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叶顶间隙对轴流泵轮缘压力脉动影响的数值预测
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摘要：为分析不同叶顶间隙下轴流泵轮缘区非定常流动特征，采用大涡模拟方法和滑移网格技术，对 ５种轮缘间隙

下轴流泵设计工况的非定常湍流进行了数值计算，分析了间隙尺寸对泵外特性、轮缘泄漏涡形态及叶片近轮缘区

压力脉动特性的影响。结果显示：叶顶间隙从 ０００１Ｄ２增加到 ０００３Ｄ２，泵扬程和效率分别下降 ６２％和 ５６％；间

隙值大于 ０００１Ｄ２时，轮缘间隙主泄漏涡发展至相邻叶片正面，间隙区产生大量次泄漏涡；受泄漏涡影响，叶片正面

中部近轮缘侧压力脉动幅值随轮缘间隙增加而增大；不同间隙尺寸下，叶片背面近轮缘处压力脉动主频均为叶轮

转频 ｆｒ，叶片正面对应点的压力脉动主频则随间隙变化存在明显差异。
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　　引言

在轴流泵运行过程中，轮缘间隙流及间隙泄漏

涡会加剧泵叶片区水压力脉动，导致局部空化、噪声

及机组振动等危害，危及机组的安全运行
［１］
。

叶片区压力脉动是直接影响轴流泵转子振动的

重要因素，获得不同间隙尺寸下轴流泵叶片区压力

脉动特性，可以为轴流泵优化水力设计、提高机组运

行稳定性提供依据。获取压力脉动信息的最直接方

法是试验测量，但受叶轮旋转、比尺效应等因素制

约，轴流泵叶轮区压力脉动测量尚存很大技术难度。

随着 ＣＦＤ技术的发展，数值模拟已成为研究轴流泵
内部不稳定流场压力脉动特性的主要手段

［２－４］
。

目前，轴流泵内部湍流的数值模拟多采用

ＲＡＮＳ方法［３，５］
，该方法对求解泵内流动的 Ｎ Ｓ方

程和基于 Ｂｏｕｓｓｉｎｅｓｑ的涡粘性假定的湍流模型进行
时间平均处理，因此在包含压力脉动信息的泵内强

旋转湍流非定常问题求解中，存在一定局限性。大

涡模拟方法（ＬＥＳ）直接求解滤波处理后的瞬态Ｎ Ｓ
方程来描述湍流大尺度涡运动，小尺度涡对大尺度

涡运动的非线性作用，则通过构建亚格子应力模型

来模拟
［６］
，可以获得流场内更丰富的非定常流动细

节，被 证 实 可 更 准 确 预 测 泵 内 压 力 脉 动 特

性
［２，４，７－９］

。

本文采用 ＬＥＳ方法，对不同轮缘间隙尺寸下的
轴流泵内部湍流进行非定常计算，研究间隙尺寸对

轮缘间隙泄漏涡形态和泵外特性的影响，并对叶片

表面压力脉动特性进行分析，以获得叶片表面近轮

缘侧压力脉动随不同轮缘间隙尺寸的变化规律。

１　研究对象

本文研究的轴流泵叶轮直径 Ｄ２＝３００ｍｍ，叶片

数 Ｚ＝６，导叶数 Ｚｄ＝１１，额定转速 ｎ＝１４５０ｒ／ｍｉｎ，

额定流量 Ｑｄ＝０３５ｍ
３／ｓ，额定扬程 Ｈｄ＝１１ｍ。该

泵轮缘间隙设计值为 ０００１Ｄ２，泵段外特性试验结
果见文献［１０］。

２　数值计算模型

２１　亚格子尺度应力模型
针对轴流泵内非定常粘性不可压缩流动的 ＬＥＳ

方法中所使用的控制方程，经过空间滤波处理后可

得到瞬时连续性方程和动量方程，用于求解大尺度

涡流场。滤波后，小尺度涡与大尺度涡间的动量输

运，通过亚格子尺度应力 τｉｊ体现
［６］
。

泵内湍流大涡模拟计算的核心问题，是构建

合理的亚格子尺度应力模型（ＳＧＳ模型）。基于亚
格子尺度应力与大尺度分量的应变率成正比的假

定，Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ最早提出了涡粘型亚格子尺度应
力模 型

［１１］
，Ｌｉｌｌｙ改 进 了 此 模 型 耗 散 过 大 的 缺

陷
［１２］
，形成目前应用广泛的 Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ Ｌｉｌｌｙ亚

格子尺度模型。该 ＳＧＳ模型假定亚格子尺度应力
的形式为
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式中　τｋｋ———亚格子尺度正应力
δｉｊ———Ｋｒｏｎｅｃｋｅｒｄｅｌｔａ函数
μｔ———亚格子尺度湍流粘度

Ｓｉｊ———可解尺度应变率张量
Ｃｓ———Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ常数
ｕｉ、ｕｊ———滤波后的速度分量
Δｘ、Δｙ、Δｚ———ｘ、ｙ、ｚ方向网格尺度
ｉ、ｊ、ｋ———坐标轴方向（取１、２、３）

Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ Ｌｉｌｌｙ亚格子尺度模型属于耗散
型，不能反映湍流小尺度运动向大尺度运动的能量

反射，但对小尺度能量产生和耗散的预报是正确的，

并在水力机械流动模拟中得到了验证
［７，９，１３－１７］

。因

此，本文选用 Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ Ｌｉｌｌｙ亚格子尺度应力模
型作为轴流泵内部湍流大涡模拟的 ＳＧＳ模型。
２２　计算域和网格

取泵进口到弯管出口的整个泵段作为计算流体

域模型，包括直锥形吸水室、叶轮段、导叶段及 ６０°
出水弯管段等部分，如图 １所示。为分析不同轮缘
间隙尺寸下间隙泄漏涡特征及叶片区压力脉动特

性，通过改变叶轮直径，构造５种具有不同轮缘间隙
的叶轮段模型，间隙尺寸 δ分别为 ００００５Ｄ２、
０００１Ｄ２、０００１５Ｄ２、０００２Ｄ２和０００３Ｄ２。

图 １　计算域示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｄｏｍａｉｎ
１．进口　２．叶轮　３．导叶　４．出口　５．泵轴

　

由于轴流泵叶轮内流道扭曲严重，轮缘间隙区

结构复杂，采用分块结构化六面体网格对叶轮区域

进行网格划分，轮缘间隙区采用 Ｃ Ｈ型网格结构，
如图２所示。计算域其他部分采用对复杂边界适应
性强的非结构四面体网格，叶片周围和轮缘间隙区

进行了局部网格加密。鉴于网格质量对计算结果具

有重要影响，通过调整近叶片表面区域和轮缘间隙

区网格尺度，采用不同网格方案对轴流泵在设计流

量工况下的数值模拟结果进行了网格无关性分析。

如表１所示，方案 １、２和 ３计算得到的扬程与试验
值相对误差分别为２８３％、１０８％和 ０８１％。方案

２和 ３计算所得泵扬程基本一致，考虑到数值计算
的经济性等因素，本文采用网格方案 ２，对应不同间
隙尺寸下轮缘间隙区网格的壁面法向平均 ｙ＋均约
为 １０，计算域内网格单元总数为 ４１９×１０５ ～
４４８×１０５。

图 ２　叶轮表面及轮缘间隙网格示意图

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｍｅｓｈｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅ
（ａ）叶轮表面网格　（ｂ）轮缘间隙网格拓扑结构

　
表 １　网格划分方案

Ｔａｂ．１　Ｍｅｓｈｉｎｇｓｃｈｅｍｅ

方案 网格总数 间隙区平均 ｙ＋ 计算扬程／ｍ

１ ３１７５８２０ １８１７ ７６１

２ ４２１０３４４ １００１ ７４８

３ ６１９６４５６ ５７３ ７４６

２３　边界条件及压力脉动监测点布置

在泵吸水室进口，给定速度、湍动能和湍流耗散

率；泵弯管出口设置为自由出流条件，认为该处流动

已经达到充分发展状态，给定速度、压力、湍动能和

耗散率沿出口法向的梯度为零；固壁采用无滑移壁

面条件；泵内转动部分和非转动部分之间的交界面，

引入滑移网格模型进行处理
［１８］
。

为了分析不同轮缘间隙泄漏流影响下的叶片表

面近轮缘侧压力脉动特性，在叶片表面布置了如

图３所示的压力脉动监测点。

图 ３　叶片表面压力脉动监测点布置示意图

Ｆｉｇ．３　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｌｏｃａｔｉｏｎｓｏｎｔｈｅｂｌａｄｅ
（ａ）叶片正面　（ｂ）叶片背面

　

２４　数值求解方法

瞬态控制方程空间域上的离散采用有限体积

法，对流项和压力项离散采用二阶迎风格式，压力和

速度的耦合求解采用 ＳＩＭＰＬＥＣ算法。采用三维定
常计算结果作为非定常计算的初始流场。在时间域

上，采用二阶全隐式格式进行离散。计算时间步长
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取为 Δｔ＝１×１０－４ｓ，每４１３个时间步长为一个叶轮
旋转周期。

３　结果分析

３１　计算模型验证与外特性预测
为验证数值计算模型的可靠性，对设计轮缘间

隙（δ＝０００１Ｄ２）下 ５个典型工况（流量 Ｑ′分别为
０７Ｑｄ、０８Ｑｄ、０９Ｑｄ、Ｑｄ和 １１Ｑｄ）的泵内流动进行
了非定常计算，对扬程、效率和功率进行了预测，并

与试验结果进行了对比，如图４所示。结果发现，所
采用的大涡模拟计算模式可以比较准确地预测轴流

泵外特性，除１１Ｑｄ工况下效率预测值与试验值相对误
差为４６７％外，其余工况点数值预测所得扬程、效率和
功率值与试验值吻合良好，最大相对误差分别为

４０３％、３３９％和１７５％。由此可以断定，大涡模拟方
法得到的轴流泵非定常流场计算结果是可信的。

图 ４　轴流泵外特性预测值与试验值对比

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓｏｆｔｈｅｐｕｍｐ
　
设计流量工况下，不同轮缘间隙下泵扬程、效率

和功率预测值的变化情况如图５所示。随轮缘间隙
值的增大，扬程和效率均呈明显的下降趋势；轴功率

亦随间隙尺寸增加而减小，但幅度不大。轮缘间隙

δ／Ｄ２从０００１减小到００００５时，扬程和效率均增幅
很小，表明在设计间隙基础上进一步减小轮缘间隙，

对泵外特性的提升作用并不明显；而当轮缘间隙从

０００１Ｄ２增加到 ０００１５Ｄ２，扬程和效率分别降低
２１％和２２％；进一步增加轮缘间隙尺寸，当间隙尺寸
达０００３Ｄ２时，泵外特性降幅明显增加，扬程和效率相
对设计间隙下对应值分别降低６２％和５６％。
３２　叶顶间隙对轮缘泄漏涡形态的影响

为分析不同叶顶间隙下轮缘泄漏涡形态特征，

采用 Ｈｕｎｔ等［１９］
提出的 Ｑ等值面方法表征泄漏涡三

维形态。Ｑ定义为

Ｑ＝｜Ω｜
２－｜Ｓ｜２

２
（２）

其中 ｜Ｓ｜＝ ２ＳｉｊＳ槡 ｉｊ　｜Ω｜＝ ２ΩｉｊΩ槡 ｉｊ

式中　Ｓｉｊ———可解尺度对称应变率张量

图 ５　设计工况不同间隙尺寸下轴流泵外

特性预测值变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｅｄｉｃｔｅｄｖａｌｕｅｓｏｆｈｅａｄａｎｄｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓａｔｄｅｓｉｇｎｆｌｏｗｒａｔｅ
　

Ωｉｊ———可解尺度反对称漩涡张量
设计工况，不同轮缘间隙下（ｔ＝１ｓ时刻）以 Ｑ

等值面表征的轮缘泄漏涡结构如图 ６所示（Ｑ
!

１×１０６ｓ－２），其中图６ａ中矩形框为观测视角。由图
可知，δ／Ｄ２＝００００５时，轮缘主泄漏涡细小，叶顶间
隙出现少量次泄漏涡，对间隙区流动的影响不明显，

表明此间隙下很好地抑制了泄漏涡对叶轮区流场的

影响。从涡的形态特征看，δ／Ｄ２为 ０００１和 ０００１５
两种间隙下的主、次泄漏涡均相似，主泄漏涡表现为

连续的单一涡核，未出现明显的溃散。随间隙进一

步增大，主泄漏涡涡核轮廓变化明显，主涡上方产生

大量次泄漏涡并逐渐发展至与主涡交汇，如图 ６ｅ和
６ｆ所示。当 δ／Ｄ２为 ０００２和 ０００３时，泄漏涡非定
常特性增强，主涡在相邻叶片正面溃散成大量小涡

结构并充满整个间隙区。

图 ６　不同轮缘间隙下泄漏涡三维形态

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｉｐｌｅａｋａｇｅ

ｖｏｒｔｅｘｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
（ａ）观测视角　（ｂ）δ／Ｄ２＝００００５　（ｃ）δ／Ｄ２＝０００１

（ｄ）δ／Ｄ２＝０００１５　（ｅ）δ／Ｄ２＝０００２　（ｆ）δ／Ｄ２＝０００３

　

３３　叶片表面压力脉动特性分析

压力脉动的幅值采用时域内混频双幅峰峰值的

相对值进行描述，利用快速傅里叶变换（ＦＦＴ），获得
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压力脉动频谱特征。为了提高 ＦＦＴ分析的频率分
辨率，以８倍叶轮旋转周期为采样时间进行流场频
谱分析。压力脉动幅值以压力脉动系数 Ｃｐ表征，即

Ｃｐ＝
ｐ－ｐ
１
２ρ
Ｕ２ｔｉｐ

（３）

式中　ｐ———瞬时压力，Ｐａ
ｐ———采用时间内的平均压力，Ｐａ
ρ———液体密度，ｋｇ／ｍ３

Ｕｔｉｐ———叶顶圆周速度，ｍ／ｓ

图 ７　不同轮缘间隙下监测点 ＰＰ６压力脉动时域图

Ｆｉｇ．７　ＰｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔＰＰ６ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
（ａ）δ／Ｄ２＝００００５　（ｂ）δ／Ｄ２＝０００１　（ｃ）δ／Ｄ２＝０００１５

（ｄ）δ／Ｄ２＝０００２　（ｅ）δ／Ｄ２＝０００３

　

图 ７为设计工况，不同轮缘间隙下叶片正面轮
缘监测点 ＰＰ６处的压力脉动时域特征，图中横坐标
起点对应为ｔ＝１ｓ时刻。从波形图看，δ／Ｄ２为００００５、
０００１和０００１５三种间隙条件下压力脉动波形相

似，ＰＰ６处压力脉动具有明显的周期性；当 δ／Ｄ２为
０００２和０００３时，ＰＰ６处压力脉动无明显的周期特
征，表明大间隙下泄漏涡对叶片正面中间近轮缘侧

的压力脉动影响程度增加。分析压力脉动波形图还

发现，随着间隙尺寸增加，ＰＰ６处压力脉动幅值总体
上逐渐增大。轮缘间隙从 δ／Ｄ２ ＝０００１增大至
０００１５时，混频双幅峰峰值 ΔＣｐ变化幅度不大，设

计间隙下 ΔＣｐ约为 ２７８×１０
－２
。轮缘间隙 δ／Ｄ２大

于０００２时，ΔＣｐ大幅增加，δ／Ｄ２＝０００３时，压力脉
动 ΔＣｐ最大值约为 ０１２，为设计间隙下的 ４３２倍；
δ／Ｄ２ ＝００００５时压力脉动幅值最小，ΔＣｐ约为
００１８６，为设计间隙下的０６７倍。

与图７对应的 ＰＰ６测点压力脉动频域特性如
图８所示。从图中可以看到，当 δ／Ｄ２为 ００００５、
０００１和０００１５时，ＰＰ６处压力脉动频率 ｆ均由 １
倍叶轮转频 ｆｒ支配，次频以 １１倍 ｆｒ为主。δ／Ｄ２为
０００２和０００３时，ｆｒ不再是主导 ＰＰ６处压力脉动频
域特性的频率。由图 ８可见，大轮缘间隙下 ＰＰ６点
出现了大量高频压力脉动：δ／Ｄ２＝０００２时，主频为

１８ｆｒ，压力脉动频谱值为 ７６×１０
－３
；δ／Ｄ２ ＝０００３

时，主频为１９ｆｒ，压力脉动频谱值为 ２６０×１０
－２
，频

谱图中同时存在 １７ｆｒ、１８ｆｒ和 ２０ｆｒ等主要谐频信息。
可见，间隙值 δ／Ｄ２大于０００１５时，叶轮旋转运动不
再是影响叶片正面中间近轮缘侧压力脉动频率的主

导因素，轮缘泄漏涡对该处压力脉动影响显著。对

比图６ｅ和 ６ｆ可知，轮缘主泄漏涡的溃散是导致相
邻叶片正面形成高频压力脉动的主要原因。

图 ８　不同轮缘间隙下监测点 ＰＰ６压力脉动频域图

Ｆｉｇ．８　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＰ６ｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
　
图９为不同间隙下叶片表面近轮缘各监测点压

力脉动混频双幅峰峰值。从图中可以看到，间隙尺

寸对叶片正、背面近轮缘侧压力脉动幅值的影响程

度存在明显差异。在叶片正面，随轮缘间隙尺寸增

加，各测点压力脉动幅值明显增大，δ／Ｄ２从 ０００１５
增加至０００３时，压力脉动幅值增幅尤为显著。在
叶片背面，各监测点压力脉动幅值变幅随间隙尺寸
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无显著变化。可见，轮缘泄漏涡对叶片正面近轮缘

侧压力脉动的影响程度远大于叶片背面对应点，对

比图６可知，这是由于随着泄漏涡的发展，其涡核逐
渐远离叶片背面并延伸至相邻叶片正面，在相邻叶

片正面附近受叶道主流影响及叶片的阻滞作用而溃

散，泄漏涡自身的旋转频率及溃散形成的小尺度漩

涡结构，对叶片正面压力脉动造成直接影响。

图 ９　不同间隙下各监测点压力脉动混频双幅峰峰值

Ｆｉｇ．９　Ｐｅａｋｔｏｐｅａｋｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔｅａｃｈｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ

ｐｏｉｎｔｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
　

为了进一步研究间隙尺寸对叶片表面压力脉动

影响规律，将叶片正、背面轮缘侧其余监测点压力脉

动时域特性作ＦＦＴ变换，得到如图１０～１４所示的压

图 １０　不同间隙下监测点 ＰＰ３压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１０　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＰ３ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
　

力脉动频域特征。从图中可以看到，各测点压力脉

动频谱特征中普遍存在叶轮转频 ｆｒ及 １１ｆｒ的压力脉
动信息，表明叶片表面近轮缘区域压力脉动特征受

到叶轮转频及轮缘泄漏涡的共同影响。不同轮缘间

隙下，叶片背面监测点压力脉动主频均为叶轮转频

ｆｒ，叶片正面监测点压力脉动主频则存在较大差异。
大间隙情况下，除距泄漏涡最远的 ＰＳ９点（由于泄
漏涡逐渐远离叶片背面）外，其余监测点均出现与

ＰＰ６相似的高频压力脉动特征，表明轮缘泄漏涡对
近轮缘间隙区的压力脉动影响程度随间隙增加而增

大，当 δ／Ｄ２大于 ０００２时，受轮缘泄漏涡影响，叶片
正面近轮缘区域的高频压力脉动处于支配地位。

图 １１　不同间隙下监测点 ＰＰ９压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１１　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＰ９ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ

图 １２　不同间隙下监测点 ＰＳ３压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１２　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＳ３ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ

图 １３　不同轮缘间隙下监测点 ＰＳ６压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１３　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＳ６ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ

图 １４　不同间隙下监测点 ＰＳ９压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１４　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎａｔ

ＰＳ９ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｔｉｐｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
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４　结论

（１）随叶顶间隙尺寸增大，泵扬程和效率均呈
下降趋势。δ／Ｄ２从 ０００１增加到 ０００３，泵扬程和
效率分别降低６２％和５６％。

（２）叶顶间隙大于 ０００１Ｄ２时，轮缘间隙主泄
漏涡发展至相邻叶片正面，随间隙尺寸增加，泄漏涡

稳定性降低，对叶片正面近轮缘侧压力脉动的影响

大于叶片背面对应点。

（３）不同间隙下，叶片背面近轮缘侧压力脉动
主频为叶轮转频 ｆｒ；叶片正面中部近轮缘处 ＰＰ６点
的压力脉动主频随间隙变化差异明显，间隙 δ小于
０００１５Ｄ２时 主 频 为 叶 轮 转 频 ｆｒ，间 隙 δ等 于
０００２Ｄ２和０００３Ｄ２时主频分别为１８ｆｒ和１９ｆｒ。
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