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Ｍ型截面流道对旋涡泵性能的影响分析

王　洋　李亚成　曹璞钰　刘　洋　吕忠斌
（江苏大学流体机械工程技术研究中心，镇江 ２１２０１３）

摘要：为了减少旋涡泵流道内部冲击损失，提升旋涡泵的性能，研究了基于面积不变理论改变旋涡泵流道截面形状

的方法。采取流道形状贴合流动状态的策略，改变流道截面形状为 Ｍ型，利用 ＣＦＤ技术对参考泵和 Ｍ型截面流道

的内部流动进行多工况三维数值模拟分析，对比两者之间的扬程、效率曲线，并分析流道截面的流线图。结果表

明，相比矩形流道，Ｍ型截面流道在扬程和效率上均有所提升，流道内叶片出口处的乱流有所改善，Ｍ型截面流道

中液流更加平滑，但是过流面积增加，摩擦损失也随之增大。
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　　引言

旋涡泵工作原理特殊，内部流动过程复杂，现代

的旋涡泵理论还不完善，利用理论计算得出流道尺

寸还有困难。国外一些学者曾对旋涡泵的工作原理

和设计方法进行了研究
［１－３］

。

目前国内主要的设计方法有模型换算法和经验

系数法两种
［４］
，国内通过这两种方法设计旋涡泵流

道截面的研究有很多
［５－６］

。模型换算法是以比转数

为相似准则，在已有旋涡泵模型的基础上根据相似

换算定律得到较优的结果
［７］
。经验系数法是根据

国内现有旋涡泵，分析整理出扬程系数和叶轮宽度

系数
［８］
，根据经验系数计算出流道截面的尺寸，经

过校验可以得出较好的设计结果
［９］
。多数学者通

过探索流道内部流动状态
［１０－１１］

来优化现有的截面

尺寸，对截面形状少有深入的研究分析。

本文以一款流道截面为矩形的旋涡泵为参考对

象，通过对比参考泵的试验与模拟数据，分析在流动

充分发展区域流道截面的流动状态。在保证流道截

面面积不变的情况下，提出 Ｍ型截面流道，对 Ｍ型
截面流道进行数值模拟分析，通过比对参考泵的模

拟数据得出 Ｍ型截面流道对旋涡泵性能的影响。

１　参考泵基本几何参数

以一设计比转数 ｎｓ＝１６的闭式叶轮半开式流

道端吸旋涡泵为研究对象。设计参数：流量 Ｑｄ＝

１４ｍ３／ｈ，扬程Ｈ＝３０ｍ，转速ｎ＝２９００ｒ／ｍｉｎ。主要
几何参数如下：叶轮外径为 ７６ｍｍ，叶轮宽度为
８ｍｍ，叶片数为４０，流道截面面积为１９５１４ｍｍ２。

所选参考泵为常见的矩形截面流道，是市面可

见的成熟产品，以此为参考能够方便获取试验数据。

为了表述方便，本文中流道截面积均包括叶片部分。

图１为参考泵流道，所标注尺寸均为参考泵在下文
模拟中所用尺寸。

其中，进出口管径均为 ２５ｍｍ，为了对比的方
便，单边轴向间隙与径向间隙均取０１ｍｍ。

图 １　参考泵流道

Ｆｉｇ．１　Ｃｈａｎｎｅｌｏｆｒｅｆｅｒｅｎｃｅｐｕｍｐ
　

２　数值模拟计算

２１　三维造型

用 ＵＧ６０进行三维造型，对旋涡泵的水体进
行适当简化，进口延伸长度为３倍管径，出口延伸长
度为５倍管径，叶轮与隔板的单边与径向间隙均只



有０１ｍｍ，考虑到网格的可行性，将间隙单独作为
一个水体。简化后的水体如图２所示。

图 ２　计算水体三维模型

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｍｏｄｅｌｏｆｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇｗａｔｅｒｂｏｄｙ
１．进口延伸段　２．进水段　３．叶轮水体　４．间隙水体　５．出口

延伸段　６．流道水体
　

２２　网格划分
应用 ＩＣＥＭ对计算水体进行网格划分，采用结

构化网格对叶轮、间隙水体及进出口水体进行划分，

对流道采用非结构化网格进行划分，考虑到旋涡泵

内流动较为复杂，对叶轮与间隙水体进行加密处理。

经过多次试算，网格数在２５０万后，模拟结果趋于稳
定，本文所用网格数为２６０７６万。

２３　数值计算
采用 ＡＮＳＹＳＣＦＸ对旋涡泵的流动状态进行求

解分析。进口为静压进口，出口为质量流出口
［１２］
。

选用 ｋ ε湍流模型，壁面条件均采用无滑移条件，
对近壁区域处非充分发展的湍流流动，采用标准壁

面函数
［１３］
。计算收敛判据有两个：所有残差小于

１０－４；每１００步迭代进出口总压变化不超过１０３Ｐａ［１４］。

３　模拟结果分析

当数值模拟偏离设计工况点过大时，模拟结果

偏差过大，本文选取模拟的 工况 点为：０４Ｑｄ、
０６Ｑｄ、０８Ｑｄ、Ｑｄ、１２Ｑｄ、１４Ｑｄ、１６Ｑｄ、１８Ｑｄ。

３１　外特性分析

图３为模拟结果与试验结果对比，左侧是扬程
的对比图，模拟扬程与实际扬程吻合很好，在大流量

工况下，模拟扬程要高于试验扬程；右侧是效率的对

比图，与扬程的对比趋势一致，效率总体上吻合很

好，但在大流量工况下存在偏差。模拟的扬程、效率

与试验结果相比在大流量工况下均出现小的偏差，

但是趋势是一致的，可以认为模拟结果具有参考价

值，用数值模拟的方法来评定旋涡泵的性能是可行

的。

图 ３　模拟结果与试验结果对比

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｒｅｓｕｌｔｓ
　
３２　内特性分析

液体在旋涡泵内的流动分为两个区域：流动发

展区域和流动充分发展区域，一般理论只适用于流

动充分发展区域
［２］
。

选取流道与进口夹角 ９０°靠近出口的截面，认
为在该截面处流动已经充分发展。图 ４为在
０４Ｑｄ、Ｑｄ、１８Ｑｄ工况（从左至右）下所选截面的相
对速度矢量图。其中 Ａ图为 Ｑｄ叶轮出口到流道壁
之间的相对速度分布。

在０４Ｑｄ工况下，流动较为平滑，流体在叶片与
流道中形成一个完整的旋涡，在右半叶片的根部存

在小旋涡，这是由于叶片的排挤作用，结合左半叶片

图 ４　不同工况下截面相对速度矢量图
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的流动情况，这种旋涡随着叶片位置的改变会消失。

Ｑｄ工况时，流体在叶片与流道中形成的旋涡在叶轮
的出口处发生分离，有在靠近流道壁处形成逆向旋

涡的趋势，叶片内旋涡产生的位置向叶片根部偏移，

且有分离的趋势。１８Ｑｄ工况时，叶轮出口处的旋
涡分离更明显，形成逆向旋涡，叶片中的旋涡也产生

明显的分离。

叶轮出口至流道壁的液体流态如图 ４中 Ａ图
所示。随着流量的增大，流动充分发展后，流体质点

在叶轮出口流出时获得的能量已经不足以使其到达

旋涡泵的流道壁，因此流体质点在叶轮出口至流道

壁之间流动并不规律，出现逆向旋涡，这种逆向旋涡

随着流量的增加发展更加充分。形成逆向旋涡的流

体质点不能再次进入下一个叶片，不利于叶轮对流

体的做功，且这种小的逆向旋涡消耗大量能量，对旋

涡泵的性能有较大影响。

４　纵向旋涡形成机理

旋涡泵主要依靠旋涡传递能量，旋涡的形成主

要依靠叶轮对流体质点提供能量，流道壁对流体质

点进行约束。图５为流体质点在流道截面上的理论
流向。

图 ５　截面流动示意图

Ｆｉｇ．５　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｔｈｅｆｌｏｗｉｎｓｅｃｔｉｏｎ
（ａ）小流量工况　（ｂ）大流量工况

　

在小流量工况下，叶轮出口处的流体质点流动

如图５ａ所示。流量较小，流体质点的周向速度也较
小，在相同转速下，周向速度越小，流体质点停留在

旋涡泵流道内的时间越长，流经叶轮流道的次数越

多，叶轮对其做功的次数也越多。叶轮多次对流体

质点做功，使其能够顺利到达流道壁，在流道壁的约

束下形成旋涡，进入下一个叶片流道。在流动充分

发展的截面，从叶轮出口流出的流体质点具有较大

的速度，出流撞击到流道壁后改变方向，这种直接撞

击造成了能量的浪费。

在大流量工况下，叶轮出口处的流体质点流动

如图５ｂ所示。流量增大时，流道内的周向速度也增
大，叶轮对流体质点做功的次数变少，在流出叶轮时

流体质点具有的动能也变小。流体质点动能变小导

致旋涡在叶轮出口处发生分离，形成逆向旋涡，增加

了流体质点之间的摩擦损失。

５　Ｍ型截面流道的设计

５１　Ｍ 型截面的提出
由图５可知，在矩形流道中，能量的损失主要有

两个方面：流体质点对流道壁的直接冲击；大流量

下，流体质点的径向速度减小，形成逆向旋涡。

综上两点，提出如图 ６所示的 Ｍ型流道截面。
Ｍ型截面与矩形流道的差别在于流道在叶轮出口
处存在一个下凹的部分，下凹部分的作用有两点：

①诱导旋涡，使叶片出流能够平滑过渡，形成旋涡，
减少流体质点与流道壁的冲击损失。②增加出流的
动能，下凹部分减少了叶轮出口处流道的体积，增加

出流速度，使液流能形成完整的旋涡，缓解叶轮出口

处旋涡分离情况，减少流体质点间的摩擦损失。

图 ６　Ｍ型截面

Ｆｉｇ．６　Ｍｔｙｐｅｓｅｃｔｉｏｎ
　
５２　Ｍ 型截面几何尺寸

流道断面面积Ａ与叶轮外圆的圆周速度 ｕ和流
量 Ｑ有关，其计算公式为

Ａ＝ Ｑ
ηｖＫｖｕ

（１）

式中　ηｖ———容积效率

Ｋｖ———流道速度系数
［８］

为了保证 Ｍ型截面流道与矩形截面流道的可
比性，两者的设计流量保持不变，在对两者进行数值

模拟时均采用理想的间隙水体，容积效率 ηｖ保持不
变，Ｋｖ与叶轮的型式有关，本文并不对叶轮进行修
改。Ｍ型截面面积与参考泵的矩形截面面积相同。

忽略 Ｍ型截面下凹部分尺寸 ｄ尖端处的圆角，
流道截面面积计算公式为

Ａ＝ａｂ－（４－π）ｒ２－（２Ｒ＋ｄ）Ｒ＋１２π
Ｒ２ （２）

考虑到流道截面的合理性，保持 ｂ与参考泵流
道截面一致，ｂ＝１４ｍｍ［１５］。

为了方便叶轮的安装，叶轮外圆与 Ｍ型截面下
凹部分间隙为１ｍｍ，ｃ＝１１ｍｍ。

圆弧 Ｒ同时与叶轮出口方向和流道上部壁面
相切，Ｒ＝３ｍｍ。ｒ与参考泵流道相同，为１ｍｍ。

Ｍ型截面面积与矩形截面面积相等，Ａ＝
１９５１４ｍｍ２，根据式（２）可求出 ａ为１４４３ｍｍ，考虑
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到工程应用，圆整至１４４ｍｍ。
按照计算所得尺寸，流道截面形状及尺寸如

图７所示。

图 ７　Ｍ型截面流道

Ｆｉｇ．７　ＣｈａｎｎｅｌｗｉｔｈＭｔｙｐｅｓｅｃｔｉｏｎ
　
根据设计的 Ｍ型截面，在三维软件中测量得到

实际的截面面积为１９４６１ｍｍ２，相比参考泵的矩形
截面面积减少了 ０５３ｍｍ２，这是因为在式（２）中忽
略了 Ｍ型截面流道下凹尖端部分的圆角以及对计
算结果进行了圆整处理。由于相差面积很小，认为

Ｍ型截面流道与参考泵矩形截面流道设计流量
　　

相同。

Ｍ型截面近似地将流道根据叶片划分为两个
部分，可能会造成叶轮的两侧流动不平衡，形成较大

的轴向力，为了均衡叶轮两侧的流量，在进口部分保

持和原矩形流道相同的结构，平滑过渡到 Ｍ型截面
流道，过渡方式如图７中虚线所示。

６　Ｍ型截面流道模拟结果分析

对设计的 Ｍ型截面流道进行数值模拟，为了保
证与参考泵的可比性，Ｍ型截面流道的改变仅体现
在截面的形状上，其他结构均不做改动。

６１　外特性

图８左侧是 Ｍ型截面流道与参考泵扬程的对
比曲线，两者扬程曲线具有相同的趋势，相比参考对

象，Ｍ型截面流道扬程有提高。图 ８右侧是 Ｍ型截
面流道效率与参考泵效率对比曲线，在小流量至设

计点工况下，两者的效率基本一致，但是在大流量

下，Ｍ型截面流道效率高于参考泵的效率。

图 ８　Ｍ型截面流道泵与参考泵的效率和扬程比较

Ｆｉｇ．８　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙａｎｄｈｅａｄｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｐｕｍｐｗｉｔｈＭｔｙｐｅｓｅｃｔｉｏｎｃｈａｎｎｅｌａｎｄｒｅｆｅｒｅｎｃｅｐｕｍｐ
　

６２　内特性
与参考泵相同，选取相同位置处的截面，在不同

工况下，截面的相对速度矢量如图９所示，图中从左
至右分别表示０４Ｑｄ、Ｑｄ、１８Ｑｄ工况。

图 ９　Ｍ型截面不同工况下的相对速度矢量图

Ｆｉｇ．９　ＲｅｌａｔｉｖｅｖｅｌｏｃｉｔｙｖｅｃｔｏｒｏｆＭｔｙｐｅｓｅｃｔｉｏｎ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
　

在小流量点 ０４Ｑｄ，Ｍ型流道内流动状态与参
考泵基本一致，右半叶片根部的小旋涡依然存在，Ｍ

型流道对叶片根部的流动影响较小。Ｑｄ工况点时，
Ｍ型截面流道内的流动有很大的改善，由于 Ｍ型截

面下凹部分的导流作用，流体质点与流道壁的冲击

减少，出流平滑过渡，形成旋涡。在大流量 １８Ｑｄ工
况点，左半叶片内的流体质点依然能够形成完整旋

涡，相比 Ｑｄ，靠近壁面处的相对速度有所降低，在右
半叶片，由于排挤作用，叶轮出口处的液流依然存在

逆向旋涡，结合左半叶片的流动情况，这种逆向旋涡

随着叶轮的转动会消失。

６３　摩擦力矩

Ｍ型截面流道由于特殊的下凹部分，流道内的
流动更加平滑，减少了液流与流道壁的冲击，下凹处

的排挤作用增加了叶轮出口处流体质点的速度，减

少了逆向旋涡，降低了流体质点之间的摩擦损

失
［１４］
。但是，下凹部分使流体质点与流道壁的接触

面积增加，增加了液流与流道壁之间的摩擦损失。

在数值计算中，流道壁面所受的周向力矩即液
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流对流道的周向摩擦力矩，矩形流道与 Ｍ型流道所
受的周向摩擦力矩如图１０所示。

图 １０　流道周向摩擦力矩对比

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｃａｌｃｕｌａｔｅｄｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ

ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｓｂｅｔｗｅｅｎｃｈａｎｎｅｌＭｔｙｐｅｓｅｃｔｉｏｎ

ａｎｄｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅｃｈａｎｎｅｌ
　
过流面积的增大使 Ｍ型截面流道的周向摩擦

力矩远大于参考泵的矩形截面流道，两者的差值在

小流量至设计工况保持持平，但是随着流量的继续

增加，两者的差值也随之增加。

流量增大，泵内纵向旋涡在周向方向上的速度

分量也随之增大，Ｍ型截面流道与参考泵流道所受
　　

的摩擦力矩均增大，但是由于 Ｍ型截面流道过流面
积增加，所受的摩擦力矩在大流量工况下增加得更

加明显，在由摩擦导致的能量损失上更大。

结合图１０与图８分析可知，旋涡泵内流动的损
失不仅是摩擦损失，其他损失对旋涡泵性能的影响

更大。Ｍ型截面流道在摩擦力矩变大的情况下效
率依然有所提升，说明旋涡泵内由流体质点间摩擦

造成的损失远大于由液流与壁面摩擦造成的损失。

７　结论

（１）Ｍ型截面流道由于中间存在下凹的部分，
使液流更加平滑，减少了液流之间的冲击损失，在截

面面积不变的情况下，Ｍ型截面流道较矩形截面流
道扬程有所提高，效率在大流量工况下提升较为明

显。

（２）Ｍ型截面流道壁与液体的接触面积更大，
相比矩形截面流道，摩擦损失有所增加，流量越大，

这种损失增加越明显。

（３）在旋涡泵中，液流冲击造成的能量损失比
摩擦造成的损失要大，通过改变截面形状来改善液

流的冲击可以提高旋涡泵的性能。
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