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长中短叶片复合叶轮离心泵流动数值模拟
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　　【摘要】　基于雷诺时均 Ｎ Ｓ方程和 Ｓ Ａ湍流模型对具有长中短叶片的复合叶轮离心泵内部的流动进行了

三维紊流数值计算和分析，获得了过流部件内部的速度场、压力场的分布规律。由于蜗壳和叶轮的联合作用，叶轮

通道内流动都是不对称的，除了靠近喉部叶轮通道外，其他两个通道内液流流动的规律和单通道内比较相似，易产

生回流的位置也是在长叶片吸力边进口处，靠近长叶片压力边的中部，及靠近吸力边出口处的短叶片通道内；蜗壳

对于靠近喉部流道内的流动影响比较大，靠近蜗壳喉部叶轮出口处的相对速度较大，同时在靠近蜗壳喉部的叶轮

出口处的通道内较易形成回流区域；叶轮中的静压和总压从进口到出口逐渐增加；从叶轮出口流出的液流在进入

蜗壳中时，在蜗壳靠近壁面处有形成旋涡的趋势，蜗壳中的液流螺旋形地向前运动。
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　　引言

离心泵低比转数叶轮有３种形式：闭式复合、半

开式和开式。研究表明
［１～２］

，闭式长、中、短叶片的

复合叶轮离心泵可以取得小流量稳定性。这是由于

复合叶轮出口叶片数增加，可采用较大的叶片出口



角，从而改善叶轮流道内扩散程度及稳定叶轮液流

在叶轮流道的流动，使更高的质量流量可以流经叶

轮，使泵取得小流量稳定性；而且复合叶轮进口叶片

数较少，减少了进口排挤，降低了进口的动压降；分

流叶片在进口段可减少叶片阻塞，改善或防止尾迹

的产生和发展。

随着计算机和计算流体力学的发展，许多学者

对离心泵内部流场进行了数值计算研究
［３～６］

。虽然

许多学者对具有分流叶片的离心压缩机或离心泵的

离心叶轮进行了实验及数值模拟研究，但是其中研

究的复合叶轮都是针对具有一个分流叶片的情况，

即长叶片之间只有一个短叶片，对长、中、短复合叶

轮却很少涉及。本文采用 Ｎｕｍｅｃａ软件，基于 Ｎａｖｉｅｒ
Ｓｔｏｋｅｓ方程和 Ｓｐａｌａｒｔ Ａｌｌｍａｒａｓ湍流模型对具有
长中短叶片的复合叶轮离心泵内部的三维流动进行

数值计算和分析，以揭示叶轮及蜗壳内部流动特性

和相互作用，并针对离心泵进行实验研究。

　

１　几何模型

所研究的低比转数高速离心泵设计点的流量为

Ｑ＝１０ｍ３／ｈ，扬程 Ｈ＝２７０ｍ，转速 ｎ＝８５００ｒ／ｍｉｎ。
长、中、短相间的复合叶轮的主要几何参数如表１所
示。复合叶轮的结构示意图如图１所示。蜗壳采用
螺旋型，基圆直径 Ｄ３ ＝１５３ｍｍ，蜗壳的宽度 ｂ３ ＝
１０ｍｍ，喉部面积为 Ｆ＝１０ｍｍ×１０ｍｍ。

图 １　复合叶轮结构示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｍａｐｏｆｃｏｍｐｌｅｘｉｍｐｅｌｌｅｒ
　

表 １　叶轮的主要几何参数

Ｔａｂ．１　Ｍａｉｎｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒ

叶片进口

宽度 ｂ１／ｍｍ

叶片出口

宽度 ｂ２／ｍｍ

进口安装角

β１／（°）

出口安装角

β２／（°）

叶轮进口

直径 Ｄ１／ｍｍ

叶轮出口

直径 Ｄ２／ｍｍ

短叶片起始

直径 Ｄｉ１／ｍｍ

中叶片起始

直径 Ｄｉ２／ｍｍ

叶片数

ｚ

１２ ５ １８ ３８ ４４ １４８ １１６ ９８ １６

２　数值模拟

２１　控制方程
控制方程采用三维定常雷诺时均 Ｎａｖｉｅｒ

Ｓｔｏｋｅｓ方程，并假设流体为不可压粘性流体。湍流
模型选用 Ｓｐａｌａｒｔ Ａｍａｒａｓ一方程湍流模型［７～８］

。求

解时采用时间推进法计算流场中的各流动参数，离

散格式采用中心差分格式。为了提高收敛速度，采

用了当地时间步长和多重网格技术。

２２　计算网格
进行整机数值模拟研究的具有长、中、短复合

叶轮离心泵主要结构由叶轮及蜗壳等组件组成，

如图 ２所示。因为叶轮为闭式叶轮，所以在数值
模拟时没有考虑叶轮前后盖板和前后泵盖的

间隙。

网格划分采用多块网格生成方法，将比较复杂

的几何形状分割成若干简单的小块，然后将每一个

小块区域单独生成结构化六面体网格，最后将所有

网格耦合起来。计算网格如图３所示，其中图 ３ａ为
叶轮单通道内中间截面的网格图；图３ｂ为整机网格
图，其网格结点总数为１８４００６９。
２３　边界条件

进口边界条件：给定进口绝对速度的大小及方

图 ２　计算区域

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｒｅｇｉｏｎ
（ａ）叶轮和蜗壳　（ｂ）物理模型简化示意图

图 ３　整机的计算网格图

Ｆｉｇ．３　Ｇｒｉｄｏｆｗｈｏｌｅｐａｓｓａｇｅ
（ａ）叶轮中间截面网格图　 （ｂ）整机网格图

　

向，并假定进口边界上绝对速度均匀连续，设计流量

点１０ｍ３／ｈ。出口边界条件：给定出口平均静压力为
２８ＭＰａ。壁面边界条件：在叶片表面、轮毂和蜗壳
等固体壁面上，速度满足无滑移条件，旋转速度为 ８
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５００ｒ／ｍｉｎ。蜗壳为固定部件，叶轮是旋转部件，旋
转速度和轴的转速相同。动静结合面：蜗壳的进口

和叶轮出口采用冻结转子法。

３　数值模拟结果和分析

３１　叶轮内的流动分析
在设计点流量时，复合叶轮离心泵内部叶轮前

后盖板之间中间截面内部的相对速度分布如图４所
示。其中图４ａ为叶轮靠近喉部第 １通道内的相对
速度分布图；图４ｂ为整个叶轮通道内部的相对速度
矢量图，标记为 ４个通道；图 ４ｃ为第 ４通道局部放
大图。从图中可以看出，在叶轮通道内，由于蜗壳的

影响，使每个流道内部的相对速度分布不同，靠近喉

部通道内的液流受蜗壳影响比较大。通道 １内，因
为靠近蜗壳喉部，造成叶轮长叶片出口处的相对速

度较大，而且使出口的相对速度的方向严重偏离了

出口角的方向，所以在此通道内的液流通流质量很

差，并且在靠近蜗壳喉部的出口流道内形成了回流，

如图４ａ中所标记为 Ａ的区域，另外在长叶片压力
面、短叶片压力面及中叶片压力面标记为 Ｂ的区域
也存在回流区；通道 ２中，同样由于喉部的影响，在
Ｅ处形成回流区域，另外在标记为 Ｄ的长叶片压力
面及短叶片压力边的叶片头部各存在一个很小的回

流区域，在长叶片吸力边进口处的 Ｃ处也有回流区
域；通道３中，在 Ｆ处的短叶片的压力面中部存在一
个回流区域，而且在 Ｇ处长叶片吸力边进口处也存
在一个回流区域，比通道２相应位置的回流区域大；
通道４中的流动最好，只在 Ｈ处的短叶片吸力边的
头部存在一个很小的回流区域，这是由于叶片冲角

引起的。从上述分析可以看出，分流叶片可以使叶

轮流道中的回流区域向下游的分流叶片的工作面转

移，使回流向出口转移并不断缩小，从而减小叶轮流

道内部的流动损失，并且使叶轮出口的速度分布更

均匀
［７］
。

图 ４　复合叶轮中间截面的相对速度分布

Ｆｉｇ．４　Ｒｅｌａｔｉｖｅｖｅｌｏｃｉｔｙｉｎｍｉｄｄｌｅｓｅｃｔｉｏｎｏｆｃｏｍｐｌｅｘｉｍｐｅｌｌｅｒ
（ａ）靠近蜗壳喉部第１通道　（ｂ）叶轮通道内　（ｃ）第４通道局部放大

　

图 ５　叶轮出口（Ｒ＝７５５ｍｍ）处的相对速度

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｌａｔｉｖｅｖｅｌｏｃｉｔｙａｔｏｕｔｌｅｔｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒ

（Ｒ＝７５５ｍｍ）
（ａ）角度 θ　（ｂ）相对速度

　　图５所示为叶轮出口（Ｒ＝７５５ｍｍ）处的相对
速度，Ｒ＝７５５ｍｍ为叶轮和蜗壳交接面，所以叶轮
的出口也即为蜗壳的进口。其中 θ的 ０°角从喉部
开始，然后按照逆时针（即叶轮转动）方向计算。因

为液流在蜗壳中要进行动量、动能等能量交换，即发

生混合，在混合的过程中造成机械能下降，这部分损

失即为混合损失，所以此处的整周相对速度变化幅

值也较大。从图中可以看出，在 ３５０°～３６０°之间的
相对速度为最大，而且在喉部附近的相对速度变化

幅值也最大。

图６为叶轮前后盖板间中间截面及出口的压力
分布，其中图 ６ａ和图 ６ｂ所示分别为叶轮中间截面
上的静压和总压分布，图 ６ｃ和图 ６ｄ分别为叶轮出
口（Ｒ＝７５５ｍｍ）的静压和总压。从图 ６ａ和图 ６ｂ
可以看出，因为蜗壳的作用，每个流道的静压及总压

分布不同；而且由于蜗壳形状的影响，使每个流道内

叶片出口的静压和总压分布也不相同。叶轮中静压

和总压从进口到出口逐渐增加，但是由于喉部的影

响，叶轮出口靠近喉部处的静压和总压大于其他流

道半径处的静压及总压。叶轮中的最高静压及总压

位置都位于靠近蜗壳喉部的叶片出口处，最低静压
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位于吸力边头部前缘位置处。从图６ｃ可以看出，在
靠近喉部处（大约从３１５°～３６０°）静压迅速增加，而
在其他流道中，靠近叶片压力边出口处的静压相应

高于靠近吸力边出口处的静压，静压都是从压力

边出口处向吸力面出口处逐渐减小的。这是因为

叶轮出口（Ｒ＝７５５ｍｍ）处即为叶轮和蜗壳的交
接面，所以此处的压力将受蜗壳的影响很大，尤其

是靠近喉部处。叶轮出口和蜗壳形成的流道截面

从喉部开始（逆时针方向）是渐扩的，液流在蜗壳

中是一个由动压向静压逐渐转变的扩压过程。而

且蜗壳喉部附近截面的变化也造成此处的压力波

动很大。从图 ６ｄ可以看出，叶轮出口的总压变化
的幅度比静压大，最大静压和总压都位于喉部

附近。

图 ６　复合叶轮中间截面及出口的压力分布

Ｆｉｇ．６　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎａｔｍｉｄｄｌｅｓｅｃｔｉｏｎａｎｄｏｕｔｌｅｔｏｆｃｏｍｐｌｅｘｉｍｐｅｌｌｅｒ
（ａ）中间截面静压分布　（ｂ）中间截面总压分布　（ｃ）出口静压分布　（ｄ）出口总压分布

　

图 ８　蜗壳外壁的压力分布

Ｆｉｇ．８　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎａｔｗａｌｌｏｆｖｏｌｕｔｅ
（ａ）蜗壳外壁静压分布　（ｂ）蜗壳外壁总压分布　（ｃ）喉部的壁面的静压分布　（ｄ）喉部的壁面总压分布

　　图７所示为设计流量工况下长叶片上的载荷随
叶轮半径的变化情况，其中 Δｐ为中间截面上长叶
片压力面与吸力面的压差，载荷分布与速度分布有

图 ７　长叶片的载荷随叶轮半径的变化

Ｆｉｇ．７　Ｃｈａｎｇｅｏｆｔｈｅｌｏａｄａｔｌｏｎｇｂｌａｄｅｗｉｔｈｒａｄｉｕｓ
　

密切的联系，当最大载荷向叶轮出口方向偏移，将加

重叶轮出口速度的不均匀性。其中叶片 ａ、ｂ、ｃ和 ｄ
的位置如图５ａ所示。从图７中可以看出，叶片 ａ上
的载荷首先随着半径增加而减小，但是快到叶片出

口时又突然增加，叶片上载荷的突然增加将使轴上

的受力不平衡。其最大载荷向出口方向偏移及出口

处载荷的突增，主要是因为此处叶片靠近蜗壳喉部，

叶片出口处的吸力面处相对速度增大引起的，造成

靠近出口处叶片载荷增加，这也将加重叶轮出口速

度的不均匀程度。其他几个叶片上的载荷，沿半径

方向变化比较平缓。

３２　蜗壳内部流动的分析
图 ８所示为蜗壳外壁的压力分布。其中图 ８ａ

与图８ｂ、图８ｃ、图８ｄ分别为蜗壳外壁与喉部壁面的
静压分布及总压分布。从图中可以看出，泵内的能

量转换主要是在蜗壳内完成的，叶轮出口的动压先

进入螺旋形蜗壳进行转换，但在螺旋形通道内的压

力增加并不明显，主要是在扩散段；蜗壳外壁上的最

小和最大静压及总压都靠近蜗壳喉部附近（如图中

所示的 Ｊ和 Ｋ），其中 Ｊ点对应蜗壳螺旋线的起始位
置，Ｋ点对应螺旋线结束的位置。

图９所示为截面Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ和Ⅳ上绝对速度的切
向分量。蜗壳和叶轮的联合作用使蜗壳中液流易形
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成二次流、回流。从图中可以看出，从叶轮出口流出

的液流在进入蜗壳时，在蜗壳靠近壁面处有形成旋

涡的趋势，所以蜗壳中的液流是螺旋形地向前运

动的。

图 ９　与蜗壳垂直的截面上的绝对速度的切向分量

Ｆｉｇ．９　Ｔａｎｇｅｎｔｉａｌｃｏｍｐｏｎｅｎｔｏｆａｂｓｏｌｕｔｅｖｅｌｏｃｉｔｙａｔｖｅｒｔｉｃａｌｓｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｖｏｌｕｔｅ
（ａ）截面Ⅰ　（ｂ）截面Ⅱ　（ｃ）截面Ⅲ　（ｄ）截面Ⅳ

　

４　实验分析

由于长、中、短叶轮的低比转数高速泵的内部流

动比较复杂，在目前条件下进行其内流场的实验研

究还存在诸多的困难，所以只进行了泵的外特性实

验。图 １０为转速 ８５００ｒ／ｍｉｎ时的离心泵性能曲
线。在设计点，流量 Ｑ＝１０ｍ３／ｈ，扬程 Ｈ＝２７６１ｍ，
效率 η＝３２６８％，满足设计要求，但是流量 扬程曲

线有驼峰，可能是由于小流量时低比转数复合叶轮

内部的二次流的能量损失引起的。数值模拟时，将

进出口的总压差记为扬程，这与实验中的算法是一

致的，进出口断面的选取也参照实验。在设计流量

点，数值模拟得到的扬程 Ｈ＝２８７５ｍ，数值模拟和
实验扬程相比误差在 ５％以内。因为在数值计算
时，并未考虑叶轮前后盖板和前后泵盖之间的间隙，

在数值计算时未考虑叶轮出口的突扩损失、容积损

图 １０　离心泵实验的性能曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓ

ｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｐｕｍｐ
　

失等，所以造成数值模拟计算得到的扬程偏高。数

值模拟得到的效率和实验相比误差在 １０％以内，这
是因为轮盘摩擦损失及泄漏损失等没有考虑，而且

轮盘摩擦损失在低比转数离心泵中的损失占有一定

的比例，所以计算得到的效率值偏高。

５　结论

（１）由于蜗壳和叶轮的联合作用，叶轮通道内
的流动都是不对称的，除了靠近喉部的叶轮通道外，

其他两个通道内的液流流动的规律和单通道内比较

相似，易产生回流的位置也是在长叶片吸力边进口

处，靠近长叶片压力边的中部，及靠近吸力边出口处

的短叶片通道内。

（２）蜗壳对于靠近喉部的流道内的流动影响比
较大；靠近蜗壳喉部叶轮出口处的相对速度较大，同

时在靠近蜗壳喉部叶轮出口处的通道内较易形成回

流区域；除靠近喉部出口流道和叶片头部外，叶轮中

的静压和总压从进口到出口逐渐增加。叶轮和蜗壳

交接面上的总压波动比静压大。

（３）叶轮出口的液流在进入蜗壳时，在蜗壳靠
近壁面处有形成旋涡的趋势，蜗壳中的液流呈螺旋

形向前运动。

（４）通过对设计流量点的实验和数值模拟的扬
程对比，数值模拟和实验的扬程相比误差在 ５％以
内，说明采用的数值模拟方法是合理可行的。
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１７　王学军，李本纲，陶澍，等．土壤微量金属含量的空间分析［Ｍ］．北京：科学出版社，２００５：２９～３１．

１８　王政权．地质统计学及其在生态学中的应用［Ｍ］．北京：科学出版社，１９９９：１５０～１５６．

１９　李敏．土壤颗粒分布分形及物理性质的空间变异［Ｄ］．杨凌：西北农林科技大学，２０１０．

ＬｉＭｉｎ．Ｓｐａｔｉａｌｖａｒｉａｂｉｌｉｔｙｏｆｆｒａｃｔａｌｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓｆｏｒｓｏｉｌｐａｒｔｉｃｌｅｓｉｚｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓａｎｄｐｈｙｓｉｃａｌｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ［Ｄ］．Ｙａｎｇｌｉｎｇ：

ＮｏｒｔｈｗｅｓｔＡ＆ＦＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２０　ＢａｕｔｅｒｓＴＷ，ＳｔｅｅｎｈｕｉｓＴＳ，ＤｉＣａｒｌｏＤＡ，ｅｔａｌ．Ｐｈｙｓｉｃｓｏｆｗａｔｅｒｒｅｐｅｌｌｅｎｔｓｏｉｌｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｙｄｒｏｌｏｇｙ，２０００，２３１～

２３２：２３３～２４３．

２１　ＨａｌｌｅｔｔＰＤ，ＮｕｍａｎＮ，ＤｏｕｇｌａｓＪＴ，ｅｔａｌ．Ｍｉｌｌｉｍｅｔｅｒｓｃａｌｅｓｐａｔｉａｌｖａｒｉａｂｉｌｉｔｙｉｎｓｏｉｌｗａｔｅｒｃａｐｔｉｖｉｔｙ：ｓｃａｌｅ，ｓｕｒｆａｃｅ

ｅｌｅｖａｔｉｏｎ，ａｎｄｓｕｂｃｒｉｔｉｃａｌｒｅｐｅｌｌｅｎｃｙｅｆｆｅｃｔｓ［Ｊ］．ＳｏｉｌＳｃｉｅｎｃｅＳｏｃｉｅｔｙｏｆＡｍｅｒｉｃａＪｏｕｒｎａｌ，２００４，６８（２）：３５２～３５８．

２２　ＢａｃｈｍａｎｎＪ，ＨｏｒｔｏｎＲ，ＶａｎｄｅｒＰｌｏｅｇＲＲ．Ｉｓｏｔｈｅｒｍａｌａｎｄｎｏｎｉｓｏｔｈｅｒｍａｌｅｖａｐｏｒａｔｉｏｎｆｒｏｍｆｏｕｒｓａｎｄｙｓｏｉｌｓｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｗａｔｅｒｒｅｐｅｌｌｅｎｃｙ［Ｊ］．ＳｏｉｌＳｃｉｅｎｃｅＳｏｃｉｅｔｙｏｆＡｍｅｒｉｃａ，２００１，６５（６）：１５９９～１６０７．

２３　ＤｅｋｋｅｒＬＷ，ＲｉｔｓｅｍａＪ．Ｈｏｗｗａｔｅｒｍｏｖｅｓｉｎａｗａｔｅｒｒｅｐｅｌｌａｎｔｓａｎｄｙｓｏｉｌ：ｐｏｔｅｎｔｉａｌａｎｄａｃｔｕａｌｗａｔｅｒｒｅｐｅｌｌｅｎｃｙ［Ｊ］．Ｗａｔｅｒ

ＲｅｓｏｕｒｃｅｓＲｅｓｅａｒｃｈ，１９９４，３０（９）：２５０７～２５１７．

２４　ＤｅｋｋｅｒＬＷ，ＲｉｔｓｅｍａＪ．Ｈｏｗｗａｔｅｒｍｏｖｅｓｉｎａｗａｔｅｒｒｅｐｅｌｌａｎｔｓａｎｄｙｓｏｉｌ：２ｄｙｎａｍｉｃｓｏｆｆｉｎｇｅｒｅｄｆｌｏｗ［Ｊ］．Ｗａｔｅｒ

ＲｅｓｏｕｒｃｅｓＲｅｓｅａｒｃｈ，１９９４，３０（９）：２５１９～２５３１．

２５　ＹａｎｇＢ，ＺｅｎｇＤＣ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｓｅｅｄｂｅｄｓｏｉｌｍｏｉｓｔｕｒｅａｎｄｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｂｅｈａｖｉｏｒａｓｅｆｆｅｃｔｅｄｂｙｔｉｌｌａｇｅｏｐｅｒａｔｉｏｎｓ［Ｃ］∥
Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆｔｈｅ１１ｔｈＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅ：ＳｏｉｌａｎｄＴｉｌｌａｇｅＲｅｓｅａｒｃｈＯｒｇａｎｉｚａｔｉｏｎ．Ｅｄｉｎｂｕｒｇｈ，１９８８：４３３～４３８．

２６　高金芳，李毅，陈世平，等．覆膜开孔蒸发条件下土体高度对水盐运移的影响［Ｊ］．农业机械学报，２０１０，４１（９）：５０～５５．

ＧａｏＪｉｎｆａｎｇ，ＬｉＹｉ，ＣｈｅｎＳｈｉｐｉｎｇ，ｅｔａｌ．Ｅｆｆｅｃｔｓｏｆｓｏｉｌｃｏｌｕｍｎｈｅｉｇｈｔｓｏｎｍｏｖｅｍｅｎｔｏｆｓｏｉｌｗａｔｅｒａｎｄｓｏｉｌｓａｌｔｄｕｒｉｎｇ

ｅｖａｐｏｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｐｅｒｆｏｒａｔｅｄｐｌａｓｔｉｃｍｕｌｃｈ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１０，

４１（９）：５０～５５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

９７第 ３期　　　　　　　　　　　　　崔宝玲 等：长中短叶片复合叶轮离心泵流动数值模拟


