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摘要：设计了针对泵腔和平衡腔的液体压力测试装置，采用同一块压力传感器测量不同测点压力的方法，对不同直

径平衡孔前、后泵腔和平衡腔的液体压力进行了测试及分析。试验发现，对这种前后密封环直径相同的叶轮，在密

封环正常时密封环以上的前、后泵腔液体压力分布是不同的，且后泵腔液体压力普遍较前泵腔液体压力高。基于

有、无液体泄漏泵腔液体压力曲线的分析，引入了泵腔液体压力损失系数，提出了设计工况有液体泄漏泵腔液体压

力计算公式及其压力损失系数的具体确定方法。并用 ２台离心泵泵腔液体压力测试结果，验证了设计工况有液体

泄漏泵腔液体压力计算公式具有较高的可信度。比较分析了设计工况平衡腔液体压力的理论计算结果和试验结

果，验证了设计工况平衡腔液体压力数学模型能准确地预测出平衡腔液体压力，并从控制平衡腔液体泄漏量减少

其液体压力及轴向力的角度，提出试验泵的平衡孔直径在 ６～８ｍｍ较为合适。
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　　引言

文献［１－２］详尽地分析了作用在泵转子上的
各分轴向力，指出叶轮盖板力是轴向力的主要组成

部分，可见研究泵腔和平衡腔的液体压力分布及计

算是准确计算轴向力的关键。目前对泵腔液体压力

分布传统认识是，基于泵腔内液体无泄漏且以叶轮

旋转角速度的 １／２像刚体一样旋转的假设，泵腔内
液体压力沿着径向按抛物线规律分布。在离心泵轴

向力计算中，对前后密封环直径相同的叶轮，一般认

为密封环正常时密封环以上的前后泵腔液体压力分

布相同，造成的轴向力相互抵消，平衡腔区域叶轮盖

板前后液体压力差造成的盖板力是影响轴向力的主

要因素。文献［３－７］研究表明，泵腔内液体并非以
叶轮旋转角速度的 １／２作刚体旋转，前后泵腔内液
体旋转角速度也不相同。在离心泵中，常采用开平

衡孔的双密封环叶轮、平衡盘和平衡鼓等方法来减

小叶轮轴向力，这将会造成前后泵腔液体泄漏量不

同，由此引起的液体压力分布也不相同
［８－１１］

。由此

可见，实测前、后泵腔和平衡腔的液体压力并提出其

计算方法就显得格外必要。本文在 ＩＳ８０ ５０ ３１５
型离心泵上，采用同一块压力传感器测量不同测点

液体压力的方法，在不同直径平衡孔的条件下，系统

测试前、后泵腔和平衡腔的液体压力，研究前、后泵

腔和平衡腔的液体压力分布及计算方法，以达到准

确计算叶轮盖板力的目的。

１　泵腔液体压力计算方法

假设泵腔内液体无泄漏，液体以叶轮旋转角速

度的１／２作刚体旋转，泵腔液体压力沿着径向分布
为

［１］
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式中　ｐ′———无液体泄漏泵腔在任意半径 ｒ处液体
压力，Ｐａ

ｐ′３———无液体泄漏泵腔进口液体压力，Ｐａ
ｕ２———叶轮出口圆周速度，ｍ／ｓ
ｒ２———叶轮外半径，ｍ
ｎ———泵设计转速，ｒ／ｍｉｎ
ｒ———泵腔任意半径，ｍ
ρ———液体密度，ｋｇ／ｍ３

式（１）为无液体泄漏泵腔液体压力理论计算公
式。由于旋转叶轮与固定在泵体上的密封环存在径

向间隙，其间隙引起的液体泄漏量使泵腔液体压力

较无液体泄漏泵腔液体压力低，图１给出了有、无液
体泄漏泵腔液体压力曲线。在图１中，ｐ′３－ｐ为有液
体泄漏泵腔液体压力损失，ｐ′３－ｐ′为无液体泄漏泵
腔液体压力损失。为计算有液体泄漏泵腔液体压力

损失，引入反映两者比值的泵腔液体压力损失系数

ｋ１，其数学表达式为

ｋ１＝
ｐ′３－ｐ
ｐ′３－ｐ′

（２）

式中　ｋ１———泵腔液体压力损失系数
ｐ———有液体泄漏泵腔在任意半径 ｒ处液体

压力，Ｐａ

图 １　有、无液体泄漏泵腔液体压力曲线

Ｆｉｇ．１　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒｗｉｔｈ

ｏｒｗｉｔｈｏｕｔｌｉｑｕｉｄｌｅａｋａｇｅ
　
式（２）中，在任意半径 ｒ处有液体泄漏泵腔液体

压力 ｐ小于无液体泄漏泵腔内液体压力 ｐ′，因此
ｋ１＞１。将式（２）代入式（１），可得有液体泄漏泵腔液
体压力沿着径向分布的数学表达式
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液体从叶轮流出后进入蜗壳，液体流动为轴对

称流，且液体从叶轮出口到前、后泵腔进口的途径

很短，认为 ｐ′３＝ｐ２，ｐ２为叶轮出口液体压力，可由叶

轮出口势扬程定义求出，其计算公式为
［１－２］

Ｈｐ＝
ｐ２
ρｇ
－
ｐ１
ρｇ
＝Ｈ (ｔ １－ｇＨｔ２ｕ )２

２

（４）

其中 Ｈｔ＝
Ｈ
ηｈ

ηｈ (＝ １－００８３５ｌｇ
３ Ｑ
槡 )ｎ ×１００％

式中　Ｈｐ———叶轮势扬程，ｍ
Ｈｔ———泵理论扬程，ｍ
Ｈ———泵设计扬程，ｍ
ηｈ———水力效率，％

Ｑ———泵设计流量，ｍ３／ｓ
ｐ２———叶轮出口液体压力，Ｐａ
ｐ１———泵进口液体压力，Ｐａ

在式（３）中，如已知泵腔液体压力损失系数 ｋ１，
则式（３）可解。
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２　液体压力测试装置及结果

试验是在离心泵闭式试验台上进行。为了得到

前、后泵腔和平衡腔的液体压力分布规律，设计了

图２所示的测试装置［１２－１４］
。被测泵为 ＩＳ８０ ５０

３１５型离心泵，其设计参数为：流量 Ｑ＝２５ｍ３／ｈ，扬
程Ｈ＝３２ｍ，转速 ｎ＝１４５０ｒ／ｍｉｎ，效率 η＝５２％。叶
轮外半径 ｒ２＝１５８ｍｍ。考虑到液体从叶轮流出其
流动为轴对称流，认为高压液体均匀地流入泵腔进

口，又因泵腔的轴向间隙与径向尺寸之比很小，可近

似认为泵腔内液体压力只沿径向变化。因蜗壳的第

８断面是其特征断面，本文将前、后泵腔测压点布置
在蜗壳第８断面所在的轴面上。分别在泵体上半径
为１５５、１４６、１１６、７５ｍｍ处开设了 ４个测压孔，在泵
盖上半径为１５５、１４６、１１６、７５、５４ｍｍ处分别开设了
５个测压孔和平衡腔液体压力测压孔。因密封环径
向间隙及间隙液体泄漏量对泵腔液体压力有很大的

影响，为此对前、后密封环进行了专门加工，密封环

半径 ｒｍ为４５ｍｍ，径向间隙 ｂ１为０２ｍｍ，长度 Ｌ为
１８ｍｍ。前、后泵腔的轴向间隙为５ｍｍ和６ｍｍ。

图 ２　泵腔和平衡腔液体压力测试装置

Ｆｉｇ．２　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄｅｖｉｃｅｆｏｒｍｅａｓｕｒｉｎｇｌｉｑｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒａｎｄｂａｌａｎｃｅｃａｖｉｔｙ
１．前泵腔　２．平衡孔　３．平衡腔　４．后泵腔

　
　　不同测点液体压力的测量精度是保证研究结果

可靠性的关键，为此设计了图 ３所示的稳压装置。

稳压罐上设有精度为 ０４级的精密压力表和精度

为 ０５级的电容式压力传感器，压力表和电容式

压力传感器相互印证并可同时读出被测压力。稳

压罐上的 １０个测压点分别与前、后泵腔测压孔和

平衡腔测压孔相连接，通过切换阀门，用同一块精

度为 ０５级的电容式压力传感器测出各测压孔处

液体压力。

图 ３　压力测量仪表及稳压装置

Ｆｉｇ．３　Ｍｅａｓｕｒｉｎｇｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓａｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｓｔａｂｉｌｉｚｉｎｇｄｅｖｉｃｅ

１．压力表　２．压力传感器　３．排气孔　４．稳压罐　５．测压孔
　
试验方案是在同一个叶轮上加工不同直径平衡

孔，使其平衡孔直径 ｄ为０、４、６、８、１１ｍｍ，在不同直

径平衡孔下对前、后泵腔和平衡腔的液体压力进行

测试。图４是设计工况下前、后泵腔液体压力的测

试结果。为了使图 ４ａ清晰，图 ４ａ仅给出了平衡孔
直径 ｄ为０、４、１１ｍｍ时前泵腔液体压力测试结果。
由式（４）计算可得设计工况 Ｈｐ＝２５５３ｍ，试验得到
泵进口液体 ｐ１ ＝０ｋＰａ，则叶轮出口液体压力
ｐ２／（ρｇ）＝２５５３ｍ。再由式（１）求出无液体泄漏
前、后泵腔液体压力的理论曲线，见图４。

图 ４　泵腔液体压力试验曲线

Ｆｉｇ．４　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎ

ｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒ
　
从图４ａ可以看出，前泵腔液体压力试验曲线与

无液体泄漏泵腔液体压力理论曲线相差较大。平衡

孔直径 ｄ在 ０～１１ｍｍ变化时，前泵腔液体压力试
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验曲线最大差值仅为 ０４０８ｍ，说明平衡孔直径对
前泵腔液体压力几乎无影响；从图 ４ｂ可以看出，叶
轮平衡孔直径 ｄ＝０ｍｍ时，后泵腔液体压力试验曲
线与无液体泄漏后泵腔液体压力理论曲线变化趋势

较为一致，其他平衡孔直径时后泵腔液体压力试验

曲线与无液体泄漏后泵腔液体压力理论曲线有较大

差异。随叶轮平衡孔直径增大，后泵腔液体压力试

验曲线几乎平行下移。从图 ４中还看出，对这种前
后密封环直径相同的叶轮，前后泵腔液体压力分布

是不相同的，且后泵腔液体压力普遍较前泵腔液体

压力高。其原因是后泵腔流道较前泵腔流道增设了

平衡孔
［１５－１６］

，当泵工况一定时，可认为前后泵腔进

口液体压力和叶轮进口液体压力是不变的，由于平

衡孔对平衡腔液体压力调节作用，平衡腔液体压力

大于前泵腔密封环出口液体压力（即叶轮进口液体

压力），因此后泵腔进口到后密封环出口的液体压

力差小于前泵腔进口到前密封环出口的液体压力

差。泵腔液体流动是由核心区流动和边界层流动构

成的
［５］
，在旋转坐标系下，核心区液体受顺转向的

相对速度 ｖｕ产生径向哥氏力（２ρΩｖｕ）（Ω为泵腔液

体旋转角速度）、离心力（ｍΩｒ２）（ｍ为泵腔微环液体
质量）和泄漏量引起的压差力共同作用，其中哥氏

力和离心力是径向内流的主要阻力。平衡腔液体压

力大于前泵腔密封环出口液体压力，这将导致后泵

腔液体泄漏量小于前泵腔液体泄漏量，造成后泵腔

液体压力较前泵腔高。

３　泵腔液体压力损失系数

为了分析相似泵中，不同直径平衡孔和后密封

环间隙对前、后泵腔液体压力和平衡腔液体压力的

影响，参照文献［１０］引入平衡孔总面积与后密封环
间隙断面面积的比值 ｋ，其计算公式为

ｋ＝ ｄ
２ｚ

８ｒｍｂ１
（５）

式中　ｚ———平衡孔数量，取５
平衡孔直径 ｄ为 ４、６、８、１１ｍｍ，对应 ｋ分别为

１１１、２５０、４４４、８４０。由图４及式（３）计算获得设
计工况前、后泵腔液体压力损失系数与相对半径的

关系曲线，见图５，其中相对半径 ｒ＝ｒ／ｒ２。
从图 ５可以看出，随着相对半径增大，前、后泵

腔液体压力损失系数都具有先保持几乎不变然后急

剧增大的规律。为了完整地描述泵腔液体压力损失

系数特性曲线，将该特性曲线划分成 ２段，ｒ＜０８
时，前、后泵腔液体压力损失系数取其变化的均值；

０８≤ｒ＜１时，对前、后泵腔液体压力损失系数进行
多项式拟合，得出其拟合公式。

图 ５　设计工况下泵腔液体压力损失系数特性曲线

Ｆｉｇ．５　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｃｕｒｖｅｓｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｌｏｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｏｆｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒｕｎｄｅｒｄｅｓｉｇｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
　
对前泵腔，ｒ＜０８，ｋ１＝１５９２；０８≤ｒ＜１，ｋ１计

算公式为

ｋ１＝１１８８０ｒ
４－４０８７９ｒ３＋５２７６１ｒ２－３０２５８ｒ＋６５０５

（６）
对后泵腔，ｒ＜０８，ｋ１＝１２７２；０８≤ｒ＜１，ｋ为

１１１、２５０、４４４、８４０时 ｋ１计算公式分别为

ｋ１＝１５８１１ｒ
４－５４５１９ｒ３＋７０４５２ｒ２－４０４３３ｒ＋８６９６

（７）
ｋ１＝１５６２９ｒ

４－５３５９９ｒ３＋６８９０９ｒ２－３９３５８ｒ＋８４２７

（８）
ｋ１＝１７９４４ｒ

４－６１６４９ｒ３＋７９３９９ｒ２－４５４２７ｒ＋９７４２

（９）
ｋ１＝１６４０７ｒ

４－５６１５８ｒ３＋７２０５１ｒ２－４１０６１ｒ＋８７７０

（１０）
当０８≤ｒ＜１，前、后泵腔液体压力损失系数拟

合公式的决定系数 Ｒ２＝０９９９９。
文献［１７］在 １５０ＲＯＤ １００×６单级模型泵上，

对前泵腔液体压力进行了测试。该泵性能参数为：

流量 Ｑ＝２２０ｍ３／ｈ，扬程 Ｈ＝１００ｍ，额定转速 ｎ＝
２９５０ｒ／ｍｉｎ。叶轮外半径 ｒ２＝１４０ｍｍ。由式（４）计
算该泵在设计工况下叶轮出口势扬程为 ７９８５ｍ，
实测泵进口液体压力 ｐ１＝－２０ｋＰａ。本文计算其前
泵腔液体压力时，ｒ＜０８，ｋ１＝１５９２；０８≤ｒ＜１，用
式（６）计算其 ｋ１值，图 ６为设计工况前泵腔测压孔
中心半径为９５、１１０、１２５、１３７５ｍｍ处液体压力测试
与理论计算的结果。

文献［１８］在 ＩＳ２００ １５０ ３１５型离心泵上，对
后泵腔液体压力进行了测试。该泵的性能参数为：
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图 ６　前泵腔液体压力曲线

Ｆｉｇ．６　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｆｒｏｎｔｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒ
　
流量 Ｑ＝２００ｍ３／ｈ，扬程 Ｈ＝３２ｍ，额定转速 ｎ＝
１４８０ｒ／ｍｉｎ。叶轮外半径ｒ２＝１６２５ｍｍ。由式（４）计
算出该泵在设计工况下叶轮出口势扬程为２６１９ｍ，实
测泵进口液体压力 ｐ１＝－２５ｋＰａ。本文计算其后泵
腔液体压力时，ｒ＜０８，ｋ１＝１２７２；０８≤ｒ＜１，因该
泵的比面积为 １，用式（７）计算其 ｋ１值。图 ７为设
计工况后泵腔测压孔中心半径 １１０、１３０、１５５ｍｍ处
液体压力测试与理论计算的结果。

图 ７　后泵腔液体压力曲线

Ｆｉｇ．７　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｂａｃｋｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒ
　
由图６、７看出，用式（１）计算前、后泵腔液体压

力最大相对误差分别为 １５９４％、１６３２％，用式（３）
计算前、后泵腔液体压力最大相对误差分别为

４６１％、９０４％，验证了本文提出的有液体泄漏泵腔
液体压力计算公式具有较高的可信度。

４　平衡腔液体压力测试结果及计算

图８是叶轮平衡孔直径 ｄ为０、４、６、８、１１ｍｍ条
件下，设计工况下平衡腔液体压力试验结果。

图 ８　平衡腔液体压力与平衡孔直径的关系曲线

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｃｕｒｖｅｓｏｆｆｌｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｂａｌａｎｃｅ

ｃａｖｉｔｙａｎｄｂａｌａｎｃｅｈｏｌｅｄｉａｍｅｔｅｒ
　
文献［１９］基于液体通过后密封环和叶轮平衡

孔的液体泄漏量相等，推导出的设计工况平衡腔液

体压力数学模型为

ｐ＝ ａ
１＋ｂｋ２

（１１）

其中 ｐ＝

ｐ５
ρｇ
－
ｐ１
ρｇ
Ｈ
　ａ＝

ｐ４
ρｇ
－
ｐ１
ρｇ
Ｈ
　ｂ (＝ ψｋ

ψ )
ｍ

２

ψｍ＝
１

１＋０５μ＋λＬ２ｂ槡 １

式中　ｐ———平衡腔液体压力系数
ａ、ｂ———待定系数
μ———密封环形状系数
ψｋ———平衡孔流量系数，取０６２

［１９］

ψｍ———后密封环流量系数
λ———密封环间隙的阻力系数
Ｌ———后密封环长度，ｍｍ
ｐ４———后密封环进口液体压力，Ｐａ
ｐ５———平衡腔液体压力，Ｐａ

本文计算时认为平衡腔液体压力和泵进口液体

压力都沿着径向方向均匀分布
［１，２０］

。后密封环进口

液体压力 ｐ４所在的半径为 ｒｍ，因 ｒ＝ｒｍ／ｒ２＜０８，在
平衡孔直径为 ０～１１ｍｍ时，ｋ１＝１２７２，由式（３）可
求出 ｐ４。在计算平衡孔流量系数 ψｋ时本文取 μ＝
０２８，λ＝００５。经计算设计工况平衡腔液体压力

数学模型为 ｐ＝ ０５４０８
１＋１３０３２ｋ

，叶轮平衡孔直径 ｄ为

０、４、６、８、１１ｍｍ时，对应的 ｋ为０、１１１、２５０、４４４、
８４０，依据设计工况平衡腔液体压力数学模型和平
衡腔液体压力系数定义，可计算出平衡腔液体压力

理论值，计算结果见图８。
平衡腔区域叶轮盖板前后液体压力差造成的盖

板力为

Ｆ＝ρｇπｒ２ (ｍ

ｐ５
ρｇ
－
ｐ１
ρ )ｇ （１２）

式中　Ｆ———平衡腔区域叶轮盖板力，Ｎ
从图 ８看出，平衡腔液体压力的试验曲线与理

论曲线较为一致。平衡孔直径 ｄ＝０ｍｍ时平衡腔
液体压力最大，平衡孔直径 ｄ≥６ｍｍ时平衡腔液体
压力曲线趋于平坦，ｄ＞８ｍｍ时液体压力曲线是几
乎平行于横坐标轴的直线，这表明叶轮平衡孔直径

达到一定程度，对降低平衡腔液体压力及减少轴向

力的效果并不明显，即过大的叶轮平衡孔直径平衡

轴向力效果并不明显，还会造成泵泄漏量增加，容积

效率降低。对于试验泵来说，从控制平衡腔液体泄

漏量减少其液体压力及轴向力的角度，平衡孔直径

在６～８ｍｍ之间较为合适。平衡孔直径为６～８ｍｍ
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时，平衡腔液体压力的实测与理论计算的差值为

１１９～１２７ｍ，由此造成的平衡腔区域盖板力由
式（６）计算结果仅为 ７４～７９Ｎ，这一误差在轴向力
计算的允许范围内，验证了设计工况下平衡腔液体

压力数学模型较能准确地预测平衡腔液体压力。

５　结论

（１）通过对不同直径平衡孔时前、后泵腔液体
压力测试发现，对这种前后密封环直径相同的叶轮，

在密封环正常时密封环以上的前、后泵腔液体压力

分布是不相同的，且后泵腔液体压力普遍较前泵腔

液体压力高。

（２）提出了设计工况有液体泄漏泵腔液体压力
计算公式及其液体压力损失系数的具体确定方法。

前、后泵腔液体压力损失系数随着相对半径的增大

都具有先保持几乎不变然后急剧增大的规律。并用

２台离心泵泵腔液体压力测试结果，验证了设计工
况有液体泄漏泵腔液体压力计算公式具有较高的可

信度。

（３）设计工况下平衡腔液体压力的理论计算结
果与试验结果对比表明，设计工况平衡腔液体压力

数学模型能较准确地预测出平衡腔液体压力，并从控

制平衡腔液体泄漏量减少其液体压力及轴向力的角

度，提出试验泵平衡孔直径在６～８ｍｍ较为合适。
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