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离心泵新型轴向力平衡装置动态
轴向力计算及设计方法
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摘要：采用动静环内半径不变加大其外半径的方法，对轴向间隙为０．１～１．０ｍｍ时其内的液体压力分布、泄漏量、

动环上轴向力进行了数值计算及分析．结果表明：轴 向 间 隙 液 体 压 力 沿 半 径 方 向 逐 渐 增 大，其 关 系 曲 线 是 斜 直 线，

但动静环外半径与内半径比值和轴向间 隙 大 小 对 其 斜 率 有 明 显 影 响；在 相 同 的 动 静 环 的 外 半 径 与 内 半 径 的 比 值

时，隙径比增大，泄漏量系数具有先急剧增大然后趋于平坦的变化规律，而轴向力系数具有先急剧减少然后趋于平

坦的变化规律．从控制轴向力减少液体泄漏量的角度，提出了过渡区隙径比可作为轴向间隙设计的理论依据．对平

衡腔内不安装平衡装置时平衡腔液体压力进行了测试，对比分析了平衡装置减少轴向力的效果．
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　　在离心泵中，特别是叶轮同向排列的多级离心

泵，轴向力是研究离心泵的重要课题之一．传统轴向
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力平衡方法是：单级离心泵采用开平衡孔双密封环

叶轮，或在叶轮后盖板增设背叶片；多级离心泵一般

采用平衡盘、平衡鼓以及平衡鼓与平衡盘联合机构．
近年国内专家学者提出了一些新的平衡轴向力方法

以满足不同的结构和使用需要［１－３］．早在２０世纪９０

年代，关醒凡等［４］提出了一种新型轴向力平衡装置，
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突破了轴向力平衡装置的传统结构．指出该平衡装

置的原理适合于所有多级泵（包括深井潜水泵），在

扬程３００ｍ以下的多级泵上使用，证明节能效果显

著．刘在伦等［５］对这种轴向力平衡装置进行了改进，
并应用 于 流 量 为７２０ｍ３／ｈ、扬 程 为５０ｍ的 大 型２
级潜水泵上，工程实践验证了该平衡装置的可靠性．
但因这种平衡装置的结构设计及轴向力计算的基础

理论不够完善，而用实验手段获得最佳结构参数又

将耗费大量精力，工程应用仍处在进退两难的境地．
因此，采用数值计算方法研究这种平衡装置的动态

特征并提出其结构设计原则显得格外必要．本文采

用改变动静环外半径和轴向间隙的方法，研究新型

轴向力平衡装置轴向间隙液体的压力分布、泄漏量

和动环上轴向力的变化规律，为新型平衡装置的结

构设计及轴向力计算提供理论依据．

１　平衡轴向力装置结构特点及工作原

理

图１为离心泵新型轴向力平衡装置结构及原理

图．图中ｐ１ 为叶轮进口液体压力，ｐ２ 为后密封环进

口液体压力，ｐ３ 为后密封环出口液体压力，ｐ４ 为平

衡腔液体压力，ｂ１ 为径向间隙，ｂ２ 为轴向间隙，ｒ１ 为

动静环内半径，ｒ３ 为 动 静 环 外 半 径，ｒｍ 为 后 密 封 环

半径，ｒ２ 为 叶 轮 外 半 径．该 平 衡 装 置 是 由 与 叶 轮 同

步旋转不锈钢盘（动环）和装在泵盖上的石墨盘（静

环）构成的，其中石墨盘在泵盖内能轴向移动但不旋

转，平衡装置安装在多级离心泵末级叶轮平衡腔内．
动静环进口是高压液体，而其出口液体与首级叶轮

进 口 相 通 或 者 引 入 外 界 与 大 气 相 通．后 密 封

环 径向间隙和动静环轴向间隙构成了间隙流道．当

水泵工作时，在压差Δｐ＝ｐ２－ｐ４ 作用下，间隙流道

形成了一定的液体泄漏量，改变了平衡腔区域叶轮

后盖板的侧压力分布，达到了平衡轴向力的目的．

图１　平衡轴向力装置结构简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ａｘｉａｌ　ｔｈｒｕｓｔ　ｂａｌａｎｃｉｎｇ　ｄｅｖｉｃｅ

２　数值计算

本文是在离心泵平衡腔内安装不同外半径动静

环，其内半径ｒ１＝３５ｍｍ，外半径ｒ３ 为４５．０、５２．５、

５７．５、６２．５ｍｍ．后 密 封 环 的 长 度Ｌ＝１８ｍｍ，径 向

间隙ｂ１＝０．２ｍｍ．离 心 泵 设 计 参 数：流 量ｑＶ＝２５
ｍ３／ｈ，扬程Ｈ＝３２ｍ，转速ｎ＝１　４５０ｒ／ｍｉｎ，效率η
＝５２％．叶轮外半径ｒ２＝１５８ｍｍ．
２．１　计算模型与网格划分

应用Ｐｒｏ／Ｅ三 维 建 模 软 件 对 泵 全 流 道 几 何 建

模，保持叶轮和泵体其他结构尺寸不变，动静环外半

径ｒ３ 为４５．０、５２．５、５７．５、６２．５ｍｍ条件下，分别对

轴向间隙ｂ２ 为０．１、０．２、０．４、０．６、０．８、１．０ｍｍ建

立计算模型，如图２所示．

图２　计算模型

Ｆｉｇ．２　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｍｏｄｅｌ

采用ＩＣＥＭ－ＣＦＤ软 件 对 整 体 离 心 泵 模 型 采 用

混合网格方式进行网格划分［６］，各计算域网格划分

单元数及类型见表１．全部网格单元总数为１．６１×
１０６，所有网格扭曲率均小于０．８６，所有网格质量均

大于０．３５，其 后 泵 腔、径 向 间 隙 和 轴 向 间 隙 网 格 如

图３所示．由于模型仅是动静环外半径和轴向间隙

的改变，对整体网格划分影响变化较小，因此采用的

网格划分方式相同，网格划分单元总数也基本相等．
表１　网格划分

Ｔａｂ．１　Ｍｅｓｈ　ｄｉｖｉｓｉｏｎ

计算域名称 网格类型 网格数

前泵腔 结构网格 １．８４×１０５

前密封环间隙 结构网格 ２．６７×１０４

叶轮 非结构网格 ５．６３×１０５

蜗壳 非结构网格 ３．１６×１０５

后泵腔 结构网格 １．６３×１０５

径向间隙 结构网格 ２．７２×１０４

轴向间隙 结构网格 ４．２６×１０４

进口 结构网格 ２．７６×１０５

２．２　数值模拟

由于离心泵的工作介质为水，泵体内的流动可

视为不可压缩 定 常 湍 流 流 动，采 用 标 准ｋ－ε湍 流 模
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图３　后泵腔、径向间隙和轴向间隙网格

Ｆｉｇ．３　Ｍｅｓｈ　ｏｆ　ｂａｃｋ　ｐｕｍｐ　ｃｈａｍｂｅｒ，ｒａｄｉａｌ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ，

ａｎｄ　ａｘｉａｌ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ

型［７］．压力与 速 度 的 耦 合 采 用ＳＩＭＰＬＥ算 法，差 分

格式选取为：压力亚松弛项采用标准格式，动量亚松

弛项、湍动能亚松弛项、湍动能耗散率均为二阶迎风

格式离散差分方程［８］．根据计算模型的特点，边界条

件设置为：泵进口设为无旋流动的速度进口，出口设

为自由出流形式，所有壁面均采用无滑移固壁条件，
近壁面湍流流动采用标准壁面函数法处理．因为离

心泵的计算区域内存在旋转部分（如叶轮）和静止部

分（如蜗壳），所以离心泵内部流场的数值计算中存

在动静耦合的问题，不能采用单一参考系［９］．本文在

对离心泵内部流场数值模拟时选用多重参考系模型

作为流场的 动 静 耦 合 模 型，设 置 收 敛 精 度 为１０－４，
在ＦＬＵＥＮＴ中进行数值模拟计算．

３　结果及分析

３．１　泵性能验证

为验证数值模拟的可靠性，对平衡腔内不安装

平衡装置时泵性能进行了测试，测试结果如图４所

示．本文仅给出了动静环外半径ｒ３＝５７．５ｍｍ，平衡

孔直径ｄ＝６ｍｍ，轴向间隙ｂ２ 为０．１、０．４、１．０ｍｍ
时泵性能模拟曲线，如图４所示．

图４　泵性能曲线

Ｆｉｇ．４　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｐｕｍｐ
由图４可知，泵 在０．８ｑＶ～１．２ｑＶ 工 作 区 域，泵

的扬程和效率数值模拟结果与试验测试结果基本吻

合．在设计流量下扬程和效率的模拟值均高于试验

测试值，其中轴向间隙为０．１ｍｍ时的误差最大，最
大相对误差分别为３．８４％、３．０１％．试验结果表明：
在动静环外半径一定时，轴向间隙的变化对泵性能

影响不大．因此，图４证明了本文所采用的数值计算

方法完全可行，能够满足本文的研究需要．
３．２　轴向间隙液体静压分布

为 了 研 究 轴 向 间 隙 对 其 内 液 体 压 力 分 布 的 影

响，本文在动静环外半径为５７．５ｍｍ条 件 下，在 设

计工况下选取了轴向间隙中间截面的液体静压分布

云图，如图５所示．从图５可以看出，在相同轴向间

隙下，轴向间隙液体压力由内径至外径沿径向逐渐

增大，外径处达到最大值，内径处压力最小．

图５　轴向间隙液体的静压分布云图（ｋＰａ）

Ｆｉｇ．５　Ｎｅｐｈｏｇｒａｍ　ｏｆ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｏｆ　ｌｉｑｕｉｄ　ｓｔａｔｉｃ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｗｉｔｈｉｎ　ａｘｉａｌ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ（ｋＰａ）

图６为轴向间隙液体压力与半径的变化曲线．
从图６可以看出，轴向间隙液体压力随着半径的增

大而增大，其关系曲线是一些斜直线．在相同轴向间

隙下，动静环外半径增大，轴向间隙液体压力增大．
３．３　隙径比对轴向间隙液体泄漏量及轴向力的影

响

为了分析与计算相似平衡装置动态性能，参照

文献［１０，１１］引入旋转雷诺数Ｒｅω、泄漏量系数Ｃｑ、

轴向力系数ＣＦ和隙径比Ｇ等无量纲参数，其 定 义 为
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Ｒｅω ＝ω
ｒ２３
ν 　　

Ｃｑ ＝ ｑＶ，ｘ
２πｒ３３ω

Ｒｅω ０．２

ＣＦ ＝ Ｆ
ρｇＨπ（ｒ

２
３－ｒ２１）

　　Ｇ＝ｂ２ｒ３
式中：Ｒｅω 为旋转雷诺数，ω＝２πｎ／６０，ω为叶轮旋转

角速度，ｒａｄ／ｓ；ｒ３ 为动静环外半径，ｍ；ν为水在常温

下的运动黏性，ｍ２／ｓ；Ｃｑ 为 泄 漏 量 系 数；ｑＶ，ｘ为 轴 向

间隙液体泄漏量，ｍ３／ｓ；ＣＦ 为轴向力系数；Ｆ为不锈

钢盘上轴向力，Ｎ；ρ为水在常温下的密度，ｋｇ／ｍ３；

Ｈ 为水泵扬程，ｍ；ｒ１ 为动静环内半径，ｍ；Ｇ为隙径

比；ｂ２ 为轴向间隙，ｍ．

图６　轴向间隙液体压力的分布曲线

Ｆｉｇ．６　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｌｉｑｕｉｄ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｗｉｔｈｉｎ　ａｘｉａｌ

ｃｌｅａｒａｎｃｅ

根据数值模拟计算的结果，可绘制出设计工况

下液体泄漏量系数和轴向力系数与隙径比的关系曲

线，如图７和图８所示．
由图７和图８可看出，在相同动静环外半径下，

隙径比增大，泄漏量系数具有先急剧增大然后趋于

平坦的变化规律，而轴向力系数具有先急剧减少然

后趋于平坦的变化规律．根据泄漏量系数曲线和轴

向力系数曲线的特征，将其划分为敏感区、过渡区和

图７　泄漏量系数与隙径比的关系曲线

Ｆｉｇ．７　Ｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｌｅａｋａｇｅ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ｏｎ　ｒａｔｉｏ

ｏｆ　ｇａｐ－ｔｏ－ｄｉａｍｅｔｅｒ

图８　轴向力系数与隙径比的关系曲线

Ｆｉｇ．８　Ｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ａｘｉａｌ　ｔｈｒｕｓｔ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ｏｎ

ｒａｔｉｏ　ｏｆ　ｇａｐ－ｔｏ－ｄｉａｍｅｔｅｒ

不 敏感区．敏感区的泄漏量系数曲线和轴向力系数

曲线陡峭，其斜率很大，隙径比会引起泄漏量系数和

轴向力系数急剧变化．不敏感区的泄漏量系数曲线

和轴向力系数曲线几乎与横坐标平行，即隙径比变

化对泄漏量系数和轴向力系数几乎无影响．在敏感

区和不敏感区的区域称为过渡区．由图７和图８可

确定出敏感区、过渡区和不敏感区的隙径比和轴向

间隙的变化范围，见表２．

表２　隙径比及轴向间隙的选择范围

Ｔａｂ．２　Ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ　ｓｃｏｐｅ　ｏｆ　ｇａｐ－ｔｏ－ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｒａｔｉｏ　ａｎｄ　ａｘｉａｌ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ

ｒ３／ｒ１
敏感区

Ｇ　 ｂ２／ｍｍ

过渡区

Ｇ　 ｂ２／ｍｍ

不敏感区

Ｇ　 ｂ２／ｍｍ

１．２８ ＜０．００７　４ ＜０．３３　 ０．００７　４～０．０１８　３　 ０．３３～０．８２ ＞０．０１８　３ ＞０．８２

１．５０ ＜０．００６　７ ＜０．３５　 ０．００６　７～０．０１５　９　 ０．３５～０．８３ ＞０．０１５　９ ＞０．８３

１．６４ ＜０．００６　４ ＜０．３７　 ０．００６　４～０．０１４　６　 ０．３７～０．８４ ＞０．０１４　６ ＞０．８４

１．７８ ＜０．００５　９ ＜０．３８　 ０．００５　９～０．０１３　７　 ０．３８～０．８６ ＞０．０１３　７ ＞０．８６

　　由表２及图７和图８可看出，动静环的外半径

与内半径的比值不变时，敏感区的轴向间隙较过渡

区和不敏感区的轴向间隙都小．从减少液体泄漏量

角度，选择敏感区的轴向间隙，轴向间隙越小越好，

越有利于减少间隙液体泄漏量提高泵容积效率，但

同时液体作用在动环上的轴向力会很大．选择过小

的轴向间隙，一是会造成泵各零件轴向加工尺寸精

度提高，泵制造及装配成本增加；二是会造成轴向间

隙润滑、冷却条件急剧变差，不锈钢盘与石墨盘会出

现烧结现象．从减少轴向力角度，选择不敏感区的轴
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向间隙，但在这种情况下，因隙径比的变化对泄漏量

系数和轴向力系数几乎无影响，当轴向间隙达到一

定值或进一步增大轴向间隙，不但不能减少作用在

动环上轴向力，还会造成很大的容积损失，降低泵容

积效率．因此，从 控 制 轴 向 力 减 少 液 体 泄 漏 量 的 角

度，过渡区隙径比变化范围可作为轴向间隙设计的

理论依据．
为了验证平衡装置平衡轴向力的效果，对平衡

腔内不安装 平 衡 装 置 时 平 衡 腔 液 体 压 力 进 行 了 测

试．后密封环直径Ｄｍ 为９０、１０５、１１５、１２５ｍｍ条件

下，平衡孔直径ｄ为６、８、１１ｍｍ时设计工况平衡腔

液体压力的测试结果如图９所示．

图９　后密封环直径与平衡腔液体压力的试验曲线

Ｆｉｇ．９　Ｔｅｓｔ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｌｉｑｕｉｄ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｉｎ　ｂａｌａｎｃｅ　ｃｈａｍｂｅｒ

ｖｓ　ｂａｃｋ　ｓｅａｌｉｎｇ　ｒｉｎｇ　ｄｉａｍｅｔｅｒ

文献研究认为平衡腔体径向和轴向尺寸较小，平
衡腔液体压力沿着径向均匀分布［１２－１３］，平衡腔区域液

体作用在叶轮的后盖板力Ｆｇ＝ｐ２πｒ２ｍ（Ｎ）．其中ｐ２ 为

平衡腔液体压力，Ｐａ；ｒｍ 为后密封环半径，ｍ．
由图９及式（５）可计算得到平衡腔区域叶轮后

盖上轴向力，计算结果如图１０所示．图１中在轴向

间隙为０．４、０．６、０．８ｍｍ条件下，动静环外径为９０、

１０５、１１５、１２５ｍｍ时 动 环 上 轴 向 力 的 数 值 计 算 结 果

如图１０所示．从图１０可以看出，平衡腔区域液体作

用在叶轮后盖板上轴向力随后密封环直径增大而增

图１０　轴向力的特性曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ａｘｉａｌ　ｔｈｒｕｓｔ

大．在相同后 密 封 环 直 径 的 条 件 下，平 衡 孔 直 径 为

６、８、１１ｍｍ时，平衡腔内未安装平衡装置时平衡腔

区域液体作用在叶轮后盖板上轴向力较在平衡腔内

安装平衡装置时液体作用在动环上轴向力大，验证了

新型轴向力平衡装置有很明显地减小轴向力的效果．

４　结论

１）轴向间隙液体压力沿半径方向逐渐增大，其

关系曲线是斜直线，动静环外半径与内半径比值和

轴向间隙的大小，对其斜率有明显影响．
２）泄漏量系 数 曲 线 和 轴 向 力 系 数 曲 线 是 非 线

性曲线．对于不同外半径与内半径比值的动静环，隙
径比增大，泄漏量系数先急剧增大后趋于平坦，而轴

向力系数先急剧减少后趋于平坦．可用敏感区、过渡

区和不敏感区来表征平衡装置工作状态．
３）对于不同外半径与内半径比值的动静环，从

控制轴向力减少液体泄漏量的角度，并考虑制造及

安装工艺和良好的润滑及冷却等因素，提出过渡区

隙径比可作为轴向间隙设计的理论依据．
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