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全工况下离心式制冷压缩机轴向力数值分析
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【摘  要】  离心压缩机广泛应用于商用空调系统中，气悬浮技术是离心式制冷压缩机重要发展方向之一，但

需承载压缩机轴向力的气体轴承的承载能力较小。因此，以离心式制冷压缩机闭式叶轮为研究对

象，采用数值方法对叶轮在全工况下的轴向力进行了模拟分析。研究结果表明：当压缩机运行于

稳定工况范围时，叶轮轴向力随压比的增大而减小，随流量的减小而减小，但当压缩机工作点接

近喘振区和阻塞区时，轴向力明显增大；叶轮轴向力随转速的增大而减小，密封直径对叶轮所受

轴向力影响较大；设计工况下的轴向力数值计算与理论计算的误差为 4.4%。 
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Axial Force Analysis of Centrifugal Refrigeration Compressor Based on Numerical Method
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【 Abstract 】   Centrifugal refrigeration compressors are widely used in commercial air-conditioning systems, and the gas 

suspension of rotor is an important development direction of centrifugal compressors in the future. But the bearing capacity of gas 

bearings, which bear the axial force on impeller, is smaller than that of traditional bearings. Therefore, the axial force of the 

shrouded impeller under full working conditions is simulated with the CFD numerical method. The numerical results are verified by 

the theoretical results. The influences of pressure ratio, flow rate, rotating speed, and seal diameter on the axial force are analyzed. 

The results show that when the compressor is operated in the steady working conditions, the axial force of impeller decreases with 

the increase of pressure ratio and the decrease of flow rate. But when the working point of the compressor is near the surge and the 

choked areas, the axial force of impeller increases. The axial force of impeller decreases with the increase of rotation speed. The 

error between the numerical calculation and theoretical calculation of the axial force under design conditions is only 4.4%, 

indicating that the CFD numerical method can be used as a reliable method for the calculation of the axial force of the centrifugal 

compressor impeller.
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0  引言

离心压缩机广泛应用于商用空调系统中，叶轮

是离心压缩机最重要的部件[1,2]。在离心制冷压缩

机运行时，旋转叶轮流道内的气流由于流速和压力

会对叶轮产生冲击，加之叶轮外侧的轮盖与轮盘所

受压力的作用，以及密封间隙区域的气流影响，使

得叶轮会产生一个沿轴向的力[3,4]。由于叶轮的轮

盘和轮盖两侧所受的气体作用力不同，相互抵消后，

还会剩余部分轴向力作用于转子，这部分轴向力由

止推轴承来承担。如果轴向力过大，会影响轴承寿
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命，严重时会使机器损坏，甚至影响整个机组的安

全[5-7]。

传统离心制冷压缩机采用齿轮增速方式提高

其叶轮转速，使用油膜滑动轴承承受其轴向力，该

轴承承载力较大[8]。近年来，磁悬浮制冷离心压缩

机逐渐成熟并应用，该压缩机采用高速电机直接驱

动，使用磁悬浮轴承，该轴承的承载力比油膜滑动

轴承的承载力低[9,10]。采用气体轴承替代磁悬浮轴

承的气悬浮制冷离心压缩机是制冷离心压缩机的

发展方向之一[11]。气悬浮制冷离心压缩机不仅克服

了传统齿轮增速结构的缺点，而且还具有成本低、

无需主动控制等优点，但相比于油膜滑动轴承和磁

悬浮轴承，气体轴承的承载力较低[12]。所以，准确

并详细的分析全工况下的轴向力，是气悬浮离心制

冷压缩机结构设计的关键问题。

以往离心压缩机轴向力的计算均是利用传统

的理论计算方法，只能得到设计工况下的轴向力[13]。

而制冷压缩机的运行工况是复杂多变的，需要根据

环境温度和负荷不断调整其运行工况，这会带来其

轴向力的变化。因此，本文以离心制冷压缩机为研

究对象，采用 CFD 数值方法对叶轮在全工况下的

轴向力进行模拟分析，研究压比、流量、转速、密

封直径等参数对轴向力的影响。

1  轴向力理论计算
离心压缩机叶轮轴向力分为轮盖侧轴向力和

轮盘侧轴向力。如图 1 所示，从入口直径 Ds 到出

口直径 D2 范围内叶轮两侧的气体压力大小相等、

方向相反，不会产生轴向力。因此，叶轮的轴向力

就是轮盖侧从轮毂直径 dj 到 Ds 和轮盘侧从密封直

径 dm 到 Ds 间气体作用的结果[14,15]。

图 1  叶轮轴向力分布示意图

Fig.1  Distribution of axial force of impeller

轮盖侧：由气体静压力产生的轴向力为

；由气体动量变化产生的轴向力

为 Gc0。故：

           （1）

轮盘侧：气体压力在 Ds 至 dm 间产生的轴向力

为：

          （2）

其中，

 （3）

经过推倒整理，整个叶轮的气体轴向力为：

  
 （4）

将设计工况下的数据（进口压力 p0 为

342.9kPa，出口压力 p2为 570kPa，密封直径 dm 为

60mm）代入上述公式，算得轴向力：

                                       （5）
即轴向力大小为 644.9N，方向由轮盖侧压向

轮盘侧。

2  数值计算方法
2.1  模型构建

抽取流体域作为物理模型，包含叶轮模型和泄

漏模型（如图 2 所示）。泄漏间隙进口密封处和密

封直径处泄漏间隙为 0.2mm，其余处为 1mm。

图 2  叶轮和泄漏模型
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Fig.2  Impeller and leakage model

2.2  网格划分

对叶轮单流道进行六面体结构化网格划分，网

格数为 212976。由于泄漏区域圆周对称，只取十

六分之一模型进行分析，对其进行四面体非结构化

网格划分，通过网格独立性验证，网格数为 838898。
2.3  计算参数与边界条件设置

本文计算的气悬浮离心压缩机包括叶轮流道

和泄漏通道两部分，如图 3 所示。设置叶轮部分为

旋转计算域，设置转速分别为 18000r/min 、

21000r/min、24000r/min。泄漏部分为静止计算域。

流体设置为 R134a，参考压力为 0Pa，热量传输模

型为 Total Energy，湍流模型采用标准 k-ε 模型。

叶轮周期和泄漏周期均采用周期性交界面，叶轮和

泄漏之间的交界面采用冻结转子模型。

图 3  叶轮和泄漏部分计算模型简图

Fig.3  Diagram of impeller and leakage calculation model

采用总压入口和静压出口边界条件。入口总压

为 355.78kPa，入口总温为 6.5℃，出口静压根据不

同的工况设置。轮盖、轮盘和叶片表面均设置为无

滑移、光滑、绝热壁面。泄漏部分内表面为旋转壁

面，外表面为静止壁面。采用一阶迎风离散格式，

设置残差为 1.0E-5。
2.4  压力分布

选取进口总压为 355.78kPa，出口流量分别为

2.8kg/s、2.4kg/s、1.6kg/s 的三种工况下，对叶轮轮

盘、轮盖内壁面和叶轮轮盘、轮盖外壁面的压力分

布进行分析。

出口流量为 2.4kg/s 时的轮盘外壁面的压力分

布如图 4 所示，可以看出，轮盘外壁面的压力从中

心沿径向逐渐增大。将三种工况下轮盘外壁面的压

力随半径的变化绘制成图 5，从图中可以看出，叶

轮轮盘外壁面压力与半径近似呈线性关系。

图 4  叶轮轮盘外壁面的压力分布图

Fig.4  Pressure distribution on the outer wall of impeller hub

图 5  叶轮轮盘外壁面的压力随半径的变化图

Fig.5  Variation of pressure on outer wall of impeller hub 

with radius

出口流量为 2.4kg/s 时轮盖外壁面的压力分布

如图 6 所示，可以看出，轮盖外壁面的压力几乎也

是从中心沿径向逐渐增大。并将这三种工况下轮盖

外壁面的压力随半径的变化绘制成图 7，从图中可

以看出，当半径比较小时，即靠近进口处时，压力

随半径变化得很快，当流过入口段时，压力随半径

的变化减慢，且呈线性关系。

图 4 轮盘外壁面的压力变化范围为 395.3kPa～
481.8kPa ，图 6 轮盖外壁面的压力变化范围为

343.2kPa～471.9kPa，对比可以看出，叶轮轮盖外

壁面的压力变化剧烈程度比轮盘的大。

图 6  叶轮轮盖外壁面的压力分布图
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Fig.6  Pressure distribution on the outer wall of impeller 

shroud

图 7  叶轮轮盖外壁面的压力随半径的变化图

Fig.7  Variation of pressure on outer wall of impeller 

shroud with radius

轮盖内壁面的压力分布如图 8 所示，从图中可

以看出，在叶轮流道内，气体压力变化剧烈，但气

体从进口流到出口，压力并不是一直增大的，而是

先减小再不断增大。这是因为在进口处，由于进气

通道的抽吸作用，气体的压力有所降低，随着气体

的流动，压缩机对气体做功，压力逐渐升高，在出

口处达到最大[16]。

图 8 轮盖内壁面的压力变化范围为 196.6kPa～
464.2kPa ，图 9 轮盘内壁面的压力变化范围为

292.6kPa～455.1kPa，对比可以看出，叶轮轮盖内

壁面的压力变化剧烈程度比轮盘的大。

图 8  叶轮轮盖内壁面压力分布图

Fig.8  Pressure distribution on inner wall of impeller 

shroud

图 9  叶轮轮盘内壁面压力分布图

Fig.9  Pressure distribution on inner wall of impeller hub

2.5  轴向力计算结果分析

由于本文数值模拟中只对流体区域进行了计

算，所以计算轴向力时忽略了轮盖进口壁面所受的

轴向力。针对设计工况，由公式 F=P0S 计算得轮盖

进口壁面所受轴向力为 147.9N，CFD 数值计算中

得到的叶轮轴向力为 526.7N，两者相加得到的总

轴向力为 674.6N。

上节理论计算得到的轴向力为 644.9N，方向

都是由轮盖侧压向轮盘侧。因此，数值计算与理论

计算的误差为 4.4%。由此可以验证，数值计算结

果具有一定的准确性。

钟瑞兴等人[17]对离心压缩机轴向力进行的试

验研究表明，其轴向力理论计算结果与试验结果误

差小于 5%，说明理论计算可以为离心压缩机轴向

力设计提供理论依据。Shi Weidong 等人[18]使用数

值模拟来预测深井泵的轴向力，模拟结果与测量值

的比较表明，在整个操作条件范围内，误差为 0.3～
5.9%。

CFD 数值计算结果与理论计算值和试验测量

值的误差都较小，因此数值计算结果具有一定的准

确性，可作为离心制冷压缩机轴向力计算的一种可

靠方法。

3  结果分析
3.1  压缩机特性曲线

离心压缩机特性曲线反映了离心压缩机变工

况性能，它清晰的表明了各种工况下压缩机的性能、

稳定工作范围等，是压缩机运行控制、分析变工况

性能的重要依据[19,20]。本文采用 CFD 数值方法计

算了三种不同转速下的压缩机特性曲线，如图 10
所示。
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图 10  离心压缩机特性曲线

Fig.10  Centrifugal compressor characteristic curve

压缩机某一转速下，有一定的稳定工况范围。

当流量减小到一定值时，压比开始下降，此时接近

喘振区；当流量增大到一定值时，压比快速下降，

此时接近阻塞区。

3.2  轴向力影响因素

从叶轮轴向力计算公式（4）中可以看出，对

叶轮轴向力的影响有压缩机运行工况和叶轮结构

参数，其中：运行工况对轴向力的影响有进口压力、

出口压力和流量，并且进、出口压力对其影响较大；

结构参数密封直径 dm 对轴向力具有较大影响。

3.2.1 变工况的影响

设置进口总压为 355.78kPa，改变出口静压值，

得到 18000r/min、21000r/min、24000r/min 三种转

速下，叶轮轴向力随工况的变化趋势（见图 11）。

图 11  叶轮轴向力随流量-总压比变化图

Fig.11  The axial force of the impeller changes with the 

flow-pressure ratio

从离心压缩机特性曲线中可以看出，总压比是

随着流量的变化而变化。因此当压比变化对轴向力

产生影响时，流量也会对轴向力产生影响，也就是

流量和压比共同对叶轮轴向力产生影响。

取入口流量为 2kg/s，将此流量下的转速，总

压比，轴向力绘制成表 1，可以看出，在流量相同

时，转速越大，总压比越大，轴向力越小。

表 1  流量为 2kg/s 时转速、总压比、轴向力变化

Table 1  Speed, total pressure ratio and axial force change 

when the flow rate is 2kg/s

转速/(r/min) 总压比 轴向力/N

18000 1.45 565

21000 1.76 502

24000 2.21 428

从图 11 中可以看出，在流量相同时，轴向力

随转速的增大而减小。此结论在轴向力理论计算公

式中也是可以得到验证的。从公式（4）和（5）中

可以看出，起决定作用的是 和

这两项，而且对于此模型来说，

小于 ，所以在进

口压力 p0 和进口流量相同的情况下，转速越大，

压比越大，从而使叶轮轴向力越小。

当叶轮转速为 18000r/min 时，稳定工况区内

的轴向力变化范围为 542N～747N；当叶轮转速为

21000r/min 时，稳定工况区内的轴向力变化范围为

489N～627N；当叶轮转速为 24000r/min 时，稳定

工况区内的轴向力变化范围为 422N～526N。

本文计算工况下，最大轴向力是设计工况下轴

向力的 1.4 倍，最小轴向力是设计工况下的 0.8 倍。

在 18000r/min、21000r/min、24000r/min 这三

种转速下，叶轮轴向力随流量变化如图 12 所示。

当压缩机工作点位于工作区时，叶轮轴向力随流量

的减小而增减小，但当流量减小到接近喘振流量时，

轴向力又开始增大。

图 12  叶轮轴向力随流量变化图

Fig.12  Change of axial force of impeller with flow

当压缩机工作点接近喘振区和阻塞区时，叶轮

所受的轴向力较大。所以，应严格控制压缩机的运

行工况，使压缩机工作点远离喘振区和阻塞区，可

防止轴向力过大造成轴承损害。

3.2.2 密封直径的影响

在进口总压为 355.78kPa ，出口静压为

342.9kPa，转速为 21000r/min 的条件下，改变密封
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直径 dm 的大小，分别设置为 40mm 、42mm 、

44mm、60mm，对其进行模拟，得到的轴向力 F
大小如表 2 所示。由此可以得到当密封直径 dm 为

44mm 时，叶轮所受轴向力最小。

表 2  不同密封直径下的轴向力

Table 2  Axial force under different seal diameters

密封直径/mm 轴向力/N

40 -102.0

42 -48.2

44 3.3

60 556.7

4  结论
本文以离心压缩机闭式叶轮为研究对象，采用

CFD 数值方法对叶轮进行轴向力模拟，详细分析

了压比、流量、转速、密封直径等参数对轴向力的

影响，得到如下主要结论：

（1）通过对叶轮轴向力数值计算结果与理论

计算结果的对比，计算误差约为 4.4%，验证了数

值模型的准确性。

（2）轮盘外壁面的压力从中心沿径向逐渐增

大，且与半径近似呈线性关系；气体在叶轮内的压

力先减小后逐渐增大；轮盖侧的压力变化剧烈程度

比轮盘侧的大。

（3）当压缩机运行工况位于稳定工况范围时，

叶轮轴向力随压比的增大而减小，随流量的减小而

减小，但当压缩机运行工况接近喘振区和阻塞区时，

轴向力明显增大；叶轮轴向力随转速的增大而减小；

本文计算工况下，最大轴向力是设计工况下轴向力

的 1.4 倍，最小轴向力是设计工况下的 0.8 倍；本

文计算条件下，当密封直径 dm 为 44mm 时，叶轮

所受轴向力最小。
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