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叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮内外特性的影响
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摘要:为了研究叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮性能的影响,揭示叶轮进出口基于质量流量加权

的速度随叶栅稠密度变化规律的机理,获得叶轮进出口压力脉动随叶栅稠密度的变化规律。采用

SSTk-ω 湍流模型,在特定弦长和特定栅距两种情况下对不同叶栅稠密度多叶片轴流泵叶轮进行

了三维非定常数值分析。研究结果表明:在一定范围内,叶轮扬程系数、轴功率与叶栅稠密度均呈

正相关分布,效率呈抛物线分布;叶轮进口压力脉动系数随叶栅稠密度的增加呈负相关分布,而叶

轮出口反之;此外,叶栅稠密度的增加可有效提高叶片背面最低压强,能明显改善叶轮空化性能;特
定栅距下,扬程系数在轮缘叶栅稠密度为1.53时达到最大值0.432,效率在轮缘叶栅稠密度为

1.21时达到最大值93.47%;特 定 弦 长 下,扬 程 系 数 在 轮 缘 叶 栅 稠 密 度 为1.42时 达 到 最 大 值

0.415,效率在轮缘叶栅稠密度为0.89时达到最大值93.32%;在相同叶栅稠密度下,两种情况的

叶轮内外特性呈现较为明显的差异。该研究可为多叶片轴流泵叶轮设计过程中叶栅稠密度的选取

提供一定的参考。
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Abstract:Tostudytheinfluenceofcascadedensityontheperformanceofthemulti-bladeaxial-
flowpumpimpeller,themechanismofthevariationoftheimpellerinletandoutletvelocitywith
cascadedensitybasedonmassflowweightingwasrevealed,andthevariationoftheimpellerinlet
andoutletpressurepulsationwithcascadedensitywasobtained.TheSSTk-ωturbulencemodel
wasusedtonumericallyanalyzethemulti-bladeaxial-flowpumpimpellerwithdifferentcascade
densitiesintwocases:specificchordlengthandspecificpitch.Theresultsshowthattheimpeller
headcoefficientandshaftpowerarepositivelycorrelatedwiththecascadedensityandtheefficien-
cyisparabolicinacertainrange;theimpellerinletpressurepulsationcoefficientisnegativelycor-
relatedwiththeincreaseofthecascadedensity,whiletheimpelleroutletpressurepulsationcoef-
ficientispositivelycorrelatedwiththeincreaseofthecascadedensity;inaddition,theincreaseof
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thecascadedensitycaneffectivelyincreasetheminimumpressureonthesuctionsurfaceofthe
blade,whichcansignificantlyimprovethecavitationperformanceoftheimpeller.Foraspecific
pitch,theheadcoefficientreachesamaximumvalueof0.432ataperipheralcascadedensityof
1.53,andtheefficiencyreachesamaximumvalueof93.47%ataperipheralcascadedensityof
1.21;foraspecificchordlength,theheadcoefficientreachesamaximumvalueof0.415ata
peripheralcascadedensityof1.42,andtheefficiencyreachesamaximumvalueof93.32%ata
peripheralcascadedensityof0.89.Atthesamecascadedensity,theinternalandexternalcharac-
teristicsoftheimpellerinthetwocasesshowobviousdifferences.Thisstudycanprovidesome
referencefortheselectionofcascadedensityinthedesignofthemulti-bladeaxial-flowpump
impeller.
Keywords:cascadedensity;axialflowpumpimpeller;chordlength;pitch;velocitytriangle;

pressurepulsation

  多叶片轴流泵因其高效、小巧、重量轻及更容易

分级等优点,曾作为液体运载火箭氢氧发动机的推

进剂输送泵,例如 M-1[1]氢氧发动机的液氢泵,如图

1所示。由多叶片轴流泵低线速的特点,使得铅铋

介质在叶轮内进一步降低磨损,因此把它设计为

Myrrha反应堆的核主泵[2-3]。开展多叶片轴流泵的

研究,对传统轴流泵的发展和应用具有重要的推进

作用。

图1 M-1氢氧发动机多级轴流式液氢泵

 Fig.1 M-1hydrogen-oxygenenginemultistageaxialflow
hydrogenpump

叶栅稠密度σ是建立叶片的弦长l与叶片间的

栅距t的比值,为无量纲数,是设计轴流泵的关键参

数之一,同时也是直接影响效率的重要参数[4]。合

适的叶栅稠密度可使得叶轮更高效,水力损失更小,
从而达到节约能源的目的。

在一定范围内叶片数越高扬程越高,但效率变

化不同[5-7]。施卫东等[8]通过空化流场模拟和试验

发现轴流泵3叶片的叶顶泄漏空化更加严重,5叶

片的空化程度较低,但是空化发展速度较快。Kim
等[9]研究得出轴流风机叶片弦长与压力分布不稳定

无关,只与压升成正比,而对效率影响不大。宁超

等[10]得出在保证叶栅稠密度相同的情况下随着叶

片数增大,叶轮内压力减小但涡量和强度明显增大。
陈长盛等[11]发现随着叶片数减少,泵内流体激励力

脉动变强,流动诱导振动增加。Zare等[12]通过减少

轴流风机的叶片弦长,发现其安全系数下降。
从叶栅稠密度的角度出发,王玲花等[13]建议适

当增加转轮叶栅稠密度,以减小叶片内的相对水力

摩擦损失。Shravya等[14]通过改变栅距,依次在叶

栅稠密度为1.25~3.13下研究了二次损失对轴流

式涡轮的影响,结果表明较低的叶栅稠密度的二次

损耗通常较高。Cho等[15]发现,通过改变叶片弦

长,在轮缘叶栅稠密度为0.48~1.67的范围内,随
叶栅稠密度升高,轴流涡轮叶轮扭矩和轴向力增大。

Suprayetno等[16]发现轴流水轮机势能转换为机械

能时所需的质量流量有影响。马鹏飞等[17]发现最

优工况点向小流量偏移,但叶片进口边有较强的液

流冲击。
国内外传统轴流泵叶轮叶片数及轮缘处叶栅稠

密度设计范 围 在2≤Z≤7和0.2≤σ≤2.5之

间[18-20],但是 NASA(美国国家航空航天局)的试

验结果表明,叶片数Z 为19,轮缘叶栅稠密度为

1.00的轴流泵叶轮试验效率高达95.5%[21-22],这
与国 内 外 传 统 设 计 理 念 并 不 完 全 相 符。Scheer
等[1]指出,对于多叶片轴流泵叶轮,叶栅稠密度的

选择并没有精确的规则,根据实际多叶片轴流泵

的应用,建议选择叶栅稠密度在0.75≤σ≤1.9的

范围内。
为揭示叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮的影响

机制,本文通过数值模拟对比了各方案外特性及内

流场特征,建立叶栅稠密度与多叶片轴流泵叶轮特

性间的关联性,为其水力设计提供参考。

1 数值计算方法

1.1 控制方程

在多叶片轴流泵叶轮内,流体的运动由质量守

23
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恒、动量守恒及能量守恒三大控制方程主导。由于

在流动过程中输送介质的温度可以认为是恒定的,
且密度视为常数,因此可以认为叶轮内的流体为不

可压缩介质[23]。同时,为节省计算时间可不对能量

守恒方程进行求解,仅对质量守恒方程及动量守恒

方程求解。黏性不可压缩介质的质量守恒方程及动

量守恒方程的张量形式分别如下

∂ui

∂xi
=0 (1)

∂ui

∂t+uj
∂ui

∂xj
=Fi-1

ρ
∂p
∂xi

+υ ∂2ui

∂xi∂xj
(2)

式中:ui 为直角坐标系下的3个方向的速度分量;

Fi 为质量力;p 为压强;ρ为介质密度,水密度取

997.0kg/m3;υ为介质动力黏度,水的动力黏度取

0.897×10-6Pa·s。

1.2 湍流模型

目前,SSTk-ω 湍流模型是预测边界层分离领

域最佳的方程式之一。该模型是由 Menter提出的

切应力输运模型,通过修改BSLk-ω 模型中的涡黏

系数计算方法来实现[24]。该模型综合了近壁面附

近k-ω 模型的稳定性和边界层外部k-ε模型的独立

性,充分考虑了湍流切应力的输运,能够精准地预测

在逆压梯度下流动分离的起始位置和大小。模型中

涡黏性的定义形式限制了边界层内过高的切应力,
从而避免对涡流黏度的过度预测。

2 数学模型

2.1 物理模型

根据圆柱层无关性假设,可以把叶轮内复杂的

运动简化为研究圆柱面上的流动[4]。圆柱面沿母线

割开后,可以展开在平面上。圆柱面与各叶片相交,
其截面(翼型剖面或翼型)在平面上构成一组轴流泵

叶栅。多叶片轴流叶栅按照圆柱面展开如图2所示。

图2 多叶片轴流叶栅圆柱面展开

Fig.2Expansiondiagramofcascadecylindricalsurface

2.2 理论分析

叶轮内的损失主要是摩擦损失(黏性直接作用

的结果)及形状损失(黏性间接作用的结果)造成的,
其总损失是二者之和。摩擦损失随l/t的增大而增

大,而形状损失相应减小,故应找到l/t的最佳值使

得这两个损失的总和最小,以此寻求最小损失。

Srinivasan[20]通过理论分析得出叶轮内的损失是

叶栅稠密度l/t和几何平均相对速度w∞ 的 函数,即

hf=f l
t
,w∞  (3)

w∞ = v2z+
wu2 +wu1

2  
2

=

v2z+ u-
vu2 +vu1

2  
2

(4)

对于轴流泵,进口圆周速度分量vu1 =0m/s,则

w∞ = v2z+ u-
vu2

2  
2

(5)

  几何平均相对速度w∞在叶轮轮缘处达到最大

值,可得轴流泵叶轮中的损失主要发生在叶轮流道

的轮缘处,叶轮进出口速度三角形如图3所示。其

中α1、α2 分别为叶轮进口、出口绝对液流角;β1、β2
分别为叶轮进口、出口相对液流角。因此,关键就在

于确定叶轮轮缘处的叶栅稠密度l/t。

图3 叶轮进出口速度三角形

Fig.3Impellerinletandoutletvelocitytriangle

3 数值计算模型

3.1 几何模型及方案确定

3.1.1 几何模型

本文以文献[21-22]中的几何模型为研究对象。
标准工况、介质为清水试验时的性能参数见表1,主
要结构参数见表2。多叶片轴流泵叶轮相关参数:

rh为轮毂半径;rt为轮缘半径;r* =(r-rh)/(rt-rh)
为径向系数;δmax 为叶片最大厚度。

表1 标准工况、介质为清水试验时的性能参数

Table1 Performanceparametersunderstandardworking
conditionsandwatertest

流量Q/
(m·h-1)

扬程 H/

m

转速n/
(r·min-1)

效率η/

%
比转速ns

865 51.6 3000 95.5 278

33
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表2 试验叶轮主要结构参数

Table2 Mainstructuralparametersofthetestimpeller

径向

系数r*
叶栅稠

密度σ

翼型安

放角γ/(°)
最大厚

度比δmax/l
1.00 1.00 55.0 0.070
0.75 1.05 50.7 0.075
0.50 1.11 46.2 0.080
0.25 1.18 43.3 0.085
0.00 1.25 39.8 0.090

为了与文献[21-22]中试验进行对比,装置进口

段采用渐缩式入口,叶轮叶顶设置0.4mm的叶顶间

隙,装置内无导叶,出口段采用箱涵式出水流道,进出

口段分别设置6、3、4枚支撑架,通过商用软件 UG对

全流道水体进行三维实体建模,模型如图4所示。

图4 全流道水体域三维实体模型

Fig.4Fullflowpassagewaterdomain

3.1.2 方案确定

叶栅稠密度σ为叶片弦长与叶片栅距的双变量

函数,因此本文基于前言中所查文献,在保证叶轮轮

毂至轮缘各圆柱层面间的叶栅稠密度变化比例(见
表2)及其他条件不变的情况下,选取叶片数为13~
29,所对应轮缘叶栅稠密度在0.68~1.53范围下各

设计9组不同弦长及不同栅距的几何模型,双变量

具体方案见表3和表4。
表3 改变叶片间栅距的具体方案

Table3Specificschemesforchangingthepitch
方案

编号
弦长l/mm 栅距t/mm

轮缘叶栅

稠密度

对应叶片

数Z
t1 37.80 55.24 0.68 13
t2 37.80 47.88 0.79 15
t3 37.80 42.25 0.89 17
t4 37.80 37.80 1.00 19
t5 37.80 34.20 1.11 21
t6 37.80 31.22 1.21 23
t7 37.80 28.73 1.32 25
t8 37.80 26.60 1.42 27
t9 37.80 24.76 1.53 29

表4 改变叶片弦长的具体方案

Table4Specificschemesforchangingthebladechord

方案

编号
弦长l/mm 栅距t/mm

轮缘叶栅

稠密度

对应叶片

数Z
l1 25.86 37.80 0.68 19
l2 29.84 37.80 0.79 19
l3 33.82 37.80 0.89 19
l4 37.80 37.80 1.00 19
l5 41.78 37.80 1.11 19
l6 45.76 37.80 1.21 19
l7 49.73 37.80 1.32 19
l8 53.71 37.80 1.42 19
l9 57.70 37.80 1.53 19

3.2 网格划分

现代计算流体力学中,边界层近壁区按照速度梯

度分可分为黏性底层、过渡层及对数率层[30]。低雷诺

数湍流模型SSTk-ω对近壁面网格有着极为苛刻的要

求,即y+≤1,以确保第一层网格高度落在黏性底层以

内[31]。最终计算叶片、轮毂壁面和轮缘壁面平均值y+

分别为0.853、0.392和0.648。完全满足SSTk-ω 湍

流模型对壁面y+的要求,端壁处y+如图5所示。

图5 端壁处y+分布

Fig.5y+valuedistributionofwall

为了准确计算及充分捕捉壁面附近的流场结构,
分别对叶轮、轮毂、叶顶间隙及外壳体壁面位置进行

了网格加密,全局结构化网格如图6所示;网格无关

性检验数据见表5。流体划分为进口流道、叶轮流道

和出口流道3类计算区域,最终方案见表6。不同叶

栅稠密度方案的网格单元数见表7,对壁面网格进行

局部加密,网格划分中各模型采用相同的尺寸。

(a)叶轮及叶顶间隙处结构化网格

43
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(b)进、出口流道结构化网格

图6全局结构化网格

Fig.6Globalstructuredgriddiagram

表5 网格无关性检验

Table5 Meshindependencetest

序号 网格数/万 预测扬程系数

1 663 0.1976

2 1718 0.3023

3 2512 0.3886

4 2866 0.3974

5 3143 0.3968

6 3301 0.3971

7 3492 0.3969

表6 l/t=1.00方案网格分配

Table6 Meshdistributionofl/t=1.00Scheme

参数 进口流道 叶轮流道 出口流道

网格数/万 326 2134 406

表7 不同叶栅稠密度方案网格分配

Table7 Meshdistributionofdifferentschemeswithdiffer-
entcascadedensity

方案 改变栅距网格数/万 改变弦长网格数/万

1 2894 3066

2 2990 3091

3 3072 3106

4 3142 3142

5 3188 3200

6 3222 3211

7 3245 3182

8 3261 3161

9 3273 3140

3.3 模拟设置

在URANS计算中,需要选定时间步长。时间

步长越小,计算结果越接近真实瞬态流动,但过小的

时间步长会浪费计算资源,因此需要进行时间步长

敏感性验证以确定合适的时间步长。本文选用了多

叶片轴流泵叶轮模型、网格数为2866万的中等网

格、流量系数φ为0.452时的额定工况,采用3种不

同的时间步长,见表8。

表8 时间步长敏感性验证用的3种时间步长

Table8Threekindsoftimestepsfortimestepsensitivity
verification

叶轮转过

角/(°)
时间步长/

(10-4s)

转过1个

叶轮所用

时间步

转过1个

叶栅距所用

时间步

转过1°
所用

时间步

4 2.2222 90 4.74 0.25
2 1.1111 180 9.47 0.50
1 0.5556 360 18.95 1.00

在大时间步长(2.2222×10-4s)下,无法准确

捕捉压力脉动频率的低频信号。将时间步长减小到

1.1111×10-4s时,捕捉到更多的压力脉动频率,
尤其是低频信号,对非定常流动的捕捉更全面。将

时间步长进一步减小到0.5556×10-4s,压力脉动

频率及幅值均没有明显改变。因此对于l/t=1的

叶轮,时间步长选取为1.1111×10-4s。计算域计

算条件见表9。
表9 计算域计算条件参数设置

Table9ParameterSettingsofcalculationconditionsinthe
computingdomain

计算边界条件及参数 边界条件设置

计算类型 非定常、不可压

湍流模型 SSTk-ω
介质 常温清水

进口质量流量/(m3·s-1) 0.24
出口总压/Pa 0

壁面 无滑移

收敛精度 1×10-5

动静耦合面 瞬态转子定子交界面

图7为瞬态计算残差曲线。由图7可以看出,
尽管速度残差并没有低于10-5,即没有达到数学意

义上的收敛,但是根据收敛判断规则,残差达到某一

设定标准时可认为迭代计算达到收敛。

图7 瞬态计算残差曲线

Fig.7Transientresidualcurve
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4 数据采集计算及试验验证

4.1 数据采集与计算方法

为验证数值计算方法的准确性,引用文献中的

试验数据[21-22]进行对比分析。

4.1.1 数据采集

为与试验做对比,取与试验相同的7处径向系

数位置测点进行数据采集,如图8所示。

图8 各物理量及测点所在位置

Fig.8 Locationpictureofallphysicalquantitiesand

measurementpoints

4.1.2 计算方法

流量系数、扬程系数和效率计算方法如下

ΔHr =p2,r-p1,r (16)

Δ􀮄H =

∑
6

r=1
Rrvz,rΔHr+Rr+1vz,r+1ΔHr+1  Rr-Rr+1  

∑
6

r=1
Rrvz,r+Rr+1vz,r+1  Rr-Rr+1  

(17)

ΔHi = 1
gC

∑
6

r=1
u2,rv2,θ,rA2,rv2,z,r

∑
6

r=1
A2,rv2,z,r  (18)

􀭵ψ=gCΔ􀮄H
u2
t

(19)

􀭵φ= QV

πr2t-r2h  ut
(20)

􀭵η= Δ􀮄H
ΔHi

×100% (21)

式中:p1,r、p2,r 分别为某一径向测点处的进、出口压

强;ΔHr 为叶素扬程;Δ􀮄H 为基于平均面积加权的叶

轮扬程;Rr 为某一径向测点处的半径大小;vz,r 为某

一径向测点处的轴向速度;Δ􀮄Hi 为基于平均面积加

权的叶轮理论扬程;gC 为标准重力加速度;u2 为出

口圆周速度;v2,θ,r 为某一径向测点处的圆周速度分

量;A2,r 为出口某一径向测点处至轮毂处的截面圆

环面积;􀭵ψ为基于平均面积加权的扬程系数;ut 为叶

顶速度;􀭵φ为平均流量系数;QV 为体积流量;􀭵η为基

于平均面积加权的叶轮效率。

4.2 试验验证

为了验证数值计算结果的可信度,本文结合

l/t=1.00的试验结果进行验证。如图9所示,在额

定工况下,模拟结果的扬程系数经试验方法计算得

到􀭵ψCFD=0.395及效率􀭵ηCFD=92.85%,与试验结果

的􀭵ψT=0.391及 效 率􀭵ηT=95.5%误 差 分 别 为

1.02%和-2.77%。由此表明CFD模拟值与实验

测量值吻合程度较好,说明CFD模拟具有一定的准

确性,可为接下来的计算分析提供支撑。

图9 l/t=1.00的非空化外特性曲线

 Fig.9Non-cavitationexternalcharacteristiccurveof

l/t=1.00

5 内部流动数值模拟结果及分析

5.1 公式及名称定义

为了准确分析其内部能量变化,定义以下公式,
见表10,其中ΔH为叶轮进出口压差所得扬程;s是在

叶片径向系数为0.5处任意轴向断面距叶片前缘轴

向长度;Sr*=0.5 是在叶片径向系数为0.5处的前缘至

尾缘的轴向长度;ps为叶轮进出口断面任意径向位置

静压强;p0 为无穷远处的平均静压强;Ht 为理论

扬程。
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表10 各公式定义

Table10Definitionsofeachformula

流量系数 扬程系数 流向系数 径向系数 压力系数 效率

φ=vm
ut ψ=gCΔH

u2t
sr* =0.5 = s

Sr* =0.5
r* =r-rh

rt-rh
Cp = p-p0

(1/2)ρu2t η=ΔHHt

  为方便叙述,分别定义li和ti为改变弦长和改变

栅距的叶轮方案;li/t和l/ti 是改变弦长与改变栅距

的叶轮叶栅稠密度。因为近壁面边界层影响,所以仅对

主流区,即径向系数在0.1≤r* ≤0.9范围内进行内流

场分析。在各内流场分析图11、12、16、17、18和20中,
由于过多的数据无法直观得出结论,故选取叶栅稠密

度分别为0.68、0.89、1.11、1.32和1.53进行分析。

5.2 叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮外特性的

影响

  图10为不同轮缘叶栅稠密度在额定工况下分

别改变栅距与弦长的外特性曲线图。由图10可知,

σ对多叶片轴流泵叶轮外特性影响明显,li 和ti 的外

特性变化并不完全相同,同一σ下li和ti的外特性值

不同。

图10 不同轮缘叶栅稠密度在额定工况下分别改变栅距与弦长的外特性曲线

Fig.10Externalcharacteristiccurvesofdifferentflangecascadedensitychangingcascadepitchandchord
lengthrespectivelyunderratedworkingconditions

  在一定范围内,叶轮扬程系数ψ总体随σ 增大

而增大并逐渐平缓。值得注意的是,当叶轮弦长一定

时,改变栅距的叶轮扬程系数变化是先上升后下降。
这是由于σ较小时,较短的叶片弦长和较宽的叶片

间栅距都对流体流动的束缚较弱;随着σ的增大,逐
渐变长的叶片弦长和变宽的叶片间栅距都可以很好

地束缚流体流动,叶轮做功增大使得ψ上升;随着σ
持续增大,更长的叶片弦长或更窄的叶片间栅距使

得流道内壁面摩擦逐渐增大,ψ 上升趋势 减 缓。

l/ti =1.42时,改变栅距的叶轮扬程系数达到最大

值0.415;随着σ的进一步增大,内摩擦愈来愈大,导
致其扬程系数开始下降。l/t=1.53时,改变弦长的

叶轮扬程系数依然缓慢上升,但可推测,若继续增大

弦长,其扬程系数将达到最大值,随着σ进一步增

大,其扬程系数会缓慢下降。
叶轮轴功率P 总体随σ增大而增大。改变弦长

的叶轮轴功率比改变栅距的轴功率上升速率更快。
这表明改变弦长对叶轮轴功率影响更明显。

叶轮效率η总体随σ呈先上升后下降的抛物线

趋势。当σ从较小处增大时,η快速上升。这是由于变

长的叶片弦长或变窄的叶片间栅距可以改善流体的

流动状态,使得形状阻力造成的相对形状损失随之

减小;同时,叶片与流体的接触面积增大,使得相对

摩擦损失上升。η快速上升表明形状阻力减少的损

失比摩擦阻力增大的损失高很多,即叶轮内的相对

总损失减小。随着σ的逐渐增大,η上升逐渐平缓。这
表明增大的摩擦损失与减小的形状损失逐渐持平,总
损失减小的部分逐渐变小。最终,改变弦长的叶轮效

率在l/t=1.21下达到最大值93.47%;改变栅距的

叶轮效率在l/t=0.89下达到最大值93.32%。随

后σ的进一步增大,形状损失减小的部分愈来愈小,
同时在其内部占比较大,又由于摩擦损失的上升,使
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得相对总损失上升,η开始下降。

5.3 叶栅稠密度对多叶片轴流泵内特性的影响

5.3.1 叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮进口影响

图11和12分别为基于质量流量加权的不同轮

缘叶栅稠密度分别在改变弦长与栅距下的叶轮进口

绝对速度v1、相对速度w1。由图11可知,随着σ增

大,v1 和w1 都会减小。这是由于叶片数增多或叶片

弦长变长,同时扬程呈上升速率减小的非线性上升,
这使得单个叶片载荷变小,即叶片工作面与背面的

压差变小,使得叶片工作面正压下降,叶片背面的负

压上升,进而叶片背面相对速度降低。

图11 不同轮缘叶栅稠密度在叶轮进口处的绝对速度

Fig.11Absolutevelocityatimpellerinletwithdif-
ferentflangecascadedensity

图12 不同轮缘叶栅稠密度在叶轮进口处的相对速度

Fig.12Relativevelocityatimpellerinletwithdiffer-
entflangecascadedensity

由于叶轮进口前并无旋转部件,不会受到前流

场的影响,因此叶轮进口处的流体受到叶轮产生的

影响,导致轴向速度降低。由于在叶轮进口位置,进
口绝对速度与轴向速度相同,故进口绝对速度与进

口相对液流角都会相应减小。
对比可知,同一σ下改变栅距的叶轮进口绝对

速度v1 和相对速度w1 的值都略高于改变弦长的叶

轮方案的各值。二者变化趋势相同,但是变化速率略

有不同。由此表明改变叶片间栅距可以更好地控制

叶轮进口速度,其速度三角形变化如图13所示。同
时,相较于靠近轮缘处,在首先发生汽蚀的近轮毂处

的速度变化更为明显,也说明在轮缘至轮毂处的σ
变化一定时,增大σ可有效提高轴流泵抗汽蚀性能。

图13 叶轮进口速度三角形随叶栅稠密度增大的变化

Fig.13Thechangeofimpellerinletvelocitytriangle
withtheincreaseofcascadedensity

图14 改变弦长的叶轮在不同轮缘叶栅稠密度下径向

系数r*=0.5处的进口压力频域

Fig.14Frequencydomaindiagramsofinletpressureofim-

pellerofchangingthechordfordifferentshroudcas-

cadedensityatradialcoefficientr*=0.5

图14、15分别为改变弦长和改变栅距的叶轮在

不同轮缘叶栅稠密度下径向系数r* =0.5处的进

口压力频域图。由图14可知,叶轮进口处压力系数

Cp 与σ呈负相关,由此表明叶栅稠密度的增加可以

有效降低叶轮进口压力脉动。这是由于在减小栅距

即增大叶片数时,相邻两个叶片之间的角距变小,使
得每个叶片通过进口处的时间间隔缩短,从而减少

了压力脉动的持续时间,导致压力脉动的频率增大

而幅值减小;而增大叶片弦长可以增加流体与叶片

接触时产生的升力和推进力,使得叶轮内部流动更

均匀,传递至叶轮进口处,使得压力脉动幅值随之减

小。对比可知,改变栅距的叶轮进口压力系数Cp 都

高于改变弦长的叶轮进口压力系数Cp;在σ较小时,
改变栅距的叶轮进口压力系数Cp 的下降速率都高

于改变弦长的叶轮进口压力系数Cp 的下降速率,而
在σ较大时,情况则与之相反,但Cp 均较小,对进口

流场影响不大。因此,改变叶轮叶片间栅距可更有

83



 第9期 杨从新,等:叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮内外特性的影响

 http:∥zkxb.xjtu.edu.cn 

效地控制叶轮进口压力脉动。

图15 改变栅距的叶轮在不同轮缘叶栅稠密度下径向系

数r*=0.5处的进口压力频域

Fig.15Frequencydomaindiagramsofinletpressureof
impellerofchangingthepitchfordifferentshroud

cascadedensityatradialcoefficientr*=0.5

 图16 不同轮缘叶栅稠密度在径向系数r*=0.5处的

工作面和背面沿流向系数的压力系数曲线

 Fig.16Pressurecoefficientcurvesofworkingfaceandback-
sidealongflowdirectioncoefficientatradialcoeffi-

cientr*=0.5fordifferentflangecascadedensity

5.3.2 叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮沿流向系

数中间流道内流场的影响

  图16为不同轮缘叶栅稠密度在径向系数r*=0.5
处的工作面和背面沿流向系数的压力系数曲线。由

图16可知,上半部分和下半部分曲线分别为叶片

工作面及背面的压力系数Cp 分布,其分布可反映

叶片做功能力,其差值为叶片两面的压力差,而压

力差是影响空化性能的重要参数。在不考虑边界

(叶片前后缘)对流动造成影响的前提下,在流向

系数0.05≤Sr*=0.5 ≤0.95的区域,随着Sr*=0.5

的增大,σ对叶片表面的压力影响呈现先减小后增大

的趋势。此外,随着σ的增大,叶片工作面Cp 随之减

小,而背面Cp随之增大。这是由于在流量一定的情况

下,叶栅稠密度的增大使得单个叶片的载荷减小,进
而压差降低。

在叶片工作面,改变弦长的叶轮压力系数Cp略

低于改变栅距的Cp,且在流向系数后1/4段,随σ的

变化,改变弦长的叶轮压力系数Cp 变化相较于改变

栅距的Cp更明显。在σ较低时,改变弦长的叶轮压力

系数Cp 比改变栅距的Cp 偏低,而σ较高时,情况则

相反。在叶片背面,流向系数前2/3段二者的压力系

数变化趋势基本一致,而在流向系数后1/3段,改变

弦长的叶轮压力系数Cp 变化明显高于改变栅距的

Cp,其变化与工作面的Cp 变化一致。

5.3.3 叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮出口的影响

图17和18分别为基于质量流量加权的轮缘叶

栅稠密度在叶轮出口的轴向速度vm、相对速度w2、
相对液流角β2 和圆周速度分量vu2。由图17可知,随
着σ的增大,vm、β2和vu2都会增大,而w2则会减小。
这是由于随着叶栅稠密度的增大,叶片间排挤增大,
过流断面面积减小,使得叶轮出口轴向速度增大。
此外,与叶轮进口同理,相对速度下降。

图17 不同轮缘叶栅稠密度在叶轮出口的轴向速度

Fig.17Axialvelocityatimpelleroutletofdiffer-
entshroudcascadedensity

图18 不同轮缘叶栅稠密度在叶轮出口的相对速度

Fig.18Relativevelocityatimpelleroutletofdiffer-
entshroudcascadedensity
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在出口速度三角形中,既要保证轴向速度增大,
同时又要保证相对速度减小,故轴向速度只能向相

对速度偏移,即出口相对液流角和出口圆周速度分

量同时增大,导致叶轮的扬程上升,这也从外特性曲

线上印证了其变化。对比可知,改变栅距的出口各

值更接近,而改变弦长的叶轮出口各值则相差更大。
这是由于改变叶片间栅距并未改变翼型的升阻力系

数,因此在来流不变的条件下,仅因排挤引起的翼型

升阻力变化并不明显;而改变叶片弦长实质上是改

变了翼型的升阻力系数。在来流不变的条件下,因
翼型的升阻力系数改变使得其升阻力变化明显。因

此,改变弦长的叶轮出口所对应各值则相差更大,其
速度三角形变化如图19所示。

图19 叶轮出口速度三角形随叶栅稠密度的变化

Fig.19Thechangeofimpelleroutletvelocitytrian-

glewiththeincreaseofcascadedensity

图20为不同轮缘叶栅稠密度叶轮出口处的效

率所在圆柱层面的关于周长的加权平均值随径向系

数分布曲线。由图20可知,效率η并非与σ呈正相

关或负相关,只有符合该工况下流动的σ才使得效

率最高。在主流区径向系数0.1≤r* ≤0.7,过大或

过小的σ会导致叶轮内损失增大,从而导致η下降。
在主流区径向系数0.7≤r* ≤0.9的区域,随着r*

的增大,无论改变栅距还是改变弦长,η都急剧下

降,这可能是由于叶顶间隙处的泄漏所导致的,而
与叶栅稠密度的变化无关。

图21、22分别为改变弦长和改变栅距的叶轮在

不同轮缘叶栅稠密度下径向系数r* =0.5处的出

口压力频域。由图21、22可知,叶轮出口压力脉动系

数Cp 与σ呈正相关。这表明叶栅稠密度的增加会提

高叶轮出口压力脉动。随着σ增大,叶轮出口Cp上升

速率逐渐平缓。由无限叶片数理论可知,叶片无穷多

且无穷薄时,叶轮出口处的压力脉动为0,故可推测

当σ继续增大至某一值时,叶轮出口处压力脉动随

之降低。对比可知,改变栅距的出口Cp 变化较为平

稳,而改变弦长的Cp 则上升速率较大,这表明改变

弦长可更有效地控制叶轮出口压力脉动。

图20 不同轮缘叶栅稠密度在各径向系数下关于周长的

加权平均的效率分布曲线

Fig.20Theweightedaverageefficiencydistributioncurve
withrespecttothecircumferenceofdifferentflange
cascadedensityundereachradialcoefficient

图21 改变弦长的叶轮在不同轮缘叶栅稠密度下径向系

数r*=0.5处的出口压力频域

Fig.21Frequencydomaindiagramsofoutletpressureof
impellerofchangingthechordfordifferentshroud

cascadedensityatradialcoefficientr*=0.5

图22 改变栅距的叶轮在不同轮缘叶栅稠密度下径向系

数r*=0.5处的出口压力频域

Fig.22Frequencydomaindiagramsofoutletpressureof
impellerofchangingthepitchfordifferentshroud

cascadedensityatradialcoefficientr*=0.5
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6 结 论

本文重点研究叶栅稠密度对多叶片轴流泵叶轮

性能的影响,在特定弦长和特定栅距两种情况下对

不同叶栅稠密度的多叶片轴流泵叶轮进行了三维非

定常数值分析,获得叶轮进出口速度及压力脉动随

叶栅稠密度的变化规律,并得到如下结论:
(1)基于SSTk-ω 湍流模型,在所选设计变量的

参数范围内,随着叶栅稠密度的增大,轴功率上升;对
于扬程和效率,改变弦长的叶轮扬程上升,效率出现

了先上升后下降的抛物线形状分布,在l/t=1.21时

效率达到最大值93.47%。对于改变栅距的叶轮方

案,其扬程和效率变化趋势相近,都呈抛物线分布。
在l/t=1.42时扬程系数达到最大值0.407,在l/t=
0.89时效率达到最大值93.32%。

(2)标准工况下,随着叶栅稠密度的增大,叶片

工作面及背面压力系数都呈非线性递减,且其减小

趋势变缓。同时,随着叶片两侧压差变小,可有效提

高多叶片轴流泵叶轮抗气蚀性能。
(3)标准工况、同一叶栅稠密度下,改变弦长的

叶轮进口速度各值都低于改变栅距的速度各值,而
出口速度分布并无明显区别。同时,改变弦长的叶

轮进出口速度分布变化都比改变栅距的叶轮进出口

速度变化明显,表明改变弦长可以更有效地控制叶

轮内速度。
(4)叶栅稠密度与叶轮进口压力脉动幅值呈线

性负相关关系,表明叶栅稠密度增加可以有效降低

叶轮进口压力脉动。叶轮出口压力脉动幅值与叶栅

稠密度呈正相关关系,但上升幅度较小,表明增大叶

栅稠密度对出口压力脉动影响并不强。此外,对于

改变弦长的叶轮压力脉动波动在进出口处分别低于

和高于改变栅距的压力脉动,考虑到出口波动幅值

较小,故可选择改变弦长来调整叶栅稠密度。
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