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摘　　　要：为探究低展弦比压气机转子在风车状态下由压气机模式向涡轮模式转化过程中性能、内部流场

结构以及气动损失的演化过程，提出了一种基于叶片和流体间能量传递的简化数值计算方法，以获得某转速

下的风车状态临界流量点。在数值模拟的基础上，重点对比了同一转速线上压气机工况点（小流量工况）、风

车临界点和涡轮工况点下叶尖泄漏损失的演化机制，同时探究了叶片通道内流动分离的演化过程。结果显

示，随着转速的增加，转子风车状态临界流量呈现近似线性的变化趋势。而同转速下随流量增大，叶尖泄漏流

从吸力面流向压力面，并与压力面上的低能量流体进行掺混，造成了流动堵塞。同时，从压气机模式转向涡轮

模式的过程中，叶尖区域的流动分离从吸力面分离转变为压力面分离，随后分离强度和尺寸逐渐增大，造成的

气动损失显著增加；而在轮毂区域，流动分离始终保持吸力面分离，其分离尺度沿径向有所发展。
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　　对于飞行器来说，当燃烧室突然熄火或者发

动机转轴的转速突然下降时，涡轮输出轴瞬间将

无法为压气机提供所需的动力输入。在这种情况

下，进口来流会严重影响发动机转动部件的工作

状态。当发动机转速过低时，涡轮输出轴输入到

压气机叶片的能量将远远小于来流对压气机叶片

做的功，也就是说随着发动机工作转速的变化，压

气机可能会工作在涡轮模式下，这种低转速状态

被称之为“风车状态”。此时发动机也将不再提供

有效的推力，这会直接影响发动机再点火的成功

率以及飞机的飞行角度和飞行稳定性。因此，对

风车状态下压气机的质量流量（文中简称流量）、

压力、温度以及损失的预估就显得非常重要，将直

接影响发动机能否在风车状态下再次顺利点火。

为了提升发动机再点火的能力，需要通过预

测模型或实验对风车状态下压气机关键性能参数

进行准确预测。前人针对预测模型开展了大量研

究工作，发展了如风车性能建模方法［１３］、涡扇发

动机怠速性能模型［４５］，以及气动热力模型［６］等。

同时，Ｍｉｓｈｒａ等
［７］也基于双轴小涵道比涡扇发动

机对风车状态性能进行了大量的测试实验，并针

对不同的飞行高度和飞行马赫数，获得了发动机

点火过程中的测试数据。虽然这些预测方法和实

验结果可以提供发动机在风车状态下的整体气动

性能，但很难准确给出发动机内部的空气动力学

特征，因此，针对风车状态下的压气机开展内部流

场特征和流动特性研究就变得非常必要。

近年来，有大量关于风车状态下压气机转子／

静子叶片气动特性的研究。针对转子叶片方面，

Ｐｒａｓａｄ和Ｌｏｒｄ
［８］研究表明针对大涵道比涡扇发

动机的风扇级，转子和静子的高气动损失是由于

远离设计工况造成的。同时还发现，由于转子出

口气流角接近叶片安装角，导致静子叶片通道内

存在较大的总压损失［９１０］。Ｏｒｔｏｌａｎ等
［１１］对低转

速风车状态下风扇内部下游静子对转子出口流场

结构的影响进行了实验和数值研究发现，静子叶

片修型几乎不影响转子出口的流场结构，但对静

子通道内的局部气动损失以及转子叶片流道内的

流量有显著影响。Ｇｕｎｎ和Ｈａｌｌ
［１２］分别对一台低

速风扇和一台跨声速风扇进行了流动损失和分离

的分析，重点关注了设计点与风车状态的流动对

比。结果表明，在低速风扇中，叶片压力面的大部

分区域出现流动分离并导致局部出现流动堵塞，

进一步改变了扩压流道的形状。与此同时，对于

跨声速转子来说，风车状态与设计点存在不同的

流动分离情况。此外，Ｄｕｆｏｕｒ等
［１３］研究了大涵道

比涡扇发动机风扇在风车状态下的流动特征，得

到了静叶通道内的三维流动分离结构。此外，还

利用非线性谐波方法对叶尖处的流体进行了非定

常分析，结果表明，转子与静子的非定常相互作用

对下游流体有强烈的影响。同时也认为风车状态

下低展弦比压气机叶片通道内存在不同的流场结

构和流动机理。Ｇｏｔｏ等
［１４］对一台轴流压气机的

非定常流场进行了实验和数值研究，发现由于入

口负攻角的存在，静子叶片压力面出现严重的流

动分离，分离区产生大旋涡，进一步造成严重的堵

塞和总压损失。

基于以上研究可以看出，目前针对风车状态

下压气机的研究主要集中在低转速下转子内部的

流场结构以及流动分离对下游静子的影响，也就

是说，关注点更多的在于压气机叶片已经处于涡

轮模式时的流场结构和损失分析，但对于转子叶

片从正常工况下的压气机模式到涡轮模式的转变

过程依然没有较为深入的分析。因此，仍然有必

要对转子叶片随着来流流量变化其内部流场细节

和流动损失来源进行深入研究。针对这一点，本

７０５１
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文以跨声速轴流压气机转子为研究对象，试图通

过数学建模和数值模拟的方法分析当叶片工作在

由压气机模式到涡轮模式转变的不同工况下时，

其流场结构的演变情况。为了描述同转速下压气

机模式和涡轮模式的转化，本文提出了一种基于

能量转递的判别方法来确定转子由压气机模式转

变为涡轮模式的风车临界流量点。在此基础上，

重点对比了压气机模式（小流量近失速点）、风车

临界点和涡轮模式下的转子内部流动细节，并着

重分析了叶片在工作模式转换过程中关键流场结

构的演化，包括叶尖泄漏流以及叶根和叶尖区域

流动分离结构的转变。

１　研究对象和数值方法

１１　研究对象

本文选用由 ＮＡＳＡＬｅｗｉｓ研究中心设计的

高性能低展弦比跨声速轴流压气机转子Ｒｏｔｏｒ６７

为研究对象。Ｒｏｔｏｒ６７由于具有详细的公开实验

数据而被广泛使用，该压气机转子是一台两级风

扇的第一级转子，其主要设计参数如表１所示。

表１　犖犃犛犃犚狅狋狅狉６７主要设计参数

犜犪犫犾犲１　犕犪犻狀犱犲狊犻犵狀狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犖犃犛犃犚狅狋狅狉６７

参数 数值

叶片数 ２２

进口相对马赫数 １．３８

叶片展弦比 １．５６

叶尖稠度 １．２７

叶尖间隙／ｍｍ １

设计转速／（ｒ／ｍｉｎ） １６０４３

叶尖切线速度／（ｍ／ｓ） ４２９

设计流量／（ｋｇ／ｓ） ３３．２５

总压比 １．６３

１２　数值方法

本文采用商业求解软件 ＮＵＭＥＣＡ 中的

ＦＩＮＥＴｕｒｂｏ模块，通过有限体积法求解旋转坐

标系下三维稳态雷诺平均 ＮａｖｉｅｒＳｔｏｋｅｓ方程。

时间积分采用４阶龙格库塔格式，空间离散采用

２阶中心差分格式。湍流模型采用了适用于叶轮

机械的ＳｐａｌａｒｔＡｌｌｍａｒａｓ模型
［１５１７］。数值模拟过

程中还采用了多重网格法和当地时间步等加快计

算收敛速度。

计算模型采用了具有周期性边界条件的叶片

单通道模型，如图１所示。计算域的进口设置在

距离叶片前缘上游约２．５倍弦长处，出口设置在

叶片尾缘下游２．５倍弦长处。同时，进口边界条

件给定为进口总温和总压，来流为轴向进气。在

计算域的出口给定出口平均静压。工质选为理想

气体，计算域内所有固体边界设置为绝热无滑移

边界条件。

图１　计算模型示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｇｒａｐｈｏｆｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｍｏｄｅｌ

计算域内网格采用分块 Ｏ４Ｈ 型结构化网

格，叶片表面被 Ｏ型网格包围，其余区域填充 Ｈ

型网格。叶尖间隙区域采用蝶形拓扑结构进行网

格划分，在径向布置１７个网格点来对叶尖泄漏流

场进行模拟。压气机转子整体计算网格如图２所

示。在本文的数值算例中，固体壁面犢＋值均保

持小于５，图中ＬＥ、ＴＥ分别表示前缘和尾缘。

图２　压气机转子的计算网格

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｇｒｉｄｆｏｒｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｒｏｔｏｒ

为了降低网格数量对流场数值解的影响，本

文考虑了３套不同数量的网格（Ｇｒｉｄ１、Ｇｒｉｄ２和

Ｇｒｉｄ３）进行无关性验证。网格１是粗网格，约３３

万个网格点，网格２为中等网格，共８７万个网格

点，网格３为精细网格，共１２５万个网格点，图３

给出了网格无关性验证结果。一方面，比较了不

同网格数量下压气机总压比的径向分布，如

８０５１
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图３（ａ）所示，随着网格数量的增加，网格２和网

格３的计算结果在全叶高范围内变化趋势相似，

而从叶根到９０％叶高处，两者均与网格Ａ的计算

结果有显著差异。另一方面，比较了绝热效率沿

径向的分布，如图３（ｂ）所示，相似的，网格２计算

的绝热效率径向分布与网格３的结果比较一致，

但是，在３５％～６５％叶高以及７５％～９０％叶高范

围内两者与网格１的结果差异较大。总体而言，

为了平衡计算精度和时间成本，本研究采用了网

格２，即８７万网格数开展数值模拟研究。

图３　网格无关性验证结果

Ｆｉｇ．３　Ｒｅｓｕｌｔｓｏｆｇｒｉｄｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅｓｔｕｄｙ

１３　数值校核

为了校验所采用的数值工具和方法的可靠

性，将压气机特性和流场细节的数值计算结果与

Ｓｔｒａｚｉｓａｒ等
［１８］提供的实验数据进行了比较。图４

为１００％狀（狀表示设计转速）下压气机特性线的数

值模拟结果与实验数据的对比。在绝热效率方

面，数值结果与实验数据在整个工况范围内吻合

较好；对于总压比，数值结果略低于实验结果；同

时，数值模拟预测的压气机稳定工作范围略小于

实验测得的稳定工作范围。总体来看，计算结果

与实验数据吻合较好。

图４　压气机特性的ＣＦＤ和实验结果对比

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

ｍａｐｓｂｅｔｗｅｅｎＣＦＤａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｒｅｓｕｌｔｓ

进一步，对比了压气机转子出口无量纲总温

犜和无量纲总压狆 沿径向分布的数值模拟和实

验结果，比较结果如图５所示，图中犜ｔｏｔ和狆ｔｏｔ分

别为出口总温和出口总压，犜ｒｅｆ和狆ｒｅｆ分别为参考

总温和总压。对于图５（ａ）所示的总温分布，可以

发现数值模拟结果与实验结果吻合较好；对于图

５（ｂ）所示的总压分布，数值模拟结果与实验数据

同样吻合较好，只是在叶尖区域存在较小的偏差。

９０５１



航　空　动　力　学　报 第３５卷

图５　总温和总压沿径向分布的ＣＦＤ和实验结果对比

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅ

ｔｏｔａｌｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅａｎｄｔｏｔａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｂｅｔｗｅｅｎ

ｔｈｅＣＦＤｒｅｓｕｌｔｓａｎｄｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄａｔａ

由于Ｒｏｔｏｒ６７没有公开的风车状态下实验

数据，因此，采用相同的数值工具和计算方法针对

风车状态下的某跨声速轴流压气机转子开展数值

校核。图６给出了该转子在３５％狀下出口相对总

压沿径向分布的数值模拟和实验数据对比结果，

可以看出，数值模拟和实验结果分布趋势一致，但

数值结果预测值整体稍微偏大，最大相对误差为

图６　风车状态下某跨声速压气机转子出口相对

总压沿径向分布的ＣＦＤ和实验结果对比

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅ

ｒｅｌａｔｉｖｅｔｏｔａｌｐｒｅｓｓｕｒｅａｔｔｈｅｏｕｔｌｅｔｏｆａｔｒａｎｓｏｎｉｃ

ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｒｏｔｏｒｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅＣＦＤｒｅｓｕｌｔｓ

ａｎｄｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄａｔａ

１％，因此，可以认为数值结果与实验数据吻合

较好。

此外，其他学者在公开发表文献中的数值模

拟和实验数据对比结果也表明ＮＵＭＥＣＡＦＩＮＥ

Ｔｕｒｂｏ求解器对于压气机特性和内部流场具有良

好的预测能力［１９２０］。但由于无法在公开文献中找

到本文所研究的Ｒｏｔｏｒ６７转子的风车状态实验

数据，因此本文所采用的数值工具和计算方法在

风车状态下可能存在误差，但通过上述校核，可以

认为本文提出的计算方法和获得的流场结论能够

为叶轮机工程设计提供指导和参考。

２　风车状态临界流量预估方法

压气机模式与涡轮模式的关键区别在于叶片

与流体之间能量传递的方向不同，如果假定压气

机叶片始终在某一转速下工作、且忽略转轴上机

械摩擦造成的能量损耗，能量传递方向就主要由

叶片受力情况决定。图７给出了转子叶片在直角

坐标系下的示意图，在叶片表面取一个微元面积

δ犃，此时微元体作用于周围流体上的力也就等于

流体作用在微元体上的力，可表示为

δ犉＝狆（狀犃·δ犃） （１）

其中狆是作用在微元体上的静压，狀犃 是力的作用

方向，犣轴代表轴向方向。

图７　转子叶片微元体受力示意图

Ｆｉｇ．７　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｇｒａｐｈｏｆｔｈｅｆｏｒｃｅｏｎｔｈｅｅｌｅｍｅｎｔａｌ

ｖｏｌｕｍｅｉｎｔｈｅｒｏｔｏｒｂｌａｄｅ

那么，微元体对流体施加的扭矩就可以表

示为

δ犕 ＝狉×δ犉 （２）

　　由于此微元体是绕犣轴旋转的，所以其扭矩

的轴向分量为

δ犕犣 ＝δ犕·狀犃 ＝ （狉×δ犉）·狀犃 （３）

０１５１
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　　此时，整个叶片表面对流体的轴向扭矩可以

表示为

犕犣 ＝∑δ犕犣 ＝∑［（狉×δ犉）·狀犃］ （４）

　　进一步，叶片对流体所做的功就可以表示

如下

犠 ＝犕犣·ω （５）

其中ω表示转子叶片的转速。由式（５）可知，当

叶片对流体做功时，犠 为正值，轴向转矩犕犣 也为

正值。反之，当流体对叶片做功时，犠 为负值，轴

向转矩犕犣 也为负值。也就是说，轴向转矩 犕犣

的符号，表征了叶片与流体之间功的传递方向，那

么可以认为，当犕犣 为零时，叶片与流体之间没有

功的交换，此时即为风车状态的临界流量点。

采用上述方法，便可获得不同转速下压气机

转子轴向扭矩与流量的关系图，如图８所示，其中

红色虚线为轴向扭矩为零的分界线。可以看出，

压气机在低转速工况下，存在叶片轴向扭矩为零

的工作点，这意味着等转速线上存在风车状态的

临界流量点。此外，随着转速的降低，风车状态临

界流量点向小流量方向移动，这表明随着转速下

降，叶片加功能力减弱，风车状态临界流量也减

小，叶片工作在涡轮模式下的范围也随之增大。

当工作转速下降至１０％狀时，整条特性曲线都处

于分界线以下，此时叶片完全工作在涡轮模式。

同时，作为对比可以看到，当转速升高时，风车状

态临界流量点向大流量方向移动，转子叶片的运

行工况将远离风车状态临界点。

图８　不同转速下流量轴向扭矩特性图

Ｆｉｇ．８　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｍａｐｓｏｆａｘｉａｌｔｏｒｑｕｅｖｅｒｓｕｓｍａｓｓ

ｆｌｏｗｒａｔｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｓ

为了较为准确地界定叶片工作在风车状态下

的转速范围，需要重点分析叶片与流体之间的做

功情况。叶片输入到流体的功可以用负荷系数来

描述，具体定义为

ψ＝ （犺ｏｕｔ－犺ｉｎ）／犝
２ （６）

式中犺为滞止焓，犝 为转子转速（本研究选取转子

叶尖处转速）。

图９和图１０分别给出了１０％狀最小流量点

和５５％狀近堵塞点工况下叶片的负荷系数沿径向

分布。由图９可见，１０％狀下风车状态临界流量

点位于最小流量点处，从叶根到约４５％叶高的范

围内，叶片负荷系数为正值，即叶片依然可以对流

体做功，而在４５％叶高以上，叶片负荷系数为负

值，即此时流体对叶片做功。风车状态临界流量

点所呈现的总体效果即是叶片和流体之间没有净

功交换，这也符合前文所述的对风车状态临界流

图９　１０％狀下风车临界点处叶片负荷系数沿径向分布

Ｆｉｇ．９　Ｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓａｌｏｎｇｔｈｅｒａｄｉａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔｔｈｅｃｒｉｔｉｃａｌｗｉｎｄｍｉｌｌｐｏｉｎｔｏｎ１０％狀

１１５１
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量点的定义。在１０％狀线上，轴向扭矩最大的点

为风车状态临界流量点，此时可认为１０％狀线上

所有的工况点都工作在风车状态下。

与此同时，图１０给出了５５％狀线上近堵塞点

处的叶片负荷系数径向分布，其结论与１０％狀风

车状态临界流量点相似，因此，也可以认为此工况

点为风车状态临界流量点，即在５５％狀下，当压气

机流量增大至近堵塞点时，刚刚达到风车状态临

界流量。通过以上分析表明，压气机转子在不同

转速下存在两种工作模式（负荷系数为正的压气

机模式和负荷系数为负的涡轮模式），而转子叶片

在１０％狀～５５％狀范围内，在不同的流量条件下会

在两种工作模式之间进行切换。

图１０　５５％狀下风车临界点处叶片负荷

系数沿径向分布

Ｆｉｇ．１０　Ｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓａｌｏｎｇｔｈｅｒａｄｉａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔｔｈｅｃｒｉｔｉｃａｌｗｉｎｄｍｉｌｌｐｏｉｎｔｏｎ

５５％狀

图１１还进一步给出了转子风车状态临界流

量随着压气机转速的变化曲线。结果表明，随着

转速的增加，叶片加功能力增强，风车状态临界流

量也随之增大，而且，这种变化呈现出近似线性的

趋势。同时，由于随着转速的增大，风车状态临界

流量点越来越接近堵塞点工况，所以曲线的斜率

有所减小，即风车状态临界流量的增加幅度随之

减小。

图１１　不同转速下风车临界点流量的变化趋势

Ｆｉｇ．１１　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅｍａｓｓｆｌｏｗｒａｔｅｓ

ｏｆｃｒｉｔｉｃａｌｗｉｎｄｍｉｌｌｐｏｉｎｔｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｓ

表２给出了不同转速条件下转子叶片风车状

态临界流量点的轴向转矩和总压比。可以看出，

无论转速如何变化，当轴向转矩为零时（基本为

零），总压比基本接近于１，即当叶片处于风车临

界状态时，几乎没有净功的输入和输出。

表２　不同转速下转子叶片轴向转矩和总压比的对比结果

犜犪犫犾犲２　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狊狅犳犪狓犻犪犾狋狅狉狇狌犲犪狀犱狋狅狋犪犾狆狉犲狊狊狌狉犲

狉犪狋犻狅狅犳狉狅狋狅狉犫犾犪犱犲犪狋犱犻犳犳犲狉犲狀狋

狉狅狋犪狋犻狅狀犪犾狊狆犲犲犱狊

转子转速 转矩／（Ｎ·ｍ） 总压比

１０％狀 －０．６４３ ０．９９８

１５％狀 ０．０２６ ０．９９７

２０％狀 １．２１３ ０．９９５

２５％狀 －１．０３３ ０．９９１

３０％狀 －０．５１２ ０．９８７

４５％狀 －０．１３５ ０．９７４

５５％狀 １．８４２ ０．９６２
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３　不同状态下流场结构分析

进一步可分析转子叶片在同一条转速线上，

从小流量的压气机模式到大流量的涡轮模式转变

过程中叶片通道内部流场结构的演变。如图１２

所示，本文选取３０％狀线上３个具有代表性的工

况点，分别是工作在压气机模式下的小流量犃

点、风车状态临界流量点犅点以及已经进入涡轮

模式的大流量犆 点，来描述叶片通道内的流动结

构和损失演化。

图１２　３０％狀下的３个典型工况

Ｆｉｇ．１２　Ｔｈｒｅｅｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｏｎ３０％狀

３１　整体性能参数随流量变化对比

图１３对比了３个典型工况下转子叶片攻角

沿径向的分布情况。可以看出，在风车状态临界

流量犅点处，叶片沿径向全叶高范围内都工作在

负攻角条件下，而在涡轮模式的犆点处，与犅点相

比，叶片的负攻角偏离则更大。而在小流量犃点工

况下，转子全叶高范围内都工作在正攻角条件下，

且轮毂区域正攻角较大。结果表明，在犃点、犅点、

犆点３个工况下，转子叶片具有不同的工作状态，

因此，下一步将重点分析不同工作状态下叶片与

流体之间的做功情况，以确定压气机在不同工作

模式下的物理特征。

图１４所示为３个典型工况下叶片负荷系数

沿径向的分布。在风车状态临界流量点Ｂ点处，

叶片负荷系数的分布特征与前文所述１０％和

５５％狀临界流量点处的特征相似，即呈现的总体

效果是叶片和流体之间没有净功交换，此时叶片

总负荷值接近于零。在大流量犆点处，叶片全径

向范围内不再有功输入，这意味着进口来流对转

图１３　不同典型工况下叶片攻角沿径向分布

Ｆｉｇ．１３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｔｈｅｉｎｃｉｄｅｎｃｅａｎｇｌｅ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓａｌｏｎｇｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图１４　不同典型工况下叶片负荷系数沿径向的分布

Ｆｉｇ．１４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ

ａｌｏｎｇｔｈｅｒａｄｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

子叶片做功，叶片工作在涡轮模式。而在小流量

犃点工况下，可以看出在径向位置上，几乎所有的

叶高截面都工作在压气机模式，表明此时叶片可

以正常向流体做功。

为了进一步估算压气机在这３个典型工作下

的整体气动损失，引入熵损失系数来表征流动损

失，定义如下：

ξ＝
犜ｓΔ狊

０．５犞２
（７）

其中犞 为相对坐标系中转子进口速度，Δ狊为熵

增，犜ｓ为静温。
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如图１５所示，比较了犃点、犅点、犆点３个典

型工况下转子叶片的熵损失，可以看出，随着流量

的增大，叶片损失也随之增大。与小流量犃 点的

叶片气动损失相比，转子在风车状态临界点的气

动损失增大得并不明显。然而，当压气机在大流

量涡轮模式下工作时，所产生的气动损失迅速增

大即当叶片工作状态由正常的压气机模式转变为

涡轮模式时，其气动损失将迅速且大幅增加。后

文也将从流场结构随工作流量变化的角度，给出

损失增加的原因。

图１５　不同典型工况下叶片熵损失系数对比

Ｆｉｇ．１５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｌｏｓｓｏｆｔｈｅｒｏｔｏｒ

ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

３２　流场结构随叶片工作状态的改变

３．２．１　风车状态对叶尖泄漏流的影响

对于压气机转子而言，在设计工况下，泄漏流

在压力面与吸力面之间压力差的作用下穿过叶尖

间隙并与主流形成掺混，而在风车状态临界流量

点前后，叶尖泄漏流的形态会有所不同。

为了更清楚地了解叶尖泄漏流动的轨迹以及

泄漏流与主流之间的相互作用规律，本文比较了

犃点、犅点、犆点３个典型工况下叶尖区域ｂｌａｄｅ

ｔｏｂｌａｄｅ（Ｂ２Ｂ）截面的熵分布云图，如图１６所示。

对于小流量犃点，由于转子叶片此时工作在压气

机模式下，叶尖泄漏流方向仍然是从压力面流向

吸力面，并在间隙出口形成泄漏涡，同时，在靠近

相邻叶片压力面一侧诱发流动堵塞。相比之下，

在风车状态临界流量点犅处，叶尖泄漏流从叶片

的吸力面穿过叶尖间隙流向压力面，并在压力面

附近形成了低能流体团，叶片压力面沿流向方向

出现大面积的流动堵塞，导致气动损失增大，这与

前文所述的压气机模式下的泄漏流动现象是完全

相反的，主要原因是处于风车状态临界流量点的

叶片的叶尖区域已经不再工作于压气机模式，而

是工作在涡轮模式。而对于大流量犆点，也同样

图１６　不同典型工况下叶尖区域熵分布云图（９８％叶高）

Ｆｉｇ．１６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｎｅａｒ

ｔｈｅｔｉｐ（９８％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌ

ｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
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观察到了与犅 点相似的流动现象，值得注意的

是，在大流量犆点处泄漏流与主流之间的相互作

用强度和影响区域比在风车状态临界流量犅 点

时要大得多，因此，叶尖区域流动堵塞的面积也明

显增大。

为了进一步探究叶片从压气机模式向涡轮模

式转变的过程中流动堵塞沿流向的发展规律，选

取熵在叶尖区域的通道内多个截面上的分布，如

图１７所示，图中 ＰＳ、ＳＳ分别表示压力面和吸

力面。

在图１７（ａ）的小流量犃 点工况下，与设计工

况下的压气机相似，叶尖泄漏流与主流之间的相

互作用增加了机匣端壁上的边界层厚度，特别是

在相邻叶片压力面附近。当压气机在图１７（ｂ）所

示的风车状态临界点犅处运行时，由吸力面流向

压力面的泄漏流在机匣端壁区域的叶片压力面附

近产生了明显的泄漏涡，由此而产生的流动堵塞

沿流线逐渐发展，其大小沿径向和周向均增大，导

致转子出口靠近叶尖的区域出现明显的堵塞区

域。此外，在图１７（ｃ）所示的大流量犆点工况下，

图１７　不同典型工况下叶片通道内熵分布的沿程变化

Ｆｉｇ．１７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｎ

ｔｈｅｃｒｏｓｓｐｌａｎｅｓｉｎｔｈｅｂｌａｄｅｐａｓｓａｇｅａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

可以看出流动堵塞的强度和影响区域大小均比犅

点大得多，导致局部气动损失也显著增加。由以

上结果可知，与小流量下的压气机模式相比，处于

涡轮模式下的叶片，叶尖泄漏流的方向有所改变。

此外，机匣端壁处的流动堵塞和由此而产生的气

动损失在大流量涡轮模式下也明显加剧。

３．２．２　风车状态对叶尖区域流动分离的影响

对于低转速非设计工况下工作的压气机转

子，流动分离形态与压气机常规工况会有所不

同［２１２２］。在本节中，分别讨论了风车状态临界流

量点前后工况下转子叶尖和叶根区域的流动分离

情况。

由于叶片负荷对叶片通道内流动分离的产生

有显著影响，因此，引入压力系数来表征叶片表面

的负荷分布，定义为

犆ｐ＝ （狆ｗａｌｌ－狆ｉｎ）／（狆

ｉｎ －狆ｉｎ） （８）

式中狆ｗａｌｌ为叶片表面静压，狆

ｉｎ和狆ｉｎ分别表示计

算域进口的总压和静压。

图１８给出了不同典型工况下叶尖区域（９０％

叶高）叶片表面压力系数分布的对比图。当叶片

工作在小流量下犃 点工况时，与设计工况相似，

压力面在沿全弦向范围内的静压都高于吸力面，

在这种情况下，叶片仍可以克服压力差对来流做

功。随着流量的进一步增加，在风车状态临界流

量点犅处，压力面的压力自叶片前缘开始至约

０．６倍弦长处始终低于吸力面的压力，但是在靠

近叶片尾缘的部分仍然是压力面的压力较大。结

果表明，从叶片前缘到近０．６倍弦长位置，来流对
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叶片做功，而从０．６倍弦长位置到叶片尾缘，叶片

仍然可以对来流做功，即此部分弦长区域仍工作

在压气机模式。在压气机完全进入涡轮模式的犆

点处，压力面与吸力面的压力系数的交汇点已经

向叶片尾缘延后至约０．７５倍弦长位置，还可以发

现，吸力面与压力面之间的压力差较风车状态临

界流量点犅处有所增大。结果表明，在大流量涡

轮模式下，流体推动叶片做功的弦向范围也有所

增大，而此时叶片已经完全失去了对来流做功的

能力。

图１８　不同典型工况下叶尖区域（９０％叶高）

叶片表面压力系数分布

Ｆｉｇ．１８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ

ｏｎｔｈｅｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅｔｉｐｒｅｇｉｏｎ（９０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

同时，为了进一步观察叶尖区域通道内的流

动分离，比较了不同典型工况下 Ｂ２Ｂ（ｂｌａｄｅｔｏ

ｂｌａｄｅ）截面的相对马赫数分布云图，比较结果如

图１９所示。在图１９（ａ）中，叶片工作在压气机模

式，流动分离仅发生在叶尖前缘附近。随着流量

进一步增大到完全进入涡轮模式的犆点处（如图

１９（ｃ）所示），可以发现流动分离已经布满叶片压

力面，同时，分离强度也进一步增大。

上述流动分离也带来了局部的分离损失，图

２０对比了不同典型工况下叶尖区域的Ｂ２Ｂ截面

熵分布云图。可以看出，在小流量犃 点工况下，

气动损失主要发生在叶片吸力面。但随着流量增

加，当叶片由压气机模式转向涡轮模式时，损失区

域已经转移到叶片压力面附近，并且流动损失随

着流量的增加而明显增强。

根据式（７）所定义的熵损失系数，可以得到叶

图１９　不同典型工况下叶尖区域（９０％叶高）

Ｂ２Ｂ截面相对马赫数分布云图

Ｆｉｇ．１９　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｒｅｌａｔｉｖｅＭａｃｈｎｕｍｂｅｒ

ｃｏｎｔｏｕｒｓｏｎｔｈｅｂｌａｄｅｔｏｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅｓｆｏｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎ

ｔｈｅｔｉｐｒｅｇｉｏｎ（９０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

尖处叶片通道内熵损失系数的沿程分布，如图２１

所示，定量分析叶片通道内的局部损失大小。

可以看出，从叶片前缘至０．８倍弦长处，３个

典型工况的沿程损失都在不断增加。但工作在压

６１５１



　第７期 李　达等：风车状态下转子性能及通道内流动分析

图２０　不同典型工况下叶尖区域（９０％叶高）

Ｂ２Ｂ截面熵分布云图

Ｆｉｇ．２０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ

ｏｎｔｈｅｂｌａｄｅｔｏｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅｓｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅ

ｔｉｐｒｅｇｉｏｎ（９０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

图２１　不同典型工况下叶尖区域熵损失系数沿程分布

（９０％叶高）

Ｆｉｇ．２１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｌｏｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅ

ｔｉｐｒｅｇｉｏｎ（９０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

气机模式下的犃点处，自叶片前缘至０．４倍弦长

处损失增大并不十分明显，而在０．４倍弦长之后，

由于吸力面分离的不断发展并与泄漏流形成掺

混，导致０．４倍弦长之后流动损失进一步增大。

而随着流量增大，可以看出流体自进入叶片通道

之后损失即立刻增强，而由上文可知，由于涡轮模

式下整个压力面都存在分离流动，因此损失也进

一步增强。

３．２．３　风车状态对叶根区域流动分离的影响

对于压气机来说，叶片通道内叶根处的轮毂

角区分离是非常普遍的现象，也会造成大量的局

部气动损失和严重的流动堵塞。在这一节中，主

要关注的是风车状态对压气机轮毂角区分离的

影响。

图２２对比了不同典型工况下轮毂区域叶片

表面的压力系数分布。在小流量犃点，叶片压力

面静压沿整个弦长方向都高于叶片吸力面静压，

转子处于压气机模式，其流动现象与叶尖区域相

似。而在风车状态临界流量点犅处，叶片压力面

压力虽仍然是自前缘开始就低于吸力面压力，但

两者的交汇点相比叶尖区域已经提前至约０．１５

倍弦长位置，因此，总体来说叶片对流体所做的总

功为正，这与靠近叶尖区域的结果不同。结果还

表明，轮毂区域的叶片基元叶型截面比靠近叶尖

处的基元叶型截面具有更好的加功条件，这与图

１４的结果相吻合。同时，在涡轮模式下的犆点

处，叶片压力面和吸力面上的压力系数曲线的交
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点较叶尖区域向前缘方向移动了约０．３倍弦长，

这意味着靠近轮毂的叶片基元叶型比靠近叶尖的

基元叶型更接近压气机模式。

图２２　不同典型工况下叶根区域（１０％叶高）

叶片表面压力系数分布

Ｆｉｇ．２２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｎｔｈｅｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅｓｆｏｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎ

ｔｈｅｈｕｂｒｅｇｉｏｎ（１０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

图２３描述了叶片从压气机模式向涡轮模式

转变的过程中轮毂区域Ｂ２Ｂ截面熵分布云图的

对比结果。在小流量犃点时，叶片吸力面靠近轮

毂区域无明显的流动分离。随着流量的增加，叶

片吸力面靠近尾缘的区域均开始出现分离区，而

且分离强度随着流量的增加而增大。然而，与叶

尖区域流动分离现象不同的是，随着流量的变化，

在靠近轮毂区域，叶片的压力面上始终没有观察

到明显的流动分离现象。

图２４给出了不同典型工况下叶片轮毂角区

分离沿流向的变化情况。随着流量增大，轮毂角

图２３　不同典型工况下叶根区域（１０％叶高）

Ｂ２Ｂ截面熵分布云图

Ｆｉｇ．２３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ

ｏｎｔｈｅｂｌａｄｅｔｏｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅｈｕｂ

ｒｅｇｉｏｎ（１０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）
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图２４　不同典型工况下叶根区域（１０％叶高）叶片通道

内熵分布的沿程变化

Ｆｉｇ．２４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ

ｉｎｔｈｅｂｌａｄｅｐａｓｓａｇｅｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌ

ｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅｈｕｂｒｅｇｉｏｎ

（１０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

区分离始终存在于叶片吸力面靠近尾缘处，且分

离的强度和分离区大小沿流向有所增加。同时，

在大流量涡轮模式下，叶片尾缘附近轮毂角区分

离也有沿径向发展的趋势。结果表明，流动分离

只在叶片轮毂区域靠近尾缘的吸力面上造成了较

大的气动损失，而在叶片压力面上并未产生明显

的流动损失。

在此基础上，同样得到叶根处熵损失的沿程

分布如图２５所示。可以看出在轮毂区域，各工况

点损失同样迅速增大。但对于工作在压气机状模

式的犃点，与叶尖处流动不同的是，在０．４倍弦

长位置达到最大值后，随着流动的发展，损失有所

减小。此过程是来流进入转子然后流动稳定发展

的一个过程，由于叶根处的流动不会受泄漏流的

影响，因而当地损失有所减小。在风车临界流量

点犅点处，损失在０．４倍弦长处达到最大值之

后并没有明显减弱，同时在靠近转子尾缘处还

有略微增大的趋势，其原因参照上图２３是在靠

近尾缘出口处吸力面产生了角区分离，导致损

失略微增大。而在工作在涡轮模式下的犆点，

可以看到损失在整个弦长范围都呈现增大的趋

势，损失的来源则是涡轮模式下，吸力面尾缘处

的角区分离强度较大，导致整个叶根通道内损

失持续增大。

结合图２１和图２５叶尖和叶根处熵损失的沿

程分布也可以看出，随着流量增加和叶片工作状

态的转变，叶尖处不但率先失去加功能力，同时叶

尖处的损失也率先增加。而在叶根处，只有在大

流量涡轮模式时，损失才有较为明显的增大。

图２５　不同典型工况下轮毂区域熵损失系数沿程分布

（１０％叶高）

Ｆｉｇ．２５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓｏｆｔｈｅｅｎｔｒｏｐｙｌｏｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｙｐｉｃａｌｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｉｎ

ｔｈｅｈｕｂｒｅｇｉｏｎ（１０％ｂｌａｄｅｓｐａｎ）

４　结　论

本文以ＮＡＳＡＲｏｔｏｒ６７为研究对象，通过提

出一种基于能量传递的风车临界状态界定方法，

研究了该压气机在不同转速下的风车临界状态边

界，界定了同一转速下的压气机模式和涡轮模式，

并以此为基础进一步探究了叶片通道内部流动细

节的演化，重点分析了叶尖泄漏流、叶尖和叶根角

区流动分离的触发演化过程，主要结论如下：

１）从能量的角度提出了界定叶片从压气机

模式到涡轮模式的方法，以数值模拟流场为基础，

通过计算叶片对流体的做功情况实现叶片与流体

之间能量传递方式的判别。针对Ｒｏｔｏｒ６７转子，

在存在风车状态临界流量的转速范围内，在某一

固定转速下随着工作流量的增大，叶片工作状态

将由压气机模式向涡轮模式转化，而随着转速的

增加，风车状态临界流量呈现近似线性的变化趋

势。同时，此方法也可用于单级／多级轴流压气机

风车临界状态的判别。

２）叶片从压气机模式向涡轮模式转变的过

程中，径向负荷分布会随之改变，转子叶尖区域会

率先失去加功能力。随着流量的进一步增大，叶

片会经历一个风车状态临界流量点（叶片对流体

所做的总功为零），直到完全进入风车状态后，叶

中、叶根才会相继失去加功能力。

３）叶片从压气机模式转化为涡轮模式的过程

中，叶尖泄漏流的流动方向会发生改变，且叶尖区
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域的分离流动从吸力面分离转化为压力面分离。

４）在转子叶根区域，流动分离始终发生在叶

片吸力面靠近尾缘处。进一步进入涡轮模式后，

角区分离会在叶片尾缘处沿径向增长。
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