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多级离心泵叶轮级间泄漏对轴向力的影响
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　　【摘要】　理论分析了叶轮级间泄漏对叶轮前后盖板外侧腔体内液体流动状态的影响，指出轴向力的实际大小

与计算值之间存在着差异。通过离心泵轴向力试验装置，对液流速度分布和轴向力进行了试验，研究结果表明：叶

轮前后盖板外侧腔体内液体并不是以叶轮 ０５倍的角速度进行运转，前盖板外侧大于 ０５倍，后盖板外侧小于 ０５

倍；叶轮两侧的压力分布不一致，前盖板外侧压力小，后盖板外侧压力大；轴向力计算值小于实际轴向力，应对行业

应用的传统轴向力计算公式进行修正。
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　　引言

在多级离心泵的运行工作过程中，由于叶轮结

构不对称以及介质冲击叶轮等原因，液体作用多级

叶轮在轴向产生较高的轴向力。过高的轴向力对多

级离心泵的正常运行造成危害，在高压的情况下，轴

向力的大小有时将达到上百吨，直接影响泵运行的

可靠性
［１～５］

。因此在多级离心泵的设计过程中，必

须要设计平衡装置将轴向力予以平衡。为了理想地

设计平衡装置，首先要准确地计算轴向力，目前计算

轴向力的公式有几种
［６～８］

，但按传统计算方法算出

的结果与实际结果差别较大，计算值小于实际轴向

力，致使一些平衡装置经常出现故障，不能满足现场

实际运行的要求。随着计算流体力学 ＣＦＤ的发展，
国内外学者开始通过数值模拟方法对轴向力进行计

算，但计算结果与试验值仍有一定差距
［９～１１］

。叶轮

级间泄漏是影响计算值准确性的重要因素，本文在

理论分析的基础上，通过离心泵轴向力试验装置对

叶轮级间泄漏进行研究，测试轴向力的大小和叶轮

前后两侧液体的速度、压力，对实测结果进行分析，



研究影响轴向力计算准确性的各种因素。

１　轴向力的计算

１１　轴向力的理论假设
轴向力的传统理论计算以 ５种假设为前提条

件
［１２］
：①叶轮前后盖板外侧的压力按相同抛物线规

律分布。②叶轮前后盖板外侧的腔体内液体以叶轮
角速度０５倍的速度旋转。③每级叶轮前后盖板外
侧的腔体内液体是无泄漏流动。④叶轮盖板两侧，
密封环至叶轮出口外径处压力分布一致，压力互相

抵消，不存在压差。⑤多级泵每级叶轮的出口宽度、
流量、出口压力相同。

１２　轴向力
产生轴向力的原因有多种，最主要的有两种，一

是由于叶轮结构不对称，致使前后盖板外表面压力

分布不对称，产生压差，形成一个轴向力；二是液体

流经叶轮后，由于方向发生变化，液体冲击叶轮产生

一个动反力。具体计算方法如下：

（１）压差产生的轴向力 Ｆ１
图 １是闭式叶轮前后盖板上压力的分布情况。

根据前面提出的假设，可推导出计算公式为
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图 １　叶轮前后盖板上压力分布图

Ｆｉｇ．１　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｎｔｈｅｆｒｏｎｔａｎｄｔｈｅｂａｃｋ

ｓｈｒｏｕｄｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒ

式中　Ｆ１———轴向力，Ｎ
Ｈｐ———单级叶轮的势扬程，ｍ
Ｒ２———叶轮出口半径，ｍ
Ｒｍ１———叶轮密封环半径，ｍ
ｒｈ———轮毂半径，ｍ

ρ———液体密度，取 ρ＝１０００ｋｇ／ｍ３

ｇ———重力加速度，ｍ／ｓ２

ｕ２———叶轮出口直径圆周速度，ｍ／ｓ
轴向力的方向是由叶轮右侧指向叶轮左侧（即

指向叶轮吸入侧）。

（２）动反力 Ｆ２的计算
图 ２是液体进出口叶轮的轴面速度变化示意

图，动反力的计算为

Ｆ２＝ρＱｔ（ｖｍ０－ｖ′ｍ２ｃｏｓλ２） （２）
式中　Ｆ２———动反力，Ｎ

Ｑｔ———流经叶轮流量，ｍ
３／ｓ

ｖｍ０———液体进入叶轮叶片前轴面速度，ｍ／ｓ
ｖ′ｍ２———液体流出叶轮后的轴面速度，ｍ／ｓ
λ２———轴面速度 ｖ′ｍ２与叶轮轴线的夹角

动反力的方向是由叶轮左侧指向叶轮右侧。

图 ２　液体进出叶轮轴面

速度变化示意图

Ｆｉｇ．２　Ａｘｉａｌｖｅｌｏｃｉｔｙａｔ

ｉｎｌｅｔａｎｄｏｕｔｌｅｔｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒ

（３）总的轴向力 Ｆ的
计算

对于多级泵总的轴向

力计算公式为

　Ｆ＝∑ （Ｆ１－Ｆ２） （３）

估算总的轴向力数

值，可按如下经验公式进

行计算

Ｆ＝ＫＨ１ρｇπ（Ｒ
２
ｍ－ｒ

２
ｈ）ｉ

（４）
式中　Ｆ———轴向力，Ｎ

ｉ———叶轮级数

Ｈ１———单级叶轮的扬程，ｍ
Ｋ———轴向力试验系数

２　计算误差的理论分析

轴向力大小和叶轮外表面与泵体之间液体流动

状态有关，轴向力的计算式（３）是在前面 ５种假设
情况下推导出来的，但由于存在叶轮级间泄漏的现

象，液体的流动状态将发生变化，５种假设是很难保
证的

［１３～１４］
。图３是多级离心泵叶轮级间泄漏情况

的示意图，在运转工作过程中，首级叶轮和次级叶

轮，在叶轮前盖板外侧腔体内，由于密封环处存在间

隙，产生液体泄漏，液体由叶轮前盖板外侧的高压区

向叶轮进口处的低压区流动，泄漏量的大小与口环

处的间隙大小有直接关系。此泄漏导致叶轮前盖板

外侧腔体内的液体流动状态发生变化，使液体旋转

速度增大，压力变小。在叶轮后盖板外侧腔体内，由

于导叶衬套处存在间隙，同样也要产生液体泄漏，液

体由后一级叶轮进口的高压区向前一级叶轮后盖板

外侧腔体内的低压区流动，泄漏量的大小与导叶衬

套处的间隙大小相关，此泄漏导致叶轮后盖板外侧

腔体的液体流动状态发生变化，使液体旋转速度变

小，压力变大。在末级叶轮的后盖板外侧腔体内，由

于节流衬套处存在间隙，液体由叶轮后盖板的外侧

向密封腔体内泄漏，泄漏量的大小与节流衬套处的

间隙大小相关。此泄漏使得末级叶轮后盖板外侧腔
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体内的液体旋转速度增大，压力变小。

液体的流动状态与密封环间隙、导叶衬套间隙、

节流衬套间隙相关，文献［１５］对此问题进行了深入
研究。研究结果发现，当泵密封环严重磨损时，叶轮

前盖板外侧的液体按 ｖｕｒ＝ｃｏｎｓｔ（ｖｕ为圆周速度，ｒ
为液体质点半径，ｃｏｎｓｔ为常数）的规律流动，叶轮后
盖板外侧的液体是以速度近似等于叶轮圆周速度一

半的速度流动。

图 ３　叶轮级间泄漏情况的示意图

Ｆｉｇ．３　Ｉｎｔｅｒｓｔａｇｅｌｅａｋａｇｅｏｆｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒｓ
１．密封环　２．首级叶轮　３．次级叶轮　４．末级叶轮　５．出水段

６．节流衬套　７．泵轴　８．导叶　９．中段　１０．导叶衬套　１１．末

级导叶

　

由上述分析可以看出，由于多级离心泵叶轮之

间存在泄漏，改变了叶轮前后盖板外侧腔体的液体

流动状态，液体压力并非按相同抛物线规律分布；两

侧液体的旋转速度也不一致，前盖板外侧要大一些，

后盖板外侧要小一些（不包括末级叶轮）；叶轮前后

盖板两侧密封环至叶轮出口外径处的压力分布不一

致，压力不能相互抵消，存在压力差。通过式（４）计
算轴向力要明显小于实际轴向力，当间隙增大，叶轮

前后盖板外侧的流动状态差异将进一步加大，计算

轴向力与实际轴向力的差异将急剧加大，按计算值

设计的平衡机构，将很难保证平衡实际轴向力的需

求，平衡机构频繁出现故障也就在所难免。

３　试验方案

为了进一步了解和掌握多级离心泵叶轮两侧液

体的流动状态和实际轴向力的情况，本文通过设计

离心泵轴向力试验装置，开展了对多级离心泵叶轮

外侧液体的速度、压力和实际轴向力大小的研究。

３１　试验装置的结构和性能参数
试验装置具体结构如图 ４所示。性能参数为：

Ｑ＝１８０ｍ３／ｈ，Ｈ＝４０ｍ，ｎ＝１４９０ｒ／ｍｉｎ。

３２　试验内容
（１）利用开式试验台测量试验装置测量泵的外

特性，主要有流量、扬程、转速、效率、汽蚀余量等参

图 ４　试验装置具体结构示意图

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄｅｖｉｃｅ
１．前泵盖　２．前腔探针　３．叶轮　４．导叶　５．中段　６．吐出段

７．后腔测压孔　８．径向轴承　９．轴向测力环　１０．推力轴承　

１１．泵轴　１２．后腔探针　１３．前腔测压孔
　

数。

（２）在叶轮前后盖板外侧的腔体内，沿不同半
径设置测压孔和探针，测量前后腔体不同半径处的

速度和压力，分析研究液体流动变化规律。

（３）在轴承体的后轴承处，设计安装轴向测力
环，测量不同工况下实际轴向力的大小，轴向测力环

安装前经过专门标定并绘制测力环标定曲线。

多级离心泵轴向力主要是由首级叶轮和次级叶

轮产生，在试验中主要针对首级叶轮和次级叶轮的

实际运转工况进行研究。本次研究没有考虑末级叶

轮的实际运转工况。

４　试验分析

试验结果具体内容如图 ５～８所示，图中 Ｈ０为

设计点扬程；Ｑ０为设计点流量；Ｆａ为轴向力；ｖｕ０为
设计点叶轮出口处液体圆周速度；ｐ０为设计点叶轮
出口处液体的压力。

图５是试验装置的外特性曲线，曲线没有驼峰，
属于比较标准的性能曲线，具有代表性。

图６是实测轴向力 Ｆａｔ和轴向力计算值 Ｆａｃ与流
量关系的曲线。由图中可明显看出，二者大小具有

显著的差异，实测轴向力偏大，设计点处差异值为

９８％，小流量点处差异值为 １７６％，流量越小差异
越大，该测量数据是在密封环没有磨损，保证正常间

隙的情况下测量的，若密封环发生磨损，实测值与计

算值将有更大的差异，通过图６的曲线可以表明，经
过式（４）计算的轴向力与实际轴向力的大小具有较
大的差异，需要对公式进行修正。采用上述经验

式（４）对试验结果进行回归统计经验系数 Ｋ，Ｋ值随
流量的变化而变化，轴向力 Ｆ随流量变化，与扬程 Ｈ
随流量变化趋势相同，但变化规律不同。因此在

式（４）中只有一个扬程 Ｈ作为变量是不够的，应另
外增加一项随扬程变化的系数，以改变轴向力随流
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量的变化规律。为了提高轴向力计算的准确性，建

议修改推荐的 Ｋ值，且取值要大些。

图 ５　试验装置的外特性曲线

Ｆｉｇ．５　Ｅｘｔｅｒｎａｌｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｃｕｒｖｅ
　

图 ６　轴向力与流量关系的曲线

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎａｘｉａｌｆｏｒｃｅａｎｄｆｌｏｗｒａｔｅ
　
图７是设计工况点叶轮前、后盖板外侧速度函

数 ｖｕ／ｖｕ０的分布情况，由图可以看出：前盖板外侧腔
体内的液体角速度随着半径的增加反而减小，最大

角速度在接近叶轮口环处，为叶轮角速度的 ０６４６
倍，整个腔体内液体的角速度均大于叶轮角速度的

０５倍；后盖板外侧腔体内的液体角速度随着半径
的增加而增大，最大角速度在接近叶轮外径处，为叶

轮角速度的０４２３倍，整个腔体内液体的角速度均
小于叶轮角速度的０５倍。根据此实测结果可以得
出结论，叶轮前后盖板外侧腔体内的液体角速度并

不是以叶轮 ０５倍的角速度旋转，前盖板外侧液体
角速度大于０５倍，且随着半径增大而减小；后盖板外
侧液体角速度小于０５倍，且随着半径增大而增大。

图 ８是设计工况点前、后盖板外侧腔体内液体
压力系数的分布情况。由实测结果可以看出，前后

盖板外侧腔体内的压力随着半径的增大而增大，但

压力的大小并不一致，有着明显的差异，前盖板外侧

的压力小，后盖板外侧的压力大，两侧存在着压差，

产生一个相应的轴向力。

图 ７　前、后盖板外侧 ｖｕ分布图

Ｆｉｇ．７　ｖｕｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｔｈｅｆｌｕｉｄｏｕｔｓｉｄｅｔｈｅｆｒｏｎｔ

ａｎｄｂａｃｋｓｈｒｏｕｄｓ
　

图 ８　前、后盖板外侧液体压力系数分布图

Ｆｉｇ．８　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｔｈｅｆｌｕｉｄｏｕｔｓｉｄｅ

ｔｈｅｆｒｏｎｔａｎｄｂａｃｋｓｈｒｏｕｄｓ
　
　　通过以上对试验数据结果的分布研究可以看
出，在轴向力公式推导中的５种假设，与实际情况有
着较大的差异，推导得出的轴向力计算公式不准确，

要进行相应的修正。

５　结论

（１）通过理论推导公式计算的轴向力与实际的
轴向力差异较大，计算值偏小，计算公式要进行修

正，轴向力的大小与流量之间具有相应的变化规律，

计算时应考虑流量的影响因素。

（２）叶轮前后盖板外侧腔体内液体旋转的角速
度不一致，前盖板外侧的液体角速度大于叶轮 ０５
倍的旋转角速度，后盖板外侧的液体角速度小于叶

轮０５倍的旋转角速度，二者随半径变化的规律不
一致。前盖板外侧液体角速度随着半径增大而减

小；后盖板外侧液体角速度随着半径增大而增大。

（３）叶轮前后盖板外侧腔体内液体的压力不一
致，前盖板外侧腔体的压力要明显低于后盖板外侧

腔体的压力，在前后盖板两侧叶轮口环至叶轮外径处

的压力分布不一致，存在着差异，产生一个轴向力。
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