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摘　 要:为实现整级总压比≥９、质量流量 ３. ７０ ｋｇ / ｓ、整级等熵总总效率≥７０％的设计目标ꎬ开展了高负荷对转离心

式压气机的气动设计与数值模拟研究ꎮ 基于一维设计方法ꎬ确定了叶轮基本几何参数、叶片前尾缘几何角等关键

参数ꎮ 在通过数值模拟对初步设计方案进行验证后ꎬ针对下游叶栅实施两项关键改进:首先增大叶栅稠度ꎬ并在此

基础上进一步增大进口相对马赫数ꎮ 数值模拟结果表明:增大叶栅稠度后ꎬ整级总压比达到 ６. ７４ꎬ但流量未达到设

计要求ꎻ进一步增大进口相对马赫数后ꎬ整级总压比达到 ９. ８０、等熵效率为 ７４. ２８％ 、质量流量达到 ３. ６８ ｋｇ / ｓꎬ基本

达到设计指标ꎬ验证了该改型方案的可行性ꎮ
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引　 言

离心式压气机通过离心力对气体做功ꎬ具有单

级压比高的特性ꎬ被广泛应用于中小型航空涡轮发

动机领域ꎮ 对转叶轮技术作为提升级压比的另一种

有效手段ꎬ其技术原理基于两组转子反向协同旋转

以实现气流的多级压缩ꎬ同时反向旋转的叶轮设计

也为系统提供了更多的控制策略ꎬ从而满足不同的

工况需求[１ － ３]ꎮ 现有研究数据表明ꎬ当前报道的对

转离心式压气机压比普遍低于 ２ꎬ相较于常规离心

式压气机仅提升约 ７％ [２ꎬ４ － ５]ꎬ未能充分体现对转离

心式压气机的高负荷潜力ꎬ弱化了其相对于传统构

型的性能优势ꎮ 因此ꎬ设计具有高负荷特性的单级

对转离心式压气机ꎬ对于提高单级压比、凸显其性能

优势具有重要意义ꎮ
在高负荷离心式压气机领域ꎬ２０ 世纪 ６０ 年代

中期ꎬ美国和加拿大率先研制出单级压比达 ６ ~ １０
的离心式压气机[６]ꎮ Ｏｓｂｏｒｎｅ 等人[７] 研制出压比为

８、设计点效率达 ７７％ 、流量裕度为 １２％的离心式压

气机ꎮ 当前超高负荷离心式压气机单级压比可达

１０ 以上ꎮ Ｚｈａｎｇ 等人[８] 对总压比约为 １１. ５ 的超高

负荷离心式压气机叶轮及其扩压器的非定常相互作

用开展数值研究ꎬ并通过实验验证了数值模拟的可

靠性ꎮ 与轴流式压气机类似ꎬ离心式压气机稳定范

围的研究同样受到广泛关注ꎮ Ｇａｌｌｏｗａｙ 等人[９] 提出

一种叶片扩压器机匣处理方法ꎬ通过在叶片扩压器

叶冠或轮毂端壁开设引气通道实现气流再循环调

控ꎬ使压气机稳定工作范围提升 ５８％ ꎮ Ｃｕｉ 等人[１０]

为 ＮＡＳＡ ＣＣ３ 型带叶片扩压器的离心式压气机设计

了参数化的端壁轮廓ꎬ在保持级性能的前提下ꎬ使失

速余量增加了 ４０％ ꎮ Ｌｉ 等人[１１] 采用自循环机匣处

理与叶轮 －扩压器耦合优化策略ꎬ在避免效率损失

的同时ꎬ将跨声速离心式压气机的稳定流量范围扩

宽了 ２. １６％ ꎮ
对转叶轮技术作为另一种提升级压比的有效手

段ꎬ其研究历史可追溯至国际学术界的早期探索ꎮ
Ｎａｇａｎｏ 等人[１２]开展了针对对转轴流式压缩机的研

究ꎬ发现叶轮对转可显著提高压比ꎬ并且通过调节转

子间的转速比即可实现失速主动控制ꎮ Ｔｏｓｉｎ 等

人[１３ － １５]设计并实验验证了对转混合流泵的水力性

能ꎬ证实通过调节转子转速组合可使扬程由 １２ ｍ 提

升至 ２６ ｍꎬ且效率稳定维持在 ８０％ ꎮ Ｄｅｊｏｕｒ 等人[１６]

提出了一种非轴流对转式压缩机构型并对其进行数

值模拟研究ꎬ研究结果表明ꎬ该种构型可在维持效率

的同时显著提升压升ꎬ且可对双转子转速分别控制

以优化整体性能ꎮ Ｌｕｏ 等人[１７] 设计了 １ ＋ １ / ２ 级对

转离心式透平ꎬ并通过数值模拟与两级离心式透平

进行了性能对比ꎮ 文献[２ － ３ꎬ５ꎬ１８]均设计了对转

离心式压缩机ꎬ并对其开展了参数化研究ꎬ重点分析

转子子午长度比、转速比等关键参数对性能的影响ꎬ
研究表明ꎬ对转离心式压缩机具有使效率最优的子

午长度比ꎬ虽然对转模式能提升压比和效率ꎬ但会导

致稳定工作范围收窄ꎮ
提升单级压比始终是压气机气动设计的核心目

标ꎮ 基于此ꎬ本研究将对转叶轮技术引入离心式压

气机以增大单级压比ꎬ并对对转离心式压气机进行

气动设计和数值模拟ꎮ 鉴于既有研究中对转离心式

压气机的压比水平仍存在显著提升空间ꎬ本研究旨

在设计一款高负荷的单级对转离心式压气机ꎬ在实

现高负荷目标的同时充分挖掘其性能优势ꎮ

１　 研究方法

１. １　 物理方法

本研究基于 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 平台建立叶轮及整机初

始模型以实现构型可视化ꎮ 初始模型中ꎬ上下游叶

轮均采用 ７ 个主叶片而无分流叶片ꎬ且叶片前尾缘

型线均采用圆弧轮廓设计ꎬ常规叶轮构型特征如图

１(ａ)和图 １(ｂ)所示ꎮ 为增大流量和平衡轴向力ꎬ
上游叶轮采用双进口对称布局ꎬ同时下游叶轮承接

上游双进口叶轮的出气ꎮ 双侧进气形式的叶轮模型

如图 １(ｃ)所示ꎮ

图 １　 叶轮三维模型

Ｆｉｇ. １ Ｔｈｒｅｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｍｐｅｌｌｅｒ
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本研究所设计的对转离心式压气机采用双轴驱

动架构ꎬ其核心装配关系包含 ３ 个关键特征:上下游

叶轮转轴分置两侧独立转动ꎬ下游叶轮转轴为空心

轴结构ꎻ下游转轴内部嵌有工质输送流道ꎬ外部包覆

机匣组件ꎻ上游叶轮采用双进口对称布局ꎬ下游叶轮

承接双路出气ꎮ 上述整机结构特征通过多视角展示

如图 ２ 所示ꎮ 图 ２(ａ)突显双轴空间分布ꎬ图 ２(ｂ)
展示轴向级间衔接关系ꎬ图 ２(ｃ)揭示内部流道嵌套

结构ꎬ图 ２(ｄ)解析多部件装配逻辑ꎮ

图 ２　 整机结构特征

Ｆｉｇ. ２ Ｏｖｅｒａｌｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

确定上下游叶轮设计参数的取值和范围后ꎬ一
维设计可得到多组结果ꎬ因此需要根据设计要求进

行选择ꎮ 本研究对转离心式压气机的设计要求为总

压比≥９ꎬ质量流量为 ３. ７０ ｋｇ / ｓꎮ 在设计目标方面ꎬ
由于对转离心式压气机主要关注较高的压比ꎬ因此

设计方案可适当牺牲效率ꎬ但整级等熵总总效率不

能低于 ７０％ ꎮ 为实现近峰值效率运行ꎬ稳定裕度采

用基于效率极值点的综合裕度 ＳＭ 进行评估ꎬ其表

达式为:

ＳＭ ＝ πｔꎬｓｔａｌｌＧｅｍａｘ

πｔꎬｅｍａｘＧｓｔａｌｌ
－ １æ

è
ç

ö
ø
÷× １００％ (１)

式中:πｔ—总压比ꎻπｓｔａｌｌ—失速压比ꎻπｅｍａｘ—效率极

值点压比ꎻＧｅｍａｘ—效率极值点流量ꎬｋｇ / ｓꎻＧｓｔａｌｌ—失速

流量ꎬｋｇ / ｓꎮ
先通过一维设计得到上游叶轮的进出口直径、

进出口叶高、进出口速度三角形以及效率、压比等参

数ꎮ 在验证其性能满足设计指标后ꎬ上游叶轮出口

的一维设计参数将作为下游叶轮一维设计的进口参

数ꎮ 由于本文篇幅限制ꎬ且图文较多ꎬ故未在本节给

出具体流程ꎬ仅选取最好结果进行研究ꎮ 本节确定

的上游叶轮、下游叶轮及对转离心压气机级初步一

维设计结果分别如表 １、表 ２ 和表 ３ 所示ꎮ

表 １　 上游叶轮一维设计结果

Ｔａｂ. １ Ｏｎｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ
ｕｐｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ

参　 数 数　 值

进口总温 / Ｋ ２８７. ９６

进口总压 / Ｐａ １００ ６００

流量 / ｋｇ􀅰ｓ － １ ３. ７０

叶轮转速 / ｒ􀅰ｍｉｎ － １ ２５ ０００

叶轮进口叶顶相对马赫数 ０. ８８

叶轮静压比 ２. １８

叶轮总压比 ２. ３９

叶轮等熵总总效率 / ％ ９５. ７７

叶轮进口叶顶直径 / ｍｍ １９６. ０４

叶轮进口平均直径 / ｍｍ １５３. ９８

叶轮进口叶根直径 / ｍｍ ９４. ８１

叶轮出口直径 / ｍｍ ３３８. ００

叶轮出口叶高 / ｍｍ １９. ９９

表 ２　 下游叶轮一维设计结果

Ｔａｂ. ２ Ｏｎｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ
ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ

参　 数 数　 值

叶轮能量头系数 ０. ７１

叶轮转速 / ｒ􀅰ｍｉｎ － １ １７ ０００

叶轮出口流量系数 ０. １３

叶轮目标总压比 ３. ７６

叶轮总压比 ３. ９０

叶轮静压比 ３. ９１

叶轮等熵总总效率 / ％ ９１. ５６

叶轮进口相对马赫数 １. ３６

叶轮进口叶高 / ｍｍ １９. ５０

叶轮出口直径 / ｍｍ ５５３. ７１

叶轮出口叶高 / ｍｍ ６. ７２

叶轮出口相对气流角 / ( °) １５

叶片包角 / ( °) １０８
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表 ３　 对转离心式压气机级一维设计结果

Ｔａｂ. ３ Ｏｎｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｃｏｎｔｒａ￣
ｒｏｔａｔｉｎｇ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｓｔａｇｅ

参　 数 数　 值

整级总压比 ９. ３２

整级等熵总总效率 / ％ ９２. ２４

１. ２　 数值模拟

１. ２. １　 数值模型

ＳＳＴ ｋ － ω 湍流模型[１９]是基于标准 ｋ － ε 模型的

修正形式ꎬ其核心理论是在近壁边界层以内区域使

用 ｋ － ω 模型ꎬ在边界层边缘及外部主流区切换至

标准 ｋ － ε 模型ꎬ通过混合函数实现 ｋ － ω 与 ｋ － ε 模

型的区域自适应融合ꎮ 另外ꎬＳＳＴ ｋ － ω 模型还考虑

了湍流剪切应力的影响ꎬ从而修改了湍流粘性系数

νｔ 的表达式ꎮ ＳＳＴ ｋ － ω 模型的数学表达形式如下:

νｔ ＝ ｍｉｎ ｋ
ω ꎬ

ａ１ｋ
ＳＦ２

æ
è
ç

ö
ø
÷ (２)

∂ｋ
∂ｔ ＋ Ｕ ｊ

∂ｋ
∂ｘ ｊ

＝ τｉｊ
∂Ｕｉ

∂ｘ ｊ
－ β∗ｋω ＋

∂
∂ｘ ｊ

ν ＋ σ∗ ｋ
ω( ) ∂ｋ∂ｘ ｊ

[ ] (３)

∂ω
∂ｔ ＋ Ｕ ｊ

∂ω
∂ｘ ｊ

＝ α ω
ｋ τｉｊ

∂Ｕｉ

∂ｘ ｊ
－ βω２ ＋

∂
∂ｘ ｊ

(ν ＋ σωνｔ)
∂ω
∂ｘ ｊ

[ ] ＋ ２(１ － Ｆ１)
σｋω

ω
∂ｋ
∂ｘ ｊ

∂ω
∂ｘ ｊ

(４)

Ｆ１ ＝ ｔａｎｈ ｍｉｎ ｍａｘ ２ ｋ
β∗ωｙ

ꎬ５００ν
ｙ２ω

æ

è
ç

ö

ø
÷ꎬ

４σｋωｋ
ＣＤｋωｙ２[ ]{ }

４

(５)

Ｆ２ ＝ ｔａｎｈ ｍａｘ ２ ｋ
β∗ωｄ

ꎬ５００μ
ｄ２ρω

æ

è
ç

ö

ø
÷[ ]

２

{ } (６)

式中:ｋ—湍流动能ꎻω—比耗散率ꎻａ１—常数ꎬ通常

取 ０. ３１ꎻＳ—应变率张量的模ꎻＦ２—辅助调整模型在

复杂流动区域表现细化模型混合程度的混合函数ꎻ
ｔ—时间ꎻｘ ｊ—空间坐标的符号表示(通常采用爱因

斯坦求和约定的形式)ꎻＵｉ—平均速度的分量(同样

采用爱因斯坦求和约定的形式)ꎻν—流体分子运动

粘性系数ꎻσ∗—用于调控湍流动能 ｋ 扩散的模型常

数ꎻＵ ｊ—速度分量 ꎻτｉｊ—雷诺应力张量ꎻσω—用于调

控耗散率 ω 扩散的模型常数ꎻＦ１—用于 ｋ － ω 模型

与 ｋ － ε 模型切换的混合函数ꎻσｋω—用于调控湍流

动能 ｋ 与比耗散率 ε 交叉扩散修正的模型常数ꎻ
β∗—用于控制比耗散率 ω 耗散的模型常数ꎻｙ—到

壁面的法向距离ꎻＣＤｋ ω—湍动能 ｋ 与比耗散率 ω 输

运方程之间的交叉扩散项系数ꎻμ—流体的动力粘

性系数ꎻｄ—特征长度ꎻρ—流体密度ꎮ
ＳＳＴ ｋ －ω 模型结合了标准 ｋ － ε 模型和 ｋ － ω 模

型的优点ꎬ在大曲率流动、强逆压梯度流动、分离流动

等复杂流动工况下展现出更高的预测精度ꎮ 考虑到

本研究所涉及的大压比离心式压气机叶轮流场具有

显著的三维流动特征ꎬ本研究采用基于 ＳＳＴ ｋ － ω 模

型的 ＲＡＮＳ 方法进行数值模拟ꎮ
１. ２. ２　 边界条件和网格无关性验证

本研究采用商用 ＡＮＳＹＳ Ｔｕｒｂｏｇｒｉｄ 软件完成全

流道结构化网格划分ꎬ计算域包含进口延伸段、叶片

流域及出口延伸段ꎮ 为保证数值模拟精度ꎬ将出口

延伸段子午长度设置为出口叶高的 ８ 倍量级ꎮ 由于

本研究涉及叶轮对转技术ꎬ生成的网格存在不同流

体域的划分及连接需求ꎬ因此首先在 Ｂｌａｄｅｇｅｎ 平台

中先定义上下游流道连接处坐标ꎬ随后分别使用

Ｔｕｒｂｏｇｒｉｄ 生成上下游流道网格ꎬ最后将不同网格导

入商用 ＡＮＳＹＳ ＣＦＸ 平台进行计算域划分并求解ꎮ
各流体域网格划分如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 流体域网格划分

Ｆｉｇ. ３ Ｆｌｕｉｄ ｄｏｍａｉｎ ｇｒｉｄ ｄｉｖｉｓｉｏｎ

数值模型边界条件设定如下:基于初步气动设计

参数ꎬ上游叶轮出口截面施加静压边界条件 ｐｏｕｔ ＝

１􀆰 ９３２ × １０５ Ｐａꎬ整级叶轮出口静压设定为 ５. ０００ ×
１０５ Ｐａꎮ 采用分步网格无关性验证策略ꎬ首先针对

上游叶轮进行网格无关性验证ꎬ在后续参数化研究

中保持网格生成方法与边界条件框架不变ꎬ仅调整

出口静压与转速参数组合ꎮ 随后以上述选定的上游

叶轮网格为基础ꎬ对下游叶轮进行网格无关性验证ꎮ
网格无关性验证选择等熵总总效率为指标ꎬ结果如
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图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 叶轮网格无关性验证

Ｆｉｇ. ４ Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｍｐｅｌｌｅｒ

由图 ４ 可知ꎬ上游叶轮和下游叶轮的等熵总总

效率均随网格节点数增加呈现渐进收敛特性ꎮ 根据

网格无关性验证结果ꎬ综合考虑计算精度和计算资

源消耗ꎬ最终选定上游叶轮网格数选取 ９０ 万、下游

叶轮网格数选取 ２００ 万作为计算基准ꎮ

２　 结果与分析

在验证上游叶轮性能满足设计指标后ꎬ本节开

展整级叶轮设计工况数值模拟ꎮ 初始工况设定整级

出口截面平均静压为设计值 ７. ５４６ × １０５ Ｐａꎬ数值模

拟显示该工况下流道呈现大尺度回流的流动形态ꎬ
导致整级叶轮模拟结果无法达到设计要求ꎮ 为揭示

流动失稳机制ꎬ采用变背压分析方法ꎬ逐渐调低出

口背压至回流强度临界阈值以下ꎬ待流动恢复稳

态后再实施背压渐进增加策略ꎬ以观察流场变化

情况ꎮ
整级叶轮改变出口平均静压得到的性能曲线如

图 ５ 所示ꎮ 由图 ５ 可知ꎬ当压比较小时ꎬ整级叶轮处

于堵塞工况ꎬ此时质量流量不随压比降低而提高ꎬ效
率也较低ꎮ 随着压比增大ꎬ效率提高并出现峰值ꎬ质
量流量随压比提升呈负梯度变化ꎮ 随着压比继续增

大ꎬ效率和流量同步骤降ꎬ直至工况越过失稳过渡

区ꎬ导致叶轮无法正常工作ꎮ 其流动崩溃机制源于

高负荷条件下流道内逆压梯度突破边界层稳定性阈

值ꎬ引发大尺度回流ꎮ

图 ５　 初步设计方案的整级叶轮性能曲线

Ｆｉｇ. ５ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｗｈｏｌｅ￣ｓｔａｇｅ ｉｍｐｅｌｌｅｒ

ｉｎ ｐｒｅｌｉｍｉｎａｒｙ ｄｅｓｉｇｎ ｓｃｈｅｍｅ

鉴于上游叶轮在设计出口平均静压工况下流场

状态稳定ꎬ本研究聚焦于下游叶轮流场特性分析ꎮ
数值结果表明ꎬ整级叶轮在设计出口平均静压工况

下无法正常工作是由于下游叶轮通道内出现流动分

离导致的ꎬ其具体表现为随出口平均静压升高而出

现显著增强的超音溢流效应ꎬ该现象符合超音叶栅

溢流的典型流动特征ꎮ 基于此ꎬ本文将系统阐述超

音叶栅溢流机理ꎬ并提出下游叶轮气动改型方案ꎬ以
验证设计方法可行性ꎮ
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２. １　 增大叶栅稠度对叶轮压比的影响

超音叶栅溢流现象与进口相对马赫数、喉部与

进口的面积比以及出口压力密切相关ꎬ增大进口相

对马赫数、增加喉部与进口面积比以及降低出口压

力ꎬ均能抑制溢流的发生[２０]ꎮ 由于超音叶栅流道激

波结构与叶栅稠度和叶型有关ꎬ不同的流道激波结

构在高出口压力下的溢流情况存在差异ꎬ因此超音

叶栅稠度与叶型也是影响超音叶栅溢流的重要因

素ꎮ 通常情况下ꎬ为了实现流速内多次激波反射并

维持正常流动状态ꎬ进口相对马赫数的增大需与叶

栅稠度的增加相匹配ꎮ

对于本研究所设计的对转离心式压气机ꎬ在上

游叶轮结构已确定的情况下ꎬ出口压力需保证压比

不低于设计要求ꎬ因此ꎬ可供改型的因素为下游叶轮

进口相对马赫数、下游叶栅喉部与进口面积比、下游

叶栅稠度以及下游叶片叶型ꎮ 后续将尝试通过改变

下游叶栅稠度和下游叶轮进口相对马赫数提升整级

压比ꎮ

首先尝试通过增大弦长以增大下游叶栅稠度ꎬ

由此提高整级叶轮压比ꎮ 该对转离心式压气机的稠

度设计满足了两项特殊要求:(１) 转子干涉抑制:原

方案的叶栅稠度为 １. ４２ꎬ通过增大弦长将叶栅稠度

增大至 １. ８５ꎬ增加了流道约束力ꎬ从而抑制了上游

转子反向旋转诱导的非定常二次流ꎮ (２) 激波相位

调控:通过增大叶栅稠度ꎬ使通道激波系重组为多道

斜激波ꎬ其反射相位与上游转子尾迹的干涉周期匹

配ꎬ降低了压力脉动的幅值ꎮ 这与常规离心压气机

仅考虑扩压需求的稠度设计有本质区别ꎮ

增大叶栅稠度后ꎬ下游叶片 ５０％ 叶高处叶型及

叶轮轴向视图如图 ６ 所示ꎮ 在上游叶轮设计方案已

确定的情况下ꎬ若下游叶轮进口相对马赫数不变则

下游叶轮转速不变ꎮ 在增大下游叶栅稠度时ꎬ保持

下游叶轮进口相对马赫数与下游叶栅喉口面积比不

变ꎮ 增大叶栅稠度后的设计参数如表 ４ 所示ꎮ 由表

４ 可知ꎬ增大叶栅稠度后相较于初步设计方案:下游

叶轮出口相对气流角由 １５°减小为 １０°ꎻ下游叶轮出

口直径由 ５５３. ７１ ｍｍ 增加至 ５８３. ２０ ｍｍꎻ下游叶片

包角 θｂ由 １０８°增大至 １３０°ꎬ下游叶片叶型前段保持

不变ꎮ

图 ６　 增大叶栅稠度后下游叶片 ５０％叶高处叶型及

叶轮轴向视图

Ｆｉｇ. ６ Ｂｌａｄｅ ｐｒｏｆｉｌｅ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ

ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｎｄ ａｘｉａｌ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ

ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｃａｓｃａｄｅ ｓｏｌｉｄｉｔｙ

表 ４　 增大叶栅稠度后下游叶轮一维设计参数

Ｔａｂ. ４ Ｏｎｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ

ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｃａｓｃａｄｅ ｓｏｌｉｄｉｔｙ

参　 数 数　 值

叶轮能量头系数 ０. ６４

叶轮转速 / ｒ􀅰ｍｉｎ － １ １７ ０００

叶轮出口流量系数 ０. １０

叶轮目标总压比 ３. ７６

叶轮进口相对气流角 / ( °) １０. ２５

叶轮出口相对气流角 / ( °) １０

叶轮进口直径 / ｍｍ ３４６. ４５

叶轮进口叶高 / ｍｍ １９. ５０

叶轮出口直径 / ｍｍ ５８３. ２０

叶轮出口叶高 / ｍｍ ８. ０２

叶片包角 / ( °) １３０

进口相对马赫数 １. ３６

　 　 本文所述压力梯度∇ｐ 定义为沿流线法向方向

的静压变化率ꎬ即:
∇ｐ ＝ ¶ｐ / ¶ｎ (７)

式中:ｐ—压力ꎻｎ—流线法向ꎮ
该参数用于量化激波诱导边界层分离的临界条

件ꎮ 在出口静压为 ６. ０００ × １０５ Ｐａ 工况下ꎬ经改型后

的对转离心式压气机的整级性能参数为:总总压比达

６. ７４、等熵总总效率为 ７７. １５％、质量流量达 ３. ０６ ｋｇ / ｓꎮ
接下来将用图例展示该工况下改型叶轮 ５０％

叶高截面的流场特征ꎮ 流场相对马赫数云图 ７ 如图

所示ꎮ 由图 ７ 可以看出ꎬ下游叶栅进口激波系延伸

􀅰８２􀅰
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至斜切进口段ꎬ而出口激波呈现准正激波特性ꎬ几乎

与流道法向截面平行ꎮ

图 ７　 增加叶栅稠度后下游叶轮 ５０％叶高处

相对马赫数云图

Ｆｉｇ. ７ Ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ

ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｃａｓｃａｄｅ ｓｏｌｉｄｉｔｙ

叶片表面压力曲线如图 ８ 所示ꎬ横坐标 ｘ 代表

沿叶片表面的位置ꎬ纵坐标 ｙ 代表叶片表面的压力ꎮ
基于数值模拟得到叶片表面静压分布ꎬ对静压分布

进行微分计算求得压力梯度ꎬ可直接表征激波强度ꎮ
下游叶栅进口激波前压力梯度为 ４. ４ × １０６ Ｐａ / ｍ 且

进口激波在 ｘ 轴的坐标位置位于 ０􀆰 １６０ ｍ 附近ꎬ通
道激波的压力梯度为 １. ５ × １０６Ｐａ / ｍꎬ出口激波前压

力梯度为 ３. ５ × １０６ Ｐａ / ｍ 且出口激波在 ｘ 轴的坐标

位置位于 ０. １３７ ｍ 附近ꎮ

图 ８　 增加叶栅稠度后的下游叶轮 ５０％叶高处

叶片表面压力曲线

Ｆｉｇ. ８ Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｂｌａｄｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ

ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｃａｓｃａｄｅ ｓｏｌｉｄｉｔｙ

增加叶栅稠度后下游叶轮 ５０％ 叶高处流线如

图 ９ 所示ꎮ 从图 ９ 可以看出ꎬ在下游叶栅进口斜切

区域的进口激波附近ꎬ边界层受到激波的干扰而产

生分离ꎬ并延伸至叶栅出口ꎮ 进一步观察下游叶片

前缘流线ꎬ可见前缘处流线向流道外侧显著弯曲ꎬ表
明流体存在向流道外溢流的现象ꎬ导致流量明显低

于设计要求ꎬ此时整级叶轮已接近失速状态ꎮ

图 ９　 增加叶栅稠度后下游叶轮 ５０％

叶高处流线

Ｆｉｇ. ９ Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｓ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ

ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｃａｓｃａｄｅ ｓｏｌｉｄｉｔｙ

综上所述ꎬ增加叶栅稠度后整级总压比可达

６􀆰 ７４ꎮ 尽管该设计方案的压比相较于初步设计方案

有所提升ꎬ但在此压比下ꎬ叶轮已处于失速边缘且流

量显著低于设计要求ꎮ 鉴于此ꎬ接下来将在此基础

上ꎬ进一步增大下游叶轮进口相对马赫数ꎬ以期达到

设计要求ꎮ
２. ２　 增大下游进口相对马赫数对压比的影响

出口马赫数的优化需综合考虑对转构型的双

重影响:(１) 科氏力效应利用:当下游叶轮转速由

１７ ０００ ｒ / ｍｉｎ 增大到 ２２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ反向旋转产生

的科氏加速度使主流偏向叶片压力面ꎬ这可在抑制

溢流的同时提升做功能力ꎮ (２) 动静干涉规避:需
严格控制高出口马赫数以避免下游静止部件激波损

失ꎮ 对转构型因无导叶ꎬ允许马赫数突破常规限值

(０. ７ ~ ０. ８)ꎬ这是其实现高负荷的关键优势ꎮ
在保持增加叶栅稠度后的几何结构基本不变的

前提下ꎬ通过增大下游叶轮设计转速ꎬ以提高进口相

对马赫数ꎮ 相较于第一次改型ꎬ增大下游进口马赫

数后ꎬ下游叶轮进口相对马赫数由 １. ３６ 增大到

１􀆰 ６０ꎬ转速由 １７ ０００ ｒ / ｍｉｎ 提升到 ２２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ而
叶片的型线基本保持一致ꎮ 增大下游进口马赫数后

􀅰９２􀅰
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具体设计参数如表 ５ 所示ꎮ

表 ５　 增大下游进口马赫数后下游叶轮一维设计参数

Ｔａｂ. ５ Ｏｎｅ￣ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ

ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｎｌｅｔ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ

参　 数 数　 值

叶轮能量头系数 ０. ３８

叶轮转速 / ｒ􀅰ｍｉｎ － １ ２２ ０００

叶轮出口流量系数 ０. ０９

叶轮目标总压比 ３. ７６

叶轮进口相对马赫数 １. ６０

下游叶轮出口圆周速度 / ｍ􀅰ｓ － １ ６７１. ９３

相较于第一次改型ꎬ对增大下游进口马赫数后

的对转离心式压气机重新进行数值模拟计算ꎬ此时

整级性能参数为:总压比达到 ９. ８０、等熵总总效率

为 ７４. ２８％ 、质量流量达到 ３. ６８ ｋｇ / ｓꎮ
接下来将用图例展示该工况下改型叶轮 ５０％

叶高截面的流场特征ꎮ 增大下游进口马赫数后下游

叶轮 ５０％叶高处的相对马赫数云图如图 １０ 所示ꎮ
由图 １０ 可看出ꎬ下游叶栅进口激波呈现斜激波结

构ꎬ在流道内分叉为两道斜激波系ꎬ出口激波接近正

激波形态ꎬ几乎与流道法向截面平行ꎮ

图 １０　 增大下游进口马赫数后下游叶轮 ５０％
叶高处相对马赫数云图

Ｆｉｇ. １０ Ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ
ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ

ｔｈｅ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｎｌｅｔ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ

增大下游进口马赫数后的叶片表面压力曲线如

图 １１ 所示ꎮ 通过微分计算可知ꎬ下游叶栅第一道激

波前压力梯度为 ３. ８ × １０６ Ｐａ / ｍꎬ且第 １ 道激波在 ｘ
轴的坐标位置位于 ０. １４０ ｍ 附近ꎬ第 ２ 道激波前压

力梯度为 ３. ３ × １０６ Ｐａ / ｍꎬ且其在 ｘ 轴的坐标位置位

于 ０􀆰 １２３ ｍ 附近ꎬ出口激波前压力梯度为 ５. ０ ×

１０６ Ｐａ / ｍꎬ且其在 ｘ 轴的坐标位置位于 ０. １００ ｍ
附近ꎮ

图 １１　 增大下游进口马赫数后下游叶轮 ５０％
叶高处叶片表面压力曲线

Ｆｉｇ. １１ Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｂｌａｄｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ
ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ

ｔｈｅ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｎｌｅｔ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ

增大下游相对马赫数后下游叶轮 ５０％ 叶高处

的流线如图 １３ 所示ꎮ 由从图 １３ 可以看出ꎬ在下游

叶栅第 １ 道激波附近ꎬ第 １ 道激波与边界层相互作

用产生分离ꎬ分离区延伸至叶栅出口ꎮ 进一步观察

下游叶片前缘流线ꎬ前缘处流线略向流道内偏移ꎬ质
量流量几乎达到设计要求ꎬ此时主流道无溢流现象ꎮ

图 １２　 增大下游进口马赫数后下游叶轮 ５０％
叶高处流线

Ｆｉｇ. １２ Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｓ ａｔ ５０％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ
ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｆｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ ｄｏｗｎｓｔｒｅａｍ ｉｎｌｅｔ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ

综上所述ꎬ通过增大下游叶栅稠度以及增加下

游叶轮进口相对马赫数ꎬ改型后的对转离心式压气

机的总压比和质量流量已达设计要求ꎬ并由此验证

了基于下游叶栅溢流的设计方法的可行性ꎮ
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３　 结　 论

本研究提出一种高负荷单级对转离心压气机设

计方法ꎬ通过数值模拟揭示其流动机理ꎬ主要结论

如下:
(１) 在单级对转离心式压气机中ꎬ下游叶轮进

口相对马赫数需增大到 １. ６０(设计值 １. ３６)以抑制

超声溢流ꎬ这是实现整级压比不低于 ９ 的关键ꎮ 转

速差产生的科氏力效应可增强流动稳定性ꎮ
(２) 下游叶栅稠度增至 １. ８５(原方案为 １. ４２)ꎬ

验证了“高稠度 ＋ 多道斜激波”结构对高负荷工况

的适应性

(３) 在提高叶栅稠度的基础上ꎬ再增大进口相

对马赫数ꎬ所设计的对转离心式压气机整级总压比

可达到 ９. ８０ꎬ质量流量可达到 ３. ６８ ｋｇ / ｓꎬ等熵总总

效率可达到 ７４. ２８％ ꎬ为空间受限动力系统提供了

一条新的技术路径ꎮ
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