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轴流涡轮与排气壳扩压段一维耦合设计研究
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摘　 要:为探究轴流涡轮耦合排气壳扩压段的一维设计变量选取规律ꎬ提高排气壳扩压段的性能ꎬ参考现有 ＮＲＣＣ
叶栅导叶模型ꎬ采用自编程序ꎬ结合理论分析构建轴流涡轮与排气扩压段耦合的一维设计模型ꎮ 详细分析耦合设

计中影响扩压段的静压恢复系数以及总体性能的因素ꎮ 研究结果表明:扩压段面积比、平均倾角、扩张角以及壁面

摩擦系数等设计参数不仅影响扩压段的静压恢复系数ꎬ也影响涡轮的气动效率ꎻ本研究模型在面积比为 ３. ５、平均

倾角 ϕ 为 ３０°、扩张角 δ 为 ５°时整体性能最优ꎻ涡轮出口气流的马赫数、叶顶泄漏流以及出口旋流对扩压段的性能

有很大影响ꎬ出口半径比的增大会使得静压恢复系数降低ꎬ因此在耦合设计时应充分考虑涡轮以上参数的选择ꎮ
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引　 言

在现今的工业生产和生活中ꎬ燃气轮机和汽轮

机已经得到了广泛应用ꎮ 排气壳是燃气轮机、汽轮

机和增压器涡轮必不可少的部件ꎬ排气壳与轴流涡

轮耦合的研究方法可以有效提高涡轮性能ꎮ
Ｄｉｎｇ 等人[１]的耦合研究表明ꎬ重新排列涡轮转

子叶片是调整叶片出口展向流动的有效方法ꎬ此设

计对排气扩压器的性能很有利ꎮ Ｆｕ 等人[２] 在考虑

涡轮 — 排气壳流动相互作用的基础上ꎬ对扩压段端

壁形状进行了改进ꎬ发现新设计的排气壳扩压段可

以提高排气壳的压力恢复能力ꎬ从而提高涡轮的功

率输出ꎮ Ｂｉｒｋ 等人[３] 基于数值多目标优化研究ꎬ对
扩压段进行改良ꎬ针对一组理想结果设计短环形扩

压段ꎮ Ｈｕａｎｇ 等人[４] 开发了基于软件 ＮＵＭＥＣＡ 和

ｉＳＩＧＨＴ 的排气壳综合优化平台ꎬ此平台采用自适应

模拟算法(全局搜索法)和 Ｈｏｏｋｅ￣Ｊｅｅｖｅｓ 直接搜索法

两种优化方法对排气壳进行优化ꎮ 高杰等人[５] 在

对排气壳(有支板)与涡轮非定常耦合的研究基础

上ꎬ提出了一种支板的非对称布置方法来降低涡轮

叶片所受的气动力ꎬ结果表明ꎬ采用适当的非对称支

板布置ꎬ可以降低动力涡轮叶片表面特定频率处的

气动力水平ꎬ而且转子叶片出口的静压也有所降低ꎮ
因此ꎬ可以采用非对称支板设计来降低振动ꎬ提高叶

片疲劳寿命ꎮ
许多现有文献对于排气壳与涡轮耦合设计和改

型设计的研究一般都是基于三维进行的ꎬ二者之间

的匹配也是在完成后进行的ꎬ在一维设计的过程中

没有考虑下游排气壳的影响ꎮ 本文在涡轮和排气壳

的一维设计中将相互的设计参数进行关联ꎬ采用

Ｍａｔｌａｂ 程序建立轴流涡轮和排气壳扩压段耦合设计

模型ꎬ探究出轴流涡轮耦合排气壳扩压段的一维设

计变量选取规律ꎬ并进一步进行关键参数的敏感性

分析ꎬ最终为工程快速设计预估和进一步的三维造

型提供关键参考ꎮ

１　 扩压段计算模型

１. １　 几何模型

根据 Ｅｌｇａｍｍａ 和 Ｓｔａｎｉｔｚ 等人[６ － ７] 提出的扩压

段几何模型ꎬ建立排气壳扩压段子午面几何模型ꎬ如
图 １ 所示ꎮ

图 １　 扩压段子午剖面图

Ｆｉｇ. １ Ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ ｍｅｒｉｄｉａｎ ｐｒｏｆｉｌｅ

图 ２　 扩压段某轴向截面参数

Ｆｉｇ. ２ Ａ ｃｅｒｔａｉｎ ａｘｉａｌ ｓｅｃｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｆ

ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ

图中ꎬ ϕ１ꎬϕ２ 分别为扩压段内倾角(°)和外倾

角(°)ꎬ ϕ ＝
ϕ１ ＋ ϕ２( )

２ 表示平均内倾角(°)ꎻ扩压段

中的流动定义 ｘ 为轴向ꎬｙ 为径向坐标ꎬｍ 为子午方

向ꎬｍ 与 ｘ 的夹角即为 ϕꎻｒｉꎬｒｏ—扩压段进出口平均

２５
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半径ꎬｍꎻｘｉꎬｘｏ—扩压段进出口轴向距离ꎬｍꎻｂｉꎬｂｏ 分

别表示进出口面的通道高度ꎬｍꎻδ ＝
ϕ２ － ϕ１

２ 表示扩

压段扩张程度的大小ꎬ定义为扩张角(°)ꎮ
由扩压段的关键几何参数表达子午方向坐标 ｍ

的函数ꎬ如下式所示:
ｙ(ｍ) ＝ ｒｉ ＋ ｍｓｉｎ(ϕ) (１)
ｘ(ｍ) ＝ ｘｉ ＋ ｍｃｏｓ(ϕ) (２)
ｂ(ｍ) ＝ ｂｉ ＋ ２ｍｔａｎ(δ) (３)
轴向坐标 ｘ 和径向坐标 ｙ 之间存在关系:

ｔａｎϕ ＝ ｄｙ
ｄｘ ＝ ｄｙ

ｄｍ( ) ｄｘ
ｄｍ( )

－１
(４)

则由图 ２ 可以推导出扩压段进出口截面的面

积ꎬ可以表示为:
Ａ ＝ π( ｒ２ｏ － ｒ２ｉ ) ＝ π( ｒｏ － ｒｉ)( ｒｏ ＋ ｒｉ)

＝ πｂ ｒａ ＋ ｂ
２( ) ＋ ｒａ － ｂ

２( )[ ] ＝ ２πｂｒａ (５)

式中:ｒａ—扩压段中截面半径ꎬｍꎮ
扩压段进出口面积比为:

Ａ′ ＝
Ａｏ

Ａｉ
(６)

１. ２　 数学计算模型

扩压段流动的数学模型是基于环形通道中质

量、子午方向动量和切向动量以及能量的输运方程

而建立的ꎬ采用 Ａｇｒｏｍａｙｏｒ 等人[８] 推导的控制方程ꎬ
如式(７) ~式(１０)所示ꎮ 通过如图 ３ 所示的无穷小

控制体的质量、动量和能量平衡ꎬ可以推导出扩压段

内流体的控制方程ꎮ

图 ３　 扩压段内微分控制体

Ｆｉｇ. ３ Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｃｏｎｔｒｏｌ ｂｏｄｙ ｉｎ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ

质量方程:

ｖｍ
ｄρ
ｄｍ ＋ ρ

ｄｖｍ
ｄｍ ＝ －

ρｖｍ
ｂｒ

ｄ
ｄｍ ｂｒ( ) (７)

子午方向动量方程:

ρｖｍ
ｄｖｍ
ｄｍ ＋ ρ ｄｐ

ｄｍ ＝ －
ρｖ２θ
ｒ ｓｉｎ(ϕ) －

２τｗ

ｂ ｃｏｓ(α)

(８)
切向方向动量方程:

ρｖｍ
ｄｖθ
ｄｍ ＝ －

ρｖθｖｍ
ｒ ｓｉｎ(ϕ) －

２τｗ

ｂ ｓｉｎ(α) (９)

能量方程:

ρｖｍ
ｄｐ
ｄｍ － ρｖｍａ２ ｄｐ

ｄｍ ＝
２(τｗｖ ＋ ｑｗ)
ｂ(∂ｅ / ∂ｐ) ρ

(１０)

式中:ｖｍ—子午方向上的速度ꎬｍ / ｓꎻρ—密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ
τｗ—壁面的粘性应力ꎬＰａꎻα—切向方向与子午方向

的夹角ꎬ(°)ꎻａ—当地声速ꎬｍ / ｓꎻ ｑｗ—壁面的热通

量ꎬＷ / ｍ２ꎻｅ—内能ꎬＪꎮ
壁面粘性应力 τｗ 可以通过摩擦系数 Ｃ ｆ 来计算

得出[９]:

τｗ ＝ Ｃ ｆ
ρｖ２
２ (１１)

假定壁面粘性应力 τｗ 方向与速度矢量的方向

相反ꎬ则子午方向的粘性应力为 － τｗｃｏｓ(α)ꎬ切向的

粘性应力为 － τｗｓｉｎ(α)ꎮ 排气壳扩压段中环形通道

内带有入口旋流的流动特点ꎬ而现有表面摩擦系数

Ｃ ｆ 的计算公式无法准确考虑到扩压段上游涡轮出

口旋流对壁面切应力的影响ꎮ 因此ꎬ本文中摩擦系

数并没有利用常见的公式进行计算ꎬ而是参考了已

有相关文献基于扩压段实验的数据进行估算ꎮ 如

Ｂｒｏｗｎ[１０]测量了不同扩压器的局部壁面摩擦系数ꎬ
得到的 Ｃ ｆ 值在 ０. ００３ ~ ０. ０１ 之间ꎻＪｏｈｎｓｔｏｎ 等人[１１]

推荐使用的整体 Ｃ ｆ 的取值范围在 ０. ００５ ~ ０. ０１ 之

间ꎻＤｕｂｉｔｓｋｙ 等人[１２] 建议 ０. ０１ 为表面摩擦系数 Ｃ ｆ

最合理的估计值ꎮ 参考以上结果ꎬ本文选取扩压段

壁面摩擦系数 Ｃ ｆ ＝ ０. ０１ 进行计算ꎮ

此外ꎬ式(１０)中含有热通量 ｑｗ 这一项ꎬ可以考

虑由于扩压段壁面热量交换引起的损失ꎬ根据雷诺

类比(Ｒｅｙｎｏｌｄｓ Ａｎａｌｏｇｙ)ꎬ壁面热通量 ｑｗ 正比于壁

面温度 Ｔｗ 和流体温度 Ｔ０的温度差ꎮ

ｑｗ ＝ Ｑ(Ｔｗ － Ｔ０) (１２)
传热系数 Ｑ 可以用表面摩擦系数 Ｃ ｆ 来近似计

算ꎬ即:

３５
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Ｑ ＝ １
２ ρｖｃｐＣ ｆ (１３)

式中:ｃｐ—工质流体的比定压热容ꎬＪ / (ｋｇＫ)ꎮ
将式(１３)代入式(１２)可得:

ｑｗ ＝ １
２ ρｖｃｐＣ ｆ(Ｔｗ － Ｔ０) (１４)

在扩压段内部的工质流动时ꎬ工质的物性参数

采用 Ｒｅｆｐｒｏｐ 软件进行计算ꎮ 由于 Ｍａｔｌａｂ 程序可调

用物性进行仿真计算ꎬ故本文直接在程序中添加

ｒｅｆｐｒｏｐ. ｍ 函数并进行调用来完成工质物性的计算ꎮ
在涡轮一维设计时ꎬ轴流涡轮的损失只能通过

损失模型来进行预估ꎮ 工程中比较常用的有

ＡＭＤＣＫＯ模型、Ｄｅｎｔｏｎ 模型和 Ｃｒａｉｇ＆Ｃｏｘ 模型等ꎬ其
中 ＡＭＤＣＫＯ[１３]模型可以用来在涡轮的一维气动设

计及优化中预测涡轮设计点及非设计点损失ꎬ选用

ＡＭＤＣＫＯ 模型预测涡轮级的叶栅损失ꎮ

２　 排气壳扩压段与轴流涡轮模型的耦合

在上一节参考现有的扩压器流动模型建立了排

气壳扩压段的计算模型ꎬ与以往模型不同的是ꎬ本文

中扩压段的设计需要考虑上游轴流涡轮的影响ꎬ将
二者的关键参数进行关联ꎮ 假定从轴流涡轮出口到

排气壳扩压段入口热力学状态参数和速度矢量没有

发生变化ꎮ 此外ꎬ扩压段模型计算的初始条件也通

过轴流涡轮出口与排气壳扩压段入口的耦合面参数

来给出如下式(１５)所示:

Ｕｉｎ ＝

ｖｍ
ｖθ
ρ
ｐ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

ｉｎ

＝

ｖｍ
ｖθ
ρ
ｐ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

ｏｕｔ

(１５)

在几何参数方面ꎬ图 ４ 给出了轴流涡轮出口参

数和排气壳之间的联系ꎮ 其中通过涡轮出口的平均

半径 Ｒｏ 和叶高 Ｈｏ 求得排气壳扩压段入口的平均半

径 ｒｉ 以及入口的通道高度 ｂｉꎬ具体的关系式为:
ｒｉ ＝ Ｒｏ (１６)
ｂｉ ＝ Ｈｏ / ｃｏｓ(ϕ) (１７)
在程序中直接给定进出口面积比 Ａ′Ａ的值ꎬ并将

其作为式(８) ~式(１１)计算终止的条件ꎮ 求解从式

(１６)中的初始条件开始ꎬ达到给定值时终止ꎮ
采用一维平均中径法来计算和评估轴流涡轮的

性能ꎬ并采用 ＡＭＤＣＫＯ 损失模型来预估涡轮的损失

分布ꎮ

定义壁面摩擦损失和出口动能损失为:

图 ４　 排气扩压段与轴流涡轮模型的耦合关系

Ｆｉｇ. ４ Ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅｘｈａｕｓｔ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

ｓｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ ａｘｉａｌ ｔｕｒｂｉｎｅ ｍｏｄｅｌ

ΔηＣｆ
＝

(ｈｉｎ＿ｓｓ － ｈｏｕｔ＿ｓｓ) － (ｈｉｎ － ｈｏｕｔ)
ｈ０１ － ｈ２ｓ

(１８)

Δηｋ ＝

１
２ ｖｏｕｔ( )

２

ｈ０１ － ｈ２ｓ
(１９)

式中:ｈｉｎ和 ｈｏｕｔ—叶栅进出口静焓ꎻｈ０１—涡轮进口的

总焓ꎻｈ２ｓ—等熵膨胀时涡轮出口静焓ꎻｈｉｎ＿ｓｓ—用涡轮

入口的熵计算的叶栅入口的静焓ꎻｈｏｕｔ＿ｓｓ—用涡轮入

口的熵计算的叶栅出口的静焓ꎻｖｏｕｔ—叶栅出口绝对

速度ꎮ

３　 数值计算方法

３. １　 计算域网格生成及敏感性验证

数值计算采用商用软件 ＡＮＳＹＳ ＣＦＸꎬ如图 ５
所示ꎮ

图 ５　 涡轮与进排气壳全流道计算域网格

Ｆｉｇ. ５ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｄｏｍａｉｎ ｇｒｉｄ ｏｆ ｔｕｒｂｉｎｅ ａｎｄ ｉｎｔａｋｅ

ａｎｄ ｅｘｈａｕｓｔ ｃａｓｉｎｇｓ ｉｎ ｆｕｌｌ ｆｌｏｗ ｐａｔｈ

涡轮叶栅网格采用商业 软 件 ＮＵＭＥＣＡ 中

４５
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Ａｕｔｏｇｒｉｄ５模块结合 Ｐｏｉｎｔｗｉｓｅ 软件生成结构化网格ꎬ
结构化网格层数为 １７ꎬ近壁面第 １ 层网格尺度

０ ００１ ｍｍꎮ 进排气壳采用 ＩＣＥＭ ＣＦＤ 软件生成非

结构网格ꎬ非结构化网格层数为 １５ꎬ第 １ 层网格尺

度 ０ ００１ ｍｍꎮ
全流道模型取 ４ 种不同数量级的网格进行敏感

性验证ꎮ 不同网格数下计算得到的涡轮总静效率和

折合流量变化如图 ６ 所示ꎮ 由图 ６ 可知ꎬ９６６ 万网

格和 １ ０３８ 万网格之间涡轮的总静效率仅相差

０ ０２５％ ꎬ而折合效率相差 ０. ２８７％ ꎮ 考虑到非定常

计算量的问题ꎬ取 ９６６ 万左右网格时已经能满足要

求ꎮ 因此本文所有方案网格总数选定为 ９６６ 万ꎬ涡
轮级网格总数为 ７２３ 万ꎬ进排气壳网格数分别为 ８７
万和 １５８ 万ꎬ计算网格满足 ＳＳＴ 湍流模型对 ｙ ＋ 值的

要求ꎮ

图 ６　 总静效率和折合流量随网格数变化曲线

Ｆｉｇ. ６ Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｔｏｔａｌ ｓｔａｔｉｃ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ａｎｄ

ｒｅｄｕｃｅｄ ｆｌｏｗ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｍｅｓｈｅｓ

３. ２　 数值模拟 ＣＦＤ 软件校验

为验证数值模拟软件计算结果的可靠性ꎬ选择

加拿大国家研究委员会研制的同样为大膨胀比涡轮

的 ＮＲＣＣ 叶栅导叶模型进行数值模拟ꎬ通过对比

Ｇｏｓｔｅｌｏｗ 等人[１４ － １５] 的实验数据ꎬ验证本文所采用的

ＣＦＤ 数值模拟方法的可靠性和准确性ꎮ
图 ７ 为 ＮＲＣＣ 导叶叶型及载荷分布对比图ꎬ可

以看出ꎬ数值模拟结果与试验数据比较吻合ꎮ 由于

ＣＦＤ 结果模拟的尾缘附近激波现象比较明显ꎬ因此

此处压力发生畸变ꎬ其他位置的静压与试验符合较

好ꎮ 可见本文所采用的数值模拟方法能够较为准确

地模拟实际流场ꎮ

图 ７　 ＮＲＣＣ 导叶叶型及载荷分布对比图

Ｆｉｇ. ７ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｈａｒｔ ｏｆ ＮＲＣＣ ｇｕｉｄｅ ｖａｎｅ

ｐｒｏｆｉｌｅ ａｎｄ ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

４　 结果与分析

４. １　 轴流涡轮一维耦合设计参数影响规律分析

表 １ 比较了本文程序计算的涡轮效率和排气壳

静压恢复系数与 ＣＦＤ 数值模拟结果ꎮ 由表 １ 可知:
涡轮总静效率程序结果比数值计算结果高 ０. ４８％ ꎬ
二者非常接近ꎻ排气壳静压恢复系数数值结果与程

序所得数值相差较大ꎬ一是因为程序设计只选取了

排气壳扩压段部分ꎬ没有考虑之后蜗壳内的损失ꎬ二
是程序所计算的扩压段模型是简化为直端壁的ꎬ而
三维 ＣＦＤ 模拟的是曲线ꎬ没有考虑实际曲线端壁的

分离流动ꎮ 尽管静压恢复系数的结果相差较大ꎬ但
本文的程序能够较为准确地预估涡轮的性能ꎮ 而扩

压段模型主要是用来研究耦合设计参数对其性能的

影响规律ꎬ为进一步的三维型线设计奠定基础ꎬ程序

结果与数值模拟结果总体上比较近似ꎬ因此可以基

于程序所构建的一维设计模型进行后续的研究ꎮ

表 １　 自编程序计算和 ＣＦＤ 数值模拟结果

Ｔａｂ. １ Ｓｅｌｆ￣ｐｒｏｇｒａｍｍｉｎｇ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ＣＦＤ
ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

参　 数 数值模拟结果 程序结果 误差 / ％

总静效率 / ％ ８７. ５９ ８８. ０１ ０. ４８

折合流量 １. ８５４ １. ８４８(给定) － ０. ３２

静压恢复系数 ０. ６２１ ０. ７３８ １８. ７８

扩压段进出口的面积比 Ａ′一方面决定了其静

压的恢复能力ꎬ另一方面影响着扩压段的尺寸ꎮ 图

８ 给出了扩压段面积比为 ２ꎬ３ 和 ４ 时轴流涡轮与排

气扩压段耦合模型的损失分布ꎮ 可以看出ꎬ涡轮叶

５５
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栅的气动损失分布最大的为二次流损失ꎬ其次分别

为尾缘损失和叶型损失ꎻ而排气扩压段的流动损失

主要来自出口动能损失ꎬ壁面的摩擦阻力损失占很

小一部分ꎮ 对于涡轮叶栅来说ꎬ在面积比达到 ４ 时

损失分布才有明显变化ꎮ 综合对比来看ꎬ扩压段对

涡轮动叶的损失影响更大ꎮ 在 Ａ′ ＝ ２ 时ꎬ动能损失

最大ꎬ说明面积比太小时扩压性能较低ꎬ不利于动能

向静压能的转化ꎻ而随着面积比的逐渐增大ꎬ到
Ａ′ ＝ ４ 时动能损失减小了 ５７. ９％ ꎻ由于扩压段轴向

尺寸变大ꎬ气流与扩压段接触的面积增大ꎬ导致壁面

摩擦损失也逐渐增大ꎬ但是壁面摩擦损失在扩压段

和整个耦合模型中占比很小ꎬ故其变化对总体性能

影响不大ꎮ 综上ꎬ本文所研究的模型取面积比

Ａ′ ＝ ３ 时整体损失最低ꎮ

图 ８　 轴流涡轮和排气扩压段耦合模型的损失分布

Ｆｉｇ. ８ Ｌｏｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｍｏｄｅｌｓ ｆｏｒ ａｘｉａｌ

ｔｕｒｂｉｎｅ ａｎｄ ｅｘｈａｕｓｔ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ

图 ９ 给出了 ３ 种扩压段面积比下的轴流涡轮与

排气扩压段耦合模型的子午面视图ꎮ 由图可知ꎬ面

积比决定扩压段轴向和径向的尺寸ꎬ面积比越大其

尺寸越大ꎬ意味着气流越能得到有效的静压恢复ꎻ扩

压段尺寸受到安装等条件限制ꎬ且尺寸越大气流在

扩压段内部的流动时间越久ꎬ所产生的损失越多ꎬ因

此面积比的选取应综合考虑性能和设计尺寸等多个

因素ꎮ

为进一步研究面积比对耦合模型总体性能的影

响ꎬ选取了多个面积比并计算了各面积比下涡轮的

效率和扩压段静压恢复系数ꎮ 扩压段面积比对性能

的影响如图 １０ 所示ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ随着面积比逐

渐增大ꎬ涡轮效率和静压恢复系数变化规律基本一

致ꎮ 在面积比达到 ３. ８ 左右时静压恢复系数仍在缓

慢增大ꎬ但涡轮效率已到达最大值并开始降低ꎬ这说

明面积比过大时其内部流动分离加深ꎬ不利于涡轮

出口静压的进一步降低ꎮ

图 ９　 扩压段不同面积比的耦合模型子午面视图

Ｆｉｇ. ９ Ｍｅｒｉｄｉａｎ ｖｉｅｗ ｏｆ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｒｅａ ｒａｔｉｏｓ ｏｆ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ

图 １０　 扩压段面积比对性能的影响

Ｆｉｇ. １０ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ａｒｅａ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

除面积比外ꎬ耦合的其他设计参数对整体性能

也有一定影响ꎮ 根据实验结果分析ꎬ随着 ϕ 和 δ 的

增大壁面摩擦损失都在减小ꎮ ϕ ＝ ０°时ꎬ气流几乎

没有径向速度分量ꎬ静压恢复性能最差ꎬ但有一定角

度倾斜后气流动能转化为静压能ꎬ动能损失大幅降

低ꎮ 继续增加 ϕ 可减小壁面摩擦损失但对动能损

失影响不大ꎮ δ 增大时ꎬ动能损失先增大后减小ꎬ在
δ ＝ １５°时动能损失最大ꎮ 图 １１ 和 １２ 给出了 ϕ 和 δ
变化时涡轮效率和静压恢复系数的变化ꎬ可见 ϕ 和

δ 增大时静压恢复系数越高ꎬ使得涡轮出口的静压
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降低ꎬ便于涡轮膨胀做功ꎬ使总静效率提高ꎻ而在扩

张角 δ ＝ １５°时ꎬ由于动能损失增大ꎬ导致涡轮效率

受到影响ꎮ

图 １１　 扩压段平均倾角对性能的影响

Ｆｉｇ. １１ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｏｆ

ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 １２　 扩压段扩张角对性能的影响

Ｆｉｇ. １２ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｖｅｒｇｅｎｃｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 １３ 给出了不同叶顶间隙高度对涡轮和扩压

段性能的影响ꎮ 由于间隙高度的增大增加了叶顶的

泄漏量ꎬ因而涡轮的效率随之降低ꎮ 由于适当的涡

轮间隙射流能够抑制壁面的流动分离ꎬ随着叶顶间

隙高度的增加ꎬ静压恢复性能先增大后减小ꎻ而间隙

高度的增大会增加叶顶的泄漏量ꎬ因而涡轮的效率

会随之降低ꎮ 且过大的间隙高度会使高马赫数的间

隙射流进入扩压段ꎬ增大泄漏流与扩压段内主流的

掺混损失ꎮ 通过实验研究数据可知ꎬ扩压段壁面的

不同摩擦阻力系数对整体性能的影响ꎬ如图 １４ 所

示ꎮ 由于摩擦损失增大ꎬ涡轮效率和扩压段同步降

低ꎬ摩擦系数的选取对性能影响较大ꎮ 因此这一部

分的损失影响也不可忽略ꎬ在未来的扩压段设计当

中应加以考虑ꎮ

图 １３　 涡轮叶顶间隙对性能的影响

Ｆｉｇ. １３ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｔｉｐ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

图 １４　 扩压段壁面摩擦阻力系数对性能的影响

Ｆｉｇ. １４ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ

ｗａｌｌ ｉｎ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

４. ２　 排气扩压段一维耦合设计参数影响规律分析

排气壳扩压段内速度随面积比的增大而减小ꎬ
这是由于入口气流为亚音速流动ꎬ在扩压段内速度

逐渐减小而静压增大ꎬ即将涡轮出口的动能转化为

静压的上升ꎮ 在不考虑损失的情况下ꎬ气流从入口

流至出口过程中滞止焓保持不变ꎬ静焓和动能间相

互转换ꎬ且排气壳扩压段前半段变化剧烈ꎬ能量主要

在前半段转换完成ꎬ但转换并不完全ꎬ扩压段出口动

能有损失ꎮ
为验证上述推理ꎬ在一维计算中采用静压恢复

系数的大小来衡量扩压段静压恢复能力ꎬ图 １５ 为扩

７５



热 能 动 力 工 程 ２０２４ 年　

压段静压恢复系数随面积比的变化ꎬ为便于分析ꎬ静
压恢复系数曲线的斜率也一并在图中给出ꎮ 可以看

出ꎬ静压恢复主要在扩压段前半部分进行ꎬＡ － Ｂ 部

分静压恢复系数增长率逐渐降低ꎮ

图 １５　 排气扩压段内静压恢复系数随面积比变化

Ｆｉｇ. １５ Ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｉｎ ｅｘｈａｕｓｔ

ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｓｅｃｔｉｏｎ ｖａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｒｅａ ｒａｔｉｏ

耦合设计要考虑轴流涡轮和排气壳之间参数的

影响ꎬ采用涡轮的半径比 Ｒ′来作为涡轮出口尺寸的

耦合参数ꎬＲ′定义为涡轮轮毂半径 Ｒｈ 与叶尖半径

Ｒ ｔ 之比ꎬ即:

Ｒ′ ＝ Ｒｈ / Ｒ ｔ (２０)

半径比 Ｒ′决定扩压段轴向长度 ｌ 和通道高度 ｂ

的大小ꎮ 半径比越小意味着涡轮径向尺寸越大ꎬ因

此设计的扩压段要考虑通道高度及轴向长度来更好

地适应静压恢复需求ꎮ

涡轮出口的气流速度在径向的分量很小ꎬ但是

耦合的扩压段却是轴 － 径向结构ꎬ且子午方向速度

(轴向和径向矢量和)变化更大ꎬ故设计时需选取合

适的扩压段径向变化角度ꎮ 本文采用平均倾角 ϕ

来表征扩压段几何的径向变化程度ꎬ且 ϕ 也是涡轮

出口面和扩压段过渡的角度ꎮ 因为 ϕ 越小ꎬ扩压段

就需要更大的尺寸将气流从轴向转为径向ꎮ 而排气

扩压段扩张程度对其扩压性能及几何形状有决定性

的影响ꎬδ 越大就能在越小的尺寸内完成静压恢复ꎬ

但过大的扩张角和截面积变化易使气流在壁面发生

分离ꎬ产生旋涡运动带来更大的流动损失ꎬ导致性能

下降ꎮ

图 １６ 给出了扩压段入口马赫数 Ｍａ 从 ０. ２ ~ １

时静压恢复系数随面积比的变化规律ꎮ 由图可知ꎬ
入口马赫数越大静压恢复系数越高ꎮ 由于静压恢复

系数主要在扩压段前半部分进行ꎬ前半段入口动能

越大所获得的静压能越大ꎬ但面积比在 ２. ５ ~ ３. ５ 时

静压恢复系数上升不大ꎮ 涡轮出口有一定的气流

角ꎬ与之紧密耦合的排气扩压段入口气流自然存在

一定的切向分量ꎬ即旋流角ꎮ 给定扩压段不同的入

口旋流角来计算相应的静压恢复系数值时ꎬ 静压恢

复系数的变化规律表明入口旋流角越大静压恢复系

数越低ꎮ 所以在涡轮一维设计时需考虑出口气流角

对扩压段性能影响ꎬ出口气流角过大会导致扩压段

入口旋流角增大ꎬ引起壁面的流动分离使得静压恢

复性能下降ꎮ

图 １６　 静压恢复系数随入口马赫数变化规律

Ｆｉｇ. １６ Ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｖａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ

如图 １７ 所示ꎬ当平均倾角 ϕ ＝ ０°时静压恢复性

能急剧恶化且与非零角度时相差很大ꎬ而 ϕ 值越大

静压恢复系数越大ꎬ在ϕ ＝ ６０°时静压恢复系数值达

到了 ０. ８８６ꎻ平均倾角 ϕ 越大扩压段的轴向尺寸越

小ꎬ因此在扩压段的设计中应考虑尽量增大 ϕ 的

值ꎮ 类似地ꎬ扩张角 δ 越大静压恢复系数越低ꎬ这
是因为气流随 δ 增加在壁面更易发生分离ꎻ但是 ０°
扩张角也不可取ꎬ因为扩张角越小扩压段的轴向尺

寸越大ꎬ一方面 ０°扩张角会使扩压段尺寸过大ꎻ另
一方面 ０°和 ５°扩张角下静压恢复系数的最大值基

本相同ꎬ随 δ 的增大静压恢复系数值降低的程度

是逐渐递减ꎬ故扩张角的选取应优先考虑几何尺寸

限制ꎮ
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图 １７　 静压恢复系数随平均倾角变化规律

Ｆｉｇ. １７ Ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｖａｒｉｎｇ

ｗｉｔｈ ａｖｅｒａｇｅ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ

　 　 涡轮出口半径比 Ｒ′对静压恢复性能的影响规

律如图 １８ 所示ꎮ 由图 １８ 可知ꎬＲ′越大静压恢复系

数越低且降低的程度递增ꎬ涡轮出口半径比 Ｒ′主要

影响的是环形扩压段通道尺寸ꎬＲ′越大意味着涡轮

径向尺寸越小ꎬ所匹配的扩压段入口截面就越小ꎮ
而气流的通道太小不利于静压恢复ꎬ因此对于较大

的涡轮出口半径比ꎬ应该适当增大扩张角来获得所

需的静压恢复系数ꎮ 除几何与气动设计参数ꎬ同样

需要考虑壁面摩擦阻力系数 Ｃ ｆ 对扩压段性能的影

响ꎮ 随着 Ｃ ｆ 的增大静压恢复系数值逐渐减小且线

性变化ꎬ而随着面积比的增大不同 Ｃ ｆ 之间的静压恢

复性能差别逐渐增大ꎬＣ ｆ ＝ ０ 即壁面无摩擦时静压

恢复系数达到最大值ꎮ

图 １８　 静压恢复系数随涡轮出口

半径比 Ｒ′变化规律

Ｆｉｇ. １８ Ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｖａｒｉｎｇ

ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｒａｔｉｏ Ｒ′ ｏｆ ｔｕｒｂｉｎｅ ｏｕｔｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ

５　 结　 论

通过程序构建轴流涡轮与排气壳扩压段耦合的

一体化设计模型ꎬ验证其对涡轮与扩压段性能预估

的可行性ꎬ在此基础上探究了耦合的设计参数对性

能的影响规律ꎬ得到以下结论:
(１) 静压恢复系数随扩压段面积比增大而升

高ꎬ出口动能损失减小ꎬ对于特定面积比的扩压段ꎬ
静压恢复主要在前半段进行ꎻ面积比过大时会导致

扩压段壁面摩擦损失增加ꎬ静压恢复系数曲线到达

最大值后不再上升ꎬ涡轮的总静效率提升有限ꎬ本文

研究的模型面积比为 ３. ５ 时整体性能最优ꎮ
(２) 扩压段平均倾角和扩张角增大有利于降低

壁面摩擦损失ꎬ增大气流扩散程度ꎬ使得静压恢复系

数和涡轮总静效率升高ꎻ但二者角度的增大会使扩

压段轴向长度和尺寸过大ꎮ 本文研究模型取平均倾

角 ϕ ＝ ３０°、扩张角 δ ＝ ５°时较为适宜ꎬ平均倾角和扩

张角选取时要考虑性能和尺寸限制ꎮ
(３) 涡轮的几何参数如出口半径比 Ｒ′、叶顶间

隙高度ꎬ气动参数如出口马赫数、出口旋流角等对

排气扩压段及整体的性能有很大影响ꎮ Ｒ′增大会

使静压恢复系数降低且降低程度递增ꎻ适当的涡轮

叶顶间隙射流进入扩压段后可抑制其壁面的流动

分离ꎬ从而提升静压恢复系数ꎻ过大的间隙高度会

使高马赫数的间隙射流进入扩压段ꎬ造成其与扩压

段内主流掺混产生更大的损失从而降低静压恢复

系数ꎻ涡轮出口马赫数增大会使扩压段在入口附近

获得更高的静压恢复性能ꎻ动叶出口气流角过大使

扩压段入口旋流角增大ꎬ最终恶化扩压段性能ꎬ故
耦合设计时应考虑以上涡轮参数ꎮ
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 简　 讯

法国电力公司改造世界上第一个潮汐发电站

据报道ꎬ法国电力公司(ＥＤＦ)已经升级了世界上第一个潮汐发电站———位于布列塔尼的 ２４０ ＭＷ 拉朗

斯发电厂的原始轴封ꎮ 该发电厂最初的轴封由超高分子量聚乙烯(ＵＨＭＷＰＥ)和碳石墨材料制成ꎮ 试验成

功后ꎬＥＤＦ 用加拿大赛龙轴承公司(Ｔｈｏｒｄｏｎ)的 ＳＸＬ 聚合物径向轴封代替原始轴封ꎮ ＳＸＬ 密封与传统的轴

封不同ꎬ它使用了专门设计的弹性聚合物材料来优化性能ꎮ 在最大界面压力方面ꎬ赛龙 ＳＸＬ 分段轴封的工

作参数通常与碳石墨或酚醛密封相似ꎬ并且几乎总是减少泄漏ꎮ 赛龙的密封件也可以设计用于径向或轴向

密封系统ꎮ

当拉朗斯发电厂于 １９６６ 年 １１ 月投入使用时ꎬ它是世界上第一个潮汐发电站ꎮ 直到 ２０１１ 年ꎬ韩国

２５４ ＭＷ的始华湖潮汐电站开始运行ꎬ它仍是世界上最大的潮汐发电站之一ꎮ 它拥有 ２４ 台涡轮机ꎬ峰值输出

功率为 ２４０ ＭＷꎬ年发电量约 ５００ ＧＷｈꎮ

(孙嘉忆摘译自 ｈｔｔｐｓ: / / ｗｗｗ. ｐｏｗｅｒｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇｉｎｔ. ｃｏｍ)
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