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Abstract 
In order to study the effect of the vaneless diffuser on the performance of the compressor, the im-
peller and diffuser models of the same centrifugal compressor were first matched to different 
lengths of the vaneless diffuser, and then the impeller and diffuser models are matched with the 
same length and different shape of the vaneless diffuser sections. First, using the Vista CCD soft-
ware to establish the impeller model, and then using Bladegen to establish a vaned diffuser, and 
then with different lengths of vaneless diffuser section, using CFX software for numerical analysis, 
it was found that the longer the leafless diffuser section, the better the compressor’s capacity for 
pressure expansion. The vaneless diffuser section is changed in shape, and the leafless diffuser 
section is designed to shrink first and then expand. The CFX is used to simulate and compare the 
vaneless diffuser sections with different scales. The results show that this leafless diffuser section 
has an inhibitory effect on the formation of the separation vortex at the impeller exit. When the 
height of the middle section of the non-leaf diffuser section is 4.7 mm, the scaled leafless diffuser 
section has the best performance.  
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摘  要 

研究无叶扩压段对压气机性能的影响，从而得到离心压气机设计点处性能变化的规律。首先，利用Vista 
CCD软件建立叶轮模型，再用Bladegen建立有叶扩压器的模型，然后与不同长度的无叶扩压段配合，利

用CFX软件对其进行数值分析，发现一定限度内无叶扩压段越长，则压气机扩压能力越好。改变无叶扩

压段机匣形状，设计了缩放型无叶扩压段，并且利用CFX对不同缩放程度的无叶扩压段进行仿真对比分

析，结果表明收缩型的无叶扩压段对叶轮出口处分离涡的形成有抑制作用，无叶扩压段中段高度h为4.7 
mm时，缩放型的无叶扩压段性能最优。 
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1. 引言 

离心压气机在船用涡轮增压器、小型航空发动机、微型燃气轮机上都有广泛的应用。离心压气机设

计中，扩压器和叶轮的配合是压气机的设计重点，叶轮中气体的流动状况很复杂，叶轮出口处的气体流

动状况是非定常，不均匀的，并且还有可能达到超音速[1] [2] [3]。改善扩压器进口的流动状况对提高压

气机稳定工作范围和提升性能都有积极的作用。叶轮出口到扩压器的进口处的一小段空隙可以称为无叶

扩压段，是气体在进入扩压器前的缓冲地带，无叶扩压段的设计是离心压气机设计重点之一[4]。中科院

热物理所的汤华[5]用 CFD 的方法对无叶扩压段的轮盖侧线形进行仿真计算，证明无叶扩压段轮盖侧线形

在较大流量时对叶轮性能影响较大，在小流量时对扩压器性能有较大影响。S. Shaaban [6]提出了两种径

向无叶扩压器的几何结构，并且对这两种结构实施遗传学算法，优化的几何结构将扩压器损失系数降低

了 10%，压力系数增加了 3.8%。中科院热物理所的王永生[7]提出了无叶扩压段机匣先收缩后扩张型的结

构，这种结构能较大的提高压气机的稳定工作范围，但是没有给出最优的缩放程度。 
本文对不同形状和长度的无叶扩压段进行 CFD 仿真计算，分析无叶扩压段对离心压气机性能影响，

找出对无叶扩压段缩放的最佳的程度。 

2. 数值模拟方法 

离心压气机叶轮模型通过 VistaCCD 软件建立，叶轮入口处半径为 44 mm，叶轮出口半径为 76 mm，

叶片尾缘高度为 6.9 mm，设计流量为 0.9 kg/s，设计转速为 70,000 r/min，设计总压比为 4.5。扩压器模型

通过Bladegen建立，模型如图1所示，叶片采用C4翼型造型，扩压器气体入口到出口处直线距离为20 mm，

扩压器叶片的安装角为 20˚，叶片的出口安装角影响着叶片导流效果，出口安装角过大，会导致气流分离，

出口安装角过小，则起不到扩压效果[8]，一般情况下出口安装角比入口安装角大 10˚~20˚，本次设计出口 
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Figure 1. Centrifugal compressor impeller, diffuser model 
图 1. 离心压气机叶轮、扩压器模型 

 
安装角为 31˚。模型网格采用非结构化网格，网格节点数为 20 万，采用 K~ξ计算模型。 

CFX 用有限元的有限体积法，保证了数值计算的准确性，数值计算中主要用到了三大流体力学中的

物理控制方程：连续性方程、动量守恒方程以及能量守恒方程。 
连续性方程： 
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式中： ρ ——流体密度 
t——时间变量 

iu ——流体运动速度 
动量守恒方程： 
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能量守恒方程： 
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式中： *h ——比质量总焓 
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3. 不同长度无叶扩压段分析 

叶轮出口处不均匀的气体经过无叶扩压段的参混，流动状况得到改善，但是无叶扩压段不宜过长，

否则会增加摩擦损失，导致压气机效率下降。无叶扩压段长度一般用扩压器进口半径 r3 与叶轮出口长度

r2 之间的比值来表示，见图 2。 
利用 CFX 对叶轮模型进行数值分析，图 3 为叶轮总压和静压分布子午面图形，叶轮出口平均静压

1.7 atm，出口平均总压 4.4 atm，叶轮设计误差为 2.2%。 
叶轮出口半径为 76 mm，在研究分析中设定无叶扩压段长度(r3/r2)为 1.05、1.09、1.12、1.16、1.19、

1.23、1.31。设计点处离心压气机工况见表 1。 
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Figure 2. Schematic diagram of impeller and vaneless diffuser 
图 2. 叶轮与无叶扩压器示意图 

 

   
Figure 3. Total pressure and static pressure distribution of the impeller 
图 3. 叶轮总压和静压分布 

 
Table 1. Centrifugal compressor operating conditions 
表 1. 离心压气机工况 

r3/r2 压比 等熵效率 出口流速 

1.05 2.95 73.5% 386 m/s 

1.09 3.01 72.6% 379 m/s 

1.12 3.06 72.5% 377 m/s 

1.16 3.13 72.1% 370 m/s 

1.19 3.20 71.9% 366 m/s 

1.23 3.29 71.8% 361 m/s 

1.28 3.35 71.3% 357 m/s 

 
由表 1 可知，随着无叶扩压段增加，压气机的压比逐渐增加，而等熵效率却是一直下降。这与文献

[5]中给出的结果不一致，该文献指出，当无叶扩压段长度(r3/r2)在 1.05~1.2 之间时，压比上升，超过 1.2
时，压气机的压比会呈现下降趋势。这是因为在 r3/r2 到达 1.2 之后，经无叶扩压段流入扩压器中的气流

已经变得足够均匀，而无叶扩压段的流动损失成为了影响压比大小的主要因素。但是在本文研究的离心

压气机中，总熵效率随着无叶扩压段长度增加而下降是因为无叶扩压段变长导致流动损失加大，所以总

熵效率下降。压比随着无叶扩压段变长一直增加是因为本文研究的无叶扩压段高度大于文献 9 中的无叶

扩压段高度，无叶扩压段变长后，扩压性能提升较大，流动损失与文献 5 中研究的离心压气机相比较小，

所以在无叶扩压段长度(r3/r2)为 1.2 之后，压比还会继续增加。 
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4. 缩放型无叶扩压段分析 

无叶扩压段长度(r3/r2)为 1.16 的离心压气机静压总压子午图如图 4 所示，在设计点处，普通型的离

心压气机出口平均静压为 3.13 atm，由于扩压器不做功，总压在叶轮出口处达到最大，由于气体摩擦损

失，导致扩压器出口总压有所降低。 
对无叶扩压段的流场进行分析，叶片尾缘的 50%叶高处 Blade to Blade 流线图如图 5 所示。由图可知

叶轮尾部产生了分离涡流，这是由于叶轮出口处有很大的逆压力梯度[6]，从而增加了流动损失。工业上

对分离涡的抑制消除方法有：1) 将叶轮叶片后部做前掠处理；2) 在扩压器进口的叶片处开切口；3) 改
变机匣造型。 

为了提高发动机的效率，本文改变了机匣在无叶扩压段的形状，在普通无叶扩压段的基础上，设计

了缩放型的无叶扩压器形状，如图 6 所示，缩放型的无叶扩压段设计思路是：在叶轮出口处，减小流道

通流面积，提高了气体流速，使得气体静压减小，压力梯度也就自然减小，从而抑制分离涡的形成。普

通型无叶扩压段机匣与轮毂水平，无叶扩压段高度为 6.9 mm，缩放型的无叶扩压段机匣与轮毂最小距离

在无叶扩压段中间部位，缩放型无叶扩压段长度选取与普通型为同一长度，r3/r2 为 1.16。为了探究缩放型 
 

   
(a)                                              (b) 

Figure 4. Meridian pressure diagram of centrifugal compress or total pressure. (a) Diagram of 
compress pressure; (b) diagram of total pressure 
图 4. 离心压气机静压总压子午图。(a) 静压子午图；(b) 总压子午图 

 

 
Figure 5. Streamline diagram of impeller trailing edge 
图 5. 叶轮尾缘流线图 
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无叶扩压段的最佳弯曲程度，用 CFX 软件对不同弯曲程度无叶扩压段的离心压气机做三维流场仿真分析，

不同弯曲程度通过改变机匣中间段高度来控制，缩放型无叶扩压段中间段高度 h 用无叶扩压段最小高度

与最大高度的比值来表示，设置为 0.75、0.71、0.68、0.65、0.62。设置流量和转速为设计点转速，设计

点处离心压气机的工况如表 2 所示。 
表 2 表明无叶扩压段为缩放型且无叶扩压器中段高度 h 为 0.68 时的压气机的压比与总熵效率都达到

最大值，性能比普通型的离心压气机好，而当缩放程度过大或者过小时，性能都比 h 为 0.68 时差，甚至

性能还会低于普通型的压气机。图 7 是 h 为 0.68 的缩放型离心压气机子午面压力分布，从图中可知，缩

放型无叶扩压段在其中心处压力最小而这之后压力逐渐增加。 
对普通型和缩放型且 h 为 0.68 的无叶扩压段设计点时的内部流场进行分析，图 8 为两种无叶扩压段

50%叶高的流线 Blade to Blade 视图，从图中可以看出，缩放型的无叶扩压段的分离涡明显受到了抑制，

这说明分离流动是影响压气机性能的主要原因之一。 
 

     
Figure 6. Ordinary, scaled vaneless diffuser section 
图 6. 普通型、缩放型无叶扩压段 

 

 
Figure 7. Centrifugal compressor meridian pressure when h is 0.68 
图 7. h 为 0.68 的离心压气机子午面压力 

 
Table 2. Design point compressor condition 
表 2. 设计点压气机工况 

 转速 r/min 流量 kg/s 压比𝜋𝜋∗ 总熵效率% 

普通型 70,000 0.9 3.126 70.31 

h0.75 70,000 0.9 3.118 70.01 

h0.71 70,000 0.9 3.129 71.83 

h0.68 70,000 0.9 3.145 72.21 

h0.65 70,000 0.9 3.133 71.77 

h0.62 70,000 0.9 3.117 70.23 
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(a)                                                   (b) 

Figure 8. 50% blade height streamline diffuser section. (a) Ordinary; (b) Scaled 
图 8. 无叶扩压段 50%叶高流线图。(a) 普通型；(b) 缩放型 

5. 结论 

1) 在合理长度范围内，无叶扩压器变长会使得叶轮气流参混更加均匀，压气机的各项性能也会得到

提升。 
2) 收缩型无叶扩压段对分离涡形成有良好的抑制作用，减小了气体的流动损失，使发动机性能得到

提升。 
3) 优化结果表明，当无叶扩压器的中段高度与最大高度比值为 0.68 时，压气机的性能最优，优化效

果最好。 
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