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摘要：针对 ＥＳ２５０ ３７０型双蜗壳式双吸离心泵隔板设计不合理导致泵效率不高和径向力过大，使轴发生变形引起

密封部件磨损的问题，依据双蜗壳泵设计的基本原理分析了叶轮径向力产生的原因及原双蜗壳泵存在的问题，提

出了３种不同隔板位置的改进方案。基于 ＣＦＸ软件提供的 ＲＮＧｋ ε湍流模型及 Ｓｉｍｐｌｅ算法对３种不同改进方案

的双蜗壳进行定常数值模拟，得到了不同方案蜗壳中截面静压分布云图，并进行了轴应力和径向力分析。模拟和

试验结果表明：３号方案双蜗壳泵比原双蜗壳泵额定点效率提高了 ７％，同时能够有效平衡叶轮的径向力，轴所受

到的应力也最小，因此确定 ３号方案双蜗壳式双吸泵为最优设计，隔板起点为蜗壳的第 ４断面终点为第 ８断面，曲

线方程为对数螺旋线。
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　　引言

大流量离心泵在运转中会产生作用于叶轮上的

径向力，使轴受交变应力，产生定向的挠度。大型双

吸泵发生泵轴的损坏和密封环的损坏就是由于径向

力过大导致的，因此大流量的泵都会采用双蜗壳的

结构。双蜗壳式双吸泵作为一种高效离心泵，不仅

继承了单蜗壳双吸离心泵高扬程、大流量、平衡轴向

力等优点，理论上还可以有效地减少泵运行过程中

产生的叶轮径向力，改善泵站系统的振动情况。

Ｌｏｂａｎｏｆｆ［１］等通过大量试验得出双蜗壳可以有效地
平衡径向力的结论，肖若富

［２－１０］
等通过试验和

Ｆｌｕｅｎｔ计算证明双蜗壳可以在不影响水力性能的同
时有效减小叶轮的径向力，Ｄａｎｉｅｌ［１１］详细阐述了径
向力的测定方法。但目前对双蜗壳泵径向力的研究

还不够深入，其隔板位置、形状的选取对泵叶轮径向

力和水力性能的影响效果尚不明确。因此，本文对

双蜗壳式双吸泵隔板的设计方法进行深入研究。

１　模型泵的参数

ＥＳ２５０ ３７０型双蜗壳式双吸泵的设计参数如
下：设计流量 Ｑｄ＝１０６２ｍ

３／ｈ，设计扬程 Ｈ＝４３ｍ，
泵进口直径 Ｄｓ＝３００ｍｍ，出口直径 Ｄｔ＝２５０ｍｍ，轴
承间距 Ｌ＝８３０ｍｍ，轴直径 Ｄ＝７０ｍｍ。计算域包括
半螺旋形吸水室流道、叶轮流道和蜗壳流道３部分。

叶轮和蜗壳的主要参数见表 １。为使模拟更加逼近
真实场景，计算域对双吸离心泵的进口延长 ０５ｍ，
出口延长０５ｍ。

表 １　叶轮和蜗壳的主要参数

Ｔａｂ．１　Ｍａｉｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｖｏｌｕｔｅ

部件 参数 数值

进口安放角 β１／（°） ２５

出口安放角 β２／（°） ３０

叶轮
叶片数 Ｚ ６

叶轮进口直径 Ｄ１／ｍｍ ２４０

叶轮出口直径 Ｄ２／ｍｍ ３８６

叶轮出口宽度 ｂ２／ｍｍ ８３

蜗壳基圆直径 ｄ３／ｍｍ ４０６

蜗壳 蜗壳进口宽度 ｂ３／ｍｍ １１０

蜗壳出口直径 Ｄ４／ｍｍ ２５０

２　控制方程及计算域

２１　控制方程
采用 ＣＦＸ软件提供的 ＲＮＧｋ ε湍流模型及

Ｓｉｍｐｌｅ算法［１２］
对计算域进行数值模拟，它对于旋转

流动、强逆压梯度的边界层流动、流动分离和二次流

有很好的表现。

ＲＮＧｋ ε模型的控制方程为
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式中　ρ———流体密度　　ｕｅｆｆ———有效黏度
Ｇｋ———由层流速度梯度而产生的湍流动能
Ｇｂ———由浮力而产生的湍流动能
ＹＭ———在可压缩湍流中，过渡的扩散产生的

波动

Ｃ１ε、Ｃ２ε、Ｃ３ε———常量
σｋ、σε———ｋ方程和 ε方程的湍流 Ｐｒａｎｔｅｌ数
Ｓｋ、Ｓε———为用户定义的有效速度模型参数

在 ＲＮＧ中消除尺度的过程方程为

(ｄ ρ２ｋ
ε槡

)ｕ ＝１７２ ｖ
ｖ３－１＋Ｃ槡 ｖ

ｄｖ （３）

其中 ｖ＝ｕｅｆｆ／ｕ　Ｃｖ≈１００
在大雷诺数限制下由式（３）得出

ｕｔ＝ρＣｕ
ｋ２

ε
（４）

其中 Ｃｕ＝００８４５
２２　计算域网格划分

结构化网格有很多优点，它很容易实现区域边

界的拟合，适用于流体和表面应力集中的计算，网格

生成质量好，数据结构简单，对于曲面或者空间拟合

大多数采用参数化或者样条插值的方法得到，区域

光滑与实际模型更为接近，计算更加精确。采用对

复杂边界适应性强的非结构网格和结构化六面体网

格
［１３］
对计算域进行网格划分，其中吸入室采用非结

构网格，压水室、叶轮和进出口延伸段采用结构网

格。

网格无关性分析了 ５组计算网格，网格总数区
间为 １５０万 ～２００万。计算额定工况下的各个参
数，发现网格总数在 １６０万以上时，泵的扬程、功率
和效率的波动分别稳定在 ０１％、１％、０１％以内。
取模型泵计算网格总数为 １６０１７３２，计算域如图 １
所示。

图 １　双吸泵网格划分

Ｆｉｇ．１　Ｍｅｓｈｇｅｎｅｒａｔｉｏｎｏｆｄｏｕｂｌｅｓｕｃｔｉｏｎｐｕｍｐ
　

３　叶轮径向力产生的原因

螺旋形压水室是按照设计工况计算的，此刻液

体在叶轮周围压水室的速度和压力是均匀的，因为

压力是对称的，故作用于叶轮上的合力为零，理论上

无径向力的作用。但是当流量不是设计流量时，压

水室和叶轮互相配合的条件被破坏，两者出现了尖

锐的冲突，因此产生了径向力。

当流量小于设计流量时，压水室流体速度从隔

舌开始越来越小，压力逐渐增加，而流入压水室的叶

轮出口流体的速度逐渐增加，且方向发生变化，此液

流和压水室的液流相遇时，因速度不同产生撞击。

同时通过撞击，压水室的液体压力升高，因此从隔舌

开始，到压水室出口的液流中，不断地受到流出叶轮

的液体的撞击，不断增加压力，使得压水室内的压力

不断上升，合力 Ｐ方向大约与隔舌呈 ９０°。同样的
分析可以说明，在流量大于设计流量时像在收缩管

中流动，压力从隔舌开始不断减小，如图２所示。

图 ２　径向力示意图

Ｆｉｇ．２　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｒａｄｉａｌｆｏｒｃｅ
　
产生径向力的另一个原因是，从叶轮流出液体

的动反力对叶轮的作用。方向与叶轮出口绝对速度

方向相反，近似与圆相切，故动反力引起的径向力 Ｒ

的方向大致为压力引起的径向力 Ｐ反方向旋转
９０°。在小流量时大约指向隔舌，大流量时指向隔舌
的相反方向，Ｐ和 Ｒ合成得总的径向力 Ｆ如图 ２
所示。

４　原双蜗壳泵存在的问题

对某厂的双蜗壳泵进行试验，试验结果如图 ３
所示。通过图３不难发现其效率没有达到设计值，
设计点效率仅为７８２８％，扬程仅为 ４１４０ｍ。经研
究分析发现其隔板设计存在问题，当不加隔板时试

验效率为 ８４８９％，扬程为 ４５８０ｍ，加隔板后扬程
和效率分别下降了 １０７％和 ８１３％。对其全流场
进行分析发现液流和隔板撞击很严重，这样加剧了

水力损失，使泵的扬程和效率急剧下降。数值模拟

结果如图４所示。

５　隔板的优化

双蜗壳泵在设计工况时效率比单蜗壳泵的效率

低１％ ～２％，因此设计的原则是尽可能保持泵原有
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图 ３　原双蜗壳泵性能曲线

Ｆｉｇ．３　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓｏｆｏｒｉｇｉｎａｌｄｏｕｂｌｅｖｏｌｕｔｅｐｕｍｐ
　

图 ４　设计工况下蜗壳速度矢量图

Ｆｉｇ．４　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｖｅｃｔｏｒｏｆｖｏｌｕｔｅｕｎｄｅｒｔｈｅｄｅｓｉｇｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ａ）蜗壳内部速度矢量图　（ｂ）局部放大图

　
的水力性能，同时减小叶轮的径向力。影响因素主

要有隔板的起点、终点和曲线方程。

液体从叶轮流出进入蜗壳中，当忽略液体的粘

性摩擦力时，这种液体不受任何外力作用，应遵从速

度矩保持定理，即：ＶＵＲ０＝Ｋ２（常数）。其中 ＶＵ为绝

对速度沿圆周方向的分量，Ｒ０≤
Ｄ２
２
为叶轮任意一点

的位置。隔板的形状按理也应符合这种流动规律。

流动的迹线方程为

ｔａｎα＝
ｖｍ
ｖｕ
＝

Ｑ
２πＲ０ｂ
Ｋ２
Ｒ０

＝ Ｑ
２πｂＫ２

＝ｃｏｎｓｔ （５）

因 Ｑ、ｂ、Ｋ２为常数，所以流动的液流角保持不变，即
液体从叶轮流出的轨迹是对数螺旋线，液体流动方

向和圆周方向的夹角 α保持不变。螺旋线上任意

点的坐标可以表示为

ｔａｎα＝ｄＲＲｄφ
（６）

设 Ｒ＝Ｒ３时，φ＝０，Ｄ＝Ｄ３，积分得

∫
Ｒ

Ｒ３

ｄＲ
Ｒ
＝ｔａｎα３∫

φ

０
ｄφ （７）

ｌｎＲ
Ｒ３
＝ｔａｎα３φ （８）

由此可以计算出隔板的曲线方程为 Ｒ＝
３８６Ｒｅ０１φ。

经过大量的试验和理论分析证明
［１４］
，双吸泵起

始点和终点在和蜗壳隔舌和基圆连线的延长线上，

曲线方程为对数螺旋线，同时为了观察隔板长度对

叶轮径向力和水力性能的影响，截取原隔板和改进

隔板的一半作分析，起点为蜗壳的第６断面，终点为
第８断面。具体方案如图 ５所示。图中，ＢＣＦ为原
厂家设计的隔板，ＣＦ和 ＤＦ及 ＡＤＦ为改进的隔板，
分别命名为１号双蜗壳、２号双蜗壳、３号双蜗壳。

图 ５　改进隔板的位置示意图

Ｆｉｇ．５　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｉｍｐｒｏｖｅｄｓｐｌｉｔｔｅｒ
　

图 ６　双吸泵性能曲线

Ｆｉｇ．６　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓｏｆｄｏｕｂｌｅｓｕｃｔｉｏｎｐｕｍｐ

５１　不同方案的水力性能比较
对３种改进位置的隔板进行数值模拟和试验验

证，并加入单蜗壳泵进行对比，如图６所示。通过对
比发现，在小流量工况下，２号双蜗壳泵效率较单蜗
壳泵有所上升，１号和 ３号双蜗壳泵略微下降。１、
２、３号双蜗壳泵较单蜗壳泵扬程都有所上升。大流

８９ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１４年



量工况下，单蜗壳泵效率最高，１、２号双蜗壳泵效率
相差不大，比 ３号双蜗壳泵高 ０５％。单蜗壳扬程
最高，其次是 ２号双蜗壳、１号双蜗壳和 ３号双蜗
壳。模拟结果与文献［１］试验结果基本符合，由分
析可得２号双蜗壳水力性能最好，其次为 ３号双蜗
壳和１号双蜗壳。２号双蜗壳效率相对于 ３号双蜗
壳泵有优势，主要原因是２号双蜗壳隔板较短，其与
液流的摩擦损失较小。

５２　径向力和轴应力分析

（１）径向力
通过数值计算得到５组不同双蜗壳泵的径向力

的大小，如图７所示。通过分析得出，径向力的特征
是从小流量开始逐渐减小，到达设计工况时径向力

最小，流量增大时继续上升。原双蜗壳由于隔板位

置设计不合理，隔板失去平衡径向的作用，相对于单

蜗壳径向力出现了上升，１号双蜗壳径向力始终处
在一个较高的位置。２号双蜗壳和 ３号双蜗壳径向
力平衡明显。３号双蜗壳泵在额定工况点时，叶轮
径向力只有５１０Ｎ，平衡效果最为显著。

图 ７　双吸泵轴扭矩和径向力示意图

Ｆｉｇ．７　Ｔｏｒｑｕｅａｎｄｒａｄｉａｌｆｏｒｃｅｄｉａｇｒａｍｏｆ

ｄｏｕｂｌｅｓｕｃｔｉｏｎｐｕｍｐｓｈａｆｔ
　

（２）轴强度分析
对泵轴进行受力分析，发现泵轴在运行时除了

受到电动机传递的扭转力矩，还受到叶轮传送的径

向力矩，为了保证轴在运行过程中不发生变形，对轴

进行强度分析。对于塑性材料，复杂应力状态的强

度条件应采用第３或者第４强度理论［１５］
。若按第３

强度理论，强度条件是

σ１－σ３≤［σ］ （９）

σ１＝
σ
２
＋１
２ σ２＋４τ槡

２
（１０）
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σ３＝
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２
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２ σ２＋４τ槡

２
（１２）

将式（１０）、（１２）代入式（９）得

σ２＋４τ槡
２≤［σ］ （１３）
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Ｍ＝ＦＬ
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Ｗ

（１４）

再将式（１４）代入式（１３）得
１
Ｗ

Ｍ２＋Ｔ槡
２≤［σ］ （１５）

由图 ７及计算分析可知，轴最危险的时候是轴
受到的应力最大的时候。由式（１５）可知，应力最大
位置是泵小流量工况点。１、２、３号双蜗壳泵所受到
的最大应力，都小于轴的许用应力，其中３号双蜗壳
的应力最小，故３号双蜗壳式双吸泵运行最为安全
稳定。

５３　不同隔板的内部流场分析
５组不同隔板方案蜗壳中截面的静压分布如

图８所示，由于双蜗壳隔板位置的不同，云图的静压
分布有很大区别。加入隔板后，液流与隔板发生撞

击，在隔板的起始端造成静压激增，这是造成双蜗壳

泵相对于单蜗壳泵效率下降的主要原因。原双蜗壳

泵设计不合理造成内侧液流大幅度撞击隔板，而外

侧液流过流面积相对较小，造成液流速度上升与蜗

壳壁面发生撞击，也造成较大的撞击损失。在隔板

内侧和外侧都有静压激增，这是造成原双蜗壳泵效

率下降的原因。这种双蜗壳设计不仅没有平衡径向

力，而且还会产生副作用。

与单蜗壳静压相比，１号双蜗壳在隔板的外侧
静压得到一部分平衡，但残留静压还是相对较高，径

向力平衡不是很明显。２号双蜗壳由于液流角 α满
足对数螺旋线要求，其蜗壳外侧静压分布沿第 ６断
面到第８断面明显下降，这是因为隔板设计满足对
数螺旋线要求。但是缺点在于隔板较短，只能平衡

部分液流静压。３号双蜗壳沿隔板外侧静压得到有
效的平衡，叶轮径向力也最小，这与径向力计算的结
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图 ８　蜗壳中截面静压云图

Ｆｉｇ．８　Ｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｏｕｒｓｉｎｃｒｏｓｓｓｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｖｏｌｕｔｅ
（ａ）单蜗壳　（ｂ）原双蜗壳　（ｃ）１号双蜗壳　（ｄ）２号双蜗壳　（ｅ）３号双蜗壳

　
果也相符合。综上所述，３号双蜗壳合理地平衡了
蜗壳的静压，平衡叶轮径向力的效果也最为理想。

６　结论

（１）合理的蜗壳隔板设计，在能保持泵的水力
性能的同时，有效地平衡叶轮的径向力，减小轴的应

力。

（２）数值分析与试验结果表明，双蜗壳泵效率
　　

和扬程下降的一个主要原因是隔板起始端和液流的

撞击造成了能量损失，因此隔板进口端合理减薄能

够提高泵的水力性能。另外，隔板长度也对双吸泵

效率也有一定的影响。

（３）综合对比分析 ３种方案，３号双蜗壳泵在
满足水力性能的前提下，能够有效地平衡叶轮的径

向力，起点为蜗壳第 ４断面，终点为蜗壳第 ８断面，
曲线为对数螺旋线。
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