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小流量工况下旋涡自吸泵流动降噪优化研究

王　洋　胡日新　汤海涛　汪　群　余昊谦　贾　静
（江苏大学流体机械工程技术研究中心，镇江 ２１２０１３）

摘要：为了研究旋涡自吸泵内部声场特性，减少旋涡自吸泵在小流量工况下运行时的噪声，采用 ＣＦＤ＋Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声

类比理论对旋涡泵内部声场进行求解，并进行降噪优化。首先利用 ＣＦＸ软件提供的 ＲＮＧｋ ε模型，选取 ０４Ｑｄ、

０８Ｑｄ及 Ｑｄ３个流量点对旋涡泵进行非定常数值模拟，获得不同工况下旋涡自吸泵内部压力脉动情况。提取非定

常计算所得的脉动力，导入声学软件 ＡＣＴＲＡＮ中进行声场计算，得到不同工况下旋涡泵出口声压级的大小、泵体内

部的声压分布以及泵内部主要噪声源分布。采用正弦调制叶片分布方式设计了调制角 Ａ为 ２°、４°、６°、８°的 ４种不

同不等节距叶轮，通过对模型泵进行声场计算，最后选取降噪效果较好的调制角 Ａ＝４°的不等节距叶轮进行 ３Ｄ打

印，并对 ３Ｄ打印样品进行外特性和噪声试验验证。结果表明：旋涡泵内部流动诱导噪声与压力脉动密切相关，主

要是由叶轮与泵体的动静干涉引起，其频率特性与压力脉动相似，２倍叶频时声压最大。流量越小，旋涡泵出口声

压级越大，其噪声源主要分布在泵体流道及靠近流道出口隔舌处。调制角 Ａ＝４°的不等节距叶片在小流量工况下

对旋涡泵外特性性能影响不大，且能使小流量工况 ０４Ｑｄ的噪声下降 ２ｄＢ，设计工况噪声下降 ４ｄＢ。
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　　引言

旋涡自吸泵是一种小流量、高扬程泵，运行时效

率较低，噪声比较大，具有自吸能力，广泛应用于输

送小流量的酸、碱等腐蚀性液体，汽油、酒精等易挥

发性液体以及船舶供水、锅炉给水等方面
［１］
。

国内外学者对旋涡泵的研究主要关注旋涡泵各

参数对旋涡泵性能的影响，通过研究改变叶片形状、

分布方式以及旋涡泵内部流道等方法来提高旋涡泵

扬程和效率、降低能耗等
［２－４］

，对旋涡泵噪声的研究

相对较少。而随着绿色工业的推进，旋涡泵运行时

噪声过大的问题开始逐渐制约着其市场的进一步发

展，越来越引起人们重视。因此，从内流机理入手，

对旋涡泵声学特性进行预测，并配合相关的抑制和

优化手段对旋涡泵进行降噪具有实际意义
［５－６］

。

随着现代声学仿真技术的发展，采用数值模拟

技术对泵内部流动诱导噪声进行预测已成为降噪优

化的重要手段
［７］
。目前使用最为广泛的是混合

法
［８］
，它把声学数值模拟分为两步：第一步，利用

ＣＦＤ求解流场。将流体看成不可压缩流体，采用
Ｒｅｙｎｏｌｄｓ时均法，选择合适的湍流模型对时均化的
Ｎ Ｓ方程进行封闭，求解控制方程。目前应用最广
泛的湍流模型为两方程湍流模型

［９－１０］
。第二步，基

于 ＣＦＤ得到的流动信息，根据 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声类比理论
定义等价声源，进行声学计算

［１１－１２］
。

本文针对浙江省某企业一款旋涡自吸泵小流量

工况运行时噪声过大的问题，基于 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声类比
理论采用间接混合法着重研究 ０４Ｑｄ、０８Ｑｄ和 Ｑｄ
３个工况下旋涡泵内流特性及声场特性，在深入研
究其内部流场和声场基础上，分析流场对声场的影

响，找到旋涡泵的主要噪声源，探讨旋涡泵内部流动

诱导噪声的传播规律，在此基础上采取一定的降噪

优化手段，并进行试验验证。

１　计算模型及网格划分

１１　计算模型
选取浙江省某企业的一款旋涡自吸泵为研究对

象，其主要设计参数：流量 Ｑｄ＝２ｍ
３／ｈ，扬程 Ｈ＝

２４ｍ，转速 ｎ＝２９００ｒ／ｍｉｎ，叶片两侧交错分布，叶片
数 Ｚ＝４０，叶轮外径 Ｄ２＝７６ｍｍ，叶轮出口宽度 ｂ２＝
８ｍｍ，流道截面形状为矩形，流道宽度 Ｂ＝１６ｍｍ。
采用 Ｐｒｏ／Ｅ５０软件对旋涡泵进行三维全流场建
模，如图１所示。其计算域主要分为：泵体、叶轮、进
口段、出口段４部分。为了减少进、出口可能存在的
回流影响，使流场计算结果更加准确，对进口段水体

和泵体出口段水体进行了５倍直径的延长。

图 １　泵体和叶轮计算域

Ｆｉｇ．１　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｄｏｍａｉｎｓｏｆｐｕｍｐｂｏｄｙａｎｄｉｍｐｅｌｌｅｒ
　

１２　计算网格及无关性检验

由于旋涡泵几何结构复杂，采用 ＡＮＳＹＳＩＣＥＭ
对旋涡自吸泵各计算域进行非结构网格划分。旋涡

泵泵体隔舌处间隙较薄，该区域的网格质量对流动

的影响较大，因此对泵体隔舌间隙处进行局部加密

处理，如图２所示，同时为了保证网格质量及计算准
确性，对叶片表面、叶轮壁面以及叶轮与泵体交界面

进行面加密处理。

图 ２　泵体叶轮网格

Ｆｉｇ．２　Ｇｒｉｄｓｏｆｐｕｍｐｂｏｄｙａｎｄｉｍｐｅｌｌｅｒ
　

在保证网格质量的前提下选用了７种不同网格
尺寸对网格进行划分，并进行网格无关性检验。如

图３所示，从图中可以看出随着总网格数的增加，模
拟结果渐趋于稳定，当网格总数达到１５０万附近时，
随着网格数增加，模拟扬程变化很小，此时可以认为

网格对计算结果无影响。综合考虑计算所需资源以

及准确性，最终确定本文采用的网格单元总数约

１８０万，其中叶轮网格数约为 ５３万，泵体网格数约
为１２０万，进出水管路各占约 ３５万。叶轮网格质
量在０３６以上，泵体网格质量在０３２以上，叶片表
面 ｙ＋（第一层网格质心到壁面的无量纲距离）分布
集中在１８～３４８之间，叶轮壁面 ｙ＋分布集中在１７～
３２０之间，由于近壁区采用的是 Ｓｃａｌａｂｌｅ壁面函
数

［１３］
，且本文关注的是漩涡泵内部整体流动诱导产

生的噪声，着重研究湍流核心区内部流动对流动噪

声的影响，壁面剪切力以及粘性子层的数据并不是
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图 ３　不同网格数下的扬程

Ｆｉｇ．３　Ｈｅａｄｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｍｅｓｈｅｌｅｍｅｎｔｓ
　
本文研究的重点，因此 ｙ＋分布满足计算要求［１４］

。

２　数值模拟方法

２１　流场计算
采用 ＣＦＸ对模型泵进行三维全流场瞬态场数

值计算，由于 ＲＮＧｋ ε模型对湍动粘度进行了修
正，考虑了平均流动中的旋转及旋流流动情况，同时

在 ε方程中增加了反映主流的时均变率 Ｅｉｊ，较标准
ｋ ε模型能更好处理高应变率及流线弯曲程度较
大的复杂流动，对壁面边界层网格要求较低，考虑到

计算能力，湍流模型选择采用 ＲＮＧｋ ε模型［１５］
，并

采用有限体积法对控制方程进行二阶精度的空间离

散，时间离散采用全隐格式
［１６］
。边界条件设为压力

进口、质量流量出口，固体壁面采用无滑移边界条

件，近壁区采用 Ｓｃａｌａｂｌｅ壁面函数处理。定常计算
时叶轮与泵体交界面设为冻结转子模型。非定常计

算叶轮与泵体交界面设为 Ｔｒａｎｓｉｅｎｔｒｏｔｏｒｓｔａｔｅ，同时
为了加速收敛，在定常计算的基础上进行非定常数

值计算，共计算 ６个周期，定义叶轮每旋转 １°计算
一次，非定常时间步长为 Δｔ＝５７４７１２６４×１０－５ｓ，
总计算时间 ｔ＝０１２４１３７９１ｓ，当每个计算时间步长
内的迭代次数达 １０次或控制方程变量的绝对残差
均小于１０－４时进入下一个时间步迭代。

为监测各个工况下漩涡泵内部压力脉动变化，

在旋涡自吸泵隔舌处每隔 ５°设置一个监测点，流道
壁面设置 ７个监测点，共 １３个监测点，监测点分布
如图４所示。
２２　声场计算

提取非定常计算所得的速度、密度、压力作为声

场计算的时域信号。利用声学软件 ＡＣＴＲＡＮ进行
声场计算，图５为旋涡泵声学计算模型。

计算时，泵体为体声源；叶轮与进口的声源信息

转换至叶轮与泵体交界面处，设为面声源域。在泵

体进出口管路内各设置一个场点监测声压级。为了

保证计算准确，需保证声学网格的单元最大长度不

大于最大频率处声波波长的 １／６［１７］，根据本文计算
的旋涡泵最大频率９０００Ｈｚ及声音在水中的传播速

图 ４　监测点分布图

Ｆｉｇ．４　Ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｐｕｍｐ
　

图 ５　声学计算模型

Ｆｉｇ．５　Ａｃｏｕｓｔｉｃｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
１．体源域　２．面源域　３．声传播区域　４．无反射边界

　
度１４９７ｍ／ｓ，最终确定本文声学网格长度为２５ｍｍ。
由于汉宁窗函数

［１８］
旁瓣泄漏少，计算时，为了减少

频谱泄漏与畸变，在傅里叶变换中加入汉宁窗函数。

由于人为地对泵体进出口进行了声源截断，为了消

除截面产生的虚假偶极子声源影响，计算时加入滤

波长度为０１ｍｍ的余弦滤波函数［１９］
。

３　模拟结果分析

３１　外特性对比
图６为模拟结果与试验结果对比图，从图中可

以看出，模拟扬程和效率与试验结果有一定的偏差，

这主要是由于在数值计算过程中，忽略了由泄漏引

起的容积损失和轴承、摩擦副等引起的机械损失。

但总体来说模拟扬程和效率与试验结果的变化趋势

基本一致，尤其是在小流量工况下吻合度较好，设计

工况下计算值与试验值相比，扬程误差为 ３９％，效
率误差为１３％，说明流场数值计算结果准确度较
高，具有一定的参考价值，其计算结果可以作为后续

声场计算的信号源。

３２　压力脉动分析
选取 ０４Ｑｄ、０８Ｑｄ及 Ｑｄ（Ｑｄ表示设计流量）

３个流量点对旋涡泵的压力脉动进行分析。本文研
究的旋涡泵叶片数 Ｚ＝４０，转速 ｎ＝２９００ｒ／ｍｉｎ，计
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图 ６　外特性曲线对比

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｃｕｒｖｅｓｏｆｐｕｍｐｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
　

算得到轴频为 ４８３３Ｈｚ，叶频为 １９３３３３Ｈｚ。图 ７
为不同工况下监测点的压力脉动频域特性。

图 ７　不同工况下监测点压力脉动频域特性

Ｆｉｇ．７　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｏｆｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

由图 ７可以看出，旋涡泵的压力脉动由离散频
率和宽频２部分组成，以离散频率为主，且随着流量
的增加压力脉动的幅值逐渐减小。在相同流量下，

隔舌及流道壁面处各个监测点的压力脉动幅值均集

中在叶频、２倍叶频、３倍叶频、４倍叶频处，２倍叶频
脉动幅值最大。流道壁面的压力脉动幅值较小，远

小于隔舌处监测的压力脉动幅值，这主要是由于叶

轮周期性地扫过隔舌，引起隔舌处较为剧烈的压力

脉动。从图７ｃ可以看出，在隔舌处的监测点 Ｐ１～
Ｐ６，越靠近流道出口隔舌处的监测点压力脉动的幅
值越大，Ｐ１处的脉动幅值最高，说明在设计工况下，
流道出口隔舌处是旋涡泵叶轮与泵体隔舌动静干涉

最强的区域。通过对比可以发现，流量越小，压力脉

动的程度越剧烈。在小流量工况下，Ｐ１～Ｐ６监测点
中，同样是 Ｐ１监测点压力脉动幅值最大，但 Ｐ１～Ｐ６
监测点不具备像设计工况下的压力脉动渐变趋势，

这可能是由于小流量工况下旋涡泵内部流动非常紊

乱导致规律性不太明显。

３３　声场计算结果分析

３３１　出口处的声压级
声压级的计算公式为

Ｓｐｌ＝２０ｌｇ（ｐｅ／ｐｒｅｆ） （１）

式中　ｐｅ———声压　　ｐｒｅｆ———参考声压

水的参考声压一般取 １０－６Ｐａ。为了研究旋涡
泵辐射噪声频谱特性，给出了不同流量下旋涡泵出

口场点 Ｐ２的声压级频谱图，如图８所示。从图中可
以看出，旋涡泵的流动噪声主要由宽频噪声和离散

噪声２部分组成，不同工况下，最大声压级峰值均出
现在２倍叶频处，且在叶频及其倍频处声压级均有
峰值出现，呈现较强的离散性，与前文压力脉动分析

的结果一致，说明旋涡泵内部流动诱导噪声的频率

特性与压力脉动相似。随着流量的增加，最大声压

级的峰值逐渐减小，峰值依次为：１８６１９、１８５１２、
１８４５２ｄＢ，这与该泵实际运行时小流量工况下噪声
较大的现实相一致，同时也说明使旋涡泵在设计工

况下运行是较好的控制旋涡泵噪声的方法之一。

３３２　声压云图
由于旋涡泵内部流动诱导噪声的峰值主要集中
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图 ８　不同流量下场点 Ｐ２声压级频谱

Ｆｉｇ．８　ＳｏｕｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｆｉｅｌｄｐｏｉｎｔＰ２ａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｌｏｗｒａｔｅｓ
　

在叶频及其倍频下，而本文研究的主要目的是为了

解决小流量工况下旋涡泵噪声过大问题，因此给出

小流量０４Ｑｄ下旋涡泵泵体内叶频及其倍频处的声
压云图，如图 ９所示。从图中可以看出，在 ０４Ｑｄ
下，声传播区域的声压级基本不变，以平面波的形式

向前传播。２倍叶频处的声压级最大，同一频率下，
泵体流道内声压级较大，其他位置的声压较小，说明

泵体流道位置是主要的噪声辐射源，从其他位置辐

射的噪声较小，说明旋涡泵内部动静部件的干涉作

用可能是旋涡泵内部流动诱导噪声产生的主要原因

之一。

３３３　声源云图分析
为了更详细地了解旋涡泵内部的主要噪声源分

布区域，对其内部的声源分布进行分析，声源场分布

图 ９　０４Ｑｄ不同频率的声压级

Ｆｉｇ．９　Ｓｏｕｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｌｅｖｅｌａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆ０４Ｑｄ
　

即 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ方程中声源项的傅里叶变换模值分布，
以声压级形式表示（ｐｒｅｆ＝１０

－６Ｐａ）。由于０４Ｑｄ下２
倍叶频处的声压级最大，因此给出 ２倍叶频处的体
声源和面声源分布云图，如图１０所示。从图 １０ａ可
以看出，体声源主要分布在流道内部、隔舌处、泵体

流道进口及出口处，隔舌位置体声源密度最大，流道

内次之，隔舌位置的体声源主要是由于叶片与蜗壳

隔舌的动静干涉作用引起。流道内体声源可能是由

于液体冲击隔舌、叶轮与泵体流道内液体能量交换

引起的纵向和径向漩涡等造成的。流道进口处的声

源可能是由于小流量工况下的不稳定进流、液体冲

击叶轮导致的。从图 １０ｂ可以看出，流道内部面声
源主要集中在隔舌及叶轮流道顶部交接面处。叶轮

流道顶部交接面处的声源主要是由于叶轮与隔舌的

动静干涉引起叶轮流道内流动状态发生较大变化，

流体冲击叶轮以及流出叶轮的液体与流道内的液体

相互撞击引起的。从图中可以看出，在泵体隔舌处，

越靠近流道出口，声源分布越密集，这与前文压力脉

动分析结果一致，说明叶轮与隔舌的动静干涉作用

产生的不稳定脉动力是旋涡泵流动诱导噪声的主要

噪声源。

图 １０　体声源和面声源分布云图

Ｆｉｇ．１０　Ｃｌｏｕｄｃｈａｒｔｓｏｆｖｏｌｕｍｅａｎｄａｒｅａｓｏｕｎｄ

ｓｏｕｒｃｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
　

４　降噪优化与试验验证

４１　降噪优化
在风机中经常采用不等节距叶片降低叶轮离散
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噪声的方法进行降噪处理。该方法主要是采用不等

节距叶片破坏叶轮叶片均匀分布特性，使相邻两叶

片撞击隔舌的相位差不同，从而减小脉动强度，使基

频处的脉动峰值削弱和分散成峰值更小的分

布
［２０－２２］

。基于前文分析，旋涡泵流动诱导噪声过大

主要也是由于叶轮与隔舌的动静干涉引起的不稳定

脉动力导致的。因此本文尝试参考风机中不等节距

叶片降噪的方法对模型泵进行降噪处理。本文采用

经典的ＥＷＡＬＤ频率调制规律［２３］
，采用正弦调制叶片

分布方式，设计了 ４种调制角 Ａ分别为 ２°、４°、６°、８°
的不等节距叶轮，Ａ＝０°为等节距叶轮。其叶片分布
与周向叶距角分布如图１１、１２所示，其分布公式为

φ′ｎ＝φｎ＋Ａｓｉｎ（Ｎφｎ） （２）

式中　φｎ———等节距分布时第ｎ个叶片应安装的位置
φ′ｎ———不等节距分布时第ｎ个叶片安装的位置
Ｎ———调制量的循环次数，取１

图 １１　非等距叶片分布示意图

Ｆｉｇ．１１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｕｎｅｑｕａｌｓｐａｃｉｎｇ

ｂｌａｄｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
　

图 １２　叶片周向叶距角分布图

Ｆｉｇ．１２　Ｂｌａｄｅｐｅｒｉｐｈｅｒａｌｉｎｔｅｒｓｅｃｔｉｏｎａｎｇｌｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
　
在０４Ｑｄ工况下对调制角为２°、４°、６°和８°的４种

不同叶片分布方式的叶轮声场进行数值计算，得

到其泵 体 出 口 场 点 Ｐ２的 最高声压级分别为：
１８８２３、１８２２３、１８４４４、１８５１４ｄＢ，可 以 看 出，
０４Ｑｄ下调制角 Ａ为４°的不等节距叶轮降噪效果最
好，泵体出口场点 Ｐ２的最大声压级由 １８６１９ｄＢ降
至１８２２３ｄＢ。

用３Ｄ打印方法做出调制角 Ａ＝４°的实体叶轮，
如图１３所示。在开式试验台上进行外特性和噪声
试验，验证模拟结果的可靠性。

图 １３　不等节距叶轮与试验台

Ｆｉｇ．１３　Ｕｎｅｑｕａｌｓｐａｃｉｎｇｂｌａｄｅｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｐｕｍｐ

ｔｅｓｔｉｎｇｐｌａｔｆｏｒｍ
　

４２　外特性对比

外特性对比结果如图１４所示，对比２种不同节
距叶片分布方式的叶轮可以看出，等节距叶轮和调

制角 Ａ＝４°的不等节距叶轮，模拟扬程相差不大，随
流量变化趋势一致，效率在小流量工况下基本一致，

大流量工况下有一定误差，但总体变化趋势一致，吻

合度较好，说明调制角 Ａ＝４°的不等节距叶轮对旋
涡泵外特性性能影响不大，尤其是在小流量工况下，

扬程和效率基本与等节距叶轮一致。

图 １４　不等节距叶片对泵外特性的影响

Ｆｉｇ．１４　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｕｎｅｑｕａｌｓｐａｃｉｎｇｂｌａｄｅｏｎ

ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｐｕｍｐ
　

４３　降噪效果验证

采用型号为日本 ＲＩＯＮ理音 ＮＬ ２２型声级
计，选取０４Ｑｄ和 Ｑｄ２个工况点对２种不同叶片分
布方式的模型泵进行噪声测试，测试结果如表 １
所示。
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表 １　不同流量下噪声测试对比

Ｔａｂ．１　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔＳＰＬａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｌｏｗｓ ｄＢ

Ａ／（°）
工况

０４Ｑｄ Ｑｄ

０ ８１ ７８６

４ ７９ ７４３

　　可以看出采用 Ａ＝４°的不等节距叶片在设计工
况和小流量工况下都有一定的降噪效果，说明将风

机上经常采用的不等节距叶片方法应用在旋涡泵上

进行降噪是可行的，同样能起到削弱和分散离散噪

声峰值的作用，达到降噪的目的。

５　结论

（１）旋涡泵流动诱导噪声的产生主要是由叶轮

与泵体隔舌之间的动静干涉作用引起，流量越小，

泵体出口声压级越大，噪声源主要集中在泵体流

道和隔舌位置，隔舌是主要的噪声源，且流量越小

声源密度越大，越靠近流道出口隔舌处声源密度

越大。

（２）旋涡泵内部离散噪声传播特性与压力脉动
情况基本一致，噪声峰值与脉动强度密切相关，噪声

分布主要集中在叶频及其倍频处，２倍叶频处声压
级最大。

（３）采用不等节距叶片对旋涡泵进行降噪的方
法是可行的。合理调制角不仅对外特性性能影响不

大且能削弱和分散离散噪声峰值，达到降噪目的。

调制角 Ａ＝４°的不等节距叶轮对本文研究的旋涡泵
外特性性能影响不大，且能使小流量 ０４Ｑｄ下使噪
声下降２ｄＢ，设计工况下使噪声下降４ｄＢ。
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