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压气机叶顶流动不稳定性试验和数值研究
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摘　　　  要：    为了研究大叶顶间隙下压气机的流动失稳演化过程和物理机理，以某单级轴流压气机试验台

为研究对象，利用布置于机匣壁面的动态压力传感器测量叶顶流场的脉动特征，利用全通道数值模拟获得与

流场失稳发展相关的非定常流动细节。结果表明：随着流量减小压气机内部流动经历了稳定状态、旋转不

稳定性和旋转失速 3个阶段，叶顶泄漏涡的两种临界行为与不稳定性模式的转变有关。当叶顶泄漏涡移动

到相邻叶片尾缘时，在与相邻叶片的干涉作用下开始随时间振荡，导致了小尺度的扰动沿周向传播，即旋转

不稳定性。在近失速工况下，叶顶泄漏涡与主流交界面超过叶片流道进口平面，导致前缘溢流，并伴随着前

缘径向涡的周期性产生、周向迁移和衰减。此时，前缘径向涡沿周向几乎呈均匀分布，构成了有序传播的扰

动。随着压气机被进一步节流，前缘径向涡的有序传播被破坏，形成了局部聚集的分布特征，从而产生了局

部堵塞更强、熵更高的失速团。
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Experiment and numerical investigation on tip flow instabilities
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Abstract:   To study the tip clearance flow instability of evolution and the physical mechanism of the
compressor, a single stage axial compressor experimental rig was taken as the research object. Using the
dynamic pressure sensors in the casing wall, the oscillating characteristics of tip flow field were acquired.
The unsteady development of flow details was obtained by full channel calculations. It was found that with
the decrease of the flow rate, the internal flow of the compressor went through three phases: steady state,
rotating instability and rotating stall. The two pivotal activities of the tip clearance vortex were related to
the transformation of the instability mode. When the tip clearance vortices propagated to the trailing edge
of the neighboring blade, it began to fluctuate under the interference with the neighboring blade, resulting
in small scale disturbance propagating along the circumference, that was, rotational instability. In near-stall
state,  the  interface  between  tip  clearance  vortices  and  incoming  flow  exceeded  the  inlet  of  the  blade
channel, leading to leading edge overflow, which was accompanied by periodic production, circumstantial
migration  and  attenuation  of  leading  edge  radial  vortices.  At  this  time,  the  leading  edge  radial  vortices
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were  almost  uniformly  distributed  along  the  circumferential  direction,  which  constituted  the  organized
propagating  disturbance.  However,  as  the  flow  rate  further  reduced,  the  organized  propagation  of  the
leading edge radial vortex was destroyed, forming the distribution feature of local aggregation, leading to
the stall cells with stronger local blockage and higher entropy.

Keywords:   compressors；dynamic pressure measurement；tip clearance flow；

flow instabilities；rotating stall
 

压气机工作范围的低流量边界受到气动不稳

定性的严格限制，通常被称为旋转失速或喘振。

前者的特点是压气机压升的急剧下降，而后者的

特点是压气机内部流动剧烈的轴向振荡。在一个

喘振周期中，旋转失速是压气机流场完全崩溃的

前兆。研究人员对于旋转失速的流动机理、起始

过程以及失速前流场非定常扰动等方面开展了大

量的研究工作。深入了解失速演化过程中前失速

扰动如何发展成一个完整的失速团，对于建立压

气机失稳理论和发展可靠的失速预警技术具有重

要意义。大量研究表明，在压气机中失速先兆通

常分为两种类型：模态波型和突尖波型[1-3]。模态

波型失速先兆是小幅值大尺度（约为压气机周长）

的扰动的逐渐增长，可以在失速开始之前 10～100 r
被检测到[4-5]。突尖波型失速先兆是短尺度（几个

叶距）大幅值的局部扰动在短时间内急剧增长，

它在 3～4 r内就从初始扰动过渡到完全发展的失

速团[6-7]。

在压气机失速前的运行工况，随着压气机向

失速边界节流，压气机内部流场会出现了前失速

扰动。在过去的二十年中，对前失速扰动的研究

大体上分为叶顶流动非定常性[8] 和失速预警 [9]。

Bergner等 [10] 和 Biela等 [11] 通过动态压力测量研

究了跨声速压气机中的短尺度扰动。他们观察到

在近失速状态下转子叶顶区域内的压力场不稳定，

这是由泄漏涡的振荡引起的。Hah等 [12] 在跨声

速转子上进行了机匣非定常压力测量和全通道大

涡模拟，以研究叶顶间隙流动的不稳定性。他们

发现，不稳定的涡旋运动会引起旋转流动扰动，

并导致尖端间隙流的非定常性。关于失速预警技

术，已经将失速前的叶顶流场扰动的检测用于早

期失速预警，例如 Dhingra等 [13] 的工作。他们使

用相关函数测量了叶片通过压力信号的重复性，

发现随着失速的接近，相关函数幅值下降。Liu
等[14] 发现，随着压气机流量向失速点逼近，由于

转子叶顶区域出现了不稳定性，叶片通过信号的

重复性迅速下降。通过进一步应用与 Dhingra等[13]

类似的技术，Christensen等 [15] 成功开发了一个真

正的压气机控制系统，该系统能够及时预警即将

发生的失速，以便调整压气机的运行，使其远离

危险。与上述研究结果相反，Young等 [16] 通过对

非轴对称叶顶间隙影响的研究，指出叶片通过特

征的不均匀性在叶顶间隙最大的部分通道中上升，

而在间隙较小的部分通道中发生衰减。他们的工

作表明，叶顶间隙尺寸和偏心率对失速先兆扰动

的特征有显著影响，并质疑基于这种方法的失速

预警技术在航空发动机整个飞行周期中应用的有

效性，因为在压气机使用寿命中其同心度和叶顶

间隙是不断变化的。

一般而言，压气机的预期性能以其运行在设

计叶顶间隙尺寸条件进行估计。但是在实际发动

机运行过程中，叶顶间隙尺寸具有动态特性，在

某些情况下可能会增加，例如转子偏心、叶片腐

蚀以及转子与机匣之间不同的热膨胀率。相关研

究表明[17-19]，增加的转子叶顶间隙会导致与叶顶

泄漏流相关的阻塞增加，这是造成压气机整体损

失的重要原因。因此，随着转子叶顶间隙的增大，

压气机的总体性能普遍降低。对于压气机流动不

稳定性，在大叶顶间隙压气机内，相关研究人员

普遍观察到一种较为特殊的前失速流动现象，称

为旋转不稳定性（rotating instability，RI）。尽管关

于旋转不稳定性的命名和定义仍存在一些争议[20]，

但通常认为可以通过脉动压力频谱上在大约一

半 BPF（blade passing frequency，量符号记为 fbp）处
的宽频凸起来识别它。Marz等 [21] 用和数值方法

研究了低速压气机的旋转不稳定性。结果表明，

叶片前缘面附近径向涡的运动是导致近失速工况

下流动不稳定性的主要原因。Mailach等 [22] 在一

台 4级压气机上进行了试验研究，在机匣和动叶

上都安装了快速响应压力传感器。他们提出，叶

顶间隙涡的周期性波动及其与相邻叶片干涉作用

是产生高阶模态流动扰动传播（即旋转不稳定性）

的主要原因。Inoue等 [23] 和 Yamada等 [24] 通过对

低压压气机的研究，观测到近失速状态下沿周向
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传播的短波长扰动，其导致了压力谱约 fbp/4处产

生宽带激励。他们指出，这种现象类似于旋转不

稳定性，并发现一个类似龙卷风的漩涡是旋转流

动扰动的来源。最近，Eck等 [25] 研究了低速轴流

压气机的旋转不稳定性及其作为失速指示信号的

潜力。他们捕捉到旋转不稳定性的多重峰值特征，

并将其归因于前缘径向涡的数量变化。上述研究

工作对压气机失速过程及前失速扰动发展的物理

机制提供了一些有价值的认识。然而，转子叶顶

区域的各种复杂流动结构之间存在着强烈的相互

依赖关系，构成了一个与压气机不稳定性相关的

复杂因果链，深入认识此问题正是开展本文研究

工作的初衷。

以往的研究工作大部分针对接近失速边界的

狭窄工况范围内的前失速扰动现象，而大叶顶间

隙条件下压气机前失速扰动出现的工况范围可能

会延伸到失速前更大流量的工况。因此，本文试

图阐明大叶顶间隙压气机在整个流动范围内流动

不稳定性的演化规律及潜在的流动机制。采用布

置于机匣壁面的动态压力传感器详细测量了压气

机叶顶流场的压力脉动信号，通过时间序列和频

谱分析了节流过程中不稳定流动的演化特征。此

外，通过对压气机进行全通道 URANS （unsteady
Reynolds average Navier-Stokes）数值模拟，阐释了

失稳演化过程中的非定常流动细节。

 1    研究对象和测试方案

本文研究对象为某低速单级轴流式压气机试

验台，表 1给出了该压气机试验台的关键设计参

数，表中 H、C表示叶片高度和叶片弦长；图 1给

出了试验台和相关测量装置的示意图。该试验台

通过采用双纽线设计的进口集流器，为压气机提

供稳定均匀的进气流场。在试验台出口布置锥形

节流阀，通过改变其轴向位置，对压气机进行节

流以调节流量。压气机转子由安装在轮毂中的电

动机驱动，设计转速为 3 000 r/min，功率为 20 kW。

压气机转子包含 21个 NACA-65系列叶片，轮毂

比为 0.7。叶片中径处的弦长和安装角分别为

60 mm和 35°。
 
 

表 1    压气机关键设计参数

Table 1    Key design parameters of the compressor

参数 数值

直径/mm 600
轮毂比 0.7

设计转速/（r/min） 3 000

设计流量/（kg/s） 4.9

进口导叶数 13

叶片数 21

展弦比 1.41

稠度 1.598

转子叶顶间隙 2.2%H

转子叶顶间隙 3.1%C
叶顶线速度/（m/s） 93.62

 
 

压气机试验台的进口总温和总压通过布置在

试验台入口气动探针测得，并通过布置在机匣壁

面的 4个测压孔测量进口静压。利用转子下游的

五孔探针在径向移动，测量转子的出口流动状态。

通过在机匣壁面沿弦向布置的动态压力传感器

（PT1～PT11, Kulite XCQ-093）测量压气机叶顶动
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1 进气集流器；2 普朗特管；3 壁面静压孔；4 电动机；5 进气导流叶片；6 动态压力传感器；7 五孔探针；

8 转子；9 支撑结构；10 节流锥； 11 法兰。

图 1    压气机试验台示意图

Fig. 1    Schematic diagram of the compressor experiment rig
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Ca

态压力脉动信号，如图 2所示，图中 t表示栅距，

表示轴向弦长。由于传感器的轴向安装范围受

转子上游法兰块的限制，传感器阵列覆盖范围为

从转子前缘到转子下游 25%轴向弦长位置。另

外，一个额外的压力传感器 PT0被放置在前缘平

面上，通过与 PT1数据的相关性来验证动态压力

扰动的周向传播特征。采用 NI PXI多通道数据

采集系统，对 12个传感器（PT0～PT11）的机匣动

态压力信号进行了同步采集，采集时间为 20 s，采
样频率为 84 kHz。在设计转速下叶片通过频率

fbp 为 1.05 kHz，能够实现每个叶片通道 80个采样

点的分辨率。
  

PT1 PT5… … PT11

Flange

Rotor Casing

PT1 1.5t PT0

25
%

C
a

图 2    动态压力测试布局示意图

Fig. 2    Setup schematic diagram of time-resolved

pressure measurements
 

 2    特性线及动态压力测试结果

ψ

φ ψ = 2pt/ρU2
t φ = 4qV/πD2

t Ut pt

ρ Ut

qV Dt

φ = 0.168

φ = 0.166 φ = 0.154 φ = 0.142

φ = 0.139 ψ = 0.5

φ = 0.137

图 3给出了设计转速（3 000 r/min）下，压气机

从大流量工况（节流阀全开）到失速边界的总压升-
流量和效率-流量特性线。总压系数 和流量系数

分别定义为 和 ，其中

为压气机总压升， 为气体密度， 为叶尖线速度，

为体积流量， 为转子叶尖直径。根据动态压

力测量结果与数值模拟的结果，工况 是

转子顶部区域产生旋转不稳定性的起始工况（RI）；
、 以及 则分别对应 RI1、

RI2和 RI3工况；从性能曲线上看，失速前的最后

稳定状态为 ， 左右达到压气机最

大压升。随着流量的进一步减小， 时压

升突然急剧下降，称为旋转失速（RS）工况。

Cp

图 4给出了测得的转子前缘非定常压力（PT1）
时间序列和频谱。压力信号采用无量纲系数 表

Cp = 2p/ρU2
t p Ut

φ = 0.176

示，其定义为 ，其中 为当地静压，

为转子叶顶线速度；SPL表示声压级（sound pres-
sure level，量符号记为 Lsp）；旋转不稳定性（RI）频
率以及失速（RS）频率的量符号分别记为 fri、frs，此
处将频率作归一化处理，以叶片通过频率 BPF
（量符号记为 fbp）的倍数描述对应频率高低。RS
工况下，如图 4（a）底部所示的低通滤波后的压力

信号（RS filtered）包含了脉动周期约为两个转子

周期的谐波扰动。随着这个长尺度扰动的出现，

压气机转子进入失速状态。在远离失速边界的大

流量工况 ，即稳态工况（SS）下，压力时间

序列几乎呈现周期性波动，这是由叶片通过信号

导致的。同时，SS工况下的压力谱只显示了叶片

通过频率 BPF（量符号记为 fbp）及其谐波，这意味

着 SS工况下脉动压力信号是由定常叶片负载的

旋转导致的。

φ = 0.166

φ = 0.154

随着流量的减小，在 的工况下，即图 3、
图 4中的 RI1工况，从压力时间序列中可以看出

叶片通过特征的不规则性明显增强，同时压力谱

中 BPF以下出现宽频带凸起，表明转子流场中出

现非定常扰动。随着压气机进一步节流，在 RI2
（近峰值效率 ）工况下，压力时间序列表

现出更强的叶片通过特征不规则性（如虚线框中
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图 3    压气机气动特性线（试验测量和数值模拟）

Fig. 3    Performance curve of compressor （experiment

measurement and numerical simulation）
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φ = 0.166

所示），同时 BPF以下压力谱的宽频凸起变得更

强，并包含多个间隔几乎恒定的频率尖峰。这一

特征是“旋转不稳定性”现象的典型识别特征，这

一流动现象作为前失速扰动已被大量研究[21,25]。

因此，频谱中 BPF以下的宽频带凸起被认为是发

生旋转不稳定性的标志。当流量系数低于 0.168
时，频谱中即出现了明显的宽频带凸起，代表旋

转不稳定性此时已经产生，因此 即 RI1
工况被认为是旋转不稳定性起始工况。在 RS工

况下，转子前缘脉动压力信号随机分布在局部低

压区（以箭头标出）。这些低压区是由近失速工况

下的一种涡脱落机制导致的，将在下文通过非定

常仿真结果进行详细讨论。

γ2

基于两个周向布置传感器（图2中的PT0和PT1）
的测量数据，利用相干函数谱和互功率谱相位谱

分析了 RI扰动的周向传播特性。相干函数 是

用于判断两个信号在频域相关性的函数，其定义

式如下:

γ2( f ) =

∣∣∣Gxy ( f )
∣∣∣2

Gxx ( f )Gyy ( f )
（1）

Gxy ( f )式中 表示两个信号 x（t）和 y（t）的互功率密

度谱函数。若两个信号的频率分量 f完全不相关，

那么他们在频率 f处的相干函数为 0，若两个信号

的频率分量 f完全相同，它们在频率 f处的相干函

数为 1。图 5给出了旋转不稳定性最强的情况

（RI2工况）的结果。相干函数在 RI的频率范围

内具有较高的幅值，说明这两个周向分布的传感

器测得的压力脉动信号具有相关性。图 5同时给

出了互功率谱的相位谱，提供了两个信号频率分

量相对相位的信息。可以看出，在旋转不稳定性

的频率范围内相位为线性变化趋势，这说明该频

率范围内动态压力信号具有周向传播特性。采

用 Liu等 [26] 提出的方法，利用线性相位部分的斜

率和两个压力传感器之间的角位移，旋转不稳定

性扰动的角速度可由下式计算：

a =
∆θ

dφ̂/dω
（2）

φ̂ ω ω =

2π f ∆θ

式中 在互功率谱的相位角， 是角频率，即

。 是两个压力传感器之间的角距离。根据

图 5的数据和式（1），计算得到的旋转不稳定性扰

动角速度为 194.5 rad/s，是转子旋转角速度的 61.9%。
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Fig. 5    Spectra of frequency, coherence and phase angle of
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（experimental result）
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 3    数值模拟方法

19×106

为了精确捕捉流场扰动的周向传播，建立压

气机转子全环计算模型。数值计算中去掉进口导

叶，并以进口导流叶片（inlet guide vane, IGV）出口

气流角作为转子进口的边界条件。IGV根部出口

气流角约为−12°（与转子圆周速度相同为正），顶

部出口气流角约为−3°，出口气流角从根部至顶部

几乎呈线性变化。采用 Auto grid对转子通道进

行了结构化多块网格划分，在叶片通道主流区域

采用典型的 O4H拓扑结构，叶顶间隙区域采用

H&O网格结构。壁面第 1层网格尺度确保 y+< 3。
通过 4套不同网格数的方案，对网格无关性进行

了评估。最终，选择了单通道网格数为925 933的

方案，网格在叶片展向有 81个节点，其中叶顶间

隙区域 25个点，流向 121个点，节距方向 65个点。

通过复制单通道网格以获得总网格数约为

的全通道压气机计算网格。图 6是给出了网格细

节的示意图。计算域进口和出口到叶片的距离均

为大约 1.5倍的管道半径。
  

Leading edge Trailing edge

Tip block

图 6    压气机计算网格细节

Fig. 6    Compressor calculated mesh details
 

数值计算采用商用 CFD软件 Numeca FINE/
TURBO进行，采用控制体积法求解三维雷诺-平
均 Navier-Stokes （RANS）组。利用 Spalart-Allmaras
的单方程湍流模型计算湍流黏度，2阶迎风格式

无黏通量进行离散，黏性项采用中心差分。采用

显式 4阶龙格 -库塔法对定常 Navier-Stokes方程

进行时间推进求解，并利用当地时间步长、隐式

残差光顺和多重网格技术加快收敛速度。采用隐

式双时间步方法进行非定常模拟，将每一瞬时的

流动解视为“准稳态”问题，采用 4阶龙格-库塔格

式进行显式求解。每叶片通过周期包含 64个物

理时间步长，每个时间步进行 60次内迭代。边界

条件按照如下方式设置：进口给定均匀分布的总

压、总温和气流角的展向分布；出口边界给定平

均静压；所有叶片表面和壁面均采用无滑移绝热

边界。

 4    数值结果分析

 4.1   数值方法验证

图 3中同时给出了数值模拟得到的压气机特

性线与试验结果进行对比。可以看出，在特性线

的大部分流量范围内，数值模拟结果都与试验结

果吻合较好。只是在近失速局部工况范围，数值

模拟预测的总压升略高于试验结果。同时，对于

失速工况的预测，数值模拟结果也与试验结果一

致。另外，为了验证数值模拟结果对于流动非定

常特征的预测能力，在 RI2工况和 RS工况下，对

相同位置计算的频谱与测量的频谱进行了对比，

见图 7。图中 Exp.表示测量频谱，CFD表示计算

频谱。

可以看到，在 RI2和 RS工况下，计算的与测

量的 fbp 在频率值和峰值幅值上都是一致的。在

RI2工况下，计算结果和测量结果都在相同的频
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图 7    RI2和 RS工况下测试和计算的动态压力频谱对比

Fig. 7    Comparison of measured and calculated dynamic

pressure spectra at RI2 and RS condition
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率范围内出现了具有多重频率峰值特征的宽频凸

起。而数值模拟得到的频谱中出现了更多的宽频

凸起，这里分析原因如下：旋转不稳定性作为一

种转子中沿周向传播的扰动，除了自身产生的主

要宽频带 RI，由于扰动存在谐波，以及旋转不稳

定性扰动与 BPF扰动的干涉效应，还会出现如

fbp−fri、 2fri、 2（fbp−fri）、3fbp−2fri 等宽频带 [27]。但是，

在试验测量中，由谐波和干涉效应导致的宽频带

幅值较低，可能会被湮没在较高的湍流背景噪声

之下。而数值计算中由于流场没有噪声干扰，这

些宽频带都会显现出来。所以，数值模拟得到的

频谱相对试验测量结果包含更多的宽频带。在

RS工况下，旋转不稳定性和旋转失速的频率特征

的测量结果与预测结果也吻合较好。虽然旋转不

稳定性和旋转失速频率分量的幅值与预测结果存

在一定差异，但目前的计算方法能够捕捉旋转不

稳定性和旋转失速的主要特征。因此，可以认为

该数值方法用来研究压气机流动稳定性演化过程

中的非定常流动特征是有效的。

 4.2   非定常流动机理

λ2

λ2

Ω2

Ω ∇u

λ2

为了分析叶顶泄漏涡（tip leakage vortex，TLV）

的非定常特性及其与动叶的相互作用，图 8给出

了 RI1工况下基于 准则显示的叶顶区域涡结构

和不同时刻的叶片表面静压。 准则是一种涡结

构识别方法，由 Jeong[28] 提出。这种方法通过对

称张量 S2+ 的第 2个特征值来识别旋涡结构，

其中 S和 分别为速度梯度张量 的对称部分和

反对称部分。采用 准则能够避免常规的涡量方

法将涡结构与剪切层相混淆的问题。图中叶片表

面静压采用基于叶尖线速度的动压进行无量纲化，

Cp = 2p/ρU2
t

∆t/T = 0,0.25,0.50,0.75

即静压系数 ，其中 p为当地静压。由

图可以观察到，TLV轨迹此时运动到相邻叶片尾

缘，并且 TLV的尾部发生了明显的波动。图 8给

出了一个波动周期内 的瞬

时结果。可以看出，TLV在撞击到相邻叶片压力

面处形成一个局部低压区，如图中虚线圈所示。

随着 TLV的振荡，叶片压力面低压区逐渐向下游

移动。TLV形成的低压会影响转子叶顶附近叶

片表面的压力分布。图 9给出了 RI1工况下不同

时刻 98%相对叶高处的叶片表面压力分布，以及

叶顶处压力面和吸力面压差与间隙流泄漏速度沿

轴向的分布。可以看出，不同时刻叶顶表面压力

分布随时间发生改变。这种动叶叶顶流场的波动

主要是由叶顶泄漏流与叶片顶部的表面压力分布

相互作用引起的。随着时间的推移，叶顶泄漏流

引起的局部低压点逐渐向下游移动。叶片表面压

力分布的变化伴随着叶片压力面与吸力面压差的

变化，进而对叶顶泄漏速度产生影响，导致相邻

流道 TLV强度和形态发生变化。这种 TLV与相

邻叶片表面压力分布的相互作用使 TLV与叶片

负荷的平衡无法保持稳定，从而引发了短尺度的

流动扰动沿转子周向传播，即旋转不稳定性。

λ2

为了了解前失速扰动随着节流的演化特征及

其与旋转失速的联系，这里对近失速工况下的叶

顶流场不稳定特征进行分析。通过近失速工况

RI3下叶顶区域 B2B（blade to blade）平面的静压

分布与流线图（如图 10），发现此工况下间隙逆流

和来流的交界面超过进口平面，导致了前缘溢流

的发生。叶顶泄漏流在叶片前缘溢出导致了一个

局部的低压区。通过 准则显示局部位置旋涡结
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λ2图 8    RI1工况下瞬态叶顶泄漏涡结构（ 判据）和叶片表面静压系数

λ2Fig. 8    Instants of tip leakage vortex structure （  criterion ） and blade surface pressure at RI1 condition
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构和流线图，如图 11，可以看出该局部低压区是

由横跨机匣和动叶吸力面的径向旋涡结构引起的，

这里称之为前缘径向涡（leading edge vortex, LEV）。

图 4（a）中转子前缘脉动压力信号出现的局部低

压区（箭头标出）即是由 LEV导致的。

图 12给出了近失速工况 NS条件下 LEV随

时间的演化过程。可以看出，LEV在叶片前缘附

近产生后，沿周向向下一个叶片移动，移动方向

与转子旋转方向相反。随着 LEV经过叶片中部

弦长位置后，LEV与 TLV发生了相融合的现象，

同时在相邻叶片前缘附近又出现了新的叶顶间隙

流动的前向溢出。另外，从图中还可以看出，TLV

振荡与 LEV演化高度耦合。也就是说，LEV在机

匣上形成局部低压，周期性地产生、周向传播和

衰减，产生周向传播的流动扰动，叠加在 TLV的

非定常振荡上。同样，当前缘溢流发生时（图 10），

 

Cp
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图 10    RI2工况下的叶顶间隙 blade to blade截面流线及静压系数分布

Fig. 10    Distribution of blade to blade section streamline and static pressure coefficient of tip clearance at RI2 condition
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λ2Fig. 11    Leading edge vortex streamlines at RI3 condition （  criterion ）
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图 9    RI1工况下 98%相对叶高下不同时刻叶片表面压力系数和叶尖泄漏速度弦向分布

Fig. 9    Pressure coefficient of blade surface at 98% relative blade height and blade tip leakage velocity distribution for

different instants at RI1 condition
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LEV在前缘附近产生。然后，叶顶前部卸载，最

大泄漏位置被推到下游，间隙逆流强度降低。当

LEV移动到叶片中部弦长时，由 LEV诱导的局部

低压区增强了间隙逆流。

图 13给出了RI3和RS工况下压气机整周B2B
平面静压分布和 RS工况下熵分布，为分析周向

传播的扰动提供了一个全局的视角。通过靠近前

缘平面的局部低压区，可以识别出 LEVs。在压气
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图 12    RI3工况下前缘涡动力学的瞬态演化

Fig. 12    Transients evolution of leading edge vortex dynamics at RI3 conditions
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图 13    RI3和 RS工况下叶顶静压分布和 RS工况下叶顶熵的分布

Fig. 13    Distribution of blade tip static pressure distribution at RI3 and RS condition and blade tip entropy distribution at RS conditionn
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机整周上总共发现了 30个 LEVs。Khaleghi [7] 和
Inoue等 [23] 之前的研究描述了与 LEV类似的旋涡

结构的产生会导致突尖型失速先兆的形成。与之

前的研究结果相反，本研究结果显示，在近失速

条件下，LEV是沿周向传播时几乎是均匀分布的，

从而导致了一种有序的具有高模态短尺度的流动

扰动，而不是失速团。由 LEV的周向迁移速度

和 LEV在整周的个数可以计算出 LEV传播在静

止坐标系下导致的频率约为 0.57fbp，与数值模拟

监测到的 RI频率几乎是一致的。随着压气机进

一步节流到 RS状态，LEVs的有序传播被破坏，

如图 13中 RS工况下静压和熵分布。其中 S/Smax
为做归一化处理的熵大小，表示本地熵值与全局

最大熵值的相对大小。在 RS工况下，LEV的数

量变为 25，并观察到 LEVs出现局部聚集-局部分

散的分布规律。在 LEVs聚集的局部区域，LEVs
的堵塞效应会导致局部范围流动损失显著增加。

另外，从前面分析可以指导，LEV能够导致相应

叶片负载和间隙逆流的加强，LEV的局部聚集也

加强了这种效应。因此，此时压气机叶顶区域产

生了局部堵塞更强、熵值更高的失速团，使压气

机进入失速状态。而且，由于失速团的出现，压

气机叶顶流场出现了以转子周长为周期的长尺度

扰动，这个长尺度扰动的周向传播导致了频谱上

的低频峰值，即旋转失速频率。

 5    结　论

以某台单级轴流压气机为研究对象，通过细

致的机匣壁面动态压力测量，研究了大叶顶间隙

条件下压气机被节流至失速边界的过程中流动不

稳定性演化特征。另外，通过压气机全环数值模

拟阐释了与不稳定流动演变相关的非定常流动机

理。得到的主要结论如下：

1） 对于大叶顶间隙压气机，旋转不稳定性的

产生能够同时通过动态压力频谱中低于 BPF的

宽频带凸起和叶片通过信号的不规则性检测到。

旋转不稳定性从最高效率点之前的大流量工况即

开始产生，直至失速边界。同时，数值模拟预测

得到的旋转不稳定性和旋转失速的频谱特征与测

试结果相吻合。

2） 结合动态压力测量和数值模拟结果，发现

当 TLV轨迹运动至相邻叶片尾缘时，在 TLV与

相邻叶片表面压力分布的相互作用下 TLV结构

开始随时间发生波动，并引入了一个沿周向传播

的短尺度扰动，即旋转不稳定性。

3） 在近失速工况下，压气机动叶前缘发生前

缘溢流，导致了 LEV的产生。前缘径向涡的周期

性产生、迁移和衰减导致了一个短尺度高模态的

扰动沿周向传播，这个扰动叠加在由 TLV振荡引

发的扰动上，成为旋转不稳定性扰动的一部分，

而没有发展为失速团。

4） 随着压气机向失速工况节流，有序传播的

LEVs被破坏，导致了 LEVs出现局部聚集-局部分

散的分布。几个相邻的叶片在局部聚集 LEVs的

影响下负载增强，间隙逆流增强，从而导致了局

部堵塞更强、熵更高的失速团的产生。
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