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Авторское резюме 
 
Состояние вопроса: Анализ работы отечественных и зарубежных газотурбинных установок показывает значитель-
ный резерв в повышении технико-экономических показателей на диффузорных каналах этих установок. В связи с 
этим вопрос обеспечения вибрационной надежности выходных диффузоров мощных энергетических газотурбинных 
установок, работающих  в составе парогазовых установок, в настоящее время является актуальным. 
Материалы и методы: Результаты получены путем натурного моделирования. 
Результаты: Установлена прямая связь вибрационного состояния диффузоров с характером течения рабочих 
сред в его проточной части. Предложено два способа снижения вибрационной нагрузки диффузорных каналов 
турбомашин. Установлено, что продольное оребрение стенок диффузора, применение экрана вблизи защищае-
мой стенки диффузора весьма эффективно приводят к снижению вибрации. 
Выводы: Представленные результаты показывают, что для обеспечения вибрационной надежности выхлопных 
диффузорных патрубков паровых и газовых турбин, а также регулирующих клапанов необходимо в первую оче-
редь добиваться снижения величины пульсаций давления в их проточных частях. Решить эту задачу возможно 
путем прямого воздействия на характер течения рабочей среды либо установкой вблизи защищаемой стенки 
диффузора аэродинамического демпфера.  
 
Ключевые слова: аэродинамика, диффузор, турбомашина, выхлопной патрубок, регулирующий клапан, пульса-
ции давления, вибрация. 
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Abstract 

 
Background: Having analyzed the operation of Russian and Foreign gas-turbine units, the considerable reserve in in-
creasing  the technical and economic indexes on diffuser ducts of these units is proved. According to this, the problem of 
guaranteeing the diffusers vibrational reliability of powerful engineering gas-turbine units which are the part of combined-
cycle gas turbines is urgent.  
Materials and Methods: The results were obtained by full-scale modeling. 
Results: Direct connection between diffusers vibrational condition and the flow pattern of operating environment in diffuser 
flow section was established. The authors suggest two methods of vibrational load decreasing in diffuser ducts of the turbine. 
Length-wide ribbing of diffuser walls, the usage of the shield near diffuser protected wall lead to vibration decrease. 
Conclusions: The results show that firstly it is necessary to decrease pressure pulses in flow sections to provide vibrational 
reliability of diffuser exhaust nozzles of gas and steam turbines. It is possible to solve this problem by direct impact on operat-
ing fluid flow pattern or by installation of aerodynamic damper near protected diffuser wall. 
 
Key words: Aerodynamics, diffuser, turbine, exhaust nozzle, control valve, pressure pulses, vibration. 
 

Введение. Кольцевые диффузоры явля-
ются неотъемлемой частью газовых турбин, 
обеспечивая снижение давления за последней 
ступенью турбины в результате преобразования 
кинетической энергии газов, покидающих послед-
нюю ступень турбины, в потенциальную энергию. 
В результате за газовой турбиной давление ока-
зывается ниже давления в последующем газохо-
де, что влечет за собой увеличение использо-

ванного перепада энтальпий и, соответственно, 
увеличение мощности всей установки. 

Согласно опытным данным, в кольцевом 
диффузоре при степени расширения n = 4, рав-
номерном поле скоростей в его входном сечении 
и безотрывном течении коэффициент восстанов-
ления энергии ξ может достигать 80–83 %. То 
есть примерно 80 % кинетической энергии пото-
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ка, выходящего из газовой турбины, может быть 
преобразовано в потенциальную энергию. Для 
современных мощных высокотемпературных 
газовых турбин это означает возможность сни-
зить давление за последней ступенью с р2 = 1,05 
бар до р2 = 0,92–0,94 бар и увеличить за счет 
снижения указанного давления мощность тур-
бины на 6–8 % [1, 2]. 

Реальный эффект от установки таких 
диффузоров за газовой турбиной оказывается 
существенно меньшим, так как за последней 
ступенью поток характеризуется значительной 
радиальной неравномерностью поля скоростей 
и направление этих скоростей может заметно 
отличаться от осевого направления. Кроме того, 
в проточной части таких диффузоров распола-
гаются мощные крепежные ребра, существенно 
увеличивающие аэродинамические сопротивле-
ния. В результате коэффициент восстановления 
энергии снижается до 45–50 % и реальный при-
рост мощности редко превышает 3–4 % при 
очень больших осевых габаритах рассматри-
ваемых диффузоров. 

Габариты диффузора могут заметно пре-
вышать осевые размеры собственно газовой 
турбины. При этом возникает серьезная про-
блема с обеспечением вибрационной надежно-
сти всего выхлопного тракта газовой турбины. 

В ряде случаев уровень вибрации нагру-
женных стенок диффузоров достигает недопус-
тимо высоких значений, вызывающих, в конеч-
ном счете, появление трещин на внешнем об-
воде диффузора и даже его разрушение. 

Так, например, виброскорости на корпусе 
газовой турбины ГТД-110 НПО «Сатурн» в мес-
те его соединения с выхлопным диффузорным 
патрубком превышают 11 мм/с [1]. 

В основе возникновения таких высоких 
динамических нагрузок лежат чисто аэродина-
мические причины, обусловленные характером 
течения внутри проточной части отсека «по-
следняя ступень-диффузор». Из этого следует, 
что для снижения вибраций стенок диффузоров 
в ГТУ необходимо в первую очередь воздейст-
вовать на характер течения в их проточной час-
ти. Некоторые способы такого воздействия яв-
ляются предметом настоящего исследования. 

Влияние угла раскрытия плоских диф-
фузоров на уровень динамических нагрузок 
на эти стенки. Исследование указанного влияния 
производилось на простейшей модели (рис. 1).  

Особенностью использованной измери-
тельной системы являлось то, что одна из сте-
нок плоского диффузора (стенка 2) была шар-
нирно соединена разрезным стержнем 4, обе 
половинки которого соединялись между собой 
S-образным динамометром 5. Свободный конец 
второй половины стержня 4 входил в крепежную 
скобу 6, являющуюся вторым опорным элемен-
том стержня 4. 

Так как стенка 2 плоского диффузора вос-
принимает со стороны потока как статическую, 

так и динамическую нагрузку, то с помощью 
тензометрического динамометра 5 устанавли-
валась связь между характером течения в 
диффузоре и величиной статических и динами-
ческих нагрузок, действующих на стенки иссле-
дуемого канала. 

 
α

 
 
Рис. 1. Схема рабочей части установки для исследования 
плоских диффузоров 

 
Кроме того, с помощью специальных дат-

чиков давления фирмы «KULITE 
SEMICONDUCTOR» США, установленных вдоль 
диффузора, измерялись мгновенные значения 
давлений [4]. 

Проведенные измерения показали, что 
основная область генерации пульсаций давле-
ния в диффузоре располагается непосредст-
венно в его входном сечении, где амплитуда 
пульсаций в этой области при всех углах рас-
крытия имеет максимальную величину, числен-
ное значение которой нарастает с увеличением 
угла раскрытия канала α до 15°. 

Осциллограммы пульсаций давлений и 
соответствующие им спектрограммы, получен-
ные в различных сечениях диффузоров с углом 
раскрытия α = 7° и α = 15° (рис. 2, 3), наглядно 
подтверждают сказанное. 

Проведенные измерения динамических 
нагрузок на стенки диффузора показали, что по 
сравнению с безградиентными каналами эти 
нагрузки при угле α = 70  увеличились в 12 раз, а 
при α = 150 они выросли в 34 раза. 

Полученные результаты показывают, что 
для обеспечения вибрационной надежности 
газотурбинных диффузоров необходимо в пер-
вую очередь добиваться снижения величины 
пульсаций давлений в их проточных частях. 

Решить эту задачу возможно либо путем 
прямого воздействия на характер течения рабо-
чей среды, либо установкой вблизи внутренней 
поверхности внешнего обвода кольцевого диф-
фузора специальных аэродинамических демп-
феров, обеспечивающих гашение пульсаций 
давления в пристеночной области течения. 

Для изменения характера течения в про-
точной части диффузора использовали про-
дольное оребрение стенок диффузора.
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Рис. 2. Осциллограммы и спектрограммы пульсаций давления на стенке плоского  диффузора с углом раскрытия 7º:  
а – на входе; б – 0,1L; в – 0,325L; г – 0,875L 
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Рис. 3. Осциллограммы и спектрограммы пульсаций давления на стенке плоского  диффузора с углом раскрытия 15º:  
а – на входе; б – 0,1L; в – 0,325L; г – 0,875L 

 
На плоских диффузорах этот способ 

снижения пульсаций давления оказался весь-
ма эффективным [4]. 

Однако применение оребрения в коль-
цевых диффузорах газовых турбин требует 
тщательной проверки, так как поток на выходе 
из последней ступени турбины обладает за-
круткой и радиальной неравномерностью [5]. 

Влияние закрутки потока на входе в 
кольцевой диффузор на аэродинамические 
и вибрационные характеристики. Для ис-
следования влияния указанных особенностей 
течения за последней ступенью турбины на 
аэродинамические и вибрационные характери-
стики кольцевых диффузоров был изготовлен 
стенд, позволяющий обеспечить закрутку пото-
ка на входе в диффузор ϕ от 0 до 200, а также 
имитировать высокоскоростную струю в об-
ласти наружной образующей. 

Исследования проводились на кольцевых 
диффузорах с цилиндрической внутренней втул-
кой и коническим внешним обводом при двух 
углах раскрытия α1, равных 7 и 15°, и двух сте-
пенях расширения канала n = F2/F1, равных 2 и 4. 
При этом рассматривались диффузоры с глад-

кими внутренними поверхностями, с продольно-
оребренными поверхностями и диффузоры с 
пристеночными перфорированными экранами. 

Суть продольного оребрения (рис. 4) со-
стоит в установке вдоль обтекаемой поверхно-
сти 1 клиновидных ребер 2 с расположением 
их вершин во входном сечении. 

 
Рис. 4. Схема кольцевого диффузора с внутренним 
оребрением: 1 – внешняя поверхность; 2 – ребро 
 



 «Вестник ИГЭУ»    Вып. 5    2012 г. 

 
© ФГБОУВПО «Ивановский государственный энергетический университет имени В. И. Ленина»     

4 

На рис. 5 показана схема установки при-
стеночного перфорированного экрана-диффу-
зора. Для исключения перетечек рабочей сре-
ды через пристеночный зазор эта область за-
полняется ватной набивкой. 

Рис. 5. Схема кольцевого диффузора с установленным 
внутренним перфорированным коническим диффузором: 1 – 
внешняя поверхность; 2 – перфорированный конический 
диффузор 

 
В качестве критерия аэродинамического 

совершенства рассматриваемых диффузоров 
был выбран коэффициент полных потерь ζп, 
который включает как внутренние потери в ка-
нале ζ, так и потери с выходной скоростью ζвс.  

Полученные результаты (рис. 6,а) по-
казывают, что диффузор с углом раскрытия 
α1 = 150 и степенью расширения n = 4 облада-
ет наименьшим сопротивлением (кривая 3), 
несмотря на то, что при равномерном поле 
скоростей на входе (ϕ = 00) в его выходном 
сечении были обнаружены довольно большие 
зоны, занятые возвратными течениями. Однако 
применение такого диффузора не представля-
ется возможным по условиям виброактивности  
(рис. 6,б). Уровень виброскорости стенок диф-
фузора, по сравнению с диффузором при угле 
раскрытия α1 = 150  и степени расширения n = 2, 
оказался в 5 раз выше. 

Наличие закрученного поля скоростей на 
входе в исследуемые каналы способствует 
переносу массы вещества с большей кинети-
ческой энергией в направлении внешнего об-
вода, что привело к большей наполненности 
профиля скоростей и, как следствие, к сниже-
нию коэффициента полных потерь. Более того, 
тщательное исследование выходного поля 
скоростей диффузора (α1 = 150, n = 4) при         
ϕ = 150 показало отсутствие отрывных явлений 
в данном канале, что, в свою очередь, привело 
к увеличению эффективной проходной площа-
ди, коэффициент полных потерь ζп уменьшил-
ся по сравнению с незакрученным потоком на 
входе более чем на ∆ζп = 25 %. 

Вибрационные испытания показали, что 
улучшение условий течения вблизи стенки 
канала при закрученном поле скоростей при-

водит к заметному улучшению виброхаракте-
ристик канала, так как динамические нагрузки 
на стенках, защищенных пограничным слоем, 
всегда меньше нагрузок, которые испытывают 
стенки при прямом контакте с оторвавшимся 
нестационарным потоком.  

 
а) 

 
б) 

Рис. 6. Зависимости коэффициента полных потерь (а) и 
виброскорости (б) от угла закрутки потока во входном 
сечении: 1 – диффузор α1 = 70, n = 2; 2 – α1 = 150, n = 2;     
3 – α1 = 150, n = 4; 4 – α1 = 150, n = 4 (оребрение с подрез-
кой); 5 – α1 = 150, n = 4 (с перфорированным экраном) 

 
Оребрение внутренней поверхности ис-

следуемых диффузоров вызвало рост потерь 
всего на ∆ζп = 0,03–0,06. В свою очередь, за-
крутка потока снизила коэффициент полных 
потерь при углах закрутки ϕ < 200 и привела к 
снижению вибрации. 

Для оребренного диффузора с углом     
α1 = 150 и степенью расширения n = 4 наблю-
дается снижение виброскорости более чем в 
2,5 раза. Для безотрывных диффузоров         
(α1 = 70 и α1 = 150 при n = 2) оребрение снизило 
виброскорость в среднем всего на 30 %. 
 

Заключение 
 

На основе проведенного физического 
моделирования установлена прямая связь 
вибрационного состояния диффузоров с ха-
рактером течения рабочих сред в его проточ-
ной части: резкое возрастание вибраций все-
гда являлось следствием возникновения в 
канале локальных вихревых образований, на-
рушающих стационарность течения. 

Введение в кольцевых диффузорах про-
дольного оребрения на внутренней поверхно-

 

Dвх
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2
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сти внешнего обвода существенно меняет кар-
тину течения и ведет к более интенсивному 
нарастанию  давления и снижению скорости на 
первой половине канала, чем при отсутствии 
оребрения. Это обстоятельство позволяет при 
сохранении высокой степени расширения 
диффузорного канала заметно сократить его 
осевую длину. 

Введение продольного оребрения в 
кольцевых диффузорах не привело к качест-
венному изменению зависимости коэффици-
ента полных потерь от угла закрутки потока во 
входном сечении. Как и в гладких диффузорах 
при углах закрутки ϕ < 15°, указанный коэффи-
циент несколько снижается и только при           
ϕ > 15° наблюдается его заметное увеличение. 

Весьма эффективным средством защи-
ты стенок диффузоров от динамических нагру-
зок со стороны движущихся рабочих сред яв-
ляется введение в канал перфорированных 
пристеночных экранов с заполнением зазора 
до стенки диффузора демпфирующим мате-
риалом типа минеральной ваты.  

Применение минеральной ваты в зазоре 
«пристеночный экран – внешний обвод» коль-
цевого диффузора газовой турбины позволяет 
выполнить термоизоляцию не снаружи диффу-
зора, а внутри, либо использовать ее как пер-
вую ступень общей термоизоляции диффузора. 
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