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轮背空腔间隙对离心压气机气动轴向力的影响
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摘要:建立涡轮增压器仿真计算模型并进行试验验证;分别制定轮背空腔径向间隙、轴向间隙的增加、减小方

案,研究径向间隙、轴向间隙对离心压气机气动轴向力的影响。 结果表明:轮背空腔间隙对轴向力有不同程度

的影响;轴向力随间隙的减小而降低,其中径向间隙对轴向力的影响更大,同原方案相比,径向间隙方案在小流

量工况下轴向力最大变化为 21. 92%,在大流量工况下轴向力最大变化为 38. 00%,轴向间隙方案使轴向力变化

不超过 6. 26%。
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0　 引言

涡轮增压器叶轮和涡轮运转时会产生气动轴向力,由于无法自平衡,需要采用止推轴承承担轴向合

力。 只有准确判断轴向合力,合理设计止推轴承,才能确保涡轮增压器运行的可靠性。
国内外有很多关于离心叶轮转子气动轴向力与止推轴承承载力方面的研究[1-2] ;洪汉池等[3] 测试了

车用增压器起、停机过渡过程时的轴向力,发现起动或停止均会导致受力反向激增,止推轴承失效风险加

大;龚金科等[4] 利用文献[3]中的测试方法,结合计算机仿真,研究车用排气制动技术对增压器轴向力的

影响,认为排气制动提升了排气背压,导致轴向力增大;李庆斌等[5] 通过计算机仿真分析,发现定常状态

下叶轮叶顶间隙和涡壳流道都对轴向载荷有一定影响,应予以重视;李庆斌等[6] 研究了不同叶轮出口形

式对气动性能和载荷的影响,发现减小叶轮轮毂直径会降低压比、减少轴向力,合理的叶轮轮毂形式有利

于提高效率;张海磊等[7]通过理论与仿真计算,研究密封环间隙对两轮轴向力的影响,发现低转速时理论

与仿真结果比较接近,转速越高,理论与仿真计算结果的差别越大,密封环间隙越大,两轮轴向力越小,气
动轴向合力的变化幅度也较小;王云龙等[8]利用专业软件模拟轴向力并以此进行止推轴承的设计、校核,
对于实际工程应用具有一定的参考价值;何嘉伟等[9] 针对涡轮增压器涡轮级进行理论与仿真计算,发现

理论计算为理想状态结果,与实际情况存在明显差距,但随着转速增大,理论与仿真计算结果的差异缩

小,这与文献[7]结论相反,而叶顶间隙对轴向力的影响小于密封环间隙;崔哲等[10]通过试验测试口环间

隙的影响,发现口环间隙影响叶轮内部静压非对称分布,导致前、后盖板受力不平衡,而不平衡受力导致

叶轮轴向力变化。
由于理论计算模型的局限性和仿真软件的不断进步,气动轴向力的设计计算逐渐由理论计算向仿真



计算过渡。 目前关于叶轮气动轴向力的研究主要集中在不同工况、不同叶顶间隙、不同密封环间隙等对轴

向力的影响[11-16] ,轮背侧受力是压气机气动轴向力主要分力之一,而轮背空腔间隙对轴向力影响的研究

相对较少。 本文中采用仿真计算方法,对增压压气机叶轮轮背空腔间隙对气动轴向力的影响展开研究。

1　 模型及研究方案

1. 1　 计算模型及网格划分

选择某车用柴油机匹配的涡轮增压器,压气机离心叶轮叶片为 6 组、出口直径为 56
 

mm;涡轮机向心涡

轮叶片为 9 片、进口直径为 50
 

mm。 密封环完全密封状态下压气机和涡轮机的内流道几何边界如图 1 所示。

　 　 　 　 　 　 　 　 　 a)压气机　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)涡轮机

　 图 1　 压气机和涡轮机的内流道几何边界示意图

利用专业软件 Fine / Turbo 进行定常数值计算,通过与试验数据对比,验证压气机级计算结果。 划分

网格时,为便于计算结果收敛,适当延长进、出口直流道,转子端部延长长度为 3 倍水力直径,壳体端部延

长长度为 4 倍水力直径;由于涡壳进气的非周期性,涡轮机级为全周期网格模型,压气机级为单周期网格

模型。 涡轮增压器网格划分如表 1 所示,涡轮增压器三维网格模型如图 2 所示。

表 1　 涡轮增压器网格划分详细数据

涡轮增压器
近壁面首层网格

法向尺寸 / mm
总网格数 / 万 转子网格数 / 万 轮背空腔网格数 / 万 壳体网格数 / 万

压气机级 0. 005 357 130(单周期) 75(单周期) 152

涡轮机级 0. 005 1463 757(全周期) 565(全周期) 141

　 　 　 　 　 　 　 　 　 a)压气机级　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)涡轮机级

　 图 2　 涡轮增压器三维网格模型
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模拟计算工质为理想气体,求解由空间稳态雷诺时均 N-S、湍流 S-A 所组成的迭代方程组,2 阶精度

Jameson 中心差分、4 阶显式龙格-库塔(Runge-Kutta)推进离散,周向守恒过渡处理压气机级转静子交接

面,完全非匹配固定转子处理涡轮机级转静子交接面,轮毂与轮背空隙交界面为完全非匹配连接,壁面绝

热、无滑移;压气机级边界条件为总温、总压、沿轴向进气,出口用平均静压计算大流量工况后,再以质量

流量向失速点逼近;涡轮机级边界条件为质量流量、总温进气,出口为平均静压;计算结果均满足相关残

差收敛标准与网格无关性的要求。

　 　 图 3　 计算与试验压气机级总压比特性对比

为了确定离散模型与计算设置合理性,对计算结

果与试验数据进行对比验证,压气机级总压比的计算

与试验结果如图 3 所示(图中 A、B、C、D、E、F 对应的

转速分别为 160 × 103、140 × 103、120 × 103、100 × 103、
80×103、60×103

 

r / min,下同)。
由图 3 可知,计算与试验结果总体上基本一致,从

细节来看,转速越高、压比越大,一致性效果相对较

差,曲线 A(转速为 160×103
 

r / min)计算和试验结果的

偏差最大,但也仅为 4. 86%,说明试验和计算结果接

近,特性曲线变化趋势基本吻合,创建的计算模型能

够很好地捕捉总压比的变化趋势与流量工作范围,计
算模型合理可用。

用相同方法建立涡轮机的计算模型,以压端指向涡端为力的正向,气动轴向力计算结果如图 4 所示。

　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 a)压气机级　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)涡轮机级

　 图 4　 气动轴向力特性

由图 4 可知:转速越大,两级轴向力越大;压气机级与涡轮机级的轴向力变化规律不同,压气机级轴

向力基本为负向,同一转速下,轴向力随着流量增大而减小;涡轮机级轴向力基本为正向,同一转速下,轴
向力随着流量增大而增大。 涡轮增压器轴向合力为压气机级轴向力和涡轮机级轴向力之和,从力的量级

来看,小流量工况的轴向合力以压气机级轴向力为主,大流量工况的轴向合力以涡轮机级轴向力为主,因
此为了减少轴向合力,应在小流量时降低压气机级轴向力、大流量时降低涡轮机级轴向力。
1. 2　 研究方案

压气机壳为静止件,对轴向力影响很小,为简化计算在计算模型中去掉壳体网格,原涡轮增压器叶轮

轮背空腔(原方案)的径向间隙、轴向间隙均为 0. 8
 

mm,在此基础上通过改变间隙外边界线得到不同的空

腔间隙,叶轮轮背空腔间隙方案如图 5 所示。
径向间隙方案如图 5a)所示:通过径向移动间隙外边界线调节径向间隙,即间隙外边界分别向内侧、

外侧移动 0. 2
 

mm(径向间隙减小、增大 25%),分别命名为方案 1(径向间隙 0. 6-轴向间隙 0. 8)、方案 2
(径向间隙 1. 0-轴向间隙 0. 8);轴向间隙方案如图 5b) 所示:轴向间隙外边界分别向下侧、上侧移动

11第 3 期　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 李文娇:轮背空腔间隙对离心压气机气动轴向力的影响　 　



0. 2
 

mm(轴向间隙减小、增大 25%),分别命名为方案 3(径向间隙 0. 8-轴向间隙 0. 6)、方案 4(径向间隙

0. 8-轴向间隙 1. 0)。

　 　 　 　 　 　 　 　 　 a)径向间隙方案　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)轴向间隙方案

　 图 5　 叶轮轮背空腔间隙方案示意

2　 计算结果分析

转速为 140×103
 

r / min 下,对原方案和 4 种叶轮轮背空腔间隙方案的离心压气机轴向合力和叶轮轮

背的轴向力进行仿真,离心压气机轴向合力和叶轮轮背轴向力如图 6 所示。

　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 a)压气机轴向合力　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)叶轮轮背轴向力

　 图 6　 离心压气机和叶轮轮背的轴向合力

由图 6a)可知:叶轮轮背间隙影响离心压气机轴向合力,流量越小,相同流量下各方案轴向合力与原

方案轴向合力的差越大,小流量工况点(质量流量为 0. 06
 

kg / s),方案 1、2、3、4 的轴向合力与原方案轴向

合力的差与原方案轴向合力的比依次为-21. 25%、21. 92%、-3. 50%、6. 26%;在大流量工况点(质量流量

为 0. 16
 

kg / s)依次为-36. 75%、38. 00%、-0. 09%、3. 33%;相比于轴向间隙方案(方案 3、4),径向间隙的

变化(方案 1、2)对轴向合力影响更大;减小轮背空腔间隙可降低压气机轴向合力,增大空腔间隙可增大

轴向合力。 由图 6 可知,虽然单独轮背轴向力明显大于轴向合力,但轮背间隙引起的轴向力变化很小,最
大压力变化不超过 2. 5

 

N,远小于轴向合力变化。 叶轮轮背间隙对轴向合力的影响可通过改变叶轮轮毂、
叶片受力面等其它转动面所承载的轴向力来实现。

原方案和不同叶轮轮背空腔间隙方案的离心压气机气动性能如表 2 所示。

表 2　 离心压气机气动性能数据

质量流量 /

(kg·s-1 )

绝热效率 总压比

原方案 方案 1 方案 2 方案 3 方案 4 原方案 方案 1 方案 2 方案 3 方案 4

0. 16 0. 768
 

1 0. 770
 

9 0. 765
 

4 0. 768
 

7 0. 767
 

7 2. 250
 

5 2. 254
 

9 2. 247
 

8 2. 250
 

8 2. 250
 

0

0. 14 0. 773
 

0 0. 775
 

8 0. 771
 

0 0. 773
 

5 0. 772
 

1 2. 382
 

2 2. 385
 

5 2. 378
 

0 2. 383
 

3 2. 382
 

1

0. 06 0. 635
 

9 0. 637
 

2 0. 634
 

7 0. 639
 

2 0. 631
 

9 2. 575
 

2 2. 581
 

8 2. 572
 

5 2. 581
 

5 2. 571
 

9
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　 　 由表 2 可知:叶轮轮背间隙变化对离心压气机气动性能影响很小,绝热效率、总压比均随着间隙的减

小而小幅提高;质量流量为 0. 14
 

kg / s 时,相比原方案,减小径向间隙的方案 1 绝热效率增大 0. 37%,增大

径向间隙的方案 2 绝热效率减小 0. 26%,因此,在保证离心压气机性能的同时,减小叶轮轮背径向间隙可

有效减小其轴向合力。

　 　 图 7　 压气机轴向合力对比

为进一步研究径向间隙减小时压气机轴向合力

变化,在已有方案 1、2 基础上,增加减少径向间隙方案

5(径向间隙 0. 4 -轴向间隙 0. 8)、方案 6(径向间隙

0. 2-轴向间隙 0. 8),原方案和 4 种减少径向间隙方案

的压气机轴向合力变化对比如图 7 所示。 由图 7 可

知,随着叶轮背盘空腔径向间隙的减小,轴向力呈现

递减趋势,但当减小至某一值时,大流量工况的轴向

合力会由负向转为正向,反而增大增压器轴向力,需
要加以注意。

3　 内部流场分析

选取近失速工况(质量流量为 0. 06
 

kg / s)进行原方案和径向间隙方案 1、2 的内部流场分析。 不同方

案周向子午平均面相对速度等值线-静压云图如图 8 所示。

　 　 　 　 a)方案 1　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)原方案　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 c)方案 2

　 图 8　 不同方案周向子午平均面相对速度等值线-静压云图

由图 8 可知:叶轮轮背空腔径向间隙不同,不仅空腔入口流道范围内静压分布有变化,主流通道内叶

轮出口位置整个叶高范围的静压分布也产生变化,并进一步影响下游静压分布,静压分布的变化是主流

道气动轴向分力改变的原因;径向间隙影响绝对速度等值线分布,不同径向间隙导致从主通道引入的泄

漏流的流量不同,当径向间隙增大时(原方案→方案 2),轮背空腔拐角处的涡动范围扩大、强度增强,而
当径向间隙减小时(原方案→方案 1),这种涡动开始分解,并分别向上下游移动。

不同方案周向子午平均面叶轮相对速度矢量云图如图 9 所示。

　 　 　 　 a)方案 1　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)原方案　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 c)方案 2

　 图 9　 不同方案周向子午平均面叶轮相对速度矢量云图
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由图 9 可知:轮背空腔内流体的泄漏流动影响叶轮根部气流速度,随着径向间隙的增大,叶轮出口前

(即背盘空腔上游)的主流速度呈上升趋势,但叶高方向流速分布的不均匀性增加。
周向子午平均面扩压器相对速度矢量云图如图 10 所示。

　 　 　 　 　 　 a)方案 1　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)原方案　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 c)方案 2

　 图 10　 不同方案周向子午平均面扩压器相对速度矢量云图

由图 10 可知,上游气流的变化影响无叶扩压器内气体流动,随着径向间隙的增大,扩压器内最高流

速逐渐降低,叶高方向速度分布的不均匀性降低,二者的耦合效果决定压气机气动性能的变化。
不同方案周向子午平均面熵如图 11 所示。

　 　 　 　 　 　 a)方案 1　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 b)原方案　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 c)方案 2

　 图 11　 不同方案周向子午平均面熵图

由图 11 可知,轮背空腔拐角处涡动减弱,空腔内流动的熵增损失有效降低,反之,则熵增损失增大,
而方案 1 整体性能要优于方案 2,原因应为轮背间隙泄漏流对叶轮出口流动的改善效用。

4　 结论

1)压气机级、涡轮机级的气动轴向力随着转速增大而增大,但在某一转速下的变化规律不同:压气机

级轴向力随着流量增大而减小,涡轮机级轴向力随着流量增大而增大。
2)叶轮轮背空腔的间隙影响离心压气机轴向力,轴向力随间隙减小而降低;同轴向间隙相比,径向间

隙变化对轴向力的影响更大;相对于原方案,小流量工况(质量流量为 0. 06
 

kg / s)下,径向间隙增大的方

案 2 轴向力变化最大,为 21. 92%;在大流量工况(质量流量为 0. 16
 

kg / s)下,方案 2 轴向力变化最大,
为 38. 00%。

3)叶轮轮背空腔径向间隙对叶轮出口整个叶高范围内以及下游扩压器区域、空腔拐角区域内流动状

态产生影响。
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Abstract:The
 

simulation
 

model
 

of
 

turbocharger
 

is
 

established
 

and
 

verified
 

by
 

experiment.
 

The
 

cases
 

of
 

increase
 

and
 

decrease
 

of
 

radial
 

and
 

axial
 

clearance
 

of
 

wheel
 

back
 

cavity
 

are
 

respectively
 

made,and
 

the
 

influence
 

of
 

radial
 

and
 

axial
 

clearance
 

of
 

impeller
 

wheel
 

back
 

plate
 

cavity
 

on
 

aerodynamic
 

axial
 

force
 

of
 

centrifugal
 

compressor
 

is
 

studied.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

axial
 

force
 

is
 

affected
 

by
 

the
 

impeller
 

wheel
 

back
 

plate
 

cavity
 

gap
 

in
 

different
 

degrees.
 

The
 

axial
 

force
 

decreases
 

as
 

the
 

radial
 

and
 

axial
 

clearance
 

decreases,
 

among
 

them
 

radial
 

clearance
 

shows
 

further
 

influence
 

on
 

axial
 

force.
 

Compared
 

with
 

the
 

original
 

case,
 

in
 

the
 

radial
 

clearance
 

case,
 

the
 

maximum
 

change
 

of
 

axial
 

force
 

is
 

21. 92%
 

in
 

small
 

flow
 

condition,
 

and
 

38. 00%
 

in
 

large
 

flow
 

condition,
 

in
 

the
 

axial
 

clearance
 

case,
 

the
 

the
 

maximum
 

change
 

of
 

axial
 

force
 

is
 

6. 26%.
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