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基于犃犖犛犢犛的标准泵蜗壳强度分析

王 洋 刘 哲

【摘要】 为解决国产标准泵蜗壳壁较厚问题，用传统公式计算犛５０ １６０／７５型标准泵壁厚，并进行修正。采用

犉犾狌犲狀狋模拟小流量与设计工况下蜗壳内沿液流方向的压力分布，分别为由大到小再变大及逐渐增大的趋势。采用

犃犖犛犢犛计算２种工况下蜗壳所受应力与应变情况，得到易破坏部位分别为蜗壳隔舌与环形部分最大尺寸轴面处。

对蜗壳强度进行校核及有限元分析，表明修正后的蜗壳壁厚满足强度要求。并通过水力性能试验，得到计算结果

与试验数据相吻合。
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引言

国内设计离心泵时，一般根据传统理论与经验

公式计算确定泵体的壁厚尺寸［１］，通常认为泵体厚

度越大，就越安全耐用，而很多国外先进企业的同类

产品，其壁厚通常要比大多数国产泵明显薄些，不仅

质量与性能优于国内产品，其耐用程度也毫不逊色，

出现如此明显的反差，值得深入细致的研究［２～６］。

如果能在保证泵蜗壳强度的前提下，降低蜗壳壁厚，

将大量节约原材料，有效降低生产成本，显著提高经

济效益，为企业适应激烈的市场竞争创造强有力的

条件。因此，研究一种新的准确快捷的强度分析方

法至关重要。

本文通过传统公式计算出壁厚值，并进行修正，

利用犉犾狌犲狀狋软件模拟出不同工况下泵的压力分布

情况，再应用犃犖犛犢犛软件，近似计算泵在不同工况

下蜗壳所受的应力与应变，从而分析与校核蜗壳强

度，并通过试验加以验证。

１ 标准泵参数与壁厚的理论计算

１１ 材料与设计参数



一般以清水作为输送介质的标准泵材料通常选



择灰铸铁件。本文选用的材料是犎犜２００的灰铸铁

件，弹性模量为１３０犌犘犪，泊松比为０２７，密度为７×

１０３犽犵／犿３，抗拉强度极限σ犫为２２０犕犘犪。

本文对浙江某企业生产的犛５０ １６０／７５型标准

泵进行分析研究，设计流量犙＝５０犿３／犺，设计扬程

犎＝３２犿，转速狀＝２９５０狉／犿犻狀，比转数狀狊＝９３。

采用闭式叶轮，叶片数为６片。

１２ 蜗壳壁厚的理论计算及修正

根据文献［１］，估算蜗壳壁厚，

当量壁厚为

狊犱＝
１５４５
狀狊
＋０００８４狀狊＋７２＝２４５９

蜗壳壁厚理论值为

狊＝狊犱
犙

槡槡犎
９８０６６５
［σ］

犎＝２７犿犿

式中 犙———流量，犿３／狊 犎———扬程，犿

［σ］———铸铁的许用应力，犘犪

实际生产时需对蜗壳壁厚理论值进行修正。针

对这一型号，很多国产泵的蜗壳壁厚通常为１０犿犿

左右，本文取安全系数为２２，修正后的蜗壳壁厚为

６０犿犿，再进行流场模拟与应力分析，并做试验进

行验证。

２ 蜗壳内部流场的数值模拟

２１ 计算模型与方法

考虑到曲面的复杂性，首先利用犘狉狅犈软件分别

对叶轮和蜗壳内的过流空间造型，然后导入犉犾狌犲狀狋

的前处理软件犌犃犕犅犐犜中划分网格，针对蜗壳和叶

轮计算区域复杂的特点，采用三维非结构四面体网

格划分，蜗壳流道网格数为２２２７２９，叶轮流道网格

数为１４７６４２。

采用标准犽 ε湍流模型和犛犐犕犘犔犈犆算法，泵

的进口处采用速度进口边界条件（狏犲犾狅犮犻狋狔犻狀犾犲狋），假

定进口处速度均匀，且速度方向垂直于进口截面。

出口处采用出流（狅狌狋犳犾狅狑）边界条件。叶轮、蜗壳与

流体相接触的所有界面均采用无滑移壁面（狑犪犾犾）边

界条件。压力取为第二类边界条件。近壁区域采用

标准壁面函数处理［３～５］。对犛５０ １６０／７５型标准泵

进行全流场三维模拟计算，得到泵内流场的压力分

布情况。分别取小流量工况（０４倍流量）和设计点

工况作为蜗壳计算工况，对流场的静压分布进行模

拟计算与分析，图１为小流量工况与设计工况流场

的静压云图。

２２ 计算结果与分析

从计算结果可以看出：当泵工作在小流量区域

（０４倍流量）时，蜗室侧壁沿液流方向从隔舌到出

图１ 泵流场的静压云图

犉犻犵．１ 犕犪狆狅犳狊狋犪狋犻犮狆狉犲狊狊狌狉犲

（犪）小流量工况流场 （犫）设计点工况流场

口，压力分布分为降压区与升压区，压力分布呈现出

由大变小再变大的分布规律。设计工况下，压力沿

液流方向逐渐增大，至出口附近基本达到平衡，压力

大体上恒定。

在泵轴转速一定，小流量工况运行时，蜗壳内部

压力分布出现明显的区域性降压现象，随流量的增

大，降压现象逐渐削弱直至消失，造成这种压力分布

的原因，一方面是由蜗壳的断面尺寸引起的，随着蜗

壳内收集流量的增加，半径向排出口逐渐增加，液流

速度减小，从而实现了动能向压能的转换；另一方面

是由于小流量工况下，出口管内压力较高，同时，喉

口区的部分流体从隔舌间隙及泵壳轴向间隙回流到

蜗壳内部，引起蜗壳内压力升高。随着蜗壳包角的

增大，蜗壳截面积增大，回流流体与叶轮内的低压出

流之间的掺混作用增强，使蜗壳内的压力降低；随着

蜗壳包角的进一步增大，蜗壳的降速扩压作用越来

越明显，使得蜗壳内的压力逐渐升高。因此，小流量

时蜗壳内沿液流方向的压力分布由大变小再变大，

而在设计工况下，蜗壳内的压力分布出现了沿液流

方向逐渐增大的趋势。

通过对标准泵流场的模拟计算，分别选取小流

量与设计工况下静压强场作为蜗壳结构分析的载

荷，对实际工况进行有限元模拟计算。

３ 有限元模拟计算

犃犖犛犢犛软件是美国犃犖犛犢犛公司研制的大型

通用有限元分析软件，能够进行包括结构、热、声、流

体、电磁场等学科的研究。在机械制造、能源等领域

有着广泛的应用，特别是在零部件的结构分析方

面［７～１０］。

３１ 有限元模型的建立

为了便于分析蜗壳在一定厚度的强度是否合

格，本文对标准泵蜗壳模型做了适当简化。建立合

适的有限元模型，选取适当的解题方法和步骤，有利

于问题的求解；同时，计算机本身的运算速度和精度
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也要求模型简化。由于蜗壳变形的可能性，主要取

图２ 蜗壳简化的

有限元网格

犉犻犵．２ 犕犲狊犺狅犳狋犺犲

狊犻犿狆犾犻犳犻犲犱狏狅犾狌狋犲

决于环形部分的变形，因

而它是泵壳结构上最“柔

软”的部分［１］，将其视为对

称结构，假设沿蜗壳中轴

垂面剖开，取其一侧作为

有限元的分析对象。将实

体模型导入 到 犃犖犛犢犛

中，选择有２０节点的三维

四面体单元犛狅犾犻犱９５单元，

自由网格划分，为提高求

解精度，应在蜗壳的大断

面处细化网格。整个计算

模型共１１６４７６个结点，

７２８６７个单元。网格模型

如图２所示。

３２ 边界条件与载荷的确定

有限元分析时，其约束条件的选取为在蜗壳底

脚支撑约束其３个方向的位移，在蜗壳中轴垂面切

口部位约束其犢 方向的位移；温度为常温恒定；材

料为各向同性。

泵蜗壳工作时受到流体对内壁的压力及蜗壳自

身重力的共同作用，根据受力部位的不同将产生不

同的压应力与拉应力。将小流量工况和设计点工况

作为蜗壳计算工况，分析过程主要考虑流体对蜗壳

内壁压强载荷的影响，当泵蜗壳发生疲劳破坏时，其

裂纹往往开始出现在隔舌的过渡圆角处。

蜗壳表面的力的分布一般较为复杂，分析时将

蜗壳内壁面载荷视为小面积区域内受到的静压大小

均匀分布，方向垂直于壁面。将蜗壳有限元模型内

表面划分成若干小面域，将犉犾狌犲狀狋计算出的对应小

面域的平均数值解施加为压强载荷，近似模拟蜗壳

内壁实际压强场的分布情况。

３３ 计算结果与分析

在整个计算过程中，利用犃犖犛犢犛分析计算不

同工况点下泵蜗壳的第一主应力云图，较为清晰地

描述出泵蜗壳在不同工况、不同部位的应力分布情

况。泵蜗壳的第一主应力分布如图３～４所示。图

中虚线表示蜗壳变形前形线，清晰显示出变形趋势。

通过犃犖犛犢犛有限元计算结果可以看出：

（１）在泵蜗壳工作时，其隔舌部位存在着较高的

应力水平，是泵蜗壳最容易破坏及最危险的部位。

由图中还可以看出，除了隔舌存在最大应力之外，蜗

壳环形部分轴面内的轴向变形较大，最大尺寸轴面

内的轴向变形最大，即相应的应力也最大，这一结论

与鲁吉斯方法校核蜗壳强度时认为最大应力发生在

尺寸最大的轴面内的假设相一致。

图３ 设计工况时标准泵蜗壳的第一主应力云图

犉犻犵．３ 犕犪狆狅犳狋犺犲１狊狋狆狉犻狀犮犻狆犪犾狊狋狉犲狊狊狅犳

狋犺犲狏狅犾狌狋犲犻狀狉犪狋犲犱犮狅狀犱犻狋犻狅狀

（犪）主视图 （犫）喉部视图

图４ 小流量工况时标准泵蜗壳的第一主应力云图

犉犻犵．４ 犕犪狆狅犳狋犺犲１狊狋狆狉犻狀犮犻狆犪犾狊狋狉犲狊狊狅犳

狋犺犲狏狅犾狌狋犲犻狀犾狅狑犳犾狌狓犮狅狀犱犻狋犻狅狀

（犪）主视图 （犫）喉部视图

（２）云图中显示的是相应截面上的正应力值，其

中拉应力为正值，压应力为负值。在设计工况与小

流量（０４倍流量）的工况下，隔舌部位分别受到最

大为３８９２６犕犘犪与４２１００犕犘犪的拉应力；同时在

两工况下，隔舌部位均产生较大幅度的位移，这一结

论能够很好地解释泵蜗壳隔舌部位最易受损的现象。
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（３）由于铸铁材料属于脆性材料，压缩时的强度

极限通常是抗压强度极限的４～５倍
［１１］，故只需考

虑其所受的最大拉应力是否大于材料的许用应力即

可。从犃犖犛犢犛计算结果分析可知，在设计工况与

小流量工况下，其最大拉应力均小于材料的许用应

力，满足强度条件。

４ 蜗壳强度校核

针对标准泵蜗壳结构的传统强度校核方法，采

用有限元分析的方法与之进行对比，最后判定强度

符合设计要求。

４１ 强度校核的理论方法

图５ 蜗壳轴向截面

犉犻犵．５ 犃狓犻犪犾狊犲犮狋犻狅狀狅犳

狋犺犲狏狅犾狌狋犲

用鲁吉斯方法进行蜗

壳强度校核［１］：狀＝
σ犫
σ犱
≥４

即满足强度要求。

式中 σ犱———第三强度理

论的当量应

力

本方法假定最大应力

发生在尺寸最大的轴面

内，角度为θ犿 处，如图５

所示。

α＝狉０／犚０＝０１５ β＝狉０／δ＝２９２

犽＝
４

１２（１－μ
２槡 ）

αβ
槡２ ＝０８５５

尺寸最大轴面内发生最大应力的角度为

θ犿＝
１．２２５
（２犽２）１

／３＝６１．８６°

σ１狌＝１．５２狆
β
α

β
２

槡α ＝４３８０１犽犘犪

σ１狆＝狆
β
α
０６１

３
α槡β＋

０．４１
３
α槡β
＋１．５（ ）α ＝９２０４犽犘犪

θ犿 在截面内的轴面应力为

σ１＝σ１狌＋σ１狆＝５３００５犽犘犪

壳体内的最大工作压力（相应关死扬程）为

狆＝ρ犵犎＝３８５犽犘犪
径向应力为

σ３＝－狆＝－３８５犽犘犪

铸铁材料拉伸和压缩强度极限之比ν＝０２５，则

σ犱＝σ１－νσ３＝５３１０１犽犘犪

狀＝
σ犫
σ犱
＝４１４≥４（满足强度要求）

在压力作用下，蜗壳最大尺寸轴面内的轴向变形为

Δ＝
π
２
１２（１－μ

２槡 ）β
２

α２
狆

犈
狉０＝１６８犿犿

通过应用鲁吉斯方法进行理论计算分析，标准

泵犛５０ １６０／７５型蜗壳壁厚为６犿犿时，选用牌号

为犎犜２００的灰铸铁材料，满足狀≥４的强度要求，

泵蜗壳能够可靠工作。

４２ 强度校核的有限元分析

应用犃犖犛犢犛软件分析得到泵蜗壳危险部位隔

舌的有关计算结果如表１所示。

表１ 泵蜗壳隔舌的主应力及安全系数

犜犪犫．１ 犘狉犻狀犮犻狆犾犲狊狋狉犲狊狊犲狊狅犳狋犺犲狏狅犾狌狋犲’狊狋犺狉狅犪狋

犪狀犱狋犺犲犪狊狊狌狉犪狀犮犲犮狅犲犳犳犻犮犻犲狀狋

主应力／犕犘犪

σ１ σ２ σ３
安全系数

小流量工况 ４２．１００ ７．９９９ ４．３５７ ５．２２

设计工况 ３８．９２６ ７．４２８ ４．０５２ ５．６５

根据第一强度理论，要使结构满足强度要求，必

须使构件危险点处的最大拉应力不超过材料的许用

拉应力［１１］，即强度条件为σ１≤［σ］。通过本次分析

可知，犛５０ １６０／７５型标准泵蜗壳在小流量工况下

最大工作应力为４２１００犕犘犪，位于隔舌部位，大于

材料的许用应力，与使用传统理论方法进行分析的

结论一致。

同时，由于在分析蜗壳受力时，进行了适当简

化，只选取沿蜗壳中轴垂面剖开的半个环形作为分

析对象，而实际蜗壳内壁在受压时，与泵体相连接的

法兰、端盖等部位将起到一定支撑作用，即蜗壳实际

应力会略有降低，隔舌处的形变也将比计算值略微

小些。由此可见，犃犖犛犢犛计算结果略有偏大时，蜗

壳壁厚尚且能满足强度要求，则实际情况下更能满

足要求。

４３ 试验验证与分析

根据传统理论与经验计算，针对犛５０ １６０／７５

型标准泵，选取６犿犿作为蜗壳壁厚，对内部流场进

行模拟预测之后，再对泵的水力性能进行了试验验

证。

根据计算结果对泵的性能进行预测，与试验数

据进行对比，图６为泵性能的犆犉犇预测值与试验值

性能曲线对比。

从图６可以看出，预测值和试验值在趋势上大

致相同，高效点的位置和两者的相对值基本相同。

在小流量区试验值与模拟值基本一致，在大流量区

有一定的误差，是由于在数值计算过程中，计算模型

的简化、网格质量和计算模型的精度等问题所致。

通过性能对比可以得出，验证犆犉犇计算结果正

确可靠，进而可知，在应用犃犖犛犢犛软件进行结构强

度分析时，所施加的载荷与实际泵运行工况条件相
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图６ 犆犉犇预测值与试验值性能曲线对比

犉犻犵．６ 犆狅狀狋狉犪狊狋狅犳狋犺犲狆犲狉犳狅狉犿犪狀犮犲犮狌狉狏犲狊犪犫狅狌狋犺犲犪犱，狆狅狑犲狉犪狀犱犲犳犳犻犮犻犲狀犮狔犫犲狋狑犲犲狀犆犉犇犪狀犱狋犲狊狋

（犪）扬程 （犫）功率 （犮）效率

似，较为准确地模拟出在不同工况下标准泵蜗壳内

壁的应力分布情况，较为清晰地显示出蜗壳在工作

时的变形的大小和位置，为蜗壳强度计算分析提供

了一种新的思路。

从实泵试验可以看出，此标准泵从零流量到大

流量不同工况下均能正常工作，证明对于不同工况

下，蜗壳内壁可以承受不同压强的载荷而不损坏，所

选取的蜗壳壁厚适宜，可以满足强度要求。

５ 结论

（１）基于犃犖犛犢犛有限元分析与传统泵蜗壳强

度计算理论，提出了一种蜗壳强度分析方法。与传

统算法相比，此法可以比较准确地了解蜗壳应力和

变形的大小和位置，从而找到危险截面和危险点的

位置，进行较精确的强度计算。

（２）还可以建立参数化分析方程，改变不同的

泵蜗壳参数来满足实际强度分析需要，省工、省时，

又可降低制造及修理成本，缩短试制周期。该方法

可以为泵蜗壳优化设计和强化工艺设计提供参考依

据。

（３）有限元模拟计算中，由于载荷的计算是建

立在小面域内压强均布假设基础上的，小面域划分

的大小将影响模拟压强分布的数值结果，因此有时

会影响到最终的计算准确性。
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