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水冲压发动机增压进水系统构型及性能研究
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摘　 要：对高速水中兵器而言，水冲压发动机是最理想的动力推进装置，然而低速无法启动致使其难

以广泛应用。 为了解决水冲压发动机的低速启动问题，提出了微型涡轮机拖动微型混流泵的水冲压

发动机增压进水系统构型方案，完善了微型涡轮机和微型混流泵设计方法，建立了涡轮机和混流泵工

作性能仿真计算模型，通过数值仿真验证了设计结果的合理性，完成了涡轮机和混流泵的匹配设计，
分析了增压进水系统的工作性能。 结果表明：涡轮机及增压泵各项设计结果与目标值最大相对偏差

小于 ３．２％，增压系统可将来流压力增加 ２．０ ＭＰａ，使得水冲压发动机的启动航速由 ９０ ｍ ／ ｓ 降低至

６３ ｍ ／ ｓ。 研究成果对水冲压发动机技术的工程应用有参考价值。
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　 　 金属燃料水冲压发动机是一种依靠铝、镁等活

泼金属与水反应作为燃料的喷气式动力推进装置，
具有能量密度高、结构简单等特点， 是超空泡鱼雷

最理想的推进器，与超空泡减阻技术一起成为研制

水下高速航行器的重要技术支撑［１］。 然而，在速度

较低时，外流场中的水因总压太低无法涌入燃烧室，
导致水冲压发动机不能工作。 这一缺点制约了水冲

压发动机的工程应用，使其工作性能受限。 为了充

分发挥水冲压发动机的优势，迫切需要解决其在低

速工况的启动难题，本文提出利用水冲压发动机增

压进水系统解决此问题。
增压系统的核心是动力装置和增压装置，前者

将热能转化成机械能，后者消耗机械能提升水的静

压力。 如航天领域的涡轮泵，可为增压系统构型提

供参考，但通常其体积较大，增压泵比转速较低，扬
程较大，如液氢泵扬程大都在 ６ ５００ ｍ 以上［２］，与水

下航行器所需增压系统有一定差异。 蒋彬等［３］ 分

析了微型部分进气涡轮的流场特征，并改变相关的

结构几何参数估计微型涡轮的气动损失，为微型涡

轮的设计及改进提供了参考；Ｋｉｅｌｙ 等［４］设计了轮盘

直径约 ２５ ｍｍ，输出功率 ２ ｋＷ，内效率 ６３％的纯冲

动式微型涡轮机，燃气的质量流量仅为 ２．３４ ｇ ／ ｓ，远
小于超空泡所需通气量；白小榜等［５］ 在对 ６ 个混流

泵优秀水力模型统计分析基础上，对叶轮主要几何

参数计算公式中的速度系数进行了拟合，给出了混

流泵的水力参数计算方法；Ｋｕａｎｇ 等［６］ 发现离心泵

叶轮的流动特性受轮毂倾角的影响较大；Ｇａｏ 等［７］

发现合适的尾缘形状可以显著提高泵的效率，并降

低尾缘涡强度。 从公开发表的文献来看，关于增压

进水系统的研究较少，其核心技术是微型涡轮机、微
型增压泵的设计，关于涡轮机和增压泵的研究较多，
但是微型涡轮机和微型水泵的研究还比较少，关于

狭小空间内二者匹配技术的文献更为鲜见。 因此，
为了解决水冲压发动机的低速启动问题，本文提出

水冲压发动机增压进水系统构型、微型涡轮机和微

型增压泵设计方法，对涡轮机和增压泵分别建立数

值计算模型，完成了二者的匹配设计，通过仿真计算

获得了增压系统的工作特性，验证了所提系统构型

及设计方法的可行性。
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１　 增压系统构型研究

当前，水冲压发动机主要应用于超空泡航行器

等高速水中兵器。 超空泡航行器的巡航速度高达

１００ ｍ ／ ｓ，来流总压达 ５ ＭＰａ，水流可自发冲入燃烧

室。 水冲压发动机启动的先决条件是有连续不断的

水进入燃烧室，一般情况下，水冲压发动机的燃烧室

压力约为 ２．５ ＭＰａ［８］，考虑到进口的压力损失，航速

达到 ９０ ｍ ／ ｓ 左右时驻点压力才能够将外界海水持

续不断地压入燃烧室。 为了解决水冲压发动机的启

动问题，一般采用水冲压发动机与固体火箭组合的

推进方式。 首先通过燃烧固体药柱产生推力，使得

航行器提速，直至达到水冲压发动机的启动条件。
在加速段，超空泡尚未形成，航行器的阻力系数非常

大，所需的推力更是远大于受到的阻力，该阶段需要

消耗大量的能源，并且固体火箭发动机的能量密度

不及水冲压发动机的 ２５％［９］，在设计发动机时不得

不留出大量空间存储固体药柱。 因此，在有限的空

间内只能减小金属燃料的携带量，这一点限制了航

程的提升。 水冲压发动机的构型方案如图 １ 所示。

图 １　 当前水冲压发动机构型方案

为了生成和维持超空泡，超空泡航行器需要不

断从空化器背后向周围流场通入非凝态气体，气体

来源于燃烧固体药柱生成的高温高压燃气。 航行器

的通气量很大，如某 ３２４ ｍｍ 口径超空泡航行器的

通气流量约为 ６００ ｇ ／ ｓ［１０］，该部分燃气蕴含大量热

能，足以驱动一套耗气量远小于通气量的微型增压

装置，在低速或零速条件下将来流压力提升至超过

水冲压发动机的工作压力，使得解决水冲压发动机

的低速启动问题成为可能。 水冲压发动机的增压进

水方案如图 ２ 所示。 通过配置增压装置，可以大大

减小水冲压发动机的启动速度，航行器需要携带的

固体药柱量也显著减少，节省的空间可用于存储能

量密度更大的金属燃料，进而实现超空泡航行器航

程显著提升。 此外，解决低速或零速启动问题后，水

冲压发动机应用范围可拓展至航速为 ４０ ～ ７５ ｍ ／ ｓ
的高速水下航行器，可为发展多元化水中兵器提供

支撑。

图 ２　 水冲压发动机增压进水方案

水冲压发动机低速启动困难、综合能量密度不

高，致使超空泡航行器的优势不能充分发挥，通过使

用增压系统将使解决这些问题成为可能。 增压系统

安装在超空泡航行器锥段，由燃气发生器驱动涡轮

机带动增压泵，在航行器速度较低的情况下将水增

压送入燃烧室，提前启动水冲压发动机，水冲压发动

机增压系统模型见图 ３。 由于超空泡航行器的特殊

性，在系统构型时要充分考虑。 首先，超空泡航行器

空间局促，增压系统必须足够小。 其次，微型涡轮机

的耗气量非常小，远低于通气流量，对于工作效率的

要求并不苛刻。 此外，增压系统启动时航行器具有

一定速度，较高的来流总压使得泵具有较大的装置

汽蚀余量，空化问题并不突出。 最后，涡轮泵动力装

置和增压装置间通常要加减速器，但为了节省空间、
降低系统复杂度，增压系统采用不加减速器的方式

进行联接。

图 ３　 增压系统示意图

增压系统的核心部件是涡轮机和增压泵，根据

水下航行器特点选用适当的部件对保证系统综合性

能有积极意义。 冲动式部分进气涡轮机具有体积

小、功率大、耗气量低、可靠性好等特点［１１］，适合作

·１１３·
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为水冲压发动机增压进水系统的动力装置。 对于增

压装置的选取，需要依据实际工作指标而定。 燃烧

室压力约为 ２．５ ＭＰａ，泵前来流压力 ２．０ ＭＰａ，此时

航行器航速约为 ６３ ｍ ／ ｓ，根据文献［２］，从泵出口到

燃烧室的压力损失大约为 ３０％ ～ ４０％，按 ３５％的压

力损失估算得到泵的增压要求为 １．９５ ＭＰａ。 由于

水下航行器空间有限，需增加转速以减小泵尺寸，根
据当前的工程技术水平，涡轮机和水泵的转速可达

到 １０５ ｒ ／ ｍｉｎ［１２］，本文以转速 １０５ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况为例

开展研究。 水冲压发动机的最佳水燃比约为 ３，比
冲为 ５ ０００ Ｎ·ｓ ／ ｋｇ［１３］，某 ３２４ 口径的超空泡航行器

航速 １００ ｍ ／ ｓ 时所需推力约为 １７ ０００ Ｎ［１０］，燃料秒

耗量约为 ３．４ ｋｇ ／ ｓ，故所需水流量约为 １０ ｋｇ ／ ｓ。 由

各项指标计算发现比转速较高，而混流泵是一种高

比转速泵，广泛应用于涡轮泵［２］，其结构和性能介

于离心泵和轴流泵之间，它克服了轴流泵小流量时

性能不稳定的缺点，同时也解决了离心泵不适合在

低扬程下使用的问题［１４］。 因此，考虑使用混流泵作

为水冲压发动机增压系统的增压装置。

２　 微型涡轮机设计方法及数值验证

２．１　 微型涡轮机设计方法

冲动式部分进气涡轮机由斜喷管和动叶珊组

成，高温、高压工质通过拉法尔喷管将内能转换成动

能，再以一定角度吹向动叶栅，将工质动能转换成叶

栅高速旋转的机械能［１１］。 冲动式涡轮机结构如图

４ 所示。 图中， α 为喷管倾斜角；β 为叶片安放角；γ
为喷管扩张角；Ｓ 为叶片边缘厚度；ｔ 为叶栅截距；Ｂ
为叶片宽度；ｄｅ 为喷管出口直径；ｄｃｒ 为喷管喉部

直径。

图 ４　 冲动式部分进气涡轮机示意图

已知额定工况下涡轮机的设计参数：额定功率

Ｐ ｔ、燃烧室温度 Ｔｃ、燃烧室压力 ｐｃ、环境背压 ｐｅ、涡轮

转速 ｎ、涡轮中径 Ｄ、定熵指数 ｋ、定压比热容 Ｃｐ、气
体常数 Ｒ、喷管个数 Ｚ。 本文按照以下 ３个步骤对冲

动式涡轮机进行参数化设计。
１） 喷管参数设计

采用苏联维氏公式对收缩段进行设计，喉部采

用圆角进行过渡，扩张段为圆锥形［１１］。 将燃气在涡

轮机内的热力学过程视作一个等熵膨胀过程，则工

质在涡轮机的等熵比焓降为

Δｈｌ ＝ ＣｐＴｃ（１ － Ｂ（ｋ－１） ／ ｋ
ｔ ） （１）

式中， Ｂ ｔ 为涡轮机的压比，Ｂ ｔ ＝ ｐｅ ／ ｐｃ。
假设涡轮机的效率为 ηｔ，取定喷管流量损失系

数 ϕｍ，求出工质的质量流量为

ｍ̇ ＝
ϕｍＰ ｔ

ηｔΔｈｌ
（２）

　 　 则喷管喉部面积为

Ａｃｒ ＝
ｍ̇

Ｚｐｃ［２ ／ （ｋ ＋ １）］ １ ／ （ｋ－１） ２ｋ ／ ［（ｋ ＋ １）ＲＴｃ］
（３）

　 　 可以求出喉部的直径

ｄｃｒ ＝ ２
Ａｃｒ

π
（４）

　 　 喷管有效出口直径为

ｄｅ ＝
４ｍ̇ＲＴｃ

Ｚπｐｃｃｆ（２ ／ （ｋ ＋ １）） （１ ／ （ｋ－１）） （５）

式中， ϕｖ 为速度损失系数，出口速度 ｃｆ 为

ｃｆ ＝ ϕｖ ２Δｈｐｇ （６）
式中， Δｈｐｇ 为在喷管内的焓降，取涡轮的反力度为

０．０５，则
Δｈｐｇ ＝ Δｈｌ（１ － ０．０５） （７）

　 　 喷管最小出口直径 ｄｅｍｉｎ 和涡轮机部分进气度 ε
分别为

ｄｅｍｉｎ ＝ ｄｅ
ｔａｎα

ｔａｎα ＋ ｔａｎ（０．５γ）
（８）

ε ＝ ａｒｃｔａｎ ｃｏｓ（０．５γ）
ｓｉｎ（α － ０．５γ）

ｄｅｍｉｎ

Ｄ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
Ｚ
π

（９）

　 　 ２） 叶栅参数设计

在已知涡轮中径及转速的情况下，可以得到涡

轮叶片的线速度 ｕ 为

ｕ ＝ ｎπＤ
６０

（１０）

　 　 由速度三角形可以得出燃气工质在涡轮叶片入

·２１３·
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口处的相对速度 ωｉ 及叶片安装角 β 分别为

ωｉ ＝ ｃ２ｆ ＋ ｕ２ － ２ｃｆｕｃｏｓα （１１）

β ＝ ａｒｃｃｏｓ
ｃｆｃｏｓα － ｕ

ωｉ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１２）

　 　 根据经验公式可以得到叶片出口处的相对速度

ωｏ 为

ωｏ ＝ （０．９５ － ０．０００ １５ωｉ）ωｉ （１３）
　 　 参考冲动式部分进气涡轮机的叶栅设计经验参

数［５］：叶片高 Ｈｂ ＝ １．２ｄｅ；叶片宽 Ｂｂ ＝ １．４８ｄｅ；叶栅截

距 ｔｂ ＝ ０．８５ｄｅ；叶片边缘厚度 Ｓｂ ＝ ０．０６ｄｅ；叶片数

Ｚｎ ＝πＤ ／ ｔｂ；压力面圆弧半径 Ｒ１ ＝ Ｂｂ ／ ２ｃｏｓβ；吸力面

半径 Ｒ２ ＝ Ｒ１ － ｔｂｓｉｎβ。
３） 性能参数核算

涡轮的单位圆周功率为

Ｐｕ ＝ ｕ（ｃｆｃｏｓα － ｕ ＋ ωｏｃｏｓβ） （１４）
　 　 涡轮机的轮盘摩擦损失为

Ｐ ｆ ＝ １．２ ｕ
１００

æ

è
ç

ö

ø
÷

３

Ｄ２ρｅ × １ ０００ （１５）

式中， ρｅ 为燃气在涡轮出口处的密度，可表示为

ρｅ ＝
ｐｃ

ＲＴｃ

ｐｅ

ｐｃ

æ

è
ç

ö

ø
÷

（１ ／ ｋ）

（１６）

　 　 涡轮机的部分进气效率为

ηε ＝ ０．８８ ＋ ０．１２ １ － ｅ －ε－０．０７０．１４( ) （１７）
　 　 涡轮机的漏气效率约为

ηｌｑ ＝ １ － １．２ σ
Ｈｂ

（１８）

式中， σ 为径向间隙。 则可以计算出涡轮机的内效

率为

ηｔ ＝
Ｐｕｍ̇ηεηｌｑ － Ｐ ｆ

ｍ̇Δｈｌ
（１９）

　 　 将这个效率值回代到公式（２）中，进行迭代计

算，直到两者相差不大为止。
为验证上述设计方法，参考 ＡＲＬ 实验室 ２ ｋＷ

级涡轮机［４］，设计指标见表 １。
表 １　 涡轮机设计指标

项目 量值

涡轮机转速 ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ４３５ ０００
燃烧室温度 ／ Ｋ １ ２５５

燃烧室压力 ／ ＭＰａ ２．０６８
背压 ／ ＭＰａ ０．０３５
喷管个数 ５

项目 量值

涡轮中径 ／ ｍｍ ２５．７６
输出功率 ／ ｋＷ ２．０

喷管斜切角 ／ （°） １５
喷管扩张角 ／ （°） ８

叶片个数 ７５

工质气体常数为 ４０４ ｋＪ ／ （ｋｇ·Ｋ），定熵指数为

１．２９，取速度系数 ０．９３，流量系数 ０．９８，按照设计指

标求解涡轮机结构参数，发现最大偏差不超过 ５％，
结果见表 ２。

表 ２　 涡轮结构参数对比

项目 实验值 计算值 相对偏差 ／ ％
叶片安放角 ／ （°） ２５ ２５ ０．０
喷管喉部直径 ／ ｍｍ ０．５６ ０．５６ ０．０
喷管排气直径 ／ ｍｍ １．２７ １．３ ２．３

叶片弦长 ／ ｍｍ １．８８ １．９ １．０
叶片高度 ／ ｍｍ １．５２ １．５９ ４．６

叶片边缘厚度 ／ ｍｍ ０．０８ ０．０７９ １．２

２．２　 数值方法验证

为了探索可靠的旋转机械数值方法，建立与文

献［４］一致的涡轮机三维流场模型，进行数值仿真

并与实验结果对比。 仿真使用对低雷诺数跨音速涡

轮流场适应性较好的 Ｓｐａｌａｒｔ⁃Ａｌｌｍａｒａｓ 湍流模型求

解。 其控制方程可表示为：
连续方程

∂ρ
∂ｔ

＋ ∇·（ρｖ） ＝ ０ （２０）

　 　 动量方程

∂（ρｖ）
∂ｔ

＋ ∇（ρｖｖ） ＝ － ∇ｐ ＋ ∇（􀭱τ） （２１）

　 　 能量方程

∂（ρＥ）
∂ｔ

＋ ∇（ｖ（ρＥ ＋ ρ）） ＝

　 ∇· ｋｅｆｆ∇Ｔｍ － ∑
ｉ
ｈｉＪｉ( ) （２２）

式中： ρ 为流体微元的密度；Ｔ 和 Ｅ 分别为温度和总

焓；ｖ为流体微元的速度矢量；􀭱τ为应力张量；ｋｅｆｆ 为有

效导热系数；ｐ 为压力；ｔ 为时间。 本文采用有限体

积法离散控制方程，梯度离散方法采用基于网格中

心的最小二乘法，压力离散方法则采用二阶格式，流
动方程和标量方程的对流项均采用二阶迎风格式离

散。 考虑到数值计算的收敛性和收敛速度，采用压

力 － 速度耦合方法对流场进行求解计算。
设置喷管入口为总温总压入口，流域出口为压

力出口。 在喷管与轴向间隙、叶栅进口与轴向间隙、
叶栅出口处与后端流域连接处等交界面设置 ｉｎｔｅｒ⁃
ｆａｃｅ。 采用 ＭＲＦ 模型，将叶栅流域旋转速度设置为

４３５ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ。
在网格划分方面，利用 ＩＣＥＭ⁃ＣＦＤ 软件划分结

构化网格。 为了使后端空腔流域不影响叶栅流动状

·３１３·
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态，取后端空腔流域为叶宽的 ５ 倍。 相邻斜喷管的

布放角度为 ２５°，喷管和叶栅装配的轴向间隙为

１ ｍｍ。 最终的整体网格划分如图 ５ 所示。

图 ５　 部分进气涡轮机流域网格划分图

为方便与文献［４］进行比对，给出内效率 ηｔ 计

算公式

ηｔ ＝
Ｔω
ｍ̇Δｈｌ

（２３）

式中： Ｔ 为转矩涡轮机的输出力矩；ω 为涡轮转动的

角速度。
考虑到文献［４］中并无叶顶间隙的数据，为此

建立了叶顶间隙分别为 ０．０５，０．１ ｍｍ 的仿真模型进

行验证。 由表 ３ 可知，叶顶间隙对涡轮机内效率有

较大影响，其中叶顶间隙为 ０．０５ ｍｍ 时的仿真结果

与实验几乎一致。
表 ３　 ２ ｋＷ 涡轮机仿真结果对比

对比项
叶顶间隙 ／

ｍｍ
转矩 ／

（Ｎ·ｍ）
输出功率 ／

ｋＷ
效率 ／ ％

文献［４］ 未提及 ０．０４３ ９ ２．０００ ６３．０
仿真 １ ０．０５ ０．０４２ ８ １．９５０ ６１．２
仿真 ２ ０．１０ ０．０３８ ９ １．７９２ ５６．８

２．３　 设计结果的数值验证

采用 ２．１ 节提出的设计方法，针对增压进水系

统的涡轮机进行参数设计，并采用 ２．２ 节建立的数

值方法，对设计结果开展仿真计算。 已知增压泵增

压要求为 １．９５ ＭＰａ，流量 Ｑ 为 １０ ｋｇ ／ ｓ， 可知扬程 Ｈ
为 １９５ ｍ，假设泵设计点效率 ηｐ 为 ７０％，可根据Ｐ ｔ ＝
ρｇＨＱ ／ ηｐ 估算涡轮机功率约为 ２７ ｋＷ。 取涡轮中径

为 １００ ｍｍ，喷管斜切角 １５°，喷管扩张角 ８°，最终涡

轮机设计结果见表 ４。
采用网格节点数为 ２６８ 万的计算域划分结果，

在设计工况参数条件下开展仿真计算，获得计算结

果见表 ５，仿真计算所得涡轮机功率与设计值的相

对偏差为 ３．７％。
表 ４　 涡轮设计参数

项目 量值

喷管个数 ５
喷管喉部直径 ／ ｍｍ １．３
喷管排气直径 ／ ｍｍ ２．９

叶片截距 ／ ｍｍ ２．５
叶片安放角 ／ （°） ２５

部分进气度 ０．１９
径向间隙 ／ ｍｍ ０．１５

项目 量值

叶片弦长 ／ ｍｍ ４．２
叶片高度 ／ ｍｍ ４

叶片边缘厚度 ／ ｍｍ ０．１７
流量 ／ （ｇ·ｓ－１） ４８．４

叶片个数 １２６
设计内效率 ０．６１

轴向间隙 ／ ｍｍ ０．５

表 ５　 涡轮机仿真结果

参数
流量 ／

（ｇ·ｓ－１）
转矩 ／

（Ｎ·ｍ）
功率 ／
ｋＷ

可用焓降 ／
ｋＷ

效率

仿真结果 ４４．３ ２．４８ ２６ ４４．３１ ０．５７８

３　 增压泵的设计方法及数值验证

３．１　 增压泵设计方法

为了不增加系统复杂度，涡轮机与增压泵同轴

直联，因此设计增压泵时不仅要保证额定转速下流

量、扬程满足要求，还必须使泵力矩与 ２．３ 节得出的

涡轮机力矩匹配。 由于微型泵设计理论并不成

熟［１５］，使用传统方法可能会存在一定偏差，需要在

初次设计的基础上，结合理论分析产生偏差的原因，
有针对性地对叶轮参数进行修正，并通过数值计算

的方式进行验证，经过多次迭代修正，最终使增压泵

达到设计要求。
已知额定工况下增压泵的设计参数：流量 Ｑ、扬

程 Ｈ、转速 ｎ。 叶轮的主要设计参数包括进口直径

Ｄｊ、出口直径 Ｄ２、出口宽度 ｂ２ 等，按以下三部分内容

完成叶轮参数求解。
１） 叶轮进口直径参数计算

叶轮进口直径 Ｄｊ 与叶轮进口速度有关，提高进

口速度会降低泵的抗汽蚀性能以及水利效率，叶轮

进口速度 Ｖ０ 采用速度系数法确定［５］

Ｖ０ ＝ ＫＶ０ ２ｇＨ （２４）
式中， ＫＶ０ 为叶轮进口速度系数，用（２５） 式计算

ＫＶ０
＝ ０．０１９ ７４ｎ０．５０４ ０２

ｓ － ０．０１４ ５３ （２５）
式中， ｎｓ 为比转速，用（２６）式计算

ｎｓ ＝ ３．６５ｎ Ｑ ／ Ｈ０．７５ （２６）
　 　 可以求得叶轮的有效直径

Ｄ０ ＝ ４Ｑ
πＶ０ηｖ

（２７）
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　 　 ｄｈ 为轴径，可得叶轮进口直径 Ｄｊ 为

Ｄｊ ＝ Ｄ２
０ ＋ ｄ２

ｈ （２８）
　 　 ２） 叶轮出口直径参数计算

通常认为叶轮出口直径对流量与扬程曲线形状

和水利效率影响极大，按（２９）式计算

Ｄ２ ＝
６０ｕ２

πｎ
（２９）

式中， ｕ２ 为出口圆周速度

ｕ２ ＝ Ｋｕ２ ２ｇＨ （３０）
式中， Ｋｕ２ 为出口直径的圆周速度系数，采用（３１）式
计算

Ｋｕ２
＝ ０．１３１ １９ × ０．９４３ ２４ｎｓ ＋ ０．０００ ９３ｎｓ ＋ ０．９１６ ２

（３１）
　 　 ３） 叶轮出口宽度参数计算

叶轮出口宽度对扬程曲线有较大影响，较大的

出口宽度会导致扬程曲线出现驼峰。 叶轮出口宽度

按（３２）式计算

ｂ２ ＝ Ｑ
πＤ２ψ２Ｖｍ２ηｖ

（３２）

式中， ψ２ 为叶轮出口平均排挤系数，一般取 ０．９ ～
０．９５，叶轮出口轴面速度为

Ｖｍ２ ＝ １
７００．２４１ － ６７７．６９２ × ｎ０．００４ ５８

ｓ

２ｇＨ （３３）

　 　 使用上述设计方法完成叶轮设计，初步设计结

果见表 ６。
表 ６　 叶轮初步设计主要参数

参数 量值
进口直径 Ｄｊ ／ ｍｍ ２１．６

扬程 Ｈ ／ ｍ １９５
叶片数 Ｚ ６

参数 量值
出口直径 Ｄ２ ／ ｍｍ ２１．５
出口宽度 ｂ２ ／ ｍｍ ６．３
出口角 β２ ／ （°） ２６

３．２　 增压泵的数值建模及验证

仿真过程采用定常不可压缩压力基三维求解

器，湍流模型为 ｓｔａｎｄａｒｄ ｋ⁃ω［１５］，流动工质为液态

水，壁面边界设为无滑移绝热边界条件。 设置对流

项的求解格式为高阶求解格式，湍流数值项的求解

格式为二阶格式，残差收敛精度为 １×１０－５。 为了更

真实地模拟增压泵的工作过程，进出口边界条件采

用压力进口，压力出口。 流域包括旋转部分和静止

部分，在叶轮和压水室交界面处设置 ｉｎｔｅｒｆａｃｅ，采用

ＭＲＦ 模型，以旋转的叶轮作为参考系处理增压泵流

场，采用稳态方法计算非稳态问题［１６］。
在网格划分方面，由于叶轮型线扭曲度特别大，

且压水室隔舌处网格过渡很难处理，因此建模过程

中，在不影响流场的前提下忽略尖角和细微的局部

结构。 叶轮进口到出口的网格分布规则，过渡平滑，
且对叶片周围流域有所加密，以保证 ＣＦＤ 计算时叶

片附近流动的精确性。 增压泵 ３Ｄ 模型及网格划分

结果如图 ６ 所示。

图 ６　 ３Ｄ 模型及网格划分

初步设计仿真结果如表 ７ 所示，增压值满足要

求，但是力矩和流量都偏小，相对偏差分别为 ２０．１％
和 ２６％，出现偏差的原因是常规设计理论不适用于

微型泵设计［１５］。
表 ７　 初步设计仿真结果

性能指标 仿真值 目标值 相对偏差 ／ ％
力矩 ／ （Ｎ·ｍ） １．９８ ２．４８ ２０．１
流量 ／ （ｋｇ·ｓ－１） ７．３ １０ ２６
增压值 ／ ＭＰａ ２．１ １．９５ ７．７

增压泵力矩与涡轮机力矩不匹配会导致转速发

生变化，从而使整个增压系统偏离设计点，效率下

降。 为使流量达到设计要求，并使增压泵力矩与涡

轮机力矩匹配，需要依据理论结合数值计算对增压

泵主要参数进行迭代修正。 考虑到叶轮流道中轴向

漩涡的作用，在做出一些合理假设后，严敬证明［１７］

Ｄ２
２ ＝ ４ ｇＨ ＋ ωＱ

２πｂ２
ｃｔｇβ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ／ (１ －

π（ｓｉｎβ２）
Ｚ )ｗ２

（３４）
式中： ω 是叶轮旋转角速度；β２ 是叶轮出口安放

角。 根据公式（３４），流量与叶轮出口直径正相关，
在改变出口直径的同时，应相应改变进口直径，以确

保良好的汽蚀性能。 在增加叶轮尺寸以后，泵功率

的增加将导致力矩也增加，故此方法可以达到增加

泵流量和力矩的目的。 在不改变其他参数的情况

下，通过反复迭代，发现将 Ｄｊ 增加到 ２３．７ ｍｍ，将 Ｄ２
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增加到 ２３．５ ｍｍ，修改后的仿真结果与目标值相对

偏差不超过 ３．２％，结果见表 ８。
表 ８　 修改后仿真结果

性能指标 仿真值 目标值 相对偏差 ／ ％
力矩 ／ （Ｎ·ｍ） ２．５６ ２．４８ ３．２
流量 ／ （ｋｇ·ｓ－１） ９．９９ １０ ０．１
增压值 ／ ＭＰａ ２．０ １．９５ ２．６

４　 增压系统工作特性分析

４．１　 微型涡轮机流场分析

超音速喷管的流场特性对涡轮机的做功能力有

至关重要的影响。 由图 ７ 可知，燃气工质在喷管内

持续膨胀，内能转换成动能导致马赫数逐渐增大。
微型喷管比常规喷管在工质流动时黏性损失更

大［３］，导致喷管内的音速点后移至喉部下游处，同
时喷管壁面厚度逐渐增加，一直延伸到 Ａ，Ｂ 点处，
导致 Ａ，Ｂ 点处的马赫数变小。 此外，由（６）式可以

计算出喷管出口马赫数为 ３．０６，而数值计算结果马

赫数约为 ３． １，说明数值计算结果可靠，喷管设计

合理。

图 ７　 斜喷管马赫数分布

图 ８　 动叶栅半叶高处马赫数分布

从图 ８ 可看出，高速气流由喷管进入叶栅，并在

轴向间隙和叶栅流道的入口处进一步膨胀，在最左

侧流道内气流马赫数增加至 ３．４ 左右。 此后高速工

质作用在叶栅压力面上，将动能转换成叶栅旋转的

机械能，马赫数急剧下降产生激波，使吸力面边界层

厚度增加，并逐渐延伸，直到叶栅中部发生脱离。 在

叶栅出口处马赫数降低到 ０．９，进出口处马赫数比值

约为 ０．２６，即最左侧叶栅能将工质 ７０％左右的动能

转换成叶珊旋转的机械能，叶栅做功能力强。 而且

涡轮机效率达到 ５７．８％，仿真功率与设计功率偏差

为 ３．７％，涡轮机满足设计要求。
４．２　 增压泵流场分析

泵的静压分布和绝对速度矢量分布如图 ９ ～ １０
所示。 由图 ９ 可以看出，由于叶片对水做功，导致静

压值有层次地逐渐增加。 其中，在流道内压力梯度

明显，叶片压力面附近比吸力面压力大，到叶片出口

处压力基本趋于一致，压力呈现明显的非轴对称性

特点。 在压水室内，流速的降低使静压不断增加，在
出口处达到最大。 增压泵流场最小压力为１．１ ＭＰａ，
高于室温下水的工程空化压力 ３ ５４０ Ｐａ，增压泵并

未出现空化现象。 从图 １０ 可以看出，流体流入叶轮

时沿半径增加方向流速逐渐增加，流出叶轮进入压

水室时流速逐渐降低，在出口处趋于均匀。 叶轮及

压水室流线分布光滑合理、不紊乱，没有出现漩涡及

二次回流。 而且蜗壳中低速流体占主导，说明增压

泵能有效将流体动能转换成压力能。

图 ９ 静压分布云图　 　 　 图 １０ 速度矢量分布云图

由图 １１ 可知，泵扬程、效率随流量变化趋势与

理论是一致的；泵的扬程随流量增加而下降，并且没

有出现驼峰，效率随流量增加先增加后减小，符合泵

性能曲线的特点［１４］。 并且在设计工况下数值计算

结果和目标值最大偏差不超过 ３．２％，表明数值模拟

能准确预测增压泵性能。 通过对增压泵不同工况下

的性能预测分析可以看出：在发动机启动加速阶段

即小流量工况下，增压泵保持了 ７５％以上的效率，
没有出现一般水泵在小流量时容易失稳的现象，能
将进水压力增加至少 ３．１ ＭＰａ，使水持续不断地涌

入燃烧室。 在发动机巡航阶段即设计流量工况下，
增压泵能以 ７４．５％的效率将进水压力增加２．０ ＭＰａ，
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为发动机巡航状态时提供足够的推力，使水冲压发

动机的启动速度降低至 ６３ ｍ ／ ｓ。 并且各个状态下

增压泵都能维持高效运转。 因此，该增压泵在增压

能力和效率上能够保证水冲压发动机的平稳运行。
综上所述，微型涡轮机、增压泵设计方法及其仿

真结果可靠，增压系统综合效率达到 ４３．２％，各项指

标满足设计要求。

图 １１　 增压泵性能曲线

５　 结　 论

为了解决水冲压发动机的低速启动问题，本文

提出了增压进水系统构型方案和设计方法，建立了

增压进水系统流场仿真模型，通过仿真计算验证了

设计方法，得到了增压进水系统工作性能。 主要结

论有：
１） 提出了微型涡轮机＋混流泵的增压进水系统

构型方案，利用超空泡航行器通气系统中燃气发生

器生成的高温燃气驱动增压进水系统，可有效提升

进水压力。
２） 提出了微型涡轮机和高速混流泵的修正设

计方法，建立了增压进水系统仿真计算模型，增压系

统仿真结果与目标值偏差小于 ３．２％。
３） 对增压进水系统进行了性能分析，发现该系

统可将进水压力增加 ２．０ ＭＰａ，将某水冲压发动机

的启动速度从 ９０ ｍ ／ ｓ 降低至 ６３ ｍ ／ ｓ。
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