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不同进汽压力下向心汽轮机特性数值仿真
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［摘要］ 针对进口压力波动影响背压式向心汽轮机的问题， 选取某高转速向心透平， 通过调整进口总

压模拟工况变化， 采取单通道定常数值计算的方式求得不同工况下的数值解并将其无量纲化； 预测出向心

透平在变工况时的效率特性、 通流特性等特性变化规律， 借助流场分布及损失模型， 分析出不同工况下热

损失的主要形式。 结果表明， 低压时转子进口攻角偏离较大， 攻角损失可以比设计点工况多出近 ４０％ ； 而

随着压力增大， 攻角逐渐稳定在合适范围内， 通道二次流损失和余速损失开始以较大比率增长， 余速损失

在高压工况下可超出设计点附近工况的 ５ 倍。
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０　 引言
火电作为我国电力稳定生产和供应的 “压舱石”， 长期以来在电热供应中发挥着基础性作用， 然

而在 “双碳” 目标及大力推进新能源的背景下， 煤电已从电力系统的主体地位逐渐转变为调峰电

源［１］ ， 在当前这一转型过渡期， 优化 “煤电灵活性改造” 技术路线成为一项重要任务。 目前火电厂

的改造手段主要是通过售汽和储能两种方式主观上维持过剩产能的经济性， 其中， 售汽指从中压汽缸

内抽出蒸汽经由管道输送至用汽企业， 然而所抽蒸汽输出之前需要经过减温减压处理以满足不同工艺

需求， 这一小流量的焓降过程十分契合向心透平的工作特点。 因此， 以向心透平为核心的背压式小型

汽轮机可以作为减温减压装置调整蒸汽参数， 并将余能收集利用。 但火电厂经常面临深度调峰等问

题， 这将导致小汽机进口蒸汽参数不稳定， 不可避免地会偏离透平设计工况。
为使向心透平高效平稳地工作， 初期的气动设计至关重要。 Ａｕｎｇｉｅｒ［２］ 详细论述了透平各部件的

设计方法； Ｋｏｒｐｅｌａ［３］和 Ｇｌａｓｓｍａｎ［４］提出了一些基于比速 ｎｓ 的解析高效向心透平的几何尺寸的方法，
前者着重分析不同叶片尺寸对应的端壁损失对透平效率的影响， 后者的程序可以通过给定参数及目标

性能计算出透平的基本尺寸； Ｒｏｄｇｅｒｓ［５］通过改进 Ｇｌａｓｓｍａｎ 的程序以完成高进口温度工况的向心透平

叶片造型； Ｈｕ 等［６］在 ＯＲＣ 透平研究工作中总结出有效的初步设计， 可以提高向心透平的设计质量并

大幅缩短工程时间。 然而透平实际运行工况往往偏离设计点， 因此部分设计人员的研究聚焦于变工况

特性。 基于前述研究经验， Ｎｏｕｇｈａｂｉ 等［７］ 通过理论设计结合 ＣＦＤ 计算完整展示了向心透平的设计过

程， 利用数值计算软件对透平进行非定常计算， 并预测了其在不同转速工况下的性能； 吕国川

等［８ － １０］在 ｓＣＯ２向心透平的设计优化方面做了大量工作， 主要对低温透平性能进行仿真研究， 分析了

转速、 进口温度变化所造成的变工况性能。 而对于进口压力波动的变工况环境， 陈榴等［１１］ 、 杨登峰

等［１２］采用了与轴流透平类似的可调导叶进行调节， 这种变几何方式虽然一定程度上改善了透平工况，
但在其叶顶、 叶底均存在间隙， 常用于压力不高的工作环境。 若采用这种调节方式用来解决高进口压

力的小汽机必然会产生强烈的端壁泄漏流， 带来的损失不容忽视， 因此， 现有变工况相关研究或解决

方法不完全适用于前述背景， 有必要针对定转速小汽机的进口压力波动这一问题进行深入探究。
为了预测进口变工况对恒转速汽轮机带来的影响， 本文通过求解 ＲＡＮＳ 方程得到不同工况下透平

内部的流动参数， 分析进口总压变化对透平性能造成的影响。

图 1 透平模型

Fig.1 Turbine model

１　 透平概况
１􀆰 １　 透平基本参数定义

计算所用向心透平 （见图 １） 用于某高速背压式汽轮机组，
向心透平采用单通道定常计算［１３］ ， 设计转速为 ３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 其

静叶栅数 ＮＮ为 １５， 动叶片为 ＮＲ为 １３， 顶尖间隙为 ０􀆰 ７ ｍｍ， 出口

轮毂半径 ｒｈ２为 ６４ ｍｍ、 轮盖半径 ｒｓ２为 １３２ ｍｍ。 部分参数的符号、
物理意义、 单位为： Ｈｓ􀆰 ０１ ———静叶焓降 （ ｋＪ）； Ｈｓ􀆰 １２ ———动叶焓降

（ｋＪ）； Ｈｓ􀆰 Ｔ ———级等熵焓降 （ ｋＪ）； ｃ０ ———理想膨胀速度 （ ｍ ／ ｓ）；
Ｔ∗

０ ———进口总温 （Ｋ）； ｐ－ ———相对压力； ｐ∗
０ ———进口总压 （Ｐａ）；

ｐ２ ———出口静压 （Ｐａ）。 后述中下标 ０ 代表静叶入口处， １ 位置代表动静叶交界处 （即静叶出口、 动

叶入口）， ２ 位置代表转子出口处。 其中， 理想膨胀速度 （ｃ０ ） 的计算为：

ｃ０ ＝ ２Ｈｓ􀆰 Ｔ ； （１）
相对压力 （ｐ－） 的计算为：

ｐ－ ＝ ｐ０ ／ ｐｄ。 （２）
其中： ｐ０ 为进口压力值； ｐｄ 为透平设计点压力值。

·６４２·
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１􀆰 ２　 特性参数无量纲化

对于指定的透平， 其特征尺寸是固定的， 为了能够应用透平的相似准则以预测不同透平在该变工

况环境中可能表现出的性能变化， 本文将现有透平部分特性参数采用折算参数代替［１４］ 。 各参数为：
ｕ１ ———叶轮进口线速度 （ ｍ ／ ｓ）， 折算参数 ｕ－ １ ＝ ｕ１ ／ ｃ０ ； Ｇ———质量流量 （ ｋｇ ／ ｓ）， 折算参数 Ｇｃｏｒ ＝

Ｇ Ｔ∗
０ ／ ｐ∗

０ ； Ｎ———输出功率 （Ｗ）， 折算参数 Ｎｃｏｒ ＝ Ｎ ／ （ｐ∗
０ Ｔ∗

０ ） 。

图 2 网格域划分

Fig.2 Grid domain division

２　 数值计算方法
２􀆰 １　 网格划分

将静叶、 动叶生成 Ｏ⁃Ｈ 型结构化网格， 按照蒸汽流动顺序， 网

格域分为 Ｉｎｌｅｔ、 Ｎｏｚｚｌｅ、 Ｒｏｔｏｒ、 Ｏｕｔｌｅｔ 等 ４ 部分， 如图 ２ 所示。
ｙ ＋ 控制在合适范围内， 分别生成 ８ 组不同网格数网格进行计

算。 如图 ３ 所示， 将设计点效率进行对比， 发现当总网格数达到

１０３ 万个后， 计算效率值稳定在 ８０％ 左右。 为了保证计算精度的同

时减少计算量， 选用 １０３ 万个总网格对后续各工况的数值进行计

算， 生成的网格如图 ４ 所示。

图 3 网格无关性验证

Fig.3 Grid-independence verification
图 4 网格示意图

Fig.4 Illustration of the grid

２􀆰 ２　 边界条件及湍流模型

在求解计算前需要给出边界条件及湍流模型， 首先按照设计工况给定进口总温总压及出口静压， 将

Ｒｏｔｏｒ 域设置为旋转域， 转速为 ３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ。 此外， 除了动静交界面及周期边界， 其余边界均给定为绝

热无滑移壁面。 工质 （水蒸汽） 热力模型选用 ＩＡＰＷＳ⁃ＩＦ９７ 公式， 该模型无论在计算速度还是精度上相

较 ＩＦＣ⁃６７ 都有较大的改善。 湍流模型选用两方程模型 ｋ⁃ω ， 该模型对近壁区域及尾流、 绕流的计算都较

为精确［１５］ ， 分别求解湍流标量湍动能 ｋ 和 ω 的输运方程， 较适用于蒸汽向心透平的数值计算。 ｋ 方程为

ρ（∂ ｋ ／ ∂ ｔ） ＋ ρＵ ｊ（∂ ｋ ／ ∂ ｘ ｊ） ＝ τｉｊ（∂ Ｕｉ ／ ∂ ｘ ｊ） － β∗ρｋω ＋ （∂ （（μ ＋ σ∗μＴ）（∂ ｋ ／ ∂ ｘ ｊ）） ／ ∂ ｘ ｊ）； （３）
ω 方程为

ρ（∂ ω／ ∂ ｔ） ＋ ρＵｊ（∂ ω／ ∂ ｘｊ） ＝ （∂ ω／ ∂ ｋ）τｉｊ（∂ Ｕｉ ／ ∂ ｘｊ） － βρω２ ＋ （∂ （（μ ＋ σμＴ）（∂ ω／ ∂ ｘｊ）） ／ ∂ ｘｊ）。 （４）
其中： α ＝ ５ ／ ９ ， β ＝ ３ ／ ４０ ， β∗＝ ９ ／ １００ ， σ ＝ σ∗＝ １ ／ ２； 涡粘性 μＴ ＝ ρｋ ／ ω ； 辅助关系式包含 ε ＝ β∗ωｋ 和

ｌ ＝ ｋ１ ／ ２ ／ ω 。

３　 计算结果分析与讨论
３􀆰 １　 特性曲线

由图 ５ 的透平的速比 （ｕ－１） 特性线可知， 速比随着进口相对压力 （ｐ－ ０ ） 增大而减小。 由于 ｕ１为定值，

·７４２·
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可知 ｃ０在增压过程中会上升至某一极限值， 由式 （１） 可推断出压力越大级焓降越大。
透平级焓降越大则输出的轴功 （Ｎｃｏｒ） 也会相应增加， 图 ６ 同样可以印证上述推断： 速比由 １􀆰 ０５ 减小

至 ０􀆰 ６８ 附近， 小速比 （进口压力大） 工况下轴功输出更多。
图 ７ 描述了不同速比下效率 （ηＴ） 及反动度 （Ω） 的变化规律， 图 ７ 中 Ａ、 Ｂ、 Ｃ 点分别对应 ３ 种不同工

况 （ｐ－ 分别为 ０􀆰 ７、 １􀆰 １ 及 ２􀆰 ３）。 反动度是向心透平设计过程中除速比外最重要的参数， 其值直接影响到向
心透平的整体效率： 相同 ｕ１ 下， 大反动度会造成透平余速损失增大， 过小的反动度则会影响转子入口气流

攻角， 造成额外攻角损失。 结合图 ５ 和图 ６ 可以发现， 进口压力较小时 （ｐ－ ＜０􀆰 ９）， 压力上升速比会大幅减

小至０􀆰 ８８ 附近， 反动度此时在较低水平小幅上升， 这一阶段效率由７０％上升至７９％ ； 压力跨过设计值并在

较大区间内 （０􀆰 ９ ＜ ｐ－ ＜１􀆰 ７） 效率较为稳定， 始终处于 ８０％附近， 速比依旧随压力增大下降但是降幅减

小， 反动度由 ０􀆰 ７２ 上升至 ０􀆰 ８１； 若压力继续增大， 速比仅小幅变动， 反动度较小增长， 效率开始

急剧下降。

图 6 功率特性曲线

Fig.6 Power characteristic curve
图 7 效率与反动度特性曲线

Fig.7 Characteristic curve of
efficiency and reaction degree

图 5 速比随着相对压力变化

Fig.5 Variation of the relative
pressure with the speed ratio

N c
or/1

05

p0
- u1

- u1
-

u 1-

透平的通流特性线也是反应透平性能的重要曲线， 由 Ｇｃｏｒ 对应不同 ｕ１ 及落压比 ΠＴ ， 如图 ８ 和图 ９
所示表示。 由于不同速比对应不同进口压力， 而出口静压不变， 因此速比与压比存在对应关系， 速比

变化本质上等同于压比变动。 如图 ８ 所示， 当 ｕ－ １ ＜ ０􀆰 ８ 时 Ｇｃｏｒ 缓慢变化， 在之后的区间内下降的速度

才开始加快； 图 ９ 中， 随着压比增大， 流量增大并逐渐趋于某一极限值。 两者显示的流通性能基本一

致， 当压力在较小范围内， 增压会使级内流量上升， 但当相对压力达到 １􀆰 ６８ 附近后， 升压时级内流

量基本不再有较大增长。 这是由于透平级的流通效果类似于串接的两个喷管， 当压比增大到一定值以

后， 其中某个喷管将出现临界流动， 导致整体流量不再增大， 但压力上升过程中透平的输出功率始终

单调上升， 与图 ６ 所示一致。
３􀆰 ２　 流场分析

根据图 ６ 发现进口压力过大或过小时透平热效率明显偏低， 因此， 这里选取相对压力为 ０􀆰 ７、
１􀆰 １ 及 ２􀆰 ３ （以下简称 Ａ、 Ｂ、 Ｃ） 的三种工况进行比较， 观察通道流场变化， 分析可能原因。 图 １０
展示了转子进口处绝对汽流角 （α） 和相对汽流角 （β） 在不同工况下沿叶高的分布情况。

图 10 转子进口汽流角分布情况

Fig.10 Distribution of rotor inlet
steam flow angle

图 8 折合流量随着速比变化曲线

Fig.8 Variation between the convert
flow rate and the speed ratio

图 9 折合流量随着压比变化曲线

Fig.9 Variation between the convert
flow rate and the pressure ratio
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由图 １０ 可以看到， 在低压时， 汽流角 α、 β 靠近轮毂面的值相较其他两种工况明显偏大。 选取

ｓｐａｎ 等于 ０􀆰 １ 的 Ｂ⁃Ｂ 截面， 观察 ３ 种工况下转子前端的速度流线图 （见图 １１）， 可以发现 Ａ 工况入口

攻角较大， 前缘及流道内更易出现二次流， 且在压力面较前缘附近形成一个较大的涡， 压力面载荷主

要集中在 １０％ 叶长附近， 此时攻角损失可能占流动损失的绝大部分。 但随着进口压力增大， 进口压

力面的涡消失， 压力面载荷作用点向后端偏移。

a） p=0.7
图 11 B鄄B 面速度流线图

Fig.11 Velocity streamline on B鄄B surface

b） p=1.1 c） p=2.3

v/(m·s-1) v/(m·s-1) v/(m·s-1)

- - -

根据图 １２ 显示的转子子午面熵分布同样可以看到低压时流道内熵值较高， 存在较大损耗， 压比

增大通道熵值降低， 但转子出口处又会逐渐出现明显的熵增， 因此可以初步推断， 低压比时通道二次

流现象严重， 高压比时叶片尾缘及转子出口的流动可能是造成损失的关键。

图 12 转子子午面熵云图

Fig.12 Static entropy contour on rotor meridional surface

a） p=0.7 b） p=1.1 c） p=2.3- - -

根据转子子午面马赫数分布 （见图 １３） 同样发现， 高压比时流道内几乎没有较大扰流出现， 但

是出口马赫数会出现激增， 一方面对整级透平来说会产生较大的余速损失， 另一方面超声速流动形成

的激波会与边界层流动发生相互干扰， 会在近壁区形成复杂流场。

图 13 转子子午面马赫数云图

Fig.13 Mach number contour on rotor meridional surface

a） p=0.7 b） p=1.1 c） p=2.3- - -

·９４２·
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图 １４ 展示了转子出口总压的分布情况， 低压工况出口压力均匀分布； 随着压比升高， 流道内的

流动逐渐出现周向分层， 低压区域逐渐减少， 向近壁面集中； 压力进一步升高， 涡轮整级焓降基本不

变， 蒸汽流速跨声速甚至超声速， 余速损失变大， 出口流场非常混乱。 此外， 根据图 １５ 的转子尾缘

速度矢量图可以发现， 在进口压力升高过程中， 存在高速汽流并在尾缘偏转干扰主流， 使出口气流角

发生变化， 这一显著变化必然会对尾缘损失造成影响。

图 14 转子出口总压分布云图

Fig.14 Total pressure contour on rotor exit surface

p/Pa

a） p=0.7 b） p=1.1 c） p=2.3- - -

图 15 转子尾缘速度矢量图

Fig.15 Velocity vector at rotor trailing edge

v/(m·s-1) v/(m·s-1) v/(m·s-1)

a） p=0.7 b） p=1.1 c） p=2.3- - -

３􀆰 ３　 损失分析

借助流场云图初步推断出， 在偏离设计工况时， 造成效率显著下降可能主要由攻角损失、 通道二

次流损失、 尾缘损失及余速损失造成。 本文将借助以往文献提出的经验公式对各项损失进行定量计

算， 以掌握各损失对透平性能的影响。
３􀆰 ３􀆰 １　 攻角损失

当径向流入涡轮转子流道的汽流没有以最佳角度进入流道所造成的损失被称为攻角损失。 Ｆｕｔｒａｌ
等［１７］基于 Ｗａｌｌａｃｅ 模型［１６］和轴向涡轮级类似模型的经验， 提出攻角损失模型 Ｌｉ ＝ （Ｗ１

２ ｓｉｎ２β１ ） ／ ２ 。
其中： Ｗ１为转子入口相对速度； β１为转子入口相对汽流角。 工况 Ｂ 与工况 Ｃ 攻角基本相等， 攻角损

失 Ｌｉ相差不大， 而工况 Ａ 入口攻角与它们相差了 １５°左右， 攻角损失相较二者高出约 ４０％ 。 显然， 攻

角损失是造成较低进口压力时效率低下的重要因素。
３􀆰 ３􀆰 ２　 通道二次流损失

二次流的产生是动叶流道损失过程的主要形式， 根据流场可以发现， 不同攻角会在动叶流道内产生

不同强度的二次流。 基于 Ｆｕｔｒａｌ 等［１７］ 提出的公式， Ｗａｓｓｅｒｂａｕｅｒ 等［１８］ 完善通道二次流损失模型 Ｌｓｆ ＝
Ｋ（Ｗ１

２ ｃｏｓ２ ｉ ＋ Ｗ２
２ ） ／ ２ 。 其中： Ｋ 为系数， 经实验测得其值为 ０􀆰 ３； Ｗ２为出口相对速度； ｉ 为转子进口

冲角。 该模型前一项与攻角损失呈正相关， Ａ 工况与其余两工况相比较大， 说明攻角对二次流损失产

生了一定影响， 但对于总 Ｌｓｆ， 工况 Ａ 最小， Ｂ 工况超出 Ａ 工况 ７８％ ， 工况 Ｃ 的损失接近工况 Ｂ 的 ３

·０５２·
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倍， 这说明对于背压式透平， 二次流损失主要受出口余速的影响。
３􀆰 ３􀆰 ３　 尾缘损失

通道损失主要描述从转子进口到喉道附近的损失过程， 而尾缘损失是解释由于在叶片喉部突然膨

胀至尾缘下游平缓区域所造成的影响， 根据图 １５ 可以发现进口压力对尾缘的汽流造成了一定影响。
Ｇｌａｓｓｍａｎ［１９］ 提出相对压损 Δｐ∗

ｒｅｌ ＝ （ρ２ ·Ｗ２
２ ／ （２ｇ））［ＮＲ·ｔｔｒａ ／ （π（ ｒｓ２ ＋ ｒｈ２ ）·ｃｏｓ β２ ）］ ２ 。 其中： ρ２为出

口工质密度； 重力加速度 ｇ 取 ９􀆰 ８ ｍ ／ ｓ２ ； 动叶数 ＮＲ、 出口轮毂半径 ｒｈ２ 、 轮盖半径 ｒｓ２已在节 １􀆰 １ 中给

出； β２为出口叶片角； ｔｔｒａ 为尾缘叶片厚度。 Ｇｓｏｓｈ 等［２０］ 基于相对压损提出了尾缘损失模型 Ｌｔｒａ ＝
２Δｐ０，ｒｅｌ ／ （γ·Ｍ２

２，ｒｅｌｐ３·（１ ＋ （Ｗ２
２，ｒｅｌ ／ （２·Ｔ２·ｃｐ）） （γ ／ （γ－１）） ） 。 其中： Ｍ２，ｒｅｌ为转子出口相对马赫数； Ｔ２为出

口温度； ｃｐ为定压比热容； γ 为蒸汽比热容比。 基于该模型的计算结果显示： ３ 种工况下尾缘损失值

总体变化都足够小， 相较其他损失甚至可以忽略不计。
３􀆰 ３􀆰 ４　 余速损失

对于单级向心涡轮而言， 出口动能将被视为余速损失， 因此向心涡轮设计时应尽可能减小工质出

口流速， 甚至设置扩压器将部分动能转化为静压， 进而减小损失。 这里计算选用 Ｓｕｈｒｍａｎｎ［２１］ 提出的

余速损失模型 Ｌｅ ＝ Ｃ２
２ ／ ２ 。 其中： Ｃ２指转子出口绝对速度。 结果表明， 余速损失随着进口压力呈指数

图 16 损失分布

Fig.16 Energy Loss level

能
量

损
失

水
平

p-

型增长： Ｂ 工况余速损失仅是 Ａ 工况的 ４ 至 ５ 倍， 但工况

Ｃ 却已经达到了工况 Ａ 的 ２０ 倍左右； 且进口压力较低时该

损失与攻角损失、 二次流损失基本处于同一水平， 但当压

力达到一定程度后是同工况其余类型损失量的数倍， 在背

压透平损失构成中占据绝对位置。
３􀆰 ３􀆰 ５　 损失变化特征

图 １６ 以 Ｂ 工况 （ｐ－ ＝ １． １） 的二次流损失为基准点 （定
义为 １） 展示出 Ａ、 Ｂ、 Ｃ 等 ３ 种工况下 ４ 类损失的变化情

况。 当进口压力较低时， 攻角引发的损失占主要地位， 而

随着压比增加， 余速损失逐渐成为影响透平效率的主要因

素。

４　 结论
本文借助数值计算的方式， 预测了在不同进口压力下向心汽轮机工作性能可能发生的变化， 掌握

了其特性曲线， 通过对比多种工况下的性能参数及流场分布情况， 得出以下结论：
１） 向心汽轮机可以在工艺生产过程中达到节能的目的， 但是恒转速的透平进口来流参数不稳，

造成的变工况现象会使其性能变化。 本文通过大范围的数值计算得到不同工况下透平的性能曲线，
观察发现， 随着进口压力的增大， 透平速比减小， 反动度增大， 轴功增大， 其高效运行仅存在部

分区间。
２） 分析流场可以发现， 进口压力较小时， 转子进口攻角严重偏离合适范围， 造成较大的攻角损

失， 大攻角造成了更严重的二次流， 影响了透平流通性能； 当压力达到一定值后， 攻角基本稳定在合

适范围， 通道通流性能也基本稳定在较高水平； 但随着压力增长到较高值后， 出口工质流速大幅上

升， 且叶片尾缘处出现混流。
３） 利用选定的损失模型分别计算出所选背压透平的各项损失值， 通过对比发现： 小压比时， 攻

角损失最大， 但随着压比增大， 攻角进入合适范围， 攻角损失的变化将不再明显， 而余速损失和二次

流损失显著上升， 前者增幅更大， 压比越大， 余速损失占总损失量的比例越高。 此外， 尾缘损失量始

终不高， 仅在低压比工况时对透平性能造成一定影响， 压比越高， 其影响越不明显。

·１５２·
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