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基于旋壳圆筒效应的旋喷泵内部压力计算模型
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摘要：旋喷泵内部压力提升是叶轮与旋壳共同作用的结果，一直以来泵腔内部压力根据叶轮出口压力确定，忽略了

旋壳的圆筒效应，导致泵腔压力计算不够准确。为解决这一问题，基于旋壳圆筒效应建立旋喷泵内部压力数学模

型，引入液体旋转系数，应用试验与数值计算相结合的方法对液体旋转系数进行了分析验证，并对液体旋转系数的

影响因素进行了敏感性分析。结果表明：可以建立旋喷泵内部压力数学模型，通过理论计算内部压力分布，旋喷泵

内部压力计算需考虑旋壳效应；试验泵液体旋转系数为 ０７５，在该系数下泵腔内部压力理论值与试验值吻合度较

高；以一复式叶轮旋喷泵为实例，验证了该旋喷泵内部压力数学模型的可靠性。液体旋转系数影响因素敏感性分

析表明：壁面粗糙度、转速、流量对液体旋转系数影响较小，试验范围内液体旋转系数介于 ０７３６～０７６４之间，波动

较小，不超过 ３％，可以认为是定值。本研究结果可为旋喷泵内部压力理论计算及集流管安装高度选取提供参考。
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０　引言

旋喷泵作为一种小流量、高扬程、低比转数

泵
［１］
，其过流部件与普通离心泵有所差异，旋喷泵

叶轮与旋壳同步旋转，从而避免了圆盘摩擦损失，

在低比转数泵中，其效率高于普通离心泵
［２］
。目

前，旋喷泵主要研究方向集中在叶轮优化设计以

及数值计算的改型设计方面。如文献［３］提出了
旋喷泵叶轮的优化设计方法及水力参数的设计原

则；文献［４］通过在集流管内部加装导流板，使集
流管所受的径向力略下降；文献［５］利用 Ｓｔａｎｄａｒｄ
湍流模型以及 ＳＩＭＰＬＥＣ算法，总结了叶轮内部流
道的流动规律；文献［６］用数值模拟方法对旋喷泵
腔体结构进行了优化改型。一直以来旋喷泵腔内

压力根据叶轮的出口压力确定，忽略了旋壳的圆

筒效应，旋喷泵腔内压力理论计算、测试尚无先例

可循。相比而言，普通离心泵在腔体内部压力的

理论计算与测试方面均较成熟。文献［７］对一离
心泵腔体内部压力的理论值和试验值进行了比

较，给出了离心泵腔内压力分布方程。文献［８］以
ＩＳ８０ ５０ ３１５型离心泵为研究对象，利用数量级
比较法，对 Ｎ Ｓ方程进行简化，推导了离心泵腔
液体压力数学模型。离心泵的压力测试方法比旋

喷泵更为丰富，如泵腔内部瞬态压力遥测技术
［９］
、

瞬态压力测量与数值模拟结合预测腔体压力脉

动
［１０］
、腔内 ＰＩＶ测试技术［１１］

、泵体内部压力脉动

测量
［１２］
等。

考虑到旋喷泵特殊的结构形式，以上方法并不

能完全适用于旋喷泵的研究。本文在借鉴以上原理

和方法基础上，基于旋壳圆筒效应建立旋喷泵腔体

内部压力数学模型，旋壳内加装测压管以测试其压

力，利用数值计算验证旋转系数的准确性及其影响

因素的敏感性，以期为旋喷泵腔内压力理论计算、压

力测试、性能分析、集流管进口位置的选取提供理论

参考。

１　旋喷泵内部压力场理论分析

１１　旋壳对压力场的影响
液体分子在旋壳内壁面拖拽下作旋转剪切运

动，旋壳内流场从壁面沿径向跨越了层流、过渡流、

粘性紊流区域，能量传递引起旋壳内部液体切速度

与压力上升，液体平均能量增加，这就是旋壳的圆筒

效应。因此按照叶轮出口压力来计算旋喷泵内部压

力分布不够准确，假设在旋壳作用下腔内液体形成

一等角速度旋转涡束，液体做环流运动，如图 １所
示，旋喷泵的旋壳绕其中心轴 Ｚ以均匀角速度 ω旋

转，流体质点受离心力和重力作用，其自由液面压力

分布呈现旋转抛物面分布规律。假设旋壳内的流体

为连续介质且流体运动遵循纳维 斯托克斯方程，高

雷诺数下流体所受的重力与离心力相比可忽略。旋

壳的半径为 ｒ３，内表面压力为 ｐ３，液体从旋壳内表面
到轴心区域的压力降为一常数，根据均质流体相对

平衡的基本理论，任一点液体压力与旋转角速度 ω
及所处半径 ｒ有关。

图 １　旋壳内液体流动模型

Ｆｉｇ．１　Ｌｉｑｕｉｄｆｌｏｗｍｏｄｅｌｉｎｒｏｔａｔｉｎｇｓｈｅｌｌ
　
由于旋壳内液体轴向速度几乎为零，该流动可

简化为平面流动，旋壳绕轴线等角速度旋转诱导出

流体的流线是一组同心圆，该同心圆在流场中各点

压力、圆周切速度是半径的函数。旋壳圆筒效应满

足轴对称平面流压力平衡微分方程，沿半径方向压

强梯度
［１３］
、切速度分布

［１４］
表示为

ｖ２θ
ｒ
＝１
ρ
ｄｐ３
ｄｒ

（１）

ｖθ＝（ｒ／ｒ３）
２ｖθ３ （２）

其中 ｖθ３＝ωｒ３
式中　ρ———流体密度，ｋｇ／ｍ３

ｖθ———泵腔任意位置液体旋转切速度，ｍ／ｓ
ｖθ３———旋壳外环壁面旋转切速度，ｍ／ｓ

对式（１）积分，得

ｐ３＝
ρω２ｒ４

４ｒ２３
＋Ｃ１ （３）

式中　Ｃ１———积分常数
当旋壳与叶轮同步旋转时，液体旋转角速度与

叶轮、旋壳旋转角速度并不相等。文献［１５－１６］明
确指出旋喷泵腔内液体旋转符合刚性运动规律且液

体旋转角速度为旋壳角速度的 ７８％，考虑到旋壳内
部液体实际旋转角速度与旋壳旋转角速度有偏差，

令液体旋转系数

ｋＬ＝ωＬ／ω （４）
式中　ｋＬ———液体旋转系数

ωＬ———液体实际旋转角速度，ｒａｄ／ｓ
代入边界条件，当 ｒ＝０时，ｐ３ ＝０，则 Ｃ１ ＝０，

式（３）表示为

ｐ３＝ｋ
２
Ｌ
ρω２ｒ４

４ｒ２３
（５）

显然，在旋壳圆筒效应的影响下，腔内压力较未

旋转发生了改变。
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１２　叶轮对压力场的影响
本文试验泵安装 ５叶片后弯式离心叶轮，并且

集流管置于前泵腔。对于离心式叶轮而言，文

献［１７］假设泵腔无泄漏，流动是定常的，泵腔内部
液体压力和速度只沿径向变化，液体压力沿径向分

布为

ｐ１＝ｐ２－
１
８
ｋ′ρｕ (２２ １－ｒ

２

ｒ )２
２

（６）

式中　ｐ１———离心叶轮腔体内部任意半径处液体压
力，Ｐａ

ｐ２———叶轮出口压力，Ｐａ
ｋ′———液体压力损失系数
ｕ２———叶轮出口圆周速度，ｍ／ｓ
ｒ２———叶轮半径，ｍ

文献［１８］通过理论结合试验指出前泵腔内液
体压力损失系数 ｋ′＝１。假设叶轮进口处液体没有
旋转，考虑到水力损失、有限叶片数、排挤系数、滑移

系数的影响，叶轮出口压力为

ｐ２＝ρｕ２ｃｕ２＝ρηｈｕ (２ σｕ２－ ｑｖ
２ψπｒ２ｂ２

ｃｏｔβ )２ （７）

其中 ψ＝１－
ｚＳｕ
２πｒ２

式中　Ｓｕ———叶片圆周方向厚度，ｍ
ｚ———叶片数
ｃｕ２———叶轮出口绝对速度在圆周的分量，ｍ／ｓ

ｑｖ———流量，ｍ
３／ｓ

β２———叶片出口相对液流角，（°）
ｂ２———叶片出口宽度，ｍ
ψ———排挤系数
ηｈ———水力效率，％
σ———滑移系数

水力效率与滑移系数对内压有明显影响，文

献［１９］通过现有 ６种水力效率计算公式研究表明：
苏哈诺夫公式平均计算值与最大计算值都小于其他

公式，计算精度高。文献［２０］指出离心叶轮滑移系
数计算建议在比转数小于６５时用威斯奈公式，比转
数大于６５时用斯基克钦公式。本文所用试验泵比
转数为１８，采用苏哈诺夫水力效率公式与威斯奈滑
移系数，公式为

ηｈ (＝ １＋００８３５ｌｇ
３
πｑｖ
３０槡 )ω ×１００％ （８）

σ＝１－ ｓｉｎβ槡 ２／ｚ
０７

（９）

１３　叶轮、旋壳共同作用数学模型
结合式（５）～（７）考虑旋壳圆筒效应的旋喷泵

内部压力分布数学模型为

ｐ＝ρηｈｕ (２ σｕ２－ ｑｖ
２ψπｒ２ｂ２

ｃｏｔβ )２ －

１
８ρ
ｕ (２２ １－ｒ

２

ｒ )２
２

＋ｋ２Ｌ
ρω２ｒ４

４ｒ２３
（１０）

式中　ｐ———旋壳内液体压力，Ｐａ
式（１０）中 ｒ、ｑｖ是已知变量，ｋＬ是未知量，其余均是泵
的几何参数或物性参数。若已知泵的结构参数与工

况点，只要确定旋转系数 ｋＬ，代入数值便能够计算
泵腔内部压力。

２　试验设计与结果分析

２１　试验设计
旋壳内部压力测定在旋喷泵专用试验台上进

行，如图２所示。该泵采用清水作为工作介质，额定
流量 Ｑｖ０＝７５ｍ

３／ｈ，额定扬程 Ｈ０＝８０ｍ，额定转速
ｎ０＝２９００ｒ／ｍｉｎ，额定效率 η０＝２５８％，必需汽蚀余
量１８ｍ，轴功率 Ｐ０＝７５ｋＷ，叶片圆周方向厚度
Ｓｕ＝４ｍｍ，叶轮外径Ｄ２＝２ｒ２＝２４２ｍｍ，旋壳半径ｒ３＝
０１５３ｍ，叶片数 ｚ＝５，叶片出口宽度 ｂ２＝６ｍｍ，出
口相对液流角 β２＝１７°。试验系统主要由试验泵、
电机、ＮＪ１型转矩转速传感器（四川诚邦测控技术有
限公司，精度 ±０２％）、ＡＸＹ １１０／Ｃ型压力传感器
（上海安钧实业有限公司，精度 ±０５％）、ＬＷＧＹ
３２型涡轮流量计（上海帆扬机电有限公司，精度
±０５％）、管路、阀门以及控制设备组成。

图 ２　旋喷泵试验台

Ｆｉｇ．２　Ｔｅｓｔｂｅｄｏｆｒｏｔｏｊｅｔｐｕｍｐ
１．集流管出口　２．叶轮进口　３．旋喷泵　４．泵悬架　５．电机　

６．扭矩仪
　

为测试旋壳内压力分布，在旋壳内部安装一测

压管，测压管与集流管呈 １８０°对称布置，测压管上
设有７个测压孔，采用１个测压孔开放、６个测压孔
封闭的方式来读取腔内压力。测压孔中心距泵轴心

线的半径 ｒ分别为 ７２、８２５、９３、１０３５、１１４、１２４５、
１３５ｍｍ，如图３所示。

２２　试验结果分析

试验前对传感器、仪器仪表进行校准标定，额定

工况点重复试验３次取平均值以减小试验误差并逐
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图 ３　旋壳上的集流管与测压管

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｌｌｅｃｔｉｎｇｐｉｐｅａｎｄｐｉｅｚｏｍｅｔｅｒｔｕｂｅ
１．集流管　２．固定盘　３．骨架密封　４．测压管　５．泵外壳　６．旋

壳盖板　７．集流管出口　８．进口固定盘　９．泵进口管　１０．测压

管出口

　

次记录腔内７个测压点的压力。叶轮与旋壳同步旋
转时，液体旋转角速度介于零到旋壳旋转角速度之

间，液体旋转系数介于０到１之间，令旋转系数 ｋＬ为
０、０１、０２、０３、０４、０５、０６、０７、０８、０９、１０，额
定工况点泵的相关参数代入式（１０）中计算，试验与
理论计算结果如图４所示。

图 ４　泵腔液体压力试验与理论曲线

Ｆｉｇ．４　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎｄｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｓｉｎｃｈａｍｂｅｒ
　

由图４可见，轴心位置压力低，靠近旋壳外环壁
面区压力高。中心区流体在叶轮作用下沿径向流动

并聚集挤压旋壳，压力由中心区向壁面区沿半径递

增。壁面区流体受旋壳圆筒效应影响，能量由壁面

区通过内摩擦力向湍流核心区传递，二者叠加效应

引起 １１５ｍｍ＜ｒ＜１３５ｍｍ范围内液体压力上升较

快。旋转系数 ｋＬ导致的流变是影响压力场分布的
重要参数，决定了径向压力梯度，旋转系数越大，液

体与旋壳旋转角速度越接近，压力梯度越大。额定

参数下旋壳内部压力试验值介于旋转系数 ｋＬ＝０７

与 ｋＬ＝０８理论值之间，半径为７２、８２５、９３、１０３５、
１１４、１２４５、１３５ｍｍ时，试验值为 ７４１０００、７６４０００、

７９２０００、８２７０００、８８４０００、９５１０００、１００８０００Ｐａ，ｋＬ＝
０７理论值为 ７４７４７７、７６８５４０、７９５５４４、８２９６６５、
８７２２２０、９２４６６３、９８８５９４Ｐａ，偏差分别为 ０８６％、
０５９％、０４４％、０３２％、１３５％、２８４％、１９６％。

ｋＬ ＝０８理 论 值 为 ７５１４４３、７７５３７７、８０６５８５、
８４６６０２、８９７１４８、９６０１２３、１０３７６２０Ｐａ，偏差分别为

１３９％、１４６％、１８１％、２３２％、１４６％、００９％、
２８５％。这说明当试验泵液体旋转系数在 ０７～
０８之间，式（１０）计算所得理论值与试验值偏差小
于３％，二者最为接近，由于试验条件所限不能直接
测出旋壳内液体旋转角速度，液体旋转角速度验证

用数值计算来代替，并用试验数据检测数值计算结

果是否可靠。

３　数学模型可靠性验证及旋转系数分析

３１　计算模型、网格及边界条件
以试验泵为对象用 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ建立实体模型，

采用 ＩＣＥＭ 划分网格，模型泵生成网格总数为
７９１１０４２，节点数为１５６１９２６。模型中的关键部件
进行局部加密以提高计算精确度，计算域和网格如

图５所示，在额定工况点进行网格无关性试验验证。
根据模型特点，为应对旋喷泵中高应变率和流线弯

曲程度大的流动特性，提高模型在大曲率情况下的

准确性以及避免各向同性涡粘假设，考虑哥氏效应，

选择对复杂流动有更高预测精度的雷诺应力 ＲＳＭ
ｌｉｎｅａｒｐｒｅｓｓｕｒｅ ｓｔｒａｉｎ模型，过流表面粗糙度为
５０μｍ，压力与速度耦合 ＳＩＭＰＬＥ算法。选用标准格
式压力亚松弛项，动量、湍动能、耗散率表达式均为

二阶迎风格式离散差分方程，叶轮进口设置为质量

流量进口，集流管出口设置为自由出流，无滑移固壁

面假设，标准壁面函数法边界条件应用 Ｆｌｕｅｎｔ１６０
数值计算。

图 ５　旋喷泵计算域与局部网格

Ｆｉｇ．５　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｄｏｍａｉｎｏｆｒｏｔｏｊｅｔｐｕｍｐａｎｄｌｏｃａｌｍｅｓｈ
　
模型选取过集流管进口中心点且垂直于泵轴中

心线的特征轴截面 Ｚ１，轴截面 Ｚ１上取 ３个极半径，
记为 θ１、θ２、θ３。任两个极半径夹角为 １２０°，用于试
验与数值计算对比分析，其中测压管所在位置为 θ２
极半径，如图６所示。

３２　模型可靠性分析

在额定工况点对该泵进行数值计算，收敛后截
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取 Ｚ１特征轴截面压力云图如图 ７（图中压力单位为
Ｐａ）所示，读取 θ２极半径液体压力数据与试验值对
比，结果如图８所示。

图 ６　泵腔特征截面及极半径

Ｆｉｇ．６　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｅｃｔｉｏｎａｎｄｐｏｌａｒｒａｄｉｕｓｉｎｃｈａｍｂｅｒ
　

图 ７　Ｚ１特征轴截面压力云图

Ｆｉｇ．７　ＰｒｅｓｓｕｒｅｎｅｐｈｏｇｒａｍｏｆＺ１ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃａｘｉｓｓｅｃｔｉｏｎ
　

图 ８　泵腔液体压力试验与模拟曲线

Ｆｉｇ．８　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎｄｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

ｉｎｃｈａｍｂｅｒ
　
由于数值计算忽略了泵的容积损失，没有考虑

泄漏量，泵腔中泄漏量是通过影响液体在旋壳内部

的旋转角速度来影响液体压力的径向分布，泄漏量

越大，液体旋转角速度越低，压力梯度越小。图７中
转子腔内压力分布具有规律性。特征轴截面液体压

力沿径向随半径的增大而增加，但相同半径液体压

力基本不变，说明转子腔内液体流动的轴向速度几

乎为零，腔内液体流动可简化为平面流动。由旋壳

的内侧壁面和叶轮前盖板的外侧壁面构成了一个旋

转腔体，旋转腔体内液体流动是由附面层和核心区

组成，当介质粘性很小时，旋转腔体液体流动的雷诺

数较大，流体与壁面相对速度的下降几乎发生在贴

近固壁的微薄附面层内，核心区流体符合刚性运动

规律，Ｚ１轴截面位于流动核心区，等压线分布近似为
同心圆。集流管附近等压线有轻微高度差，半径相

同时，集流管迎流区域压力约比尾流区域高 ２％，叶
轮和旋壳带动腔内液体一起高速旋转，高速流体在

集流管迎流面碰撞聚集造成该区域切向速度下降，

压力上升。图８中液体压力曲线沿径向以抛物线形
状呈先慢后快的上升趋势，由叶轮与旋壳共同作用

引起核心流动区液体旋转角速度提升，旋壳的圆筒

效应引起的压力提升与半径有关，当半径增大时，旋

壳旋转效应更加明显，液体压力也随之增大。径向

液体压力梯度模拟值较试验值大，半径为 ７２、８２５、
９３、１０３５、１１４、１２４５、１３５ｍｍ 时，模 拟 值 为

６９７５１３、７３１８３３、７８４２６６、８４１８１７、９１９５６８、９９０６２０、
１０６０８９０Ｐａ，试验数据性能曲线与数值模拟曲线误
差均小于６％，证明采用数值方法预测该泵内部流
动特性是可靠的。

３３　旋壳内旋转系数分布
额定工况下旋壳内 θ１、θ２、θ３极半径上液体旋转

系数与半径关系曲线如图９所示。

图 ９　泵腔内液体旋转系数变化曲线

Ｆｉｇ．９　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｌｉｑｕｉｄｒｏｔａｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｉｎｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒ
　
离散点组成图形近似于直线，液体符合刚体

运动规律。在 ｒ＜７５ｍｍ和 ｒ＞１３５ｍｍ范围，液体
旋转系数发生了大幅度波动，这两个区域分别位

于叶轮进口轴向段及旋壳外环壁面区，流体粘性

剪切力促使该区域有较大的相对速度，液体旋转

系数最大值达到 ０８３５，最小值为 ０６９４，３个极半
径对应 ｋＬ的平均值依次为 ０７４５、０７４７、０７４２。
泵腔内集流管钝体绕流引起 θ１与 θ３区域液体旋转
角速度有轻微下降，θ２区域液体平均旋转角速度略
大于 θ１与 θ３，说明集流管对液体旋转角速度影响
微弱，可以忽略，认为液体在周向旋转角速度不

变，旋转系数为 ０７５。
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３４　旋转系数影响因素敏感性分析
旋转系数的准确性对旋壳内部压力计算尤为关

键，为此本文对该模型赋予不同流量、转速、壁面粗

糙度来考核流动模型对旋转系数的敏感性，工况参

数及 θ２极半径液体平均旋转系数如表１所示。

表 １　液体平均旋转系数及敏感性相关参数

Ｔａｂ．１　Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙａｎａｌｙｓｉｓｏｆａｖｅｒａｇｅｒｏｔａｔｉｏｎ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｌｉｑｕｉｄ

试验序号
流量 Ｑ／

（ｍ３·ｈ－１）

表面粗糙度

Ｒａ／μｍ

转速 ｎ／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

液体平均旋转

系数 ｋＬ
１ ７５０ ５０ ２９００ ０７４７

２ ６００ ５０ ２９００ ０７４５

３ ９００ ５０ ２９００ ０７４８

４ ７５０ ２５ ２９００ ０７３６

５ ７５０ ７５ ２９００ ０７６４

６ ３７５ ５０ １４５０ ０７５０

７ １１２５ ５０ ４３５０ ０７４３

　　以试验１作为参照，当转速和旋壳表面粗糙度
不变，流量由７５０ｍ３／ｈ降低到 ６００ｍ３／ｈ时，液体
旋转系数由０７４７降低到 ０７４５，降幅为 ０２７％，流
量由７５ｍ３／ｈ增加到 ９ｍ３／ｈ时，液体旋转系数由
０７４７增加到０７４８，增幅为 ０１３％，这表明流量越
大，旋转系数越大，旋喷泵流量增加引起旋壳内部液

体径向速度增加，绝对速度增大，导致液体旋转切速

度和液体旋转系数有上升趋势。当转速和流量不

变，旋壳表面粗糙度由５０μｍ降低到２５μｍ时，液体
旋转系数由０７４７降低到 ０７３６，降幅为 １４７％，旋
壳表面粗糙度由５０μｍ增加到 ７５μｍ时，液体旋转
系数由 ０７４７增加到 ０７６４，增幅为 ２２２％。这意
味着壁面粗糙度越大，旋转系数越大，粗糙的旋壳壁

面带动周围液体以较快速度旋转，增加了液体旋转

角速度，液体能量增加，但这种依靠粗糙表面增加液

体能量的方式通常是以牺牲泵性能为代价，会降低

旋喷泵的效率。当流量和旋壳表面粗糙度不变，旋

壳转速由２９００ｒ／ｍｉｎ降低到１４５０ｒ／ｍｉｎ时，液体旋
转系数由 ０７４７增加到 ０７５０，增幅为 ０４％，旋壳
转速由２９００ｒ／ｍｉｎ增加到４３５０ｒ／ｍｉｎ时，液体旋转
系数由０７４７降低到０７４３，降幅为 ０５％。这说明
转速升高会降低液体旋转系数，对此现象鲜有资料

阐述，根据试验结果该泵在转速升高时效率会降低，

旋喷泵相比普通离心泵降低了圆盘摩擦损失，但是

并没有完全消除，旋转系数 ｋＬ＝０７５是旋壳与液体
之间存在圆盘摩擦损失的例证，低比转数泵圆盘摩

擦损失在总损失中占比大，转速升高加剧圆盘摩擦

损失及液体径向压力梯度，引起液体旋转系数下降。

在所试验范围内旋转系数 ｋＬ介于 ０７３６～０７６４之

间，波动较小，不超过 ３％，受各因素影响微弱。文
献［２１－２３］认为普通离心泵腔体中液体平均旋转
角速度为叶轮旋转角速度的 １／２，液体旋转系数是
定值。本文试验结果与文献［７］推荐值接近，由此
判定旋喷泵中液体旋转系数也为定值 ０７５，并用一
算例进一步验证旋转系数与式（１０）的正确性。
３５　实例验证

文献［２４］对一复合叶轮旋喷泵内部压力进行
了数值计算。该泵性能参数为：额定流量 Ｑｖ０ ＝

１０ｍ３／ｈ，工作介质为水，额定扬程 Ｈ０＝１６０ｍ，额定转
速ｎ０＝２９５０ｒ／ｍｉｎ，叶片圆周方向厚度Ｓｕ＝３ｍｍ，叶
轮外径 Ｄ２＝２ｒ２＝３１０ｍｍ，叶片数 ｚ＝８，叶片出口宽
度 ｂ２＝６ｍｍ，出口相对液流角 β２ ＝９０°，取 ｋＬ ＝
０７５。当 ｒ＝１５５ｍｍ时，代入式（１０）计算得 ｐ＝
１８６８８１４Ｐａ，对比文献［２４］可知，该半径压力平均
值为１７０００００Ｐａ，压力相对误差为 ９０３％。当 ｒ＝
１３５ｍｍ时，计算得 ｐ＝１４８７１６５Ｐａ，对比文献［２４］
可知，该半径压力平均值为 １４０００００Ｐａ，压力相对
误差为 ５８６％，经过对比分析，验证了本文所提旋
喷泵内部压力数学模型有很高的可信度，能够应用

于旋喷泵腔内压力分布的理论计算。

３６　模型的对比
目前，旋喷泵腔内压力分布还没有完整的计算

公式，文献资料中关于旋喷泵腔内压力理论计算普

遍遵循以下原则：腔内压力计算忽略旋壳的圆筒效

应；集流管进口压力用叶轮出口压力代替。由此认

为在 ｒ≤ｒ２区域，忽略圆筒效应的旋喷泵内部压力可
以用式（６）来计算，对于 ｒ＞ｒ２区域，认为该区域压力
等于叶轮出口压力，则旋壳内经典压力分布数学模

型为

ｐ＝
ｐ２－

１
８
ｋ′ρｕ (２２ １－ｒ

２

ｒ )２
２

（ｒ≤ｒ２）

ｐ２ （ｒ＞ｒ２
{

）

（１１）

图 １０　泵腔内液体压力径向分布

Ｆｉｇ．１０　Ｒａｄｉａｌｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｌｉｑｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎ

ｐｕｍｐｃｈａｍｂｅｒ

图１０为额定工况下旋壳内部压力式（１０）、
（１１）理论计算以及试验结果的径向分布曲线。
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由图 １０可见，相同半径位置式（１０）计算值普
遍高于式（１１），这与旋壳效应的影响本质相吻合，
旋壳效应通过旋壳的边界区带动液体旋转向流动核

心区传递，液体符合刚性运动规律的前提下，半径越

大，旋壳效应引起的压力提升越明显，式（１１）的计
算值与试验值误差随半径的增加而增大，半径 ｒ为
７２、８２５、９３、１０３５、１１４、１２４５、１３５ｍｍ时，式（１１）
的计算值为 ７３４５２０、７４６２０５、７５９４７８、７７４３４０、
７９０７８９、７９９６１０、７９９６１０Ｐａ，与试验值最小相对误
差为０８％，最大相对误差为２１９％，由于式（１１）不
考虑旋壳效应且在叶轮出口区域由于没有足够理论

支撑，当 ｒ＞ｒ２时，压力曲线变为一条水平直线，这种
假设与实测压力误差较大。以上分析表明忽略旋壳

效应且以叶轮出口压力作为集流管进口压力这种假

设计算旋喷泵扬程误差较大，以下针对这一问题及

数学模型的应用展开相应的理论分析。

３７　数学模型及旋转系数的应用
集流管作为旋喷泵重要组成部分，其性能对旋

喷泵内部能量转化尤为关键，集流管进口直径、高度

选取与旋喷泵流量、扬程有必然联系，不考虑旋壳圆

筒效应的旋喷泵扬程及集流管进口直径
［２５］
计算公

式为

Ｈｔ＝
ｐ２ηｊ
ρｇ

（１２）

ｄ１＝
４ｕ２Ｑｔηｖ
πｇＨ槡 ｔ

（１３）

式中　Ｈｔ———旋喷泵理论扬程，ｍ
ηｊ———集流管能量转化效率，％

ｇ———重力加速度，ｍ／ｓ２

ｄ１———集流管进口直径，ｍ

Ｑｔ———旋喷泵理论流量，ｍ
３／ｓ

ηｖ———容积效率，％
式（１２）、（１３）是旋喷泵扬程计算、集流管设计

的重要理论依据，但二者计算结果均与腔内半径无

关，这说明泵腔中压力、液体圆周速度处处相等，显

然与实际不符。式（１２）中用叶轮出口压力 ｐ２代替
集流管进口压力，忽略了旋壳圆筒效应以及腔体半

径 ｒ对液体压力的影响，式（１３）中用叶轮出口圆周
速度 ｕ２代替集流管进口液体圆周速度，忽略了液体
旋转系数 ｋＬ以及腔体半径 ｒ对液体圆周速度的影
响。这样简化处理势必引起旋喷泵理论扬程与集流

管进口直径计算不够准确，具有一定的局限性。假

设集流管进口中心点距轴心线半径为 ｒ，则式（１２）、
（１３）可以改写为

Ｈｔ＝
ｐηｊ
ρｇ

（１４）

ｄ１＝
４ｋＬωｒＱｔηｖ
πｇＨ槡 ｔ

（１５）

式（１４）、（１５）中半径 ｒ与液体旋转系数 ｋＬ对腔内压
力 ｐ、理论扬程 Ｈｔ、集流管进口直径 ｄ１均有影响，这
为旋喷泵扬程理论计算、集流管设计及集流管安装

高度选取提供了一定的理论基础，也是经典理论计

算方法的完善。

４　结论

（１）基于旋壳圆筒效应建立了旋喷泵腔内压力
数学模型，该数学模型是对现有旋喷泵内部压力场

计算方法的补充。

（２）由于液体与旋壳旋转角速度有偏差，因此
在泵腔压力数学模型中引入液体旋转系数 ｋＬ，分析
结果表明，该试验泵液体旋转系数 ｋＬ＝０７５，此时
液体压力理论值与试验值吻合较好。对一复式叶轮

旋喷泵的试验结果进行计算，验证了本文提出的旋

喷泵腔内压力数学模型的可靠性。

（３）液体旋转系数影响因素的敏感性分析表
明：壁面粗糙度、转速、流量对液体旋转系数 ｋＬ影响
较小，试验范围内旋转系数 ｋＬ介于０７３６～０７６４之
间，波动较小，不超过３％，可以认为是定值。
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