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斜流泵不稳定特性及旋转失速研究
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　　【摘要】　为研究斜流泵出现的鞍形曲线机理，利用数值模拟的方法对斜流泵进行了研究。通过定常数值模拟

得到了鞍形曲线组成部分———扬程骤降段和随后扬程小幅上升段两部分机理。小流量下叶轮轮缘处存在流动分

离，并且形成漩涡，导致叶轮出口有效外径的减小，是扬程骤降主要原因。流量继续下降，在叶轮出口靠近轮毂处

出现一个大尺度的涡，由于漩涡阻塞作用，导致液流由轮毂向轮缘处偏移，使叶轮内部流态由斜流式转变为离心

式，是扬程小幅上升的原因。为研究叶轮出口出现回流的原因，利用非定常数值模拟对导叶进行研究，发现导叶进

口处存在失速是斜流式叶轮内部流态转变为离心式的主要原因。同时发现在小流量下导叶进口压力不均匀性是

失速核沿圆周方向传播的主要原因。
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　　引言

斜流泵又称为导叶式混流泵，是介于离心泵和

轴流泵之间的水泵，具有外径小、占地面积少，易于

启动以及效率高等特点。斜流泵的比转数传统应用

范围为２９０～５９０，但是目前这个应用范围在逐渐加
大，开始向传统的离心泵和轴流泵领域拓展。斜流

泵具有的优点使其在火力发电和核电站的循环水系

统中广泛应用。

但是斜流泵在小流量工况下运行时，会出现振

动、噪声等由流动不稳定性引起的一系列问题，其在

外特性上表现为不稳定性能曲线的出现，而性能曲

线的不稳定性主要是以流量 扬程曲线出现鞍形为

标志
［１］
，有关叶片泵鞍形性能曲线的研究主要集中



在带导叶的叶片泵
［２］
。研究认为离心泵性能曲线

鞍形的出现是由于叶轮流道出现旋转失速，叶轮流

道交替出现低压和高压及相对应出现的射流和回流

引起的
［３］
，轴流泵扬程曲线的不稳定性是由叶片进

口处回流引起的。而关于斜流泵性能曲线不稳定性

的研究相对很少，因其与轴流泵和离心泵相比内部

流态更加复杂，在不同工况下运行时其内部流态也

会呈现出不同的形式。斜流泵在实验时出现鞍形性

能曲线，本文对斜流泵进行数值计算，分析鞍形性能

曲线出现的机理，对泵内部流态进行详细分析。

１　网格无关性检验

数值模拟软件进行计算时，都是以计算区域的

离散为基础。因此计算前首先要将计算区域离散

化，对空间上连续的计算区域进行划分。将其划分

为许多个互相不重叠的子区域，并确定每个区域中

节点的位置及其所代表的体积，从而生成网格。然

后将控制方程在网格节点上进行离散，即将偏微分

格式方程转换为各个节点数的方程组。成功的数值

计算离不开网格。在湍流计算中，空间不同的有效

粘性系数，是平均动量和其他标量输运的主要决定

因素。因此需要有足够的精度，这就需要保证湍流

量比较精确的求解。可以看出网格对于一个物理模

型或者说一个工程模拟有着重要的作用，而不同数

目的网格及不同局部的网格加密对能否模拟出实际

情况（流态、压力脉动等）有着重要的影响。因此本

文首先对数值计算进行了网格无关性检验以确定网

格数，来获得更加准确的模拟结果。表 １为本文网
格无关性检验的实施方案，可以看出当网格数为

７２０１×１０５时，继续增加网格数目对计算扬程没有
明显的改变，并且扬程增加幅度均在５％之内。

表 １　网格无关性检验方案（设计流量）

Ｔａｂ．１　Ｇｒｉｄｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｙｍｅｔｈｏｄｓ（ａｔｄｅｓｉｇｎｐｏｉｎｔ）

方案

序号
网格数

计算扬

程／ｍ

实验扬

程／ｍ

扬程误

差／ｍ

１ ４８１７×１０５ ６１３１ ０２７１

２ ５９８１×１０５ ６１５８ ０２９８

３ ７２０１×１０５ ６００３ ５８６ ０１４３

４ ９９００×１０５ ６０３０ ０１７０

５ １４７３×１０６ ６０３２ ０１７２

　　但是将网格数为 ７２０１×１０５的模型用于小流
量下进行计算时，各流量点计算扬程和实验扬程的

误差尽管均在０１５ｍ之内，但是发现计算中残差却
出现振荡。在计算过程中出现“ｔｕｒｂｕｌｅｎｃｅｖｉｓｃｏｕｓ
ｒａｔｅ”超过极限的提示，一般出现这个提示是指网格

的质量并不能满足此流量下湍流计算的要求或者说

边界条件设置有问题，研究中边界条件除了更改进

口速度外其他条件保持不变，因此问题出现在网格

质量。

为此根据 Ｍｉｎｅｒ和 Ｙａｍａｄｅ［４］有关研究，重新对
模型划分网格，保证总数在 ７２０１×１０５以上的前提
下重新划分网格以满足小流量下计算要求。通过研

究发现数值模拟最主要的是有关固壁附近网格的划

分，不同的固壁处理对网格的要求也不相同。本文

数值模拟中固壁类型采用的是固壁函数，因此网格

划分时，保证第一层网格在对数区内（数值计算软

件在靠近固壁范围内采用层流即线性准则，因此网

格不必过密，因为壁面函数在粘性底层不起作用）。

另外，研究对象为开式叶轮的斜流泵，叶轮与泵体之

间存在较小的径向间隙，这部分间隙对于斜流泵鞍

形性能曲线机理有着重要影响，因此将这部分间隙

作为重要组成部分考虑在内，并对其划分了精度很

高的网格。最终模型各部分网格数为：进口 ３６０３×
１０４、叶轮与泵体之间径向间隙 ３８６７×１０５、叶轮
５８０３×１０５、导叶 ４７３７×１０５、出口 ９６９５×１０４，网
格总数为１５７３×１０６。图１为此方案下数值计算扬
程与实验扬程的对比，可见此方案数值计算扬程与

实验扬程均比表 １网格数对应的扬程值大，因此可
以说计算结果可信，能为进一步研究提供一定的参

考依据。

图 １　数值计算结果与实验结果比较

Ｆｉｇ．１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｈｅａｄｃａｐａｃｉｔｙｏｆｔｈｅ

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄＣＦＤ
　

２　鞍形曲线机理

从图 １中可以看出，数值计算和实验结果都显
示模型的流量 扬程曲线出现了鞍形曲线，鞍形曲线

实际上是由扬程骤降段和随后的上升段两部分组成

的。本文用斜流泵设计流量 ＱＢＥＰ＝８８７７６ｍ
３／ｈ，扬

程骤降段为 ０６５ＱＢＥＰ～０７５ＱＢＥＰ，分别讨论鞍形曲
线的两组成部分，来确定其形成的原因及其机理。

２１　骤降段机理
首先分析 ＱＢＥＰ～０６５ＱＢＥＰ流量段内的轴向速度

５６第 ５期　　　　　　　　　　　　　　潘中永 等：斜流泵不稳定特性及旋转失速研究



分布，发现在设计流量下模型不会出现回流，随着流

量的减小，开始出现回流，并且回流区域也会从轮毂

发展到轮缘。当流量为０７５ＱＢＥＰ时可以看到在叶轮
出口轮缘处存在回流区域。图 ２为叶轮叶片在
０７５ＱＢＥＰ下从叶轮进口看到的流线图，从图中可以
看出在叶轮叶片出口轮缘存在明显的流动分离。此

流量下叶轮出口轮缘处的流动分离导致在分离部位

产生漩涡，漩涡会影响叶轮内的流态，一部分液流会

从轮缘处流向邻近流道，并且会造成叶轮出口处有

效直径的减小，进而影响到泵的理论扬程。

图 ２　０７５ＱＢＥＰ叶轮叶片、轮毂流线图

Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｏｆｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒｂｌａｄｅａｎｄｈｕｂｆｒｏｍｔｈｅ

ｉｎｌｅｔａｔｔｈｅ０７５ＱＢＥＰ
１．出口　２．漩涡区　３．轮缘　４．进口

　
泵的理论扬程计算公式为

Ｈｔ＝
ｕ２ｖｕ２－ｕ１ｖｕ１

ｇ
式中　ｕ２———叶轮出口圆周速度

ｖｕ２———叶轮出口绝对速度圆周速度分量
ｕ１———叶轮进口圆周速度
ｖｕ１———叶轮进口绝对速度圆周速度分量
ｇ———重力加速度

而叶轮出口圆周速度的计算公式为

ｕ２＝
πＤ２ｎ
６０

式中　Ｄ２———叶轮出口直径
ｎ———叶轮转速

因此当叶轮有效外径 Ｄ２减小，其他参数保持不
变的情况下（叶轮进口处流动无明显变化，而 ｖｕ２主
要由出口处叶片出口安放角决定），ｕ２减小，进而导
致理论扬程骤降，也就导致了流量 扬程曲线骤降。

２２　上升段机理
通过对轴向速度的分析，发现当流量继续下降，

在导叶轮毂处存在较大范围的回流，回流液体与叶

轮流向导叶的液流相互作用，形成漩涡并且阻塞叶

轮出口靠近轮毂处的流道。通过比较 ＱＢＥＰ和
０６５ＱＢＥＰ叶轮流线图，可以明显看出在 ０６５ＱＢＥＰ下

由于叶轮靠近轮毂存在漩涡区域导致流线从轮毂转

而流向轮缘（图 ３）。斜流泵内部流态接近于离心
泵，在相同的条件下离心式比斜流式扬程要大，因此

扬程又出现小幅上升，导致鞍形曲线的出现。

图 ３　０６５ＱＢＥＰ叶轮轴面流线图

Ｆｉｇ．３　Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｏｆｔｈｅｍｅｒｉｄｉｏｎａｌｓｈａｒｐ

ｏｆｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒａｔ０６５ＱＢＥＰ
　

图 ４　叶轮 导叶轴面流线图

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｏｆｔｈｅｍｅｒｉｄｉｏｎａｌｓｈａｒｐｏｆｔｈｅ

ｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｖａｎｅ
（ａ）ＱＢＥＰ　（ｂ）０６５ＱＢＥＰ

３　导叶旋转失速

从图３可以明显看出叶轮出口靠近轮毂处存在
的回流对于扬程小幅上升有着明显影响。图４为在
设计流量 ＱＢＥＰ和 ０６５ＱＢＥＰ流量下叶轮 导叶轴面流

线图，可以明显看出０６５ＱＢＥＰ与 ＱＢＥＰ相比，导叶进口
轮毂处存在一个大尺度的漩涡，正是此处出现的漩

涡影响到了叶轮内部流态，导致叶轮内的流线由轮

毂向轮缘偏移，使其趋于离心泵。
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通过上述分析可以得出在导叶进口靠近轮毂部

位存在的大尺度漩涡对本文研究有重要的作用，因

此对模型在 ０６５ＱＢＥＰ进行了非定常计算，在对非定
常结果进行后处理中采集到导叶区的旋转失速

（ｒｏｔａｔｉｎｇｓｔａｌｌ）。叶片泵旋转失速在国内研究尚少，
文献［２，５～８］对旋转失速进行研究并做了总结。
当漩涡出现在叶轮或者导叶流道，形成一个相对稳

定的区域，并且沿与叶轮转动方向相反的圆周方向

传播时，认为泵发生了旋转失速，并将漩涡区称为失

速区或者失速核（ｓｔａｌｌｃｏｒｅ）。图 ５为采集到的导叶
区旋转失速及其沿圆周方向传播的流线图。图中

Ｐ Ⅰ是指导叶流道Ⅰ，Ｐ Ⅱ指的是导叶流道Ⅱ，ｔ
为非定常中叶轮转过的时间，Ｔ为叶轮转一周的时
间，从叶轮进口看叶轮是顺时针旋转的。

图 ５　０６５ＱＢＥＰ失速核及其传播

Ｆｉｇ．５　Ｓｔａｌｌｃｏｒｅａｎｄｉｔｓｐｒｏｐａｇａｔｉｏｎ
（ａ）ｔ＝５Ｔ／７　（ｂ）ｔ＝１０Ｔ／７

　
图５是导叶区三维流线图，为了方便下面分析

旋转失速产生及其传播机理，同时给出导叶叶片和

轮毂的压力云图。从图中可以看出当失速核从流道

Ⅰ传播到流道Ⅱ时，流道Ⅰ的静压值在恢复，而流道

Ⅱ的低压区却向轮缘处扩展。在整个导叶流道中只
能观测到一个失速核，因此本文研究中导叶流道只

有一个失速核，失速核的位置主要在导叶进口靠近

轮毂处，这与前述分析的在导叶进口轮毂处存在回

流一致，但与Ｔｓｕｒｕｓａｋｉ［９］与Ｙｏｓｈｉｄａ［３］等研究发现泵
内出现多个失速核略有差异。

从图３和图４可以看出在小流量下导叶靠近轮

毂处存在回流，但实际中导叶流道其他位置也会存

在回流。在设计流量下，只有导叶出口靠近轮毂处

存在小范围的回流，当流量逐渐变小，回流区域会逐

渐发展至导叶进口，并且回流区域会由导叶轮毂向

导叶轮缘发展。同时当导叶流道出现回流时，导叶

就会发生流动分离现象，出现小尺度的涡，随着回流

区域增大流动分离也会逐渐加强，特别是在导叶进

口处，回流与叶轮来流相混合会形成大尺度的漩涡，

随之漩涡发展成为一个相对稳定的漩涡区，失速随

之产生（图 ５）。然而，回流还有恢复导叶流道静压
的作用，随着回流的增加，导叶进口的静压值恢复，

导叶流道逆向压力梯度减小，造成回流减弱。但是

与其相近的流道（图 ５中的流道Ⅱ）轮毂处的静压
值却没有与流道Ⅰ同步恢复，却是在逐渐减小，导致
流道Ⅰ和流道Ⅱ在导叶进口处存在较大的压力梯
度，在压力作用下失速核会传播到流道Ⅱ。然后流
道Ⅱ重复流道Ⅰ的过程导致流道Ⅱ的失速核又逆向
（与叶轮转向相反）传向其临近流道。

结合２２节的分析可以发现，导叶进口轮毂处
存在的失速核造成叶轮内部流态的转变，失速在斜

流泵流量 扬程曲线骤降后随后上升阶段中占有重

要的作用，是鞍形曲线产生的一个重要影响因素。

但是，仍然存在 ２个问题需要更加详尽深入分析：
①本文研究成果与一部分文献略有差别，导叶中的
失速核虽然传播方向与其他研究一致，都是与叶轮

旋转方向相反，但是却没有在整个导叶流道内完整

传播。失速核传播过程中会逐渐减弱，最后消失，而

不能传播一周，重新回到流道Ⅰ。②虽然可以观测
到失速核的传播，但未能准确分析出失速核的传播

速度，只能大致认为传播速度约为叶轮转速的 ２０％
左右，这也与文献［１０～１１］基本一致。

４　结论

（１）数值模拟和实验都可以观测到斜流泵鞍形
性能曲线，而且两者误差不大，基本吻合。研究结果

为斜流泵鞍形性能曲线及旋转失速的进一步研究提

供了一定的参考依据。

（２）鞍形曲线由 ２部分组成：扬程骤降段和流
量继续减小时扬程上升段。２部分机理和原因都不
相同，研究其机理应该从这２部分入手。

（３）鞍形曲线扬程骤降段主要原因是在叶轮出
口靠近轮缘处存在回流，由于回流的影响导致了

流动分离，并且在轮缘处存在漩涡，漩涡的产生使

泵的有效外径减小，导致了扬程的骤降；当流量减

小时，叶轮出口轮缘处存在漩涡，漩涡的产生导致

叶轮流线由轮毂向轮缘偏移，对轮缘处漩涡有消
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除作用，同时斜流泵流态由斜流式趋于离心式，导

致斜流泵的扬程小幅上升，这即为鞍形曲线的产

生机理。

（４）导叶进口轮毂处发生旋转失速，失速核及
其传播是叶轮流态改变的一个重要影响因素，并且

旋转失速的形成是在扬程骤降段。

（５）导叶区旋转失速的产生与导叶流道静压值
周期性的降低及恢复有关，而沿圆周方向的传播则

与圆周向压力分布不均匀有关，失速核的具体传播

速度尚需要更加深入研究。
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