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氮气离心压气机扩压器失稳机理研究  

王　 萌 ꎬ芦晓东ꎬ陈小虎 ꎬ武万强ꎬ王艳华
(哈尔滨工程大学 动力与能源工程学院ꎬ黑龙江 哈尔滨 １５０００１)

摘　 要:为了探究离心压缩机内部流动特性及气动性能演化规律ꎬ为离心压缩机的优化设计提供理论依据ꎮ 采用

商业软件 ＣＦＸ￣ＳＯＬＶＥＲꎬ基于 ＳＳＴ ｋ － ω 湍流模型对某型离心压气机进行了全通道稳态和瞬态数值模拟ꎬ建立基于

时间动态变化的压缩机进出口流动模型ꎬ采用全通道数值方法研究扩压器内旋转失速的动态发展过程ꎮ 结果表

明:随着节流过程的进行ꎬ离心压气机的工作特性相对稳定ꎻ在扩压器入口处监测出强烈的压力脉动ꎬ受流动分离

和压差作用的影响ꎬ在扩压器前缘卷起龙卷涡触发扩压器失速ꎬ且第二级扩压器中失稳特征的出现早于第一级扩

压器ꎻ每一级扩压器失速区的传播方向均与叶片旋转方向相同ꎬ第一级、第二级传播速度分别为叶轮旋转转速的
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引　 言

氮气离心压缩机能够高效、稳定、洁净地提供

中、高压力的纯净氮气ꎮ 离心压气机作为氮气输送

和储存系统中的核心设备ꎬ其运行稳定性直接影响

生产过程的连续性和效率ꎮ 当质量流量减小到特定

工况时ꎬ离心压气机会出现旋转失速和喘振等不稳

定流动现象ꎮ 这两种不稳定流动现象会降低压气机

效率ꎬ严重时会导致停机ꎬ限制了离心压气机的稳定

运行范围ꎮ

与轴流压气机相比ꎬ离心压气机在失速工况下

的运行相对稳定[１ － ２]ꎮ 对于离心压气机而言ꎬ旋转

失速大多发生在性能曲线的负斜率上ꎬ这表明旋转

失速发生在热力学极限之前ꎮ 离心压气机中的失速

主要分为扩压器失速、叶轮失速以及两者耦合失速

３ 种类型[３]ꎮ 在离心压气机中ꎬ扩压器叶片容易发

生不稳定流动现象ꎬ如周向非均匀射流 －尾迹流动、

叶轮出口展向非均匀流动、转静匹配都会恶化叶片

扩压器内的流场ꎬ这也使得压气机内部流动变得更

为复杂[４ － ５]ꎮ 国内外学者对于带导叶的离心压气机

的失稳机理研究ꎬ多集中在扩压器导叶前缘附近的

非定常涡结构[６]ꎮ Ｅｖｅｒｉｔｔ 等人[７] 研究了带导叶扩

压器的离心压气机的尖峰失速行为ꎬ结果表明ꎬ尖峰

失速发生在扩压器入口的无叶区ꎬ其产生的主要原

因与扩压器叶片分离流动引起的径向涡密切相关ꎮ

Ｂｏｕｓｑｕｅｔ 等人[８ － ９]对带有导叶扩压器的离心压气机

进行数值研究ꎬ发现模态失速先兆发生在扩压器无

叶区ꎮ 当流动为亚声速时ꎬ不稳定扰动向上游传播

至叶轮进口ꎬ引起局部周向畸变ꎬ并与叶轮内的流动

结构相互作用ꎬ 这种相互作用导致压比下降ꎮ

Ｇｒｏｎｄｉｎ 等人[１０]研究了带导叶扩压器的高速离心压

气机级失速点附近的旋转不稳定性ꎮ 结果表明ꎬ相

邻通道之间径向涡量沿周向传递到下一个叶片触发

了新涡的形成ꎬ并诱导了旋转失速团的传播ꎮ Ｓｕｎ

等人[１１]对叶片扩压器离心压气机的失稳诱因和失

稳机理进行了实验研究ꎬ发现在不同的转速下旋转

失速的失稳模式不同ꎮ 实验结果表明ꎬ整个系统的

特性直接影响失速和喘振等流动不稳定性ꎮ Ｓｕｚｕｋｉ

等人[１２]针对带叶片扩压器的离心压气机ꎬ研究了其

非定常预失速特性ꎬ发现在圆周方向形成 ５ 个旋转

失速团ꎬ传播速度约为叶轮转速的 ２. ０％ ꎮ 该研究

初步揭示了低能流体在扩压器通道内触发多个失速

团的机制ꎮ Ｚｈａｎｇ 等人[１３] 针对宽长扩压器ꎬ阐明旋

转失速起源于扩压器出口轮毂侧ꎬ该处低能流体在

逆压梯度下形成反向流动与涡旋结构ꎬ其失速团数

量在初始阶段稳定为 ７ 个ꎬ传播速度约为叶轮转速

的 ２６％ ꎬ并随流动失稳经历合并、分裂ꎬ最终发展为

单一失速团的深度失速状态ꎮ Ｓｈｉ 等人[１４]通过实验

研究了从失速起始到失速发展的演化过程ꎬ根据扰

动尺度与压力脉动特征将失速发展分为 ３ 个阶段ꎮ

进一步地ꎬＺｈａｎｇ 等人[１５] 结合实验与全通道数值模

拟ꎬ明确了叶片扩压器离心压气机在失速时呈现的

极限环特性ꎬ并借助模态分解方法识别了失速相

关的拟序结构ꎬ深化了对失速机理的认识ꎮ 上述

研究揭示了离心压气机的失速触发、传播特性及其

与内部流动的关联ꎬ为本文后续研究奠定了重要

基础ꎮ

现有的研究大多是以常压条件下的单级压气机

为对象ꎬ针对多级离心压气机扩压器的失稳特征

发展规律尚不清晰ꎮ 因此ꎬ本研究对进口压力为

１􀆰 ４８３ ＭＰａ 下的氮气离心压气机扩压器的失稳机

理进行了研究ꎬ采用全周定常 /非定常数值模拟方

法ꎬ并通过设计点的实验结果对所采用的数值模拟

方案进行了验证ꎮ 在深入分析氮气离心压气机内部

流场结构的基础上ꎬ进一步对叶片前缘监测的压力

信号幅频特性及非定常扰动涡流进行了研究ꎬ明确

了通道内部的非定常流动特征ꎬ揭示了该型多级离

心压气机扩压器内部不稳定流动的产生和发展

机制ꎮ

１　 数值模拟方法及验证

１. １　 物理模型

以某三级离心压气机为研究对象ꎬ工质为理想

氮气ꎮ 图 １ 所示为压气机的子午流道图ꎬ该压气机

由三级动叶叶轮和两级带叶片的径向扩压器组成ꎬ

每一级动叶叶片 １５ 个ꎬ第一级径向扩压器 ２３ 个叶

片ꎬ第二级径向扩压器 １９ 个叶片ꎮ
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图 １　 三级离心压气机子午流道

Ｆｉｇ. １ Ｍｅｒｉｄｉａｎ ｆｌｏｗ ｐａｓｓａｇｅ ｏｆ ｔｈｒｅｅ￣ｓｔａｇｅ

ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

１. ２　 边界条件

采用商业软件 ＣＦＸ￣ＳＯＬＶＥＲ 对该三级离心压

气机进行了全通道稳态和瞬态数值模拟ꎮ 为了保证

边界条件与实验条件相一致ꎬ稳态计算边界条件设

置给定压气机进口静压 １. ４８３ ＭＰａꎬ总温 ３０３. ８５ Ｋꎬ

出口设置质量流量出口ꎮ 采用进口总压、出口静压

的边界条件ꎬ待计算收敛后ꎬ将结果作为进口静压、

出口质量流量的初始流场ꎬ并通过不断减小出口流

量以逼近失稳工况ꎮ 由于压气机在旋转失速的发生

和发展过程中具有典型的周向非均匀分布特征ꎬ相

比于平均静压出口边界ꎬ流量边界允许压力在周向

方向的更多变化ꎬ可以更好模拟旋转失速过程中的

周向不均匀现象[１５ － １６]ꎬ因此ꎬ本文选取质量流量做

为数值模拟出口边界条件ꎬ叶轮旋转域转速设置为

５ ２２５ ｒ / ｍｉｎꎮ 机匣、轮毂、叶轮及扩压器等壁面选择

绝热无滑移ꎬ动静交界面选择混合平面法ꎮ 湍流模

型采用 ＳＳＴ 二方程模型ꎬ数值差分格式及湍流模型

求解精度均选用二阶精度求解模式ꎮ 在瞬态计算

中ꎬ以稳态计算结果作为初始流场ꎬ动静交界面选择

瞬态转子静子交界面ꎬ边界条件、旋转域设置、湍流

模型都与稳态计算方案相同ꎮ

采用双时间步长的非稳态计算方法ꎬ出口采用

公式(１)所示的标准节流阀数学模型ꎬ该数学模型

通过调整节流系数的大小来控制压气机出口边界上

的压力ꎬ从而改变压气机的工作工况ꎬ完成失速过程

的预测ꎮ

ｍｏｕｔ( ｔ) ＝
ｐｏｕｔ － ｐｒｅｆ

ｋ (１)

式中:ｍｏｕｔ ( ｔ)—压气机出口瞬时质量流量ꎬ ｋｇ / ｓꎻ
ｐｏｕｔ —压气机出口瞬时压力ꎬＰａꎻ ｐｒｅｆ —参考压力ꎬ
Ｐａꎻｋ—节流系数ꎮ

为了对压气机流动压力信号进行实时捕捉ꎬ同
时监测其内部流动情况ꎬ在第一级径向扩压器和第

二级径向扩压器前缘 ９５％叶高位置ꎬ取垂直于流向

的考察截面ꎬ沿周向布置 １０ 个均匀压力测点ꎬ扩压

器压力测点共 ２０ 个ꎬ如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 扩压器压力测点分布

Ｆｉｇ. ２ Ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ

ｐｏｉｎｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

１. ３　 网格划分

网格划分数量对数值计算结果具有很大的影

响ꎬ网格无关性验证工作在于把最优网格数目方案

筛选出来ꎮ 本文采用单通道模型进行网格无关性验

证ꎬ其优点是既能节省计算资源又能满足计算要求ꎮ
采用 ＡｕｔｏＧｒｉｄ５ 划分结构化网格ꎬ叶轮及扩压器部

分均采用“Ｏ４Ｈ”网格拓扑结构ꎬ对叶片周围采用

“Ｏ”型网格ꎬ对其他区域均采用“Ｈ”型网格ꎬ第一层

网格高度为 ０. １ μｍꎬ采用同样的划分策略通过调整

弦向、径向、周向节点数目生成 ４ 套单通道网格ꎬ网
格数量分别为 ３１８ 万、３９３. ４８ 万、４３９ 万、４９５. ８ 万ꎮ
为了考察网格数量对压气机性能的影响ꎬ对近堵塞

点和设计点工况进行计算ꎮ 如图 ３ 所示ꎬ当网格数

量达到 ４３９ 万以上时ꎬ计算得到的压比和绝热效率

基本不再变化ꎬ因此选择 ４３９ 万网格方案进行后续

的研究ꎮ 在进行非稳态计算时采用全通道模型ꎬ全
通道网格通过对单通道网格径向、流向、周向节点数

目均匀调整后周期旋转得到ꎬ网格总数为 ２ ５８８. ７
万ꎬ如图 ４ 所示ꎮ

􀅰８９􀅰



　 第 ２ 期 王　 萌ꎬ等:氮气离心压气机扩压器失稳机理研究 

图 ３　 网格无关性验证

Ｆｉｇ. ３ Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ

图 ４　 全通道及扩压器网格计算域

Ｆｉｇ. ４ Ｆｕｌｌ￣ｃｈａｎｎｅｌ ａｎｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｇｒｉｄ ｃｏｍｐｕｔｉｎｇ ｄｏｍａｉｎ

１. ４　 数值方法验证

为了验证数值模拟方法的准确性ꎬ 首先将

１００％设计转速下三级离心压气机的实验测量结果

和全通道仿真结果进行对比ꎮ 图 ５ 为压气机工作特

性线及数值方法验证ꎮ 由图 ５(ａ)流量 － 压比特性

线可知ꎬ在设计工况下ꎬ总压比实验数据为 １. ６０４ꎬ
仿真计算值为 １. ６８７ꎬ相对误差为 ５. １７％ ꎻ由图

５(ｂ)流量 － 效率特性线可知ꎬ在设计工况下ꎬ绝热

效率实验数据为 ８６. １２％ ꎬ仿真计算值为 ８７. １９％ ꎬ
相对误差为 １. ２４％ ꎬ最大误差控制在 ５. ５％以内ꎬ能

够对后续的仿真计算及流场分析提供支撑ꎮ 进一步

观察图中的全周非稳态仿真结果ꎬ压气机在发生失

速过程中ꎬ其压比和效率无明显的降低ꎬ说明失速发

生时ꎬ离心压气机的工作特性相对稳定ꎮ

图 ５　 压气机工作特性线及数值方法验证

Ｆｉｇ. ５ Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｌｉｎｅ ａｎｄ
ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｍｅｔｈｏｄ ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ

为了消除物理时间步长对瞬态仿真结果的影

响ꎬ进一步对时间步长的大小进行了无关性验证ꎮ
通过压气机的几何参数可以计算出设计转速下叶片

通过频率(ＢＰＦ)ꎮ 叶片通过频率是指叶片每秒钟通

过某一固定点的次数ꎬＢＰＦ 计算公式为:

ＢＰＦ ＝ ｎＺ
６０ (２)

时间步长为:

ｔ ＝ １
ＢＰＦ × Ｎ ＝ ６０

ｎＺ × Ｎ (３)

式中:ｎ—叶轮转速ꎻＺ—叶片数ꎻＮ—通道步数ꎮ
当通道步数选取 １０ꎬ１５ 和 ３０ 步时ꎬ对应的时间

步长分别为 ７. ６ × １０ － ５、５. １ × １０ － ５和 ２. ５ × １０ － ５ ｓꎬ
采用瞬态计算扩压器中一个固定监测点的静压ꎬ物
理时间步长无关性验证如图 ６ 所示ꎮ 由图 ６ 可知ꎬ
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当通道步数超过 １５ 步时ꎬ即时间步长小于 ５. １ ×
１０ － ５ ｓ 时ꎬ监测点的压力波动已基本收敛ꎮ 由于时

间步长的设置会对数值迭代产生影响ꎬ若时间步长

设置过大ꎬ数值迭代步数少ꎬ对仿真结果会产生一定

的误差ꎬ若时间步长设置过小ꎬ数值迭代步数多ꎬ会
造成计算资源的浪费ꎮ 因此ꎬ综合考虑计算精度和

计算成本ꎬ本文选取时间步长 ５. １ × １０ － ５ ｓ 作为后续

瞬态计算方案中的物理时间步长ꎮ

图 ６　 物理时间步长无关性验证

Ｆｉｇ. ６ Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｔｉｍｅ ｓｔｅｐ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ

２　 结果与讨论

２. １　 离心压气机稳态流动特性分析

图 ７ 为设计工况下 ９５％ 叶高 Ｂ２Ｂ 截面的相对

马赫数分布和静熵分布ꎬ其中 Ｂ２Ｂ 截面指叶片和叶

片之间的通道等值面ꎮ

图 ７　 设计点 ９５％叶高 Ｂ２Ｂ 截面参数分布

Ｆｉｇ. ７ Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ｏｎ Ｂ２Ｂ ｓｅｃｔｉｏｎ ａｔ
９５％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ ａｔ ｄｅｓｉｇｎ ｐｏｉｎｔ

由图 ７(ａ)相对马赫数分布可知ꎬ每级叶轮中

的低马赫数区分布在叶顶和通道中部ꎬ结合图 ７(ｂ)
静熵分布可知ꎬ低马赫数区域与高熵区一一对应ꎮ
由图 ７(ｂ)可知ꎬ高熵区由叶顶间隙泄漏流与主流相

互作用加剧流动损失ꎮ
图 ８ 为设计工况下扩压器 Ｓ３ 流面静熵及密流

分布ꎬ其中ꎬＳ３ 流面是指与流向方向垂直的截面ꎮ

图 ８　 设计点扩压器 Ｓ３ 流面参数分布

Ｆｉｇ. ８ Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ｏｎ Ｓ３ ｓｔｒｅａｍ

ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ａｔ ｄｅｓｉｇｎ ｐｏｉｎｔ

由图 ８(ａ)静熵分布可知ꎬ每级扩压器的高熵区

主要分布在扩压器吸力面前缘并向通流截面扩展ꎮ
对照图 ８(ｂ)质量流密度分布可知ꎬ高熵区对应低密

流区ꎬ流动损失依然主要分布于扩压器叶片吸力面

一侧ꎬ并且流动损失所占据的面积沿流向逐渐扩展ꎮ

２. ２　 扩压器内部流动失稳特性分析

随着压气机工作流量的逐渐降低ꎬ压比逐渐升

高ꎬ当归一化流量低于 ０. ５７ 时到达该压气机的稳定

工作边界ꎮ 为了获得该型压气机内部流动失稳特征

的发展过程ꎬ以最后一个稳定工作边界上获得的全

三维流场为初始流场ꎬ采用非定常数值模拟方案ꎬ模
拟了至少 １６ 个旋转周期内整个压气机内部流场中

失稳特征的非定常发展过程ꎮ
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图 ９ 给出了该三级离心压气机失稳过程中进出

口流量随转子周期的演化规律ꎮ

图 ９　 流量随转子周期的演化规律

Ｆｉｇ. ９ Ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ ｌａｗ ｏｆ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔｏｒ ｃｙｃｌｅ

由图 ９ 可知ꎬ从第 ０ 个转子周期开始节流ꎬ压气

机出口流量不断下降ꎬ进口流量由刚开始波动剧烈

到逐渐趋向于出口流量的小幅度波动ꎬ说明此时扩

压器内的失速区已发展成熟ꎮ
图 １０ 为第一级和第二级扩压器入口动态压力

时域曲线ꎮ

图 １０　 第一级和第二级扩压器入口动态压力时域曲线

Ｆｉｇ. １０ Ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｃｕｒｖｅｓ

ａｔ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｓｅｃｏｎｄ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｉｎｌｅｔｓ

由图 １０(ａ)可知ꎬ在前 ９ 个转子周期内ꎬ出现了

第一级扩压器沿周向传播的失速先兆ꎮ 由图 １０(ｂ)
可知ꎬ在前 ７ 个转子周期内ꎬ出现了第二级扩压器沿

周向传播的失速先兆ꎮ
在第 １２ 个转子周期内ꎬ旋转失速发生并发展ꎬ

观察到了强烈的压力脉动ꎮ 第 １２ 个转子周期后ꎬ第
一级径向扩压器周向 ７２°、２８８°发生明显的低压波

动ꎬ第二级径向扩压器周向 ０°(３６０°)、２１６°、３２４°发
生低压波动ꎮ

图 １１ 为第一级和第二级扩压器静压及流线

分布ꎮ 　

图 １１　 第一级和第二级扩压器静压及流线分布

Ｆｉｇ. １１ Ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ

ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｓｅｃｏｎｄ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒｓ

通过观察图 １１ 所示每一级扩压器不同时刻的

静压及流线分布发现ꎮ 在叶片吸力面一侧产生严重

的流动分离ꎬ在流动分离和叶片压力面与吸力面之

间的压差作用下形成的涡流是扩压器流动损失的主

要来源ꎮ 在扩压器前缘由于其结构、位置以及流场

的复杂性经常发生失稳流动特征ꎬ多种非定常效应
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影响其入口的压力信号ꎬ进一步通过傅里叶变换

(ＦＦＴ)分析压力信号的幅频特性ꎮ
图 １２ 和图 １３ 分别为第一级扩压器 １ ~ ９ 转子

周期和 １０ ~ １６ 转子周期ꎬ第二级扩压器 １ ~ ７ 转子

周期和 ８ ~ １６ 转子周期压力信号的幅频特性ꎬｘ 轴

为无量纲频率ꎬ即当地频率与叶片通过频率之比ꎬ
ｙ 轴为周向角度ꎬｚ 轴为振幅ꎮ 每条曲线代表不同

周向角度的频域曲线ꎬ以此考察失稳扰动的频率

特性ꎮ

图 １２　 第一级扩压器前缘压力幅频特性

Ｆｉｇ. １２ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ￣ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

ｏｆ ｔｈｅ ｌｅａｄｉｎｇ ｅｄｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

由图 １２ 可知ꎬ第一级扩压器前缘的主频率不是

叶片通过频率(ＢＰＦ)ꎬ而是低于 １ 倍 ＢＰＦ 的其他频

率ꎮ 在前 ９ 个转子周期内ꎬ１０ 个不同位置上的频谱

分布十分均匀ꎬ每个采集点上的频谱特征共有 ３ 个

峰值ꎬ 叶 片 通 过 频 率 分 别 为 １. ４８％ ꎬ ５. ９％ 和

３７􀆰 ８％ ꎬ表明在前 ９ 个旋转周期内ꎬ整个压气机内部

流场分布是均匀的ꎬ未产生扰动特征ꎮ 由图 １２(ｂ)
可知ꎬ在 １０ ~ １６ 个转子周期内ꎬ随着失稳扰动的

产生ꎬ沿周向位置各个采样点的压力频谱不仅表现

出显著的不均匀特征ꎬ且频谱分布也产生明显的

变化ꎮ 主频特征附近的频率幅值相比稳定工况下

的幅值有显著增加ꎬ意味着此时压气机内部的流动

特征出现了紊乱的流动特征ꎬ也就是产生了失稳

特征ꎮ
图 １３ 给出了第二级扩压器前缘压力信号的幅

频特性ꎬ整体分布与第一级扩压器中的分布较为类

似ꎬ这里不再赘述ꎮ 不同的是ꎬ第二级扩压器中的失

稳特征是从第 ７ 个旋转周期开始发生的ꎮ

图 １３　 第二级扩压器前缘压力幅频特性

Ｆｉｇ. １３ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ￣ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

ｏｆ ｔｈｅ ｌｅａｄｉｎｇ ｅｄｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

２. ３　 涡识别

扩压器中的涡流是导致通道失速的根本原因ꎬ
为了研究涡流的形成机理ꎬ采用 Ｑ 准则进行涡识

别ꎬ并对其进行熵着色ꎮ 图 １４、图 １５ 分别展示了归

一化流量为 ０. ５２ 工况下在扩压器处于完全失速状

态ꎬｔ ＝ １５ 转子周期时第一级扩压器、第二级扩压器

的涡量图ꎬ图中的数字代表通道数ꎮ
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图 １４　 第一级扩压器涡结构及其局部放大图

Ｆｉｇ. １４ Ｖｏｒｔｅｘ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

ａｎｄ ｉｔｓ ｌｏｃａｌ ａｍｐｌｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ

图 １５　 第二级扩压器涡结构

Ｆｉｇ. １５Ｖｏｒｔｅｘ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｓｔａｇｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ

　 　 由图 １４ 可知ꎬ在扩压器进口部分通道前缘处卷

起旋转方向相反的龙卷涡ꎬ观察右图通道中涡结构

的局部放大图ꎬ通道 １７ 前缘卷起的龙卷涡逆时针

旋转沿叶片前缘周向移动并冲击叶片吸力面ꎬ在下

一通道前又卷起顺时针旋转的龙卷涡ꎬ形成链式结

构ꎬ向相邻扩压器前缘发展ꎮ 顺时针旋转涡结构在

扩压器入口处引起流动堵塞导致扩压器失速ꎮ 在扩

压器部分叶片吸力面一侧产生严重回流ꎬ并与主流

掺混在通道 ２ꎬ３ꎬ４ꎬ１６ 中卷起涡结构产生低速流动区ꎬ
形成通道堵塞ꎬ最终在扩压器叶片尾缘发展形成尾

缘涡ꎮ
由图 １５ 可知ꎬ第二级扩压器部分叶片前缘出现

流动分离产生回流ꎬ回流与主流相互作用ꎬ在部分通

道叶片前缘卷起龙卷涡ꎮ
２. ４　 扩压器旋转失速传播机理

图 １６、图 １７ 分别为第一级、第二级扩压器 ９５％

叶高的瞬时马赫数波动云图ꎬ通过大面积低马赫数

区域来识别失速区域ꎬ同时结合前述压力信号分析

失速的发展过程ꎮ

图 １６　 第一级径向扩压器 ９５％叶高瞬时马赫数

Ｆｉｇ. １６ Ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｓｔａｇｅ

ｒａｄｉａｌ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ａｔ ９５ ％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ

由图 １６ 可知ꎬ在第 １ ~ ２ 个转子周期时ꎬ扩压器

每个通道内流场分布均匀ꎬ在叶片尾缘靠近吸力面

一侧低马赫数区域分布均匀ꎮ 此时流动分离并不严

重ꎬ回流仅分布在每个通道的低马赫数区域内ꎬ扩压

器通道内还未发现明显的流动堵塞现象ꎮ 在第 ３ ~
８ 个转子周期时ꎬ第一级扩压器叶片尾缘靠近吸力

面一侧低马赫数区域分布不再均匀ꎬ不同通道内的

低马赫数区域出现差异性ꎬ与图 １０ 中压力周期性脉

动相对应ꎬ相较于第二级ꎬ周向不均匀性相对较小ꎮ
至第 ９ 转子周期时ꎬ扩压器周向均匀性下降ꎬ部分扩

压器通道吸力面一侧的低马赫数范围增大ꎬ通道中
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的流动状态已发生改变并且回流面积增加ꎬ堵塞情

况加重ꎬ但流动分离形成的分离涡并未发展至相邻

扩压器叶片前缘ꎮ 在第 １０ ~ １２ 转子周期的过程中ꎬ
部分通道出现明显的恶化现象ꎬ失速扰动的周向传

播加剧ꎬ通道完全堵塞ꎬ回流从叶片前缘溢出ꎮ 在第

１３ ~ １６ 转子周期的过程中ꎬ扩压器内观察到若干个

发展成熟的失速通道ꎬ低速区已经在扩压器叶片通

道中沿周向形成了稳定的传播路径ꎬ失速通道随着

叶片旋转方向传播ꎬ每旋转一圈失速区传播一个通

道ꎬ第一级扩压器共 ２３ 个通道ꎬ因此ꎬ传播速度为

４. ３４８％叶轮旋转转速ꎬ并且扩压器内其他流道内的

流动得到了明显的改善ꎮ 完全失速后第一级扩压器

存在 ２ 个失速团ꎬ每个失速团占据 ２ ~ ３ 个叶片

通道ꎮ

图 １７　 第二级径向扩压器 ９５％叶高瞬时马赫数

Ｆｉｇ. １７ Ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ Ｍａｃｈ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ

ｓｔａｇｅ ｒａｄｉａｌ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ａｔ ９５ ％ ｂｌａｄｅ ｈｅｉｇｈｔ

　 　 由图 １７ 可知ꎬ与第一级扩压器相比ꎬ第二级扩

压器通道内流场分布不均匀相对较大ꎬ部分通道的

低马赫数区域范围很小ꎬ回流仅分布在扩压器叶片

吸力面一侧ꎬ但部分通道回流面积占据半个通道ꎬ并
发生涡流现象ꎬ堵塞情况严重ꎮ 在第 １２ 转子周期

时ꎬ部分通道已完全堵塞ꎬ失速通道发展成熟ꎬ并且

失速通道沿着周向传播ꎬ传播方向与叶片旋转方向

相同ꎬ同第一级相同ꎬ每旋转一圈失速区传播一个通

道ꎬ第二级扩压器 １９ 个通道ꎬ因此ꎬ传播速度为

５􀆰 ２６％叶轮旋转转速ꎮ 与第一级扩压器不同的是ꎬ
完全失速后第二级扩压器存在 ３ 个失速团ꎬ每个失

速团占据 ２ ~ ３ 个叶片通道ꎮ

３　 结　 论

本文对氮气离心压气机扩压器通道内部的不稳

定扰动特性进行了数值分析ꎮ 在连续节流过程中ꎬ
通过监测扩压器叶片前缘的压力信号ꎬ进而分析扩

压器失速发展的动态过程ꎬ并结合流场分析得到了

以下结论:
(１)离心压气机发生失速的过程中ꎬ工作特性

变化尺度小ꎬ压比及效率均没有明显的降低ꎮ 第二

级扩压器中失稳特征的出现早于第一级扩压器ꎬ当
失稳特征出现后ꎬ迅速对相邻通道的流场产生影响ꎬ
并在短短数个旋转周期内发展为显著的失稳特征ꎬ
影响到整个压气机所有通道内的流场分布ꎮ

(２)全周瞬态计算结果表明ꎬ扩压器叶片吸力

面一侧产生严重的流动分离ꎮ 在流动分离和压差作

用下ꎬ在扩压器前缘卷起旋转方向相反的龙卷涡ꎬ该
涡沿叶片前缘周向移动冲击叶片吸力面并堵塞扩压

器通道触发扩压器失速ꎬ导致流动失稳ꎮ
(３) 在 １００％ 设计转速下ꎬ通过分析流场中

９５％叶高下的相对马赫数ꎬ证明扩压器通道内发生

失速ꎬ完全失速后第二级扩压器失速团的数量多于

第一级ꎮ 每级扩压器通道内的失速区沿周向的传播

方向均与叶片旋转方向相同ꎬ传播速度分别为

４􀆰 ３４８％和 ５. ２６％叶轮旋转转速ꎮ

参考文献:

[１] 　 ＢＩＬＩＯＴＴＩ ＤꎬＢＩＡＮＣＨＩＮＩ ＡꎬＶＡＮＮＩＮＩ Ｇꎬｅｔ ａｌ. Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏ￣

ｔｏｒｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｓｕｂｊｅｃｔ ｔｏ ａｅｒｏｄｙ￣

ｎａｍｉｃ ｌｏａｄｓ ｄｕｅ ｔｏ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｔａｌｌ[ Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ

􀅰４０１􀅰



　 第 ２ 期 王　 萌ꎬ等:氮气离心压气机扩压器失稳机理研究 

２０１５ꎬ１３７(２):０２１００２.

[２] 　 ＬＩＵ Ａ ＸꎬＺＨＥＮＧ Ｘ Ｑ. Ｍｅｔｈｏｄｓ ｏｆ ｓｕｒｇｅ ｐｏｉｎｔ ｊｕｄｇｍｅｎｔ ｆｏｒ ｃｏｍ￣

ｐｒｅｓｓｏｒ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ[Ｊ] . Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｔｈｅｒｍａｌ ａｎｄ Ｆｌｕｉｄ Ｓｃｉｅｎｃｅꎬ

２０１３ꎬ５１:２０４ － ２１３.

[３] 　 ＨＥ ＸꎬＺＨＥＮＧ Ｘ. Ｆｌｏｗ ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ ｉｎ ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒａｔｉｏ

ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｗｉｔｈ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ[Ｊ] . Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｔｈｅｒ￣

ｍａｌ ａｎｄ Ｆｌｕｉｄ Ｓｃｉｅｎｃｅꎬ２０１８ꎬ９８:７１９ － ７３０.

[４] 　 ＷＡＮＧ ＷꎬＰＥＩ ＪꎬＹＵＡＮ Ｓꎬｅｔ ａｌ. Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｎ

ｃｌｏｃｋｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎｄ

ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐｕｌｓａｔｉｏｎｓ ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｐｕｍｐ[ Ｊ] . Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｔｈｅｒ￣

ｍａｌ ａｎｄ Ｆｌｕｉｄ Ｓｃｉｅｎｃｅꎬ２０１８ꎬ９０:２８６ － ２９８.

[５] 　 ＺＨＡＯ ＪꎬＷＡＮＧ ＺꎬＺＨＡＯ Ｙꎬｅｔ ａｌ. Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｆｌｏｗ

ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｉｎｓｉｄｅ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｆｏｒ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｏｆｆ￣

ｄｅｓｉｇｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ[Ｊ] . Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ

ＥｎｇｉｎｅｅｒｓꎬＰａｒｔ Ａ:Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｐｏｗｅｒ ａｎｄ Ｅｎｅｒｇｙꎬ２０１８ꎬ２３２ (４):

３６４ － ３８５.

[６] 　 ＨＡＮ ＧꎬＹＡＮＧ ＣꎬＷＵ Ｓꎬｅｔ ａｌ. Ｔｈｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ ｏｎ

ｐｉｐｅ ｄｉｆｆｕｓｅｒ ｌｅａｄｉｎｇ ｅｄｇｅ ｖｏｒｔｅｘ ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｉｎ

ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ [ Ｊ] . Ａｐｐｌｉｅｄ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ２０２３ꎬ

２１９:１１９６０６.

[７] 　 ＥＶＥＲＩＴＴ Ｊ ＮꎬＳＰＡＫＯＶＳＺＫＹ Ｚ Ｓ. Ａｎ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔａｌｌ ｉｎｃｅｐ￣

ｔｉｏｎ ｉｎ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ１[ Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｕｒ￣

ｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ２０１３ꎬ１３５(１):０１１０２５.

[８] 　 ＢＯＵＳＱＵＥＴ ＹꎬＢＩＮＤＥＲ ＮꎬＤＵＦＯＵＲ Ｇꎬｅｔ ａｌ. Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｉｎｖｅｓｔｉ￣

ｇａｔｉｏｎ ｏｆ Ｋｅｌｖｉｎ￣Ｈｅｌｍｈｏｌｔｚ ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｎｅａｒ ｓｔａｌｌ [ Ｊ ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ ２０１６ꎬ

１３８(７):０７１００７.

[９] 　 ＢＯＵＳＱＵＥＴ ＹꎬＢＩＮＤＥＲ ＮꎬＤＵＦＯＵＲ Ｇꎬｅｔ ａｌ. Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａ￣

ｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔａｌｌ ｉｎｃｅｐｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｗｉｔｈ

ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ [ Ｊ ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ ２０１６ꎬ

１３８(１２):４０３３７０４.

[１０] 　 ＧＲＯＮＤＩＮ ＪꎬＴＲＥＢＩＮＪＡＣ ＩꎬＲＯＣＨＵＯＮ Ｎ. Ｒｏｔａｔｉｎｇ ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｉｅｓ

ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｔａｌｌ ｉｎ ａ ｈｉｇｈ￣ｓｐｅｅｄ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ[Ｃ] / /

Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ ＡＳＭＥ Ｔｕｒｂｏ Ｅｘｐｏ ２０１８: Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ

Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ｃｏｍｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ Ｅｘｐｏｓｉｔｉｏｎ. ＯｓｌｏꎬＮｏｒｗａｙ:ＡＳＭＥꎬＪｕｎｅ

１１ － １５ꎬ２０１８ꎬ５１００５:Ｖ０２ＢＴ４４Ａ０２５.

[１１] 　 ＳＵＮ ＺꎬＺＨＥＮＧ ＸꎬＫＡＷＡＫＵＢＯ Ｔ. Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｆ

ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｉｎｄｕｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓ

ｗｉｔｈ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ [ Ｊ] . Ａｐｐｌｉｅｄ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ ２０１８ꎬ

１３３:４６４ － ４７１.

[１２] 　 ＳＵＺＵＫＩ ＹꎬＦＵＪＩＳＡＷＡ ＮꎬＯＨＴＡ Ｙ. Ｕｎｓｔｅａｄｙ ｐｒｅ￣ｓｔａｌｌ ｂｅｈａｖｉｏｒ

ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｗｉｔｈ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ [ Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ

Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ２０２４ꎬ１４６(４):０４１００６.

[１３] 　 ＺＨＡＮＧ ＬꎬＫＡＮＧ ＪꎬＬＡＮＧ Ｊꎬｅｔ ａｌ. Ｓｔａｌｌ ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ

ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｗｉｔｈ ａ ｗｉｄｅ￣ｌｏｎｇ ｖａｎｅｌｅｓｓ ｄｉｆｆｕｓｅｒ[ Ｊ] .

Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅꎬ２０２４ꎬ３３(３):８９９ － ９１３.

[１４] 　 ＳＨＩ ＬꎬＭＡ ＨꎬＹＵ Ｘꎬｅｔ ａｌ. Ｓｐａｔｉａｌ￣ｔｅｍｐｏｒａｌ ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓ￣

ｔｉｃｓ ｏｆ ｐｒｅ￣ｓｔａｇｅ￣ｓｔａｌｌ ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｗｉｔｈ ａ ｖａｎｅｌｅｓｓ

ｄｉｆｆｕｓｅｒ ａｎｄ ａ ｖｏｌｕｔｅ[ Ｊ] . Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｅ￣

ｃｈａｎｉｃａｌ ＥｎｇｉｎｅｅｒｓꎬＰａｒｔ Ａ:Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｐｏｗｅｒ ａｎｄ Ｅｎｅｒｇｙꎬ２０２４ꎬ

２３８(３):４２７ － ４４２.

[１５] 　 ＺＨＡＮＧ ＹꎬＬＩ ＳꎬＹＵ Ｈꎬｅｔ ａｌ. Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｆｕｌｌ￣ａｎｎｕｌｕｓ ｓｉｍ￣

ｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｔａｌｌ ｉｎ ａ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

ｓｔａｇｅ ｗｉｔｈ ａ ｖａｎｅｄ ｄｉｆｆｕｓｅｒ[ Ｊ] . ＦｌｏｗꎬＴｕｒｂｕｌｅｎｃｅ ａｎｄ Ｃｏｍｂｕｓ￣

ｔｉｏｎꎬ２０２５ꎬ１１４(１):１９９ － ２１９.

[１６] 　 ＤＥ ＡＬＭＥＩＤＡ Ｖ Ｂ ＣꎬＴＵＺＵＮＥＲ ＥꎬＥＣＫ Ｍꎬｅｔ ａｌ. Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ

ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｔａｌｌ ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅｓ ｉｎ ａ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｓｔａｇｅ

[Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ２０２４ꎬ１４６(８):０８１００９.

(姜雪梅　 编辑)

􀅰５０１􀅰


