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Abstract　As a simple and stable vacuum acquisition device, the internal flow process of the steam ejector is
very complicated. At present, the research on the steam ejector has been relatively perfect, but the research on the
expansion state of the steam ejector is rarely involved. To further improve the classification of the expansion state,
the internal flow behavior of the steam ejector under different expansion states and its influence on the performance
of the steam ejector are studied. In this paper, the CFD method is used as the main research method to study the flow
field structure of different nozzle exit states and its influence on the performance of the steam ejector. The results
show that  the nozzle  exit  state  can be divided into under-expanded state,  full-expanded state,  over-expanded state
and non-Laval nozzle state, and the change of the secondary fluid pressure has a greater influence on the wall shear
stress  of  the  ejector  than  that  of  the  nozzle.  While  taking  into  account  the  pumping  capacity,  efficiency,  exhaust
capacity  and  vacuum  capacity  of  the  steam  ejector,  the  steam  ejector  can  obtain  a  higher  entrainment  ratio  and
compression ratio in the full-expanded zone and over-expanded zone, and there is an optimal working condition in
the over-expanded zone. In addition, the full-expanded zone is only a point value.
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摘要　水蒸气喷射器作为一种结构简单、运行稳定的真空获得设备，其内部流动过程十分复杂。目前关于蒸汽喷射器的

研究已较为完善，然而对于蒸汽喷射器的膨胀状态的研究很少涉及。为了进一步完善蒸汽喷射器的膨胀状态的分类，并且对

在不同膨胀状态下蒸汽喷射器的内部流动行为及其对蒸汽喷射器性能的影响进行研究。文章以数值模拟技术为主要研究方

法，研究了蒸汽喷射器喷嘴不同出口状态的流场结构及其对水蒸气喷射器性能的影响。结果表明：喷嘴的运行状态可分为欠

膨胀状态、完全膨胀状态、过膨胀状态以及非拉瓦尔喷嘴状态，并且引射压力的变化对扩压器壁面剪切应力的影响远远大于

喷嘴。在兼顾水蒸气喷射器的抽气能力、效率、排气能力以及获得真空度能力的同时，蒸汽喷射器在完全膨胀区域与过膨胀

区域运行时可以获得较高的引射系数和压缩比，并且在过膨胀区域内具有最优的工况条件。此外，完全膨胀区域仅为一个

点值。
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蒸汽喷射器[1] 是以高温高压水蒸气作为工作介

质，通过拉瓦尔喷嘴加速获得超音速射流，并在吸

入室内形成一个低压环境，将被抽气体吸入，通过

激波串实现工作蒸汽与被抽蒸汽动量与能量的交

换。蒸汽喷射器由于具有结构简单、无运动部件、

抽气量巨大等优点，在制冷循环、海水淡化、石油化
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工等领域被应用广泛[2-3]。

由于蒸汽喷射器的重要作用，因此受到众多学

者越来越多的关注。在理论研究方面，Munday等[4]

提出了喷射器的引射流体进入混合室是由于工作

流体的外轮廓与混合室内壁形成了与喷嘴渐缩段

结构相似的假想。Dutton等[5] 计算发现喷嘴的马赫

数和喷射器面积比会对喷射器的引射系数和压缩

比等性能参数造成一定的影响。之后，Eames等 [6]

提出了因摩擦等因素对喷射器喷嘴以及扩压器内

部流体流动时造成能量损失的计算模型。在此基

础上，Zhu等 [7] 对气体动力学建模方法进行了扩展

研究，发现主喷嘴出口处的静压大小的设置至关重

要，其决定了引射蒸汽壅塞的横截面积的大小。在

数值模拟方面，Riffat等 [8] 首次将计算流体力学

（CFD）应用于喷射器性能的预测，使用商业软件来

分析选择不同类型制冷剂和具有不同几何形状的

主喷嘴对喷射泵性能的影响。在此基础上，Riffat
等[9] 又以甲醇为工质研究了主喷嘴出口相对位置对

喷射器性能的影响，并利用 CFD结果设计、建造和

测试了一个小型实验喷射器制冷系统。Wu等[10] 使

用 CFD方法发现喷嘴出口直径是对水蒸气喷射泵

性能造成影响的最敏感因素。在试验研究方面，

Sriveeraku等[11] 建立了一个水蒸气喷射泵制冷实验

系统，并研究了不同喷嘴几何形状、混合室入口直

径和喉部长度对水蒸气喷射泵性能的影响。Chang
等[12] 通过实验发现，对于大喷嘴面积比，采用花瓣

形喷嘴的喷射泵性能优于锥形喷嘴的喷射泵性能。

Ruangtrakoon等[13] 建立了一个具有 1 kW制冷量的

喷射泵制冷实验系统，并调查了喷嘴的几何形状对

该实验系统性能的影响。Varga等[14] 建立了一个 5
kW容量的水蒸气喷射泵制冷实验系统，通过在主

喷嘴入口处放置一个可移动的主轴控制面积比，可

以实现引射系数在 0.1~0.5的范围内变化。Karthick
等[15] 通过改变一次流喷嘴的设计，对低面积比矩形

超音速气体喷射器进行了试验研究，以计算性能

参数。

尽管目前国内外对于蒸汽喷射器的研究较

多[16-17]，比如理论建模的改进、喷嘴与扩压器的优化

设计、加工工艺的提高等，但对于喷嘴的出口状态

对喷射器内部流动以及性能影响的研究仍然较少。

Ariafar等 [18] 发现在混合室压力保持在大约 1.3 kPa
的情况下，混合射流处于欠膨胀状态，用非平衡湿

蒸汽模型进行的 CFD模拟也证明了欠膨胀的喷射

结构。此外，发现蒸汽喷射器的主喷嘴中的冷凝水

会在喷嘴膨胀过程中改变蒸汽射流的特性，影响一

次和二次蒸汽流的混合率，从而影响蒸汽喷射器的

性能。Li等 [19] 通过实验研究了不同主喷管发散角

(NDAs)和二次流压力下跨临界 CO2 两相喷射器一

次流膨胀特性。结果表明，随着 NDA的增大，一次

流由欠膨胀状态变为过膨胀状态，一次流膨胀状态

对二次流压力不敏感。一次流的过膨胀状态对夹

带比有负面影响，当 NDA为 2.0度时，夹带比最大。

Wen等 [20] 研究了蒸汽喷射器内由欠膨胀流向过膨

胀流的流动结构转变。研究表明，欠膨胀流最大马

赫数可达 4.02，过膨胀流最大马赫数减弱至 2.88。
在欠膨胀流中，蒸汽在蒸汽喷射器中经历了多次膨

胀-压缩过程，导致了大质量液滴的形成和蒸发。在

过膨胀流中，蒸汽在离开主喷嘴后被压缩再膨胀，

在混合段和恒定段未观察到冷凝过程。欠膨胀流

的夹带比从 0.25提高到过膨胀流的 1.69，而熵损失

从欠膨胀流的 0.081增加到过膨胀流的 0.29。之后，

Li等[21] 利用 CFD方法定义并比较了蒸汽喷射器过

膨胀、完全膨胀和欠膨胀状态的异常与正常模式，

发现在不同膨胀状态的正常模式下，蒸汽喷射器能

保持几乎相同的二次流体质量流量。对不同喷嘴

膨胀状态进行了比较。结果表明:欠膨胀状态下，混

合室和扩压器内存在较大的流动分离区，导致二次

流体质量流量较其他膨胀状态有所下降。Yang等[22]

在考虑相变的情况下，分析了主喷嘴对蒸汽喷射器

性能的影响。结果表明:在主喷嘴内发生了第一次

非平衡冷凝，而欠膨胀超声速流动引起了第二次成

核-冷凝过程，使蒸汽喷射器内液体分数达到 0.26。
此外，面积比的增大导致混合段流动结构由欠膨胀

流动向过膨胀流动转变。

基于以上相关的研究发现，尽管目前对于蒸汽

喷射器的膨胀状态的研究已有涉及，但大部分的研

究均没有将喷嘴的出口状态进行详尽的分类讨论，

尤其是忽略了非拉瓦尔喷嘴这一重要的状态。因

此，为了进一步完善蒸汽喷射器的膨胀状态的分类，

并且对在不同膨胀状态下蒸汽喷射器的内部流动

行为及其对蒸汽喷射器性能的影响进行了研究。

这项研究对于蒸汽喷射器的运行模式提供了另一

个方向，而不仅仅局限于临界模式、亚临界模式和

回流模式下的研究，也为今后蒸汽喷射器的设计与
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优化提供了一定的参考价值。

 1　数学模型

 1.1　控制方程

水蒸气喷射器内部流动形式视为可压缩、定常、

轴对称形式。对于变密度的流动，首选是 N-S方程，

同时采用考虑黏性耗散。据此，控制方程可写成如

下形式[23]：

质量守恒方程：

∂ρ

∂t
+
∂

∂xi
(ρui) = 0 （1）

动量守恒方程：

∂

∂t
(ρui)+

∂

∂x j
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ρuiu j

)
= − ∂P
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+
∂τi j

∂x j
（2）

能量守恒方程：
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其中:

τi j = µeff

(
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)
− 2

3
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∂xk
δi j （4）

ρ =
P

RT
（5）

 1.2　湍流方程

Sriveerakul等[24] 用 Realizable k-ε 模型数值计算

得到的喷射泵壁面压力分布和不同操作参数下的

引射系数与实验值有较好的一致性。针对蒸汽喷

射器内部流场，采用 Realizable k-ε 模型可以更精确

地预测圆形射流的传播速度，同时在预测涡旋和高

逆压梯度下边界层脱离现象比其它模型表现出更

优的性能。因此，本文采用了 Realizable k-ε 模型，

其数学表达式为：

∂

∂t
(ρk)+

∂

∂x j

(
ρku j

)
=
∂

∂x j

[(
µ+
µt

σk

)
∂k
∂x j

]
+

Gk +Gb−ρε−YM +S k （6）

∂
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∂x j
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√
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ε

k
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其中:

C1 =max
[
0.43,

η

η+5

]
（8）

η = S
k
ε

（9）

S =
√

2S i jS i j （10）

式中：Gk 表示由于速度梯度变化导致的湍动能产生

项，Gb 表示由于浮力变化生成的湍动能产生项，YM

表示的是湍流扩散率增量，C2、C1ε 代表常量，σk、σε

分别表示 k、ε 的湍流普朗特数，Sk、Sε 为用户自定

义项。

 1.3　模拟设置

本文中两个入口处的工作蒸汽和引射气体的

速度远远小于喷射器内激波串速度，因此将两个入

口的边界条件视为饱和滞止状态。计算域流体介

质按理想水蒸气处理，并且前人的研究已经证明水

蒸气的密度基于理想气体模型与真实气体所得到

的结果相差不大[25]，因此，本文采用理想气体模型，

水蒸气的相关参数如表 1所示。
 
 

表 1　水蒸气的属性

Tab. 1　Properties of the steam

Property Value

密度 Ideal Gas Model

动力粘度 Sutherland

热导率 0.0261 W/m·K

比热容 2014.00 J/kg·K
分子量 18.01534 kg/kmol

 

蒸汽喷射器的工作蒸汽和被抽气体的进口均

设置为压力进口，出口设置为压力出口，设定的压

力为饱和蒸气压，温度为对应的饱和温度，具体边

界条件如表 2所示。由湍流强度计算公式：I=0.16*
Re(−1/8)（Re 为雷诺数），计算可得湍流强度约为 2%。

喷射器的壁面采用无滑移条件，且视为绝热等熵流

动，近壁面处理方法采用加强壁面函数。求解器选

择耦合隐式求解器，控制方程中所有的对流项均采

用二阶迎风格式进行离散，扩散项采用中心差分格

式进行离散，离散系统通过高斯-塞德尔迭代法求解。

迭代终止条件如下：
 

表 2　边界条件

Tab. 2　Boundary conditions

Property Saturation pressure/Pa Temperature/℃

Primary fluid inlet 361190 140

Secondary fluid inlet - -

Mixing fluid outlet 4245 30
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（1）所有残差项均低于设定值（10−4）。
（2）进出口质量流量趋于稳定，且质量流量差

低于 10−7 kg/s。
（3）监测点的值均趋于稳定。

 1.4　几何建模

Pianthong等 [26] 在文献中证明当喷射器采用三

维模型和二维模型利用 FLUENT软件进行数值计

算时，发现喷射器的抽气性能和壁面压力分布情况

几乎一致，因此，为了降低计算成本和减少运算时

间，本文采用二维轴对称模型（如图 1（b）所示），几

何尺寸如表 3所示。
 
 

primary

fluid inlet
mixing fluid inlet

secondary fluid inlet

(a)

(b)

(c)

wall2

wall1
O x

y

axis

图1　蒸汽喷射器：(a)结构示意图, (b)几何模型, (c)试验模型

Fig. 1　Steam ejector: (a) structure diagram, (b) geometric mod-

el, (c) experimental model

为了验证数值模拟的准确性与可靠性，作者通

过与试验（如图 1（c）所示）的壁面压力进行对比分

析。在扩压器壁面（Wall2）共布置了 10个监测点

（如图 1（a）所示），各监测点的详细坐标见表 4，其中

喷射器模型选取拉瓦尔喷嘴的入口（Primary fluid
inlet）中心位置为参考坐标原点，流向沿 x 轴正方向。

 1.5　网格划分

本文选用 ICEM CFD对计算域进行结构化网

格划分，划分的网格质量均为 0.93以上，网格最小

角度均大于 69°，计算域网格如图 2所示。为了进

一步提高计算结果的精度以及更好地捕捉壁面流

场情况，对速度梯度变化大的扩压器壁面添加了边

界层。
 
 

表 4　监测点坐标

Tab. 4　Monitoring point coordinates

编号 C1 C2 C3 C4 C5

坐标/mm (132.2, 25.2) (168.2, 20.8) (204.2, 17) (240.2, 15) (303.2, 13.5)

编号 C6 C7 C8 C9 C10
坐标/mm (339.2, 13.5) (411.2, 16.02) (447.2, 18.54) (483.2, 21.05) (519.2, 23.57)

 
网格无关性验证指的是当改变网格数量，观察

模拟结果的变化情况，若计算结果的浮动在允许的

范围内，即可认为网格具有无关性。在模拟计算时，

需要将计算域离散成一个个的网格单元，一般偏微

分方程都是先计算网格节点上的物理值，之后再通

过插值的方法求解节点间的物理量。因此，理论上

网格单元划分得越密集，节点越多，计算精度越高。

 

图2　计算域网格

Fig. 2　The grids of the domain

 

表 3　蒸汽喷射器的几何尺寸

Tab. 3　Geometric dimensions of the steam ejector

参数 尺寸/mm

喷嘴进口直径 10.78

喷嘴渐缩段长度 11

喷嘴喉部直径 2.3

喷嘴喉部长度 5

喷嘴渐扩段长度 35.3

喷嘴出口直径 11.6

喷嘴出口至扩压器进口距离 0

扩压器进口直径 57

扩压器渐缩段长度 162

扩压器喉部直径 27

扩压器喉部长度 108

扩压器渐扩段长度 193
扩压器出口直径 54
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然而，网格数量越多，计算时间与成本相应增加，同

时，计算过程中的浮点运算造成的累积误差会相应

增加，可能导致计算结果与实际值形成较大偏差。

因此，为了降低网格尺寸、数量以及计算成本对蒸

汽喷射器模拟结果的影响，本文采用了四种不同密

度 的 网 格（分 别 是 Coarse-29529， Medium-46402，
Fine1-66412，Fine2-84120）模拟得到扩压器壁面静

压分布情况，并且与试验结果进行对比分析。结果

表明（图 3所示）：不同网格密度的壁面静压分布趋

势基本一致，并且当网格数量为 66412时与试验测

量值的相对误差最小，因此，在兼顾模拟结果的准

确性与计算成本的前提下，本文最终选用网格数

66412的模型进行计算。
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图3　网格独立性验证

Fig. 3　Grid independence verification
 

 2　结果与讨论

 2.1　典型流场结构特征

在进行数值模拟时工作流体压力 p0（361190 Pa）
与引射流体压力 pB（1705 Pa）保持恒定，通过调节背

压（pb）使得喷射器内部流场结构发生改变。图 4所

示为随 pb/p0 变化的壁面沿程压力分布曲线，横坐标

为沿来流方向的实际坐标值，纵坐标为沿程壁面静

压比来流总压的无因次值。当 pb/p0>0.01315时壁

面静压分布趋势基本一致，激波串主要集中于扩压

器渐缩段，渐扩段无激波串，因此壁面静压在扩压

器喉部过渡呈现逐渐上升趋势。当 0.00900<pb/p0<
0.01315时壁面静压在扩压器渐缩段和喉部有小幅

度下降，这是由于背压已达到临界值，在喉部出现

“壅塞”现象。当 pb/p0<0.00900时壁面静压在扩压

器喉部与渐扩段继续减小，这是由于喷射器背压的

进一步降低导致激波串在渐扩段继续膨胀加速。

综上可以发现随着 pb/p0 逐渐降低，斜激波串逐渐向

喷射器下游移动，并且虽然跨过激波串区域的压升

起始点不同，但压升曲线的趋势几乎相同，而与背

压比的大小无关。
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Fig. 4　Wall pressure distribution of the steam ejector under dif-

ferent back pressure ratio
 

如图 5所示为不同背压下喷射器马赫数分布

云图，当 pb/p0≤0.01175时，随着背压的逐渐增大，激

波串与激波（Shocking position，红虚线）由于进出口

压差的增大逐渐向上游移动，然而背压的变化对扩

压器喉部的壅塞位置（Choking position，蓝虚线）以

及射流核的形态特征没有影响，这是由于当正激波

存在时，背压的变化无法通过超音速流体对上游流

体产生扰动。当 pb/p0>0.01175时，随着背压的逐渐

增大，主流体逐渐被压缩向上游移动，壅塞现象随

之消失。

当工作蒸汽压力为 361190 Pa，引射蒸汽压力

为 1705 Pa，如图 6所示为不同背压下蒸汽喷射器的

引射系数（Entrainment ratio）的变化，发现当 pb<4245
Pa时引射系数基本保持在 0.75左右，蒸汽喷射器处

于“临界模式”（Critical mode），当 4245 Pa<pb<5235
Pa时引射系数随着背压的增大逐渐从 0.75降低至

0，此时喷射器处于“亚临界模式”（Subcritical mode）。
因此，喷射器的临界背压即为 4245  Pa（Critical
point）。当 pb>5235 Pa时引射系数为负数，说明此

时喷射器已产生回流，即喷射器处于“回流模式”

（Malfunction mode）。
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 2.2　喷嘴不同膨胀状态下的流场分析

如图 7所示，pe 为喷嘴出口压力，pB 为引射蒸

汽压力，p*为临界压强。在背压保持恒定的条件下

（4245  Pa），当 pe>pB 时喷嘴出口状态为欠膨胀

（Under-expansion）；当 pe=pB 时喷嘴出口状态为完全

膨胀（Full-expansion）；当 pe<pB<p*时喷嘴工作状态

为过膨胀（Over-expansion）；当 pe<p*≤pB 时此时喷

嘴已不再是拉瓦尔喷嘴。
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图7　喷嘴不同出口状态下压力云图

Fig. 7　Pressure  distribution  under  different  nozzle  exit  condi-

tions
 

如图 8所示为不同引射压力下的马赫数分布

云图，发现当 pe>pB 时喷嘴运行工况处于欠膨胀状

态，并且随着引射压力的增大，激波串由于膨胀波

的减小能量损耗较小，因此激波串长度随之增加。

当 pe=pB 时喷嘴运行工况处于完全膨胀状态，此时

在扩压器喉部开始出现壅塞现象。当 pe<pB<p*时喷

嘴运行工况处于过膨胀状态，此时扩压器喉部开始

出现明显的壅塞现象，但随着引射压力的不断增大，

工作蒸汽夹带性能逐渐减弱，因此激波串长度不断

减小，正激波也不断向喷射器的出口处移动。当

pe<p*≤pB 时喷嘴几乎没有激波串结构。

图 9所示为不同引射压力下蒸汽喷射器中心

轴线的马赫数分布曲线，发现当 700 Pa≤pe≤1301
Pa（pe≥pB，欠膨胀/完全膨胀状态）时随着引射压力

的增大，马赫数分布趋势基本一致。当 pe=2000
Pa（pe<pB<p*，过膨胀状态）时马赫数均值、射流核数

量以及激波串长度均有所减小。此时在扩压器喉

部的马赫数逐渐趋于平稳，说明喉部出现壅塞现象，

并且在喉部与扩压器的扩散段的交接处出现正激

波。当 pe=5000 Pa（pe<pB<p*，过膨胀状态）时马赫数

均值、射流核数量以及激波串长度均进一步减小，

由于引射压力的增大，正激波强度增大，其位置也

进一步向扩压器的扩散段出口移动。当 pe=30000
Pa（pe<pB<p*，过膨胀状态）时激波串主要集中于喷
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Fig. 5　Mach number under different back pressure ratio
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嘴，并且从混合室开始超声速流动逐渐过渡为亚声

速流动，直至扩压器喉部均为亚声速流动，当亚声

速流动至扩压器扩散段时断面增大，因此再次出现

超声速流直至在喷射器出口附近出现正激波。当

pe=100000 Pa（pe<pB<p*，过膨胀状态）时激波串进一

步向喷嘴上游移动，并且从喷嘴渐扩段开始超声速

流降为亚声速流，相比于 30000 Pa有更低的亚声速

流，此时由于引射压力较大，在扩压器下游已不存

在正激波。当 pe=195174 Pa（pe<p*≤pB，非拉瓦尔喷

嘴状态）喷嘴内已无激波串，从喷嘴至扩压器喉部

几乎均为亚声速流。

由此可知，不同的膨胀状态由于一次流与二次

流能量交换的不同，激波串的形态因此也发生变化。

在过膨胀状态下由于引射压力的增大，导致喷嘴出

口无法产生一个低压环境，二次流不能达到超

音速。

图 10为喷嘴壁面剪切力曲线图，发现从喷嘴

入口至喉部的壁面剪切应力变化趋势基本一致，其

中在喷嘴喉部的进、出口分别有两个跃迁峰值，这

是由于从喷嘴渐缩段至喉部以及从喉部至喷嘴渐

扩段的断面产生变化，蒸汽速度突然增加导致壁面

剪切力的增大。图 11为扩压器壁面剪切力曲线图，

当 700 Pa≤pe≤1301 Pa（pe≥pB 欠膨胀/完全膨胀）时

扩压器壁面剪切力几乎为 0。当 pe>1301  Pa（pe<
pB，过膨胀状态）时扩压器壁面剪切力变化趋势基本

一致，并且在扩压器的喉部进出口剪切应力出现跃

迁现象，其中第一个跃迁是由于亚声速流经过收缩

断面减压增速，第二个跃迁是由于超声速流经过渐

扩断面减压增速，并且随着引射压力的增大两个突

变峰值也不断增大，然而当 pe≥195174 Pa（pe<p*≤
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jection pressure
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pB，非拉瓦尔喷嘴状态）时壁面剪切力不再变化，这

是由于引射蒸汽压力的增大导致扩压器内已完全

充满引射蒸汽，即蒸汽量已饱和。
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图11　不同引射压力下扩压器壁面剪切力分布

Fig. 11　Wall  shear  stress  of  the  steam  ejector  under  different

the secondary pressure
 

蒸汽喷射器在运行时不仅要考虑引射系数反

映的抽气能力和效率，而且要兼顾压缩比反映的排

气能力以及获得的真空度。图 12所示为在不同引

射压力下蒸汽喷射器的引射系数与压缩比（Y）的变

化曲线,发现随着引射压力的增大引射系数随之增

大，而压缩比随之减小，并且在 pe=pB（完全膨胀状态）

附近压缩比急剧减小，在 pe<pB 区域由于引射压力

较大压缩比逐渐趋于 0。在背压一定的情况下，引

射系数越大，压缩比越小。此外，发现在欠膨胀区

域虽然压缩比较大易于蒸汽喷射器排气与抽真空，

而引射系数过小，即夹带性能较低。与欠膨胀区域

完全相反，当处于 pe<p*≤pB（非拉瓦尔喷嘴状态）区

域时引射系数极大，而压缩比几乎为 0，即排气能力

与获得真空度能力太低，而处于 pe=pB（完全膨胀状

态）与 pe<pB<p*（过膨胀状态）区域时，蒸汽喷射器不

仅引射系数较大，而且具有一定的压缩比，并且最

优运行工况处于过膨胀区域。此外，完全膨胀区域

仅为一个点。

 3　结论
本文主要采用数值模拟的方法研究在不同膨

胀状态下的流场结构及其对水蒸汽喷射器性能的

影响，从而得出了以下结论：

（1）通过改变二次流压力的方法，不仅可以快

捷获取完全膨胀的工况条件，而且可以有效将喷嘴

出口状态进行分类。

（2）创新性地将喷嘴的出口状态划分为四种状

态：欠膨胀状态、完全膨胀状态、过膨胀状态以及非

拉瓦尔喷嘴状态。此外，完全膨胀状态是一个点值。

（3）随着背压比逐渐降低，斜激波串逐渐向喷

射器下游移动，并且虽然跨过激波串区域的压升起

始点不同，但压升曲线的趋势几乎相同，而与背压

比大小无关。

（3）喷嘴只有处于完全膨胀与部分过膨胀工况

时才出现壅塞现象，并且在扩压器喉部与渐扩段出

现正激波。此外，引射压力对于喷嘴壁面剪切应力

的影响远远小于对扩压器的影响。

（4）在一定背压条件下，水蒸气喷射器的引射

系数与压缩比的关系呈现负相关，即引射系数越大

压缩比越小。因此，在兼顾水蒸气喷射器的抽气能

力、效率、排气能力以及获得真空度能力的同时，发

现最优工况点位于过膨胀区域。

综上分析，本文从喷嘴膨胀状态的角度对蒸汽

喷射器的内部流场及其性能进行的研究，为蒸汽喷

射器的研究提供了新的思路，也为今后蒸汽喷射器

的设计与优化提供了一定的参考价值。
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