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低比转速高速泵螺壳形式对性能影响分析
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摘 要：利用流体计算软件CFX，分别对低比转速蜗壳与环形流道离心泵的流场进行了

不同工况下三维定常湍流数值模拟，并进行了试验验证。水力性能计算结果与试验偏差小，

数值仿真方法是合理有效的。通过对2种泵内部流场特性的比较分析，得到了其流动机理，蜗

壳流道离心泵的蜗壳出口流道对应流体的撞击所产生的回流与漩涡明显，压力与相对速度分

布与其他流道差别较大，是水力损失的主要原因；2种离心泵在距离入：巧较远处的叶片压力与

相对速度分布基本一致。最后通过对蜗壳流道离心泵取不同的喉部面积在设计工况下进行数

值模拟，进行了优化设计。结果表明：当喉部面积为蜗壳第八断面的1．r倍时，泵性能最佳。
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Influence of volute case type for

low·-specific--speed pump on pump performance
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Abstract：The 3D steady turbulence numerical simulation of flow fields in the low—specific．speed

case with volute passage and centrifugal pump with circular passage were performed separately by

means of the fluid simulation software CFX．Furthermore，the tests、Were carried out．The calculated

result of pump performance has a little deviation with experimental data．It means that the method is

reasonable and effective．From comparison of two different pumps，the flow mechanism and loss of

water power were found．The backflow and vortex caused by impact of fluid from the exit of volute

case are obvious．Its pressure and relative velocity distribution is very different from other passages，

This iS the main reason of water power loss．The pressure in the blade far from inlet of two different

、pumps is basically coincident with relative velocity distribution．The results of optimization design
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show that the performance of pump is most excellent when the ratio of throat area is 1．1：1 to the

ei曲th section of the volute case，which provide a scientific basis for the improvement and further

development ofpump．

Keywords：volute case passage；circular--volute case passage；high--speed centrifugal pump；nu-·

merical simulation；test
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高速离心泵在石油、化工及航空航天等现代

国民经济各部门有着广泛的应用。泵壳是离心泵

中的重要过流部件，其主要作用是收集从叶轮中

高速流出的输送介质，将介质的大部分动能转换

为压力势能。其水力损失的大小直接影响泵的水

力性能。目前，常用的2种泵壳流道形式为螺旋

形涡道和环形涡道。通常认为蜗壳流道离心泵流

动性好和高效率范围宽，对低比转速泵，由于环

形流道便于加工与打磨，泵的效率有可能高于蜗

壳。因此对2种形式的离心泵进行比较分析研究

对提高泵的效率与性能有重要的意义【11。

近年来随着CFD技术的迅速发展，用数值

模拟方法研究离心泵内部流场已成为改进和优

化离心泵设计的重要手段，许多学者已经利用

CFD对离心泵整机流场进行了数值模拟研究∞1，

也有很多文献单独对离心泵蜗壳内流场进行了计

算分析㈨，但用试验与CFD相结合的方法对蜗壳

与环形流道2种离心泵的水力性能与整机流场特

性进行比较分析还不多见。

蜗壳流通

本文在其他结构部件不变的基础上，分别设

计了环形与蜗壳流道2种泵壳。利用流体计算软

件CFX，分别对45 kW级高速离心泵环形与蜗壳

流道的内部流场进行整机数值模拟，并进行了水

力性能试验，将2种泵仿真结果与试验值进行比

较，并分析了其内部流场的流动特性，为了解此

类泵的内部流动规律、优化设计以及选型提供了

参考依据。

1几何模型与网格划分

高速离心泵的过流部分由泵体扩压器、叶轮

及诱导轮组成。叶轮为半开式直线辐射状叶片结

构，叶片数12长+12短。为平衡叶轮轴向力，

在后盖板上开设12个平衡孔。泵的转速凡=

14 491 r／min，设计流量pF9 mⅦ，设计扬程

风=607 in，比转速21．7。

图l为蜗壳流道与环形流道泵体示意图。为

便于比较分析2种泵的性能，将泵体基圆直径与

喉部的尺寸设计的完全一致。涡室由I到Ⅷ取8

个彼此成45。的断面，8个断面的面积可由速度

系数法确定f51。

图1泵体结构示意图

Fig．1 Structure diagram of pump
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本文以某型高速离心泵为研究对象，用三维

软件catia建立了离心泵从进口到出口的全流道

三维几何模型，流体域分为人口段、诱导轮一叶

轮及泵体扩压器一扩散段与出口段3部分，并对

泵的入口段进行了适当延长。

鉴于该几何模型的复杂性与曲面的多样性，

采用对复杂边界适应性强的非结构化四面体网格

对计算域进行网格划分。而且在计算中考虑了诱

导轮与外套的间隙、叶轮与泵体的前间隙、叶轮

后盖板与导流套之间后间隙，为了提高网格质

量，需要对局部网格进行加密处理。最终划分的

网格数量环形流道离心泵流体域为2 621 520，蜗

壳流道离心泵流体域为2 806 393。网格划分结果

如图2所示。

图2流体域网格划分

Fig．2 Mesh partition of fluid

控制方程离散化，其中湍流模型选用标准的RNG

七一占模型，动量方程、湍动能与耗散率输运方程

的离散均采用高精度形式同。

由于RNG k-占湍流模型能够较好地对涡流

及流动分离现象进行预测，并且能很好地预测近

壁区的流动现象，因此在预测三维旋转流体机械

的流动现象时，能够得到很好的结果。其具体形

式如下嘲：

p告=音(dt如簧)+瓴等叩占
p鲁=音卜‰篝)+2c。。‰k F垫Oxj—c28p}胡

(1)

式中：瓦为应变率张量；以。为等效粘性系数。

其中附加项R为：

R：盟丑掣}2 (2)
1+3,1。

丘

在RNG尼一s湍流模型中，湍流涡粘性系数

“的确定在高雷诺数流动区域与标准k-占湍流模

型保持一致；但在低雷诺数流动区域，如近壁

区，要通过以下方程进行求解得到：

d(寿一2谚嚣毗。’
2边界条件设置与计算模型选取 式中：应=等；CV 100。
在计算域入口设定为压力入口，出口设定为

速度出口，具体数值由泵设计工况给出。对于泵

内转动部件和固定部件之间的交界面(人口段的

出口与诱导轮人口交界面、叶轮和泵壳交界面)，

引人多重参考坐标系进行处理。具体计算时叶轮

与诱导轮计算区域设在运动坐标系(MRF)，其

余区域均设在固定区域。随叶轮一起旋转的壁面

需要设置为旋转无滑移的绝热固壁边界条件；给

定旋转方向和速度，其余壁面均为静止，给定绝

对速度值为0[6】。

假设离心泵内部流动为三维不可压定常流

动，采用SIMPLE算法来求解三维雷诺时均N—S

方程。在CFX中用有限体积法将空间上连续的

3结果分析

为了和试验结果进行比较，在流场计算时将

蜗壳流道与环形流道选择了9个工况点进行数值

模拟，分别为Q(m3／h)=3，4，5，6，7，8，9，10和1 1。

3．1水力性能分析

经过数值计算得到了环形流道与蜗壳流道离

心泵的流量一扬程曲线和流量一效率曲线，为了验

证仿真结果，加工了所设计的蜗壳与环形流道泵

体，并进行了水力性能试验，图3为两者对比曲

线。

从图3(a)的流量一扬程曲线可以看出，数值计

算结果与试验数据的变化趋势一致。各个工况点
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下仿真值均比试验值低，但误差均在4％以内，

环形流道与蜗壳流道离心泵在额定点的误差分别

为2．6％与2．1％。由图3(b)流量一效率曲线图可以

看出，其仿真结果与试验数据的变化趋势也基本

一致。各个工况点下仿真结果均比试验值偏高，

因为试验过程中电机传到泵轴上的功率会有一部

分机械损失，消耗一部分功率。由此可以判断该

数值仿真方法是合理有效的，可以比较准确地预

测泵的性能。

由图3(a)流量一扬程曲线还可以看出，在各

个工况点环形流道离心泵的扬程与效率均比蜗壳

g
＼
驰
耀

结栗
结果
结果
结果

流道高，在额定工况点环形流道较蜗壳流道扬程

高出10％，效率高出9．4％。由图3(b)流量一效率

曲线可以看出，同心圆流道试验效率随着流量的

增大一直在增大，最优工况点偏离了额定点，而

对于蜗壳流道这一现象则不太明显。文献【9]指

出，在小流量高扬程的情况下或者比转速小于40

时，由于加工水平所限，环形流道离心泵的效率

较蜗壳流道的高。本文中所试验的泵的比转速为

21．7，2种不同流道的试验数据、仿真结果的比

较分析均与文献相符，也进一步证明了此数值仿

真方法的可靠性。

(a)流量一扬程曲线对比 (h)流量一效率曲线对比

图3环形与蜗壳流道离心泵性能曲线的试验值与仿真值对比

Fig．3 Comparison of performance curves between test and simulation of

centrifugal pumps with circular passage and volute passage

3．2设计工况内部流场特性分析

图4为叶轮中间截面压力分布。由图4可

知，随着叶轮半径的增大，压力逐渐上升。蜗壳

流道离心泵不同叶轮通道压力分布不具有对称

性，蜗壳出口对应流道的压力分布与其他流道的

压力分布明显不同。由于蜗壳本身的扩压作用，

流体在接近蜗壳出口时压力非常高，未能完全从

喉部流出，而隔舌处流道与泵壳壁面相距较近，

过流面积小，一部分高压流体将流人蜗壳出口对

应流道内，同时与从叶轮流出的流体存在撞击，

使这一流道内的压力分布较其他流道的高，并且

分布不均。说明在叶轮旋转过程中，叶轮内流体

流动既受叶轮本身结构的影响还受到蜗壳的影

响，各流道的流体流动随它在蜗壳中相对位置的

不同而变化。而从图5(b)可以看出，环形流道设

计由于叶轮出口边与泵壳壁面距离相等，在流道

出口处，未能完全从喉部流出的流体大部分会重

新回到了环形流道中沿着流道流动，因此其叶轮

各个通道截面上的压力分布是比较均匀的。

由图5可以看出，叶轮中间截面相对速度分

布与上述压力场的分布非常吻合，从局部放大图

可以直观地看出，由于蜗壳出口流体与隔舌相互

作用造成流体在蜗壳出口对应流道流动的复杂

性。与环形流道相比，蜗壳流道离心泵在蜗壳出

口对应流道内出现了明显的回流与漩涡，增加了

水力损失，可以通过进一步调整隔舌的位置、蜗

壳流道断面的面积或者增加喉部面积等优化设计

的手段，来改善这一现象，提高水力效率。
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图4离心泵叶轮中间截面压力分布

Fig．4 Pressure distribution for middle section of centrifugal pump impeller

(a)蜗壳流道

片吸力向

图5离心泵叶轮中间截面相对速度分布及局部放大图

Fig．5 Relative velocity distribution and its partial enlarged drawing for middle section of centrifugal pump impeller

图6给出了蜗壳出口对应流道相邻长叶片的

压力面与短叶片吸力面相对速度分布。由图6(a1

和图6(b)可以看出，叶轮旋转到此处受蜗壳出1：3

流动的影响，在长叶片压力面与相邻短叶片的吸

力面的中间到出口部分都形成了强烈的漩涡。图

6(c)和图6(d)所示的环形流道离心泵同一位置处只

有长叶片压力面出口部分出现了轻微的漩涡，而

短叶片吸力面的相对速度分布比较均匀。

图7给出了其他流道处蜗壳与环形流道离心

泵叶片的压力与相对速度分布。叶片压力从进口

到出口逐渐升高，相应位置处吸力面压力明显低

于压力面，叶片最小压力位于吸力面的进口处。

两者压力面的相对速度分布都比较均匀，由于叶

轮前间隙泄漏流动造成叶片吸力面出口处出现少

量的回流。且2种离心泵在距离人口较远处的叶

片压力与相对速度分布基本一致。
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图7蜗壳与环形流道离心泵叶片压力与相对速度分布

Fig．7 Pressure and relative velocity distribution of blades in volute and circular passages
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4优化设计

由以上分析可以看出，蜗壳流道离心泵隔

舌处与蜗壳出口对应流道的流动不太顺畅，需

要对蜗壳的结构进行优化设计。由于恒扬程泵壳

扩散段入口喉部面积对泵的性能有重要影响【10l，

现对蜗壳喉部面积改变后进行数值模拟。表1

为不同喉部面积下设计工况点水力性能的比较

(其中A为喉部面积，A，为第8断面面积)。由

表1中看出，当A／A．为1．1时，泵的水力性能

最好。

表1不同喉部面积下设计工况点水力性能的比较

Tab．1 Comparison of water power performances in

design conditions with different throat areas

5 结论

1)分别对环形与蜗壳流道2种不同蜗壳的

高速离心泵的内部流场进行三维湍流数值模拟，

并进行了试验验证，仿真结果与试验数据偏差

小。

2)对蜗壳与环形流道离心泵的内部流场特

性分析表明：在叶轮旋转过程中，各个流道的流

体流动随着它在泵壳的相对位置的不同而不同，

蜗壳流道离心泵的蜗壳出口对应流道的压力与相

对速度分布与其他流道差别较大，而环形流道离

心泵出口处对应流道的压力与相对速度分布与其

他流道的差别较小。

3)对低比转速蜗壳流道离心泵内部的流场

分析表明：泵内部的流动损失的主要原因是流体

的撞击所产生的回流与漩涡；当喉部面积为蜗壳

第8断面面积的1．1倍时，性能最佳。
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