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盖板式预旋系统的压比和熵增特性 *

吴 衡，刘高文，冯 青，武志鹏

（西北工业大学 动力与能源学院，陕西 西安 710072）

摘 要：对预旋系统内的压力变化相关研究较少。基于理论分析、实验测量以及数值计算，对某盖

板式预旋系统的压比及熵增特性进行研究。通过理论推导，对预旋系统内压比与无量纲温降的关系进行

分析。在最高转速可达10000r/min的高转速实验台上，测量了转盘上的气流静压以及相对总温，进而获

得压比及熵增特性。进行三维数值计算，将数值计算结果与实验结果进行了对比，并根据数值计算结果

对预旋系统内的熵产分布以及各元件的熵增情况进行分析。结果表明：系统温降以及旋转马赫数大小决

定了预旋系统的理想最大压比，而实际压比与理想压比的比值取决于系统内的熵增大小。采用数值计算

以及实验测量所得结果对理论关系式进行了验证，最大偏差 2.7%。旋转马赫数一定的条件下，随系统

无量纲温降增大，系统压比逐渐减小。由于熵增影响，实测压比与理想压比最大相差约36%。预旋系统

内的熵增主要发生在预旋腔静止壁面、接受孔前后、供给孔进口等气流旋转比发生剧烈变化的区域。预

旋系统内主要元件的熵增随流量增大都呈逐渐增大的趋势，但接受孔处熵增最小值出现在喷嘴出口旋转

比等于1左右时，流量过小或过大都会导致接受孔处熵增变大。
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Pressure Ratio and Entropy Increment in a
Cover-Plate Pre-Swirl System
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Abstract：There are few studies on the variation of pressure in pre-swirl system. This paper describes a
combined theoretical，experimental，and computational study of the pressure ratio and entropy increment in a
cover-plate pre-swirl system. The relation between the pressure ratio and non-dimensional temperature drop was
deduced theoretically. In a test rig with rotational speed up to 10000r/min，the static pressure and relative total
temperature were both measured on the rotor to get the pressure ratio and entropy increment of a pre-swirl system.
3D numerical simulations were conducted and the numerical results were compared with the experimental results.
According to the numerical results，the entropy increment of each component and the distribution of entropy gen⁃
eration in a pre-swirl system were both studied. The results show that the ideal pressure ratio depends on non-di⁃
mensional temperature drop and rotating Mach number，and the ratio of the actual pressure ratio to the ideal pres⁃
sure ratio depends on the entropy increment. The theoretical correlation was verified with numerical and experi⁃
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mental results. The difference is not greater than 2.7%. With a given rotating Mach number，the actual pressure
ratio decreases with the increasing of non-dimensional temperature drop，and the maximum difference between
the actual pressure ratio and the ideal pressure ratio is about 36%. Entropy generated mostly at this domain where
the velocity changes acutely，including the downstream of pre-swirl nozzle，the receiver hole inlet，the down⁃
stream of receiver hole，and the inlet of feed hole. For most of the components in the pre-swirl system，entropy in⁃
crement increases with the increasing of mass flow rate. However，for the receiver hole，entropy increment would
be smaller when the nozzle outlet swirl ratio close to 1. Excesses or insufficient mass flow rate would make the en⁃
tropy increment increase.

Key words：Pre-swirl system；Pressure ratio；Entropy increment；Numerical simulation；Experimental
measurement
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1 引 言

对于现代航空发动机，为提高其工作效率，燃烧

室出口温度往往超过涡轮转子叶片材料的耐热极

限。为使涡轮转子叶片正常工作并具有足够长的工

作寿命，一般需对涡轮叶片进行供气冷却。预旋供

气系统负责将由压气机级引来的高压低温冷却气供

给至涡轮转子，其设计好坏直接影响下游涡轮转子

叶片的冷却效果。

图 1为某典型盖板式预旋系统的结构简图。冷

却气首先在静止的预旋喷嘴处沿转子转动方向膨胀

加速，加速后流入一转静盘腔预旋腔，接着通过转动

盘盖板盘上的接受孔流入转转盘腔盖板腔，在盖板

腔内气流径向外流，最后通过涡轮盘上预留的供气

孔流入涡轮转子。在供气孔内部，气流的周向速度

与转盘一致。

通过让冷却气在静止的预旋喷嘴处沿转子转动

方向膨胀加速，气流相对转动壁面的相对总温会显

著降低。定义系统进口绝对总温与系统出口相对总

温之差为系统温降。系统温降的大小对于下游叶片

的冷却效果影响显著，前人对预旋系统的温降也进

行了大量研究。Meierhofer等［1］首次在预旋系统的出

口处测量了冷却气的温度，发现预旋可降低转子感

受到的冷气温度，并定义喷嘴出口实际速度与等熵
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速度之比为预旋效率。Geis等［2］在不同流量、旋转雷

诺数以及旋转比条件下在相对坐标下测量了直接式

预旋系统的温降，发现喷嘴内的流动损失以及预旋

腔内的掺混损失都会显著降低冷却效率。Bricaud
等［3］就喷嘴和接收孔的面积及外形、预旋腔形状及大

小等几何结构变化对预旋系统流动和换热的影响进

行了深入研究，并基于实验结果得出一系列预测温

降和流量系数的经验公式。Karabay等［4］对盖板式预

旋系统内的温降进行了理论分析，得出理想情况小

系统温降随喷嘴出口旋转比的变化关系式如下

Θ id = 2β1 ( r1r2 )
2

- 1 （1）
Chew等［5］测量了某一带有传统孔氏预旋喷嘴的

盖板式预旋系统的温降。结果表明，预旋喷嘴处的

流动损失是导致该系统实际温降偏离理想温降的主

要原因。Lock等［6］研究了预旋系统盘腔内的换热情

况。结果表明，预旋喷嘴同半径位置以及转动孔附

近转盘换热更充分。

除温降外，预旋系统最终输出的压力对下游转

子叶片的冷却通道设计以及最终的冷却效果也具有

较大影响。Yan等［7］研究了喷嘴个数、旋转比等参数

对下游转静盘腔预旋腔内的总压损失的影响。结果

表明，更多的喷嘴个数或更小的气流旋转比都会减

小预旋腔内的总压损失。对于盖板式预旋系统，盖

板腔内若有叶轮，叶轮也会对预旋系统转子部分的

增压结果产生影响。采用数值计算方法，前人对叶

轮的具体效果进行了研究［8-10］。结果表明，叶轮可显

著增大供气孔进口旋转比进而减小压力损失。对于

预旋系统整体的压力特性，相关的研究较少。朱晓

华等［11］通过数值计算研究了盖板式预旋系统内旋转

雷诺数、无量纲流量和旋转比对压力损失特性的影

响，并分析了压力损失机理。结果表明，旋转比是影

响压力损失的主要影响因素。何振威等［12］通过低转

速的模拟实验对涡轮盘腔的带盖板预旋系统的流动

特性进行了研究。实验结果表明，预旋腔以及盖板

腔内的离心升压效应明显。孙占东等［13-14］对结构尺

寸较小的带盖板预旋进气系统进行了高转速实验研

究，得到了静盘表面的静压分布，但未对转动盘上的

压力进行测量，无法获得预旋系统整体的增压情况。

前人对预旋系统的温降特性进行了大量研究，

理论比较完善。然而，对于预旋系统另一关键的性

能指标，预旋系统的整体增压比，相关的理论缺失并

且未见高转速实验研究结果发表。本文将通过理论

分析，得出预旋系统内理想增压比与温降的关系，并

给出影响实际增压比与理想增压比差别的主要因

素。本文也将给出高转速试验所得预旋系统的压力

特性，实验台转速最高达 10000r/min。基于实验以及

数值计算结果，本文将首次通过分析预旋系统内的

熵增变化研究预旋系统内的压力损失机理。

2 方 法

2.1 实验系统及测量方法

为研究盖板式预旋系统内的熵增和增压特性，

在一转动实验台上进行了实验模拟。文献［15］对该

实验台进行了详细介绍。

该实验台上，转盘采用悬臂安装，固定在轴一

侧。这一方面方便预旋喷嘴、盖板盘等实验件更换，

另一方面也方便进气端的密封进而保证了流量测量

的精度。转盘轮缘处设有篦齿，并通过压力平衡腔

平衡篦齿前后压差进而减小轮缘处泄漏。预旋喷嘴

为叶孔式环形喷嘴，采用铝合金加工，盖板盘及涡轮

盘采用碳纤维加工。碳纤维具有高强度，低密度及

低导热系数等特点，即保证实验台可实现较高的转

速，也减小了气流与转盘间换热对实验结果的影响。

在实验台静止部件以及转动部件上都进行了参

数 测 量 。 下 文 仅 做 简 要 介 绍 ，详 细 内 容 参 见 文

献［15］。

在静止部件上进行了流量、压力以及温度的测

量。采用孔板流量计组在实验器前进行流量测量，

所用流量计均在陕西省计量院进行了标定，测量误

差不大于 1%。在进气腔、喷嘴出口、轴向力平衡腔以

及压力平衡环腔等位置布有压力测点，通过引压管

引出后，采用 16通道的压力扫描阀进行测量，测量误

差不大于 0.075%。于试验器进排气腔分别对进口以

及出口绝对总温进行了测量。温度测量采用 K型热

电偶，测量误差不大于±1K。在系统进气腔，由于气

Fig. 1 Cross section of a cover-plate pre-swirl system
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流速度不超过 10m/s，动温很小，直接采用恢复系数

较低的裸露热电偶对进口总温进行测量。

为获得转动坐标系下系统出口气流的相对总温

以及出口静压等对预旋系统十分关键的性能参数，

在转盘上同样布有温度以及压力测点。

为测量系统出口相对总温，通过强力固体胶将

两个 K型热电偶固定于转盘两个不同周向位置的供

气孔出口截面处。同样，为在转盘上测量静压，于转

盘两不同周向位置的供气孔的出口截面处布有静压

测点，通过引压管后，由两个能承受较高离心载荷的

KuliteTM微型传感器进行压力测量。

为采集转盘上所测数据，如图 2所示，自行设计

一数据记录仪，该数据记录仪通过空心轴与转盘上

的压力以及温度测点相连。记录仪自带电池以减小

电磁干扰所带来的影响。转动实验过程中，数据记

录仪在与轴同步转动的同时，将压力传感器以及热

电偶产生的压力以及温度信号转换为数字信号并进

行储存。实验结束后，转盘停止转动，通过预留的数

据接口将采集的数据导出。

为减小压力传感器在高转速试验中所受离心载

荷，压力传感器布置于低半径位置，通过一引压管对

高半径位置处的测点压力进行测量。高转速条件

下，由于离心力影响，压力传感器所感受压力小于测

点处实际压力。并且，较高离心载荷可能导致传感

器特性发生一定变化。因此，如图 3所示，实验测试

前对转子上的压力测量进行了标定。保证流经试验

器内流量较小，可以认为排气腔这一转静腔同半径

位置处的静压相等。据此，在不同的转速条件下，在

排气机匣上通过压力扫描阀，在转盘上通过压力传

感器，分别对排气腔内同一半径处的静压进行了测

量。根据压力扫描阀所测压力，对不同转速条件下

传感器所测压力信号分别进行了修正。

本实验研究不同转速及流量条件下，预旋系统

的增压和熵增特性。参考文献［15］的处理方法，转

速无量纲化为旋转马赫数Maϕ，流量无量纲化为临界

流量比 m/mcr。旋转马赫数 Maϕ和临界流量 mcr定义

如下

Maϕ = Ωr2

γR gT *
0

（2）

m cr = p*0 A 1

T *
0

γ
R g
( 2
γ + 1 )

γ + 1
γ - 1 （3）

式中 A1为喷嘴喉部面积。易知，临界流量 mcr即

为一定进口总压、进口总温条件下系统所能实现的

最大流量。对于本次实验，供气孔所在半径 r2 为

236mm，喷嘴喉部面积 A1为 700mm2，转速最大约为

10000r/min，进 口 总 温 为 常 温 ，进 口 总 压 最 大 约

0.43MPa，供气流量最大约 0.62kg/s。最终无量纲参

数范围如下：

0.50 ≤ Maϕ ≤ 0.68 ；0.56 ≤ m/m cr ≤ 0.89

2.2 数值计算方法

为获得详细的流场结构并与实验结果进行对

比，基于实验段几何结构进行一定简化，计算模型及

网格如图 4所示。计算模型的主要关键尺寸与实验

模型保持一致。结构复杂的预旋腔简化为一环腔，

忽略内外封严。为减小计算量，采用旋转周期边界

条件，最终的计算域为实际环形域的 1/64。
采用商业软件 Fluent进行三维稳态湍流流动和

能量方程求解，方程离散采用二阶迎风格式，速度与

压力耦合采用 SIMPLE算法。运用固定转子相位法

进行转动域的计算。参考文献［10］的处理方法，湍

流模型选用标准 k-ε模型，壁面处理方法选择标准壁

面函数。工质设置为导热系数及粘性系数可变的理

想气体。壁面绝热无滑移，对转动壁面设置转速。

系统进口为压力进口，总温设置为常温 300K，总压设

置为 0.15MPa。出口为压力出口，设置目标流量，流

量大小与实验工况相对应。Fig. 2 Measurement of rotor parameters

Fig. 3 Calibration of pressure measurement in rotor
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计算网格采用 ICEM制作。将计算域分为静止

计算域和转动计算域，并分别绘制结构化六面体网

格，最后通过一轴向的 Interface面将两网格合并。文

献［10］在相同工况下比较了 y+=1和 y+=100两不同网

格的计算结果，压力损失相差在 1%以内。由于计算

资源的限制，决定将 y+也相应控制在 100量级，最大

不超过 200。对预旋喷嘴处网格进行进一步加密，由

于所采用壁面处理方法为标准壁面函数，计算软件

Fluent的帮助文件中建议 y+至少应大于 15，最终将预

旋喷嘴处 y+值控制在 30~50之间。对网格无关性进

行了验证。如表 1所示，分别选用模型相同网格总数

不同的四个网格进行数值计算，并对比了其温降、增

压比以及熵增结果。不同网格总数条件下各结果都

差别很小。最终，选取网格总数约为 110万的网格用

于进一步研究。

2.3 熵产率计算方法

为分析预旋系统内熵增发生的具体区域进而分

析其产生机理，需获得系统内的熵产分布情况。文

献［16］采用 Fabian等［17］提出的计算公式，研究了某

一特定工况下，盖板式预旋系统内的熵产分布情况。

将熵产分为直接耗散项和湍流耗散项，具体的计算

公式依次如下

sd̄ = μT { 2 é
ë
êê( ∂Vx∂x )

2
+ ( ∂Vy∂y )

2
+ ( ∂Vz∂z )

2ù

û
úú +

( ∂Vx∂y + ∂Vy∂x )
2
+ ( ∂Vx∂z + ∂Vz∂x )

2
+ ( ∂Vy∂z + ∂Vz∂y )

2
}
（4）

s
d′
= ρε
T

（5）
式中 sd̄和 s

d′
分别为时均速度引起的单位体积直

接耗散熵产率和脉动速度引起的单位体积间接或湍

流耗散熵产率，T为温度，Vx，Vy，Vz 分别为 x，y，z方向

上气流的速度，ρ为气流密度，μ为气流动力粘度，ε为

湍流耗散率（直接从数值计算结果中读取）。

文献［16］的研究结果表明时均速度引起的耗散

熵产与脉动速度所导致的耗散相差 2个数量级，下文

的研究所给出的熵产分布为采用式（5）计算所得。

3 结果与讨论

3.1 理论分析

文献［16］给出了预旋系统温降与压比的关系

ΔT = T *
0 - V

2
2,ax
2Cp

- T 0 ( p2p0 )
Rg
cp ⋅ e

Δs
cp （6）

在预旋系统进口，由于气流速度很低，可用进口

总参数近似替代式（6）中进口静参数。在预旋系统

出口，气流轴向速度相对较小，将其忽略。定义系统

出口静压 p2与进口总压 p*0之比为系统压比 π，则

π = p2
p*0
≈ ( 1 - ΔT

T *
0
)

γ
γ - 1 e-

Δs
Rg （7）

Table 1 Mesh dependency study

Number of cells
707167
878508
908879
1111806

Θ

-0.0063
-0.0088
-0.0070
-0.0059

π

0.835
0.835
0.836
0.836

Δs/Rg
0.153
0.151
0.153
0.151

Fig. 4 Computational model and mesh
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而根据预旋系统无量纲温降Θ的定义式，可得

ΔT = ( )Ωr2
2

2cp Θ （8）
式中 Ω为系统转速，r2为系统出口所在半径位

置。将式（8）代入式（7）可得

π = ( 1 - γ - 12 Maϕ 2Θ )
γ

γ - 1 e-
Δs
Rg （9）

式中 Maϕ 为旋转马赫数 ，主要受系统转速的

影响。

忽略壁面传热的影响，则预旋系统的熵增仅来

源于内部气流的熵产，而熵产不可能为负，则熵增 Δs
≥0恒成立。定义熵增为 0时的增压比为理想增压

比，即

π id = ( 1 - γ - 12 Maϕ 2Θ )
γ

γ - 1 （10）
由式（10）可知，预旋系统理想最大增压比 πid取

决于旋转马赫数 Maϕ和系统无量纲温降 Θ这两无量

纲量。文献［4］的结果表明，一定的预旋半径和转速

条件下，Θ大小取决于喷嘴出口气流旋转比 β1。图 5
给出了不同 Maϕ条件下，πid随 Θ的变化情况。如图 5
所示，当 Θ小于 0，πid恒大于 1且随 Maϕ增大而增大；

当 Θ大于 0，πid恒小于 1且随 Maϕ 增大而减小。当

Maϕ不变，随着 Θ逐渐增大，πid逐渐减小。由于增大

温降意味着理想增压比减小，预旋系统设计不可无

限制的增大温降，应综合考虑涡轮转子叶片对供气

压力和供气温度的需求，选择合适的参数。

定义实际压比与理想压比的比例为压比系数 η s，

由式（9）和式（10）可得

η s = π/π id = e-
Δs
Rg （11）

由式（11）可知，系统实际增压比与该工况下的

理想增压比的偏离取决于系统的熵增大小。对于某

一结构已定的预旋系统，不同的参数选择，除会导致

增压和温降此消彼长，由于对应的系统熵增不同，也

会导致实际增压相对理想值的偏离并不相同。

3.2 压力特性

图 6给出了实验以及数值计算所得到的，随无量

纲流量变化预旋系统实际压比（出口静压与进口总

压之比）的变化情况。可以看到，尽管数值计算所得

压比相对实验所得结果整体偏小，但数值计算结果

与实验结果整体趋势基本一致。数值计算对模型的

简化可能是导致压比出现偏差的原因。随流量增大

系统增压比逐渐减小；随转速提高，系统压比略有增

大。文献［11］通过数值计算对盖板式预旋系统内的

压力变化进行了研究，压力随转速和流量的变化趋

势与本文一致。

文献［4］中的结果表明，预旋系统无量纲温降 Θ

取决于预旋喷嘴出口气流旋转比 β1，随 β1增大而增

大。而根据本文的理论推导，如式（10）所示，预旋系

统理想最大增压比 πid取决于旋转马赫数 Maϕ和系统

无量纲温降Θ这两无量纲量。

图 7给出了实验以及数值计算所得到的，随无量

纲温降变化预旋系统实际增压比的变化情况，并与

式（10）所给出的理想结果进行了对比。图中部分小

流量高转速工况，喷嘴出口旋转比较小，所得系统出

口相对总温大于进口绝对总温，温降值为负。

图 7（a）为Maϕ=0.50条件下所得结果。实验结果

与理论结果吻合较好，变化趋势基本重合。然而，与

理想线相比，实际所得压比相对理想值偏小。实验

所得Θ=-0.21工况点与理想最大值相差最小，相差约

9%；计算所得 Θ=0.96工况点与理想最大值相差最

大，相差约 36%。图 7（b）为 Maϕ=0.68条件下所得结

果。与 Maϕ=0.50条件下所得结果类似，实验结果与

理想结果吻合较好，但都相对理想值偏小。实验所

得 Θ=-0.07工况点与理想最大值相差最小，相差约

13%；计算所得 Θ=0.44工况点与理想最大值相差最

Fig. 6 Variation of π with mass flow rate

Fig. 5 Variation of ideal pressure ratio with non-

dimensional temperature drop
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大，相差约 33%。由前文的理想推导可知，实际值与

理想值的偏差应是由于熵增影响。

由系统出口相对进口的静压变化以及静温变

化，根据定比热条件下的熵增计算公式，可获得系统

出口相对进口的熵增，如下式所示

Δs = Cp ln T 2T 0 - R g ln
p2
p0

（12）
由所得熵增，根据式（11）进而可获得 η s。图 8给

出了 η s 随无量纲温降 Θ的变化情况。可以看到，数

值计算结果与实验结果吻合良好。相同的转速条件

下，随Θ增大，η s逐渐减小。相同的温降条件下，转速

较低的工况 η s相对更大。

根据式（11），由实际压比 π以及熵增所决定的 η s
可获得理想增压比 πid，

π id = π/η s （13）
另外，由 πid的定义式（10）可知

π
γ - 1
γid = 1 - γ - 12 Maϕ 2Θ （14）

根据图 7和图 8所给出实验以及数值计算结果，

采用式（13）由 π和 η s计算 πid，获得了一系列数据点。

将所得数据点与式（14）所描述理论线进行了对比，

结果如图 9所示。数据点与理论线吻合较好，最大偏

差约 2.7%。可知，尽管理论推导过程中采用一系列

假设，取决于熵增大小的系数 η s 依然可较好表示实

际压比与理想压比的偏差。另外，可以看到，横坐标

数值较大时偏差相对较大。应是由于此时流量相对

较大，系统出口气流的轴向速度较大，而前文的理论

推导忽略了出口轴向速度。

3.3 熵增特性

实际增压比随无量纲温降的变化趋势与理论一

致。但实际增压比与理想增压比之间相差较大，并

且相差幅度随温降变化并不一致。由前文的介绍可

知，为准确获得预旋系统增压比与温降之间的关系，

仍需考虑预旋系统内的熵增情况。

由式（5），可计算预旋系统内的熵产分布。图 10
给出一特定工况下预旋系统内的熵产分布情况。可

以看到，发生熵产的区域沿流动方向依次有：预旋喷

嘴吸力面、预旋腔静止壁面、接受孔内部、接受孔出

口下游盖板腔内、供气孔进口。这些区域气流速度

方向或大小发生较大变化，因而导致流动耗散。尤

其供气孔进口，气流周向速度发生显著变化，孔壁结

构强制气流旋转比迅速达到 1.0左右，导致该处熵产

较大。

图 11分别给出了不同转速条件下实验以及数值

计算所得系统整体熵增随流量的变化情况。图 11

Fig. 9 Variation of ideal pressure ratio with temperature

drop (α =
γ - 1

2
Ma2

ϕΘ)

Fig. 8 Variation of η s with Θ

Fig. 7 Variation of π with Θ
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（a）为 Maϕ=0.50条件下所得结果。数值计算结果：随

无量纲流量由约 0.49增大至约 0.93，Δs/Rg由约 0.09
增大至约 0.34；实验结果：随无量纲流量由约 0.60增
大至约 0.89，Δs/Rg由约 0.10增大至约 0.25。图 11（b）
为 Maϕ=0.68条件下所得结果。数值计算结果：随无

量纲流量由约 0.49增大至约 0.93，Δs/Rg由约 0.15增
大至约 0.30；实验结果：随无量纲流量由约 0.58增大

至约 0.91，Δs/Rg由约 0.18增大至约 0.25。不同转速条

件下，数值计算结果与实验结果都吻合良好。

基于数值计算的结果，根据式（12），也可计算预

旋系统各主要元件出口相对其进口的熵增大小。图

11也给出了预旋系统各主要元件各自的熵增随流量

以及转速的变化情况。不同颜色区块对应不同的预

旋系统元件。与图 10中的结果一致，绝大多数工况

下，供气孔处熵增相对其余区域更大。另外，随流量

增大，预旋系统内整体熵增以及主要元件的熵增都

呈逐渐增大的趋势。应是由于随流量增大，气流速

度逐渐增大，导致流动耗散增强。

然而，接受孔内熵增随流量的变化趋势与其他

区域并不一致。随流量增大，接受孔内的熵增却先

减小后增大，不同转速工况最小熵增出现的流量也

并不相同，转速越高最小熵增对应的流量越大。如

图 11（a）所示，低转速大流量工况下，接受孔内熵增

甚至比供气孔内的熵增更大。

基于数值计算结果，图 12给出了不同转速条件

下，接受孔内的熵增值以及喷嘴出口旋转比 β1随流量

的变化情况。图中实线为熵增结果，对应左侧纵坐

标；虚线为旋转比结果，对应右侧纵坐标。观察相同

转速条件下的旋转比和熵增变化曲线，可以发现，最

小熵增所对应的流量工况下，β1都在 1附近。β1越偏

离 1，接受孔进口气流与转子壁面的周向速度差越

大，较大的周向速度差会导致熵增增大。随流量增

大，β1由小于 1逐渐增大至大于 1，并且，转速越大 β1=
1所对应流量越大。这应是导致随流量增大接受孔

处熵增先减小后增大，转速越高最小熵增对应的流

量越大的原因。

Fig. 11 Variation of entropy increment with mass flow rate

Fig. 10 Streamline and distribution of entropy production in the computational model(m/mcr=0.73, Maϕ=0.68)
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4 结 论

通过理论分析、实验测量以及数值计算，研究了

高转速条件下盖板式预旋系统的压力及熵增特性，

结论如下：

（1）通过理论分析确定了影响预旋系统压比的

主要因素。预旋系统存在一最大理想压比，该理想

压比取决于旋转马赫数和系统无量纲温降。若旋转

马赫数不变，理想压比随无量纲温降增大而减小。

预旋系统实际压比与理想压比的偏差取决于熵增

大小。

（2）通过实验测量和数值计算研究了预旋系统

的压力特性。给出了不同转速下预旋系统压比随流

量和转速的变化情况。预旋系统压比随供气流量增

大而减小，随转速增大略有增大。另外，也给出了不

同转速条件下，预旋系统压比随系统无量纲温降的

变化情况。随系统无量纲温降增大，系统压比逐渐

减小，实测压比与理想压比最大相差约 36%。将数值

计算以及实验测量所得结果与本文所推导理论关系

式进行了对比，最大偏差约 2.7%。

（3）通过实验测量和数值计算研究了预旋系统

的熵增特性。预旋系统内熵产较大的区域沿流动方

向依次有：预旋喷嘴吸力面、预旋腔静止壁面、接受

孔内部、接受孔出口下游盖板腔内、供气孔进口。这

些区域气流速度方向或大小发生较大变化，因而导

致流动耗散。给出了不同转速下预旋系统整体熵增

及各单元熵增随流量的变化情况。预旋系统内整体

熵增以及主要元件的熵增随流量增大都呈逐渐增大

的趋势，但接受孔处熵增于流量使喷嘴出口旋转比

接近 1时最小，流量过小或过大都会导致接受孔处熵

增较大。
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