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摘要：特低扬程泵站超扬程运行时，扬程增加比例大，长时间超扬程运行可能带来安全隐患。分

析了轴流泵单叶片压力面压力分布情况，经理论计算和分析，确定了叶片根部截面为危险截面，

给出了叶片轴向水推力、叶片阻力和叶片旋转离心力作用在叶片根部截面产生应力的理论计算

方法，分析确定叶片根部断面进水边正面点为危险点，计算危险点的应力状态，给定最大应力的

脉动范围；分别按最大工作应力不超过叶片材料许用应力、叶片工作安全系数不小于疲劳安全

系数对危险点进行了安全校核。对苏州防洪工程4座泵站的4种型号水泵超扬程运行进行了叶

片安全校核，结果表明，4种水泵叶片最大工作应力均小于许用应力，疲劳强度也都满足要求。
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特低扬程泵站超扬程运行水泵叶片安全校核

Blade safety check under over-head operation conditions of
ultra-low head pump stations

WANG Huijie1, QIU Baoyun1, SHENG Linhua2, LUO Mei2, LI Weihua2

（1. College of Electrical, Energy and Power Engineering, Yangzhou University, Yangzhou 225127, China；
2. Suzhou River Course Administration Office, Suzhou 215004，China）

Abstract: When the ultra-low head pump station is in the over-head operation condition, the proportion of head
increases greatly, and the long-term over-head operation may bring potential safety hazards. The pressure
distribution on pressure surface of axial flow pump blade was analyzed, the root of blade was considered as
dangerous section through theory analyzing and calculating, the stress calculation method was given in this paper,
which included three parts: axial hydraulic thrust of blade, centrifugal force at the connection between blade and
hub, resistance of blade. The front point of inlet edge at the root of blade was analyzed as the dangerous point, and
the stress of the point was calculated, the variation range of maximum stress was given. According to the maximum
working stress shall not exceed the allowable stress and the working safety factor of blade shall not be less than the
fatigue safety factor, the safety of dangerous point was checked. Taking four pump stations of Suzhou flood control
project as examples, the security was corrected for four types of blade, the results showed that the maximum working
stress of four types of blade were less than allowable stress.
Key words: ultra- low head pump; over- head operation; safety check of pump blade; maximum working stress;
fatigue strength of blade
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泵站在调水、抗旱、灌溉、排涝等工程中至关重

要，近年来，由于水泵关键部位发生故障而导致泵

站机组不能工作的情况时有发生，泵机组失效影响

泵站工程运行安全可靠性，对排涝泵站，将威胁到人

民的生命财产安全，我国建有众多的城镇排涝泵站

和灌溉调水泵站，泵机组安全可靠研究尤为重要。

水泵叶轮失效形式主要为汽蚀和叶片断裂［1］。

目前关于水泵汽蚀相关研究已较为完善，主要包括

汽蚀影响因素［2］及其防治措施［3-4］两大方向。旋桨

式叶轮叶片根部属于易损关键部位，目前对其失效

原因［5-6］及相应对策［7-8］有较多研究。对泵站水泵易

损部位进行安全校核，可以有效避免水泵叶片发生

故障，提高其运行可靠耐久性。

扬程在1.5~2.0 m的泵站属于特低扬程泵站，采

用轴流式叶轮，我国平原圩区和沿江滨湖地区大多

采用这种水泵。近年来，由于极端天气频繁发生，

雨季排涝泵站上游外河水位持续高涨，加之大雨

前对内河水位预降，使得泵站长时间超扬程运行，

虽然超扬程绝对值不大，通常为 1~1.5 m，但由于泵

站设计扬程低，超扬程相对值大，对水泵机组各主

要设备部件的影响大，因此，有必要对其进行安全

校核。本文对苏州防洪工程 4座典型泵站超扬程

运行时的叶片安全性开展研究，介绍了泵站超扬

程运行情况，通过叶片压力分布和受力理论分析，

确定了水泵叶片安全校核部位，计算 4座泵站水

泵叶片安全校核部位最大工作应力，核验是否满

足材料应力强度条件；计算叶片工作安全系数，核

验叶片在超扬程工况下是否满足叶片疲劳安全系

数要求。

1 泵站超扬程运行工况与水泵结构
参数

苏州市城市中心区防洪工程主要作用是苏州

地区防洪排涝、改善城市中心区域供水质量。工程

由10个枢纽、16座小泵小闸工程组成，内涝时，泵站

内、外水位变化幅度大，尤其在夏季汛期时，泵站扬

程超出设计扬程 41.3%~52.2%，可能影响水泵机组

的可靠耐久性，本文对其中的元和塘、东风新、澹台

湖、青龙桥4座泵站开展研究。4座泵站均采用卧式

轴流泵或贯流泵机组，泵站排涝工况下运行参数如

表1所示，水泵结构参数如表2所示。

水泵扬程由式（1）确定。

Hp = Hd + SQ2 （1）
式中：Hp为水泵扬程，m；Hd为泵站扬程，m；Q为水泵流

量，m3/s；S为流道阻力损失系数，s2/m5，由式（2）得到［9］。
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式中：Zf为产生沿程损失的部位总数；Zj为产生局部

损失的部位总数；vi为第 i个沿程损失段实测水流

速，m/s；n为流道糙率；Li为第 i个沿程损失段长度，

m；Ri为第 i个沿程损失段断面水力半径，m；ζk为第 k

个局部损失部位阻力系数；vk为第k个局部损失部位

实测水流速，m/s；g为重力加速度，取9.82 m2/s；Q0为

水泵实测流量，m3/s。
水泵轴功率由式（3）确定。

Np =ρgQHp /ηp （3）
式中：ρ为水体密度，kg/m3；ηp为水泵效率。

由式（1）~（3）得到 4座泵站设计工况及超扬程

表1 典型泵站排涝工况运行参数

参数

泵站设计扬程/m
泵站最高扬程/m

元和塘泵站

0.88
2.20

东风新泵站

1.19
2.40

澹台湖泵站

0.88
2.20

青龙桥泵站

1.19
2.40

表2 典型泵站水泵结构参数

泵站

元和塘泵站

东风新泵站

澹台湖泵站

青龙桥泵站

水泵型号

1400QGS5-1.3
1500ZWB-1

2500ZGB20-1.5
1400QGS5-1.2

叶轮直径D/m
1.26
1.45
2.788
1.238

轮毂直径dk / m
0.44
0.52
0.95
0.50

叶片数

4
4
3
4

转速/（r·min-1）

295
218
225
295

叶片质量/kg
120
86.2
107
90
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工况下水泵运行参数，如表3所示。

2 叶片安全校核

2.1 叶片压力分布与危险截面、危险点确定

叶片根部固定在叶轮轮毂上，属于悬臂梁结构，但

因其结构不规则、外部流场不均匀，导致叶片

载荷分布不均，需根据受力情况确定危险截面和危

险点。

图 1是典型轴流泵叶片模型，由叶片根部至叶

片外缘等距离选取5个圆柱形截面，对于单张叶片，

其用CFD方法计算的正背面压力差变化情况如图2
所示。

从图1可以看出，水泵叶片外缘面积大，内缘面

积小，叶片形状中心位于半径中心偏外缘部位。从

压差变化情况（图 2）可以看出，由轮毂至叶片外缘

压差ΔP逐渐减小，水泵叶片内缘正背面压差大，外

缘压差小，由此叶片合力作用点基本位于叶片径向

中心处。

叶片受轴向水推力、周向水阻力、旋转离心力

作用。轴向水推力在叶片根部与轮毂交界面正面

表3 典型泵站水泵运行参数

泵站

元和塘泵站

东风新泵站

澹台湖泵站

青龙桥泵站

水泵扬程/m
设计工况

1.30
1.59
1.28
1.61

超扬程工况

2.60
2.71
2.60
2.76

水泵轴功率/kW
设计工况

110.2
127.3
430.0
121.5

超扬程工况

170.8
273.8
531.4
231.4

图1 典型轴流泵叶片模型

图2 单张叶片正背面压差

产生拉应力，背面产生压应力。周向水阻力在叶片

根部进水边产生弯曲拉应力。旋转离心力对叶片

根部产生拉应力。由此可知，合力作用下，叶片根

部与轮毂交界面所受弯矩最大，截面面积最小，为

危险截面。叶片根部与轮毂交界截面进水侧正面

点所受拉应力叠加，为叶片最大正应力点，发生疲

劳断裂可能性最大，为危险点。

2.2 叶片危险点应力计算

（1）叶片轴向水推力

单张叶片轴向水推力由式（4）得到［10］：
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式中：Z为水泵叶片数；D为叶轮直径，m；dk为轮毂

直径，m；ns为水泵转速，r/min。
叶片由于轴向水推力受到的弯矩表达为：

M t =F t
D - dk2 （5）

叶片与轮毂连接处矩形截面对截面纵向中心

线的惯性矩由下式得到：

I t = bh3

12 （6）
式中：b、h分别为叶片与轮毂连接处截面宽度、长

度，m。

叶片与轮毂连接处截面受拉力侧正应力表达
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式为：

σ t = M t
I t
y t （7）

式中：yt为叶片与轮毂连接处截面的纵向中心线到

受拉力侧距离，m。

（2）周向水阻力

考虑机械摩擦损耗，单张叶片轮毂与叶片连接

处阻力矩可以表达为：

Mr = 30
Z

Np -N f
πn L

La
（8）

式中：Np为水泵轴功率；Nf为轴承及轴封装置机械摩

擦损耗功率，占水泵轴功率1%~3%，kW；L为叶片中

心到叶片与轮毂连接处距离，m；La为叶片中心至泵

轴中心半径，m。

叶片与轮毂连接处截面对截面横向中心线的

惯性矩：

Ir = bh3

12 （9）
叶片与轮毂连接处截面进水侧受拉力正应力为：

σr = Mr
Ir
yr （10）

式中：yr为叶片与轮毂连接处截面的横向中心线到

进水侧距离，m。

（3）旋转离心力

叶片旋转中心为泵轴中心线与轮毂径向中心

面交点，叶片离心力由式（11）计算。

Fc =mæè ö
ø

πn30
2
RG （11）

式中：m为单张叶片质量，kg；RG为叶片重心所在半

径，m。

叶片与轮毂交界面由于离心力作用所受拉应

力表达为：

σc = Fc
bh

（12）
由此可得，任意工况下叶片根部危险截面危险

点所受拉应力σ为：
σ总 =σ t +σr +σc （13）

式中：σ总为叶片根部危险截面危险点所受拉应力，

MPa。
2.3 叶片材料强度、疲劳寿命校核与计算

根据 2.2节应力推导过程可以看出，轴向水推

力受扬程影响大，扬程越高，由轴向水推力推导得

出的拉应力σt越大；周向水阻力受水泵功率影响大，

对于轴流泵，水泵扬程高，功率也越大，因此叶片危

险点由轴向水阻力推导得到的拉应力σr也增大；旋

转离心力受叶片质量、水泵转速影响，水泵扬程改

变，叶片危险点由于离心力作用所受拉应力σc不

变。由此，水泵最高扬程工况下叶片危险点总拉应

力达到最大，即：
σ总max =σ t max +σr max +σcmax （14）

式中：σ总 max为叶片根部危险截面危险点最大正应

力，MPa，当水泵在最高扬程运行时，该点受到最大

拉应力作用：σt max为最高扬程工况下由叶片轴向水

推力推导得出的应力；σr max为最高扬程工况下由叶

片阻力矩推导得出的应力。

为保证叶片不因载荷过大而产生破坏甚至叶

片断裂的情况，需对叶片危险点进行第三、第四强

度理论校核，即满足下式条件：

ì
í
î

ï
ï

σ1 -σ3 ≤ [ ]σ
12[ ]( )σ1 -σ2

2 + ( )σ2 -σ3
2 + ( )σ1 -σ3

2 ≤ [ ]σ
（15）

式中：σ1、σ2、σ3为危险点由大到小的 3个主应力，

MPa；[ ]σ为材料许用应力，由式（16）确定［11］。

[ ]σ = σs
ns

（16）
式中：σs为材料屈服强度，MPa；ns为安全系数，受机

械零件加工工艺、尺寸、产品性能要求等多因素

影响，可按计算需求粗略选取，抗断裂计算时取

2~4［12］。

对于叶片危险点，正面总拉应力为 3个应力叠

加，因此σ1=σ总，σ2=σ3=0，第三、第四强度理论校核

公式可简化为σ总max≤ [ ]σ。

水泵连续运行过程中，由于与导叶之间的动静

干涉等原因，叶片压力值呈现周期性的交替脉动变

化，叶片根部截面应力随时间交替变化，属于脉动

应力。当叶片长期处于交变压力作用下，叶片根部

危险截面最大工作应力即使始终远小于许用应力、

无明显塑性变形，也存在因根部截面脉动应力而产

生脆性疲劳断裂的可能，因此，需要对泵站超扬程

下叶片强度和疲劳强度进行校核。

叶片所受的交变应力幅度取±9.1 %［13］，则最大

应力、最小应力可以表达为：

σmax=1.091σ总max，σmin=0.909σ总max （17）
式中：σmax为最大应力，MPa；σmin为最小应力，MPa。

叶片根部危险点应力变化属于非对称循环，其

工作安全因数由式（18）得到：

nσ = σ-1

Kσ
æ
è
ç

ö
ø
÷

σmax -σmin2 +ψσ
æ
è
ç

ö
ø
÷

σmax +σmin2
（18）
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式中：Kσ为应力集中系数，与零件结构尺寸、表面状

态等因素有关，可由设计手册查得［14］；ψσ为疲劳等

效系数，取 0.3［15］；σ-1为对称循环材料疲劳极限，水

泵叶片材质为不锈钢，由不锈钢结构特性［16］及疲劳

特性［17］可以确定材料疲劳极限。

对于 SUS321不锈钢，其疲劳特性曲线如图 3
所示。

SUS321不锈钢应力寿命曲线指数拟合结果为：

σmax = 743.8N -0.04685
s - 128.6 （19）

式中，Ns为应力循环次数。

由于复合金属没有明确的疲劳极限［18］，取指定

寿命Ns=107对应的最大应力作为对称疲劳极限，由

公式求解得到 SUS321不锈钢对称疲劳极限σ-1为

238.237 MPa。
由此，疲劳强度校核需满足下式要求［19］：

nσ ≥ n f （20）
式中，n f为叶片疲劳安全系数。

根据最大应力计算结果及材料应力-寿命方

程，可以确定最大应力下应力循环次数Ns。由水泵

转速n确定叶片旋转一周时间 t为60/n，叶片经过两

相邻导叶片的时间为 t/导叶数，则叶片运行寿命可

以表达为：

Tb = Ns
Zdn60 （21）

式中：Tb为叶片运行寿命，h；Zd为导叶数。

3 苏州泵站叶片安全校核、运行寿命计
算结果

结合上述计算方法，对苏州 4座泵站超扬程工

况下叶片危险点进行应力计算。4种型号水泵叶片

材质均为 SUS321不锈钢，该钢材抗拉性能好，屈服

强度大。水泵叶片安全系数nf取2.5，安全系数ns取

4。水泵叶片危险点应力、疲劳寿命校核结果如表4
所示，为方便对比，本文也对各泵站设计工况各参

数进行了计算，并比较了设计工况与超运行工况下

叶片运行寿命。

根据计算结果，得到超扬程工况较设计工况应

力与疲劳寿命变化情况，如表5所示。

由表 4、表 5可以看出：水泵叶片危险点所受

3个应力中，由轴向水推力产生的拉应力σt占比最

大，其次是由旋转离心力产生的应力σr，最后为周向

水阻力产生的拉应力σc，4座泵站3个应力各自平均

占比约为 80.1%、12.6%、7.3%。σt受水泵扬程影响

图3 SUS321不锈钢应力—寿命曲线

表4 水泵叶片应力、疲劳寿命校核及运行寿命计算结果

泵站

元和
塘泵
站

东风
新泵
站

澹台
湖泵
站

青龙
桥泵
站

σt /MPa

设计
工况

9.651

14.495

12.329

8.169

超扬
程工
况

19.301

24.706

25.043

14.001

σr /MPa

设计
工况

1.279

0.974

0.755

1.017

超扬
程工
况

2.108

2.103

0.933

1.937

σc /MPa

设计
工况

3.649

1.229

0.798

2.423

超扬
程工
况

3.649

1.229

0.798

2.423

σ总/MPa

设计
工况

14.578

16.698

13.882

11.610

超扬
程工
况

25.058

28.038

26.774

18.365

［σ］/MPa

设计
工况

51.250

51.250

51.250

51.250

超扬
程工
况

51.250

51.250

51.250

51.250

nσ

设计
工况

33.904

29.600

35.605

38.572

超扬
程工
况

19.725

17.628

29.669

26.913

nf

设计
工况

2.500

2.500

2.500

2.500

超扬
程工
况

2.500

2.500

2.500

2.500

Ns（×1015）

设计
工况

29.215

19.810

33.243

38.665

超扬
程工
况

4.569

2.773

3.422

5.100

Tb（×1010 h）

设计
工况

23.579

21.636

49.249

34.552

超扬
程工
况

3.688

3.029

5.070

4.183
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大，对于同一泵站，超扬程工况下比设计工况下水

泵扬程高70%，σt有明显增大现象，澹台湖泵站σt增

幅最大，达 103.12%；σr受水泵轴功率影响大，东风

新泵站超扬程工况下水泵轴功率273.8 kW，设计工

况下173.3 kW，σr增大约1.16倍；σc主要受叶片质量、

水泵转速影响，元和塘泵站水泵叶片质量最大，为

120 kg，转速也最高，为295 r/min，危险点σc最大。

通过第三、第四强度理论对危险点进行应力校

核，4座泵站水泵叶片危险点均符合强度要求，但与

设计工况相比，超扬程工况下危险点所受总拉应力

σ总增幅达58%~93%。设计工况下水泵叶片危险点

工作安全系数均远大于疲劳安全系数，符合疲劳强

度要求，超扬程工况下工作安全系数也均符合疲劳

强度要求，但东风新泵站水泵叶片危险点工作安全

系数降低至 17.628，如叶片运行环境或叶片表面状

态变差，nσ有进一步降低的可能，存在安全隐患。根

据叶片寿命Tb计算结果，2种工况下4座泵站Tb均大

于 1×109 h，但超扬程工况下 Tb值降幅大，约 84%~
90%，降低了水泵运行耐久性。

4 结 论

（1）转桨式水泵运行时，由于受叶片轴向水推

力、周向水阻力和径向旋转离心力的共同作用，叶

片根部截面及其正面出水边点为危险截面和危险

点。超低扬程泵站，由于超扬程运行，扬程相对增

加值大，对机组影响大，需要对叶片进行静力强度

和疲劳强度校核。

（2）结合计算结果可以看出，水泵叶片危险点

所受 3个应力中，由轴向水推力产生的拉应力σt占

比最大，占比约为80.1%，其次是由旋转离心力产生

的应力σr，占比约为12.6%，最后为周向水阻力产生

的拉应力σc，占比约为 7.3%。4座泵站扬程增大范

围为 70%~103%，叶片危险点总拉应力σ总增大约

58%~93%，增幅较大。

（3）苏州 4座典型超低扬程排涝泵站在超扬程

工况下运行，虽然叶片最大应力增大，静力强度和

疲劳强度降低，叶片仍然满足安全校核要求，但从

机组稳定运行角度考虑，水泵超扬程运行接近马鞍

形不稳定区，可以利用更新改造的机会，对水泵叶

轮和导叶进行重新设计选型，合理提高设计扬程，

不改变水泵外壳，减少改造费用。
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表5 超扬程工况较设计工况应力与疲劳寿命变化情况

泵站

元和塘泵站

东风新泵站

澹台湖泵站

青龙桥泵站

σt

99.99
70.44

103.12
71.39

σr

64.82
115.91
23.58
90.46

σ总

71.89
67.91
92.87
58.19

nσ

-41.82
-40.45
-16.67
-30.23

Tb

-84.36
-86.00
-89.17
-88.86
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