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摘要：为深入研究 Ｓ形轴伸贯流泵装置过流部件的水力性能，采用 ＣＦＤ技术对泵装置进行了多工况全流道的数值

计算，分析了泵装置各过流部件的水力性能，重点阐述了 ３种特征工况（小流量工况 ＫＱ＝０３６８、最优工况ＫＱ＝

０４９０、大流量工况 ＫＱ＝０６１３）时转轮叶片表面的静压分布、摩擦力线、各轴向弦长位置的轴向速度分布以及导叶

体内部流态和回收环量效果。结果表明：在轮缘侧的叶片压力面静压值较大，在轮毂侧的叶片吸力面的静压值较

大，轮缘侧较小，且随着展向位置 Ｓｐａｎ值的增大，压力面与吸力面的压差呈现出逐渐递增趋势。在最优工况时，从

导叶体进口至出口，导叶体的静压值逐渐增大。随流量的减小，导叶体的回收环量比 ＣＨ先减小后增大。在最优工

况 ＫＱ＝０４９０时，回收环量比 ＣＨ最小，其值仅为 ００３１。针对该泵装置进行了同尺寸的物理模型试验，获得了泵装

置的综合特性曲线，在叶片安放角 －２°时，新型 Ｓ形轴伸贯流泵装置的最高效率达 ８３５５％，此时流量系数 ＫＱ＝

０４４３，扬程系数 ＫＨ＝０８２８。通过物理模型试验结果对泵装置外特性预测结果进行了验证，对比分析结果表明数

值模拟是可信的。
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　　引言

根据结构特点，卧式泵装置可分为全贯流式泵

装置、灯泡式贯流泵装置、潜水式贯流泵装置、竖井

式贯流泵装置和轴伸式贯流泵装置共 ５种类型［１］
。

对这５种贯流泵装置的内部流动规律及水动力性
能，国内外学者均已开展了相关的研究工作

［２－１２］
，

大多数学者采用的研究方法以数值模拟为主，模型

试验为辅，且研究对象主要针对卧式泵装置中 ５种
典型的泵装置，如：斜 １５°轴伸贯流泵装置［２－３］

，后

置大灯泡贯流泵装置
［４－７］

，双向潜水贯流泵装

置
［８－９］

，平面轴伸式贯流泵装置
［１０－１１］

，前置竖井式

贯流泵装置
［１２－１３］

。我国首座卧式泵站为斗门西安

泵站，于１９８２年建成。进入２１世纪后，竖井贯流泵
装置、潜水贯流泵装置和灯泡贯流泵装置才在我国

推广应用，相比国外的研究及其成果应用相差甚远。

水力机械内部流动为不可压缩湍流流动，该流

动可用雷诺时均 Ｎ Ｓ方程和连续性方程描述，该
方法被国内外很多学者应用于研究分析水力机械的

水动力性能
［１４－１６］

，也表明了该方法的有效性和可靠

性。本文采用雷诺时均方法（ＲＡＮＳ），基于大型商

用 ＣＦＤ软件 ＡＮＳＹＳＣＦＸ对多工况运行条件时新型
Ｓ形轴伸贯流泵装置进行全通道的三维定常数值计
算，采用定量和定性相结合的方法分析泵装置各过

流部件的水力性能，并通过物理模型试验验证数值

计算结果的有效性，以期为该泵装置在实际工程中

的推广应用奠定基础。

１　研究对象及试验验证

１１　研究对象
Ｓ形轴伸贯流泵装置的研发内容在文献［１７］中

已有介绍，这里不再赘述。Ｓ形贯流泵装置采用比
转数为 １３５０的轴流泵水力模型，转轮直径为
０３０ｍ，叶顶间隙平均为０１５ｍｍ，轮毂比为０４，叶
片安放角为０°，转轮叶片数为３，导叶片数为７，转速
为１４５０ｒ／ｍｉｎ，计算的流量系数 ＫＱ范围为 ０３０～
０７０。计算区域包括进水段、进水流道、转轮、导叶
体、出水流道及出水段共６部分，其中贯流泵装置的
三维模型如图１所示。
１２　模拟方法

Ｓ形贯流泵装置的转轮和导叶体分别采用
ＴｕｒｂｏＧｒｉｄ软件中 Ｈ／Ｊ／ＬＧｒｉｄ和 ＨＧｒｉｄ拓扑结构进



图 １　Ｓ形贯流泵装置全流道示意图

Ｆｉｇ．１　ＳｋｅｔｃｈｏｆｅｎｔｉｒｅｆｌｏｗｐａｓｓａｇｅｏｆＳｓｈａｐｅｄ

ｔｕｂｕｌａｒｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
行结构化网格剖分，进、出水流道采用 ＩＣＥＭＣＦＤ软
件进行结构化网格剖分，泵装置的网格节点总数为

１６２８４０７，网格单元总数为１５１６４１６。转轮、导叶体
及出水流道的网格如图２所示。

图 ２　转轮和导叶体的网格

Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｇｒｉｄｓｏｆｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｇｕｉｄｅｖａｎｅ
（ａ）转轮　 （ｂ）导叶体　 （ｃ）出水流道

　

泵装置湍流场数值计算选用 ＲＮＧｋ ε湍流模
型，近壁区采用可伸缩壁面函数 （Ｓｃａｌａｂｌｅｗａｌｌ
ｆｕｎｃｔｉｏｎｓ）进行处理，收敛精度设置为 １０×１０－５，数
值计算求解器选用 ＣＦＸＳｏｌｖｅｒＭａｎａｇｅｒ。
１３　泵装置能量性能预测及试验验证

基于贯流泵装置三维定常数值计算结果，对该

泵装置的能量性能进行了预测，数值计算预测结果

和模型试验结果对比如图 ３所示。预测的泵装置
ＫＱ－ＫＨ、ＫＱ－η曲线与物理模型试验所得曲线趋势
基本一致，预测的泵装置效率超过 ８０％的流量系数
ＫＱ范围为０４６０～０５２１，泵装置物理模型试验获得
效率超过 ８０％ 的流量系数 ＫＱ范围为 ０４６３～
０５０８，预测的泵装置效率超过 ８０％的流量系数范
围与物理模型试验所得结果基本吻合。

对该泵装置物理模型的其余４个角度进行能量
性能试验以获得该泵装置的综合特性曲线，如图 ４
所示。在叶片安放角 －２°时新型 Ｓ形贯流泵装置最
高效率达８３５５％，此时流量系数 ＫＱ＝０４４３，扬程
系数 ＫＨ＝０８２８。在叶片安放角 －４°和 ０°时，泵装
置的最高效率均已超过８２％；在叶片安放角２°和４°

图 ３　泵装置外特性对比曲线

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓ

ｏｆｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　

图 ４　Ｓ形贯流泵装置综合特性曲线

Ｆｉｇ．４　ＯｖｅｒａｌｌｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓｏｆｔｈｅＳｓｈａｐｅ

ｐｕｍｐｉｎｇｍｏｄｅｌｓｙｓｔｅｍ
　
时，泵装置的最高效率均超过７８％。

２　泵装置水力部件性能分析

泵装置各相邻水力部件彼此间相互影响，共同

决定着泵装置水力性能，其中转轮和导叶体是泵装

置的核心水力部件，水力性能的优劣对泵装置整体

水力性能影响最大。选取 ３种特征工况（小流量工
况 ＫＱ＝０３６８、最优工况 ＫＱ＝０４９０和大流量工况
ＫＱ＝０６１３）对泵装置各过流部件的水力性能进行
分析，重点分析转轮和导叶体的水力性能。

２１　转轮的水力性能分析

３种特征工况时叶片在不同展向位置的静压分
布如图５所示。在 ３种工况时，叶片表面的静压分
布是不均匀的，在弦向位置 ｘ／ｌ＝０２～０８之间静
压分布比较平坦，压力面的静压值整体大于吸力面

的静压，叶片进口边吸力面为低压区，易发生汽蚀，

若降低转轮的进口总压，很容易引起转轮外缘吸力

面的进口边及弦向位置前部分（ｘ／ｌ＝０～０２）发生
汽蚀，从而降低泵装置的效率。从轮毂至轮缘，轮缘

侧的压力面静压值较大，吸力面的静压值在轮毂侧

较大，轮缘侧较小，且随着展向位置（Ｓｐａｎ）的增大，
压力面与吸力面的压差逐渐递增，说明转轮的做功
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图 ５　不同工况时叶片展向位置的静压分布

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｏｎｔｈｅｂｌａｄｅ

ｓｐａｎｗｉｓｅｌｏｃａｔｉｏｎｉｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ａ）ＫＱ＝０３６８　（ｂ）ＫＱ＝０４９０　（ｃ）ＫＱ＝０６１３

　

能力是沿径向逐渐增大的。

在大流量工况 ＫＱ＝０６１３时，压力面与吸力面
的静压差沿径向增加不大，主要因叶片的通流能力

是定量的，超过叶片的固有通流能力时，随流量的增

加反而会导致转轮的水力损失增加。

３种工况时叶片表面的静压及摩擦力线如图 ６

所示。在最优工况（ＫＱ ＝０４９０）及大流量工况

（ＫＱ＝０６１３）时，叶片的压力面及吸力面的表面摩
擦力线均匀，无扭曲，而在小流量工况时，叶片吸力

面与压力面的轮毂处均出现了摩擦力线扭曲，说明

小流量工况时轮毂附近出现了二次流现象。在大流

量工况时，叶片进口为正冲角，在叶片的压力面进口

区域形成了低压区，吸力面进口区域形成了极小范

围的高压区；而在小流量工况及最优工况时，叶片进

口均为负冲角，压力面的进口轮缘侧形成了高压区，

吸力面的进口轮缘侧形成了低压区。

图 ６　不同工况时叶片表面的静压及摩擦力线

Ｆｉｇ．６　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｌｉｎｅｓａｎｄｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｏｎｔｈｅｂｌａｄｅ

ｓｕｒｆａｃｅｉｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ａ）压力面，ＫＱ＝０３６８　（ｂ）吸力面，ＫＱ＝０３６８

（ｃ）压力面，ＫＱ＝０４９０　（ｄ）吸力面，ＫＱ＝０４９０

（ｅ）压力面，ＫＱ＝０６１３　（ｆ）吸力面，ＫＱ＝０６１３

　
定义无量纲半径 ｒ，其计算式为

ｒ ＝
ｒ－ｒｈ
ｒｙ－ｒｈ

（１）

式中　ｒ———测量点至轮毂的半径
ｒｈ———轮毂半径　　ｒｙ———转轮的外缘半径

图７为３种工况时在转轮进口边、５０％轴向弦长
位置及转轮出口边的轴向速度沿径向分布，水流受到

轮毂壁面的液体粘滞力影响，导致轮毂壁面附近轴向

速度减小，因叶顶间隙泄漏的原因，造成轮缘侧轴向速

度也突然下降，速度梯度较大，而在轮毂与轮缘的中间

区域轴向速度基本为等值分布，３种工况时转轮进口边
的轴向速度分布呈倒“Ｕ”形分布，这与文献［１８］采用
３ＤＬＤＶ所测得转轮进口的轴向速度分布趋势相同。
在小流量工况（ＫＱ＝０３６８）时，转轮出口边及５０％轴向
弦长处的轴向速度在叶根附近均出现了负值，表明了

转轮的轮毂附近出现了二次流，这与图５分析的结果
相同。负方向的轴向速度最大值随轴向弦长的增大而

增大，速度梯度则随轴向弦长的增大而降低，此区域内

流动方向与叶槽内主流方向相反，表明了叶根处的回

流返回转轮阻碍了水流速度的轴向增加，在小流量工

况时，转轮出口边水流呈现出往轮缘侧偏离的特征。

２２　导叶体的水力性能分析
３种工况时导叶体的导叶片及轮毂的静压分布
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图 ７　不同轴向弦长位置的轴向速度分布

Ｆｉｇ．７　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆａｘｉａｌｖｅｌｏｃｉｔｙｉｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ａｘｉａｌｌｏｃａｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅｃｈｏｒｄ
（ａ）转轮进口边　（ｂ）轴向弦长５０％处　（ｃ）转轮出口边

　
如图８ａ、８ｃ和 ８ｅ所示，同时截取导叶体中心纵断
面，获取的特征断面流线图分别如图 ８ｂ、８ｄ和 ８ｆ所
示。在小流量（ＫＱ ＝０３６８）和最优工况（ＫＱ ＝
０４９０）时，导叶体固壁的静压分布趋势基本相同，
从导叶体进口至出口，导叶体的静压值逐渐增大。

各工况时７张导叶片的静压分布呈现非轴对称，这
是因转轮出口水流环量及导叶体自身固壁对水流约

束的双重作用，导叶体中各叶片静压分析随其在导

叶体中的相对位置不同而改变。

在小流量工况，导叶体内部出现了较大范围的

漩涡运动，严重影响了导叶体回收环量的效果，增加

了导叶体的水力损失。在大流量工况时导叶体出口

边有漩涡出现，相比小流量工况，其漩涡范围及强度

均较低，对泵装置整体水力性能的影响要低于小流

量工况。最优工况时，导叶体内部流态良好，无漩涡

等不良流态出现。

为进一步分析导叶体回收环量的效果，采用周

向速度压头与轴向速度压头的回收环量比来考察导

叶的回收环量效果，定义周向速度压头为 Ｈｕｃ，轴向

图 ８　各工况时导叶体静压及特征断面流线图

Ｆｉｇ．８　Ｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｏｕｒｓａｎｄｉｎｔｅｒｎａｌｆｌｏｗｌｉｎｅｓｏｆ

ｇｕｉｄｅｖａｎｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ａ）静压分布，ＫＱ＝０３６８　（ｂ）流线，ＫＱ＝０３６８

（ｃ）静压分布，ＫＱ＝０４９０　（ｄ）流线，ＫＱ＝０４９０

（ｅ）静压分布，ＫＱ＝０６１３　（ｆ）流线，ＫＱ＝０６１３

　
速度压头为 Ｈｖａ，两者的比值定义为 ＣＨ，回收环量比
ＣＨ值越大，表明导叶对环量的回收效果越差，导叶
出口的旋转损失动能越大，整流性能越差，其计算式

为

ＣＨ＝
Ｈｕｃ
Ｈｖａ
＝
ｕ２ｃ
ｖ２ａｃ

（２）

其中 Ｈｕｃ＝
ｕ２ｃ
２ｇ
　 Ｈｖａ＝

ｖ２ａｃ
２ｇ

式中　ｕｃ———导叶出口断面周向平均速度
ｖａｃ———轴向平均速度

图 ９为各工况时导叶的回收环量效果，在最优
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工况 ＫＱ ＝０４９０时，回收环量比 ＣＨ最小，仅为
００３１，表明在最优工况时导叶体对环量的回收效果
最好。在流量系数 ＫＱ＝０３０７时，回收环量比 ＣＨ＝
０４５９，周向速度压头已经接近了轴向速度压头的
５０％，流量系数 ＫＱ在０３０７～０４９０范围内，随流量
的减小，比值 ＣＨ越大，表明导叶体回收环量的效果
越来越差，流量越小其导叶出口的环量相对越大。

流量系数 ＫＱ在 ０４９０～０６４４范围内，随着流量的
增大，导叶体回收环量的效果也越来越差，大流量工

况时导叶体出口环量较小且轴向速度较大，表现出

回收环量的效果优于小流量工况。

图 ９　不同工况时导叶体回收环量比值

Ｆｉｇ．９　Ｒａｔｉｏｎｏｆｒｅｃｙｃｌｉｎｇｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎｆｏｒｇｕｉｄｅ

ｖａｎｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
　
不同工况时导叶体的水力损失如图１０所示，在

最优工况 ＫＱ ＝０４９０时，导叶体的水力损失最小，
这与导叶体对环量回收的比值曲线相对应。在最优

工况两侧，随着流量的减小和增大，水力损失均呈增

大趋势，且大流量工况时水力损失的增大幅度高于

小流量工况。

图 １０　不同工况时导叶体的水力损失曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｌｏｓｓｏｆｇｕｉｄｅｖａｎｅｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
　
２３　流道的水力性能分析

进水流道的水力性能计算结果如图 １１所示。
进水流道出口断面的轴向速度分布均匀度和速度加

权平均角随计算流量系数 ＫＱ的增大而增大，在 ＫＱ

大于０４６０时，轴向速度分布均匀度高于 ９７％，在
ＫＱ大于０４２９时，速度加权平均角高于 ８８°，水力损
失与流量成２次方关系，在最优工况 ＫＱ＝０４９０时，
速度加权平均角为 ８８８°，轴向速度分布均匀度为
９７５１％，水力损失为 ３８９ｃｍ。进水流道水力性能
指标的定量计算结果反映了该进水流道水力性能的

优异性。

图 １１　进水流道水力性能曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｉｎｌｅｔｐａｓｓａｇｅ
　
引入出水流道动能恢复系数 δ定量分析出水流

道的水力性能，计算式为

δ＝
２［ｖ２ｃｉｎｇ／２－（Δｈｃ＋ｖ

２
ｃｏｕｔｇ／２）］

ｖ２ｃｉｎｇ
×１００％ （３）

式中　ｖｃｉｎ———出水流道进口断面的平均速度

ｖｃｏｕｔ———出水流道出口断面的平均速度

Δｈｃ———出水流道的水力损失

图 １２　出水流道动能恢复系数变化曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｋｉｎｅｔｉｃｅｎｅｒｇｙｒｅｃｏｖｅｒｙｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｏｕｔｌｅｔｐａｓｓａｇｅ
　

各工况时出水流道的动能恢复系数如图 １２所

示，在最优工况（ＫＱ＝０４９０）附近动能恢复系数最
小，出水流道的动能恢复系数并没与流量呈现规律

性变化，主要因动能恢复系数的计算式的分子中含

有出水流道的水力损失项，出水流道的水力损失未

与流量呈２次方关系。在运行工况范围内，出口断
面的最大速度为 １４２９ｍ／ｓ，其满足 ＧＢ５０２６５—
２０１０《泵站设计规范》对出水流道出口流速不宜大
于１５ｍ／ｓ的要求。
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３　结论

（１）基于 Ｓ形轴伸贯流泵装置三维定常数值计
算，定性地分析了多工况条件时叶轮的静压分布、叶

片表面摩擦力线以及导叶体内静压分布、漩涡情况

等，并定量分析了叶片出口的轴向速度分布规律，导

叶体的回收环量能力、水力损失以及进、出水流道的

水力性能。预测的泵装置 ＫＱ－ＫＨ、ＫＱ－η曲线与物
理模型试验所得曲线趋势基本一致，泵装置高效区

吻合较好。通过泵装置物理模型试验可知：在叶片

安放角 －２°时 Ｓ形轴伸贯流泵装置最高效率达
８３５５％，此时流量系数 ＫＱ＝０４４３，扬程系数 ＫＨ＝
０８２８。

（２）在大流量工况（ＫＱ＝０６１３）时，转轮的压
力面和吸力面的静压差沿径向增加不大，主要因转

轮的通流能力是固定的，超过转轮的固有通流能力

时随流量的增加反而会导致转轮的水力损失增加。

３种特征工况时转轮进口边的轴向速度分布呈倒
“Ｕ”形分布。

（３）采用回收环量比 ＣＨ对导叶体回收环量效
果进行定量分析，流量系数 ＫＱ在 ０３０７～０６４４范
围内，随流量系数的增大，导叶体回收环量的效果也

越来越差，大流量工况时导叶体出口环量较小且轴

向速度较大，从而表现出回收环量的效果优于小流

量工况。

（４）在最优工况 ＫＱ＝０４９０时，进水流道出口
断面的速度加权平均角为 ８８８°，轴向速度分布均
匀度为 ９７５１％，水力损失为 ３８９ｃｍ。最优工况
（ＫＱ＝０４９０）附近动能恢复系数最小，出水流道的
动能恢复系数并没与流量呈现出规律性变化。
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７６－７９．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１２　刘君，郑源，周大庆，等．前、后置竖井贯流泵装置基本流态分析［Ｊ］．农业机械学报，２０１０，４１（增刊）：３２－３８．
ＬｉｕＪｕｎ，ＺｈｅｎｇＹｕａｎ，ＺｈｏｕＤａｑｉｎｇ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｂａｓｉｃｆｌｏｗｐａｔｔｅｒｎｉｎｓｈａｆｔｆｒｏｎｔｐｏｓｉｔｉｏｎｅｄａｎｄｓｈａｆｔｒｅａｒｐｏｓｉｔｉｏｎｅｄｔｕｂｕｌａｒ

６７ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１４年



ｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｓ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１０，４１（Ｓｕｐｐ．）：３２－３８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）
１３　ＺｈｕＨｏｎｇｇｅｎｇ，ＺｈａｎｇＲｅｎｔｉａｎ，ＺｈｏｕＪｉｒｅｎ．Ｏｐｔｉｍａｌｈｙｄｒａｕｌｉｃｄｅｓｉｇｎｏｆｎｅｗｔｙｐｅｓｈａｆｔｔｕｂｕｌａｒｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍ［Ｃ］／／２６ｔｈＩＡＨＲ

ＳｙｍｐｏｓｉｕｍｏｎＨｙｄｒａｕｌｉｃＭａｃｈｉｎｅｒｙａｎｄＳｙｓｔｅｍ，Ｂｅｉｊｉｎｇ，Ｃｈｉｎａ，２０１２．
１４　ＷａｎｇＦｕｊｕｎ，ＬｉａｏＣｕｉｌｉｎ，ＴａｎｇＸｕｅｌｉｎ，ｅｔａｌ．ＮｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｉｎｌａｒｇｅＦｒａｎｃｉｓｔｕｒｂｉｎｅｒｕｎｎｅｒ［Ｊ］．

ＣｈｉｎｅｓｅＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，２５（６）：１１９８－１２０４．
１５　ＢａｒｒｉｏＲ，ＦｅｒｎáｎｄｅｚＪ，ＢｌａｎｃｏＥ，ｅｔａｌ．Ｅｓｔｉｍａｔｉｏｎｏｆｒａｄｉａｌｌｏａｄｉｎｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｐｕｍｐｓｕｓｉｎｇｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｆｌｕｉｄｄｙｎａｍｉｃｓ［Ｊ］．

ＥｕｒｐｏｅａｎＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃｓＢ／Ｆｌｕｉｄｓ，２０１１，３０（３）：３１６－３２４．
１６　ＷｕＹｕｌｉｎ，ＬｉｕＳｈｕｈｏｎｇ，ＤｏｕＳｈｕｈｕａ，ｅｔａｌ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎａｎｄｓｉｍｉｌａｒｉｔｙｓｔｕｄｙｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｉｎａｐｒｏｔｏｔｙｐｅ

Ｋａｐｌａｎｔｕｒｂｉｎｅａｎｄｔｈｅｍｏｄｅｌｔｕｒｂｉｎｅ［Ｊ］．Ｃｏｍｐｕｔｅｒｓ＆Ｆｌｕｉｄｓ，２０１２，５６：１２８－１４２．
１７　刘超，杨帆，杨华，等．新型高效 Ｓ形轴伸贯流泵装置模型研究［Ｊ］．水力发电学报，２０１３，３２（５）；２５１－２５５，２６０．

ＬｉｕＣｈａｏ，ＹａｎｇＦａｎ，ＹａｎｇＨｕａ，ｅｔａｌ．ＥｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｔｕｄｉｙｏｎｎｅｗｈｉｇｈｅｆｆｉｃｉｅｎｔＳｓｈａｐｅｄｅｘｔｅｎｓｉｏｎｔｕｂｕｌａｒｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｙｄｒｏｅｌｅｃｔｒｉｃＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１３，３２（５）：２５１－２５５，２６０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１８　王忠伟．轴流泵叶轮环形进口断面流速 ＬＤＶ测试研究［Ｄ］．扬州：扬州大学，２０１１．
ＷａｎｇＺｈｏｎｇｗｅｉ．ＴｈｅＬＤＶｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｔｈｅｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆａｎａｘｉａｌｆｌｏｗｉｍｐｅｌｌｅｒｉｎｌｅｔ［Ｄ］．Ｙａｎｇｚｈｏｕ：Ｙａｎｇｚｈｏｕ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１１．

ＨｙｄｒａｕｌｉｃＰｅｒｆｏｒｍａｎｃｅＡｎａｌｙｓｉｓｏｆＦｌｏｗＰａｓｓａｇｅＣｏｍｐｏｎｅｎｔｓｉｎＳｓｈａｐｅｄ
ＳｈａｆｔＥｘｔｅｎｓｉｏｎＴｕｂｕｌａｒＰｕｍｐｉｎｇＳｙｓｔｅｍｕｎｄｅｒＭｕｌｔｉｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ＹａｎｇＦａｎ１　ＬｉｕＣｈａｏ１　ＴａｎｇＦａｎｇｐｉｎｇ１　ＺｈｏｕＪｉｒｅｎ２　ＪｉｎＹａｎ２

（１．ＳｃｈｏｏｌｏｆＨｙｄｒａｕｌｉｃ，ＥｎｅｒｇｙａｎｄＰｏｗｅｒＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＹａｎｇｚｈｏｕＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｙａｎｇｚｈｏｕ２２５１２７，Ｃｈｉｎａ

２．ＨｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＬａｂｏｒａｔｏｒｙｏｆＪｉａｎｇｓｕＰｒｏｖｉｎｃｅ，ＹａｎｇｚｈｏｕＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｙａｎｇｚｈｏｕ２２５００９，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：ＩｎｏｒｄｅｒｔｏｆｕｒｔｈｅｒｓｔｕｄｙｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｆｌｏｗｐａｓｓａｇｅｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓｆｏｒＳｓｈａｐｅｄ
ｓｈａｆｔｅｘｔｅｎｓｉｏｎｔｕｂｕｌａｒｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍ，ｔｈｅｗｈｏｌｅｆｌｏｗｐａｓｓａｇｅｏｆｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｅｒｅｓｉｍｕｌａｔｅｄｂａｓｅｄ
ｏｎｔｈｅＣＦＤ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙｕｎｄｅｒｍｕｌｔｉｐｌｅｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ．Ｔｈｅｉｎｎｅｒｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎａｎｄｈｙｄｒａｕｌｉｃ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｆｌｏｗｐａｓｓａｇｅｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓｗｅｒｅａｎａｌｙｚｅｄ．Ｆｏｃｕｓｉｎｇｏｎｄｅｔａｉｌｓｏｆｆｌｏｗｆｉｅｌｄ，ｔｈｅｆｌｏｗ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｉｎｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｇｕｉｄｅｖａｎｅｗｅｒｅａｎａｌｙｚｅｄｕｎｄｅｒｔｈｒｅｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ｔｈｅｓｍａｌｌｆｌｏｗｒａｔｅｃｏｎｄｉｔｉｏｎＫＱ＝０３６８，ｔｈｅｂｅｓｔｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎＫＱ＝０４９０ａｎｄｔｈｅｌａｒｇｅｆｌｏｗ
ｒａｔｅｃｏｎｄｉｔｉｏｎＫＱ＝０６１３）．Ｔｈｅｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｓｕｒｆａｃｅｎｅａｒｓｈｒｏｕｄｉｓｌａｒｇｅｒ，ａｎｄｔｈｅｓｔａｔｉｃ
ｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｓｕｃｔｉｏｎｓｕｒｆａｃｅｎｅａｒｈｕｂｉｓｌａｒｇｅｒｔｈａｎｔｈａｔｎｅａｒｓｈｒｏｕｄ．Ｗｉｔｈｔｈｅｉｎｃｒｅａｓｅｏｆｓｐａｎｗｉｓｅ
ｌｏｃａｔｉｏｎｖａｌｕｅ，ｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｂｅｔｗｅｅｎｐｒｅｓｓｕｒｅｓｕｒｆａｃｅａｎｄｓｕｃｔｉｏｎｓｕｒｆａｃｅｉｎｃｒｅａｓｅｓｇｒａｄｕａｌｌｙ．
ＴｈｅｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｇｕｉｄｅｖａｎｅｓｕｒｆａｃｅｉｎｃｒｅａｓｅｓｆｒｏｍｉｎｌｅｔｓｅｃｔｉｏｎｔｏｏｕｔｌｅｔｓｅｃｔｉｏｎａｔＫＱ＝０４９０．Ｗｉｔｈ
ｔｈｅｄｅｃｒｅａｓｅｏｆｆｌｏｗ，ｔｈｅｒｅｃｙｃｌｉｎｇｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎｒａｔｉｏＣＨｄｅｃｒｅａｓｅｓｆｉｒｓｔｌｙｔｈｅｎｉｎｃｒｅａｓｅｓ，ａｎｄｔｈｅｍｉｎｉｍｕｍ
ｒａｔｉｏＣＨｗａｓ００３１ａｔＫＱ＝０４９０．Ｔｈｅａｃｃｕｒａｃｙａｎｄｅｆｆｅｃｔｉｖｅｎｅｓｓｏｆｎｕｍｅｒｉｃａｌｒｅｓｕｌｔｓｗｅｒｅｖｅｒｉｆｉｅｄｂｙ
ｔｈｅｐｈｙｓｉｃａｌｍｏｄｅｌｔｅｓｔ．ＴｈｅｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔｗｈｅｎｔｈｅｆｌｏｗｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔＫＱ ＝０４４３ａｎｄｔｈｅｈｅａｄ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔＫＨ＝０８２８，ｔｈｅｈｉｇｈｅｓｔｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｏｆｐｕｍｐｉｎｇｓｙｓｔｅｍｉｓ８３５５％ ａｔｔｈｅｂｌａｄｅａｎｇｌｅ－２°．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：Ｔｕｂｕｌａｒｐｕｍｐ　Ｉｍｐｅｌｌｅｒ　Ｇｕｉｄｅｖａｎｅ　Ｐａｓｓａｇｅ　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ　Ｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

７７第 ５期　　　　　　　　　　　　　杨帆 等：Ｓ形贯流泵装置多工况过流部件水力性能分析


