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基于流线曲率法的超临界二氧化碳 

离心压缩机通流计算方法 
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［摘 要］超临界二氧化碳（S-CO2）的真实气体特性使得开展 S-CO2 离心压缩机的三维数值模拟难

以获得稳定的收敛结果，同时，数值计算的时间成本进一步增加了压缩机设计优化的难度。

对此，本文首先对压缩机开展三维数值模拟，得到流场信息及对应的损失分布，然后在传

统流线曲率法中叠加一维损失模型，并沿流线分段计算 CO2 压缩因子，以此反映真实气体

的压缩过程，建立适用于 S-CO2 离心压缩机的通流计算方法。将通流计算结果与三维数值

模拟结果进行对比后发现：流线曲率法得到的子午面相对速度场分布和焓分布与计算流体

动力学（computational fluid dynamics，CFD）结果基本一致；叶片出口温压数据与 CFD 结

果接近，误差分别为 0.23%和 1.08%，总静等熵效率相差 1.5%。结果表明，采用流线曲率

法的通流计算可以快速获得较准确的 S-CO2离心压缩机叶轮性能参数。 
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Flow calculation method of supercritical carbon dioxide centrifugal compressor  

based on streamline curvature method 
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Abstract: The real gas characteristics of supercritical carbon dioxide (S-CO2) make it difficult to obtain stable 

convergence results in three-dimensional numerical simulation of S-CO2 centrifugal compressor, and the time cost 

of numerical calculation further increases the difficulty of compressor design optimization. To establish a flow 

calculation method suitable for S-CO2 centrifugal compressor, three-dimensional numerical simulation is carried 

out on the compressor to obtain the flow field information and corresponding loss distribution. Then, the one-

dimensional loss model is superimposed in the conventional flow line curvature method, and the CO2 compression 

factor is calculated in segments along the flow line, thus to reflect the real gas compression process. Comparison 

between the calculation results and the three-dimensional numerical simulation results shows that, the distribution 

of meridian relative velocity field and enthalpy obtained by streamline curvature method are consistent with the 

computational Fluid dynamics (CFD) results. The temperature and pressure data at the blade outlet are close to the 

CFD results, with errors of 0.23% and 1.08%, respectively, and a difference of 1.5% in total static isentropic 

efficiency. The results indicate that the performance parameters of S-CO2 centrifugal compressor impeller can be 

obtained quickly and accurately by using streamline curvature method.  
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作为超临界二氧化碳（S-CO2）布雷顿循环的核

心部件，离心压缩机的效率和稳定运行对整个循环

系统至关重要。当压缩机入口温度压力接近 CO2 临

界温度压力时，CO2 物性强烈的非线性变化特点使

压缩功耗降低，这也是 S-CO2 布雷顿循环高效率的

关键[1-2]。目前对 S-CO2 离心压缩机的研究主要集中

于数值模拟，为了在数值模拟中引入 S-CO2的实际

气体效应，通常使用 Span 和 Wagner[3]开发的多参

数热状态方程生成 CO2 的真实气体物性（real gas 

property，RGP）表，并将其与数值模拟求解器耦合

计算工质的热力学性质[4]。基于 RGP 表，Ameli[5]、

Hosangadi[6]、Pecnik[7]等人对美国桑迪亚国家实验 

室[8]（Sandia National Laboratories，SNL）的小型    

S-CO2 离心压缩机进行了一系列三维计算流体动力

学（computational fluid dynamics，CFD）模拟。Ameli

等人[5]指出，随着表格分辨率的提高，数值模拟变得

不稳定。因此，他们采用了非定常数值策略来进行

CFD 模拟[9]，并通过减少时间步长来控制模拟的   

稳定性。在针对 S-CO2 实验验证研究中，Lettieri 等

人[10]、Hosangadi 等人[11]的 Laval 喷管实验也指出，

随着入口条件接近临界点，实现数值精确解的难度

增加。众多 CFD 研究证明，正是临界点附近的非线

性变化导致了数值计算的不稳定性和振荡，并导致

收敛困难。为了控制数值稳定性，不同研究者采用了

各种方法，如使用较小的库朗数（Courant Friedrichs 

Lewy number，CFL）、细化网格解和减少时间步长。

尽管这些措施在一定程度上提高了数值稳定性，但

它们往往会带来更多的时间成本，也使得采用 CFD

方法优化 S-CO2压缩机设计变得困难。 

现代离心压缩机设计中常采用通流计算快速

得到压缩机性能预测结果，以此来缩短设计周期。

通流计算按照计算方法的不同可分为流线曲率法、

流函数法、有限元法及基于 CFD 的时间推进法等。 

20 世纪 50 年代初，吴仲华[12]提出三元解法  

的通用理论，将复杂的三维流动计算降维，转化为

2 个相对流面的求解问题[12]，然后对该方法做进一

步简化，在离心压缩机中使用回转面和子午面代替

S1、S2 流面，通过求解沿子午流线建立的速度梯度

方程得到速度场分布。这种方法被称为流线曲率

法。相比于其他方法，流线曲率法因其方便考虑流

动损失，便于结合工程经验，具备跨音速计算能力

以及易于编程等特点在工程领域中得到大量应用；

但该方法不能准确捕捉激波，因此虽然可跨音速计

算但仍存在不足，需要额外的损失模型来考虑激波

产生的影响。流线曲率法虽然在激波捕捉方面存在

不足，但考虑到 S-CO2 离心压缩机工作在临界点附

近，为防止叶轮进口发生冷凝相变，其内部气流马

赫数并不会很高。 

这种方法 起源于 Howel[13-14] 和 Ainley 、

Mathieson[15]为叶轮机械开发的平均线方法。美国

Novak[16]和 Smith[17]、英国 Rolls-Royce 公司的

Silvester 和 Hetherington[18]，以及国家燃气轮机公司

（National Gas Turbine Enterprise，NGTE）开发的

流线型曲率法改进了这种方法，通过计算周向子午

面上的流量来进行求解，但解决方案仍局限于管道

区域。然而，Marsh[19]在他的矩阵通流计算方法中，

采用有限差分技术替代流线曲率法来求解方程，通

过引入径向流面的概念调整流线曲率。之后大量研

究者使用流线曲率方法开发了轴流透平流场分析

的计算机代码，如 Denton[20] 、 Jennions[21] 和

Barbosa[22]。Denton[20]在研究中发现经验关联模型

的准确程度很大程度上决定了流线曲率法的计算

精度。因此，前人通过深入的理论研究以及大量的

实验数据分析，得到了适用于不同载荷压气机的预

测模型。 

与空气压缩过程不同，CO2 在超临界区域的压

缩因子会随着温度和压力的变化而变化，因此传统

空气压缩机通流计算方法并不适用，此外，为了获

得准确的 S-CO2 压缩机性能参数，通流计算方法还

需要考虑到 CO2在超临界状态下的物性变化特点。 

本文基于通流计算过程中流线曲率法常用的

速度梯度控制方程，在计算中引入真实的超临界状

态下 CO2 物性数据进行求解，同时选用损失模型计

算叶轮内部损失，并将其分布在相应位置，通过与

Sandia 实验室叶轮的数值模拟结果对比来验证通流

计算准确性。结果表明，考虑叶轮内部损失及 S-CO2

物性特点建立的 S-CO2离心压缩机叶轮通流计算方

法能够快速准确地得到叶轮性能预测结果，支撑后

续开展进一步的优化设计。 

1 流线曲率法 

1.1 速度梯度方程及求解步骤 

基于流线曲率法的离心压缩机通流计算能够

快速可靠地得到设计结果对实际流场的影响，在流
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体机械设计过程中是很重要的组成部分。在使用流

线曲率法计算时，首先确定压缩机的三维叶片造

型，然后选取叶片的中心面作为平均相对流面。平

均相对流面上的相对速度场可代表流道内部沿周

向的相对速度平均值。沿子午面上的坐标曲线 q 的

速度梯度方程如下： 

d
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式(1)—式(4)中的变量如图 1 所示。 

 

图 1 离心压缩机通流部分流体相对速度分量示意 

Fig.1 Schematic diagram of the relative velocity component 

of the fluid in flow part of the centrifugal compressor 

由式(1)可得到叶轮子午面上的相对速度分布，

然后还需要进行密度校核，即速度场需要满足连续

性方程。 
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式中：G 为通过 q 线的流量；z 为叶片数；为 z 轴

与 q 线法向夹角；为子午流线切线与 z 轴间的夹

角；t为叶片的计算厚度。若计算流量不满足给定条

件，需要重新调整速度场直到满足给定的流量。 

求解过程如图 2 所示。 

 

图 2 通流计算求解过程 

Fig.2 Solution process for flow calculation 

在计算得到子午面上各节点处的焓值后，就可

通过式(6)—式(7)得到各点的密度值。 
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式中：T1st、h1st、ρ1st 分别为入口的滞止参数；kT为

绝热指数。在空气压缩机中，空气的绝热指数在流

动过程中几乎不会发生变化，一般取定值 1.4；而在

S-CO2 离心压缩机中，S-CO2 在超临界区定压比热

容 cp 的突变使绝热指数一直随工质的温度压力变

化，不能取定值。且考虑到实际气体效应，kT是随

温度压力变化而变化的。式(7)为实际气体温度绝热

指数的计算式，已知压缩系数 Z 与 p、T 的关系和

气体定压比热容就能计算 kT。为保证物性计算的准

确性，本文计算中用到的物性参数由温度压力查找

真实物性得到。 

图 3 为流体密度计算过程示意。如图 3 所示，

将子午流线上 i 点到 i+1 点过程中的绝热指数视为

定值，在计算各节点的密度值时，以上一节点的密



第 2 期 戎  毅 等 基于流线曲率法的超临界二氧化碳离心压缩机通流计算方法 127  

http://rlfd.cbpt.cnki.net 

度和焓值查询真实物性得到绝热指数，以此带入 

式(7)计算下一节点的密度。通过将流线分为数个绝

热指数不变的过程得到压缩机内CO2绝热指数的近

似变化，从而得到更为精确的流场计算结果。 

 

图 3 流体密度计算过程示意 

Fig.3 Schematic diagram of the calculation process for  

fluid density 

参考 Sandia 实验室用叶轮建立三维模型进行

数值模拟计算。将 BladeGen 中生成的压缩机三维

模型导入 ANSYS TurboGrid 软件中生成结构化网

格。在网格生成设置中，方法选择全局尺寸因子法，

在靠近壁面区域加密网格保证 y+满足湍流模型要

求。为保证数值计算的稳定性，压缩机入口温度设

定总温为 310 K（稍高于实验值），总压为 7.69 MPa，

设计工况出口质量流量为 3.53 kg/s。采用冻结转子

法处理旋转域与静止域之间的交界面，壁面设置 

绝热无滑移条件，湍流模型使用 SST 模型。将数值

模拟中采用的 CO2 物性表格温度、压力范围调整  

为 280~400 K、4~20 MPa，分辨率为 500×500。在该

分辨率下，RGP 表格中的温度和压力步长分别为

0.24 K、0.032 MPa。步长足够小可以避免 RGP 表分

辨率过低带来的计算误差。 

通流计算中离心压缩机模型与子午面的计算

节点划分如图 4 所示。计算中，只计算有叶区域，

将模型沿叶高方向划分为 7 条子午流线，每条子午

流线沿流线方向划分 17 个计算节点，其中 q 线大

致与子午流线垂直。 

 

a) 离心压缩机模型 

 

图 4 Sandia 实验室离心压缩机模型与子午流面计算节点划分 

Fig.4 The Sandia laboratory’s centrifugal compressor 

model and meridian flow surface calculation node division 

1.2 一维损失模型选取 

流线曲率通流计算通常有无黏绝热的假设。为

得到更接近实际的性能预测结果，需要引入一维损

失模型来计算压缩机内部损失并将其代入通流计

算。目前，使用较多的性能预测模型是建立在叶栅

和实际叶轮机械的实验数据归纳出的关系式的基

础上，另外也有研究人员采用三维雷诺平均 N-S 方

程来模拟压气机性能，但该方法计算非常繁琐，计

算十分耗时且设计成本较高，数据显示其结果与实

验数据还存在一定差距。因此，本文采用经验损失

模型来进行压气机一维设计结果的性能评估。 

叶轮损失主要分为内部损失和外部损失：内部

损失主要由叶片前缘冲击损失、叶片载荷损失、尾

迹混合损失、叶片摩擦损失和叶顶间隙损失组成；

而叶轮的外部损失主要由轮盘摩擦损失、泄漏损失

及回流损失组成。一维预测模型对内部损失和外部

损失都有相应的经验计算关系式，而数值模拟大 

多做了简化处理，未考虑轮盘后部密封等结构，未

涉及叶轮外部损失。本文选用的损失模型见表 1。

表 1 中 Df为扩压因子。为达到增压目的，压气机内

的叶片通道需要具有一定的扩张角及扩压度，其 Df

则是用来衡量通道扩压程度的物理量，计算式为： 

th 22
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2 2

0.75
1

2
1

π

h WW
D

W d dZ
W

d d

  
  

     

    (8) 

u2 u2 1

th 2

2 2

C C u
h

u u
               (9) 

式中：W 为工质流过叶轮的进出口主流平均速度；

Main impeller design dimensions 

Inlet shroud radius 9.37[mm] 

Inlet hub radius 2.53[mm] 

Exit blade height 1.71[mm] 

Exit blade radius 18.68[mm] 

Blade thickness 2[mm] 

Inlet Blade Angle at tip 50[deg] 

Exit blade back sweep angle -50[deg] 
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Lb 为实际经过的流动长度；Dhb 为通道平均水利半

径；Cf为用以表示流动速度变化及叶片进口至出口

主流通流面积变化的通流损失系数。 

Jansen 通过对比实验数据与公式计算结果，  

推荐在空气压气机中该通流损失系数的取值为 

0.006，因为在该值下的预测结果与实验结果最为 

接近，而对于 S-CO2离心压气机，该值则需要进一

步调整。 

表 1 各项损失模型选取 

Tab.1 Selection of various loss models 

 损失类型 损失模型选择 参考文献 

内部损失 

进口冲击损失 
2

inc 1 u10.5( ) / 2h U C 
 

Conrad[23] 

叶片载荷损失 
2 2

1 20.05b fh D U
 

Coppage[24] 

尾迹混流损失  
0.52 2

mix f 2 20.02 tanh D U 

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Jensen[26] 

外部损失 

轮盘摩擦损失 
2 3

df df 1 2 2 2 m( ) / 32h f d U q  
 

Daily and Nece[27] 

外部回流损失  5 3 2 2

rc 2 f 28 10 sinh 3.5h D U 
 

Oh[28] 

外部泄漏损失 2lk lk lk / 2h m U U m
 

Aungier[29] 

 

 2 1s 1h2 4W W W W            (10) 
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       (11) 
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
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 

   
   

   
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 (12) 

外部泄漏损失中的 mlk、Ulk 分别为泄漏质量和

泄漏速度，m 为扩压段平均气流角，按照文献[29]

提供的计算方法计算。由于 CO2与空气物理性质的

差异，取压缩机进出口平均温度压力得到 CO2动力

黏度约为常温常压下空气的 2 倍，因此，在模型中

将摩擦系数调整为 0.011。 

首先对损失模型进行验证，选取 Sandia 实验用

压气机模型，应用基于上述损失模型的性能预测方

法对其进行性能计算，并将计算结果与实验结果进

行对比，结果如图 5 所示。 

从图 5 可以看出，应用损失模型计算得到的效

率值与实验值有一定偏差：在设计流量下，损失模

型得到的效率与实验值较为接近；在小流量工况

下，损失模型得到的效率偏高；而在大流量工况下，

损失模型得到的效率偏低。 

 

图 5 损失模型预测值与实验结果对比 

Fig.5 Comparison between the results predicted by loss 

model and the experimental results 

1.3 各项损失分配 

在流线曲率法中，方程的推导和求解都是在假

设流体流动无黏性、稳定且绝热的基础上进行的，

然而实际流体的流动过程不是绝热过程。将一维损

失模型计算得到的各项损失分布在子午面上代入

计算，考虑流动过程中各项损失带来的焓降，以更

准确地反应真实流动过程。一维损失模型计算的各

项损失见表 2。 

计算中，将叶片载荷损失、表面摩擦损失和轮

盘摩擦损失在流道内均匀加载，而冲击损失只在叶

片前缘部分加载，叶顶间隙损失只在叶顶间隙处加

载，尾迹混合损失也只在叶片出口位置加载。具体

各项损失总和分布如图 6 所示。 
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表 2 一维损失模型计算的各项损失 

Tab.2 The losses calculated by one-dimensional loss model 

单位：J/(kg·K) 

损失 数值 

冲击损失 0.37 

叶片载荷损失 106.22 

尾迹混合损失 86.170 059 

叶片表面摩擦损失 378.323 58 

叶顶间隙损失 417.235 24 

轮盘摩擦损失 33.69 

回流损失 341.55 

 

图 6 各项损失总和分布示意 

Fig.6 Schematic diagram of total distribution of each loss 

2 结果与分析 

首先对 Sandia 实验室的压缩机模型在转速为

55 000 r/min 时的变工况性能进行模拟验证，并与实

验值对比，结果如图 7 所示。图 7 中：红色线为去

除开关阀门时测得的不稳定数据后，对实验数据拟

合得到的性能曲线；黑色线为数值模拟得到的性能

曲线。由图 7 可以看出，在相同流量系数下数值模

拟的总静等熵效率更高，但总趋势与实验结果相

近，说明数值模拟可以较准确地反映压缩机性能。 

 

图 7 55 000 r/min 压缩机数值模拟性能曲线与实验值对比 

Fig.7 The simulated performance curve and experimental 

data of the 55 000 r/min compressor 

使用 Sandia 实验室的压缩机模型进行流线曲率

法计算程序的验证，压缩机工况选择 55 000 r/min， 

入口温度为 310 K，压力为 7.69 MPa，质量流量为

2.2 kg/s。将压缩机的叶片三维参数输入通流计算程

序，划分计算节点后计算得到子午面相对速度场。

图 8a)与图 8b)分别为流线曲率法与 CFD 模拟得到

的子午面相对速度场。

 

图 8 子午面相对速度分布 

Fig.8 Distribution of relative velocity on meridian plane
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由图 8 可以看出，流线曲率法得到的速度场分

布在轮毂处的低速区与 CFD 结果保持一致，但是

在叶顶处与 CFD 结果相差较多。CFD 结果在流道

中部叶顶区域有明显的低速区域，这是由于叶顶间

隙的泄漏流侵入主流导致的，而流线曲率法的计算

中无法考虑叶顶泄漏流带来的传质问题，无法得到

接近真实的结果。此外，由于叶顶泄漏流带来的低

速流体扰动一直持续到叶轮尾部出口，导致出口处

的流场分布不均，这在流线曲率法中也未体现。 

图 9 为流线曲率法和 CFD 模拟得到的子午面

总焓分布。 

由图 9 可见，与速度场类似，子午面上总焓总

体分布一致，但是由于叶顶间隙泄漏流的影响，在

流道中部叶顶位置一直延续到流道尾部，CFD 结果

与流线曲率法计算结果有较为明显的差异。在叶片

载荷的影响下，叶片压力边的高能流体通过叶顶间

隙流入叶片吸力边汇入主流，使得 CFD 结果中叶

顶附近的焓值升高，而流线曲率法没有体现。 

图 10 为流线曲率法与 CFD 模拟得到的子午面

密度分布。由图 10 可见，同样，在叶顶附近无法得

到较好的预测结果，叶根处从叶片入口到出口的密

度预测仍较为准确。 

 

图 9 子午面总焓分布 

Fig.9 Meridian plane total enthalpy distribution 

 

图 10 子午面密度分布 

Fig.10 Meridian plane density distribution 
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表 3 为 2 种方法计算得到的叶片出口参数及总

静等熵效率对比。由表 3 可知，流线曲率法预测得

到的叶片出口温度压力与 CFD 方法的结果接近，

误差分别为 0.23%和 1.08%，总静等熵效率相差

1.5%。由于流线曲率法的计算过程建立在无线叶片

数的假设上，只计算 2 个叶片之间的平均流面上的

相对速度分布，并不能很好地得到速度沿周向的分

布。因此，针对叶轮出口速度场的准确预测同样还

需要借助滑移因子模型，此处使用经式(13)与式(14)

改进后的模型。 

design

0.5 0.25

design

design

N

NQN

N Q


   
      

     (13) 

                 (14) 

在此基础上得到的流线曲率法对离心压缩机

性能预测与 CFD 的结果相差不大。而在子午面流

场方面的计算与 CFD 结果也基本一致，可以较好

地反应内部流场的变化，对离心压气机的设计有一

定的参考价值。 

图 11 为 CFD 模拟和流线曲率法计算得到的叶

轮入口到出口 CO2 的温度和压力变化。从图 11 可

以看到，数值模拟得到的入口温度压力比流线曲率

法计算结果低，出口温度压力更高。这可能是流线

曲率法计算中未考虑叶轮前后无叶区的原因。整体

温度压力变化趋势基本一致。

表 3 流线曲率法与 CFD 计算叶轮性能对比 

Tab.3 Comparison between streamline curvature method and CFD calculation of impeller performance 

 叶片出口温度/K 叶片出口压力/MPa 压比 总静等熵效率/% 

流线曲率法 314.94 8.25 1.07 50.3 

CFD 模拟 315.65 8.34 1.10 51.8 

 

 

图 11 CFD 模拟结果与流线曲率法得到的温度压力变化 

Fig.11 The numerical simulation results are compared with 

the temperature and pressure changes obtained by the 

streamline curvature method 

3 结  论 

本文采用流线曲率法建立叶轮子午面上的相

对速度微分方程，并使用 Sandia 实验室的压缩机模

型进行验证分析，在计算过程中使用损失模型计算

叶轮内部的损失，并将其加载在子午面上代入计

算。在使用流线曲率法求解子午面速度场时，对每

条流线上的密度进行分段计算，同时考虑压缩过程

的绝热指数变化。得到如下结论： 

1）引入一维损失模型计算叶轮内部损失的流

线曲率法可以得到更符合实际情况的叶轮子午面

的速度场及焓分布。对于 S-CO2 的特殊物性变化，

在计算中考虑沿流线方向上绝热指数变化可以有

效反映 CO2物性的实际压缩过程。 

2）流线曲率法得到的子午面相对速度场分布

和焓分布与 CFD 结果基本一致，但在叶顶部分由

于实际叶轮存在叶顶间隙，周向泄漏流的扰动无法

通过流线曲率法得到。 

3）压缩机性能计算中得到的叶片出口温度压

力与 CFD 方法的结果接近，误差分别为 0.23%和

1.08%，总静等熵效率相差 1.5%。因此，考虑叶轮

内部损失及 S-CO2物性特点建立的 S-CO2离心压缩

机叶轮通流计算方法能够快速得到叶轮三维设计

的性能预测结果，对后续的设计优化流程有一定参

考价值。 
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