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摘要:以国内某大流量离心式压缩机首级叶轮为研究对象,采用数值模拟方法研究了变厚度

叶片对离心压缩机结构强度和性能的影响.应用CAD软件Solidworks对9种变厚度叶片的闭

式叶轮进行三维实体造型,运用有限元软件ANSYS进行静态应力分析,并利用计算流体动力

学软件CFX进行叶轮内部流场分析.重点比较分析了叶轮最大vonMises应力的差异,以及叶

轮内部流场性能的不同.计算结果表明:叶片厚度分布对离心压缩机的结构强度和性能具有较

大影响,且叶片后缘厚度的适当增加可以显著提高压缩机闭式叶轮的结构强度和气动性能.分

析结果可为大流量离心压缩机及大型核主泵叶轮结构的优化设计与性能提高提供理论依据.
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0 引 言

离心压缩机由于结构紧凑、工艺性好及可靠

性高,在国民经济各部门中占有重要地位.目前,

离心压缩机向大流量、高压比和高效率方向发

展[1],但是机组的大型化也给设计、制造、运行寿

命和可靠性评估等带来了一系列问题,尤其是运

行安全隐患显得较为突出[2].叶轮是离心压缩机

及百万千瓦级核主泵等大型旋转机械的核心部

件,其性能直接影响到运行的安全性与可靠性.特

别对大型核主泵,结构更庞大,且要求其在大流

量、高温、高压、高辐射环境中具有优秀的水力特

性和超长使役寿命,这对离心旋转叶轮的设计提

出了新的要求和挑战.
迄今为止,国内外关于离心压缩机流场计算

的文献较多,主要的研究方向包括叶片前缘形

状[3、4]、叶顶间隙[5、6]及进口导叶[7]等因素对叶轮

气动性能的影响,但是研究叶片厚度分布对叶轮

性能影响的文献少见[8].即使研究叶轮强度的文

献也主要以轮盘形状优化[9、10]为研究方向,而关

于叶片形状方面的文献未见报道.变厚度叶片研

究文献很少,首先是因为叶片厚度的改变对叶轮

结构强度和气动性能的影响较复杂,因而实际设

计制造的大流量压缩机三元叶轮主要采用等厚度

叶片;其次考虑到技术专利等因素,针对压缩机结

构可靠性的核心技术资料罕有发表.
本文以国内某大流量离心压缩机首级叶轮为

原型,针对应用较广的等厚度叶片的闭式叶轮,提

出变厚度叶片的闭式叶轮的设计思想.在原始叶

型数据的基础上,运用CAD软件Solidworks进

行9种变厚度叶片的叶轮模型的建立,使用大型

有限元软件ANSYS进行叶轮静态应力分析,利

用计算流体动力学软件CFX进行叶轮内部流场

分析,集中讨论变厚度叶片的闭式叶轮的结构强

度与气动性能的变化规律,以期为大流量离心压

缩机及大型核主泵的结构优化设计提供参考

依据.



1 实体模型的建立

本文主要运用Solidworks建立所需要的9
种闭式叶轮模型.叶片为前倾后弯式,其前缘与后

缘均是椭圆形状(长短轴之比是3).图1是叶轮I
的几何模型的3个视图,从图中可以看出叶片、轮

盘和轮盖的形貌.

图1 叶轮I的几何模型

Fig.1 GeometricmodeloftheIimpeller

9种叶轮不同的参数是叶片厚度.图2是9
种叶轮叶片厚度变化曲线,表明了从前缘到后缘,

叶片法向厚度的变化趋势.图中纵坐标为叶片法

向厚度值(h),横坐标为叶片从前缘到后缘的相

对弧长(x/l).可知叶轮G是等厚度叶片(叶轮原

型)、A~F是后缘厚度较大的叶轮、H 和I是后

缘厚度较小的叶轮.图3和4是9种叶轮的叶片

实体几何模型.

2 有限元分析

2.1 定义材料特性与边界条件

ANSYS中定义叶轮的材料特性:弹性模量

为200GPa,泊松比为0.3,密度为7800kg/m3.

     

图2 叶片厚度比较

Fig.2 Comparisonofthebladesthickness

图3 叶轮A和B的叶片几何模型

Fig.3 BladegeometricmodelsoftheAandBimpellers

图4 叶轮C~I的叶片几何模型

Fig.4 BladegeometricmodelsoftheC-Iimpellers

因为叶轮与轴采用过盈约束,故轮盘前端面取全

约束,叶轮的内径处周向位移被约束.压缩机或核

主泵运行时,离心力是叶轮最主要的应力,因此在

用ANSYS进行叶轮静应力分析时,忽略气动力

(由本文叶轮流场计算 可 知,气 动 力 约 为0.1

MPa),只考虑离心力.在ANSYS惯性荷载项中,

设置叶轮的工作转速为3820r/min.

2.2 网格划分

对于有限元分析而言,网格划分的好坏直接

影响到计算的精度和速度.由于叶轮几何模型的

复杂性,如叶片扭曲较大,叶轮I叶片最薄处达到

2.0mm,本文采取 ANSYS智能尺寸控制法,通

过控制网格划分水平值和网格扩张系数,人工控

制网格的大小和疏密分布.智能网格划分方法主

要通过指定所有边线的份数来决定单元的尺寸,

它可以考虑到线的曲率、单元阶次等特征.为了获

得较好的计算精度,采用二次四面体单元(92号

单元),能更好地划分出不规则形状的网格,较准

确地模拟叶片表面的扭曲程度.
但是,采用更高阶的单元给曲线划分单元网

格时,ANSYS会发出警告,甚至发出由于单元扭

曲变形超过单元允许范围而引起网格划分失败的
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信息.其原因是:由于模型表面单元的弯曲程度过

大,部分中节点偏离了自身位置,影响了网格的稀

疏程度.本文采用智能网格划分时,ANSYS都会

发出警告.经过尝试不同的智能网格划分以及对

计算结果的综合分析,最终把警告网格数的百分

比控 制 在 0.4% 以 下.9 种 叶 轮 网 格 总 数 为

150000~350000.图5是叶轮I的有限元模型,

网格总数253834,其中警告网格数607,约占

0.24%,符合计算精度要求.

图5 叶轮I的有限元模型

Fig.5 FiniteelementmodelofIimpeller

2.3 计算结果与分析

本文以等厚度叶片的叶轮G为界限把9种

叶轮分成两组,即组1:叶轮G~A,组2:叶轮G

~I,通过观察最大vonMises应力值及其位置,

进行计算结果分析.表1给出了叶轮的最大von

Mises应力值,图6、7和8分别是叶轮A、D和G
的应力分布云图.

对于组1,按照叶轮由G到 A的顺序分析,

即叶片厚度从等厚度到后缘厚度逐渐变大这一过

程,最大vonMises应力值的变化具有一定规律

性.以叶轮G的应力值为参考点,随着叶片后缘

厚度的增加,在G-F-E-D过程中最大应力呈增加

趋势,但是在D-C-B-A过程中最大应力呈下降趋

     
表1 叶轮的最大vonMises应力值

Tab.1 MaximalvonMisesstressofimpellers

叶轮序号 应力值/MPa 叶轮序号 应力值/MPa

A
B
C
D

E

1100
1120
1379
2162

1426

F
G
H
I

1408
1298
1387
1444

图6 叶轮A的应力分布云图

Fig.6 StresscontourofAimpeller

图7 叶轮D的应力分布云图

Fig.7 StresscontourofDimpeller

图8 叶轮G的应力分布云图

Fig.8 StresscontourofGimpeller

势.而且,叶轮A~F的最大应力均位于出口的轮

盘处,而叶轮G最大应力位于进口的轮盖处.因

此,随着叶片后缘厚度的增加,最大应力值按照先

增加后下降的规律变化.由表1可知,叶轮 A与

叶轮 G相比较,最大vonMises应力值下降了

15%,即叶片后缘厚度适当的增加对提高叶轮的

强度是十分有利的.
对于组2中的叶轮G~I,叶片厚度从等厚度
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到后缘厚度逐渐变小这一过程,最大vonMises
应力值呈逐渐增大的趋势.而且,3种叶轮的最大

vonMises应力均位于进口的轮盖处.通过计算

可知,叶轮I比叶轮G的最大vonMises应力增

加了11%.因此,对于等厚度叶片的叶轮,如果减

小后缘的厚度,就会降低叶轮的结构强度.
通常,叶片厚度的增加会提高叶轮的强度,这

对于等厚度叶片是正确的.作者曾对等厚度叶片

按照每增加1mm的厚度进行分析,从而得到最

大vonMises应力的变化规律,发现叶片厚度的

增加能显著地提高叶轮的强度.但是,对于本文所

研究的9种变厚度叶片的叶轮,最大vonMises
应力值的变化不是按照线性变化.组2的分析结

果与叶片厚度的增加会提高叶轮的强度相符合,

这说明减薄后缘厚度会对叶轮结构强度产生不利

影响.组1分析表明,增加后缘厚度并不一定会增

强叶轮的强度,最大vonMises应力值按照先增

加后下降的规律进行变化.但是,当叶片后缘厚度

增加到合适的数值时,能够显著地提高叶轮的结

构强度.

3 气体动力学分析

由于叶片厚度的变化会对叶轮流场产生很大

影响,本文运用CFX软件对其中的5种叶轮进行

气体动力学计算研究.为了便于分析,所取的5种

叶轮分别是B、E、G、H 和I,即一个等厚度叶轮

G、两个厚后缘叶轮B和E、两个薄后缘叶轮 H
和I.

模拟类型为稳态模拟,采用k-ε湍流模型.工

作介质为空气(理想气体).边界条件:给定轴向进

气,进口总温293K和总压1×105Pa,出口给定

质量流量110000m3/h,转动壁面给定转速3820

r/min,其他壁面转速为零,壁面处满足无滑移条

件.当残差达10-4时,计算结束.每种叶轮的单通

道网格数约为25×104.
对离心压缩机某一级来说,相对该级中其他

静止元件,叶轮的效率是最高的,在保证相同的叶

片进口角、出口角、叶片个数和叶轮内外径的前提

下,叶片形状的优良与否直接关系着叶轮效率的

高低.以下是应用CFX软件计算得到的5种不同

叶片形状的叶轮内部的流动结果.气体动力学性

能参数计算结果汇总于表2,子午面压力分布见

图9,50%叶高处周向平面熵分布见图10,50%叶

高处周向平面相对马赫数分布见图11.
总体上看,5种变厚度叶片的叶轮内部流动

很相似,但从叶轮叶片相对马赫数分布可以看出,

相对而言,叶轮B的流场分布最为均匀,低速区

范围最小,速度梯度也最小,叶轮出口的流场沿宽

度分布也最为均匀,这也是叶轮B的多变效率最

     
表2 气体动力学性能参数计算结果

Tab.2 Theresultsofaerodynamicperformance

parameters

项目 总压比 多变效率/% 等熵效率/%

B
E
G
H

I

1.3221
1.3274
1.3266
1.3327

1.3461

95.7506
95.1966
94.2491
92.8126

93.6957

95.5842
95.0038
94.0180
92.5160

93.4250

图9 子午面的压力分布

Fig.9 Stresscontourofmeridianplane

图10 50%叶高处周向平面的熵分布

Fig.10 Contourofentropyat50% spanin

circumferentialdirection
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图11 50%叶高处周向平面相对马赫数分布

Fig.11 ContourofrelativeMachnumberat

50%span

高的主要原因所在,其中叶轮B与叶轮 H相比,

等熵效率提高了3%.其次是叶轮E,这可能是因

为叶片厚度沿翼展方向从中间到出口相应增加以

后,在一定程度上减小了原设计叶轮叶片流道的

扩张度,因而减小了扩张损失,所带来的负面效果

就是相应减弱了叶片的扩压能力.
从叶轮子午面的压力分布可以看出,5种形

式的叶轮压力从进口到出口都是均匀增加的,而

叶轮I的压力升高最为均匀,且出口压力沿宽度

分布最为均匀,因而叶轮I的总压比是5种形式

的叶轮中最高的,这可能是由于叶片厚度沿翼展

方向从中间到出口相应减薄后,在一定程度上增

大了流道的扩张度,从而提高了叶片流道的扩压

能力,但反过来却增加了流道的扩张损失,因此叶

轮I的效率较低.
从叶轮叶片在周向平面的熵分布可以看出,5

种形式的叶轮,其熵的分布从叶根到叶顶都是逐

渐增加的,且在叶片的吸力面和叶片出口处,熵增

明显,这是由于叶片在吸力面上的流动有脱离现

象发生,在出口处有尾迹损失.分析叶片B、E的

整体熵分布,从叶根到叶顶的熵增幅度比较小,说

明叶轮叶片沿叶高方向的流动损失较小,因此,这

两种形式的叶轮效率较高.
综上所述,对每一种离心叶轮而言,其叶片型

线从进口到出口的厚度变化应该有一个最佳值,

以保证叶轮的效率和总压比的变化相互和谐,达

到相对最佳值.对本文研究的叶轮而言,从气体动

力学角度出发,相对于其他叶轮,叶轮G的多变

效率和总压比都是较高的,即等厚度叶片可以使

叶轮的效率和总压比达到折中的水平.同时,通过

计算分析可知,随着叶片后缘厚度的增加,叶片流

道的扩张度开始变小,进而降低了扩张损失,最终

使得叶轮的效率增加,但是此时会导致总压比略

有下降(由表2可知总压比的下降程度相对较

小).因此,在满足总压比的情况下,对叶片后缘进

行适当的加厚,可以较显著地提高叶轮效率.

4 结 论

(1)从结构强度的角度出发,一般而言,叶片

厚度的增加能明显地提高叶轮结构强度.因此,减

薄叶片后缘厚度对叶轮的强度十分不利.但是,随

着叶片后缘厚度的增加,叶轮的最大vonMises
应力值按照先增加后下降的规律变化.因此,当叶

片后缘厚度增加到合适的数值时,才能显著地提

高叶轮的结构强度.
(2)从气体动力学的角度出发,与变厚度叶片

相比,等厚度叶片可以使叶轮的效率和总压比达

到相对折中的水平.由分析可知,随着叶片后缘厚

度的增加,叶片流道的扩张度开始变小,进而降低

了扩张损失,最终促使了叶轮效率的增加,但是此

时会导致总压比略微下降.因此,在满足总压比的

情况下,对叶片后缘进行适当的加厚,既可以提高

叶轮结构的安全性,又可以明显地提高压缩机叶

轮的效率.
(3)变厚度叶片的研究分析为大流量离心压

缩机及大型核主泵等旋转机械的叶轮结构设计提

供了重要的参考依据.
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Influenceofvariable-thicknessbladeonstructuralstrength
andperformanceofcentrifugalcompressor

SUN Tao1, WANG Yi1, WANG Xiao-fang*1, XIE Rong1, MA Zhen-yue2

(1.KeyLaboratoryofOceanEnergyUtilizationandEnergyConservationofMinistryofEducation,

DalianUniversityofTechnology,Dalian116024,China;

2.InstituteofWaterConservancyandHydropowerEngineering,DalianUniversityofTechnology,Dalian116024,China)

Abstract:Asystematicinvestigationtounderstandtheimpactsofthevariable-thicknessbladeonthe
structuralstrengthandperformanceofthefirststageimpellerforadomesticlargeflowcentrifugal

compressorisundertaken.Thegeometricmodelsof9shroudedimpellerswithvariable-thicknessblade

aremainlyestablishedbyCADsoftwareSolidworks,staticstructuralanalysesarecarriedoutusing

finiteelementsoftwareANSYS,andCFDsimulationsareperformedwiththeCFXcode.Emphases

areplacedonthevariationofmaximalvon MisesstressinFEManalyses,andthedistinctionof

impellerinternalflowbehaviorinCFDsimulations.Thevariablethicknessofbladeisfoundtoexert

thegreatinfluenceonthestructuralstrength and performanceofacentrifugalcompressor.

Furthermore,thecomputationalresultsindicatethattheappropriateincreaseofbladethicknessclose

totrailingedgecanremarkablyimprovethestrengthandaerodynamiccharacteristicsofashrouded

impeller.Finally,thetheoreticalbasesaregivenforthestructuraloptimizationandtheperformance

improvementofalargeflowcentrifugalcompressorandanuclearreactorcoolantcyclingpump

impellers.

Keywords:centrifugalcompressor;variable-thicknessblade;strengthandperformance
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