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叶片包角对离心泵性能的影响*

张摇 翔摇 王摇 洋摇 徐小敏摇 王洪玉
(江苏大学流体机械工程技术研究中心, 镇江 212013)

摇 摇 揖摘要铱 摇 在保证离心泵主要几何参数不变的前提下,使用 Hermite 插值方法对叶片包角为 90毅、120毅、150毅和
180毅的 4 个叶轮进行叶片绘型。 数值模拟分析了不同叶片包角与离心泵性能的关系。 结果表明,叶片包角因改变

叶轮出口相对速度液流角而使离心泵扬程和功率特性发生变化,其效果与改变叶片出口安放角类似。 叶片包角增

大的同时叶轮流道内的脱流与漩涡也随之减小,流动更贴近叶片型线,但叶轮流道内的摩擦损失也随之增大,离心

泵存在一个使其效率最高的最佳叶片包角。
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Relationship between Wrap Angle of Impeller and Performance of Pump
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Abstract

The influence of relationship between wrap angle of impeller on performance of a pump was analyzed
with the same main dimensions of centrifugal pumps unchanged. Blades were shaped using Hermite
interpolation method. The wrap angle of impellers used in this investigation is 90毅, 120毅, 150毅and 180毅
respectively. The result of numerical simulation indicates that the wrap angle changes the head and power
characteristics by changing the relative velocity angle in impeller outlet. The effect of the different wrap
angles is similar to that of the different impeller outlet blade angles. The bigger the wrap angle is, the
smaller the separation and vortex in impeller passages are. With the wrap angle increases, the streamlines
and blade profiles are getting similar, but the friction loss in impeller passages is getting large. So there
exists an optimum wrap angle that corresponds to the highest efficiency of a centrifugal pump.

Key words摇 Centrifugal pump, Wrap angle, Performance, Velocity angle, Numerical simulation

收稿日期: 2009 10 19摇 修回日期: 2009 12 23
*国家“863冶高技术研究发展计划资助项目(2006AA100211)和江苏高等学校优秀科技创新团队计划资助项目(苏教科[2009]10 号)
作者简介: 张翔,博士生,主要从事流体机械及工程研究,E鄄mail: zx. impeller@ gmail. com
通讯作者: 王洋,研究员,主要从事流体机械及工程研究,E鄄mail: pgwy@ ujs. edu. cn

摇 摇 引言

离心泵叶轮设计一般是通过相似换算、速度系

数法或理论模型的优化计算确定叶轮和叶片主要几

何参数继而完成水力设计的。 速度系数法是广泛采

用的设计方法,国内外科技工作者在统计大量优秀

水力模型的基础上提出了各自的速度系数及其设计

方法[1 ~ 4]。 优化模型的设计方法[5 ~ 7],是以某一函

数极值为目标,优化某一个或多个叶片几何参数,再

借助速度系数设计方法完成叶轮设计。 这些设计方

法对叶轮进出口直径、叶片进出口直径、叶轮轮毂直

径、叶片进出口宽度、进出口安放角、叶片数等几何

参数做了详尽的阐述,但对叶片包角的选择则留有

相当大的空间。 过大的叶片包角增大了叶片摩擦面

积,不利于提高泵的水力效率[8 ~ 9],过小的叶片包角

降低了叶片对流体的控制能力和液流的稳定性[1],
也不利于提高泵的效率。

低比转数离心泵叶轮外径与流道宽度比值大,



叶轮流道长且流道内液体流速高,叶片包角大小的

选择问题显得尤为重要。 在满足叶轮基本几何参数相

同的前提下,叶片造型具有多样性,不同的叶片包角将

产生不同的叶片几何形状,从而导致泵性能的变化。
本文在保证叶片基本尺寸不变的前提下,采用

文献[10]提出的插值绘型方法对离心泵叶片进行

造型,通过数值模拟分析叶片包角与离心泵性能的

关系。

1摇 基本几何参数

本文以一设计比转数 ns = 59 的单级端吸悬臂

式蜗壳离心泵为研究对象。 设计参数:流量 Qd =
50 m3 / h,扬程 Hd = 60 m,转速 n = 2 950 r / min。 主要

几何尺寸如表 1 所示。

表 1摇 离心泵主要几何参数

Tab. 1摇 Main dimensions of centrifugal pump

叶片出口直径

D2 / mm
叶片出口宽度

b2 / mm
叶片出口安放角

茁2 / ( 毅)

236 6郾 5 15

叶片进口直径

D1 / mm
叶片进口安放角

茁1 / ( 毅)
叶片数 z

80 22 5

叶片厚度

啄 / mm

蜗壳基圆直径

D3 / mm

蜗壳第 8 断面面积

A8 / mm2

2 243 1 093

若采用传统的圆弧或等变角螺旋线等方法进行

叶片造型,叶片安放角或包角不可任意控制,而采用

Hermite 插值绘型的方法[10] 进行叶片绘型,能在保

证叶片进出口安放角的同时任意控制叶片包角的大

小且叶片型线光滑。 故本文采用此方法,在离心泵

主要几何参数完全一致的前提下仅改变叶片包角一

个参数设计叶片包角 准 分别为 90毅、120毅、150毅和
180毅的 4 个叶轮(图 1)。

图 1摇 叶片工作面型线平面投影

Fig. 1摇 Plan view of pressure sides
摇

2摇 数值模拟计算策略

本文数值模拟使用 ANSYS FLUENT 12 进行计

算,采用压力基求解器对定常不可压湍流场进行求

解。 叶轮与蜗壳利用“冻结转子法冶 [11] 耦合。 压强

速度耦合格式使用 SIMPLEC 算法。 本文所有模型

网格数在(7 ~ 8) 伊 105之间,进出口管的延伸长度分

别等于进出口管径的 3 倍和 5 倍,且使用结构化六

面体网格,叶轮和蜗壳流道均采用非结构化四面体

网格。 湍流模型均选用 RNG k 着 双方程模型,近
壁区使用标准壁面函数处理。 计算收敛判据有 2
个:淤所有残差小于 10 - 4。 于每 100 步迭代进出口

总压变化不超过 103 Pa。
使用“冻结转子法冶计算离心泵的性能,叶轮与

蜗壳的相对位置对结果有显著的影响[12]。 考虑这

一因素,本文所使用的计算模型叶轮与蜗壳保持一

致的相位关系,即蜗壳隔舌位于两临近叶片中央

(图 2,90毅包角叶轮)。

图 2摇 计算网格及叶轮位置

Fig. 2摇 Mesh and rotor position
摇

3摇 外特性分析

4 种不同叶片包角叶轮计算所得外特性结果如

图 3 所示。
根据叶片泵基本方程式,在叶轮叶片几何参数

相同的情况下叶轮应该具有相同的扬程和功率特

性,而此组 4 个叶轮主要几何参数完全一致,仅叶片

包角不同,导致性能差别的原因可能就是叶片包角

的变化改变了叶片出口流体的滑移,使流体液流角

发生改变进而导致性能不同。 从图 3 可以看出,随
着叶片包角的加大,流量 扬程曲线逐渐变得陡峭;
功率对流量的导数逐渐减小,功率上升变得缓慢。
这种流量和扬程以及流量和功率曲线的变化规律和

叶片出口安放角减小的规律相同。 对图 3 这种扬程

和功率变化规律的一种解释是:淤叶片包角影响了

叶轮出口液体的滑移,包角的加大使液体受到叶片

更强的约束,滑移程度降低 ,而小包角叶片流道内

的液流相对自由。 于随着叶片包角的减小叶轮出口

喉部处的平均叶片安放角逐渐增大(图 4,表 2)。
盂从外特性结果来看,随着叶片包角减小,叶轮喉部
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平均叶片安放角增大引起相对液流角增大的效果大

于叶轮喉部面积增大,出口滑移增强从而导致相对

液流角减小的效果,最终结果是相对液流角增大,使
叶轮产生了更高的扬程并消耗了更多的功率。

图 3摇 外特性曲线

Fig. 3摇 Characteristics curves
(a) 扬程曲线摇 (b) 功率曲线摇 (c) 效率曲线

摇

图 4摇 叶轮出口喉部

Fig. 4摇 Throat of impeller
摇

图 5摇 相对速度液流角柱状分布

Fig. 5摇 Histogram of relative velocity angle
(a) 包角 90毅摇 (b) 包角 120毅摇 (c) 包角 150毅摇 (d) 包角 180毅

表 2摇 叶轮出口喉部叶片安放角

Tab. 2摇 Blade angle in throat of impeller (毅)

叶片包角
A 点叶片安放角

(背面)
B 点叶片安放角

(工作面)
平均安放角

90 15 39郾 3 27郾 15

120 15 29郾 5 22郾 25

150 15 21郾 8 18郾 40

180 15 16郾 2 15郾 60

从流量 效率曲线来看,随着叶片包角的增大,
泵最高效率点流量向小流量偏移。 根据叶轮和蜗壳

的耦合关系[13 ~ 14],叶片出口安放角和叶轮出口相对

液流角的减小会引起泵最高效率点流量偏向小流

量,从而也印证了叶片包角增大后叶片出口实际相

对液流角逐渐减小的推测。 从最高效率值看,叶片

包角 90毅的泵效率明显低于其他更大叶片包角的

泵,原因可能是叶片包角过小导致叶轮流道内扩散

严重,叶片单位面积负荷加大,导致叶片表面脱流,

加重了水力损失。 叶片包角 120毅、150毅和 180毅泵的

最高效率以叶片包角 120毅时为最高,原因可能是包

角加大后过长的叶轮流道在更强的约束液体流动的

同时也带来了更大的摩擦损失从而加大了轴功率,
降低了效率。

4摇 内特性分析

离心泵外特性是内特性的外在表现,分析内特

性有助于搞清楚外特性变化的原因。 图 5 为叶轮出

口相对速度平面投影液流角柱状分布图,因为本文

所分析的离心泵比转数低,叶轮出流主要为径向流

动,轴向分量很小,所以平面投影液流角能反应叶轮

出流的情况。 图中横坐标为相对速度平面投影液流

角,纵坐标为不同角度液流角所占百分比。
图 5 显示,随着叶片包角的增大叶轮出口相对

速度液流角逐渐减小(图 6,横坐标为叶片包角,纵
坐标为平均相对速度液流角)并呈现出集中的趋

势。 这与通过外特性分析叶轮出口相对液流角结果

相符。
根据外特性的分析结果,小叶片包角会降低叶

片对液流的约束能力,加重叶片表面单位面积的负

荷,加大叶片表面脱流的可能性,从而降低泵的效

率。 图 7 为 50 m3 / h 流量下叶轮流道中面相对速度

矢量图,反映了不同叶片包角下叶轮流道内的流动

情况。
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图 6摇 平均相对速度液流角

Fig. 6摇 Average relative velocity angle
摇

摇 摇 图 7 直观地表明,随着叶片包角的增大,叶轮流

道内流动更加平顺、规整。 在叶片包角小于 120毅的
范围内,叶片工作面有一个明显的低速漩涡区,这个

漩涡区堵塞部分叶轮流道,降低了流道的扩散程度,
也产生了额外的水力损失,这是小叶片包角泵效率

低的原因之一。 当叶片包角大于 150毅,叶片工作面

的漩涡区基本消失,叶轮流道内的液体几乎是沿着

叶片表面平滑流动,流道扩散小,水力效率高。
在偏工况特别是小流量运行时,进出口的循环

摇 摇

图 7摇 叶轮内相对速度矢量图 (m / s)
Fig. 7摇 Relative velocity vector of impeller (m / s)

(a) 包角 90毅摇 (b) 包角 120毅摇 (c) 包角 150毅摇 (d) 包角 180毅
摇

流动与流道扩散作用的叠加,使小叶片包角叶轮流

道内的流动状况更加恶化,而大叶片包角叶轮流道

内由于叶片强烈的约束作用,脱流及漩涡流动仍然

只在局部区域发生(图 8)。

图 8摇 0郾 6 倍设计工况相对速度矢量图

Fig. 8摇 Relative velocity vector of impeller at 0郾 6Qd

(a) 叶片包角 90毅摇 (b) 叶片包角 180毅
摇

摇 摇 正如前文分析,过长的流道在带来液流平滑流

动的同时也增加了摩擦损失,图 9 为不同叶片包角

叶轮流道摩擦力矩对比图。
图 9 显示,叶片包角加大后,由于流道变长带来

了更大的摩擦力矩。 由于这种随叶片包角增大而增

大的摩擦损失的存在,以及随叶片包角增大而降低

的水力损失,使得叶片包角增大过程中泵的最高效

率存在极值。

以本文所分析的离心泵为例,效率的最大值出

现在叶片包角为 150毅时。 但正如本文外特性分析

结果所呈现的,叶片包角的选择应该以满足离心泵

扬程和功率指标为首要前提,改变叶片包角对扬程

和功率的影响在一定叶片包角范围内远大于对效率

的影响。 如本文所分析实例,叶片包角从 120毅到
180毅,最高效率变化约为 1% ,但设计点扬程下降

3郾 79 m,功率降低 0郾 79 kW 且离心泵特性曲线形状
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图 9摇 叶轮流道摩擦力矩

Fig. 9摇 Friction moment in impeller
摇

完全改变。

5摇 结论

(1)随着叶片包角的增大,叶轮出口相对液流

摇 摇

角减小。 叶片包角直接影响叶轮出口相对速度液流

角进而改变了离心泵的外特性,具体表现为随着叶

片包角的增加,离心泵扬程下降,曲线变得陡峭;功
率降低且极值向小流量方向偏移;泵效率极值点流

量也偏向小流量且效率极大值变化幅度小。
(2)随着叶片包角的增大叶轮流道内的流动扩

散减小,流动更贴近叶片形状,水力损失减小。
(3)随着叶片包角的增大叶轮流道内摩擦阻力

也随之增大,存在使离心泵效率最高的最佳叶片

包角。
(4)在一定范围内,叶片包角对扬程和功率的

影响大于对效率的影响,叶片包角的选取应以满足

性能要求为原则。
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