为进出口

流量、动叶受力达到出现明显的周期性变化。

 2.1.3    数值验证

本文网格在其他算例中进行过收敛性验证，

该算例包括1个 IGV叶片、1个R1叶片和1个S1叶

片，不含支板，IGV、R1和 S1叶片与本文算例一致。

由图 4可见，网格达到 405万时，效率、总压比和

压力分布已经基本不随网格数目的变化而变化。

本文各个通道网格与该算例一致。
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图 4    网格收敛性验证

Fig. 4    Mesh convergence verification
 

计算两个算例的非定常流场，通过调整流

场出口中径处的静压使得流量与试验一致，获

得 C#和 M#的总压比和总温比时均值的展向分

布，并与试验测量结果对比。计算结果和试验

结果如图 5所示。两个算例得到的总压比和总

温比分布几乎一致，表明支板位置对于设计工

况的气动性能影响很小。计算结果与试验数据

吻合较好。

 2.2   结构计算

 2.2.1    网格划分

通过 ANSYS对 R1动叶进行网格划分和结

第 5 期 彭　威等： 进气支板周向位置对动叶激励和振动的影响

20220371-3



构计算。网格类型为 Solid 186单元，网格结点数

为 40 230，有限元网格划分如图 6所示。

 
 

图 6    R1动叶有限元网格

Fig. 6    Finite element mesh of R1 rotor blade
 

 2.2.2    求解设置

叶片密度为 7 850 kg/m3，弹性模量为 200 GPa，
泊松比为 0.3。R1叶片根部约束方式为固定支撑

条件。

叶片的强迫振动计算采用基于模态叠加法的

谐响应计算。首先通过模态计算，为后续叶片强

迫振动计算提供模态信息。其次，将流场非定常

计算后所获得的叶片表面瞬态压力频域分解。最

后，将叶片表面压力的实部和虚部值加载到有限

元模型上，以进行谐响应计算，获得对应激励频

率下的振动。

进行模态计算时，将叶片表面的定常压力和

叶片的离心载荷以预应力的形式加入计算[27]。各

模态的阻尼比设为 0.001。
 2.2.3    数值验证

已通过解耦方法计算了某压气机动叶[28] 强

迫振动，计算结果与文献中的试验结果和耦合计

算结果吻合良好，如图 7所示。
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图 7    某压气机动叶叶尖振幅

Fig. 7    Tip amplitude of a compressor rotor blade
 

 3    动叶激励和振动分析

图 8给出 R1叶片轴向力的计算结果。通过

对时域结果进行傅里叶变换得到叶片各频率的下

轴向力分量。从时域结果可以看出两个算例中动

叶受力已经随时间呈现明显的周期性变化，计算

基本收敛。

通过频域结果可以看出，两个算例动叶受力

的各分量频率主要为 1 350 Hz的倍频，其中幅值
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图 5    非定常计算结果和试验结果

Fig. 5    Results of unsteady calculation and test
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图 8    R1动叶轴向力

Fig. 8    Axial force of R1 rotor blade
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最大的 5个频率为 1 350、2 700、4 050、6 750 Hz和

8 100 Hz，这些频率与支板、 IGV和 S1的叶片个

数以及 R1动叶的转频有直接关系，上述频率是

支板叶片激励频率的 1、 2、 3、 5、 6倍 ，同时

6 750 Hz和 8 100 Hz分别为 S1和 IGV叶片基频，

如表 1所示。其中，EO（engine order）代表叶片的

激励阶次，代表叶片旋转一周受到激励的次数，

后文中 EOi表示叶片的激励阶次为 i。这些表明

R1的激励源较多，主要为支板、IGV和 S1。
  

表 1    R1动叶受力的主要频率与叶片数关系

Table 1    Relationship between main frequencies of R1 rotor

blade force and number of blades

频率/Hz 激励
阶次 EO

Strut频率
倍数

IGV频率
倍数

S1频率
倍数

1 350 9 1

2 700 18 2

4 050 27 3

6 750 45 5 1

8 100 54 6 1
 

值得注意的是，6 750 Hz（EO45）既是支板激

励的 5倍频，同时也是 S1激励的基频，表明该频

率下 R1受到的载荷是由支板和 S1共同作用而

产生的。同样，8 100 Hz（EO54）载荷也受到支板

和 IGV的共同影响。

表 2给出 R1动叶受力主要频率分量，其中相

对差值的定义是将 M#算例结果减去 C#算例结果

后再用其差值除以 C#算例结果所得到的数值。

由图 8和表 2可知，支板前 3倍频的轴向力差别

很小。而支板的 5、6倍频，即 S1和 IGV的 1倍

频对应的轴向力分量有明显差别。这表明支板的

位置对 S1和 IGV引起非定常载荷有较为明显的

影响。
  

表 2    R1轴向力主要频率分量

Table 2    Main frequency component of R1 axial force

频率/Hz
轴向力/N 轴向力

相对差值/%C# M#

1 350 3.77 3.77   0.11

2 700 2.81 2.81 −0.20

4 050 2.55 2.43 −4.77

6 750 2.79 1.13 −59.55

8 100 3.40 2.36 −30.64
 

为便于进行振动计算和分析，取动叶的静止

状态和设计工况下的前 23阶模态固有频率，根据

上述主要激励频率绘制 Campbell图，如图 9所示。

分别考虑 C#和 M#算例中时均压力的各阶模态固

有频率相差很小，不到 0.1 Hz，在 Campbell图上几

乎无法区分，因此仅仅绘制 C#算例的 Camp-
bell图。

由图 9可见，在本文算例的设计转速下，EO54激

励频率接近第 21阶模态固有频率（8 065.9 Hz），EO45
激励频率接近第 16阶模态固有频率（6 746.5 Hz）。
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图 9    R1动叶的 Campbell图

Fig. 9    Campbell diagram of R1 rotor blade
 

取 R1受到的 EO9、EO18、EO27、EO45、EO54
频率的载荷进行谐响应计算，获得上述激励频率

下 R1表面的最大振幅，如表 3所示。可见支板位

置对 S1和 IGV的 1倍频对应的振动有较大影响，

M#比 C#低 25.40%和 17.46%。
 
 

表 3    R1动叶最大振幅

Table 3    Maximum amplitude of R1 rotor blade

频率/Hz
振幅/µm

相对差值/%
C# M#

1 350 3.02 3.10 2.65

2 700 0.98 1.03 5.10

4 050 0.78 0.80 2.56

6 750 5.63 4.20 −25.40

8 100 0.63 0.52 −17.46
 

取上述频率下叶尖振幅和相位，重构瞬态位

移响应如图 10所示，其中 C#算例的叶尖响应极

差比M#算例高 15.8%。

 3.1   支板位置对 IGV基频（EO54）激励的影响

R1动叶上游的支板和 IGV的尾迹是其主要

激励源之一 [11,24]。
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图 11给出了展向 50%位置的静熵云图，其

中 R1动叶前的白线用于表示激波位置，其颜色

不代表具体的静熵值。由静熵云图可以看出，在

C#算例中，支板尾迹与其对应位置的 IGV尾迹合

并，合并的尾迹比其他 IGV尾迹更强。C#中的其

他 IGV的尾迹的宽度和熵值基本没有受到支板

影响。在 M#算例中，支板尾迹一直处于两条 IGV
尾迹之间，各 IGV尾迹无明显区别。

图 12给出了 IGV/R1交界面展向 50%处的

总压时均值的周向分布，其中 IGV为参考值，表

示单纯由 IGV引起的总压分布，通过直接将左半

侧总压分布复制到右半侧绘制而成的。在 C#算

例中，35°～40°的总压亏损范围比其他角度的亏

损范围更宽，亏损程度也更强。而 C#和 M#算例

中中 1°～32°范围内以及 M#中 35°～40°的总压分

布基本一致。这表明，支板和 IGV的叠加尾迹强

于其他 IGV尾迹，同时其他 IGV尾迹受到支板的

影响很小。

根据转速将总压的空间分布转变为时间分布，

并对 3种情况的频谱分析可以得到 3种情况下

54EO分量，如表 4的前 3项所示。可以看出 M#

算例的总压幅值比 C#算例低 39.27%。

将表 4前两行中两个算例的谐波分量减去只

考虑 IGV的总压，获得支板位置不同所产生的分

量 STRUT（C#）和 STRUT（M#），如表 4的后 2行

所示。STRUT（C#）的相位角与 STRUT（M#）相位

角相差 180.71°，同时 STRUT（C#）相位角和 IGV

分量仅相差 1.87°，角度差的数值与两个算例中支

板的具体位置相符合。两个算例中支板角度相差
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图 10    通过频域结果重构的叶尖位移瞬态响应

（垂直于弦长方向）

Fig. 10    Blade tip transient response reconstructed from

frequency domain results （perpendicular to chord）
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图 11    展向 50%处的静熵（白线为激波）

Fig. 11    Static entropy at 50% blade span

（white line is shock wave）
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图 12    IGV/R1交界面展向 50%处总压时均值

Fig. 12    Time-averaged total pressure at 50% blade span at

IGV/R1 interface
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即两个 IGV叶片周向夹角的一半，在 54EO的频

率下相当于 180°。C#算例中，支板和 IGV总压分

量相位角相近，导致总压幅值加强。而 M#算例

中相位角相差近 180°，导致支板和 IGV分量相互

抵消。角度差表明两个算例中 IGV/R1之间总压

周向分量不同主要因为支板位置变化直接引起的

支板总压分量相位角不同，影响支板与 IGV分量

的叠加情况，进而影响 R1上游的进口条件的不

均匀性及其动叶表面载荷。

图 13给出了两个算例的 R1表面 54EO压力

幅值。其中 PS（pressure  surface），SS（suction  sur-
face），LE（leading edge）和 TE（leading edge）分别代

表叶片的压力面，吸力面，前缘和尾缘。白线仅

表示激波位置，不代表具体的静压幅值。由图 13
可以看出压力面的 54EO下的静压幅值整体明显

高于吸力面。压力面展向 40%～90%位置的非定

常压力幅值较大。压力面前缘压力幅最大，并且

沿下游方向呈现减小的趋势。吸力面压力幅值呈

现相反趋势，压力波经过激波后放大，波后的压

力幅值明显大于波前。两个算例的压力幅值分布

基本一致，这表明支板的位置对 R1动叶表面

IGV基频下压力波的传播和非定常载荷分布影响

较小。

图 14中对比了展向 50%处的吸力面和压力

面 54EO压力的幅值和相位角。可以看出 C#算例

中压力幅值整体大于 M#算例，但是两者空间分

布相似，前缘附近压力幅值高于其他弦向位置。

两者的相位角分布基本一致，表明由支板和 IGV
引起的压力波同时向下游，并且压力波传播的过

程基本一致。

根据图 9中的 Campbell图可知，54EO激励

频率接近第 21阶模态固有频率（8 065.9 Hz），在
第 20阶和第 22阶模态之间。这 3种模态振型如
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图 13    R1动叶表面 54EO静压幅值（白线为激波）

Fig. 13    54EO amplitude of static pressure on the surface of

R1 rotor blade （white line is shock wave）
 

0 20 40 60 80 100

1000

2000

3000

4000

5000

6000

静
压

幅
值

/P
a

弦向位置/%

弦长位置/%

C#_SS
M#_SS
C#_PS
M#_PS

C#_SS
M#_SS
C#_PS
M#_PS

0 20 40 60 80 100
−180

−120

−60

0

60

120

180

静
压

相
位

角
/(°

)

(b) 静压相位角

(a) 静压幅值

图 14    R1动叶展向 50%处静压 54EO分量

Fig. 14    54EO component of static pressure at 50% blade span of

R1 rotor blade

 

表 4    IGV/R1交界面处总压 54EO分量

Table 4    54EO component of total pressure at

IGV/R1 interface

尾迹来源
总压谐波
分量/Pa

总压幅值/
Pa

相位角/
（°）

进气支板+
进口导叶（C#） 1 079.9+566.88i 1 219.6 27.70

进气支板+
进口导叶（M#） 660.32+335.82i 740.81 26.96

单独进口导叶 865.93+447.35i 974.66 27.32

单独进气支板（C#） 213.95+119.53i 245.08 29.19

单独进气支板（M#） −205.60−111.54i 233.91 −151.52
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图 15所示。
 
 

(a) 20阶模态 (b) 21阶模态 (c) 22阶模态

图 15    R1动叶 54EO频率附近的模态振型

Fig. 15    Modal shape of R1 rotor blade near 54EO frequency
 

图 16给出 C#和 M#算例 R1动叶 54EO频率

振幅。两算例振幅分布相似，均呈现前尾缘和叶

顶附近振幅较大，叶中和叶根部振幅很小的分布，

与 21阶模态振型相差很多。这是因为虽然激励

频率最接近 21阶模态固有频率，但是 21阶模态

振型的位移方向以径向为主，而压力载荷为叶片

表面法向载荷，该模态对压力载荷不敏感。第 20
和 22阶振型中，振动位移方向近似叶片表面法向，

对压力载荷较敏感，叶片 54EO振动主要由 20和

22阶模态叠加而成。支板位置变化改变了叶片

的非定常载荷，导致 C#振幅整体略大于 M#，但对

叶片表面振幅具体分布影响很小。
 
 

(a) C# (b) M#

图 16    R1动叶 54EO位移振幅

Fig. 16    54EO displacement amplitude of R1 rotor blade
 

 3.2   支板位置对 S1基频（45EO）激励的影响

S1叶片通过在 R1下游产生周向不均匀势流

场，导致 R1受到势流干涉[11,24]。

由图 17可见，C#和 M#压力幅值的分布相似，

压力面和吸力面靠向下游位置的幅值明显大于前

部位置。这一方面是因为 R1动叶尾缘附近比前

端更加接近 S1前缘，并且压力面面对 S1前缘，因

此尾缘附近（尤其是压力面尾缘）该处受到下游

S1的势流干扰更强；另一方面是因为在吸力面上，

来自下游 S1静叶的势流扰动难以穿过激波继续

向上游传播，吸力面波前位置的主要受到上游支

板和 IGV的影响。
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图 17    R1动叶表面 45EO静压幅值分布（白线为激波）

Fig. 17    45EO amplitude of static pressure on the surface of

R1 rotor blade （white line is shock wave）
 

图 17中两个算例吸力面波后 40%～90%叶

高处的压力幅值分布有较明显区别。为了分析原

因，图 18给出了 R1/S1交界面展向 50%位置的静

压时均值的分布，这体现了下游 S1静叶向上游传

播的势流影响。两个算例中静压时均值的周向分

布基本一致，支板位置的变化没有明显改变 S1叶

片引起的周向非均匀压力场。这表明支板周向位

置对 S1向上传播的势流影响和载荷变化影响很

小，叶片表面非定常载荷的区别主要可能由上游

支板和下游静叶影响的叠加关系导致的。

通过图 19的压力幅值的弦向分布可以看出，

压力面的压力幅值整体大于吸力面，尾缘附近的

压力幅值明显大约前缘附近，这表明在 45EO的

频率下，下游 S1势流干扰的影响明显强于上游支
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板的影响。在压力面的 30%～50%弦长处，和吸

力面的 70%～80%弦长处，两个算例的压力幅值

有明显区别，相位角之差由约 150°变为接近 0°，

表明这两处位置上游支板和下游势流的影响相当。

在其上游处，压力幅值整体偏小，相位角随着弦

长而减小表明压力波向下游传播，两个算例的压

力相位角整体相差约 150°，与两个算例中支板位

置相对应，表明此处上游支板的影响占主导。在

其下游处，两个算例压力幅值相近，相位角随着

弦长而增大并且相位角相近，表明两个算例中的

压力波几乎同时向上游传播，这与两个算例中 S1

静叶的位置不变相对应，表明该处 S1静叶的势流

影响占主导地位。这些情况说明 R1动叶载荷的

前尾缘载荷分别由上游支板尾迹和下游 S1势流

场主导，而其弦长中部由支板和 S1的叠加影响。

根据图 9中的 Campbell图可知，45EO激励

频率接近第 16阶模态固有频率（6 746.5 Hz），在

第 15阶和第 16阶模态之间。这 3种模态振型如

图 20所示。

由图 21可知，C#和 M#算例的 R1动叶 45EO

频率振幅分布相似，并且与第 16阶模态振型相似，

表明该频率附近的第 16模态在振动中占主要地

位。支板位置及其引起的载荷的变化没有明显改

变叶片的振动位移的分布。

 
 

(a) 15阶模态 (b) 16阶模态 (c) 17阶模态

图 20    R1动叶 45EO频率附近的模态振型

Fig. 20    Modal shape of R1 rotor blade near 45EO frequency

 
 

(a) C# (b) M#

图 21    R1动叶 45EO位移振幅

Fig. 21    45EO displacement amplitude of R1 rotor blade
 

值得注意的是，R1叶片为弯扭叶片，并且激

波在不同叶高处分布不同，同时上游支板和下游

静叶影响的传播方向相反，这些因素使得两种影

响不同叶高处的叠加关系不同，导致图 17中 R1

吸力面波后 40%～90%叶高处的压力幅值分布有

较大的区别。
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图 18    R1/S1交界面展向 50%处静压时均值

Fig. 18    Time-averaged static pressure at 50% blade span at

R1/S1 interface
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图 19    R1动叶展向 50%处静压 45EO分量

Fig. 19    45EO component of static pressure at 50% blade span of

R1 rotor blade
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 4    结　论

为研究支板周向位置对不同叶片载荷和振动

的影响，以某重型燃气轮机为研究对象，计算了

设计工况下支板尾缘正对导叶和处于两个导叶前

缘中间两种情况下的非定常流场，并计算了相关

频率下的首级动叶激励和振动水平，通过对计算

结果的分析总结了支板位置对动叶载荷和振动的

作用规律和机理。结论如下：

1）  支板周向位置对设计工况下的气动性能

影响较小，但会较显著地影响的首级动叶激励和

振动情况。支板周向位置对导叶和静叶等激励源

的直接影响很小，但是会影响支板和导叶、静叶

的叠加作用，改变导叶、静叶激励频率下动叶受

到的激励和振动水平。

2） 导叶激励频率下，当支板尾迹与导叶尾迹

重合时，两种影响叠加，共同向下游传播，使得首

级动叶的激励和振动水平较高，对非定常载荷和

叶片位移振幅的分布影响较小；支板尾迹处于导

叶尾迹中间时，支板和导叶影响相互抵消，动叶

受到的激励水平及振动水平较低。

3） 静叶激励频率下，支板和静叶激励的传播

方向不同， 动叶弦长中部的非定常载荷的大小和

分布随支板周向位置的变化而呈现明显的不同，

进而影响叶片的振动情况。动叶前缘和尾缘附近

的非定常载荷各受到上支板尾迹和下游静叶主导，

这两处受到的支板位置的影响较小。

4）  安置支板和进口导叶时建议使支板尾迹

处于两个导叶叶片之间，这样有利于削弱设计工

况下两种尾迹对下游动叶的激励程度，降低动叶

振动水平。支板位置在其他工况下对首级动叶的

影响会做进一步研究。
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