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一种高温离心式压缩机扩压器的

　　　　改进与优化

格力电器股份有限公司　张治平☆　李宏波　谢艳群　钟瑞兴

摘要　分析对比了无叶扩压器和叶片扩压器的特性，探讨了一种高温离心式压缩机中采

用低稠度叶片扩压器替代无叶扩压器的设计方案，并通过压缩机的性能测试验证了该方案的

可行性。
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①

１　概述

据统计，离心式冷水机组９０％以上的时间处

于部分负荷工况下运行，冷水机组的部分负荷性能

直接影响机组全年的运行功耗。同时，国家标准

ＧＢ／Ｔ１８４３０．１—２００７《蒸气压缩循环冷水（热泵）

机组　第１部分：工业或商业用及类似用途的冷水

（热泵）机组》中给出了综合部分负荷性能系数

犐犘犔犞的规定和要求。因此，对于离心式制冷压缩

机的设计来说，不但要保证较高的满负荷效率，而

且要求部分负荷时有较好的性能指标，同时要保证

较宽的运行工况范围。

在离心式压缩机中，采用的扩压器形式直接影

响压缩机的性能曲线，无叶扩压器对工况变化的适

应性好，压力恢复系数小，效率较低；而叶片扩压器

扩压能力强，效率可比无叶扩压器高（设计工况下），

但工况适应性差，稳定工作范围较小［１］。研究表明，

低稠度的叶片扩压器不但可以改善压缩机的全工况

性能，而且能保证压缩机有较宽的运行工况范围。

本文主要介绍一种应用于高温工况的离心式

制冷压缩机的扩压器的改进情况，采用低稠度的叶

片扩压器替代原始无叶扩压器，并利用ＣＦＤ进行

优化分析，以期提高压缩机的全工况性能。

２　原压缩机的结构参数

原压缩机为１台４０００ｋＷ的高温离心式压缩

机［２］，压缩机为半封闭式单级压缩的结构形式，包

括进口可转导叶ＩＧＶ、叶轮、扩压器、蜗壳４个部

分，参数见表１。

表１　原压缩机的气动参数
质量流量／
（ｋｇ／ｓ）

压缩比 工质 进口温度／

℃

进口总压／

ｋＰａ

转速／
（ｒ／ｍｉｎ）

２３．８ １．９５ Ｒ１３４ａ １４．５ ４７０ ９０００

　　原压缩机的结构参数如下：叶轮为三元后弯闭

式结构，叶轮叶片为长、短叶片各１０片，犫２／犇２＝

０．０５８，扩压器为无叶扩压器，犇４／犇２＝１．７１，犇３／
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犇２＝１．１５，犫４＝犫３＝０．９犫２（其中犫２ 为叶轮出口宽

度；犫３为扩压器进口宽度；犫４ 为扩压器出口宽度；

犇２为叶轮出口直径；犇３为扩压器进口直径；犇４为

扩压器出口直径）。压缩机模型如图１所示。

图１　单级离心式压缩机（无叶扩压器）模型

３　理论分析

３．１　叶片扩压器与无叶扩压器对比

在离心式压缩机中，扩压器的功能主要是使从

叶轮中出来的具有较大速度的气流减速，使动压有

效地转化为静压，对后弯式叶轮来说，减少的动能

占叶轮耗功的２５％～４０％左右。因此，扩压器性

能好坏对压缩机性能有较大的影响。

无叶扩压器有一个由两个壁面构成的环形通

道，结构简单，造价低，性能曲线变化平缓，稳定

工况范围较宽，且在马赫数犕犪较大时，效率降低

不明显。其缺点是因气流方向角α２基本不变，流

动路程较长，摩擦损失大；且在设计工况下其效

率低于叶片扩压器，特别是在α２ 较小时更为明

显［３］。

叶片扩压器是在上述无叶扩压器的环形空间

内装上一系列叶片制成的扩压器，具有扩压能力

强、尺寸小的优点。其流道短，流动损失小，因而

效率较高。在设计工况下其效率可比无叶扩压

器高３％～５％，特别是在α２较小时，叶片扩压器

效率更高。叶片扩压器的缺点是：由于叶片的存

在，变工况时冲击损失较大，效率下降明显，特别

是在冲角（冲角犻＝α２Ａ－α２，其中α２Ａ为进口安装

角）较大时，流道中易产生严重的分离，会导致喘

振的发生［３］。

叶片扩压器相比无叶扩压器具有较高的效率，

但变工况适应性差，如何利用叶片扩压器既提高效

率又保证有较宽的运行范围是需要讨论解决的问

题。

３．２　不同扩压器性能理论分析对比

为进一步对比无叶扩压器与叶片扩压器的性

能，采用美国某公司的离心式压缩机设计软件分别

对原高温离心式压缩机模型（见图１）以及采用低

稠度叶片扩压器的离心式压缩机模型（见图２）进

行分析对比。

图２　单级离心式压缩机（叶片扩压器）模型

压缩机吸气状态参数、叶轮、蜗壳结构参数采

用原结构的对应参数，分析时取相同的损失模型，

仅改变扩压器结构形式，采用低稠度叶片扩压器替

代无叶扩压器。

分别对两种压缩机的效率及压缩比进行分析，

压缩机效率对比如图３所示，压缩比对比如图４所

示。

图３　不同扩压器的压缩机效率

图４　不同扩压器的压缩机压缩比

从图３，４可以看出，采用低稠度叶片扩压器的

压缩机的绝热效率和压缩比都有明显的提高，在设

计工况下绝热效率可提高４．６％左右，压缩比可提

高３．８％，而且稳定运行范围并不比采用无叶扩压

器时小，一定程度上说明采用低稠度的叶片扩压器

是可行的。
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４　低稠度叶片扩压器的设计与优化

决定叶片扩压器形状及性能的几何参数有：扩

压器进、出口宽度犫３，犫４，扩压器进、出口直径犇３，

犇４，叶片进、出口安装角α３Ａ，α４Ａ，叶栅稠度犾／狋（叶

片数犣）和叶片型线，这些参数设计的合理性直接

影响压缩机的性能。

４．１　叶片型线确定

为减少流动损失，提高变工况性能，采用

ＮＡＣＡ６５（０４）０６机翼型叶片。

４．２　进出口直径的确定

为改善扩压器的进气状况，降低气流脉动噪

声，通常要求叶片扩压器进口的犕犪＜０．７～０．８５，

根据计算分析确定犇３＝１．２５犇２，犇４＝１．３５犇３。

４．３　进口安装角确定

研究表明，不同的叶片扩压器进口安装角对压

缩机有较大的影响，进口较大的正冲角及负冲角均

会在扩压器表面产生大尺度的分离涡团，在给定的

流量工况下，存在一个最佳的进口安装角，使得离

心式压缩机的性能最佳［４］。

叶片进口安装角减小时，性能曲线左移，在较

大流量区域，效率和压缩比相对设计安装角时有所

下降，而在较小流量区域，效率和压缩比相对设计

安装角时却有所提高。相反，当增大进口安装角

时，性能曲线仅略向右偏移，相应的效率和压缩比

都有所减小，但减小幅度并不明显［４］。

可见进口安装角对压缩机的性能曲线影响较

大，为此分别取不同的进口安装角对压缩机的性能

进行研究，图５是叶片不同进口冲角下的压缩机性

能曲线对比。

图５　不同冲角犻对应的压缩机效率曲线

考虑到离心式制冷压缩机要求有较宽的稳定

运行工况范围，故在设计工况下取较小的负冲角

（犻＝－５°）。

４．４　叶片扩压器宽度的确定

在叶片扩压器设计中，叶片进口宽度（以犫２／犫３

表示）与叶轮的犫２／犇２ 值有关。当犫２／犇２＞０．０４

时，最佳值是犫２／犫３＝０．８；当犫２／犇２≤０．０４时，通常

取犫２＝犫３；在犫２／犇２较小时，可取犫２＞犫３。

为增大稳定运行工况范围，扩压器进出口宽度

应取：犫３＝犫４＝０．８犫２
［３］。

４．５　叶栅稠度的确定

叶栅稠度主要用来确定叶片扩压器的叶片数。

叶片数与稠度的关系用式（１）表示
［３］：

犣３＝
犾
狋
２πｓｉｎαｍ

ｌｎ
犇４
犇３

（１）

式中　犣３ 为叶片扩压器的叶片数；犾／狋为叶栅稠

度，犾／狋≤１．５的叶片扩压器称为低稠度叶片扩压

器；αｍ＝
α４Ａ＋α３Ａ
２

。

研究表明，对于每个叶片扩压器，存在最佳的

犾／狋。犾／狋过大会增加叶道进口处的阻塞，加大损

失；犾／狋过小，扩压能力降低，在出口产生回流损失。

为此对现有压缩机采用不同的犾／狋进行ＣＦＤ分

析，内部流场如图６～８所示。

图６　犾／狋＝０．７５时叶片扩压器内部流场

图７　犾／狋＝０．９７时叶片扩压器内部流场

图８　犾／狋＝１．４时叶片扩压器内部流场



２０　　　 暖通空调犎犞牔犃犆　２０１１年第４１卷第１期 温湿度独立控制

通过ＣＦＤ模拟分析发现，当犾／狋取较大值时，

叶片扩压器进口处马赫数犕犪较大，易产生较大损

失；当犾／狋取较小值时，在叶片扩压器出口处会产

生较大的分离损失。通过对比分析，认为犾／狋取

０．９７较为合适。

５　试验测试与验证

试验方法：采用与原离心式压缩机相同的试验

方法，即将压缩机进口ＩＧＶ全开，保证压缩机吸气

压力４７０ｋＰａ和吸气温度１４．５℃不变，通过调整

冷却水进水温度及不断调整压缩机排气压力，测试

压缩机的性能。通过检测压缩机吸、排气口温度、

压力参数计算压缩机的压缩比及绝热效率；通过检

测机组的制冷量计算压缩机的体积流量。测试结

果见图９和图１０。

图９　改进设计前后压缩机绝热效率对比

测试数据显示，采用低稠度叶片扩压器后压缩

机效率及压缩比都有较大幅度的提高，在设计工况

下压缩机的绝热效率约提高２％～３％，压缩比提

高３％～４％，在小流量区域，压缩机的绝热效率提

高更为明显，最大增幅在６％以上，并且稳定运行

工况范围并不比采用无叶扩压器时小。分析认为

图１０　改进设计前后压缩机压缩比对比

导致小流量区域性能提高的原因主要是叶片进口

取较大的负冲角所致。

６　结论

６．１　将低稠度扩压器应用于高温离心式制冷压缩

机是可行的，并有助于提高压缩机的压缩比和改善

压缩机的全工况性能。

６．２　叶片进口角及叶片稠度对叶片扩压器的性能

影响较大，取较小的负冲角有助于提高压缩机的部

分负荷性能。
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４　结语

标准修订过程中，编制组调研了当前国内外供

热技术的发展、《原标准》的应用和计算机制图水平

的进步。根据计算机绘图的新技术要求，补充和修

订了一些规定，力争使《新标准》有别于上世纪末的

手工绘图为主、计算机制图为辅的状况，充分反映

计算机绘图技术的先进性。同时还增加了一些适

应供热技术发展的规定。

标准分为基础标准、通用标准和专用标准。

标准管理部门将《供热工程制图标准》列入行业

的基础标准，其应用范围涉及供热工程的设计、

施工和运行等部门，还可供专业教学参考，培养

学生学标准、用标准和提高独立工作的能力。编

制组力求使修订后的《新标准》更加符合国情和

供热工程制图的需要。希望该标准在规范供热

工程制图、提高制图水平等方面起到应有的作

用。
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