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平衡鼓间隙对首级叶轮前泵腔压力及多级泵轴向力的影响
 

钱  晨，杨从新，富  友，张  扬，侯凯文 
（兰州理工大学能源与动力工程学院，兰州 730050） 

 

摘  要：平衡鼓的轴向力平衡能力是多级离心泵发生故障并影响其寿命的关键因素。该文采用数值模拟方法，在多级泵

的外特性、平衡管内压力和泄漏量的数值计算结果与试验结果基本一致的基础上，研究了平衡鼓间隙泄漏量变化对首级

叶轮前泵腔的压力分布、首级叶轮及整个叶轮轴向力的影响。研究结果表明：首级叶轮前泵腔中的漩涡区是腔体内压力

变化的主要原因。当平衡鼓间隙由 0 增大到 0.5 mm 时，首级叶轮的轴向力在间隙为 0 时最大，在间隙为 0.3 mm 时最小，

其最小值为最大值的 20.6%；整个叶轮所受轴向力随着平衡鼓间隙增大呈先减小后增大的趋势。无量纲化的平衡鼓间隙

面积大于 6.6×10-3 时，由于平衡鼓前后压差较小，已无法有效平衡轴向力，在此范围轴承发生断轴的风险较大。该研究

可为多级泵平衡鼓设计提供参考。 
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0  引  言  

多级离心泵轴向力过大直接影响其运行稳定性，平

衡和减小轴向力是目前研究多级离心泵的重要课题之

一。多级泵的轴向力平衡装置主要有平衡盘和平衡鼓等，

由于平衡鼓没有与动静金属直接接触，其运行可靠性较

高，被广泛应用在节段式多级离心泵轴向力平衡机构中[1]。

平衡鼓的工作原理是通过末级叶轮后泵腔与平衡腔之间

的压差平衡轴向力[2]。平衡鼓在运行过程中，由于长期受

到液体的碰撞或与壳体发生摩擦，平衡鼓间隙产生磨损，

使平衡鼓间隙泄漏量逐渐增大[1-3]。而平衡鼓间隙泄漏流

通过平衡腔底部的平衡管与吸水室相连，其间隙大小对

首级叶轮前泵腔进口流量产生影响，引起首级叶轮前泵

腔压力的改变[4-8]。 

许多学者在平衡鼓轴向力平衡及平衡鼓间隙泄漏流

方面做出了研究。Gordon 等[9]揭示了预旋和转子涡流速

度对阶梯式和锯齿状平衡鼓间隙泄漏量的影响。Rui 等[10]

通过试验和数值模拟方法分析了空化导致的平衡腔侵蚀

引起平衡鼓间隙压力及流量的变化。张贤安等[11-12]通过

单独对平衡鼓进行数值模拟，发现随着平衡鼓间隙增大，

平衡鼓轴向力平衡能力迅速减弱。张翼飞等[13]通过试验

方法确定了平衡鼓直径的大小。此外，许多学者在平衡
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鼓优化设计上也做了许多工作[14-17]。从上述研究中可以

发现，关于平衡鼓的研究都只侧重于间隙流动对平衡鼓

受力等局部特性的影响，而关于平衡鼓间隙泄漏量对首

级叶轮前泵腔腔体内流动特性、首级叶轮和整个叶轮轴

向力以及对平衡鼓轴向力平衡能力影响的研究尚未开

展，因此，有必要对上述问题进行深入研究。 

本文以兰州某石化公司助剂厂使用的高压双壳体 11

级节段式多级离心泵为研究对象，通过改变平衡鼓间隙

大小，进行全流场数值计算，研究不同工况下，平衡鼓

间隙对首级叶轮前泵腔流体的运动及压力分布、首级叶

轮及整个叶轮轴向力的变化，同时将数值计算结果与试

验结果进行比较，并分析了残余轴向力系数与比面积的

关系，得到多级泵轴承发生断裂风险较大的范围。 

1  模型与数值方法 

本文选用的 P101A 型节段式多级离心泵，其主要设

计参数为：设计流量 Q=128 m3/h，级数=11 级，单级扬

程 H=106 m，转速 n=2 986 r/min，其过流部件主要参数

如表 1 所示。应用 Pro/E 软件进行全流道几何建模，如图

1 所示。本文在原型泵平衡鼓间隙为 0.2 mm 的基础上，

进行 5 次平衡鼓间隙的改变，分别为 0、0.1、0.3、0.4、

0.5 mm。 

采用六面体结构化网格进行多级泵全流道数值仿

真，并对近壁区进行网格加密，近壁区 y+（靠近壁面第

一层网格的无量纲高度）小于 5。选择效率作为准则来进

行网格无关性验证，设计工况点泵效率和网格关系如图 2

所示，当网格数从 4 800 万增加到 6 500 万时，泵的效率
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绝对值增量小于 0.01%，故采用 4 800 万网格进行数值计

算如图 2 所示。部分部件网格图如图 3 所示。对于耦合

面上网格尺度差异较大的区域，采用等比递增的网格划

分形式，使网格合理过渡。 

表 1  多级泵过流部件主要参数 
Table 1  Main parameters of overflow parts of multistage pump 

部件 Parts 参数 Parameter 数值 Value 

出口直径 D1/mm 292 首级叶轮 
First stage impeller 叶片数 Z1 5 

出口直径 D2/mm 292 次级叶轮 
Secondary impeller 叶片数 Z2 6 

导叶叶片数 Z 正 6 导叶 
Guide vane 反导叶叶片数 Z 反 10 

叶轮轮毂直径 
Hub diameter of impeller 

Dh/mm 40 

前密封环直径 
Diameter of front seal ring 

Dn/mm 195.5 

前、后密封环间隙 
Clearance between front and 

rear seal rings 
b1/mm 0.2 

平衡鼓间隙 b/mm 0.2 平衡鼓 
Balance drum 平衡鼓直径 D3/mm 91 

 

a. 多级泵总装图 
a. Assembly drawings of multistage pumps 

 

1.吸水室  2.首级叶轮  3.导叶  4.次级叶轮  5.末级导叶  6.压水室  7.平
衡管  8.末级叶轮后盖板  9.平衡腔  10.平衡鼓间隙 
1.Suction chamber  2.First stage impeller  3.Guide vane  4.Secondary 
impeller  5.Final stage guide vane  6.Water chamber  7.Balance tube  8.Rear 
cover plate of last stage impeller  9.Balance chamber  10.Balance drum 
clearance 

 

注：D1为首级叶轮出口直径，mm；Dn为前密封环直径，mm。 
Note: D1 is the outlet diameter of the first impeller, mm; Dn is the diameter of 
front seal ring, mm. 

 

图 1  多级泵计算模型 

Fig.1  Computational model of multistage pump 
 

利用 FLUENT 流体计算软件，将工作介质选取为清

水，泵内流动设置为不可压缩定常湍流流动。应用 SST-
湍流模型，进口边界条件为速度进口，假定来流方向垂

直于入口截面，给定来流速度的大小。出口边界为自由

出流，认为流动充分发展，固体壁面给定无滑移条件。 

 

图 2  不同网格数下的泵效率 

Fig.2  Pump efficiency at different grid sizes 

 

图 3  多级泵网格图 

Fig.3  Mesh view of multistage pump 

2  模拟结果与试验验证 

试验是在兰州石化公司助剂厂 P101A 泵的试验台进

行，试验测试装置如图 4 所示。多级泵试验台是甲乙酮

反应装置的一部分，试验泵主要将回流罐中的液体输送

到填料塔进行氧化还原反应。试验台使用的电机为

AMD400L2RBABM 型电机（瑞士 ABB 公司）提供的最

大功率为 455 kW，可以满足泵运行的设计转速 2 950 r/min；

泵的进、出口液体压力用德国西门子公司的 7MF403 压

力传感器测量，其测量误差为0.075%；采用中国横河公

司 AE215 型电磁流量计测量流量，其测量误差为0.5%；

转速与功率用安装在泵与电机之间的转速转矩传感器

测量[18-20]。 

 

1.泵出口  2.泵进口  3.扭矩仪  4.电机  5.试验多级泵  6.压力计  7.孔板

流量计 
1.Pump exit  2.Pump import  3.Torque meter  4.Electric machinery  5.Test 
multistage pump  6.Pressure gauge  7.Orifice flowmeter 

图 4  多级泵试验台 

Fig.4  Multistage pump test bench 
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在平衡管轴向距泵进口 153 mm 处安装上海蒙晖公

司的 MH6150 型孔板流量计（0.5 级）测流量，在 239 mm

处安装上海自动化仪表四厂生产的 YB-150 型标准压力

计（0.4 级）测压强。试验时，先从设计流量（128 m3/h）

以 20 m3/h 量级逐渐递减到最小流量 28 m3/h，后逐级递

增大到最大流量 248 m3/h，最后逐级调整为设计流量为一

个试验周期。试验数据为同一流量下一个试验周期 2 次

试验结果的平均值，试验与数值计算结果如图 5 所示。 

 
a. 多级泵性能曲线 

a. Performance curve of multistage pump 

 
b. 平衡管流量及压强曲线 

b. Curves of flow rate and pressure of balance tube 
 

图 5  多级泵试验结果与数值模拟结果对比 
Fig.5  Comparison between test results and numerical simulation 

results of multistage pump 
 

从图 5a 可以看出，数值预测性能曲线与试验曲线变

化基本一致，但模拟值始终低于试验值，这是主要由于

数值模拟没有考虑机械密封和轴承摩擦所产生的能量损

失，其中扬程、效率、轴功率的最大误差分别为 4.17%、

2.81%和 4.25%。 

对于高压双壳体多级泵而言，直接测量泵腔内的压

强及平衡鼓间隙泄漏量的难度较大，因此本文通过测量

平衡管内的压强及流量，并与模拟结果进行比较，从而

验证文中采用的计算方法的可靠性。从图 5b 中可以看出，

平衡管流量的计算值与试验值趋势基本一致，但试验值

始终小于模拟值，这主要因为数值模拟没有考虑孔板流

量计对管道内流动的影响，设计工况点平衡管流量最大

误差为 4.49%。平衡管内压强的计算曲线与试验曲线吻合

较好，最大误差为 2.5%，试验误差在允许范围内，说明

本文选用的计算方法能够为本研究提供可靠保证。 

3  数值计算结果及分析 

3.1  首级叶轮前腔体压力分布 

为分析平衡鼓间隙变化与首级叶轮前泵腔压力的关

系，在设计流量下，分别截取多级泵首级叶轮前泵腔沿轴

向的 3 个截面（如图 1b 所示）分别为：前泵腔进口截面（1-1

截面）、前泵腔轴向中心截面（2-2 截面）以及前泵腔出口

截面（3-3 截面），其压力云图从左至右如图 6 所示。 

从压力云图 6 上可以看出，同一平衡鼓间隙下，首

级叶轮前泵腔内液体压力由叶轮前泵腔进口截面至前泵

腔出口截面沿轴向压力呈逐渐增大的趋势，这是因为腔

体内的液体受到首级叶轮前盖板旋转影响，压力从进口

至出口逐渐增大[21-26]。当平衡鼓间隙由 0～0.5 mm 增大

时，首级叶轮前泵腔体内各截面的压力沿径向逐渐增大，

尤其在前泵腔出口截面尤为明显，这是因为随着平衡鼓

间隙增大，通过平衡管流入吸水室液体的压力增加，导

致首级叶轮进口截面压力增大，由于受到前盖板旋转以

及叶轮出口侧壁形状的共同影响，而侧壁对液体流动也

存在一定的制约作用，故前腔出口截面压力变化较大；

当间隙小于 0.2 mm 时，前泵腔进口截面和前泵腔轴向中

心截面压力沿径向变化不明显；当间隙大于 0.2 mm 时，

前泵腔进口截面和中心截面出现压力沿径向分布呈非对

称性，且随着间隙增大，压力不均匀性更加明显，说明

前泵腔内液体存在间隙泄漏流动，其主要由剪切流和压

差流组成，近似为二维黏性层流运动[5]。 

 
注：b 为平衡鼓间隙，mm；图 6a 中 3 张图片从左至右分别为 1-1 截面、2-2 截面、3-3 截面，下同。 
Note: b is balance drum clearance，mm. In Fig.6a, the three pictures from left to right are 1-1, 2-2 and 3-3 sections respectively, the same below. 

 

图 6  不同平衡鼓间隙下首级叶轮前腔压力分布 
Fig.6  Pressure distribution in front cavity of first stage impeller under different balancing drum clearances 
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为进一步理清前泵腔压力沿径向分布规律，分别在

0.5Q、Q 和 1.5Q 流量下，取首级叶轮前泵腔在相同半径

下 0、90°、180°和 270°处液体的压力平均值，并绘制出

压力均值沿径向的变化曲线，如图 7 所示。由图 7 可知，

首级叶轮前泵腔进口的液体压力呈平衡鼓间隙越大，压

力越大的趋势，这是因为平衡鼓间隙较小时，经过平衡

管流入吸水室的高压液体较少，因此进入前泵腔液体的

压力较小，随着平衡鼓泄漏的高压流体增多，泵腔液体

的压力逐渐增大。由于经过密封环间隙进入首级叶轮前

腔的无旋液体受到叶轮旋转产生的离心力作用，故不同

工况下，前腔内液体的压力呈抛物线型分布规律，这与

文献[1]假设泵腔内压力呈抛物线型分布规律结论一致。 

 

注：Q 为设计流量，Q=128 m3·h-1。 
Note：Q is design flow，Q=128 m3·h-1. 

图 7  压力均值沿径向分布曲线 

Fig.7  Mean value of pressure at radial distribution curve 
 

由图 7 还可以看出，不同工况下，首级叶轮前泵腔

液体的压力均值沿径向随流量的增大而逐渐减小。在

0.5Q 和 1.5Q 流量下，不同平衡鼓间隙下的压力增幅无明

显规律性，两种工况下，平衡鼓间隙 b=0.3 mm 时压力增

幅最小，b=0 时压力增幅最大，最小增幅分别为最大增幅

的 50.7%和 88.9%。设计流量下，间隙从 0～0.4 mm 增大

时，压力增幅随平衡鼓间隙增大呈逐渐增加趋势，但在

间隙 0.5 mm 时，压力沿径向增幅最小，在间隙为 0 时压

力增幅最大，最小增幅为最大增幅的 44.6%，说明随着流

入前泵腔内高压流体增多，从叶轮出口向前泵腔回流的

液体减少，压力变化减小；当 r>142 mm 时，压力沿径向

迅速增大，近似成线性分布，说明此时压力增幅较快，

这是因为当接近前泵腔出口处时，泵腔内的液体与叶轮

出口处沿径向回流的有旋流体相互碰撞，速度降低较快，

故泵腔外径处压力变化较大。 

3.2  首级叶轮前腔体流线分布 

由于作用在叶轮上的轴向力主要取决于泵腔内部

流动状态 [3]，基于 3.1 节进一步分析首级叶轮泵腔内

流体的运动形式，选取不同工况下，压力增幅最大和

最小的 3 个平衡鼓间隙 b=0，0.3，0.5 mm，沿轴向截

取首级叶轮前泵腔内的中心截面（X=0），得到不同

工况下，首级叶轮前泵腔流线图，如图 8 所示。由图

8 可知，不同工况下，3 种平衡鼓间隙的首级叶轮前盖

板内都有一个较大的漩涡区，且漩涡区随着流量的增

大逐渐变小，说明该漩涡区是使腔体内压力变化的主

要原因。相同工况下，平衡鼓间隙 b=0 时，首级叶轮

前泵腔内流线较紊乱，b=0.3 和 0.5 mm 时，前腔内流

线分布较均匀。 

 

图 8  不同工况下首级叶轮前腔流线图  

Fig.8  Streamline diagram of front cavity of first stage impeller under different conditions 
 

3.3  平衡鼓间隙对轴向力的影响 

为了进一步分析平衡鼓间隙与首级叶轮轴向力的关

系，通过数值模拟得到不同间隙下多级泵首级叶轮前盖

板轴向力 F1、后盖板轴向力 F2、轮毂端结构引起的轴向

力 F3、动反力[1]F4 以及首级叶轮总的轴向力 F 的数值计

算结果如表 2 所示。由表 2 可知，当平衡鼓间隙由 0～

0.5 mm 增大时，首级叶轮前后盖板的盖板力 F1 和 F2 相

比其他因素引起的轴向力取值始终较大，且后盖板力 F2

方向指向叶轮进口，是产生轴向力的主要因素。前盖板

力F1和轮毂端结构引起的轴向力F3随着间隙的增大而逐
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渐增加，这是因为当平衡鼓间隙增大时，高压流体使吸

水室及首级叶轮前盖板压力升高，其值随着间隙增大而

逐渐增加。动反力 F4 则受进口速度变化的影响，其值稍

有变化但不明显。首级叶轮总的轴向力随着平衡鼓间隙

增大，总轴向力呈先减小后增大的趋势，在间隙为 0 时

首级叶轮所受轴向力最大，在间隙为 0.3 mm 时所受轴向

力最小，其最小值为最大值的 20.6%，说明平衡鼓可有效

减小首级叶轮所受轴向力。 

表 2  首级叶轮数值计算轴向力结果对比 
Table 2  Comparison of numerical calculation of axial force on first stage impeller 

平衡鼓间隙 Balance drum clearance b/mm 数值计算轴向力 Numerical 
calculation of axial force /N 0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 

前盖板轴向力 F1 

Axial force of front cover plate F1 
-1 574.963 -1 608.319 -1 615.733 -1 685.310 -1 702.748 -1 589.813 

后盖板轴向力 F2 

Axial force of rear cover plate F2 
3 098.982 2 838.5 2 518.939 2 462.809 2 992.891 3 496.672 

轮毂端结构引起的轴向力 F3 

Axial force caused by hub  
structure F3 

-11.021 -98.124 -185.36 -227.231 -252.362 -271.191 

动反力 Force F4 of dynamic 
reaction F4  

-289.469 -279.281 -295.996 -298.073 -299.234 -321.873 

总轴向力 
Total axial force F 1 223.529 852.776 421.850 252.195 738.547 713.795 

 

设计工况下，平衡鼓间隙从 0 到 0.5 mm 时，平衡鼓

平衡轴向力、11 级叶轮总轴向力以及残余轴向力之间的

关系如表 3 所示。由表 3 可以看出，随着间隙增大，平

衡鼓平衡轴向力逐渐减小，这是因为当间隙增大时，末

级叶轮后腔与平衡腔压差减小，平衡鼓平衡能力逐渐减

弱。11 级叶轮总轴向力随着间隙增大呈先减小后增大的

趋势，这是因为随着平衡鼓泄漏量的增加，叶轮侧壁间

隙内主流流动受到盖板旋转影响减小，轴向力减小，但

当泄漏流继续增大时，泵腔内的低压流体与叶轮出口处

高压流体碰撞加剧，使压力分布不均，轴向力增大。残

余轴向力是指平衡鼓平衡轴向力与 11 级叶轮总轴向力之

差，即止推轴承承受轴向力，残余轴向力随着间隙的增

大逐渐增加的。许多文献认为，平衡鼓间隙越小平衡轴

向力越大[11-12]；但通过计算发现，当间隙为 0.1 mm 时，

平衡鼓平衡轴向力大于叶轮产生的轴向力，说明平衡鼓

平衡轴向力过大；当间隙为 0.2 mm 时，残余轴向力最小，

说明间隙为 0.2 mm 时平衡鼓轴向力平衡能力最好。 

表 3  不同平衡鼓间隙平衡轴向力结果对比 
Table 3  Comparison of balance axial force between different 

balancing drum clearance 
平衡鼓间隙

Balance drum 
clearance/mm 

平衡鼓平衡轴向力 
Axial force balanced  
by balance drum/N 

数值计算总轴向力 
Numerical calculation of 

total axial force/N 

残余轴向力
Residual axial 

force/N 

0 0 280 242 280 242 

0.1 1 076 000.7 1 073 741.738 2 258.962 

0.2 867 000.1 872 054.871 -5 054.771 

0.3 361 000.5 372 523.04 -11 522.54 

0.4 207 000.6 279 804.033 -72 803.433 

0.5 180 594.88 317 430.71 -136 835.83 

 

为了分析相似多级泵中，不同平衡鼓间隙尺寸对残余

轴向力系数的影响，本文引入无量纲化的残余轴向力系

数 F′，以及无量纲化的平衡鼓间隙面积（即比面积）k′，

即平衡鼓间隙面积与平衡鼓面积的比值，其公式为 

 
F

F
F

  残余

总

 （1） 

 
 2 2 2

3 3 3
2 2
3 3

2R b R R b b
k
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      


 （2） 

式中 F
残余 为平衡鼓平衡轴向力与 11 级叶轮总轴向力之

差，N； F总 为 11 级叶轮总轴向力，N；R3 为平衡鼓外半

径，mm；b 为平衡鼓间隙，mm。 

平衡鼓间隙 0、0.1、0.2、0.3、0.4、0.5 mm，对应的

比面积为 0、2.2×10-3、4.4×10-3、6.6×10-3、8.8×10-3、

11.01×10-3。绘制出 F′=f(k′)关系曲线，如图 9 所示。 

 

注：画圈部分为平衡鼓无法有效平衡轴向力区域。k'为平衡鼓间隙面积与平

衡鼓面积的比值，即比面积。 
Note: Circle part is the area where the balance drum can not effectively balance 
the axial force. k' is the ratio of the clearance area of balanced drum to the area of 
balanced drum, that is, the specific area. 

 

图 9  平衡鼓残余轴向力无因次曲线 

Fig.9  Dimensionless curve of residual axial force of balance 
drum 

 

从图 9 中可以看出，比面积 k′增大时，残余轴向力系

数 F′减小；其中，k′由 0 增大到 2.2×10-3 时，F′降低明显，

说明平衡鼓可以有效减小轴向力；当 2.2×10-3<k′<6.6×10-3

时，F'逐渐由正值变为负值且下降缓慢，说明在此范围内，

平衡鼓运行较稳定且可以平衡大部分的叶轮轴向力；当

k′>6.6×10-3 时，随着 k′的增大 F′负值降低较快，说明由于

平衡鼓前后压差较小，已无法有效平衡轴向力，导致残

余轴向力过大，因此在此范围轴承发生断轴的风险较大。 
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4  结  论 

1）设计流量下，首级叶轮前泵腔内液体压力由叶轮

前泵腔进口截面至前泵腔出口截面沿轴向压力呈逐渐增

大。当平衡鼓间隙小于 0.2 mm 时，首级叶轮前泵腔体内

各截面的压力沿径向分布较均匀，当间隙大于 0.2 mm 时，

各截面内压力沿径向分布呈非对称性，且随着间隙增大，

压力不均匀性更加明显。 

2）当平衡鼓间隙由 0～0.5 mm 时，首级叶轮前泵腔

中心截面压力值逐渐减小，呈平衡鼓间隙越大，前泵腔

压力取值减小趋势。小流量和大流量下平衡鼓间隙为

0.3 mm 时压力增幅最小，其间隙为 0 时压力增幅最大，

最小增幅分别为最大增幅的 50.7%和88.9%；设计流量下，

间隙为 0.5 mm 时，压力沿径向增幅最小，在间隙为 0 时

压力增幅最大，最小增幅为最大增幅的 44.6%。 

3）不同工况下，首级叶轮前泵腔的漩涡区随着流量

的增大逐渐变小，说明该漩涡区是使腔体内压力变化的

主要原因。 

4）随着间隙增大，11 级叶轮所受总轴向力呈先减小

后增大的趋势。无量纲化的平衡鼓间隙面积大于 6.6×10-3

时，平衡鼓无法有效平衡轴向力，该范围轴承发生断裂

的风险较大。 
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Influence of balance drum clearance on pressure of front cavity of first 
stage impeller and axial force of multistage pump 

 

Qian Chen, Yang Congxin, Fu You, Zhang Yang, Hou Kaiwen 

(School of Energy and Power Engineering, Lanzhou University of Technology, Lanzhou 730050, China) 
 

Abstract: The ability of the balance drum to balance the axial force is the key factor for the failure of multistage centrifugal 
pump. However, during the operation of the balance drum, due to the long-term collision with the liquid or the friction with the 
casing, the leakage amount at the balance drum clearance is gradually increased, resulting in the balance drum being worn. 
Therefore, studying the leakage flow is critical to the ability of the balance drum to accurately balance the axial force of the 
entire impeller. In this paper, three-dimensional turbulent flow of multistage centrifugal pump was simulated by using the CFD 
code FLUENT. Besides, steady simulation was conducted for different operating points of the pump, the turbulence was 
simulated with shear stress transportation(SST) turbulence model together with automatic near wall treatment. CFD results 
were compared with those from the model test. And the results of the pressure and leakage in the balance pipe and the external 
characteristics of the multistage pump were basically consistent with the experimental results. Moreover, the maximum errors 
of head, efficiency and shaft power were 4.17%, 2.81% and 4.25% respectively, but the experimental flow rate of balance pipe 
was always greater than the simulated one. This was mainly because the influence of orifice flowmeter in the pipe had been not 
taken into account in the numerical simulation. The maximum error of the flow rate of the balanced pipe at the design point 
was 4.49%. The maximum error of pressure was 2.5%. It showed that the calculation method selected in this paper could 
provide a reliable guarantee for this study. The results showed that at the design flow rate, the liquid pressure in the front 
cavity of the first impeller increased gradually along the axial direction from the inlet section to the outlet section. When the 
balance drum clearance was less than 0.2 mm, the pressure distribution along the radial direction was uniform in each section. 
But when the clearance was more than 0.2 mm, it was asymmetric. Furthermore, with the increase of clearance, the pressure 
inhomogeneity became more obvious. Moreover, at 0.5Q(Q is design flow, Q=128 m3/h) and 1.5Q flow rates, there was no 
obvious regularity of pressure increment along the radial direction under different clearances. The pressure increment was the 
smallest when the balance drum clearance was 0.3 mm, and the biggest when the balance drum clearance was 0. And under the 
above 2 conditions, the minimum increments were 50.7% and 88.9% of the maximum, respectively. When the clearance 
increased from 0 to 0.5 mm, under design flow rate, the pressure increased gradually along the radial direction. Wherein, when 
the clearance was 0 and 0.5 mm, the pressure increment was the maximum value and the minimum value, respectively, and the 
minimum value was 44.6% of the maximum value. Besides, there was a large vortex region in the front cavity of the first 
impeller, when the clearance of balance drums was 0, 0.3 and 0.5 mm, respectively. The vortex region decreased gradually 
with the increase of flow rate, which indicated that the appearance of the vortex region was the main reason for the change of 
pressure in the cavity. In addition, with the increase of clearance, the total axial force of 11 stage impellers decreased first and 
then increased. And when non-dimensionalized balance drum clearance area was greater than 6.6×10-3, the balance drum could 
not effectively balance the axial force. Furthermore, the bearing had a greater risk of fracture in this range. This research can 
provide useful reference for design of balance drum and prediction of risk of bearing fracture. 
Keywords: pumps; pressure; numerical calculation; front cavity of first stage impeller; balance drum clearance; axial force 


