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摘要：为厘清宽间隙半径条件下轴类转静间隙内风阻损失和流动特性的影响机制，基于数值方法

系统分析了间隙半径比、转子半径、转子转速等关键参数对风阻损失系数的影响规律，揭示了间

隙半径比在1.3范围内的流动机理，提出了最佳间隙半径比的预测方法，构建了宽间隙半径比范

围的风阻损失系数模型。结果表明：间隙半径比对风阻损失系数的影响机制主要包括壁面剪切作

用以及流体内部的耗散效应。当间隙半径比较小时剪切作用占主导，当间隙半径比较大时流体内

部的耗散效应为主要因素。随间隙半径比增加，风阻损失系数先减小后增大，存在使得风阻损失

系数最小的最佳间隙半径比。随着转子半径增大，最佳间隙半径比逐渐减小，当转子半径由20 

mm增大至60 mm时，最佳间隙半径比由0.425降低至0.167。基于本文数值模拟结果，分别提出

了轴类转静间隙的最佳间隙半径比预测方法及宽间隙半径比范围的风阻损失系数模型，其最大预

测偏差分别为 5.58%和 11.81%。本文研究结果为宽间隙半径比条件下轴类转静间隙内的风阻损

失研究以及间隙结构优化提供了技术支撑。
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Abstract: To clarify the influence mechanism of windage loss and flow characteristics in shaft-type 

rotor and stator gap under the condition of wider gap-radius ratio, systematically analyzing the influence 

rules of key parameters, such as gap-radius ratio, rotor radius, and rotor rotational speed on the windage 

loss coefficient based on numerical methods. That reveals the flow mechanism with the range of gap-

radius ratio less than 1.3, proposes a prediction method for the optimal gap-radius ratio, and develops a 

windage loss coefficient model for wider range of gap-radius ratio. The results show that, the influence 

mechanism of the gap-radius ratio on the windage loss coefficient mainly includes wall shear effects 
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and dissipative effects inside the fluid. At smaller gap-radius ratio, the shear effect dominates, while at 

larger gap-radius ratio, the dissipative effects inside the fluid become the primary factor. The windage 

loss coefficient first decreases and then increases as the gap-radius ratio increases, with an optimal gap-

radius ratio which minimizes the windage loss coefficient. As the rotor radius increases, the optimal gap-

radius ratio gradually decreases. When the rotor radius increases from 20 mm to 60 mm, the optimal 

gap radius ratio decreases from 0.425 to 0.167. Based on the present numerical results, a method for 

predicting the optimal gap-radius ratio for shaft-type rotor and stator gap and a model for the windage 

loss coefficient in wide gap-radius ratio were proposed, with maximum prediction deviations of 5.58% 

and 11.81%, respectively. The research results provide technical support for the study of windage loss 

and gap structure optimization in shaft-type rotor and stator gap with wider gap-radius ratio.

Keywords: shaft-type rotor and stator gap; windage loss; Taylor vortex; gap-radius ratio

Taylor-Couette流动模型[1]是流体力

学中的经典模型，在旋转机械中，径向

气体/液体/电磁轴承、电机转子、轴封

等部位的流动均是其典型案例。近年

来，随着相关技术的不断进步，转子速

度、转子直径、间隙压力等参数也不断

提高，其同心旋转圆柱间隙（也称为轴

类转静间隙） 内的风阻损失显著增

大[2-5]，对旋转机械的稳定运行产生了致

命影响[6]。

针对轴类转静间隙内的流动损失，

Bilgen和Boulos[7]以水与水-甘油混合物

为工质，在光滑壁面条件下开展了风阻

损失实验，提出了湍流状态下预测轴类

转静间隙风阻损失系数的经验公式。

Saari[8]采用空气和R134a作为工质对高

速电机内的风阻损失进行了实验研究，

结果发现实验结果与风阻损失系数模型

的预测结果较为接近。Barcilon 等[9]首

次在 Taylor-Couette 实验中观察到在圆

柱壁面附近存在小尺度人字纹的涡旋结

构，推测是由于离心不稳定性引起的

Görtler 涡。Liu 等[10]研究了永磁同步电

机转子结构对风阻损失的影响，结果发

现在转子轴端添加整流罩，可在不影响

输出扭矩的同时降低风阻损失约 70%。

Wei 等[11]研究了高速电机中的风阻损

失，分别在真空和给定压力条件下开展

了实验测试，将两者作差获得了风阻损

失，提出了一种快速评估电机中风阻损

失的经验模型。Chen 等[12]研究了带有

轴向流动的轴类转静间隙内的流动特性

及风阻损失，结果表明轴向速度增大会

显著抑制泰勒涡形成，同时他们提出了

风阻损失系数预测公式，其平均偏差为

2%。Mamonov 等[13]分析了轴类转静间

隙内圆柱型肋结构对转子扭矩的影响，

结果发现在层流时，肋结构对转子扭矩

有放大效应，但在湍流时，无明显影

响。HU等[14]对静子壁面具有凹槽结构

的 Taylor-Couette 流动进行了研究，分

析了不同凹槽结构对扭矩的影响，结果

表明带槽模型在静子壁面产生的扭矩更

小，与光滑模型相比，轴向凹槽模型和

螺旋凹槽模型静子壁面扭矩分别降低了

4.36%和4.21%。
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随着实验设备的升级和计算能力的

提高，学者们建立了诸多新的实验装置

以 及 数 值 方 法 来 研 究 湍 流 Taylor-

Couette 流动。Akonur 和 Lueptow [15]采

用粒子图像测速法对间隙内速度场进行

了测量，发现漩涡是角动量传递的主要

因素，漩涡随着旋转雷诺数增加而增

强。Duo等[16]研究了轴类转静间隙内的

损失分布，对于同心旋转的轴类转静间

隙流动，旋转壁面上的能量损失最小，

此区域附近的流动对干扰更敏感，其流

动相对不稳定。如果内壁面旋转外壁面

静止，则内壁面附近流动最不稳定。

Ostilla等[17]研究了Taylor-Couette流在过

渡态和湍流态之间的边界层，揭示了在

不同泰勒数下边界层内流动结构的变

化，通过捕捉边界层内的细微流动现

象，深入探讨了边界层从层流到湍流过

渡的机制。Feldmann等[18]对轴类转静间

隙内的流态进行了研究，结果发现在内

壁面旋转时，随着转速增加，一系列线

性不稳定性会导致非定常动力学特性，

并在过渡过程中失去空间对称性和连

贯性。

间隙半径比以及旋转雷诺数作为影

响 Taylor-Couette 流动的主要因素，研

究人员对其进行了大量的实验以及数值

研究。Adebayo等[19]进行了大间隙半径

比 （0.20 ≤ η ≤ 0.95） 条件下的流动稳

定性分析，其认为在大间隙时预测的流

型与经典的泰勒涡之间存在显著差异。

Zhu等[20]研究了内壁光滑和有沟槽结构

的小间隙半径比 （0.0025 ≤ η ≤ 0.03）

的扭矩变化，结果发现在内壁面开槽情

况下的扭矩始终大于内壁面光滑的扭

矩，且无量纲扭矩大小与间隙半径比密

切相关，即间隙半径比越小无量纲扭矩

越大。Razzak[21]对 Taylor-Couette 流动

转捩进行了数值研究，当旋转雷诺数增

大时，出现了从对称到非对称的流动模

式演变，最终发展为二次流。Hu 等[22]

以CO2为工质，研究了间隙半径比、旋

转雷诺数等对轴类转静间隙内部风阻损

失的影响，结果表明风阻损失系数随旋

转雷诺数的增加而下降，并最终基本保

持不变，且保持旋转雷诺数不变，风阻

损失系数随间隙半径比增大而增大。

Zhang 等[23] 对小间隙半径比 （0.023 ≤ 

η ≤ 0.066）Taylor-Couette流动进行了数

值模拟，发现随着间隙半径比增大，无

量纲扭矩逐渐减小，且随着旋转雷诺数

增加，间隙内大小涡的相互作用更加剧

烈。Ikhlaq等[24]分析了电机气隙内风阻

损失和传热特性，认为间隙高度的小范

围变化对电机气隙的风阻损失没有明显

影响。

综上所述，以上研究主要针对小间

隙半径比（η＜0.1）的风阻损失以及轴

类转静间隙流动特性开展了研究，在大

间隙半径比条件下（η≥0.1）以及宽间

隙半径比范围（0.017≤η≤1.27）内，轴

类转静间隙流动的风阻损失系数、涡系

演化特性及其影响因素的研究并不充

分。本文采用数值模拟方法，针对轴类

转静间隙在宽间隙半径比范围（0.017≤
η≤1.27）内开展系统性研究，揭示了间
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隙半径比、转子半径、转子转速对风阻

损失系数的影响规律，分析了轴类转静

间隙流动的涡系演化特性，提出了轴类

转静间隙内最佳间隙半径比的预测方

法，构建了宽间隙半径比范围的轴类转

静间隙风阻损失系数模型，为间隙结构

优化提供技术支撑。

1　风阻损失模型

对于标准的轴类转静间隙结构，其

内部风阻损失可通过式（1）计算：

Ws = πCfs ρω
3 R4

i L (1)

式中Ws为风阻损失，W，Cf,s为风阻损

失系数，ρ为流体密度，kg/m3，ω为转

子角速度，rad/s， Ri为转子半径，m，

L为转子长度，m。

对于风阻损失系数 Cf,s，需要考虑

到旋转雷诺数Reω的影响，Wendt[25]的研

究表明，在湍流状态下，Cf,s不仅Reω有

关，还与间隙半径比η有关。两者定义

如下：

Reω =
ρδωR i

μ
(2)

η =
δ
R i

(3)

式中 δ为间隙高度，m，μ为流体动力

粘度，Pa･s。

当采用实验或数值方法研究Ws时，

由于风阻损失扭矩T以及ω可以通过实

验测量或数值计算得到，其计算公式

如下：

Ws = Tω (4)

将公式 （4） 带入 （1） 式中，Cf,s

可以表达为：

Cfs =
T

πρω2 R4
i L

(5)

2　几何模型及数值计算方法

2.1 几何模型及边界条件

本论文主要针对轴类转静间隙的风

阻损失开展了关键参数的作用机制研

究，其关键参数包括间隙半径比、转子

转速、转子尺寸等。

如图1所示，该模型主要由静止外

壁面、静止端壁、以及旋转的内壁面组

成，即两个同心圆柱构成的轴类转静间

隙。本文研究了四种转子尺寸模型Ri = 

20、35.5、48、60 mm，其中 Ri = 35.5 

mm 时，间隙高度变化范围为 1 ~ 45 

mm，Ri = 35.5 mm时，间隙高度变化范

围为 1 ~ 25 mm，其余两种转子尺寸的

间隙高度变化范围为 1 ~ 20 mm，且四

种转子尺寸模型的轴向长度L均为 200 

mm。

表1给出了计算模型的几何尺寸以

及数据精度，列出了 Ri、δ和 η计算间

隔的具体数值，本文共计算了 62 种几

何模型。

本文计算所采用的工质为CO2，其

物性数据来自于美国国家标准与技术研

究 院 （National Institute of Standards 

and Technology，NIST）的物性计算软

件 REFPROP 数据库，表 2 给出了计算

所用的边界条件。

2.2 数值计算方法

在湍流流动中，选择合适的湍流模
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型是分析轴类转静间隙风阻损失系数的

关键。本课题组对轴类转静间隙流动特

性 进 行 了 研 究 ， 胡 乐 豪[22] 采 用

Realizable k-ε、k-ω、RSM以及 k-ε四种

湍流模型计算了轴类转静间隙内的风阻

损失，并与Saari的实验值进行了比较，

证明了Realizable k-ε湍流模型能更好匹

配实验结果，且胡乐豪[6]开展了轴类转

静间隙的风阻损失实验研究，结果表明

采用Realizable k-ε的数值计算结果与实

验的最大相对偏差仅为 3.52%。另外，

采用增强壁面函数处理的Realizable k-ε

湍流模型可以更好地计算光滑与粗糙壁

面的风阻损失，同时可以准确刻画间隙

内的速度分布。本文采用商用 CFD 软

件 ANSYS Fluent 对三维粘性 RANS 方

程组进行定常求解,并选取增强壁面函

数处理的Realizable k-ε湍流模型求解计

算域中的流动。

鉴于结构化网格在拓扑结构、生成

速度、网格质量以及存储需求方面的优

势，本文计算域剖分采用结构化网格。

壁面处的第一层网格高度设置为5×10−4 

mm，网格增长率为1.1。该网格剖分使

转子壁面 y+ ≈ 1，符合Realizable k-ε湍

流模型对y+的要求。

网格无关性验证使用Celik方法[26]，

共选择三套数量的网格：150 万、280

万和 550 万，网格细化率均高于 1.3。

图 2 （a）展示了端壁、转子壁面及定

子壁面区域的网格，均对其部位进行了

加密处理，以提高近壁面区域数值模拟

的精度。图 2 （b）展示了间隙内切向

速度沿径向的分布，其中 280万和 550

万 网 格 之 间 的 最 大 相 对 偏 差 仅 为

1.75%。图 2 （c）为 280 万网格的外推

离散化误差分析结果，其最大外推相对

误差为3.1%。另外，280万网格最大收

敛指数 GCI 为 3.3%，满足工程意义上

的精度要求。因此，280万网格以及近

壁面网格设置可以满足本计算的网格无

关性要求。另外，为确保结果的可靠

性，除监测总体残差外，还有壁面剪应

力和转子扭矩等参数，其收敛判定标准

为均方根残差值均低于 1×10-6、各监测

参数迭代波动范围在0.01%以内。

图1　轴类转静间隙示意图

Fig. 1　Schematic diagram of shaft-type rotor and stator gap
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（a）　计算域网格（Ri = 35.5mm）

表1　计算域尺寸及数据精度

Table 1　Sizes of computational domain 

and data accuracy

Ri/mm

20

35.5

48

60

δ/mm

1 ~ 12

15~ 25

1 ~ 12

15~ 45

1 ~ 12

15 ~ 20

1 ~ 12

15 ~ 20

η

0.050~0.60

0.75~1.25

0.028~0.34

0.042~1.27

0.021~0.25

0.31~0.42

0.017~0.20

0.25~0.033

δ间隔/

mm

1

5

1

5

1

5

1

5

几何数

量

12

3

12

7

12

2

12

2

表2　边界条件

Table 2　Boundary conditions

参数

转子转速Ω

压力p

温度T

密度ρ

动力粘度μ

旋转雷诺数Reω

单位

r/min

MPa

K

kg/m3

μPa·s

-

数值

10000 ~ 50000

0.101

300

1.788

13.700

2.41×103 ~ 1.63×105

6



刘 滨，等：旋转机械轴类间隙内风阻损失及流动特性研究

（b）　间隙内切向速度分布

（c）　280万网格及外推值相对误差

图2　网格无关性验证结果

Fig. 2　Validation results of grids independence

3　结果与讨论

3.1 间隙半径比的作用机制

本节评估在转子半径 （Ri = 35.5 

mm）条件下，几何参数（间隙半径比

δ/Ri）对轴类转静间隙风阻损失系数和

流动特性的影响。图3为轴类转静间隙

风阻损失系数Cf,s随间隙半径比的变化

曲线，从图中可以看出，随η增大，Cf,s

先减小后增大，基于变化趋势，在图中

分为下降区和上升区两部分，中间转折

点处Cf,s最小，间隙风阻损失最小，此
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处 η称为最佳间隙半径比 ηopt。在下降

区，随着 η增大，Cf,s快速下降，超过

ηopt后，Cf,s逐渐增加，其增长速度逐渐

降低，当 η约超过 1.0时，Cf,s的曲线变

化相对平缓，说明 η继续增加对 Cf,s贡

献较低。

转子壁面的剪应力可以表征轴类转

静间隙内的 Cf,s的变化状况，图 4 展示

了在不同 δ条件下转子壁面上的平均切

应力变化曲线，（a）和（b）分别展示

了下降区和上升区两部分。在图 4 （a）

中可以看出，当 δ为 1 mm （η=0.028）

时，此时流体与壁面的相互作用更强，

加剧了高速流体和壁面之间的摩擦，切

应力更大，对应的Cf,s更大，且由于两

侧端壁的限制，靠近两侧端壁区域的切

应力比中间流域的更大。流体在间隙内

转动时会产生周期性泰勒涡，切应力也

呈现出周期性分布现象，可以认为每对

波峰波谷即对应在流域中出现了一个泰

勒涡，在单一周期内切应力最小时，流

体运动方向平行于壁面法向，当切应力

对应最大值时，流体运动方向垂直于壁

面法向。当 δ为 8 mm （η=0.225） 时，

切应力分布图中的周期数更少，说明泰

勒涡的尺寸增大，数量减少，且切应力

的值较小，相对于 δ=1 mm，此时Cf,s数

值减小，风阻损失更小。在下降区，流

体与壁面的相互作用是影响轴类转静间

隙风阻损失变化的主要因素。从图 4

（b）可以发现随着间隙高度增大，间隙

内流体与壁面的摩擦作用相对更弱，在

切应力分布图中表现为壁面切应力峰值

更小。根据前文的分析，当间隙高度逐

渐增大时，泰勒涡尺寸变大，流体速度

垂直于壁面法向的区域更大，即切应力

接近波峰区域更大，并且由于间隙高度

增加，泰勒涡受到壁面限制减弱，泰勒

图3　Cf，s随η变化曲线

Fig. 3　Curve of Cf，s variation with η
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涡可在间隙内充分发展，流体由于耗散 效应导致的损失相对更大。

为进一步分析不同间隙半径比条件

下，轴类转静间隙内部的流动特性，图

5 给出了轴类转静间隙内的流动状态。

可以看出，间隙内部存在有径向上不稳

定、轴向上具有周期性、相邻两个涡旋

转方向相反的泰勒涡，当 δ为1 mm （η

=0.028）时，间隙内部泰勒涡受到壁面

的抑制，其形状呈现出不规则的特征，

（a）　下降区

（b）　上升区

图4　不同间隙高度的转子壁面平均切应力分布

Fig. 4　 Average shear stress distribution on rotational wall surface at different gap 

heights

9
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流动状态不稳定，导致更大的流动损

失，随着δ增大至8 mm（η=0.225）时，

间隙内部呈现出规则的矩形泰勒涡，说

明此时泰勒涡发展充分，且流动状态稳

定，流动损失相对较小。

δ增大至15 mm（η=0.422）时，流

动状态发生畸变，相较于前两种间隙高

度，泰勒涡不再呈现出对称分布的规

律，在靠近转子壁面附近的区域出现了

明显的二次流，这是导致间隙内部出现

非对称流态的主要原因。且泰勒涡的尺

寸持续增大，间隙内部的耗散效应持续

增强，将导致风阻损失进一步增加。

δ增大至40 mm（η=1.126）时，流

体在间隙内部的动能传递主要依靠粘性

力的驱动，此时间隙高度已经大于转子

半径，转子壁面运动对整个流动区域的

影响较小，在速度及流线云图上表现为

流速在靠近转子壁面的区域快速变化。

在前文的分析中可以发现，存在使

得风阻损失系数最小的最佳间隙半径比

ηopt，和从“稳定对称涡”向“非对称/

畸变涡”过渡的临界点 ηcr。需要说明

的是，ηopt 不是对应从“稳定对称涡”

向“非对称/畸变涡”过渡的临界点ηcr。

图 6 展示了的 ηopt附近的速度及流线云

图。图 6 （a）对应为 ηopt，此时间隙内

部充满了稳定对称的泰勒涡，图6 （b）

展示了 δ=9 mm即 η＞ηopt条件下的速度

及流线云图，此时间隙内部仍然是稳定

对称的泰勒涡，图 6 （c）展示了 δ=10 

mm的速度及流线云图，发现间隙内部

开始出现脱落的小涡，可以认为此处是

间隙内部流态从“稳定对称涡”向“非

对称/畸变涡”过渡的临界点ηcr。

为定量分析间隙内的速度分布，图

7给出了不同间隙高度内的速度沿径向

分布图。可以看出，由于流体的粘性，

在轴类转静间隙中呈现出独特的速度

分布，即在靠近转子壁面位置，流

体切向速度最大，

随后流体速度快速下降，并在间隙

中心区域内，流体速度下降率较低，切

向速度基本保持稳定。随着间隙高度逐

渐增大，转子壁面附近处，流体速度梯

度增大，表现为在转子壁面附近区域快

速下降，说明此时转子壁面能够影响的

范围较小。

为说明在间隙高度较大时，转子壁

面对间隙内部流域的影响较小，图8给

出了转子在无限大空间内转动的流体速

度分布，可以发现，其速度分布与 δ= 

40 mm （η=1.126） 时的速度分布基本

一致，可以认为此时转子在无限大空间

内转动。

图9给出了不同间隙高度的涡量云

图。从图中可以看出，随着 δ的增大，

泰勒涡尺寸增大，在轴向长度相同时，

其数量减小，涡量减小，然而由于涡旋

尺寸明显增大，耗散效应也增强。另

外，对于所有间隙尺寸，间隙中心处涡

量对Cf,s的影响较小，而壁面附近的涡

量对Cf,s影响较大，说明相比于粘性力，

壁面附近的离心力对流动起主导作用。

湍动能可用来表征湍流流场的混合

能力，体现湍流流动的不均匀程度和差

10
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异性。图 10 给出了不同间隙高度条件 下湍动能的分布图。

当流动位于Cf,s下降区时，即 δ从1 

mm （η =0.028） 增大至 8 （η =0.225）

mm，表现为湍动能减小，在规则的泰

勒涡内部湍动能最低，在靠近壁面附近

湍动能较高。当流动位于Cf,s上升区时，

即δ从15 mm（η=0.422）增大至40 mm

（η=1.126）时，湍动能在转子壁面附近

强度远大于间隙中心区域以及定子壁面

（a）　δ=1 mm （η= 0.028）

（b）　δ=8 mm （η= 0.225）

（c）　δ=15 mm （η= 0.422）

（d）　δ=40 mm （η= 1.126）

图5　不同间隙高度内的速度及流线分布

Fig. 5　Velocity and streamline distributions within different gap heights
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附近，当间隙高度过大时，减小风阻损

失的主要途径为优化转子壁面结构，可

在转子壁面附近尝试开槽，而在间隙高

度较低时，则需要同时考虑定子壁面以

及转子壁面结构对风阻损失的影响。

3.2 转子半径与转速的作用机制

在前文分析中发现，在轴类转静间

隙流动中，随着间隙高度变化，存在最

佳间隙半径比，可使得风阻损失最小。

本节在四种转子半径以及三种转速条件

下，评估了转子半径以及转速对最佳间

隙半径比的影响。

图 11 给出了四种转子半径条件下

的风阻损失系数随间隙半径比的变化曲

线。从图中可以看出，在本文计算的Ri

条件下，随着η增大，Cf,s都呈现出先减

小后增大的趋势，且随着Ri逐渐增大，

最佳间隙半径比 ηopt逐渐减小。当 Ri = 

20 mm 时，ηopt的值为 0.425，当 Ri = 60 

mm时，ηopt减小至0.167。

图12给出了不同间隙高度条件下，

Cf,s随 Ri的变化曲线。可以发现，在不

（a）　δ=8 mm （η= 0.225）

（b）　δ=9 mm （η= 0.254）

（c）　δ=10 mm （η= 0.282）

图6　ηopt附近的速度及流线云图

Fig. 6　Velocity and streamline distributions near ηopt
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同间隙高度时，Cf,s随Ri的增大均减小，

且减小速度逐渐降低，在 Ri较小情况

下，风阻损失系数随转子半径增大快速

降低，但当 Ri增大至 48 mm 时，Cf,s的

变化不明显，这种差异可以从流场的角

度进行分析。

图7　不同间隙高度内的切向速度沿径向分布

Fig. 7　Radial distribution of tangential velocity within different gap heights

图8　无限大空间内流体速度分布

Fig. 8　Fluid velocity distribution in 

infinite space
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（a）　δ=1 mm （η= 0.028）

（b）　δ=8 mm （η= 0.225）

（c）　δ=15 mm （η= 0.422）

（d）　δ=40 mm （η= 1.126）

图9　不同间隙高度内涡量分布

Fig. 9　Vorticity distribution within different gap height
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（a）　δ=1 mm （η= 0.028）

（b）　δ=8 mm （η= 0.225）

（c）　δ=15 mm （η= 0.422）

（d）　δ=40 mm （η= 1.126）

图10　不同间隙高度内湍动能分布

Fig. 10　Turbulent kinetic energy distribution within different gap heights
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（a）　Ri = 20 mm

（b）　Ri =35.5 mm
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（c）　Ri =48 mm

（d）　Ri = 60 mm

图11　转子半径对ηopt的影响关系

Fig. 11　Relationship between rotor radius and the ηopt

图 13 给出了 δ=10 mm 条件下转子

半径为 20 ~ 60 mm 时的流线和速度云

图。需要说明的是，轴类转静间隙内的

流线和速度云图有在轴向上具有一定的

周期性，为分析其流动特性，图中仅展

示了几对完整的泰勒涡。可以看出，在

本文计算的转子半径条件下，间隙内部

均出现了完整的、对称的泰勒涡对。随

着Ri逐渐增大，间隙内部的泰勒涡从菱

形逐渐发展为矩形。在前文的分析中，

认为矩形的泰勒涡稳定性更强，其耗散

效应更弱，在小Ri条件下，间隙内部的

涡对为菱形，其将导致更大的耗散效

应，这也就是Ri = 20mm时，轴类转静

间隙风阻损失系数最大的原因。

当Ri增大至35.5 mm时，间隙内部

的涡对已经发展为矩形涡，但在靠近转

17
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子壁面附近的区域存在小型的涡，这些

涡的存在会导致更大的湍动能，从而导

致更大的风阻损失。当Ri增大至48 mm

及 60 mm 时，间隙内部的流动趋于稳

定，间隙内部充满了均匀的、稳定的泰

勒涡，不存在畸变及不稳定的小涡，此

时的Cf,s更小。

图 14 给出了 δ=10 mm 条件下转子

半径为 20 ~ 60 mm 时切向速度沿径向

的变化曲线。图中可以看出，对于所有

计算工况，速度分布基本相似，且速度

沿着径向分为三个区域，即靠近转子壁

面的转子边界层区，间隙中心处的速度

稳定区以及靠近定子壁面的定子边界层

区。另外，在转子和定子壁面附近处的

速度梯度较大，速度稳定区的速度约为

转子线速度的一半，且其梯度极小，这

表明间隙中心处的流动比边界层内的流

动更稳定。且在转子半径为 20 mm 和

35.5 mm时，间隙中心处的速度稳定区

内仍然存在速度梯度，说明在上述条件

下，间隙内部存在一定不稳定性。在转

子半径为 48 mm 和 60 mm 时，在间隙

中心处速度稳定区内的速度梯度几乎为

0，说明此时间隙内部泰勒涡发展

充分。

图 15 给出了一定的转子半径条件

下，Cf,s随转子转速Ω及间隙半径比η的

变化趋势。从图中可以看出，在η相同

的条件下，随着转子转速增大，风阻损

失系数逐渐减小，并且下降速率逐渐降

低。另外，在相同Ω条件下，随着η增

大，风阻损失系数先减小后增大，且

ηopt的大小基本相同，说明Ω对 ηopt的影

响较小，可以忽略。

图 16 展示了不同转速条件下间隙

内部的速度及流线云图，由于转子转速

跨度较大，将间隙内的速度进行了无量

纲化处理。从图中可以看出改变转子转

图12　转子半径与间隙高度对Cf，s的影响关系

Fig. 12　Influence relationship of rotor radius and gap height on Cf，s
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速条件后，间隙内部的泰勒涡的尺寸和

形态均无明显变化。所以可以认为转子

转速对间隙内部的流态没有明显的

影响。

3.3 最佳间隙半径比与风阻损失

系数预测模型

在任意的转子半径和转速条件下，

均存在使得风阻损失系数最小的间隙半

径比，即最佳间隙半径比 ηopt。基于前

文的分析，可以发现 ηopt对转子转速不

敏感，其取值主要表现为对转子半径的

依赖，因此ηopt可表示为：

 ηopt = a × f (R i ) (6)

基于数值计算结果，采用拟合方

法，当 20≤Ri≤60 mm，10000≤Ω≤50000 

r/min时，可以得到公式：

（a）　Ri = 20 mm （η= 0.500）

（b）　Ri = 35.5 mm （η= 0.281）

（c）　Ri =48 mm （η= 0.208）

（d）　Ri =60 mm （η= 0.167）

图13　不同转子半径时间隙内的速度及流线分布

Fig. 13　Velocity and streamline distributions within gap heights at different rotor radius
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ηopt = 1.44 - 81R i + 1806R i
2 - 13477R i

3(7)

表 3 中展示了 ηopt 公式预测值与

CFD 计算值对比情况，可以看出在本

文计算的范围内，ηopt 公式预测值和

CFD计算值的最大偏差仅为5.58%。

根据前文的分析，可根据风阻损失

系数随间隙半径比的变化趋势，将其变

化曲线分为下降区和上升区两部分。

基于前文的理论推导及数值分析，

图14　不同转子半径时间隙内的切向速度沿径向分布

Fig. 14　Tangential velocity distribution along radial direction within gap height at 

different rotor radius

图15　转子转速对Cf，s的影响关系

Fig. 15　Influence relationship of rotor rotational speed on Cf，s
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Cf,s实际上由流动状态（Reω）和间隙半

径比 （η） 共同决定，因此 Cf,s 可以表

示为：

Cfs = b × f (Reωη) (8)

由于幂函数形式相对简单，可以通

过对数变换将幂函数转化为线性模型，

计算简便且高效，分段函数可以有效避

免全局过拟合现象，因此采用分段幂函

数形式。根据上述数值计算结果，采用

最小二乘法，获得Cf,s的拟合公式为：

Cfs =

ì

í

î

ï

ïï
ï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

0.048η0.098

Reω
0.276

  η < ηopt

0.011η0.341

Reω
0.110

  η ³ ηopt

(9)

为评价拟合公式的精度，误差平方

和 （Sum of Squares Error，SSE） 和判

定系数（R-square，R2）被分别定义为：

SSE =∑
i = 1

n

(Si - si ) 2
(10)

式中，Si为回归值，si为样本值。

图16　不同转子转速时间隙内的速度及流线分布

Fig. 16　Velocity and streamline distributions within gap heights at different rotor 

rotational speed

δ=3 mm（η= 0.084）

（a）Ω = 10000 r/min

（b）Ω = 30000 r/min

δ=10 mm（η= 0.282）

（c）Ω = 50000 r/min

表3　ηopt公式预测值与CFD计算值对

比(单位：CFD calculated values)

Table 3　Comparison between the 

predicted values and the

Ri =20mm

Ri = 35.5 mm

Ri = 48 mm

Ri = 60 mm

公式预测

值

0.434

0.237

0.222

0.170

CFD计算

值

0.425

0.225

0.212

0.167

相对偏

差/%

2.26

5.58

4.99

2.13
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R2 = 1 -
∑
i = 1

n

( )Si - si

2

∑
i = 1

n

( )Si - s̄ i

2
(11)

式中，s̄ i为平均样本值。

对于公式（9），下降区和上升区的

SSE分别为 1.63×10−6和 1.88×10−6，R2分

别为0.987和0.965，均可满足拟合精度

要求，且预测模型与数值计算的最大相

对偏差为 11.81%，认为预测模型具有

可靠性。

图 17 给出了预测模型的多元线性

回归结果以及 95% 置信区间和预测区

间，所有的数据点都在 95% 预测区间

之内，原始数据和模型预测值之间有很

强的相关性，表明上述两种模型具有较

高的精度，可满足工程要求。

需要特别说明的是，本节提出的预

测模型仅适用于Ri为20 ~ 60mm及Ω为

10000 ~ 50000r/min范围内的工况。

4　结 论

本文针对间隙半径比大于 0.1的轴

类转静间隙内风阻损失研究缺乏，采用

数值方法开展了间隙半径比 1.3范围内

的风阻损失系数变化规律及流动特性研

究，基于间隙半径比、转子半径、转子

转速等关键参数，建立了最佳间隙半径

比预测模型以及宽域轴类转静间隙内的

风阻损失系数模型。获得的主要结论

如下：

(1) 在宽间隙半径比范围内，轴类

转静间隙内的风阻损失系数随间隙半径

比增加，呈现出先减小后增大的趋势，

可分为下降区和上升区，并存在一个风

阻损失系数最小的最佳间隙半径比。轴

类转静间隙风阻损失系数主要受到壁面

剪切作用和流体内部耗散效应的影响。

在下降区，壁面剪切作用占主导，随着

间隙半径比增大，流体与壁面的剪切作

用减小，风阻损失系数降低。在上升

区，随着间隙半径继续增大，泰勒涡逐

渐充分发展，流体内部的耗散效应开始

显著，成为影响风阻损失的主要因素，

最终导致风阻损失系数的增大。此发现

为工程上减小轴类转静间隙内的风阻损

失、降低能量消耗提供了技术思路。

(2) 随着转子半径增大，最佳间隙

半径比减小，轴类转静间隙内部的流动

状态逐渐趋于稳定，从转子半径较小时

的菱形泰勒涡过渡到稳定的矩形泰勒

涡，风阻损失系数逐渐减小。转速对最

佳间隙半径比的影响不明显，其原因为

在湍流状态下，转子转速提高对间隙内

部流态无明显影响。

(3) 根据本文的几何模型与计算工

况，提出了最佳间隙半径比的预测公

式，从降低风阻损失角度可用于指导轴

类转静间隙的结构设计，同时提出了轴

类转静间隙风阻损失系数预测模型，可

用于计算不同旋转雷诺数及不同间隙半

径条件下的风阻损失，经校验，其模型

预测与数值计算结果的最大偏差小于

12%，具有较高的可靠性。
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