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摘 要:因某项目要求，原有轴流式螺旋线叶片涡轮已不能满足井下发电机的性能要求。笔者在涡轮机械一元流理
论基础上进行机翼型叶片冲击式涡轮设计，用 CFD 软件对涡轮进行了全三维模型数值模拟和力学性能预测。
通过合理调整相关参数满足流道、叶片型线和喉部折转角的检验要求，获得满足要求的井下涡轮机械性能。
台架试验表明，试验结果与仿真预测结果一致，满足设计要求。
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Design and the experiment research of a kind of wing－type blade blow－down turbine
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Abstract: For a project requirements，the original spiral blades of axial flow turbine can not meet the needs of existing produc-
tion． For this purpose，the wing type blade impact turbine has designed based on the turbine machinery unitary flow theory．
With the computer aided blade shape construction，three dimensional numerical simulation model and mechanical performance
prediction to turbine can be made through CFD software． Through the reasonable adjustment of related parameters meet the
runner，leaf type line and the inspection requirements of the throat turning angle，A down hole turbine mechanical properties is
therefore invented fulfill the requirement． Bench test shows that，the result of experiment is equal to the result of the simula-
tion prediction，which meet the design requirements． This design has reference value for other same type of turbine machinery
design．
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1 引 言
在复杂地质条件下钻探深井、超深井、水平井、多

分支井时要保证设计井眼轨道的合理性，必须借助井

下随钻测量和控制仪器。这些仪器和工具工作时需
要电能，并且对电能的需求量越来越高，连续、可靠地
向井下测量仪器和工具提供所需电能非常重要

［1］。
目前，井下随钻测量和控制仪器的供电方式有蓄电池

供电和井下发电机供电，其中后者己逐步成为标准配

置
［2－3］。井下发电机供电系统由永磁发电机和涡轮
马达两部分组成，涡轮马达有螺旋叶片涡轮和机翼型

叶片涡轮两种结构。螺旋叶片涡轮便于加工，但水力
效率低、压耗大;机翼型叶片涡轮水力效率高、压耗较
低，但加工成本较高。机翼型叶片涡轮一般由定子和
转子组成，转子压耗大小直接影响永磁发电机推力轴

承的工作寿命，冲击式机翼型叶片涡轮的转子压耗非

常小，有利于提高推力轴承的工作寿命。因此，从提
高水力效率和推力轴承的工作寿命来看，井下涡轮发

电机选择冲击式机翼型叶片涡轮，可避免因井下发电

机轴承磨损而起钻，对长时间连续、可靠地井下供电
具有重要意义。
2 机翼型叶片冲击式涡轮设计
为适应钻井工艺的要求，井下发电机需在一定流

量范围工作，要求在最小流量下满足其设计转速和功

率要求，在最大流量下空转转速尽可能小。根据叶片
式机械理论，若在最小流量时设计工况点在效率最高

点，对应空转转速为设计转速的两倍，在最大流量下

空转转速更高，无法满足设计要求。故采用偏离设计
工况进行设计，使设计工况点尽量靠近空载转速，且

满足功率要求。在一付涡轮满足设计转速和功率的
情况下，涡轮压耗对钻井循环系统压耗几乎无影响。
2． 1 液流角设计
涡轮叶栅流动参数设计是指叶片的进出口液流

角的计算。涡轮定、转子叶片进出口液流角不同，则
在涡轮内液体流速变化的规律也不同，从而引起涡轮

输出扭矩、转速及功率等性能参数发生变化。涡轮定
转子叶片进出口液流角是指无冲击工况的液流角。
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根据一元流理论，在无冲击工况下叶片进出口的绝对

速度、相对速度和圆周速度构成叶片进出口速度三角
形，如图 1 所示。图中 α1 和 β1、α2 和 β2 分别是进、出
口液流角，C1 和 C2 分别是进、出口绝对速度，W1 和

W2 分别是进、出分口相对速度。叶片进出口速度三
角形与涡轮特性密切相关，定、转子叶片出口角越小，
涡轮的扭矩与转速越大，压降也大。此外，定、转子叶
片的弯曲度越大，涡轮的扭矩越大，但其水力效率降

低。根据驱动涡轮设计参数和涡轮副的几何尺寸确
定叶片进出口速度三角形，由三角形的边角关系确定

液流角等参数。

图 1 涡轮转子进出口三角形和叶栅几何参数

一元流动理论的欧拉公式有:

Ti = ρQR C1u － C2u( ) ( 1)
Ni = ρQu C1u － C2u( ) ( 2)
Hi = u C1u － C2u( ) /g ( 3)

式中: Ti、Ni 和 Hi 分别表示单级涡轮输出的扭矩、功
率和转化压头; Q、g、ρ、R 分别表示进口流量、重力加
速度、工作液密度和等效过流平均半径，u 是等效平
均过流半径处的圆周速度，C1u 和 C2u 分别为进出口

绝对速度 C1 和 C2 在圆周速度上的投影。在转子叶
片进、出口处的速度三角形中，有:

Cz = Q /F ( 4)

u = πnR
30

( 5)

C1u = Czctgα1 ( 6)
C2u = u － Czctgβ2 ( 7)
F是垂直于轴向速度的流道截面积，F = 2πBRφ。

φ是叶片厚度影响的堵塞系数，一般可取 0． 9。B 是
流道径向宽度，Cz 为轴向流速。将式 ( 6 ) 、( 7 ) 分别
代入式( 1) 、( 2) 和( 3) ，得:

Ti = ρQR Czctgα1 + Czctgβ2 － u( ) ( 8)
Ni = ρQu Czctgα1 + Czctgβ2 － u( ) ( 9)
Hi = u Czctgα1 + Czctgβ2 － u( ) /g ( 10)
根据进出口速度三角，涡轮定、转子进、出口角与

无因次系数存在如下关系:
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tgβm = 2
ctgβ1 + ctgβ2

( 15)

tgαm = 2
ctgα1 + ctgα2

( 16)

式中: C
－

z 为轴向速度系数，它与轴向液流流速 Cz 和

圆周速度 u的关系为C
－

z =Cz /u; ma 为冲击度系数，它

与进出口绝对速度的平均值在圆周速度方向上分量

Cmu 和圆周速度 u 的关系为 ma = Cmu /u，反映涡轮定
子中水力损失占涡轮定、转子损失的比例，当 ma = 0．
5 时涡轮定子中的水力损失等于转子中的水力损失

且涡轮定、转子叶型成镜象对称; C
－

u 为环流系数，环

流系数 C
－

u = ( C1u －C2u ) /u，随环流系数增加涡轮输出
扭矩和涡轮叶片弯曲度也增大。
研究表明:首先应该考虑到加工工艺实现的可能

性，其次考虑叶片造型的难易程度，第三要考虑使用

上的经济性。当叶片的进、出口角太小时不仅使叶栅
造形困难，也使涡轮的铸造产生困难。叶片的进、出
口角对涡轮的水力效率也有很大影响。为了获得经
济性较好的涡轮，首先应保证其水力效率为最高。因
此，应从所有能满足性能要求的速度三角形组中选取

最高的一组，同时兼顾前面两方面的要求。
根据设计参数要求，设计工况:工作流量 23L /s，

转速 880r /min，扭矩 13． 1N·m。设容积效率 0． 95，
水力效率 0． 8，机械效率 0． 95。计算得轴向液流流速
Cz 为 6． 605m /s，圆周速度 u 为 5． 3915m /s。故轴向

速度系数 C
－

z 为 1． 2252。取涡轮的冲击度系数 ma =

1． 0，环流系数 C
－

u = 2． 0，由式( 11) ～ ( 14) 计算出进出
口角为 α1 = 31． 49165°、α2 = 90°、β1 = 129． 2211°、β2
= 50． 88893°。根据动量矩定理，考虑容积效率和机
械效率的影响，由式( 8) 可知一付涡轮产生的扭矩 Ti

和功率 Ni 分别为:

Ti = ηmηvρQR Czctgα1 + Czctgβ2 － u( ) ( 17)

Ni =
πn

30000
Ti ( 18)

式中: ρ为流体介质密度。当工作转速 2000r /min时，
由式( 17) 、( 18) 计算扭矩 T和功率 N，计算结果满足
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设计参数要求。
2． 2 叶栅参数设计
将进出口角分别代入式( 15) 、( 16) ，计算得定子

叶片安装角 αm =50°，转子叶片安装角 βm =89°。叶
片弦长 b与叶片轴向高度 s 和叶片安装角有关。定
子叶片弦长和定子叶栅距分别由式( 19) 、( 20) 确定。
转子叶片弦长和转子叶栅距分别由式( 21 ) 、( 22 ) 确

定。对冲击式涡轮，相对叶栅距 t
－

推荐取值范围 0． 55

～ 0． 70，对反作用式涡轮，相对叶栅距 t
－

推荐取值范

围 0． 65 ～ 1． 0［4］。

b= s
sinαm

( 19)

t= t
－
b ( 20)

b= s
sinβm

( 21)

t= t
－
b ( 22)

z= int ( 2πR

t
－
b
+0． 5) ( 23)

t=2πR
z

( 24)

合理选择相对叶栅后，计算出定、转子叶片弦长，
再将相关数据代入式( 23) 、( 24) 进行计算，可得最终
定子叶片数为 21，叶栅距 t = 17． 503mm，最终转定子
叶片数为 33，叶栅距 t=11． 13836mm。
2． 3 叶片造型设计
涡轮定、转子叶型通常为平面叶栅，也就是沿径

向各圆周面上叶片形状相同。在进行叶片造型时，首
先根据驱动涡轮设计参数和叶轮机械工作理论计算

确定流动参数，依据经验数据和公式确定叶片的几何

参数，然后选择适合的型线和构造方法设计叶片吸力

面和压力面。叶片的流动参数和几何参数一般在平
均过流面上定义如图 1 所示。在涡轮叶栅叶片造型
设计中，叶片几何参数中，主要有前缘半径 r1 和后缘
半径 r2、冲角 i、进口结构角 β1k 和出口结构角 β2k，叶
弦长 b，叶栅距 t，进口前缘边楔角 φ1 出口边后缘楔

角 ，叶片折转角 σ 等。根据文献［5］，前缘形状有圆
弧线、椭圆线以及其它适合的形状，圆形前缘能有效
地减小波峰。后缘应满足加工条件下尽可能薄，以减
小尾迹对次级涡轮的影响。考虑加工因素，通常前缘
半径 r1 = 0． 6 ～ 1mm 和后缘半径 r2 = 0． 4 ～ 0． 6mm。
冲角 i反映进口液流角 β1 与进口结构角 β1k 的差异，
i=β1k－β1。因此，冲角的确定要在升力系数和水力损
失之间权衡，一般－4°≤i≤10°。推荐叶片折转角 σ=
5° ～ 16°。φ1 和 φ2 为进、出口边楔角，从加工工艺上
考虑，φ1 = 10° ～ 30°和 φ2 = 7° ～ 15°。出口结构角 β2k

比出口液流角 β2 小，其差值 δ= β2 －β2k，δ在 1． 5° ～ 2°
之间。至此，叶片的各几何参数的范围确定下来，前
9 个参数直接用于叶片造型，最后 3 个参数用于造型
检验。显然叶片型线很多，只有借助计算机进行叶片
型线的优化设计。
叶片型线对流场影响很大，主要是通过影响叶片

表面附近速度和压力分布来改变跨叶片流道内的流

场，一般希望叶片表面的速度和压力分布应平滑变

化。对吸力面( 叶背) ，其附近的速度从叶片进口到
喉部应加速，而从喉部到后缘应平滑缓慢减速，否则

在后缘附近会造成脱流，降低涡轮性能。对压力面
( 叶腹) ，其附近的速度从前缘到后缘连续加速。叶
片表面附近的速度和压力波峰是影响涡轮性能的关

键，而这些波峰的出现与叶片型线是否存在与不连续

的曲率点有关。因此，压力面和吸力面型线要求具有
三阶连续导数，一般选取 4 次以上的多项式函数、
Bezier曲线、Bezier 样条曲线等构造压力面和吸力
面
［6－7］。涡轮叶栅叶型设计检验要求［8］:①过流通道
从进口到出口必须连续地收缩; ②折转角 σ = 5° ～
16°;③压力面和吸力面的曲率同号，曲率导数符号不
变或仅改变 1 次。
通过调整中弧线几何构造角 β1k 和 β2k、前缘与

后缘小圆半径 r1 和 r2、前缘楔角 φ1 和后缘楔角 φ2、
叶片轴向高度 s 和相对叶栅距。设计叶片型线满足
检验要求，完成叶片造型设计。
3 机械性能的数值模拟
从涡轮定、转子的实际装配关系可知，定、转子间

存在径向间隙，通过该间隙会产生一定量的液体泄

漏，导致实际做功液量小于输入液量。为考虑泄漏液
量的影响，在建立流道模型时必须考虑涡轮定、转子
之间的径向间隙，单付涡轮的三维 CFD 流道模型如
图 2 所示。网格划分的质量也影响计算结果的准确
度，叶栅附近网格以及径向间隙内网格需加密，采用

六面体和四面体混合网格，网格划分如图 3 所示。

图 2 三维流道模型 图 3 网格模型

在 CFD分析计算时，流体参数:密度 1000kg /m3，

粘度 10MPa·s，流量 23L /s。一付涡轮机械性能预
测性能性曲线如图 4 所示。
图 4 所示情况是在涡轮径向间隙为 0mm情况下
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的预测结果，从曲线分析可知，输出功率超过设计要

求。但在实际中，不可能存在无间隙情况。将涡轮间
隙调整为 1mm，预测曲线如图 5 所示。对比图 4 与图
5 可知，输出功率不满足要求。显然涡轮径向间隙在
0 ～ 1mm。鉴于使用 1 付涡轮，考虑涡轮径向间隙在
较小情况下，使用 CFD 进行网格划分和分析有一定
难度，故此次分析涡轮径向间隙采用 0． 5mm。

图 4 一付涡轮机械性能预测曲线( 涡轮径向间隙 0mm)

图 5 一付涡轮机械性能预测曲线( 涡轮径向间隙 1mm)

内部流场云图如图 6、7 所示。定、转子叶片表面
压力分布如图 8、9 所示。

图 6 转速 0r /min时定、转 图 7 转速 2100r /min时定、
子中截面压力云图 转子中截面压力云图

4 室内台架试验
在研制涡轮钻具时，虽然通过 CFD 分析获得了

涡轮的机械性能，但理论分析与实际存在一定的差

距，需要了解其实际机械性能，涡轮的实际机械性能

只能通过实验测试。通过涡轮实验，获得涡轮的实际

机械性能，检验所设计的涡轮是否得到设计要求，为

合理确定涡轮级数和涡轮节的长度提供依据
［9］。

图 8 转速 0r /min时表面压力 图 9 转速 2100r /min表面
沿轴向分布图 压力沿轴向分布图

4． 1 测试系统
10 级涡轮试验系统如图 10 所示，台架本体结构
如图 11 所示。磁粉制动器: 滑差功率 12kW，额定
450r /min;扭矩转速传感器:额定扭矩 200N·m，工作
转速小于 6000r /min，测量精度 0． 2; 涡轮流量变送
器:额定压力 6． 3MPa，流量测量精度 0． 5;压力表:量
程 0 ～ 2． 5MPa，压力测量精度 0． 4;压力变送器:量程
0 ～ 0． 5MPa，压力测量精度±0． 25%。

图 10 涡轮试验系统示意图
1．磁粉制动器 2．联轴器 3．扭矩转速传感器 4．压力变送器
5．台架本体 6．压力表 7．高压软管 8．电动调节阀 9．涡轮

流量变送器 10．手动操作器 11．伺服放大器 12．流量积算

仪 13．电动指示调节器 14．阻抗转换器 15．多级离心泵
16．水箱 17．打印机 18．数据采集板 19．微机 20．微机型

扭矩仪 21．稳流电源( 可调)

图 11 台架本体结构简图
1． 左接头 2． 压力表接口 3． 向心短圆柱滚子轴承 4． 外壳
5． 涡轮转子 6． 涡轮定子 7． 衬套 8．稳流器 9． 向心推力

球轴承 10． 右接头 11． 主轴 12． 出口法兰

4． 2 测量数据处理及试验结果
考虑涡轮实际尺寸和 10 级涡轮试验系统限制，

本次试验仅用 9 付。根据叶片式流体机械相似理论，
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经过数据处理后得出十级涡轮的特性参数和特性曲

线。然后根据涡轮机械相似理论将测量数据换算成
一付涡轮的性能曲线。在清水介质下，1 付涡轮的机
械性能曲线如图 12 所示。

图 12 23L /S时一付实测涡轮机械性能曲线
( 涡轮径向间隙为 0． 5mm)

5 结 论
根据涡轮机械一元流理论设计涡轮叶栅参数，叶

片造型设计实现计算辅助设计，运用 CFD 软件对井
下涡轮进行了全三维建模、流体动力数值模拟和涡轮
力学性能预测。10 级涡轮力学性能台架试验表明，
试验结果与 CFD 预测结果一致，满足设计参数要求。
结论如下。
( 1) 涡轮机械一元流理论同计算辅助叶片造型

相结合，通过合理调整相关参数满足各种参数要求，

可以实现理论设计的预期结果。
( 2) 涡轮力学特性的 CFD 模拟预测与试验结果

对比表明，CFD 模拟预测结果正确，可为设计决策
提供重要参考。
( 3) 涡轮径向间隙对涡轮效率有直接的影响，如

何确定适当的涡轮径向间隙将是进一步研究的方向。
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( 1) 固有频率分析:滑座的最低阶频率为 1289．
2Hz，砂轮主轴的最高转速为 3000r /min，故滑座的最
低阶频率远高于其附属旋转件的最高频率 50Hz。因
此该底座符合结构稳定性原理。

图 7 滑座振型图

( 2) 振型分析:由表 1 和振型图可知，在各阶振
型下滑座中间部分都有一定的相对位移，属于结构刚

度的相对薄弱环节。但振动幅度不大，其固有频率又
远高于最大激振频率。因此结构的动态特性满足使
用要求。
5 结 论
( 1) 模块化的设计提高了工作的效率，缩短了新

品的研发周期。
( 2) 分析了机床砂轮滑座的动静态特性，验证了

结构的可靠性，为产品的生产制造提供了理论依据。
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