
机械制造与智能化 2023 年    第 07 期

56

中国机械

1    概述

离心泵参数涵盖的范围较广，流量为 0.005 ～

40m³/s，扬程为 1 ～ 3000m，能适应不同领域、不

同用途的工业场合。为适应不同的工况，离心泵使

用多个叶轮逐级升压的方式，以满足工业需求。本

文介绍一种卧式节段式筒袋多级泵，按 GB/T 3215-
2019 标准分类为 BB5 型泵。该泵型工程应用较普及，

结构较为复杂，常应用于具有高扬程需求、介质特

殊要求的场合 [1]。

2    工程应用

针对某电站供货的给水泵，根据客户的需求，选

用 BB5 型卧式节段式筒袋多级泵，在进行运转试验时，

发现其外侧轴承的温度过高，轴承温度达到 97℃，已

超出轴承的承受范围，泵电动机侧轴承的温度为 51℃，

温度正常。停机检查，发现非驱动端的轴承已烧损。

3    事故原因分析

从给水泵解体后零件的情况

来看，非驱动端轴承损坏严重，

排除轴承缺油、运转误操作等

因素，疑似泵转子上的轴向和

径向载荷过大，超出轴承的承

受范围，导致轴承烧损。需要

重新梳理泵结构，校核轴向和

径向载荷。

3.1    结构介绍
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的主要结构如图 1 所示，其结构特点如下：

（1）采用低速方案，即 n=2985r/min，泵组不配

置增速箱，使泵组布置更加简洁，运行更加稳定。

（2）泵为卧式、双壳体结构，内壳体采用整体抽

芯结构。

（3）进、出口法兰及泵脚焊接在泵筒体上，结构

紧凑。

（4）采用滚动轴承，驱动端为圆柱滚子轴承，非

驱动端为一对角接触球轴承。轴承润滑方式为油浴

润滑。为提高轴承的支承刚度，采用了整体的轴承

支架，无需预润滑，可直接快速启动。

（5）润滑方式为稀油油环润滑，轴承冷却方式采

用空冷（轴承体上设有散热片，以增加散热面积），

取消了油水管路辅助系统，无润滑辅助系统，具有

较高的可靠性。轴承冷却方式也可根据工程及用户

要求采用水冷。

（6）叶轮与轴采用滑动配合，有利于叶轮备件的

图 1    BB5 型多级卧式离心泵结构图
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安装与拆卸。

（7）轴封采用集装式机械密封，静密封采用 O
形密封圈、缠绕垫及金属面密封。

（8）在末级导叶和泵盖之间添加一个碟形弹簧，

用于补偿零件的尺寸误差及内外壳体胀差。

转子部件主要由轴、叶轮、导轴承套、轴套等组

成。叶轮设计为 11 级，同侧方向布置，设置平衡鼓

装置用于平衡轴向力，转子运转时处于受拉状态。

3.2    径向载荷校核

给水泵为卧式结构，转子部件上承受的径向载荷

主要有转子质量、水力径向力、转子残余不平衡质

量引起的离心力。该泵为导叶式结构，能把水力径

向力降低到可忽略的程度，因此，在校核径向载荷时，

可忽略水力径向力。按图纸的设计要求，转子部件

单独进行动平衡试验，精度等级为 G2.5 级，可通过

下述公式，计算转子部件剩余不平衡量产生的径向

力值 [2-4]。

许用不平衡度：eper=1000G/ω
许用不平衡量：Uper=meper

最大半径处的许用不平衡质量： 
不平衡离心力： 
经过计算，给水泵转子部件上承受的径向载荷值

为 9050N。

3.3    轴向载荷校核

泵在运转中，转子上的叶轮等零件受介质压力影

响，产生轴向力，主要由下列各分力组成 [2,3] ：

（1）叶轮前盖板、后盖板面积差产生的轴向力，

此力方向指向叶轮进口；

（2）动反力，此力指向叶轮反面。

叶轮的数量越多，总的轴向力则越大。受工况限

制，高扬程泵只能使用多个叶轮，但轴向载荷过大，

超出轴承能够承受的范围，对泵运行的可靠性是一

个很大的挑战，故尽可能降低轴向载荷为此类型泵

的研究重点，也是难点。工业上一般多选用平衡机

构来平衡叶轮上的轴向载荷。

本文采用平衡鼓装置来解决轴向力问题，平衡鼓

的工作原理如图 2 所示。在末级叶轮后安装平衡鼓

装置，引泵出口一部分压力介质，通过节流间隙到

达平衡鼓后侧的平衡室。通过进出口压力差，产生

一个与叶轮轴向力相反的轴向力，来平衡 11 级叶轮

上的轴向力。平衡鼓产生的轴向力可根据平衡鼓的

面积和进出口压力差计算得到。选择合理的平衡鼓

直径，可以使平衡轴向力最大，从而使泵运行载荷

最小。平衡鼓装置结构设计简单，经济实用，且运

行可靠性高。

通过上文介绍，平衡鼓直径尺寸的选取最为重要，

也最为复杂。传统方式是采用理论公式计算，通过

计算各级叶轮的轴向力，初步计算平衡鼓的尺寸，

然后再根据经验修整该计算尺寸。该种计算方法存

在较大的局限，各级叶轮的级间泄漏无法通过计算

获得，叶轮前后压差变化情况、不同流量点下平衡

鼓的平衡能力、轴向力变化情况，均很难评估，且

叶轮级数越多，偏差越大。

轴向力经验公式计算法的缺点主要如下：

（1）叶轮轴向力计算的传统公式存在较大误差，

修正系数需要根据经验选取，计算结果差异较大。

（2）不同类型的叶轮密封环的间隙不同，计算的

叶轮轴向力结果偏差较大。

（3）平衡鼓的结构形式、节流间隙不同，对平衡

鼓产生的轴向力影响较大，无法有效计算出影响值。

（4）特殊类型的泵需要在不同流量点下运行，该

工况下，传统方式很难获得平衡鼓有效抵消的轴向

力值。

随着仿真技术的应用，可以建立泵的全流场水力

模型，基于有限元理论，通过成熟的商业软件进行

仿真模拟计算，能够较为准确地求出各级叶轮上产

生的轴向力、平衡鼓前后压差产生的平衡力，计算

出转子上的残余轴向力。但是仿真模型与实际设备

存在一定的差别，节流间隙、摩擦系数影响等方面

很难做到与实体设备一致，需要工程师投入大量的

时间详细构建数学计算模型、划分合适的网格、选

用合理的边界条件，修正系数。

图 2    平衡鼓工作原理图
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本文列举两种方法的计算结果进行对比分析说

明。

3.3.1    理论公式法

如图 3 所示，由于给水泵叶轮的前后盖板的面积

和压力分布不同，产生一个指向叶轮进口方向的轴

向力，加上水体流动产生的动反力，形成了给水泵

转子部件上的轴向力 [2,3]。

（1）叶轮前后盖板压力差产生的轴向力 F1 ：

（2）单级叶轮液体动量改变引起的轴向力 F2 ：

 （负号表示方向。）

（3）所以，单级叶轮总的轴向力 Fi ：

Fi ＝ F1 ＋ F2

转子部件总轴向力为 F 叶＝ Fi×11 ＝ 12630N。

根据转子部件上 11 级叶轮产生的轴向力 F 叶，按下

述公式匹配设计平衡鼓的尺寸：

 

其中，平衡机构前后的压力差的计算公式如下：

 

3.3.2    计算机仿真计算法

计算机仿真计算法是指通过计算机进行三维建

模，并划分水体网格，运用 ANSYS-CFX 中提供的

湍流模型开展计算工作，模拟分析流体产生的载荷。

对给水泵整个流体域进行三维建模，流体域由进水

段、首级叶轮、次级叶轮（共计 10 级）、导叶（共

计 10 级）、末级导叶、出水段等部件组成。

给水泵性能模拟计算时，通过监控转子轴向的

受力，得到不同流量点下给水泵的轴向力值。同时，

鉴于仿真模拟计算法的适用范围广，本文通过改变

平衡鼓直径，对比计算不同平衡鼓直径下的轴向力

数据（表 1），并获取在不同流量点下轴向力的变化

曲线，如图 4 所示。

从图 4 可以看出，在同一直径下，随着流量的

增大，平衡鼓产生的轴向力逐渐增大，并在达到一

定值时超过叶轮盖板的轴向力，轴向载荷方向发生

改变。平衡鼓的直径增大时，平衡鼓产生的轴向载

荷也增大。在平衡鼓直径 d ＜ 235mm 时，平衡鼓产

生的轴向力始终小于平衡叶轮盖板的轴向力，轴系

上的轴向载荷方向几乎无变化；在平衡鼓直径 d ＞

235mm 时，大流量工况下，平衡鼓产生的轴向力大

于平衡叶轮盖板的轴向力，轴系上的轴向载荷方向

发生变化。从数据能够看出，平衡鼓直径为 245mm时，

最大流量和最小流量工况下，轴系上的轴向载荷值

相对其他点较小，故选取平衡鼓直径为 245mm。

3.4    轴承寿命校核

轴承寿基本额度寿命公式如下：

 

将平衡鼓直径为 245mm 时的轴向载荷值代入上

述公式，计算得轴承的寿命为 12397.4h，完全能够

达到使用寿命要求。

3.5    新平衡鼓试验

根据仿真模拟计算的平衡鼓尺寸，重新按新零件

尺寸进行加工，进行运行试验。经过 4 个小时的运转，

通过非驱动端轴承体上的测温元件，轴承温度在运

表 1    给水泵轴系载荷表

Q/
(m3/
h)

轴系载荷 /N

直径
225mm

直径
230mm

直径
235mm

直径
240mm

直径
245mm

直径
250mm

50 19321 16582 13257 10453 7368 4314
100 17986 15121 12012 8843 5965 2997
150 13921 11021 7914 4973 1945 － 1034
200 11021 8121 5111 2046 － 934 － 3946
250 6321 3301 311 － 2711 － 5693 － 8636
300 4321 1321 － 1692 － 4712 － 7625 － 10673

P2 P1

图 3    叶轮轴向载荷示意图
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行 30min 后趋于稳定值，在最大流量点工况下，轴

承温度值最高为 57℃，轴承运行状态良好，满足使

用要求。

4    结语

本文介绍了一种典型的泵类设备从发现问题到复

查设计的全过程，应用仿真模拟计算法计算轴向载

荷数据，研究不同平衡鼓尺寸对转子轴向力的影响，

为工程上同类问题的解决提供方向。与理论公式法

相比，采用计算机仿真模拟，能够获得较为精确的

轴向载荷数据，能够反映出不同流量点下轴向力的

变化，评估不同直径平衡鼓平衡轴向载荷的能力，

方便设计人员根据工况挑选最合理的平衡鼓直径 
尺寸。

平衡鼓装置结构简单，比较实用，可广泛应用到

多级泵上。应用仿真模拟计算法，找到最佳的平衡

鼓直径，可以提升多级泵的运行可靠性，为轴承的

图 4    转子轴向力与流量的曲线

合理选用提供设计依据，从根本上解决轴承发热问

题，节约了成本。
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