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不同流量下自吸泵能量损失与流动特性研究
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摘要: 本文基于熵产理论与 Q 准则涡识别方法,对自吸泵在不同流量工况下内部流动特性及能量损失机理展开了

系统性研究。 研究结果表明:自吸泵内部能量损失以湍流熵产为主,平均占比达 63. 8% ;吸入室与气液分离室湍流

熵产损失对流量变化较为敏感,随流量增大,二者最大相对增长率分别达到 72. 2%和 44. 8% ;叶轮与蜗壳断面Ⅳ ~
Ⅷ区域湍流熵产主要由湍动能主导,而在隔舌附近、断面Ⅱ、Ⅲ之间、回流孔以及气液分离室出口等区域,湍流熵产

则由湍动能和涡动频率共同主导;分离涡是气液分离室内能量损失的主要来源,涡强度占比随流量增大从 7. 2%上

升至 34. 1% ,尾迹涡与通道涡共同主导了蜗壳区域的能量损失;随流量增大,吸入室和气液分离室壁面熵产最大相

对增长率分别为 60. 4%和 28. 7% ,蜗壳和叶轮最大相对增长率为 - 7. 4%和 - 7% 。
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Abstract: Based on the entropy production theory and the Q-criterion vortex identification method, the
internal flow characteristics and energy loss mechanism of a self-priming pump under different flow rate
conditions were systematically investigated. The results showed that the energy loss inside the self-priming
pump was dominated by turbulent entropy production, which accounted for an average of 63. 8% of the
total loss. The turbulent entropy production losses in the suction chamber and the gas liquid separation
chamber were highly sensitive to variations in flow rate; as the flow rate increased, the maximum relative
growth rates of these two losses reached 72. 2% and 44. 8% , respectively. In the impeller and the volute
regions from the fourth to the eighth cross-sections, the turbulent entropy production was primarily
governed by turbulent kinetic energy. In contrast, in the regions near the tongue, between the second and
the third cross-sections, around the return hole, and at the outlet of the gas liquid separation chamber,
the turbulent entropy production was jointly governed by turbulent kinetic energy and vorticity frequency.
The separation vortex was the main source of energy loss in the gas liquid separation chamber, with its
vortex intensity proportion increased from 7. 2% to 34. 1% as the flow rate increased. The wake vortex
and the channel vortex jointly dominated the energy loss in the volute region. As the flow rate increased,
the maximum relative growth rates of wall entropy production in the suction chamber and the gas liquid
separation chamber were 60. 4% and 28. 7% , respectively, while those in the volute and the impeller
were - 7. 4% and - 7% , respectively.
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0　 引言

自吸泵因结构紧凑、安装维护便捷、运行适应性

广等优点,在农田灌溉、防洪排涝等领域得到广泛应

用[1 - 2]。 为提升过流能力与自吸性能,自吸泵常采

用半开式叶轮、长短叶片布置、叶片数精简、增设回

流孔及蜗壳出口与气液分离室出口错位布置等特殊

结构,但上述结构使泵内流场趋于复杂,整体运行效

率普遍偏低[3 - 4]。 在当前能源效率日益受到重视的

背景下,提升此类大型流体机械运行能效已成为节

能领域亟待解决的关键问题。
众多学者针对自吸泵内部能量损失机制及性能

优化策略展开了研究。 舒欣等[5] 采用试验与数值

模拟相结合方法,研究了外混式自吸泵内部能量损

失特性,发现叶轮、蜗壳及气液分离室为自吸泵主要

能量损失区域。 程效锐等[6] 采用数值模拟方法,分
析了立式自吸泵回流孔位置与面积对水力性能的影

响,发现上述参数对泵效率及扬程影响较小。 Zhang
等[7]采用正交试验法,确定了最优叶轮参数组合,
显著改善了自吸泵扬程与高效区性能。 Ma 等[8] 采

用数值模拟与试验验证相结合方法,发现喷射器垂

直布置能小幅提升短型喷射自吸泵扬程。 Chen
等[9]采用响应面法,获得了自吸泵叶片几何参数最

优组合,使泵扬程提升 7. 12% ,效率提高 3. 4% 。
Chang 等[10]基于 Liutex 涡识别,发现随粗糙度增加

自吸泵扬程与效率显著下降,且泵内能量损失集中

于叶轮与蜗壳区域。 Ji 等[11] 通过数值模拟研究发

现固相体积分数、颗粒直径及密度增大会导致自吸

泵性能下降。 现有研究成果大多采用 CFD 技术以

及试验设计与优化方法等研究手段,围绕自吸泵主

要过流部件结构优化、参数最佳匹配、布置形式以及

输送介质物理性质等方面展开研究。 然而,目前这

些研究对于自吸泵内部能量损失的具体来源、空间

分布及其定量贡献仍缺乏系统性揭示。
基于熵产理论的分析方法,凭借对不可逆损失

出色的捕捉能力、直观的可视化呈现以及精准的定

位特性,为揭示流体机械内部能量损失机制提供了

行之有效的手段。 任芸等[12]基于熵产理论,通过数

值模拟研究,发现壁面熵产为能量损失主导因素,叶
轮中涡流及诱导轮泄漏涡为主要能量损失来源。 苗

森春等[13]基于熵产理论,研究了双吸泵作液力透平

时叶轮内部能量损失机理,揭示了不同流量工况下

由湍流耗散与壁面摩擦主导的能量损失分布规律。
Liu 等[14]基于熵产理论,探讨了双吸离心泵在泵与

涡轮 2 种模式下能量损失分布机制,研究结果表明

能量损失主要集中于蜗壳、叶轮与吸入室。 Cao

等[15]基于熵产理论,发现增大包角可降低立式离心

泵湍流熵产损失,且包角 48°与 9 叶片组合能有效

优化水力性能。 Song 等[16]基于熵产理论,探究了泵

作透平工况下水力损失机制,分析了涡旋运动诱导

的湍流耗散规律。
本文结合实际排污需求,设计一款外混式自吸

泵,采用数值模拟与试验相结合方法,系统研究其能

量损失机理与内部流动特性。 通过外特性试验验证

数值计算可信性,在此基础上定量揭示自吸泵能量

损失类型与各过流部件损失分布特性,明确能量损

失机制及其与流场结构之间的耦合关系。 以期为自

吸泵性能提升与宽工况高效运行设计提供参考。

1　 物理模型和数值方法

1. 1　 仿真模型

自吸泵性能和几何参数如表 1 所示。

表 1　 自吸泵几何参数与性能参数

Tab. 1　 Geometric and performance parameters of
self-priming pump

　 　 参数 数值

流量 Qd / (m3·h - 1) 44
扬程 H / m 27

转速 n / ( r·min - 1) 2 900
效率 η / % 45
叶轮外径 D / mm 163
叶轮出口宽度 b2 / mm 51

　 　 自吸泵三维模型主要由吸入室、叶轮、后泵腔、
蜗壳以及气液分离室 5 部分构成。 为增强过流能

力,叶轮采用半开式结构设计,并设置为两叶片形

式。 为提升自吸泵气液分离效率,蜗壳出口与气液

分离室出口采用错位布置方式。 此外,在蜗壳底部

设置专用回流孔,为气液分离室中的液体提供回流

路径。

图 1　 自吸泵三维模型

Fig. 1　 Three-dimensional model of self-priming pump
　

1. 2　 数值计算方法

自吸泵内部流动遵循流体力学的基本控制方

程,包括连续性方程、动量方程和能量方程。 自吸泵

输送介质可视为不可压缩流体,流动引起的温度变

化可忽略[17]。 为准确模拟近壁区流动,采用对复杂

流动适应性强、并具良好捕捉边界层特性的 SST k ω
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湍流模型[18]。 熵产理论在流体机械领域应用较为

成熟,已广泛用于离心泵、轴流泵等旋转机械的能量

损失评估[19 - 20]。 目前,针对自吸泵内部能量损失特

性的研究尚不充分,本文基于熵产理论对自吸泵内

部能量损失特性进行分析。
1. 3　 网格生成

利用 ANSYS Fluent Meshing 软件划分自吸泵流

体域网格。 为满足 SST k ω 湍流模型对壁面网格

的要求,对叶片压力面和吸力面、后盖板等关键部位

设置边界层,本文模型所采用边界层参数:边界层首

层高度为 0. 02 mm,层高增长比为 1. 1,边界层层数

为 7,并对部分区域进行网格加密处理。 图 2 为自

吸泵蜗壳和叶轮网格。

图 2　 蜗壳和叶轮区域网格

Fig. 2　 Mesh of volute and impeller regions
　

叶轮作为自吸泵实现能量转换的核心部件,近
壁区网格质量直接影响数值模拟精度。 因此,对叶

轮近壁区网格 y + 值进行提取与分析。 结果显示,除
后盖板局部区域 y + 值偏高外,叶片表面绝大部分区

域 y + 值均小于 30,满足所选 SST k ω 湍流模型对

近壁区分辨的要求[21]。
为消除网格密度对数值计算结果的影响,采用

网格收敛指数方法,基于理查森外推法对 3 套不同

数量网格展开独立性验证[22]。 选取自吸泵扬程和

效率作为收敛评价指标。 网格数及对应性能见

表 2。

表 2　 网格数及对应性能

Tab. 2　 Grid numbers and corresponding performance

网格等级 网格数 N 扬程 H / m 效率 η / %
粗网格 5. 00 × 106 27. 4 44. 85
中网格 8. 64 × 106 27. 7 44. 97
细网格 1. 49 × 107 27. 9 45. 05

　 　 经过网格收敛性分析[23],相邻网格细化比差异

极小、扬程与效率双指标单调递减、收敛阶 ( p≈
2. 22)位于工程合理区间,计算细网格收敛指数得

扬程 GCI32,H≈1. 8% ,效率 GCI32,η≈0. 44% ,均低于

全局量网格独立性判定阈值。 表明从中网格到细网

格的加密已不产生显著精度提升,中网格已满足网

格无关性要求。 因此,综合考虑计算精度与资源,选

取中网格(8. 64 × 106)用于自吸泵流场数值计算。
1. 4　 边界条件

以 25℃清水为介质,采用 ANSYS Fluent 软件对

自吸泵正常运行状态下水力特性进行数值模拟。 选

取清水介质既符合常见工况,又能简化物性并排除

固相干扰,便于与试验结果对比,提高计算结果准确

性。 将吸入室、蜗壳及气液分离室设为静止域,叶轮

及后泵腔区域设为旋转域。 边界条件设置:采用速

度进口,自由出流;除交界面外所有壁面均设置为无

滑移壁面,壁面粗糙度取 0. 04 mm。 计算收敛以残

差降至 10 - 5为基本判据,同时监测进出口质量流量

作为辅助收敛条件。

2　 数值模拟结果验证

2. 1　 试验系统

为验证数值模拟方案可行性,设计并搭建了自

吸泵开式试验台(图 3)。

图 3　 自吸泵试验台

Fig. 3　 Experimental setup of self-priming pump
1. 水池　 2. 压力表　 3. 水封闸阀　 4. 真空表　 5. 测试泵　 6. 转
速转矩传感器　 7. 电机　 8. 转速转矩仪　 9. 电磁流量计　 10. 调
节阀

　

测试系统主要由电机、转速转矩传感器、试验

泵、进出口取压管、电磁流量计、压力表以及水池等

组成。 试验开始时,通过自吸泵注水阀向泵内注水;
注水完成后启动自吸泵,自吸泵可自动排出进口管

道及泵体内空气。 泵进出口压力、流量、转速及转矩

等数据均由数据采集系统自动采集。 相关试验仪器

参数见表 3。
2. 2　 数值计算结果验证

为全面评估自吸泵在不同流量下性能,开展了

全流量外特性试验。 图 4 中虚线为自吸泵外特性试

验结果。由图 4 可知,自吸泵最高效率点对应的流
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表 3　 试验仪器参数

Tab. 3　 Experimental instrument parameters

名称 测量参数 规格型号 精度 / % 量程

电磁流量计 液体流量 MIK LDG 0. 5 0 ~ 60 m3 / h
压力传感器 进口压力 GKS2 0. 5 - 0. 1 ~ 0. 1 MPa
压力传感器 出口压力 MPM480 0. 2 0 ~ 1. 6 MPa
转速转矩传

感器

转速

转矩
NJL 307

0. 5
0. 5

0 ~ 3 000 r / min
0 ~ 50 N·m

图4　 自吸泵数值模拟结果与试验结果

Fig. 4　 Numerical and experimental performance of
self-priming pump

　
量为 44. 18 m3 / h,此时扬程和效率分别为 27. 1 m 和

44. 76% 。 由此可见,自吸泵整体性能偏低,优化空

间较大。
为明确自吸泵内部能量损失的主要部位并对各

类损失进行量化,选取 0. 6Qd、0. 8Qd、1. 0Qd、1. 2Qd、
1. 4Qd 5 组典型流量工况,对泵内部流动开展数值

模拟。 图 4 中实线为数值计算得到的外特性曲

线。 对比可见,试验与模拟结果变化趋势基本一

致,且在设计工况附近吻合度最高。 设计工况下,
扬程、效率及轴功率试验值与模拟值相对误差分

别为 4. 21% 、3. 16% 和 4. 58% ,处于数值模拟允

许误差范围内[24] 。

3　 结果与讨论

3. 1　 不同类型熵产损失变化规律

根据熵产理论,自吸泵内部能量损失可分为直

接熵产损失、湍流熵产损失与壁面熵产损失 3 部分。
图 5 为不同流量下 3 类熵产损失及其在总熵产中占

比分布。 从图 5 可以看出,直接熵产损失随流量增

加缓慢上升,在 0. 6Qd时为最小值 20. 8 W,在 1. 4Qd

时增至 27. 3 W,在总熵产中占比较小且基本稳定,
始终维持在 0. 6% 左右,表明由流体黏性内摩擦引

起的能量损失非常有限,在实际分析中可忽略不计。
湍流熵产损失随流量变化呈波动趋势,最小值

为 0. 6Qd 时的 2 150 W,在 1. 4Qd 时升至最大值

2 782 W。湍流熵产损失在总熵产中占比最高,平均

图 5　 不同类型熵产损失及其占比

Fig. 5　 Proportions of different entropy production
loss components

　
达到 63. 8% ,因此湍流脉动是自吸泵内部主要能量

损失来源。 壁面熵产损失则随流量增加持续增大,
从 0. 6Qd时的 1 263. 2 W 上升至 1. 4Qd时的 1 581. 7 W,
主要源于流量增大导致壁面剪切应力增强与近壁区

速度梯度升高,进而加剧了壁面附近的能量损失。
壁面熵产损失在总熵产中平均占比约为 35. 6% 。
综上可见,在自吸泵运行过程,湍流熵产与壁面熵产

共同主导了内部能量损失。
3. 2　 不同过流部件熵产损失特性

为进一步揭示自吸泵内部能量损失分布规律,
对各过流部件熵产特性开展分析。 图 6 为不同流量

下自吸泵整体熵产变化趋势及各过流部件熵产占比

分布。 从各部件熵产占比随流量变化来看,叶轮与

蜗壳熵产占比随流量增加逐渐降低,气液分离室和

吸入室熵产占比则持续上升,后泵腔熵产占比始终

维持在较低水平。 值得注意的是,所有工况下,叶轮

区域熵产贡献均占据主导地位,是自吸泵内部能量

损失主要来源。
为定量分析各过流部件熵产随流量变化规律,

以 0. 6Qd工况下熵产为基准,分别计算流量增至

0. 8Qd、1. 0Qd、1. 2Qd及 1. 4Qd过程各部件熵产相对

增长率。 结果显示,吸入室熵产增长率始终处于高

位,分别为 76. 06% 、52. 32% 、57. 66% 与 51. 31% ;
气液 分 离 室 增 长 率 呈 逐 步 下 降 趋 势, 分 别 为
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图 6　 自吸泵不同过流部件熵产损失占比

Fig. 6　 Proportions of entropy production losses in
different flow-passing components of self-priming pump

　
46. 85% 、32. 58% 、27. 61% 与 13. 46% ;蜗壳增长率

在 0. 8Qd 后转为负值,分别为 0. 01% 、 - 14. 18% 、
-5. 28%与 - 4. 60% ;叶轮增长率则呈由正转负再

回升 的 波 动 特 征, 分 别 为 8. 22% 、 - 15. 91% 、
4. 27%与 2. 40% 。

上述增长率差异表明,吸入室与气液分离室熵

产对流量变化较为敏感,流动损失随流量提升迅速

增加;而蜗壳与叶轮在达到或超过设计流量后,熵产

增长趋缓甚至降低。 因此,在针对不同工况进行自

吸泵优化时,重点不仅是改进叶轮和蜗壳,还应特别

关注吸入室和气液分离室结构设计。
3. 3　 主要过流部件湍流熵产率

图 7 为自吸泵内吸入室、蜗壳、气液分离室及叶

轮湍流熵产损失占比。 由图 7 可知,随着流量增大,
吸入室与气液分离室湍流熵产占比持续升高,而蜗

壳和叶轮占比则逐渐降低。 以 0. 6Qd工况下湍流熵

产为基准,随流量增大,吸入室和气液分离室最大相

对增长率分别为 72. 2%和 44. 8% ,蜗壳和叶轮最大

相对增长率则为 - 7. 6% 和 - 15. 4% 。 为揭示这一

变化的湍流熵产损失机制,将从各过流部件湍流熵

产率分布规律分析。
为便于分析,选取叶轮 0. 5 倍叶高截取叶轮、蜗

壳和气液分离室切面作为分析平面,并沿逆时针方

向将叶轮和蜗壳划分为 8 个特征断面,用以系统揭

示湍流熵产率空间分布及其生成机理,各切面与特

征断面具体位置如图 8 所示。
尽管上述分析中发现吸入室湍流熵产对流量变

化很敏感,但最大占比仅为 14. 7% 。 因此图 9 中仅

展示自吸泵内叶轮、蜗壳及气液分离室的湍流熵产

率分布。 结合图 8 中划分的特征断面可以看出,高
湍流熵产率区域主要集中于 6 处:断面Ⅳ和断面Ⅵ
之间 A1 区域、断面Ⅵ和断面Ⅷ之间 B1 区域、隔舌

图 7　 自吸泵不同过流部件湍流熵产损失占比

Fig. 7　 Proportion of turbulent entropy production loss in
different flow passage components of self-priming pump

　

图 8　 切面和特征断面示意图

Fig. 8　 Schematics of section plane and characteristic
cross-sections

　
附近 C1 区域、断面Ⅱ和断面Ⅲ之间 D1 区域、回流

孔处 E1 区域、气液分离室出口 F1 区域。 由此可

见,叶轮、蜗壳及气液分离室中湍流熵产率两大特

征:①叶轮与蜗壳内部熵产率沿圆周方向分布呈明

显不对称性,而气液分离室高熵产区则主要集中在

出口与回流孔附近。 ②随着流量增大,高熵产率区

域仍集中于上述位置,但各区域熵产强度变化规律

有所不同。
湍流熵产率的主要影响因素包括湍动能和湍流

涡动频率[19 - 20]。 为阐明其产生机理,图 10、11 分别

给出了相应区域的湍动能和湍流涡动频率分布。 对

比图 9、10、11 发现,A1、B1 区域高熵产率分别与

A2、B2 区域高湍动能有良好对应,说明这些位置的

熵产主要由湍动能主导。 而 C1、D1、E1、F1 区域高

熵产率,则分别与 C2、C3 区域,D2、D3 区域,E2、E3
区域,F2、F3 区域中同时升高的湍动能与湍流涡动

频率相对应,说明这些区域的熵产由湍动能与湍流

涡动频率共同作用。 综上可知,A1、B1 区域能量损

失主要源于大尺度湍流所蕴含的高动能基数,即使

涡动频率未显著升高,其巨大的湍动能仍直接导致

强烈耗散。 而 C1、D1、E1、F1 区域,能量损失机制更

为复杂,除湍流脉动速度直接引起的耗散外,流动分

离、撞击与强剪切等不稳定流动结构还会激发大量

小尺度涡旋,这些涡旋具有高涡动频率,进一步加剧
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图 9　 叶轮、蜗壳及气液分离室湍流熵产率

Fig. 9　 Turbulent entropy production rate in impeller, volute, and gas liquid separation chamber
　

图 10　 叶轮、蜗壳及气液分离室湍流动能

Fig. 10　 Turbulent kinetic energy distributions in impeller, volute, and gas liquid separation chamber
　

图 11　 叶轮、蜗壳及气液分离室湍流涡动频率

Fig. 11　 Turbulent vortex frequency distributions in impeller, volute, and gas liquid separation chamber
　

了黏性耗散,从而使该区域熵产表现为湍动能与涡

动频率的双重主导。
3. 4　 主要过流部件流场结构

为进一步揭示自吸泵内部主要过流部件的湍流

熵产机理,对内部流场结构展开分析。 图 12 为叶

轮、蜗壳及气液分离室内速度与流线分布。 结合

图 8 中划分的特征断面,观察速度云图与流线形态

可以发现,自吸泵内部流线均匀性较差,具体表现为

3 方面:①蜗壳特征断面Ⅱ、Ⅲ附近流线发生明显集

聚与变形,速度梯度较大,该区域监测到的最小流速

为 2. 8 m / s,最大流速为 16. 5 m / s。 ②在蜗壳断面Ⅵ
附近,速度场出现明显畸变,流线分布紊乱,该区域

内流速最小值为 3. 4 m / s,最大值为 16. 7 m / s。 ③在

气液分离室出口处,由于流道截面突变,形成了显著

的逆压梯度与流动分离,所产生的分离涡进一步挤

压出口流道;随着流量增大,该区域平均流速由

2. 7 m / s 增大至 10. 4 m / s。 总体来看,随着流量增

大,气液分离室内流速显著提高,流动冲击及涡流加

剧,导致湍流耗散增强。 而叶轮和蜗壳在大流量工

况下相对流动更为顺畅。 这正是图 7 观察到随着流

量增大,吸入室与气液分离室湍流熵产占比持续升

高,而蜗壳和叶轮占比则逐渐降低的原因。
由图 12 可知,叶轮与蜗壳内部流线形态复杂、

速度梯度较大,表明这些区域存在强烈的剪切作用

与旋涡运动。 采用 Q 准则涡识别方法定量分析自

吸泵内部涡结构[25]。 图 13 为叶轮、蜗壳及气液分

离室内涡结构分布。 由图 13 可见,主要过流部件中

识别出 5 类典型涡结构:位于叶片出口处的尾迹涡

(V1);由叶轮与蜗壳内主流和回流孔泄漏流相互掺

混、剪切所形成的通道涡(V2);由叶顶间隙泄漏流

与叶轮主流相互作用产生的泄漏涡(V3 与 V4);以
及在气液分离室出口因流道突变引起的流动分离所

产生的分离涡(V5)。
图 14 为不同流量下叶轮、蜗壳及气液分离室湍

流熵产率,以及对应流量下不同涡结构强度占比。
从图 14 可直观看到,随流量增大,分离涡 V5 涡强

度占比从 7. 2% 增长至 34. 1% ,变化趋势与气液分

离室湍流熵产率变化规律一致,表明分离涡 V5 是
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图 12　 叶轮、蜗壳及气液分离室速度 流线分布

Fig. 12　 Velocity contours and streamline distributions in impeller, volute, and gas liquid separation chamber
　

图 13　 叶轮、蜗壳及气液分离室涡量分布

Fig. 13　 Vorticity distributions in impeller, volute, and gas liquid separation chamber
　

图 14　 不同过流部件湍流熵产损失及涡强度占比

Fig. 14　 Proportion of turbulent entropy production loss and
vorticity intensity in different flow-passing components

　
气液分离室内能量损失的主要来源。 流量从 0. 6Qd

逐渐增至 1. 4Qd过程,尾迹涡 V1 和通道涡 V2 强度

之和占比依次为 70. 9% 、51. 7% 、54. 1% 、47. 8% 、
41% ,整体呈下降趋势,与蜗壳湍流熵产率随流量增

大而下降的变化规律相符,说明 V1 和 V2 主导了蜗

壳区域能量损失。 随流量增大,泄漏涡 V3 与 V4 强

度占比在 21. 9% ~ 33. 4% 范围内波动,尾迹涡 V1、
通道涡 V2 以及泄漏涡 V3、V4 强度占比与叶轮湍流

熵产损失之间均未呈现明显的对应关系。
自吸泵内部湍流熵产率及涡结构具有显著的瞬

态特性。 考虑到自吸泵排污过程工况的多样性,随
机选取 1. 4Qd工况开展非定常计算。 时间步长设为

叶轮旋转 2°所需时间,总计算时长为 6 个旋转周

期,以保证计算收敛。 图 15(图中 t0 为第 6 个旋转

周期的开始时刻)为最后 1 个旋转周期的瞬态计算

结果。 由图 15 可见,总湍流熵产率随时间呈波动变

图 15　 1. 4Qd下湍流熵产率和涡强度瞬态特性

Fig. 15　 Transient characteristics of turbulent entropy
production rate and vortex intensity at 1. 4Qd

　
化;不同涡结构强度占比随时间变化无明显规律,各
类型涡结构强度与总湍流熵产率之间均未呈现清晰

且单调的对应关系,反映了自吸泵实际运行过程能

量损失的非定常演化特征。
事实上,自吸泵内部各类涡结构并非孤立存在,

而是相互耦合、彼此干扰。 为深入阐释其相互作用

机理,图 16 给出不同流量工况下,在叶顶间隙中间

位置按不同弦长分段释放的三维流线。 其中:第 1
部分流线(黑色)从进口边至 1 / 3 弦长释放,第 2 部

分(绿色)从 1 / 3 至 2 / 3 弦长释放,第 3 部分(红色)
从 2 / 3 弦长至出口边释放。 由图 16 可见,随着流量

增大,叶顶间隙泄漏流在叶轮流道内的分布范围逐

渐扩展。 从不同释放段来看:进口边至 1 / 3 弦长释

放的泄漏流中,一部分出现前缘溢流,绕过叶片前缘

进入上半部分流道并随流向下游运动,主要是由于

该部分泄漏流刚进入流道时获得的能量较低,主要
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依靠自身惯性进入上半流道;另一部分则在下半流

道内与叶轮主流掺混后,沿叶片吸力面向下游运动。
1 / 3 至 2 / 3 弦长释放的泄漏流均随叶轮主流向下游

输运。 2 / 3 弦长至出口边释放的泄漏流也整体沿叶

片吸力面随主流运动。 对比图 13 与图 16 可知,尾
迹涡 V1 与泄漏涡 V3 之间存在明显的耦合作用。

图 16　 不同流量叶顶间隙中间高度释放的三维流线

Fig. 16　 Three-dimensional streamlines released at mid-height of tip clearance at different flow rates
　

　 　 回流孔对叶轮及蜗壳主流场的影响同样显著。
图 17 为从回流孔释放的三维流线在叶轮与蜗壳内

分布。 由图 17 可以看出,随着流量增大,回流孔泄

漏流对主流的影响范围呈先减小后增大趋势。 回流

孔泄漏流沿轴向注入蜗壳,与蜗壳及叶轮内主流之

间形成强烈的剪切作用,两者相互掺混、相互作用,
从而诱发了如图 13 分布范围较广的通道涡 V2。 对

比图 13、16、17 可知,尽管叶顶间隙泄漏流与回流孔

泄漏流均会对通道涡 V2 的分布和强度产生一定影

响,但叶轮与蜗壳主流仍是决定该通道涡结构强度

图 17　 回流孔处泄漏流三维流线分布

Fig. 17　 Three-dimensional streamline distribution of leakage flow at recirculation hole
　

的主导因素。
3. 5　 主要过流部件壁面熵产率

为进一步深入阐释自吸泵能量损失特性,本节

针对各过流部件壁面熵产损失特性展开分析。
图 18 为自吸泵吸入室、气液分离室、叶轮及蜗壳壁

图 18　 自吸泵主要过流部件壁面熵产占比

Fig. 18　 Proportion of wall entropy production in main
flow passage components of self-priming pump

面熵产值占比。 由图 18 可见,随着流量增大,吸入

室与气液分离室壁面熵产占比持续升高,而蜗壳和

叶轮占比则逐渐降低。 以 0. 6Qd工况下壁面熵产为

基准,随流量增大,吸入室和气液分离室最大相对增

长率分别为 60. 4%和 28. 7% ,蜗壳和叶轮最大相对

增长率则为 - 7. 4%和 - 7% 。

图 19 为自吸泵主要过流部件壁面熵产率分布。
对于吸入室和气液分离室,流道结构较为简单,流量

增大意味着整体流速相应提高,壁面速度梯度与剪

切应力同步增大,因此壁面熵产率随之上升。 在叶

轮内部,流量增大不仅提升绝对流速,还会增强相对

流动对叶片表面的冲击与剪切作用,尤其在大流量

工况下,叶片压力面负荷和吸力面流速均显著提高,
导致整个叶片表面的摩擦损失进一步增大。

对蜗壳而言,壁面熵产率变化主要源于流动匹配

程度的改变。 在小流量工况下,叶轮出口流量与蜗壳

设计流量严重不匹配,导致高速流体以较大冲角冲击

隔舌及蜗壳近舌区壁面,引发显著的流动分离、脱流与

回流,致使壁面局部剪切应力急剧升高。 随着流量增

大,叶轮出口流动方向逐渐接近蜗壳的几何导流方向,
流动分离现象明显减弱,隔舌区域的流动冲击得到缓

解,整体流动趋于均匀,这一点可从图 12 的速度流线

分布中得到印证。 尽管此时整体流速有所上升,但因

剧烈分离与冲击所造成的局部高剪切区域范围大幅缩

减,使得蜗壳主流区域的速度梯度分布更为平缓,壁面

时均剪切应力相应降低,因此壁面熵产率呈下降趋势。

4　 结论

(1)自吸泵内部能量损失以湍流熵产为主,平
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图 19　 自吸泵主要过流部件壁面熵产率

Fig. 19　 Wall entropy production rates of major flow-passing components in self-priming pump
　

均占比为 63. 8% ,壁面熵产平均占比为 35. 6% 。 吸

入室和气液分离室湍流熵产损失对流量变化较为敏

感,随流量增大,二者最大相对增长率分别达到

72. 2%和 44. 8% ,而蜗壳与叶轮最大相对增长率则

为 - 7. 6%和 - 15. 4% 。
(2)自吸泵湍流熵产机制呈区域差异性,叶轮

和蜗壳断面Ⅳ ~Ⅷ区域的湍流熵产主要由湍动能主

导;而在隔舌附近、断面Ⅱ、Ⅲ之间、回流孔及气液分

离室出口等区域,湍流熵产由湍动能与涡动频率共

同主导。

　 　 (3)分离涡 V5 是气液分离室内能量损失的主

要来源,其涡强度占比随流量增大从 7. 2% 上升至

34. 1% 。 尾迹涡 V1 与通道涡 V2 共同主导了蜗壳

区域的能量损失,二者强度之和占比随流量增大依

次为 70. 9% 、51. 7% 、54. 1% 、47. 8% 、41. 0% 。
(4)随流量增大,吸入室和气液分离室壁面熵

产最大相对增长率分别为 60. 4%和 28. 7% ,主要原

因为流速升高导致壁面剪切作用增强;蜗壳和叶轮

最大相对增长率为 - 7. 4% 和 - 7% ,主要原因是流

量增加引起的局部高剪切区域显著减弱。
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