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离心泵平衡腔液体压力的计算与验证
 

刘在伦 1,2，董  玮 1※，张  楠 1，吴  佼 1 
（1. 兰州理工大学能源与动力工程学院，兰州 730050；2. 兰州理工大学温州泵阀工程研究院，温州 325105） 

 

摘  要：针对开平衡孔双密封环叶轮离心泵的平衡腔液体压力计算问题，基于液体通过叶轮平衡孔和后密封环间
隙的泄漏量相等，引入了压力系数 p和比面积 k 2个无因特征参数，推导出了平衡腔液体压力计算模型，其关系曲

线为 ( )p f k 的无因次曲线，并给出了待定系数 a、b 的计算方法。在 3BA-6 泵上，取与计算相同的叶轮平衡孔

直径进行了试验验证。结果表明，在泵设计工况下平衡腔液体压力的试验与理论无因次曲线较为一致，验证了平

衡腔液体压力计算模型的正确性与可行性。该研究可为开平衡孔双密封环叶轮离心泵轴向力计算提供基础理论。 
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0  引  言  

在离心泵设计中，常采用开平衡孔双密封环叶

轮来平衡轴向力。对这种离心泵，其平衡腔区域叶

轮后盖板前、后液体压力差所产生的盖板力是其轴

向力的主要组成部分。对既定的离心泵而言，其叶

轮的后密封环直径及间隙、平衡孔大小及数量对平

衡腔液体压力及轴向力有着直接的影响[1-4]，因此研

究这种离心泵平衡腔液体压力计算方法对准确计

算其轴向力有着重要意义。通常这种叶轮的前、后

密封环直径相等，当平衡孔的总面积为后密封环间

隙面积的 5～6倍时，平衡孔平衡掉部分盖板力后，

其剩余盖板力约等于无平衡孔时盖板力的 10%～

20%[5-8]。文献[9-10]在不同叶轮后密封环直径加大

量配合不同平衡孔直径的条件下，对 3BA-6单级单

吸离心泵平衡腔液体压力和轴向力进行了试验研

究，结果表明加大叶轮平衡孔直径有明显减少平衡

腔液体压力及轴向力的效果。文献[11-12]研究了平

衡孔径向位置对平衡腔内液体压力及轴向力的影

响规律。随着 CFD 技术在泵行业中的应用逐渐成
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熟，基于 CFD 技术由压力分布求得的轴向力，较

好地解决了传统设计中轴向力估算的准确性差的

问题[13-16]。本文针对开平衡孔双密封环叶轮离心泵

的平衡腔液体压力计算问题，基于液体通过叶轮平

衡孔和后密封环间隙的泄漏量相等，研究其平衡腔

液体压力计算方法，提出平衡腔液体压力计算模

型，为计算这种离心泵轴向力提供理论依据。 

1  平衡腔液体压力计算模型 

离心泵开平衡孔双密封环叶轮结构如图1所示。 

 

注：r2为叶轮半径，m；p1为叶轮进口压力，Pa；p2为叶轮出口压力，

Pa；p3为后密封环进口压力，Pa；p4为后密封环出口压力，Pa；rm为叶

轮后密封环半径，m；d为叶轮平衡孔直径，m。 
Note: r2 is radius of impeller, m; p1 is pressure at impeller inlet, Pa; p2 is 
pressure at impeller outlet, Pa; p3 is pressure at back seal ring inlet, Pa; p4 is 
pressure at back seal ring outlet, Pa; rm is radius of back seal ring at impeller, 
m; d is diameter of balance hole at impeller, m. 

 

图 1 离心泵开平衡孔双密封环叶轮结构示意图 

Fig.1 Sketch of double sealing ring impeller with balance 
hole in centrifugal pump 
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离心泵工作时，高压液体经后泵腔、叶轮后密

封环、平衡腔和叶轮平衡孔流入叶轮进口，液体通

过叶轮后密封环泄漏量 vq为 

3 42v m m

p p
q F g

g g


 
    
 

         （1） 

式中，Fm 为后密封环间隙断面面积，m2； 3p 为后

密封环进口液体压力，Pa； 4p 为后密封环出口液体

压力，Pa；ψm为流量系数。 

叶轮以均角速度旋转，可认为平衡腔液体整体

地绕泵轴以均角速度旋转，液体处于相对静止的平

衡状态。由于平衡腔体径向和轴向尺寸一般都较

小，可认为平衡腔液体压力沿着径向方向均匀分

布，也就是说平衡腔液体压力为叶轮后密封环出口

压力[17-19]。又因叶轮平衡孔的长径比 0.5<l/d≤4，

所以液体流经叶轮平衡孔的泄漏量可按短壁小孔

来计算，其泄漏流量 vq为 

4 12v k k

p p
q F g

g g


 
    
 

        （2） 

式中， kF 为叶轮平衡孔总面积，m2； 1p 为叶轮进

口液体压力，Pa；ψk为流量系数。 

在图 1中，叶轮后盖板侧的后密封环和平衡孔

是贯通的，根据连续性方程，即有 

v vq q                  （3） 

将式（1-2）代入式（3），整理后得 
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在上式中，右边项的分子上加减 1p g 项，分

子分母上同除以泵工作扬程H ，则有 

3 1 4 1
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    （4） 

为了方便计算相似平衡腔液体压力，引入描述

平衡腔结构的无因次特征参数 k 和压力无因次特

征参数 p，其定义如下[20]： 

比面积 k ：它是叶轮的平衡孔总面积与后密封

环间隙断面面积的比值，实质上反映了后泵腔进口

到平衡孔出口与叶轮后盖板和后泵腔构成的整体

流道的扩散或收缩程度。其表达式为 

2
2

1 1

4
4m m

d z d z
k

D b D b




            （5） 

式中，z 为叶轮平衡孔数量；b1为叶轮后密封环间

隙，m；Dm为叶轮后密封环直径，m。 

压力系数 p：它是平衡腔液体压力与泵进口液

体压力的差值与水泵相应工况下扬程H 的比值，实

质上反映了这种开平衡孔双密封环叶轮单位扬程

在叶轮平衡孔前、后造成的压力差，其表达式为 

4 1p p

g g
p

H

 


            （6） 

在式（4）中，令
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，

并将式（5）、（6）代人式（4），则平衡腔液体

压力计算数学模型为 

21

a
p

bk



          （7） 

从式中看出，压力系数 p随比面积 k 的增加而

减少，其关系曲线 ( )p f k 是无因次曲线，其中系

数 b 对 ( )p f k 无因次曲线形状有显著影响。

( )p f k 无因次曲线反映了泵的扬程、叶轮平衡孔

直径大小及数量、叶轮密封环直径及间隙和平衡腔

液体压力大小的相互关系。对既定的泵，如仅加大

叶轮平衡孔直径可使 k 增大，压力系数 p减少，平

衡腔液体压力减少；如仅加大叶轮后密封环直径可

使 k 减少，压力系数 p增大，平衡腔液体压力增加。

这与文献[6-7]试验结果是一致的。对既定的开平衡

孔双密封环叶轮离心泵，当泵在某一工况工作时，

如能计算出式（7）的具体表达式，可利用压力系

数定义方便地求出平衡腔区域内叶轮后盖板前、后

压力差，进而求出其盖板力。 

2 待定系数 a、b计算 

在式（7）中，含有待定系数 a和b，对不同离

心泵在不同工况工作其值不同，但对既定泵在设计

工况下可通过计算求出。 

2.1 待定系数 a计算 

文献[7]假设泵腔内液体像刚体一样以叶轮角

速度的一半旋转，泵腔内液体压力沿径向按抛物线

规律分布，叶轮后密封环进口液体压力 3p g 为 
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式中， 2u 为叶轮出口圆周速度，m/s。 

根据待定系数 a的定义，则有 
22

2 1 23 1
2
2

22
2

2
2

1
8

1
8

m

m
p

Dp p up p
g g g Dg g

a
H H

Du
H

g D

H

  
 

    
  

 
  

 

   （8） 

其中，泵势扬程 pH 为 
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水力效率 h 为 

31 0.0853lgh

Q

n
    

式中，Q为设计流量，m3/s；H 为设计扬程，m；n

为设计转速，r/min。 

2.2  待定系数b计算 

因叶轮后密封环可视为平直密封环，其阻力系

数由进口阻力系数、出口损失系数和沿程阻力系数

组成，流量系数 m 为[21] 

1

1

1 0.5
2

m
L

b





 

 

密封环间隙的阻力系数 可以根据雷诺数确
定，一般情况下，  0.04～0.06。考虑到密封环入

口园角 r的效应会使局部损失大为减少。为此，在

计算流量系数时引入形状系数 μ，它与密封环的入

口园角和长度的比值 r L有关，见表 1 

表 1 平直密封环的形状系数 
Table 1  Shape factor of flat ring 

r/L 0.20 0.10 0.08 0.06 0.04 0.02 0 

μ 0.06 0.22 0.28 0.38 0.52 0.71 1.00

注：r/L为平直密封环的入口圆角与长度的比值；μ为形状系数。 
Note: r/L is corner radius at inlet to length for flat ring; μ is shape factor. 
 

本文取 μ=0.28，λ=0.05。 

叶轮平衡孔的长径比 0.5<l/d≤4，其液体流经

叶轮平衡孔泄漏量可按短壁小孔来计算，考虑到叶

轮进口流动大小及方向对其影响，流量系数 k 取
0.62[22-23] 。则系数 b为 

2 2
0.62k

m m

b

 
   
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           （9） 

3  理论计算与试验验证 

本文以 3BA-6单级单吸离心泵为例，开展平衡

腔液体压力计算数学模型研究与试验验证。 

3.1  3BA-6 泵平衡腔液体压力计算数学模型 

3BA-6 单级单吸离心泵设计参数为：流量

60 m3/h，扬程 50 m，转速 2 900 r/min；叶轮直径

D2=218 mm、后密封环直径 Dm=80 mm、长度

L=18 mm、间隙 b1=0.15 mm、平衡孔数量 z=6。在

设计工况下经计算其 u2=33.09 m/s，Hp=43.32 m，

ψm=0.4915，待定系数 a=0.6249，待定系数

b=1.5912。其平衡腔液体压力计算数学模型为 

2

0.6249

1 1.5912
p

k



          （10） 

取叶轮平衡孔直径 d为 0、2、3、4、5、6.7、

10.5 mm，对应的比面积 k 为 0、0.5、1.125、2、3.125、

5.611、13.78，从而绘制出 ( )p f k 的理论无因曲

线，如图 2所示。 

 

图 2  平衡腔液体压力理论与试验无因次曲线 

Fig.2  Theoretical and experimental dimensionless curves of 
on fluid pressure in balance cavity 

 

3.2  试验验证 

试验是在兰州理工大学水泵开式试验台进行

的。泵的进、出口液体压力用 1151 型智能压力变

送器测量；后密封环出口液体压力用 YB-150 型标

准压力表测量；流量用 LW-DN80 型智能涡轮流量

计测量；转速与功率用安装在泵与电动机之间的转

速转矩传感器测量，并配一台转速转矩仪显示转速

和功率[24-26]。在泵体不变的条件下，通过更换平衡

孔直径 d为 0、2、3、4、5、6.7、10.5 mm的叶轮，

泵的实际工作点为 Q=60 m3/h，H=54 m下，3BA-6

单级单吸离心泵叶轮后密封环出口液体压力 p4/ρg

测量结果如图 3 所示，其中泵进口液体压力

p1/ρg=−4.2 m。 
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在计算平衡腔液体压力时，认为平衡腔液体压

力均匀分布，即平衡腔液体压力为叶轮后密封环出

口液体压力 p4/ρg。将叶轮平衡孔直径 d为 0、2、3、

4、5、6.7、10.5 mm，对应的比面积 k 为 0、0.5、

1.125、2、3.125、5.611、13.78 时的叶轮后密封环

出口液体压力 p4/ρg、泵进口液体压力 1p g 测量结

果及泵实际工作扬程代人式（6），获得平衡腔液

体压力的试验无因次曲线，如图 2所示。 

 

图 3  后密封环出口液体压力与平衡孔直径的关系曲线 

Fig.3  Curves of fluid pressure at back seal ring outlet and 
diameter of balance hole at impeller 

 

从图 2可以看出，在泵结构不变情况下，仅通

过改变叶轮平衡孔直径来改变比面积，其在设计工

况下平衡腔液体压力的理论无因次曲线与试验无

因次曲线较为一致，且试验曲线在理论曲线上方；

在 k  0.5，理论无因次曲线与试验无因次曲线的 p

值相差最大，其最大绝对误差为 maxp  0.049。对

3BA-6 泵其轴径为 hD  40 mm，后密封环直径为

mD  80 mm，在设计工况下平衡腔区域内叶轮后盖

板前、后液体压力差的实测值与理论计算值的最大

绝对误差为 

4 1
max

max

p p
p H

g g 
 

     
 

0.049 50=2.45 m 

平衡腔区域内叶轮后盖板前、后液体压力差所

产生盖板力的实测值与理论计算值的的最大绝对

误差为 
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对 3BA-6单级单吸离心泵，其叶轮平衡孔直径

d=6.7 mm，即 k  5.611。在设计工况下平衡腔区域

内叶轮后盖板前、后液体压力差所产生盖板力 F为 

 

 

2 24 1

2 2

4
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gpH D D
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依据式（10）和图 2的无因次曲线，可求出在

设计工况下平衡腔液体压力系数 p的试验值、计算

理论值分别 0.0522、0.0122，则平衡腔区域内叶轮

后盖板前、后液体压力差所产生盖板力 F 的计算理

论值和实测值分别为 23、97 N，相差 74 N，这一

误差在工程计算中是允许的。由此可见，应用本文

提出的在设计工况下平衡腔液体压力计算模型具

有较高准确性。 

从图 2 中还可以看出，当 k≥3，理论无因次

曲线与试验无因次曲线几乎平行，且 maxp p     

0.049。通常离心泵比面积 k  5～6，因此可依据设

计工况下平衡腔液体压力计算模型及其最大绝对

误差计算出其平衡腔区域内叶轮后盖板前、后液体

压力差及盖板力。另一方面，当 k≥3，试验无因

次曲线和理论无因次曲线的斜率均变化不大，在泵

设计中，如取过大 k （即过大的叶轮平衡孔直径）

不会有效地减少平衡腔区域内叶轮后盖板前、后液

体压力差及盖板力，反而会降低泵的容积效率和影

响叶轮吸入能力。 

5  结  论 

1）本文基于液体通过叶轮平衡孔和后密封环

间隙的泄漏量相等，并引入了压力系数和比面积 2

个无因次特征参数，推导出了离心泵平衡腔液体压

力计算模型，并给出了待定系数 a、b的计算方法。 

2）对既定的开平衡孔双密封环叶轮离心泵，

可通过计算求出其设计工况下平衡腔液体压力计

算模型的具体表达式，进而计算出其平衡腔区域内

叶轮后盖板前、后液体压力差，以及平衡腔区域内

叶轮后盖板前、后液体压力差所产生的盖板力。 

3）在 3BA-6 泵上，在其结构不变情况下，取

与计算相同的叶轮平衡孔直径进行了试验验证，得

到了泵设计工况下平衡腔液体压力的试验无因次

曲线，并与应用设计工况下平衡腔压力计算模型计

算获取的平衡腔液体压力的理论无因次曲线进行

了对比分析，结果表明，在设计工况下平衡腔区域

内叶轮后盖板前、后压力差的实测值与理论计算值

的最大绝对误差为 2.45 m，对应的轴向力的实测值

与理论计算值的最大绝对误差为 91 N，验证了本文

提出的平衡腔压力计算模型具有较高的精度，也是

正确而切实可行的。 
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Calculation and validation of fluid pressure of balance cavity in 
centrifugal pump 
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Abstract: In the design of a centrifugal pump, the double seal ring impeller with the balance hole is the main 
methods of balancing axial thrust. The cover force produced by the pressure difference in the balance cavity 
region was the main part of axial thrust. A study on the calculation method of fluid pressure of the balance cavity 
in the impeller has important significance for the accurate calculation of the axial thrust. In order to solve the fluid 
pressure calculation of the balance cavity in the impeller, the two dimensionless characteristic parameters about 

specific area k and pressure coefficient p were introduced. Under the condition of the fluid leakage in the balance 

hole and the back seal ring clearance at the impeller was equal, a calculation model of fluid pressure in the 

balance cavity was derived. The dimensionless curve of the calculation model was ( )p f k , and an 

undetermined coefficient a and b in calculation method was introduced. For the 3BA-6 pump, under the condition 
of the different diameter of the balance hole, the theoretical dimensionless curves of the fluid pressure in the 
balance cavity at design point were obtained. To illustrate the problem, under the condition of the same pump 
structure, a verification experiment by taking the same diameter of balance hole as the calculation was conducted. 
The fluid pressure of the back seal ring outlet and impeller inlet at the design point was measured, so the 
experiment dimensionless curve was obtained. Research showed that, the experiment dimensionless curve and the 
theoretical dimensionless curve on the fluid pressure in the balance cavity at the design point were coincident, and 

the test curve above the theoretical curve, but when k  0.5, p  was maximum between the experiment 

dimensionless curve and the theoretical dimensionless curve, the maximum absolute error was 0.049. The result 
proved that the calculation model of fluid pressure in the balance cavity was correct and feasible. For a centrifugal 
pump of double seal ring impeller with a balance hole, the specific expressions on the calculation model of fluid 
pressure in the balance cavity by calculating was obtained. Furthermore, the pressure difference of the two sides 
of the impeller back cover and the cover force produced by the pressure difference in balance cavity region can be 
calculated. 
Key words: centrifugal pumps, models, calculations, impeller, fluid pressure of the balance cavity, dimensionless 
curves 
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