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低比转数离心泵叶轮内能量转换特性*

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 对比转数为 60 的离心泵内部流场进行数值模拟计算,从叶轮做功过程和能量损失过程两方面分析

了叶轮内能量转换特性。 将叶轮按径向尺寸分为 8 个区域,展示了不同工况、不同区域中压力和粘性力做功大小、
功率密度分布、湍动能耗散率分布、能量损失组成及分布等能量转换相关特征。 结果表明,叶轮进口区域能量转换

效率相对较低且受叶片进口安放角影响,叶轮中部区域是叶轮做功和流体获得能量的关键区域,叶轮出口区域对

叶轮性能有显著影响,壁面摩擦损失是叶轮内能量损失的主要组成部分。
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Energy Conversion Characteristic within Impeller of
Low Specific Speed Centrifugal Pump
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Abstract

The flow field of a centrifugal pump with the specific speed of 60 was computed by CFD method,
and the analysis was made to the characteristics of energy conversion within impeller from aspects of
working process and energy loss process. The impeller was divided into 8 regions by the radius. Under
different operating conditions, characteristics in each region were demonstrated the power of pressure and
viscous force, distribution of power density and turbulence dissipation rate, composition and distribution
of the energy loss. The results indicated that efficiency was poor and it was influenced by the inlet blade
angle in inlet region of the impeller, the middle region of impeller was important to the energy
conversion, the outlet region of impeller had appreciable impact on the performance, and fiction loss was
the main component of the energy loss.
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摇 摇 引言

针对低比转数离心泵效率偏低、流量扬程曲线

易出现驼峰等问题,国内外科研人员进行了大量的

理论研究和试验工作,取得了许多研究成果[1 ~ 2]。
随着计算流体动力学和计算机技术的突飞猛进,对
离心泵内部流动的研究也越来越深入和广泛,在流

道内压力和速度场的分布[3]、静止和转动部件间的

动静干涉[4]、叶轮内空化空蚀[5]、流固耦合特性[6]、
性能预测[7]等方面涌现了大量研究成果。

离心泵的本质是将机械能转换为流体的内能和

动能。 对能量转换特性的理论分析和经验预测已经

从宏观上勾勒出了离心泵能量转换特性[8 ~ 9]。 对于

叶轮内部能量转换的过程则因为试验手段的局限等

原因开展研究具有很大的难度。 本文基于 CFD 技

术,分析低比转数离心泵叶轮内能量的转换特性,描



绘定常状态下叶轮内能量转换的特点。

1摇 基本几何参数

采用比转数 ns = 60 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 = 36 m3 / h,扬
程 Hd = 46 m,转速 n = 2 900 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)

209 6 15
叶片进口直径

D1 / mm
叶片进口安放角

茁1 / ( 毅)
叶片数 z

70 22 5
叶片厚度

啄 / mm

蜗壳基圆直径

D3 / mm

蜗壳第八断面面积

A8 / mm2

2 219 800

摇 摇 叶片工作面型线采用 Hermite 插值绘型的方

法[10]进行绘型。 叶片平面投影及叶轮轴面投影如

图 1 所示。

图 1摇 叶轮投影图

Fig. 1摇 Projection drawing of impeller
摇

在综合分析了减小叶轮摩擦损失和避免叶片表

面脱流两方面的要求后,提出了低比转数离心泵叶

轮“少叶片、大包角冶的设计原则[11];而且,随着不锈

钢冲压焊接技术在低比转数离心泵上的应用,利用

大包角、窄出口控制轴功率也成为可能并在现有产

品中广泛采用。 本文研究所采用的模型即是应用于

冲压焊接离心泵的模型,采用了大包角设计。

2摇 数值模拟计算策略

本文数值模拟使用 ANSYS CFX 12 求解雷诺时

均方程,其中雷诺应力项采用 RNG k 着 双方程模

型求解并封闭方程组。 壁面为无滑移壁面,近壁区

使用伸缩壁面函数处理。 叶轮与蜗壳利用“冻结转

子法冶 [8]耦合。 在 ANSYS CFX 12 中,采用有限元的

有限体积法对方程组进行离散,离散过程中的对流

项和湍流数值项均采用高分辨率格式。
本文模型进、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四面体自适应贴体网

格。 模型共含有 820 246 个网格单元(图 2)。 计算

收敛判据有:淤所有残差小于 10 - 5。 于每 100 步迭

代进出口总压变化不超过 103 Pa。 计算工况为(0郾 6
~ 1郾 4)Qd。

图 2摇 计算模型网格

Fig. 2摇 Mesh of computation domain
摇

3摇 能量转换特性分析

3郾 1摇 离心泵外特性

离心泵扬程、功率、效率的计算方法为:

扬程 H =
ptout - ptin

籽g (1)

其中 pt =
乙
A
pt籽v·ndA

m·
(2)

式中摇 pt———绝对坐标系下总压

m· = 乙
A
籽v·ndA (3)

式中摇 ptout、ptin———离心泵进、出口质量加权平均总

压

功率 P = Pp + Pvis (4)
其中 P =M棕 (5)
式中摇 Pp———压力对叶轮所做功率

Pvis———粘性力对叶轮所做功率

M———压力或粘性力对叶轮回转轴的力矩

棕———叶轮旋转角速度

效率 浊 = 籽gQH
P 伊 100% (6)

式中摇 Q———通过离心泵的流量

图 3 所示为 CFD 计算所得模型泵外特性曲线。
从图 3 中可以看出,模型泵的最高效点流量和设计

点流量基本重合,故本文将小于设计点流量工况称

为小流量工况,大于设计点流量工况称为大流量工

况。
3郾 2摇 叶轮做功过程

叶轮带动流体旋转,并对之做功,将叶轮具有的

机械能传递给流体。 叶轮通过两种力对流体做功:
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图 3摇 模型泵外特性曲线

Fig. 3摇 Characteristics of model pump
摇

一是叶轮流道表面的压力;二是由无滑移壁面条件

带来的粘性力。
将叶轮按直径大小划分为 8 份,图 4 为叶轮区

域划分示意图。 图 5 为两种力所做功按图 4 所示区

域分布的柱状图。

图 4摇 叶轮划分示意图

Fig. 4摇 Sketch of impeller sections
摇

从图 5 中可看出,从叶轮进口开始,随着半径增

大,叶轮所做功逐渐增加,直到叶轮流道出口喉部位

置附近达到顶峰,随后迅速下降。 压力所做功的变

化规律与叶轮总的做功变化规律近似,而粘性力做

功情况则不同,表现为随半径增大而增大,且在叶轮

出口喉部以后区域迅速增加。 在直径190 ~ 209 mm
的区域内,粘性力所做功占叶轮总做功量比例最高

可达 37郾 83% 。
不同工况下,叶轮不同区域的做功分布规律也

呈现不同的特点。 流量越大,不同半径区域间的差

异越明显,叶轮做功量随半径增加上升更快,粘性力

做功在叶轮总做功量中所占比例小幅上升。 在直径

0 ~ 70 mm 的区域内,仅含有极少部分前伸叶片,在
不同工况下做功总量变化微小。

叶轮中的流体由于流动损失的存在,不能完全

转换叶轮传递的能量为有用的能量。 本文使用以下

方法衡量叶轮流道径向过流断面具有的能量

Psec = 乙
A
ptv·ndA (7)

图 5摇 叶轮做功分布

Fig. 5摇 Histogram of impeller power
(a) 0郾 6Qd 摇 (b) 1郾 0Qd 摇 (c) 1郾 4Qd

摇
式(7)中,积分项为功率密度。 壁面控制体速

度使用守恒方程求解的速度。
图 6 为不同工况下,沿半径方向叶轮各过流断

面功率变化曲线。

图 6摇 叶轮各过流断面功率

Fig. 6摇 Power curves of impeller sections
摇

从图 6 可以看出,各工况下功率沿叶轮半径方

向增长的规律类似,叶轮进口部分功率增长慢,中部

急剧上升,出口部分增速放缓。 在叶轮进口区域,一
直到 D = 110 mm,各工况下流体具有的能量差别不

大,流体的能量主要在叶轮中、后部获得。
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图 7 为叶轮过流断面功率密度云图。 为了显示

效果更清晰,Z 轴方向进行了缩放处理,图中坐标位

置关系见图 2。

图 7摇 叶轮过流断面功率密度云图(W / m2)
Fig. 7摇 Power density contour of cross section

(a) D = 70 mm,0郾 6Qd 摇 (b) D = 150 mm,0郾 6Qd

(c) D = 209 mm,0郾 6Qd 摇 (d) D = 70 mm,1郾 0Qd

(e) D = 150 mm,1郾 0Qd 摇 ( f) D = 209 mm,1郾 0Qd

(g) D = 70 mm,1郾 4Qd 摇 (h) D = 150 mm,1郾 4Qd

(i) D = 209 mm,1郾 4Qd

摇
从图 7 中可以看出,不同工况下叶轮各过流断

面功率分布特征总体类似,细节有所不同。 总体而

言,各断面功率分布不均匀,呈现局部集中的趋势,
设计工况分布最有规律。

在叶片进口 D = 70 mm 处,能量向后盖板和叶

片工作面集中,且流量越大,能量在后盖板和叶片工

作面夹角处越集中。 在大、中、小 3 个代表工况下,
前盖板与叶片工作面夹角处均存在负功率密度分

布,流体在此区域内形成逆主流方向的二次回流,随
流量增大,负能量区域减小。

在叶轮中部 D = 150 mm 处,能量在叶片间的分

布逐渐向中央和前盖板集中。 小流量工况下,靠近

蜗壳隔舌附近的叶轮流道内,叶片工作面附近存在

负功率密度区域。 随流量增大,此区域逐渐减小,但
在设计工况下,叶片工作面附近仍存在低能区,直到

大流量工况时,此低能区消失。
在叶轮出口 D = 209 mm 处,功率密度对 XY 平

面呈现出对称分布的趋势。 在圆周方向,自叶片工

作面向叶片背面能量逐渐减小,但变化并不均匀,有
类似于“射流 尾迹冶的流动结构。 小流量工况下,
兹 = - 90毅附近的叶轮流道出口,在叶片背面和叶轮

前盖板间有较大区域的负功率密度区域,此区域发

生了强烈的二次回流,和叶轮与蜗壳耦合流动的研

究结果[7]相同。
3郾 3摇 能量损失过程

离心泵叶轮中的流动属于高雷诺数湍流。 在湍

流运动中,雷诺应力是不能忽略的,而分子粘性应力

常常可以忽略(除了极靠近固壁区域外) [12]。 换言

之,除壁面边界层外,流体能量耗散主要以湍动能耗

散的形式存在。
图 8 所示为不同工况下叶轮 Z = 0 平面上湍流

耗散率分布云图。
从图 8 可以看出,除叶片进口区域外,叶轮流道

内的湍流耗散率沿半径方向增大;叶片背面附近的

湍流耗散率高于叶片工作面的湍流耗散率;在叶轮

出口区域,湍流耗散率显著提高。 造成湍流耗散率

这种分布特点的原因可能是,低比转数离心泵叶轮

流道狭窄,耗散率受壁面影响很大,故叶轮流道内湍

流耗散率的分布和相对速度的分布(图 9)呈现出类

似的特征,叶片背面附近的量值大于叶片工作面附

近的量值。
小流量工况下,湍流耗散率在叶轮各个流道内

的分布情况差别很大,主要原因是在小流量工况,通
过叶轮各流道的流量差别很大,不同流道处于不同

的运行工况[13]。
随流量降低,叶片进口区域湍流耗散率向叶片

背面集中。 产生这种现象的原因可能是由于叶片设

计进口安放角采用了正冲角,随流量的降低,叶片进

口处的流动冲角增大,在叶片进口背面区域造成了

较大的能量损失。
在壁面边界层中,流体粘性力影响大于惯性力,

能量耗散率为应变速率张量的函数。 精确求解近壁
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图 8摇 叶轮 Z = 0 平面湍流耗散率云图

Fig. 8摇 Contour of turbulence dissipation rate
(a) 0郾 6Qd 摇 (b) 1郾 0Qd 摇 (c) 1郾 4Qd

图 9摇 1郾 0Qd 叶轮 Z = 0 平面相对速度云图

Fig. 9摇 Contour of relative velocity
摇区的流动需要极密的网格,耗费极大的计算资源,故

本文使用壁面函数的方法处理近壁区流动。
将叶轮流道内空间分为两部分:一部分是由临

近壁面的第一层网格组成的区域,此区域使用壁面

函数求解近壁区流动;另一部分是除第一部分外的

其他区域,属于高雷诺数流动的核心区,使用 RNG
k 着双方程模型封闭雷诺时均方程。

对于流动核心区,湍流耗散功率为

PTE = 乙
V
籽着dV (8)

对于近壁区,壁面摩擦损失

P fri = Ffri·vrel (9)
式中摇 PTE———湍流耗散功率

着———湍动能耗散率

P fri———壁面摩擦损失

Ffri———壁面摩擦力

vrel———近壁区单元按守恒方程计算的相对

速度

叶轮功率的对比曲线为

Pcontr = Psecout - Psecin + P fri + PTE (10)
式中摇 Pcontr———对比叶轮功率

Psecout———叶轮出口功率

Psecin———叶轮进口功率

由式(5)力矩方法计算的叶轮功率与式(10)计
算的叶轮功率对比曲线如图 10 所示。 由图 10 可

见,从(0郾 6 ~ 1郾 4)Qd 工况范围内,两种计算方法结

果非常接近,最大误差为 3郾 6% 。 考虑到数值计算

的误差和算法上的近似,本文计算叶轮内能量损失

的方法是可行的。

图 10摇 P 和 Pcontr对比曲线

Fig. 10摇 Curves of P and Pcontr

摇
图 11 为壁面摩擦损失和核心区流动损失在各

工况下的分布图。
从图 11 中可以看出,随着流量增大,叶轮中各

部分损失都等幅度增加,从(0郾 6 ~ 1郾 4)Qd 工况范围

内,P fri / PTE仅从 0郾 605 上升至 0郾 625,壁面摩擦损失

占总损失的比例过半。 本文模型的壁面是粗糙度为

零的光滑壁面,考虑到实际叶轮流道表面粗糙度的

影响,在低比转数离心泵叶轮中,壁面摩擦损失将可

能占叶轮总损失的绝大部分。
按图 4 所示分区方案将叶轮分为 8 部分。
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图 11摇 叶轮损失

Fig. 11摇 Energy loss of impeller
摇

图 12显示了 3 个代表工况下叶轮各部分损失的组

成。

图 12摇 叶轮损失分布

Fig. 12摇 Histogram of energy loss
(a) 0郾 6Qd 摇 (b) 1郾 0Qd 摇 (c) 1郾 4Qd

从图 12 中可以看出,除进口区域外,叶轮中的

能量损失沿半径方向增加,壁面摩擦损失占总损失

的比例在 3 个工况、所有叶轮区域中为 52郾 58% ~
65郾 56% ,最高比例出现在 1郾 4Qd,D = 190 ~ 209 mm
区域,最低比例位于 0郾 6Qd,D = 70 ~ 90 mm 区域。

在叶轮出口区域,能量损失突然增加,原因可能

是:淤在低比转数离心泵的蜗壳中,断面尺寸相对较

小,蜗壳各断面内的速度沿径向变化不显著[14],从
叶轮出口到蜗壳进口速度梯度较大,流体具有较高

的剪切应变速率,引起较大的能量损失。 于叶轮出

口区域,流体离开叶轮流道出口喉部后,流体受叶片

约束减弱,加上此区域内流速高、速度梯度大,由此

带来了更大的能量损失。
在叶轮进口区域,随流量减小,相对损失上升,

结合叶轮中湍流耗散率的分布,叶片进口冲角是引

起相对损失上升的主要原因。
纵观叶轮做功和能量损失过程,图 13 显示了不

同工况下叶轮的水力效率,图 14 显示了叶轮不同区

域的水力效率。

图 13摇 叶轮水力效率

Fig. 13摇 Efficiency of impeller
摇

图 14摇 叶轮各部分效率

Fig. 14摇 Efficiency of impeller sections
摇

从图 13 中可以看出,叶轮的最高效率点流量和

泵的最高效率点流量并不重合。 叶轮的最高效率点

的流量小于泵的最高效率点流量。
图 14 显示,叶轮进口部分效率远低于叶轮的整

体水力效率;在叶轮中部,水力效率一直保持较高的

水平;叶轮出口部分的水力效率对叶轮的整体水力

效率有决定性的影响,除 0郾 6Qd 外,出口部分的效率

高,则叶轮整体效率也高。

4摇 结论

(1)叶轮进口区域是整个叶轮流道中效率最低

的区域;流体在此区域获得的能量随运行工况改变
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变化微弱;叶片进口安放角对此区域的叶轮功率和

能量损失有显著影响。
(2)叶轮中部区域是叶轮对流体做功和流体获

得能量的关键区域。 此区域叶轮做功最多,叶轮区

域效率最高。
(3)叶轮出口区域对叶轮性能有显著影响。 叶

轮做功量在此区域大幅下降,能量损失急剧上升,叶
轮区域效率高低和叶轮整体效率高低基本呈现对应

关系。
(4)在不同工况,不同叶轮区域,壁面摩擦损失

都是能量损失的主体,且所占总损失的比例基本一

致。
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