
 第 31 卷 第 14 期 中  国  电  机  工  程  学  报 Vol.31 No.14  May 15, 2011 
  2011 年 5 月 15 日 Proceedings of the CSEE ©2011 Chin.Soc.for Elec.Eng. 103 

文章编号：0258-8013 (2011) 14-0103-06    中图分类号：TV 136     文献标志码：A    学科分类号：470⋅20 

基于 CFD 的离心泵浮动叶轮平衡腔压力 
数值分析与验证 

魏清顺 1，刘在伦 2 
(1．山西农业大学林学院，山西省 太谷县 030801； 

2．兰州理工大学能源与动力工程学院，甘肃省 兰州市 730050) 
 

Numerical Analysis and Validation of Floating Impeller Balance Chamber 
Pressure in Centrifugal Pump Based on CFD 

WEI Qingshun1, LIU Zailun2 
(1. College of Forestry, Shanxi Agricultural University, Taigu 030801, Shanxi Province, China;  

2. College of Energy and Power Engineering, Lanzhou University of Technology, Lanzhou 730050, Gansu Province, China) 

ABSTRACT: The pressure distribution in balance chamber is 
the key technology that centrifugal pump with floating impeller 
balances axial force automatically. Based on two important 
parameters, ring seal diameter of impeller and area of 
balancing hole, different combination groups were formed to 
construct the 3-D model of 3BA-6 single stage single suction 
centrifugal pump. Through the numerical simulation after the 
model by computational fluid dynamics (CFD) theory, the 
pressure distributions in balance chamber were obtained. Then 
axial compound stress was calculated and balance analysis was 
made. Simultaneously, the pressure in balance chamber was 
tested practically. The results show that axial force of 
centrifugal pump with floating impeller can be balanced under 
the condition that rate of flow amounted to 0.002~0.006 m3/s, 
and when k=1.2，A=7.07 mm2. And the pressure in balance 
chamber is 13%~20% of lift corresponding operating condition. 
Simulated values are closely matched with the measured value, 
which proved the appropriateness of numerical simulation. The 
practical significance is supplied by using CFD technology and 
changing parameters to design the most proper structure. 

KEY WORDS: centrifugal pump; axial force; floating 
impeller; balance chamber pressure; numerical analysis; 
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摘要：平衡腔内的压力分布是浮动叶轮实现轴向力自动平衡

的关键所在。引用加大后的叶轮后密封环直径和叶轮平衡孔 
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的面积这 2 个重要设计参数，建立不同参数组合下的 3BA-6
单级单吸离心泵三维模型，运用 CFD 理论对其进行 
数值模拟，得到平衡腔内的压力分布，并进行轴向合力计算

与平衡分析，同时在水泵开式试验台上实测平衡腔内的压

力。结果表明：当水泵工作流量位于 0.002~0.006 m3/s 这一

区域时，取 k=1.2，A=7.07 mm2，水泵可以通过采用浮动叶

轮来实现其轴向力的平衡。平衡腔内压力 p 为相应工况下扬

程的 13%~20%。模拟值与实测值吻合较好，验证了数值方

法的正确性。运用 CFD 技术，通过参数的改变，找到最优

设计方案，为其结构设计提供重要的实践指导意义。 

关键词：离心泵；轴向力；浮动叶轮；平衡腔压力；数值分

析；计算流体动力学 

0  引言 

离心泵是应用最广泛的通用机械，它不仅用于

工业，还广泛应用于农村。但在实际使用中，往往

由于轴向力过大，引发离心泵故障停车。轴向力平

衡问题一直被人们视为关系泵的正常工作与使用

寿命的重要问题。造成水泵轴向力的主要原因是叶

轮(多级泵是叶轮组)，因此最好的解决办法是在轴

向力产生的地方消除或平衡。文献[1]指出离心泵轴

向力的产生机制是因为叶轮前后两侧的液体压强

分布和受力面积不同，造成前盖板侧压力低，后盖

板侧压力高，作用于两盖板上的液体压力以及作用

于吸入口的压力在轴向方向上不能平衡，叶轮受到

一个从后盖板指向叶轮入口方向的分轴向力，这个

分轴向力是轴向力的主要组成部分。可见，平衡轴

向力研究的基本思路及方法就是改变叶轮前后盖
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板的压力分布。 
平衡轴向力常用的方法有：止推轴承、叶轮对

称布置、背(副)叶片、平衡孔或平衡管、平衡盘和

平衡鼓等[2-6]。从文献资料中可以看出，目前，大多

数泵在设计时仍沿用这些传统的平衡轴向力的方

法。近年来，国内外研究人员也提出了一些新的平

衡轴向力方法，这些方法是基于对背叶片、平衡盘、

平衡鼓的改进，针对某种类型的泵，这些装置确实

起到了良好的平衡作用[7-9]。一种带有双密封环和平

衡孔的浮动叶轮，可以实现自动平衡全部轴向力。

这种浮动叶轮在磁力泵和屏蔽泵各种工况下工作

时，泵轴不承受任何轴向力，对提高磁力泵和屏蔽

泵的工作可靠性起到了积极作用。 
在离心泵中采用浮动叶轮自动平衡轴向力的

新方法至今未得到广泛的应用[10]，其主要原因是对

这种浮动叶轮自动平衡全部轴向力的原理缺乏透

彻的理论分析。研究人员主要是通过试制试样，进

行试验测量来预测轴向力，其结构设计缺乏理论依

据[11]，往往耗费大量时间和财力，较少能达到满意

效果。 
随着计算机技术的发展，基于计算流体动力学

(computational fluid dynamics，CFD)的数值模拟方

法在流体机械中得到广泛的应用，通过 CFD 技术

来预测水泵性能及对其进行优化设计已基本达到

工程实用的程度[12]，但涉及水泵轴向力的计算文献

却很少[13-14]。笔者基于改变浮动叶轮平衡腔内的压

力分布，开展了平衡腔内压力的测试与流场数值计

算，并依此来调节影响平衡腔压力分布的重要设计

参数，对浮动叶轮自动平衡离心泵轴向力的结构设

计有较大的指导意义。 

1  浮动叶轮的基本结构与原理 

图 1为浮动叶轮自动平衡离心泵轴向力装置的

基本结构[15]。在叶轮上采用双密封环且加大后密封

环直径，同时在其轮毂上开设若干个平衡孔，以滑

动配合安装在泵轴上，实现在轴向力作用下叶轮沿

泵轴上下自由浮动。上密封环设置在叶轮的后盖板

和涡壳上侧面之间，下密封环设置在叶轮的前盖板

和涡壳的下侧面之间，同时，为了限制叶轮的浮动

范围，在涡壳的上下侧板上分别设置一个止推面。

这样就形成了一个由叶轮轮毂、涡壳的上侧面和上

密封环组成的平衡腔，并通过平衡孔与叶轮的进口

相联通。 
此种装置的平衡原理[16]为：当轴向力合力方向 

 
p2

p1 pz 下密封环 下止推面

上密封环 上止推面 平衡孔 平衡腔 Z

 
图 1  浮动叶轮基本结构图 

Fig. 1  Basic structure of floating impeller 

向下时，叶轮沿泵轴下移，叶轮轮毂和上止推面的

间距δ1 变大，平衡孔的过流量增大，使得平衡腔中

的压力 p2 降低，液体作用在后盖板侧的压力减少，

而前盖板侧的压力保持不变，这样就形成了一个向

上的合力，有效地抑制了叶轮向下浮动的趋势，进

而促使叶轮向上移动返回到平衡位置，此时泵轴向

力的合力为 0，轴向力完全平衡。同理，当轴向力

合力方向向上时，叶轮沿泵轴上移，叶轮轮毂和上

止推面的间距δ1 变小，平衡孔的过流量减小，使得

平衡腔中的压力 p2 升高，液体作用在后盖板侧的压

力增加，而前盖板侧的压力保持不变，这样就形成

了一个向下的合力，有效地抑制了叶轮向上浮动的

趋势，进而促使叶轮向下移动返回到平衡位置，此

时泵轴向力的合力为 0，轴向力完全平衡。可见，

开设平衡孔可以起到调压的作用，进而消除轴向力

的影响。 
离心泵平衡腔内的压力是否能够随着泵工况

的变化得到及时而适量的调节是实现轴向力自动

平衡的关键所在，而影响平衡腔压力分布的设计参

数有多个：加大后的叶轮后密封环直径、叶轮平衡

孔的面积、叶轮旋转角速度和叶轮可浮动的最大间

距等，其中，前两者对平衡腔压力分布的作用效果

较明显[16]。 

2  浮动叶轮平衡腔流场的数值模拟 

2.1  计算模型及网格划分 
2.1.1  几何模型 

离心泵平衡腔内的压力是引起叶轮上下浮动，

实现轴向力自动平衡的主要原因。因此，本文选取

3BA-6 单级单吸离心泵平衡腔为研究对象，分析叶

轮后密封环直径加大量和叶轮平衡孔的面积变化

对其压力的影响。该泵的性能及结构参数见表 1。 
应用 Pro/E 软件建立 3BA-6 单级单吸离心泵的

全流道几何模型，为了使叶轮前后盖板带动旋转的

液体能够顺畅地流入涡壳，回收一部分圆盘摩擦功 
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表 1  离心泵的性能及结构参数 
Tab. 1  Performance and structural parameter of 

centrifugal pump 

流量 Q/ 
(m3⋅s−1) 

扬程

H/m 
转速 n/ 
(r⋅min−1) 

效率

η/% 
叶轮外径

D2/mm 
密封环名义

直径 rm/mm 

叶片

数 z

16.6×10−3 50 2 900 66.3 218 80 6 

率，同时也为能更准确地描述离心泵中的速度、压

力等参数的变化规律，在叶轮的进口边添加一段高

为 50 mm 的同心圆柱体，与此同时，在出口方向

为防止主流区域的干扰流，亦添加一段高为 50 mm
的同心圆柱体，使出流液体能够得到充分发展。 
2.1.2  网格划分 

以离心泵壳内流道为计算区域，采取全流道模

拟方式[17]，同时将整个流场分为 4 部分：进口延伸

段流体、叶轮区域流体、涡壳区域流体和出口延伸

段流体。2 个子区域之间连接的平面作为分界面。

采用 GAMBIT 软件进行有限元网格划分，由于叶

轮流道结构较复杂，叶轮叶片扭曲严重，为使计算

网格更好地描述模型的结构特征，尽量做到不失

真，故采用对复杂边界适应性强的混合网格(见   
图 2)。同时，对平衡腔表面进行网格细化。划分的

网格总数为 69 万，所有网格扭曲率均小于 0.92。 

 

 
图 2  计算网格模型 

Fig. 2  Computational grid model 

2.2  数学模型及边界条件 
2.2.1  数学模型 

离心泵的工作介质为水，故泵体内的流动可以

视为不可压缩定常湍流流动。流体运动的控制方程

选用三维雷诺时均 N-S 方程，内部流场模拟采用分

离隐式求解器，选取 RNGk-ε湍流模型，模型系数

采用默认值[18]。差分格式中，压力项采用标准格式，

动量方程、湍动能与耗散率输运方程的离散均采用

二阶迎风差分格式，压力和速度的耦合采用

SIMPLEC 算法。求解过程中各松弛因子为：压力

项 0.3，速度项 0.7，湍动能项 0.5，湍流耗散项 0.3。
离心泵模型包含旋转的流动区域(叶轮内流体)和静

止不动的区域，对于旋转部分和静止部分之间的耦

合采用多参考系模型。 
2.2.2  边界条件 

计算域进口采用速度进口边界条件，假设进口

是无旋流动，且切向速度和径向速度为 0，则通过

式(1)可确定出进口速度，其方向垂直于叶轮进口 
截面。 

v=Q/A                 (1) 
式中：v 为进口速度；Q 为进口质量流量；A 为叶

轮进口截面面积。 
计算域出口边界条件为自由出流。 
叶片表面，涡壳等固壁面采用固壁无滑移假

设，并应用标准壁面函数法对近壁面的流动进行处

理[19]。 
2.3  模拟结果及分析 
2.3.1  平衡腔体内压力分布 

通过数值计算，得出平衡腔内的压力分布，然

后与试验数据对比，分析结果。根据影响平衡腔压

力分布的 2 个主要参数为加大后的叶轮后密封环直

径和叶轮平衡孔的面积[20]，试验是在 2 组叶轮后密

封环直径(用叶轮后密封环直径与叶轮前密封环直

径比值 k表示)，配合 5组不同平衡孔面积下进行的，

依次计算在不同正交组合下平衡腔内压力随流量

的变化规律，试验参数见表 2。 
表 2  试验参数表 

Tab. 2  Table of test parameters 

前、后密封环

直径比值 k 

面积

A1/mm2

面积

A2/mm2 

面积

A3/mm2 

面积

A4/mm2

面积

A5/mm2

1.0 0 3.14 7.07 19.6 86.5 

1.2 0 3.14 7.07 19.6 86.5 

运用 FLUENT 软件模拟出在 7 个不同工况点

(流量 Q 为 0，0.003，0.005，0.007，0.010，0.013，
0.015 m3/s)平衡腔内的压力分布，利用 FLUENT 的

后处理功能，计算出作用在后密封环上的压力。同

时，引用文献[10]中的轴向合力表达式，计算出轴

向合力与流量的关系，从而可分别拟合出轴向合力 
与流量的关系及平衡腔内压力随流量的变化规律

曲线，见图 3、4。 
从图 3 中的 F 合-Q 曲线上可以看出：在不同 k

值下，轴向合力的总体变化趋势都是随着流量的增

加而增大。当 k=1，即叶轮前后密封环直径相等时，

5 组不同平衡孔面积下所产生的轴向合力均大于 0，
轴向力不能被完全消除，平衡孔的开度不会对轴向

力的减小，甚至消除起到有效作用。但平衡孔面积 
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图 3  轴向合力与流量的关系曲线 

Fig. 3  Curve of axial compound stress and flow rate 
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图 4  平衡腔内压力随流量的变化规律曲线 

Fig. 4  Curve of balance cavity pressure 
change with flow rate 

不同，会影响到对应工况下轴向合力的大小及曲线

的曲率，随着平衡孔面积的增大，轴向合力在一定

程度上有所减小，但减小的幅度逐渐降低，在曲线

上表现为曲线曲率下降，曲线趋于水平。当 k=1.2，
即加大了叶轮后密封环直径后，与 k=1 情况下相比，

轴向合力有显著降低，其减小值随着平衡孔面积的

加大而增加。当平衡孔面积 A 为 0 和 3.1 mm2 时，

在水泵内仍然存在较大的轴向合力，轴向合力均为

正值，即指向进水口一侧。当 A 为 7.07 mm2 时，轴

向合力有正有负，且在 Q 为 0.002~0.006 m3/s 时，

轴向合力近似为 0，表明浮动叶轮在此流量范围内

可以实现自动平衡轴向力。A 为 19.6 和 86.5 mm2

时，轴向合力全部变为负值，即背离进水口一侧。 
图 4 为平衡腔压力随流量变化曲线，平衡腔内

压力在零流量下大于水泵在其他工况下的压力，且

随着后密封环直径的增大而增大。当 k=1，即叶轮

前后密封环直径相等时，平衡腔压力随流量的增大

迅速降低，且在相邻工况点变化梯度大，随着平衡

孔面积的加大，压力逐渐降低，开孔面积超过   
19.6 mm2 时，压降幅度减小。当 k=1.2，同一工况

下，平衡腔压力值大于 k=1 所对应的压力，在图上

除 A 为 7.07 mm2 外，其余都是随着流量的增大迅速

下降，且开孔面积越大，其降低速率越缓。当平衡

孔面积为 7.07 mm2 时，曲线上有一随流量增大曲率

变化较缓的弧段，它所对应的流量范围是 0.002~ 
0.006 m3/s，与轴向合力近似为 0 的流量区间一致，

由此表明在该流量范围内，平衡腔压力趋于一固定

值，认为浮动叶轮平衡。从图上可以看出，当 k=1.2，
A=7.07 mm2 时，在 Q 为 0.002~0.006 m3/s 区域，平

衡腔内压力 p 为相应工况下扬程的 13%~20%。 
图 5为叶轮后密封环直径与叶轮前密封环直径

比值 k 为 1.2、平衡孔面积 A 为 7.07 mm2，对应流

量 Q 为 0.003 m3/s 这一工况点的平衡腔内压力分布

图。液体作用在后盖板侧的径向压力随半径的增加

曾现出逐渐增大的变化趋势，但这种变化相对较平

缓，最大压力和最小压力的差值较小，因此可以近

似认为平衡腔内压力不变，并等于叶轮密封的出口

处压力，即取后盖板侧径向压力的最大值作为平衡

腔内的压力。 
p/Pa 
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图 5  平衡腔压力分布图 

Fig. 5  Balance cavity pressure distribution chart 

通过上述分析可知，当 k=1.2，A=7.07 mm2 时，

水泵可以通过采用浮动叶轮来实现其轴向力的平

衡，但其工作范围仅限于 0.002~0.006 m3/s，这主要

是由于：一方面，影响平衡腔压力分布的因素有多

个，在试验时重点考虑了对其作用效果较明显的加

大后的叶轮后密封环直径与叶轮平衡孔的面积这 2
项；另一方面，叶轮不同平衡孔面积下的预测值是

基于 k=1.2 这一特定条件的，而实际操作中若选取

不同的 k 值，则其结果亦有所不同。  
2.3.2  试验分析 

为了对数值计算结果进行验证，在兰州理工大

学水泵开式试验台上对平衡腔内的压力进行测量，

如图 6 所示。通过测量后密封环出口处的压力，可

得出不同工况下平衡腔内的压力实测值。为了比较

模拟值和实测值的大小，做出平衡腔 k=1，1.2，
A=19.6 mm2 时的压力–流量曲线，见图 7，表 3 为不

同工况下的模拟值与实测值数据。 
从图中可以看出，平衡腔内的压力数值模拟结

果与实测结果基本吻合，变化趋势都是随着流量的

增加而逐渐减小。引用相对误差公式(2)，计算各个

工况下平衡腔压力模拟与实测的相对误差值。通过

计算得出 7 个不同工况点的相对误差最大值为

9.5%，最小值为 2.6%，平均相对误差为 5.8%，误 
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图 6  平衡腔压力测量示意图 

Fig. 6  Measure schematic diagram of 
balance cavity pressure 
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图 7  平衡腔压力模拟与试验对比图 

Fig. 7  Simulation and test comparison diagram of 
balance cavity pressure 

表 3  不同工况下平衡腔压力的模拟值与实测值 
Tab. 3  Simulation and test data of balance cavity 

pressure under different operating condition 

流量 Q/(m3⋅s−1) 
k 参数 

0 0.003 0.005 0.007 0.010 0.013 0.015

模拟值/mH2O 3.20 3.00 2.70 2.30 2.00 1.50 1.00
1 

实测值/mH2O 3.11 2.83 2.49 2.10 1.88 1.41 0.95

模拟值/mH2O 4.00 3.70 3.20 3.00 2.60 2.30 2.00
1.2 

实测值/mH2O 3.88 3.46 2.98 2.75 2.53 2.20 1.95

差值较小，模拟结果的可信程度较高。 

100%
p p

p
p

×模拟 实测

实测

-
Δ =           (2) 

误差产生的原因有以下 3 方面： 
1）建模时忽略了浮动叶轮与泵轴间隙对平衡

腔压力的影响； 
2）FLUENT 软件模型误差，如 RNG k-ε湍流

模型与实际的湍流流动并不一定完全符合，湍流模

型是在一定的条件下对实际问题的近似处理。同

时，离散误差、舍入误差也会对计算结果造成影响； 
3）不同计算节点的网格划分、计算方法及对

实际问题的简化处理也是产生误差的原因。 

3  结论 

1）对浮动叶轮平衡腔内的流场进行数值模拟，

得出了其压力分布，进行了轴向合力计算和平衡分

析等，结果表明当水泵工作流量位于 0.002~   

0.006 m3/s 这一区间时，取 k=1.2，A=7.07 mm2，水

泵可以通过采用浮动叶轮实现其轴向力的平衡。平

衡腔内压力 p 为相应工况下扬程的 13%~20%。 
2）通过相对误差分析，数值模拟结果与实测

结果基本吻合，平均相对误差值为 5.8%，误差较小。

运用 CFD 数值模拟进行新轴向力平衡试验的方法

是未来研究的一种有效方法。但轴向力测量装置通

常适用于小流量、低扬程的工况，数值模拟的精度

及可靠性还有待于进一步研究。 
通过数值模拟调节影响平衡腔压力分布的重

要设计参数，不但可以节省大量试验费用，同时还

可以通过参数的改变，找到最优的设计方案，指导

生产实践，对浮动叶轮自动平衡离心泵轴向力的结

构设计有较大的指导意义。 
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