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基于 ＣＦＤ的对旋轴流式喷水推进泵转速控制方法
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摘要：为了研究不同转速比下对旋轴流式喷水推进泵的外特性，应用计算流体动力学的方法对

不同工况下的喷水推进泵进行数值模拟，分析了推进泵外特性与转速比的关系以及不同转速比

下对旋泵的内部流动结构与能量耗散的特征．计算结果表明：不同转速比下喷水推进泵的外特
性变化较大；通过比较，得到了不同流量下效率最高点的最优转速比；当流量小于１０Ｑｄ时，控制
首级叶轮的转速可以获得最优转速比；流量大于１０Ｑｄ时，控制次级叶轮的转速获得最优转速
比；通过对０９Ｑｄ时速度三角形和内部流场的分析，发现降低转速可以减小首级叶轮进口冲角，
改善内部流场，减小水力损失．通过以上分析验证了转速控制方法的有效性．
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　　喷水推进泵又称为泵喷水推进器（ｗａｔｅｒｊｅｔｐｒｏ
ｐｕｌｓｉｏｎ），它是利用泵喷出水流的反作用力来推动船
舶前进的装置［１］．由于喷水推进泵卓越的抗空化性
能和结构特性的优势使得其需求和应用范围越来

越广，发展很快［２］．对旋式叶轮机械最初由Ｏｚｇｕｒ在
１９６１年提出，其中对旋的概念是指２个叶轮以互为
相反的转向旋转．由于对旋式轴流泵具有流量大、
扬程高、体积小、运行高效区宽、空化性能好等特

点，因此，常将其作为泵喷水推进器中能量转换装

置［３－５］．目前，对旋级间耦合、干涉以及对旋级的匹
配研究尤其受到国内外学者的普遍重视．研究表明
通过改变对旋级转速的试验，在合理的转速下，对

旋式轴流泵比普通导叶式轴流泵运行高效区要宽

２３％［６－８］．但是目前关于对旋轴流式喷水推进泵的
研究鲜见报道．

文中利用计算流体动力学的方法，通过控制转

速，对对旋轴流式喷水推进泵进行数值模拟，分析

变转速工况下喷水推进泵的内部流场和外特性，并

比较最优转速比，为喷水推进泵的转速控制方法提

供一定的参考．

１　计算模型

文中所研究的对旋轴流式喷水推进泵首级叶

轮选用导管桨形式，次级叶轮选用轴流泵形式．由
于喷水推进泵要求多工况运行，其轮毂采用球形，

进出口安放角可调节．喷口选为双扭曲线的一段，
水力损失较小，喷口出口处内壁无圆角，防止喷水

时水流沿圆角散射，从而增大水力损失．利用喷口
曲线过渡段安置导叶，可缩短整个装置的轴向长

度，提高泵整体水力效率．对旋轴流式喷水推进器
结构如图１所示，其主要过流部件包括进水管道、首
级叶轮、次级叶轮、导叶及喷口．

图１　对旋轴流式喷水推进器结构示意图
Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｃｏｎｔｒａｒｏｔａｔｉｎｇａｘｉａｌｆｌｏｗｗａｔｅｒｊｅｔｐｕｍｐ

对旋轴流式喷水推进泵的设计参数分别为设

计流量Ｑｄ＝３００Ｌ／ｓ，首级叶轮扬程 Ｈ１＝２ｍ，次级
叶轮扬程Ｈ２＝８ｍ，名义比转数ｎｓ＝６００．首级叶轮
叶片数Ｚ１＝５，次级叶轮叶片数 Ｚ２＝４，导叶叶片数

Ｚ３＝７．利用 Ｐｒｏ／Ｅ软件对喷水推进泵进行三维造
型，计算区域从进口段到出口段，普通喷水推进泵

模拟时无出口段，本研究的推进泵因有特殊用途计

算时加上出口段，如图 ２所示．图中采用 Ｃａｒｔｅｓｉａｎ
坐标系，从进口向出口方向看，首级叶轮的转速为

－１４５０ｒ／ｍｉｎ，为顺时针方向；次级叶轮的转速为
１４５０ｒ／ｍｉｎ，为逆时针方向．

图２　计算模型
Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｍｏｄｅｌ

２　数值计算

计算模型采用ＩＣＥＭＣＦＤ软件对主要过流部件
进行结构化网格划分，如图３所示．

图３　网格划分
Ｆｉｇ．３　Ｍｅｓｈｐａｒｔｉｔｉｏｎ

进行网格无关性检验时，文中在设计工况

（Ｑｄ＝３００Ｌ／ｓ）下选择７组不同的网格数对对旋轴
流泵进行数值模拟，结果如表１所示，表中 Ｎ为网
格数，Ｈｔ为计算总扬程，ηｔ为计算总效率．

表１　网格无关性分析
Ｔａｂ．１　Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｇｒｉｄｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ
Ｎ Ｈｔ／ｍ ηｔ／％

８２４９１３ ９９１ ７９７１
１０２８６３５ １００２ ７９８２
１２６７２０５ １０２６ ７９９４
１５２６９７４ １０４２ ８０１１
１８４５６２７ １０７４ ８０６６
２４５３１７６ １０８２ ８０９０
３２０８３４６ １０８４ ８０９２

９３２



第１１期 申占浩，等　基于ＣＦＤ的对旋轴流式喷水推进泵转速控制方法

　　由表１可以看出，在网格数约为１８０００００时，
随着网格数的进一步增大，计算的扬程与效率波动

非常小，呈现较为稳定状态，结果与网格相关性很

小．因此，综合考虑计算精度及计算效率，选用网格
数为１８４５６２７进行计算．

基于商用计算流体动力学软件 ＣＦＸ求解不可
压缩时均Ｎ－Ｓ方程，采用ＳＳＴｋ－ε湍流模型．首级
叶轮与次级叶轮水体设置为旋转域，进口延伸段、

轴向间隙、导叶、喷口、出口延伸段水体设置为静止

域．采用总压（ｔｏｔａｌｐｒｅｓｓｕｒｅ）进口边界条件和质量出
口（ｂｕｌｋｍａｓｓｆｌｏｗｒａｔｅ）边界条件．叶轮壁面定义为
旋转边界，其转速与叶轮转速一致，其余壁面定义

为无滑移边界．不同计算域间采用交界面连接（ｄｏ
ｍａｉｎｉｎｔｅｒｆａｃｅ），静止部件与转子部件的连接采用
“ｆｒｏｚｅｎｒｏｔｏｒ”方式．

数值计算时，在不同流量点，改变首级叶轮或

次级叶轮的转速，获得不同的转速比．进行首级叶
轮控制时，保持次级叶轮转速不变，改变首级叶轮

转速．进行次级叶轮控制时，保持首级叶轮转速不
变，改变次级叶轮转速．两级叶轮转速均以 ２００
ｒ／ｍｉｎ为一个增量［９］．

３　计算结果及分析

３１　首级叶轮转速控制
图４分别为流量Ｑ＝２７０，２１０Ｌ／ｓ时，扬程和效

率随首级叶轮转速控制的变化情况．

图４　泵外特性与首级叶轮转速控制关系
Ｆｉｇ．４　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｌ

ｓｐｅｅｄｏｆｆｒｏｎｔｉｍｐｅｌｌｅｒ

试验中，首级叶轮的转速设置 ６个点，分别为
５００，７００，９００，１１００，１３００，１４５０ｒ／ｍｉｎ．由图４可以
看出：在Ｑ＝２１０Ｌ／ｓ时，随着首级叶轮转速的增大，
扬程逐渐增大，效率则先减小后增大再逐渐减小，

在转速为１１００ｒ／ｍｉｎ时，效率最大为 ６６６８％；在
Ｑ＝２７０Ｌ／ｓ时，随着首级叶轮转速的增大，扬程呈逐
渐增大的趋势，效率则先增大后减小，在转速为１３００
ｒ／ｍｉｎ时，效率最大为９１２１％．
３２　次级叶轮转速控制

当流量Ｑ＝３６０，３３０Ｌ／ｓ时，分别利用次级叶轮
转速控制方法进行控制［１０］，如图５所示．试验中次
级叶轮的转速设置 ５个点，分别为 １４５０，１５００，
１７００，１９００，２１００ｒ／ｍｉｎ．可以看出：在 Ｑ＝３６０Ｌ／ｓ
时，随着次级叶轮转速的提高，扬程和效率逐渐增

大，当转速为２１００ｒ／ｍｉｎ时，最高效率为９２８５％；
在Ｑ＝３３０Ｌ／ｓ时，随着次级叶轮转速增大，扬程增
大，但效率在１４５０ｒ／ｍｉｎ时最高为８３１６％，随后逐
渐下降．

图５　泵外特性与次级叶轮转速控制关系
Ｆｉｇ．５　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｌ

ｓｐｅｅｄｏｆｒｅａｒｉｍｐｅｌｌｅｒ

当转速为１４５０ｒ／ｍｉｎ时，应用转速控制法的
泵外特性曲线如图６所示，可以看出：对旋轴流泵
具有较宽的高效区；在非额定流量下运用次级叶

轮转速控制方法可以提高泵的效率；在 Ｑ＞３００Ｌ／
ｓ时，控制次级叶轮的转速可以提高泵的效率；在
Ｑ＜３００Ｌ／ｓ时，控制首级叶轮的转速可以提高泵
的效率．因此，在实际应用中，在小流量时的设计
转速可以相对减小，而大流量时的设计转速可以

相对增大．
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图６　应用转速控制法的泵外特性曲线
Ｆｉｇ．６　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｕｒｖｅｓｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｃｏｎｔｒｏｌ

３３　内部流场分析
图７为对旋轴流式喷水推进泵的速度三角形分

析，图中各下标：１表示进口参数；２表示出口参数；
Ｆ表示首级叶轮；Ｒ表示次级叶轮；Ｇ表示导叶．

图７　首级叶轮、次级叶轮与导叶进出口速度三角形
Ｆｉｇ．７　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｔｒｉａｎｇｌｅｓａｔｌｅａｄｉｎｇａｎｄｔｒａｉｌｉｎｇｅｄｇｅｓｏｆｆｒｏｎｔ，

ｒｅａｒｉｍｐｅｌｌｅｒａｎｄｇｕｉｄｅｖａｎｅ

由图７可以看出：对于首级叶轮，轮毂为锥形，
从进口到出口轮毂直径逐渐变大，轴面速度 ｖｍ２Ｆ＞
ｖｍ１Ｆ，流量减小即ｖｍ１Ｆ减小，而泵仍为额定转速，即ｕＦ
不变，进口冲角 ｉ１变大

［１１］，因此，减小首级叶轮转

速，即ｕＦ减小，可以使冲角保持较小的值；对于次级
叶轮，轮毂为球形，轴面速度 ｖｍ２Ｒ＜ｖｍ１Ｒ，同一流面

处圆周速度相等，ｕ１Ｒ＝ｕ２Ｒ＝ｕＲ，进口绝对速度与首
级叶轮出口绝对速度相等，即ｖ１Ｒ＝ｖ２Ｆ．

在流量为Ｑ＝２７０Ｌ／ｓ时，分别对转速为１３００，
１４５０ｒ／ｍｉｎ的首级叶轮进水管流线状态，如图８所
示．可以看出：首级叶轮在转速为 １４５０ｒ／ｍｉｎ时，
在次级叶轮进口液流产生较大的冲角；转速改变为

１３００ｒ／ｍｉｎ后，冲角减小［１２－１４］．综上所述，首级叶
轮转速的改变不仅对首级叶轮内流动影响较大，同

时改变了次级叶轮和导叶等下游过流部件内的流

动状态．

图８　进水管流线图
Ｆｉｇ．８　Ｓｔｒｅａｍｌｉｎｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｉｎｓｕｃｔｉｏｎｐｉｐｅ

为了进一步分析转速变化对能量转化的影响，

文中计算了各个过流部件的湍动能耗散率．轴流泵
叶轮中的流动属于高雷诺数湍流，在湍流运动中，

雷诺应力不能忽略，而分子黏性应力常可忽略（除

了极靠近固壁区域外），即除壁面边界层外，流体能

量耗散主要以湍动能耗散的形式存在［１５］．
图９为泵中间截面处湍动能耗散率、湍动能、相

对速度分布云图，其中，上排为１４５０ｒ／ｍｉｎ工况点，
下排为１３００ｒ／ｍｉｎ工况点．

图９　中间截面处湍动能耗散率、湍动能、相对速度分布云图
Ｆｉｇ．９　Ｃｏｎｔｏｕｒｓｏｆｔｕｒｂｕｌｅｎｔｋｉｎｅｔｉｃｅｎｅｒｇｙ，ｉｔｓｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｒａｔｅａｎｄｒｅｌａｔｉｖｅｖｅｌｏｃｉｔｙｏｎｍｉｄｓｐａｎｓｕｒｆａｃｅ
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　　由图９可以看出：次级叶轮叶片尾部与导叶叶
片头部湍动能耗散率较大，同时该区域发生尾迹

（或脱流）；在湍动能耗散率较大的位置，湍动能亦

达到最大；首级叶轮转速降为１３００ｒ／ｍｉｎ时，两级
叶轮内速度减小，等值线分布均匀，湍动能变小，紊

流程度减弱，湍流耗散率降低．
湍动能表示湍流扩散剧烈的程度，而湍动能耗

散率表示湍动能耗散的快慢．在次级叶轮叶轮叶片
尾部发生脱流，并且由于次级叶轮与导叶的轴向距

离很小，次级叶轮尾迹冲击导叶叶片头部，流动结

构紊乱且流速过高，故产生较高湍动能，湍动能耗

散较大．
在流动核心区域，湍流耗散功率［１５］为

Ｐ＝∫ρεｄＶ， （１）

式中：Ｐ为湍动能耗散功率；ε为湍动能耗散率．
由式（１）可以求解计算不同首级叶轮转速下各

个过流部件的湍动能耗散功率，如表２所示，表中
Ｅε为湍动能耗散率降幅．

表２　各个过流部件的湍动能耗散率
Ｔａｂ．２　Ｔｕｒｂｕｌｅｎｔｋｉｎｅｔｉｃｅｎｅｒｇｙｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｒａｔｅｉｎ

ｅａｃｈｃｏｍｐｏｎｅｎｔ Ｗ

过流部件
ｎ／（ｒ·ｍｉｎ－１）

１４５０ １３００　
Ｅε／％

进口段 　１８６３ １８６１ ００８
首级叶轮 ４６１２ ２１１４ ５４１６
轴向间隙 ３６６５ ２２０１ ３９９６
次级叶轮 １０１５９８ ６４１４５ ３６８６
导叶 １５５６１２ １２７５６４ １８０２
出口段 ７２４７７ ７１５７４ １２５

　　由表２中可以看出：次级叶轮和导叶内部的湍
动能耗散率最大；减小转速，各个过流部件的湍动

能耗散功率都减小，其中首级叶轮减小幅度最大，

其他部件湍动能耗散率减小依次为轴向间隙、次级

叶轮、导叶、出口段和进口段．因此，对首级叶轮进
行转速控制可减小对旋泵的能量损失，从而提高泵

整体效率．

４　结　论

１）针对新型的双级对旋喷水推进泵，分析了其
结构特点．喷水推进泵采用双级对旋轴流式，其结
构紧凑，运用变转速控制后，相对普通轴流泵运行

稳定区较宽．
２）应用转速控制方法对对旋泵进行工况调节，

得到非额定流量工况下的最优转速比．在小流量工

况时，控制首级叶轮的转速可以提高对旋泵的效

率．在大流量工况时，控制次级叶轮的转速可以提
高对旋泵的效率．
３）通过控制转速，改善了对旋泵的内部流场，

减小了流动损失．降低转速后，首级叶轮进口冲角
减小，改善了下游流场，各过流部件的湍动能和湍

动能耗散率都明显减小．
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