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Abstract　 The  working  process  of  the  water  ring  vacuum  pump  needs  to  adapt  to  a  variety  of  complex
working  conditions.  The  mechanical  properties  of  key  components  and  the  reliability  of  motion  pairs  have  an
important impact on the overall work of the water ring vacuum pump. In this paper, ANSYS is used to analyze the
key components of the water ring vacuum pump, and the displacement and stress nephograms of the components are
obtained. The stress analysis of the key kinematic pair is carried out, and the forces and moments in all directions
are  obtained.  The results  show that  the  stress  distribution of  the  pump body,  pump cover  and distribution plate  is
uniform, and less than the yield limit of the material, the deformation amount is less than the allowable deformation
amount, and the strength and stiffness are sufficient; the action force and action moment of the kinematic pair are
less than the maximum bearing strength, and the connection mode is reliable.
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摘要　水环真空泵工作过程需要适应多种复杂的工况，关键零部件的力学性能和运动副的可靠性对水环真空泵整体工

作有重要影响。本文使用 ANSYS对水环真空泵分配板、泵体、泵盖进行静力学分析，得到其应力云图、变形云图和安全系数

图，并对关键运动副作受力分析，得到各方向的力和力矩。结果表明：泵体、泵盖、分配板应力分布均匀，且小于材料的屈服

极限，变形量小于允许变形量，安全系数高，强度、刚度足够；运动副的作用力和作用力矩均小于最大承受强度，连接方式

可靠。
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水环真空泵主要由泵体、泵盖、分配板、叶轮、

轴等部件构成，可用于等温抽吸压缩易燃易爆气体，

适用多变、冲击载荷等工况。如果泵关键零件因设

计不合理出现破损、断裂等问题会影响性能和使用

寿命，并且在维修过程中需整件替换，致使维修成

本大幅提高。为保证产品质量，避免在设备使用过

程中出现壳体损坏、运动副受力过大等情况，需要

对水环真空泵壳体及关键运动副进行力学分析。

目前，在设备零件的静力学分析方面已有较多

的研究，程媛等[1] 利用 Pro/E和 ANSYS软件对装载

机的重要部件进行分析，得到其应力、位移变化规

律；何干等[2] 等研究了螺杆泵主、从动螺杆在额定

工况下的应力分布和变形情况，得到其应力主要集

中在尖端；刘燕等[3] 研究棉桶机器人整机的受力，得

到整机在工作空间内的受力分布，得出其腰部的回

转支架是强度最薄弱的环节；孟伟娜[4] 研究了往复
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泵泵盖的材料成形工艺，做了数值模拟研究，得出

泵盖铸造工艺的最优参数；孙瑾亭等[5] 研究了真空

泵转子的温度场热变形，得出变螺距螺杆转子温度

变化；王宏君[6] 对液环泵转子力学性能进行了数值

分析，为产品设计提供了理论依据。还有很多学

者[7~8] 研究了泵体壁厚过大这一问题，并用 ANSYS
模拟其受载情况，得到了优化曲线和边界条件。本

文以 2BEA-403A-0水环真空泵为研究对象，对水环

真空泵由泵体、泵盖、分配板组成的受载较大地壳

体进行静力学分析，得到其应力分布及变形情况，

以检验现有的设计和所用材料是否可以满足零件

正常工作需求。通过研究对关键部件结构进行优

化设计，对降低水环真空泵维修成本，避免材料的

浪费，提高泵的效率，增加企业效益具有重要意义。

现有针对水环真空泵运动副载荷特性相关研

究很少。崔保卫等[9] 分析了单作用叶片泵定子运动

副在旋转周期中的接触应力应变分布，RUNDO
等 [10] 研究了偏心距、转速等因素对滑动式和摆动

式不同变量方式叶片泵的内部转子力学特性的分

析。因此本文针对水环真空泵关键叶轮与轴之间

的固定副、泵轴和轴承支座转动副之间的载荷特性

进行研究，分析了运动副作用力和作用力矩，找出

最大承受强度，确定连接的可靠性，通过优化设计

关键部件提高泵的性能、寿命和工作可靠性。

 1　水环真空泵工作原理及零件受载
在水环真空泵中，叶轮偏心安装在接近圆形的

泵体内，叶轮旋转时因离心力作用，注入泵内的水

被甩向泵体内壁，形成一个形状和泵体相似、厚度

接近相等的液环。液环内表面与叶轮轮毂之间形

成一个月牙形空间，叶片从近壁点转到远壁点时，

两个相邻叶片之间所包围的容积逐渐增大，气体由

外界吸入。相反的对侧，相应的容积由大变小，使

原先吸入的气体压缩，当压力达到或略大于出口压

力时，气体被排出。随着叶轮稳定转动，吸、排气过

程连续不断地进行，达到抽吸气体的目的。

本文针对水环真空泵静止状态下主要零部件，

如泵体、分配板、泵盖等进行有限元分析。主要步

骤为：对零件进行网格划分，根据零部件安装情况

施加约束，添加载荷并进行求解。

水环真空泵外壳部分主要由泵盖、分配板、泵

体组成。泵盖分为前后两个部分，对应安装前后分

配板，两个分配板之间是泵体，三个主要零件组成

水环真空泵壳体。壳体在工作过程中受到内外存

在的压差力和液体的离心力作用。液体的离心力

对壳体冲击用式 (1)、(2)计算得出为 0.16 MPa。
F = mω2r （1）
F = pS （2）

S

式中，m 为泵体中所含水的质量，r 为叶轮中间位置

的直径，p 为水对泵体的冲击力， 为泵体内壁的

面积。

真空泵压差力方向为由外向内，与离心力方向

相反。为了能够更好的校核壳体强度，选择最小压

差作为分析受力载荷，即最小压差为零。忽略压

差作用力，最终壳体部分所受总冲击载荷为

0.16 MPa。

 2　水环真空泵关键零件静力学分析

 2.1　泵体静力学分析

泵体采用 Q235B钢板焊接而成，属薄壁零件。

泵体常见的失效是由于内部真空度变化引起挤压，

导致泵体变形，严重会导致断裂，泵体的材料属性

及受载情况见表 1。
  

表 1　泵体材料属性及受载

Tab. 1　Material properties and load of the pump body

材料 屈服极限 泊松比 伸长率 允许变形量 冲击载荷

Q235B 235 MPa 0.28 0.5% 0.6 mm 0.16 MPa
 

如图 1(a)所示，对泵体进行建模并导入 ANSYS
进行网格划分，采用非结构网格，网格数为 79946。
建立单元刚度方程，应用边界条件和刚度条件对其

施加载荷，在泵体两侧边缘添加固定约束，得到泵

体的应力云图、变形云图和安全系数图。

在受到大小为 0.16 MPa压力作用时，其最大应

力为 4.35 MPa，远小于材料的屈服极限 235 MPa，在
工作过程中不会出现材料受压破坏的现象。泵体

变形量如图 1(c)所示，从途中可以看出最大变形量

出现在泵体的中间位置，且变形量为 0.008 mm，由

表 1可知材料允许的弹性变形量为 0.5%，允许的变

形量为 0.6 mm，可见其变形量在许可范围之内。泵

体的安全系数分析如图 1(d)所示，其最小值为 15，
系数足够大。

 2.2　分配板静力学分析

分配板在安装过程中与泵体直接连接在一起，

且工作时同样与泵体形成一个腔体，因此其所受的
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压力应与泵体受到的压力相等，在分配板边缘添加

固定约束，在轮毂中心添加柱面约束。分配板所用

材料为 304不锈钢，具体参数见表 2。
 
 

表 2　分配板材料属性及受载

Tab. 2　Distribution plate material properties and load

材料 屈服极限 泊松比 伸长率 允许变形量 冲击载荷

304 205 MPa 0.3 0.5% 0.6 mm 0.16 MPa

 

分配板的网格划分是建立分配板有限元模型

的一个重要环节，所划分的网格形式是直接影响收

敛时间及计算精度的，分配板的形状并不是对称结

构，因此在网格划分时需要做到疏密有别。本文将

靠近圆孔和扇形孔处采用细化网格处理，在保证计

算精度的前提下尽可能的提高计算速度，单元网格

数为 37602。分配板的网格划分结果如图 2(a)。
分配板的应力分析效果如图 2(b)所示，由应力

分析结果图可以看出，分配板的应力分布是相对均

匀的，其所受到的应力最大约为 98 MPa，出现在中

间孔处。分配板的材料是 304不锈钢，其屈服极限

是 205 MPa，故分配板的强度足够。分配板的变形

量如图 2(c)所示，分配板的变形量主要集中在扇形

孔的边缘，最大变形量约为 0.09 mm，小于允许的变

形量 0.6mm，其刚度足够。分配板的安全系数分析

如图 2(d)所示，安全系数的最小值为 2.54，满足设

计要求。

 2.3　泵盖静力学分析

泵盖的尺寸是由泵体尺寸决定的，为保证高真

空度，两者是严格对应的。泵盖上有吸气口和排气

口，通过内部通道与分配板相通，使两者紧密的连

接在一起。因此在轮毂安装位置处添加柱面约束，

在泵盖与地面的交接处与泵盖和分配板接触平面

添加固定约束。在泵体和分配板的尺寸确定后，泵

盖的总体尺寸也随之确定。泵盖材料为 HT200，泵
盖材料属性及所受载荷见表 3。泵盖的网格划分也

需在吸气（排气）口及与分配板的连接处进行网格细

化，网格数为 124324。网格划分结果见图 3(a)。
 
 

表 3　泵盖材料属性及受载

Tab. 3　Material properties and load of the pump cover

材料 屈服极限 泊松比 伸长率 允许变形量 冲击载荷

HT200 200 MPa 0.26 0.5% 0.6 mm 0.16 MPa
 

泵盖的应力分析结果如图 3(b)所示，应力分布

相对均匀，应力最大处出现在与分配板连接孔的下

端，由图可以知道其最大的应力约为 39.3 MPa，远
远小于 HT200的屈服极限 200 MPa，强度足够。泵

盖的变形云图如图 3(c)所示，最大静力位移约为

0.24 mm，小于其允许的变形量 0.6 mm，变形最大处

也是应力最大处，故其刚度满足要求。泵盖的安全

系数如图 3(d)所示，其最小安全系数为 6.37，满足

设计要求。
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Fig. 1　Static analysis of the pump bodies. (a) Grid division dia-

gram  of  pump  body,  (b)  stress  nephogram  of  pump

body,  (c)  cloud  chart  of  pump  body  deformation,

(d) safety factor diagram of pump body

 

mesh

1.071 Min

2.193e7

4.071e7

6.488e7

7.843e7

9.826e7 Max

0 Min

1.989e−5

2.977e−5

4.971e−5

6.961e−5

8.949e−5 Max

unit: Pa

unit: m

type: equivalent (von-miss) stress

type: total deformation type: safety factory

10

15 Max

2.544 Min

3

(a) (b)

(c) (d)

图2　分配板静力学分析。(a) 分配板网格划分, (b) 分配板应

力云图, (c) 分配板总变形云图, (d) 分配板安全系数

Fig. 2　Static  analysis  of  the  distribution  board.  (a)  Grid  divi-

sion diagram of distribution board, (b) stress nephogram

of  distribution  board,  (c)  cloud  chart  of  distribution

board deformation, (d) safety factor diagram of distribu-

tion board
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 3　关键运动副受力分析

 3.1　叶轮与轴运动副受力分析

在 2BEA-403A-0型水环真空泵中，叶轮与轴之

间采用固定副连接，在分析时选定叶轮受到外力矩

T=5.11×106 N·mm，并考虑叶轮转动过程中离心力的

作用。分析结果如图 4、图 5所示，图中横坐标为水

环真空泵的工作时间，纵坐标为运动副所受的力和

力矩，本文主要研究水环泵前五秒运动副所受力和

力矩情况。运动副绕 X 方向的最大力矩值为

7.65×106 N·mm，绕 Y 方向的力矩值最大为 5.74×105

N·mm，绕 Z 方向的力矩较小。运动副在三个方向

上的分力主要集中在 Z 轴的负方向，最大为 6657.5
N，受力较小，满足要求。

 3.2　轴与前轴承转动副受力分析

泵 轴 和 前 轴 承 支 座 上 的 圆 柱 滚 子 轴承

NU230EC内圈之间以转动副的形式连接，理论计算

出支座反力为 19.45 KN。两者之间的作用力矩与

作用力如图 6、7所示。转动副绕 Y 方向的最大力
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图3　泵盖静力学分析。(a) 泵盖网格划分, (b) 泵盖应力云图,

(c) 泵盖总变形云图, (d) 泵盖安全系数

Fig. 3　Static-mechanical  analysis  of  the  pump  cover.  (a)  Grid

division  diagram of  pump cover  ,  (b)  stress  nephogram

of pump cover, (c) cloud chart of pump cover deforma-

tion, (d) safety factor diagram of pump cover
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Fig. 4　Moment around X, Y and Z. (a) X direction, (b) Y direc-
tion, (c) Z direction
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Fig. 5　Dynamic  force  along X,  Y and Z. (a) X direction,  (b) Y
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Fig. 6　Moment around X, Y and Z. (a) X direction, (b) Y direc-
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矩为 70000 N·mm，绕 Z 方向的最大力矩为 220000
N·mm。力矩的变化主要集中在绕 Y、Z 轴方向上，

这两个方向的力矩变化主要是由叶轮转动过程中

的离心力以及叶轮自重所形成，绕 X轴方向的力矩

非常小，可以忽略不计。转动副作用力分布上在 X
轴方向最大为 1375 N，Y 轴方向上最大为 16250 N，

Z 轴方向上最大为 7500 N。合作用力最大为 18 KN，

小于理论计算上轴承支座反力 19.45 KN。

 3.3　泵轴与后轴承转动副受力分析

泵轴与后轴承支座上的深沟球轴承 6230以转

动副的形式相连接，计算出轴承支座反力为 16.55
KN。两者之间的作用力矩与作用力如图 8、9所示。

力矩变化主要是绕 Z 轴的力矩，最大力矩 4.29×105

N·mm。受力分析上 X 轴方向上最大为 1377 N，Y
方向上最大为 14250 N，Z 方向上最大为 5375 N，合

力最大为 15.29 KN<16.55 KN，满足设计要求。

 4　总结与展望
本文通过对水环真空泵重要零件进行静力学

分析，得到泵体、泵盖、分配板的应力云图、变形云

图、安全系数分析图，以此分析其应力、位移最大值

和最值出现的位置以及安全系数的最小值，同时分

析了泵轴与叶轮及两个重要轴承之间运动副的作

用力与作用力矩，结论如下：

（1）2BEA-403A-0型水环真空泵泵体、泵盖、分

配板的应力分布均匀，没有应力集中的地方，应力

值均小于所使用材料的屈服极限，所用材料和现有

结构合理；

（2）三个关键零件的变形量都小于允许变形量

0.6 mm，安全系数也足够；

（3）泵轴与叶轮、泵轴与圆柱滚子轴承、泵轴与

深沟球轴承之间运动副的作用力和作用力矩均小

于最大承受强度，因此所选用连接方式可靠。

在对水环真空泵关键运动副承载机制和强度

分析研究的基础上，下一步针对水环真空泵运动副

形式复杂、载荷变化大等特点，建立运动副不同间
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图7　运动副沿 X(a)、Y(b)、Z(c)方向的作用力

Fig. 7　Dynamic  force  along X,  Y  and Z.  (a) X direction,  (b) Y
direction, (c) Z direction
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图8　运动副绕 X(a)、Y(b)、Z(c)方向的力矩

Fig. 8　Moment around X, Y and Z. (a) X direction, (b) Y direc-
tion, (c) Z direction
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图9　运动副沿 X(a)、Y(b)、Z(c)方向的作用力

Fig. 9　Dynamic  force  along X,  Y  and Z.  (a) X direction,  (b) Y
direction, (c) Z direction
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隙边界条件下机械动力学模型，对转子进行模态分

析，深入开展泵全寿命运动副振动特性研究。
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