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考虑叶轮流动滑移的离心泵盘腔流动模型
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摘 要：为研究离心泵盘腔内外特性，将离心泵盘腔三维流动简化为动静腔一维流动，基于动量守恒方程

和径向连续方程，构建了动静腔流动微分方程；积分该方程并应用到盘腔中，引入密封件阻力系数，考虑叶轮流

动滑移，修正泵势扬程公式，建立了离心泵叶轮⁃盘腔⁃密封环⁃平衡孔回路的自封闭流动模型。提出了内外迭代

相结合的求解方法，实现了离心泵盘腔流动快速计算。通过与盘腔压力测量结果对比表明：使用 Stodola叶轮

流动滑移系数的盘腔流动模型比使用 Wiesner叶轮流动滑移系数的盘腔流动模型的计算精度提高了约 3. 5%。

盘腔流动模型结果表明：泵工况从小流量调节至大流量，容积效率逐渐提高，盖板推力略微逐渐增大。该方法

及结论为离心泵盘腔内外特性计算提供参考。
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Flow model for side chambers of centrifugal pumps considering
impeller flow slip
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Abstract：To study the internal and external characteristics of the side chambers of centrifu⁃
gal pumps， the three⁃dimensional flow in the side chambers of centrifugal pumps was simplified
into one ⁃dimensional flow in the rotor ⁃ stator cavities， and then the differential equation for the
flow in the rotor ⁃ stator cavities was established based on the momentum conservation equation
and the radial continuity equation；by integrating this equation， applying it to the side chambers
of centrifugal pumps，and introducing the resistance coefficients of the sealing parts， the impeller
flow slip was considered， the pump potential head formula was modified，and a self⁃closure flow
model from the impeller to side chambers to seals to balance holes in the centrifugal pumps was
established. A solution method combining internal and external iterations was proposed，which
realized the instant calculation of the flow in the side chambers of centrifugal pumps. Compared
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with the pressure measuring results of the centrifugal pump side chambers， the flow model using
the Stodola impeller flow slip coefficient was more accurate by 3. 5% than the flow model using
the Wiesner impeller flow slip coefficient. The results of the flow model of disk cavities showed
that： as the pump working condition was adjusted from partial flow rate to overflow condition，
the volumetric efficiency gradually increased，and the thrust of the impeller shrouds gradually in⁃
creased slightly. The method and conclusions provide references for calculations of the internal
and external characteristics of the side chambers of centrifugal pumps.

Key words：centrifugal pump；side chambers；flow model； impeller flow slip；
thrust on shrouds；volumetric efficiency

离心泵广泛应用于航空燃油、航空冷却等系

统中，起着输运流体的作用。在航空领域，离心泵

设计标准苛刻，不仅要求突出的运行性能，而且强

调优异的可靠性 [1⁃2]。离心泵主要由叶轮和泵体

（包含压水室）组成，叶轮是流体的动力来源，泵体

的功能是导流及增压。静止泵体包裹着旋转叶

轮，两者之间形成了动静盘腔，也称为泵腔。离心

泵盘腔流动与容积损失、圆盘摩擦损失、轴向推力

等密切相关，对运行性能、工作可靠性等影响显

著。在离心泵初始设计阶段，需要快速计算出容

积损失、轴向推力等，建立离心泵盘腔流动模型是

快速计算盘腔内外特性的主要策略之一，因此开

展该项研究具有重要工程价值和学术意义。

离心泵盘腔流动对应于流体力学基础研究中

的动静腔流动。Poncet等 [3⁃4]测量了动静腔内流速

度，发现通流（对应于流体机械中的盘腔泄漏）会

改变内流结构。曹楠等 [5]研究了轴向通流对动静

腔换热性能的影响，实验结果表明：流量增大，惯

性力及哥氏力增大，强化了换热性能。在工程研

究中，关醒凡 [6]假设离心泵盘腔中的流体旋转速

度是叶轮转速的一半，给出了盘腔泄漏量、盖板推

力的估算方法。李文广 [7]建立了高黏度油泵盘腔

的一维流动模型，该模型结果表明：增大口环间隙

有利于减小圆盘摩擦损失，但不足以弥补容积损

失的增幅。刘在伦等 [8⁃9]忽略泄漏量对离心泵盘腔

压力分布的影响，给出了前后盘腔进口处势扬程

修正系数，解决了盘腔流动模型边界条件问题。

杨从新等 [10]采用 CFD（computational fluid dynam⁃
ics）数值模拟方法研究了高速泵盘腔流动，模拟

结果显示：泵腔压力随口环间隙增大而减小。根

据离心泵盘腔速度量级特征，Zhang等 [11]简化N⁃S
（Navier⁃Stokes）方程，引入容积效率经验公式，利

用实验数据修正相关系数，提出了新的盘腔压力

模型。董玮等 [12⁃13]的离心泵模拟结果显示：随着泵

腔轴向宽度增大，腔内压力增大，径向压差减小。

顾延东等 [14]在势扬程计算中引入了Wiesner叶轮

流动滑移系数，建立了离心泵叶轮 ⁃盘腔 ⁃密封机

构的一维流动模型及其求解方法，发现盘腔泄漏

量和叶轮轴向推力随转速线性变化。在离心泵盘

腔流动模型中，一般采用叶轮出口势扬程作为其

边界条件，无限叶片假设下的泵欧拉公式可以用

来计算理论扬程。但叶片数是有限的，无限叶片

叶轮流态与有限叶片叶轮流态有很大差别，因此

泵欧拉公式在计算实际扬程时有较大误差，考虑

叶轮流动滑移系数是修正泵欧拉公式的主要方法

之一 [15]。邵春雷等 [16]采用流场可视化实验手段获

得了低比数离心泵叶轮流场，拍摄到了叶轮速度

滑移现象。王川等 [17]使用 Stodola叶轮流动滑移

系数修正泵欧拉公式，从理论上解释叶片厚度对

扬程的作用并用数值模拟进行验证。离心泵正反

转水力性能研究中，王晓辉等 [18]引入叶轮流动滑

移系数，提出了泵工况与涡轮工况的水力性能参

数比。叶轮流动滑移系数能够有效提高势扬程计

算精度，叶轮出口势扬程又是离心泵盘腔流动模

型的边界条件，因此叶轮流动滑移间接地影响盘

腔流动模型精度，但叶轮流动滑移对盘腔流动的

影响研究还是空白。

本文考虑叶轮流动滑移的影响，修正泵势扬

程计算公式，建立动静腔流动的微分方程及离心

泵盘腔流动的一维模型，开展盘腔压力实验验证，

分析流量对盘腔泄漏量及盖板推力的影响，为离

心泵盘腔流动计算提供参考。

1 离心泵盘腔流动理论建模

1. 1 离心泵参数及轴面流动

以一台离心泵为研究对象，设计流量 Qn=9
m³/h，设 计 扬 程 Hn=8 m，设 计 转 速 n=1 450
r/min，前密封环间隙 sfs=0.2 mm，前密封环长度
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Lfs=13.2 mm，前密封环径向位置 Rfs=27.8 mm，

后密封环间隙 srs=0.2 mm，后密封环长度 Lrs=
9.8 mm，后密封环径向位置 Rrs=39.8 mm，平衡孔

直 径 Dbh=4 mm，平 衡 孔 径 向 位 置 R2,bh=27.5
mm，平衡孔长度 Lbh=4 mm。图 1是离心泵轴面

流动示意图。图中 z表示轴向，r表示径向，θ表示

周向，H p,sh为叶轮出口势扬程，p1,bh为平衡孔进口

压力；p2,bh为平衡孔出口压力，p1,fs为前密封环进

口压力；p2,fs为前密封环出口压力，p1,rs为后密封

环进口压力，p2,rs为后密封环出口压力，Q为泵流

量，Q l,f为前盘腔泄漏量，Q l,r为后盘腔泄漏量。在

叶轮出口处，大部分流体进入蜗壳，少部分流体进

入前后盘腔。前盘腔中的流体经过前密封环，回

流到叶轮进口。后盘腔中的流体经过后密封环和

平衡孔，回流到叶轮中部。通过后密封环和平衡

孔的节流降压效应，降低叶轮后盖板的轴向推力，

防止动静部件碰撞、保障轴承寿命等。

1. 2 动静腔流动模型

离心泵盘腔流态对应于流体力学基础研究中

的动静腔 Batchelor流态 [3]：①带离心径向流动的

动盘 Ekman边界层、无径向流动的旋转核心区和

带向心径向流动的静盘 Bödewadt边界层，Ekman
边界层与 Bödewadt边界层之间存在径向流量差，

形成腔内通流，对应于离心泵盘腔泄漏量；②Ek⁃
man边界层、旋转核心区和 Bödewadt边界层均有

周向流动，形成虚拟离心力（CF）。根据 Batchelor
流态特征，以图 2中的圆环形控制体为建模对象，

作以下假设：①忽略动盘径向切应力 τ r,r和静盘径

向切应力 τ r,s之间的差异，即 τ r,r ≈ τ r,s；②忽略周向

和轴向压力梯度；③除进出口处，忽略动盘和静盘

之间的轴向流动 [19⁃20]。

将离心泵盘腔三维轴对称流动简化为动静腔

一维流动，根据非惯性系牛顿第二定律，建立控制

体动量守恒方程，代入径向连续方程及通流方程，

得到动静腔流动模型 [14]

∂p
∂r = ρ ⋅ω2 ⋅K 2 ⋅ r+ ρ ⋅Q l

2

4 ⋅ π2 ⋅ r 3 ⋅ b2
（1）

式中 p是压力；ρ是密度；ω是动盘角速度，对应于

叶轮转速；K是携卷系数，是旋转核心区流体角速

度与动盘角速度之比，K取 0.5[6]；Q l是通流，对应

于离心泵盘腔泄漏量；b是动静腔或离心泵盘腔

的轴向宽度。

1. 3 离心泵盘腔流动模型

将动静腔流动模型应用于离心泵前后盘腔，

使用叶轮出口势扬程作为压力边界条件，从叶轮

盖板外缘向内缘积分式（1），得到盘腔压力的半隐

表达式。由于前后盘腔在结构上存在差异，需分

别建立压力表达式。在前盘腔中，密封环位于腔

体内端，从盘腔进口到出口压力方程为

p ( r )= ρ ⋅ g ⋅H p,sh + ρ ⋅ω2 ⋅∫
R 2,sh

r

K 2 ⋅ r ⋅ dr+

ρ ⋅Q l,f
2

8 ⋅ π2 ⋅ b2
⋅ ( 1
R 2,sh

2 -
1
r 2 )

R fs ≤ r≤ R 2,sh （2）
式中 R 2,sh 是盖板外缘径向位置。式（2）右边第 1
项是压力边界条件项，修正泵欧拉方程进行计算；

第 2项是旋转核心项，代入携卷系数进行计算；第

3项是泄漏项，通过压力驱动流进行计算。式（2）
右边不仅都涉及未知的泄漏量，而且压力与泄漏

量相互耦合。根据质量守恒定律，密封环泄漏量

即为盘腔泄漏量。通过引入密封环阻力系数，补

充密封环进出口压差与泄漏量的表达式，就可计

算出盘腔压力和泄漏量。前密封环进出口压差为

Δp fs = p1,fs - p2,fs （3）

图 1 离心泵轴面流动

Fig.1 Flow on the meridional plane of centrifugal pumps

图 2 动静腔流动建模 [14]

Fig.2 Flow modeling for rotor⁃stator cavities[14]
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式中 Δp fs是前密封环进出口压差。将前密封环径

向位置 Rfs代入式（2）就可得到前密封环进口压力

p1,fs。前密封环出口压力 p2,fs是叶轮进口压力，即

参考压力为 0 Pa。至此，仅需补充泵欧拉方程计

算出式（2）压力边界条件项，就可计算出前盘腔

的压力和泄漏量。

在后盘腔中，密封环位于腔体中部，而且配有

平衡孔，因此后盘腔压力方程需由外往内分段建

立。第一段是从后盘腔进口到后密封环进口，积

分式（1）得到压力方程

p ( r )= ρ ⋅ g ⋅H p,sh + ρ ⋅ω2 ⋅∫
R 2,sh

r

K 2 ⋅ r ⋅ dr+

ρ ⋅Q l,r
2

8 ⋅ π2 ⋅ b2
⋅ ( 1
R 2,sh

2 -
1
r 2 )

R rs ≤ r≤ R 2,sh （4）
采用与前盘腔相同的建模方法，引入密封环

阻力系数，补充密封环进出口压差与泄漏量的表

达式。后密封环进出口压差为

Δp rs = p1,rs - p2,rs （5）
式中 Δp rs是后密封环进出口压差。将后密封环径

向位置 Rrs代入式（4），得到后密封环进口压力

p1,rs。但是在计算后密封环进出口压差时，不能直

接建立后密封环出口压力 p2,rs的表达式，将其处

理为中间变量，随后进行封闭。第 2段是从后密

封环出口到平衡孔进口，以后密封环出口压力

p2,rs为压力边界条件，积分式（1）得到压力方程

p ( r )= p2,rs + ρ ⋅ω2 ⋅∫
R rs

r

K 2 ⋅ r ⋅ dr+

ρ ⋅Q l,f
2

8 ⋅ π2 ⋅ b2
⋅ ( 1R rs

2 -
1
r 2 )

R 2,bh ≤ r≤ R rs （6）
后盘腔中第 1个节流降压由后密封环产生，

第 2个节流降压则由平衡孔产生。引入小孔阻力

系数，采用压力驱动流方法计算平衡孔泄漏量。

平衡孔进出口压差表示为

Δpbh = p1,bh - p2,bh （7）
式中 Δpbh是平衡孔进出口压差。将平衡孔径向位

置 R 2,bh代入式（6），得到平衡孔进口压力 p1,bh。由

于流体从平衡孔回流至叶轮内，则平衡孔出口压

力 p2,bh等于叶轮内径向位置 R 2,bh处的静压

p2,bh = ρ ⋅ g ⋅H p,bh （8）
式中H p,bh是叶轮内径向位置 R 2,bh处的势扬程，同

样通过修正泵欧拉方程进行计算。第 3段是从平

衡孔位置到轮毂，由于后盘腔内端没有泄漏，因此

该区间压力仅由压力边界条件项和旋转核心项组

成。以平衡孔进口压力为边界条件，积分式（1）得

到压力方程

p ( r )= p1,bh + ρ ⋅ω2 ⋅∫
R 2,bh

r

K 2 ⋅ r ⋅ dr

R hub ≤ r≤ R 2,bh （9）
式中 R hub是轮毂半径。在式（4）~式（9）中，仅有

后密封环出口压力 p2,rs无法直接构建出表达式，

但可以通过补充质量守恒方程进行流动模型封

闭。平衡孔进出口压力均已建立，即式（6）~式

（8），再引入小孔阻力系数，就可求得平衡孔的泄

漏量。根据质量守恒定律，在后盘腔中平衡孔泄

漏量与后密封环泄漏量相等

Q l,r = A rs ⋅ v rs = Z bh ⋅A bh ⋅ vbh （10）
式中 A rs 是后密封环过流断面面积；v rs 是后密封

环泄漏速度；Z bh是平衡孔数量；A bh是平衡孔过流

断面面积；vbh是平衡孔泄漏速度。随后补充泄漏

量方程、引入密封环和平衡孔阻力系数、修正泵欧

拉方程，就可封闭整个盘腔流动模型。

1. 4 密封环与平衡孔阻力系数

密封环流动处理为圆环压力驱动流，上述内

容给出了密封环进出口压差的表达式，其流动速

度和流量的表达式分别是

v s =
2 ⋅ Δp s
ρ ⋅ ζ s

（11）

Q l = A s ⋅ v s （12）
式中 v s 是密封环流动速度；Δp s 是密封环进出口

压差；ζ s是密封环总阻力系数；A s是密封环过流断

面面积。密封环阻力系数的表达式是

ζ s = ζea +
L
2 ⋅ s ⋅ λ （13）

式中 ζea是密封环局部损失系数，取 1.1[15]；L是密

封环长度；s是密封环间隙；λ是沿程阻力系数。

沿程阻力系数考虑了密封环一面旋转而另一面静

止的情况 [15]，其表达式是

λ= 0.31 ⋅
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úlg ( 0.135 ⋅R a

s
+ 6.5
Re s )

-2

⋅

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

1+ 0.19 ⋅ ( ReuRe s )
2 0.375

（14）

Re s =
2 ⋅ s ⋅ v s
υ

（15）

Reu =
2 ⋅ s ⋅ u s
υ

（16）

式中 R a是表面粗糙度；Re s是轴向雷诺数；Reu是
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周向雷诺数；u s是密封环圆周速度。

平衡孔流动处理为小孔压力驱动流，上述内

容给出了平衡孔进出口压差的表达式，其流动速

度和流量的表达式分别是

vbh =
2 ⋅ Δpbh
ρ ⋅ ζbh

（17）

Q l,bh = Z bh ⋅A bh ⋅ vbh （18）
式中 ζbh是小孔阻力系数，其表达式是

ζbh = K en + K ex +
L bh
D bh
⋅ f （19）

式中 K en是小孔进口局部损失系数；K ex是小孔出

口局部损失系数；f是小孔沿程阻力系数。忽略平

衡孔旋转、进入平衡孔的旋转流体等对总阻力系

数 的 影 响 ，采 用 Colebrook 公 式 表 示 沿 程 阻 力

系数 [21]

1
f
=-1.8 ⋅ lg

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú( R a

3.7 ⋅D bh )
1.11

+ 6.9
Rebh

（20）

Rebh =
D bh ⋅ vbh
v

（21）

式中 Rebh是小孔雷诺数。在密封环和平衡孔泄流

量计算中，阻力系数与速度为非线性关系，这是内

循环使用数值解法的原因。

1. 5 考虑叶轮流动滑移的势扬程计算

为求解盘腔流动模型，还需提供压力边界条

件，即叶轮出口和平衡孔出口的势扬程。叶轮进

口静压为参考压力为 0 Pa，作以下两个假设：①忽

略叶轮内周向和轴向压力梯度；②忽略叶片前缘

冲击、叶轮内摩擦及分离等损失。以下势扬程计

算区间为泵最佳效率区间，基于速度三角形和旋

转坐标系下伯努利方程 [15]，叶片出口势扬程的完

整形式为

H p =
u2 2 - u1 2

2 ⋅ g + w 1
2 - w 2

2

2 ⋅ g （22）

式中H p是叶片出口势扬程；u1是叶片进口圆周速

度；u2是叶片出口圆周速度；w 1是叶片进口相对

速度；w 2是叶片出口相对速度。需要说明的是，

若文中未给出参数符号下标的附加说明，则该符

号表示叶片参数。假设叶片进口无预旋，即 α1 =
90°，如图 3所示，则叶片进口绝对速度为 c1 2 =
w 1

2 - u1 2，将其代入式（22）中，叶片出口势扬程

公式改写为

H p =
u2 2

2 ⋅ g +
c1 2

2 ⋅ g -
w 2

2

2 ⋅ g （23）

式中 c1是叶片进口绝对速度。

图 3中 c2,∞ 为无穷叶片假设下叶片出口绝对

速度；w 2,∞为无穷叶片假设下叶片出口相对速度；

β2,∞为无穷叶片假设下叶片出口相对液流角。由

于盘腔泄漏量是叶轮总流量的一部分，需考虑其

对势扬程计算的影响。叶轮进口流量是前盘腔泄

漏流量Q l,f与泵流量Q之和，如图 1所示。在不考

虑叶片进口预旋的情况下，叶片进口绝对速度与

轴面速度相等

c1 = c1,m =
Q+ Q l,f

b1 ⋅ ( )π ⋅D 1 - Z 1 ⋅ t1,u
（24）

式中 c1,m 是叶片进口轴面速度；b1 是叶片进口宽

度；D 1是叶片进口直径；Z 1是叶轮进口叶片数量；

t1,u是叶片进口在周向的投影厚度。叶片出口相

对速度w 2可分解为轴面速度和圆周速度

w 2
2 = c2,m 2 + w 2,u

2 （25）
式中 c2,m是叶片出口轴面速度；w 2,u是叶片出口相

对速度的周向分量。由于后盘腔泄漏量经过平衡

孔，汇入叶轮中部流动，因此叶片出口流量比进口

流量增加了Q l,r。叶片出口轴面速度

c2,m =
Q+ Q l,f + Q l,r

b2 ⋅ ( )π ⋅D 2 - Z 2 ⋅ t2,u
（26）

式中 b2 是叶片出口宽度；D 2 是叶片出口直径 ;Z 2
是叶轮出口叶片数量；t2,u是叶片出口在周向的投

影厚度。根据图 3中的叶片出口速度三角形图解

分析，考虑叶轮流动滑移的影响，叶片出口相对速

度的周向分量为

w 2,u =
Q+ Q l,f + Q l,r

tan ( )β2 ⋅ b2 ⋅ ( )π ⋅D 2 - Z 2 ⋅ t2,u
+

(1- γ) ⋅ u2 （27）
式中 β2是叶片出口安放角；γ是叶片出口流动滑

移系数。无穷叶片假设下的泵欧拉方程高估了扬

程，引入叶轮流动滑移系数修正势扬程，叶轮流动

滑移系数主要有Wiesner公式和 Stodola公式 [22]

γW = 1-
( )sin β2

0.5

Z 0.7
2

（28）

图 3 叶片速度三角形

Fig.3 Velocity triangle for blades
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γS = 1-
π ⋅ sin ( )β2

Z
（29）

式中 γW是Wiesner流动滑移系数；γS是 Stodola流
动滑移系数。在后续内容中，将对比两种势扬程

修正方法对盘腔流动计算结果的影响。另外，式

（23）~式（29）也用于计算叶轮内径向位置 R 2,bh处

的势扬程，只需用径向位置 R 2,bh处的叶片几何参

数代替叶片出口处的几何参数，同时去除式（26）
和式（27）中的后盘腔泄漏量，就可计算出平衡孔

出口静压 p2,bh。

式（22）~式（29）用于计算叶片出口和平衡孔

出口的势扬程，但该离心泵叶轮盖板直径比叶片

直径大 4 mm，如图 4所示，需进一步建立叶片出

口到叶轮出口的势扬程增量公式。

由于流道径向发散，叶轮出口势扬程应大于

叶片出口。假设叶片出口到叶轮出口的动压能减

小量完全转化为静压能增加量，则势扬程增量为

ΔH p =
c2 2 - c2,sh 2

2 ⋅ g （30）

式中 ΔH p是势扬程增量；c2是叶片出口绝对速度；

c2,sh是叶轮出口绝对速度。

叶片出口绝对速度的周向分量为

c2,u = u2 - w 2,u （31）
假设叶片出口到叶轮出口的角动量守恒，则

叶轮出口绝对速度的周向分量为

c2,u,sh =
c2,u ⋅R 2

R 2,sh
（32）

式中 R 2是叶片出口半径；R 2,sh是叶轮出口半径。

叶轮出口轴面速度为

c2,m,sh =
Q+ Q l,f + Q l,r

2 ⋅ π ⋅R 2,sh ⋅ b2,sh
（33）

式中 b2,sh是叶轮出口宽度。叶片出口绝对速度的

平方为

c2 2 = c2,m 2 + c2,u 2 （34）
叶轮出口绝对速度的平方为

c2,sh 2 = c2,m,sh 2 + c2,u,sh 2 （35）

叶轮出口的势扬程为

H p,sh = H p + ΔH p （36）
式（2）~式（36）构成了离心泵叶轮 ⁃盘腔 ⁃密

封环⁃平衡孔回路的完整流动模型。

1. 6 离心泵盘腔流动模型求解

离心泵盘腔流动模型是非线性的，提出了内

迭代和外迭代相结合的求解方法，类似于追赶法，

如图 5所示。在该求解方法中，首先输入泵流量、

转速和几何参数，初始化泄漏量为 0 m3/s；然后进

行内迭代和外迭代。在外迭代中，将内迭代更新

的泄漏量代入势扬程公式，计算出叶轮出口和平

衡孔出口静压，进入下一个内迭代。在内迭代中，

采用有限差分法和信赖域算法求解盘腔流动模

型，压力边界条件项的泄漏量为上一个外迭代的

泄漏量，而泄漏项的泄漏量与压力同步求解。内

迭代收敛后，将更新的泄漏量和压力与上一个外

迭代相比，如果收敛，则终止迭代计算，输出结果；

反之，进入下一个外迭代。

2 离心泵实验台

搭建了离心泵外特性及盘腔压力实验台，如

图 6所示。使用压力传感器测量泵进出口及盘腔

压力，系统误差为 0.15%。采用电磁流量计测量

泵流量，系统误差为 0.3%。利用扭矩仪测量泵轴

扭矩，系统误差为 0.1%。为确保实验可重复性，

采用 95%置信度估算各测试量的随机误差。泵

的流量、扬程、效率和盘腔压力的综合误差分别不

高于 0.31%、0.22%、0.40%和 0.16%。

图 7是离心泵前后盘腔壁面上压力测量点示

意图。以隔舌安放位置为起始方位，在前盘腔壁

图 4 离心泵叶轮

Fig.4 Impeller of centrifugal pumps

图 5 求解方法

Fig.5 Solution method
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面的 2个方位上总共开设了 6个测压点（E1~E3，
F1~F3），在后盘腔壁面的 4个方位上总共开设了

12个测压点（A1~A3，B1~B3，C1~C3，D1~D3），

具体测压点标记见图 7。在前后盘腔中，各测压

点独立连接到一个截止阀，截止阀再连接到汇流

管，汇流管上安装了压力传感器。在泵稳定工况

下，打开一个截止阀，关闭其他阀门，就可测量到

一个点的压力；重复操作，就可测得盘腔压力

分布 [14，23]。

3 结果与分析

为研究叶轮流动滑移修正方法对离心泵盘腔

流动模型精度的影响，取 0.8Qn、1.0Qn及 1.2Qn流

量下的盘腔压力进行对比分析。图 8是离心泵外

特性实验结果。由图可知，0.8Qn、1.0Qn及 1.2Qn

流量下的扬程均大于 8 m、效率都高于 64%，这 3
个工况均处于高效区。

图 9是离心泵盘腔压力计算结果及实验结

果。径向位置使用叶轮半径进行无量纲化处理，

前盘腔的压力分布曲线是从叶轮外径至前密封环

进口，后盘腔的压力分布曲线是从叶轮外径至轮

毂。在前盘腔中，压力在周向上的变化可以忽

略 [14]，压力实验值是在同一半径、不同方位上所有

测压点的均值；后盘腔压力实验值也采用相同处

理方法。在前盘腔中，密封环位于腔体内端，整个

压力曲线没有出现突降；从叶轮外径至前密封环

进口，压力逐渐降低。在后盘腔中，密封环位于腔

体中部，压力曲线在中部出现突降；从叶轮外径至

后密封环进口，压力逐渐降低；在后密封环处，压

力出现突降；从后密封环出口到轮毂，压力逐渐降

低。在这 3个流量下，使用 Stodola叶轮流动滑移

系数的盘腔流动模型和使用Wiesner叶轮流动滑

移系数的盘腔流动模型给出的压力曲线具有相同

的趋势，而且两个流动模型给出的计算结果均高

于实验值，但使用 Stodola叶轮流动滑移系数的盘

图 7 离心泵盘腔壁面压力测量点

Fig.7 Pressure measuring points on walls of side chambers
in centrifugal pump

图 6 离心泵外特性及盘腔压力实验台

Fig.6 Centrifugal pump experimental rig for measuring
performance and pressure in side chambers

图 8 离心泵外特性实验结果

Fig.8 Experimental result of centrifugal
pumps performance
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腔流动模型给出的压力曲线更加接近于实验值，

计算精度提高了 3.5%左右。

图 10是离心泵盘腔流动模型计算的泄漏量，

采用的是 Stodola叶轮流动滑移系数。从 0.8Qn~
1.2Qn，前盘腔中的泄漏量逐渐减小，但减小幅值

不显著；后盘腔中的泄漏量几乎没有变化；容积效

率逐渐提高，从 0.8Qn流量下的 80.65% 增加到

1.2Qn流量下的 87.30%。

图 11是离心泵盘腔流动模型计算的盖板推

力，采用的是 Stodola 叶轮流动滑移系数。从

0.8Qn~1.2Qn，前盖板推力和后盖板推力均逐渐减

小，而盖板推力（前盖板推力与后盖板推力之差）

图 9 离心泵盘腔压力计算结果及实验结果

Fig.9 Computational and experimental results for pressure in side chambers of centrifugal pumps
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略微逐渐增大；前盖板推力大于后盖板推力，造成

盖板推力方向是从叶轮进口指向叶轮轮毂。在后

续叶轮优设计工作中，可适当减小平衡孔直径，从

而增大后盖板推力，进一步平衡前盖板推力、叶轮

进口动反力等。

总体而言，离心泵盘腔流动模型给出的流动

预测精度是可接受的，而且使用 Stodola叶轮流动

滑移系数的盘腔流动模型具有更高的精度。在离

心泵初始设计阶段，与全流场 CFD相比，离心泵

盘腔流动模型能够快速计算容积损失、轴向推力

等，而且只需要泵流量、转速和几何参数就可

计算。

4 结 论

1）将离心泵盘腔简化为动静腔，基于动量守

恒定律和质量守恒定律，建立了动静腔一维流动

模型。积分该模型并应用到离心泵盘腔中，引入

密封环与平衡孔阻力系数，修正泵欧拉方程，建立

了离心泵叶轮⁃盘腔⁃密封环⁃平衡孔流动的自封闭

模型。在修正泵欧拉方程中，考虑叶轮流动滑移

的影响，分别引入了 Wiesner公式和 Stodola公
式。提出了内外迭代相结合的离心泵盘腔流动模

型求解方法，能够快速计算容积损失、轴向推

力等。

2）搭建了离心泵外特性及盘腔压力实验台。

通过与压力实验结果对比，使用 Stodola叶轮流动

滑移系数的盘腔流动模型比使用Wiesner叶轮流

动滑移系数的盘腔流动模型的计算精度提高了

3.5%左右。

3）在泄漏量方面，泵工况从 0.8Qn 变化到

1.2Qn，前盘腔泄漏量逐渐减小，后盘腔泄漏量几

乎不变，容积效率逐渐升高。在盖板推力方面，泵

工况从 0.8Qn变化到 1.2Qn，前盖板推力和后盖板

推力均逐渐减小，盖板推力略微逐渐增大。
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