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不同导叶张数对双向竖井贯流泵装置影响的受力分析
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摘  要：【目的】研究竖井贯流泵装置在不同导叶片数影响下的受力情况。【方法】本文采用 CFD 方法，以某工程

双向竖井贯流泵装置为研究对象，利用 TurboGrid 和 Icem 进行网格划分，基于 RNG k-ε 湍流模型，对 4、5、6、8

片导叶片数的双向泵装置在-2°安装角度下分别取 0.85Q、Q、1.15Q 的流量工况进行数值计算和试验研究。【结果】

正反向运行情况下，导叶片数为 4、5、6、8 片的情况下泵装置轴向受力平均值接近，当导叶片数与叶片数成倍数关

系时，轴向力脉动峰值显著增大，影响装置安全运行；叶轮径向受力均较小，可以忽略对工程的影响。将导叶片数

设置为偶数时，可降低导叶受到的径向合力。【结论】在实际设计生产过程中，应当避免使导叶片数与叶片数成倍

数关系。 
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0 引 言1

【研究意义】近年来，由于跨流域调水和农业灌

溉等方面的需求[1-2]，国内建成了大批的双向竖井贯

流泵站，这种泵站同多数水力机械一样为可逆机械，

可正反向运行。但在运行过程中，泵站经常受到产生

振动等一些问题[3]，其中受力不稳定是造成泵装置破

坏的直接原因[4]。因此有必要对不同导叶片数泵装置

叶轮和导叶所受到的轴向力、径向力和扭矩进行研究。 

国内外学者持续开展了对双向贯流泵受力情况

的相关研究。【研究进展】郭楚等[5]通过改变导叶片

数和导叶位置来研究其对低扬程轴流泵水力性能的

影响。吴晨晖等[6]采用 CFX 软件研究轴伸贯流泵压力

脉动的变化情况发现导叶相对距离对幅值影响较大。

李琪飞等[7]运用 CFD 数值模拟方法探究导叶水力矩

特性及其与内流流态的关联，其还以某抽水蓄能电

站水泵水轮机模型为研究对象，研究了水轮机运行

时转轮所受轴向力的变化情况，同时基于 SST k- 湍
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流模型进行非定常数值模拟和分析以研究水泵水轮

机在水泵工况运行时的转轮受力情况[8]。孙壮壮等[9]

采用ANSYS CFX软件对轴流泵内部不同流量工况下

叶轮径向力的分布情况进行研究，结果表明径向力的

分布均呈现一定的周期性且在小流量情况下径向力

波动最不稳定。杨帆等[10]基于 RNG k- 湍流模型 S

型贯流泵水力模型非定常水动力特性，结果表明叶轮

轴向力的变幅小于径向力的变幅，在小流量工况下径

向力变幅最大。江伟等[11]基于 SST 模型研究了离心泵

涡轮进口对叶轮径向力影响。肖若富等[12]通过对单、

双蜗壳式双吸泵进行数值模拟和模型试验提出 3 种

改进方案减小叶轮径向力。综上，对水泵不同工况下

所受力的研究已有很多，但是对于导叶片数对贯流泵

的轴向力的影响的研究尚不多见。【切入点】本文通

过对不同导叶片数下的泵装置进行数值模拟，研究不

同导叶叶片数对泵装置叶轮和导叶受力情况分析，研

究成果将对工程建设有一定的参考意义。 

【拟解决的关键问题】本文探究导叶片数对双向

贯流泵装置的轴向受力情况的影响，并分析不同导叶

片数对泵装置径向受力的影响。采用小流量（0.85Q）、

设计流量（Q）和大流量（1.15Q）3 种工况下进行非

定常数值计算，通过数值模拟计算，分析叶片数在全

程流量工况下对泵装置的受力影响。 
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1 数值模拟

1.1 计算模型

双向竖井贯流泵装置包括竖井流道、叶轮、导

叶、导水锥和直管流道，模型如图 1 所示。其中叶

轮的直径 D=300 mm，叶顶间隙 d=0.2 mm，叶轮叶

片数（ZR）4 片，导叶片数（Zs）采用 4 个方案，分

别为 4、5、6、8 片，模型正向转速为 1 196 r/min，

反向转速为 1 303 r/min。 

图 1 泵装置计算模型 

Fig.1  Calculation model diagram of pump device 

1.2 数值计算与网格划分 

由于计算精度受网格质量的影响较大，本文的叶

轮室以及导叶体采用 ANSYS Turbo Grid 软件进行网

格划分，网格为结构化网格，如图 2 所示，其中图 2

（a）为叶轮网格，图 2（b）为 Zs=5 时导叶体网格。

其余部件采用 mesh 绘制非结构化网格，并保证网格

质量在 0.3 以上，分别如图 2（c）和图 2（d）所示。

边界层附近的流动计算利用近壁面 Blasius 公式来处理： 

0.125 0.875ref ref6 ( ) ( )
2

L V
y y





  ， （1） 

式中：y 为固体壁面外第一层网格的厚度（m）；y
+

为无量纲参数；Lref为参考长度（m）；Vref为参考速

度（m/s）；ρ 为液体的密度（kg/m
3）；μ 为液体的

动力黏度（Pa/s） 

(a) 叶轮 (b) Zss=5 时导叶体 

(c) 直管流道                   (d) 竖井流道 

图 2 泵装置各部位网格示意图 

Fig.2  Grid diagram of each part of pump unit 

现对网格进行无关性分析。以全装置网格数 330

万作为初始模型，通过增加网格的数量进行网格无关

性分析。由于导叶叶片数不同时，导叶的网格数也会

有所差异，保持导叶网格数在 120 万个左右。如图 3

所示，当装置总网格数在 580 万个以上时，泵装置效

率上下浮动不超过 1%，可以认为满足计算精度的要

求，因此以网格总数 629 万为计算模型，详细数据如

表 1 所示。 

图 3 网格无关性分析 

Fig.3  Grid independence analysis 

表 1 泵装置各部分节点数与网格数示意表 

Table 1  Number of nodes and grids in each part of pump unit 

部分 直管流道 导水锥 叶轮 导叶 竖井流道 总数 

节点数/万个 37 5 182 127 23 374 

网格数/万个 192 28 173 118 117 628 

1.3 计算设置及边界条件设置

本文在三维网格上通过数值计算求解时间平均的

雷诺方程及 RNG k-ε紊流模型来得到泵装置的水力性

能及内部流场。最大迭代步数为 2 000 步，收敛精度

为 1.0×10
-5。对于边界条件，进口条件采用压力进口，

取 1.0×10
6 
Pa；出口条件采用恒定质量流量出口，壁面

边界条件采用无滑移边界条件（即 u=v=w=0）。进水

流道与叶轮进口、叶轮出口断面和导叶进口断面之间

的动静交界面采用“Stage”技术来处理。导叶与导水

锥之间的静静交界面采用设置为 None。 

1.4 非定常计算设置 

对双向竖井贯流泵装置正反向在小流量（0.85Q）、

设计流量（Q）和大流量（1.15Q）3 种工况下进行非

定常数值计算。计算设置中，进口条件采用压力进口，

取 1.0×10
6 
Pa；出口条件采用质量出口，给定出口边界

上的质量流量；在固体边壁处采用无滑移边界条件（即

u=v=w=0）。进水流道与叶轮进口、叶轮出口与导叶

进口之间的动静交界面采用瞬态冻结转子（Transient 

Rotor Stator）技术来处理。导叶与导水锥等之间的静

静交界面采用设置为 none。设置单步步长为叶轮旋转

1°所需要的时间，每个时间步长内最大迭代步数设置

为20步，单步收敛精度为1×10
-5。叶轮旋转一周有360°，

共有 8 个周期，正向所需要的总时间为 0.401 34 s，反

向所需要的总时间为 0.368 38 s。非定常计算模型采用

sst 模型，以定常结果作为初始条件进行非定常计算。 
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2 材料与方法 

2.1 试验模型简介 

根据数值模拟结果，利用钢板将进出水流道加工

成型，导叶采用实验室配套导叶。泵装置模型试验及

压力脉动试验在扬州大学测试中心的高精度水力机

械试验台上进行。该试验台示意图见图 4。 

2.2 数值模拟的可靠性分析 

为了验证泵装置数值模拟是否可靠，采用 5 片和

6片导叶，将泵装置在叶片角度为 0°时进行模型试验，

并将试验结果与数值计算结果对比，如图 5 所示。 

由图 5 可知，当流量小于设计流量的情况下，数

值模拟的效率略低于试验结果，在大流量的工况下，

数值模拟结果与试验结果贴合较好。二者最大差异不

超过 3%，整体结果吻合较好，说明数值分析结果可

以较好反应内部流场情况。 

注  1.进水箱；2.受试泵装置及驱动电机；3.压力出水箱；4.分叉水箱； 

5.称质量传感器；6.原位标定装置；7.调节闸阀；8.稳压整流筒； 

9.电磁流量计；10.控制闸阀；11.辅助泵机组。 

图�4 试验台示意图 

Fig.4  Test bench diagram 

(a) 正向�Zs=6 (b) 反向�Zs=6 

(c) 正向 Zs=5 (d) 反向 Zs=5

图 5  Zs=6 与 Zs=5 时模型试验与数值模拟对比 

Fig.5  Comparison chart of model test and numerical simulation (Zs=6, Zs=5)

3 结果与分析 

3.1 不同导叶片数正向运行时泵装置叶轮受力分析 

首先定义空间固定坐标系 O-XYZ，其中 Z 轴与叶

轮轴线一致，方向以水流方向为正，如图 6 所示。 

在不同工况下不同导叶片数叶轮所受到的轴向力

Fz 和径向合力 Fr 如表 2 所示（Fz 为叶轮旋转 1 周内

轴向力的平均值；Fr 为叶轮旋转 1 周内径向合力的平

均值。方向以正向水流方向为正。）。 

图 6 空间固定坐标系 

Fig.6  Space fixed coordinate system 
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由表 2 可知改变导叶片数对叶轮所受到的轴向力

和径向合力的影响都不大，在导叶片数相同的情况下，

叶轮受到的径向力和轴向力的大小随着流量的增大而

逐渐减小，这是由于随着流量增大，叶片的吸力面和

压力面之间的压力差逐渐减小，从而使得轴向力的减

小。同时随着流量增加，流动变得稳定，径向力也因

此减小。在同一工况下，当 Zs=5 时，叶轮径向合力最

大。在泵装置运行过程中，叶轮所受到的径向力远小

于轴向力，所以其影响可忽略。 

表 2 正向运行时叶轮的轴向力和径向合力 

Table 2  Axial force and radial force of impeller 

正向运行 
轴向力 Fz/N 径向合力 Fr/N 

Zs=4 Zs=5 Zs=6 Zs=8 Zs=4 Zs=5 Zs=6 Zs=8 

0.85Q -2 199 -2 200 -2 197 -2 206 4.479 19.98 10.12 7.22 

Q -1 685 -1 686 -1 687 -1 689 3.830 7.97 4.74 3.56 

1.15Q -1 005 -1 003 -1 003 -1 002 0.624 5.81 0.73 1.02 

仅仅对叶轮受力平均值的研究无法分析出叶轮不

同导叶片数下的差异，现分别取出在设计工况下不同

导叶片数叶轮瞬态轴向力和径向合力，并将其转换成

极坐标下的受力分布，从而进一步了解导叶片数对叶

轮受力的影响， 

首先，取出设计工况下不同导叶片数叶轮瞬态轴

向力变化时域图如图 7 所示。 

图 7 不同导叶片数正向叶轮轴向力时域 

Fig.7  Time domain diagram of axial force of positive 

   impeller with different guide vane numbers 

虽然叶轮受力的平均值在不同导叶的情况下相

差不大，但在时域图中可以明显看出其中差异，在

Zs=4 时，叶轮所受的轴向力在 1 个周期内形成了 4

个标准的正弦波形，波峰与波谷的表现明显；当 Zs=5

和 Zs=6 时二者曲线形象比较接近，出现 4 个波峰，

且波形已不再规则；当 Zs=8 时，出现了 8 个周期的

波形，周期数等同于导叶片数，且波形较规则。可见

导叶片数的确对叶轮轴向受力有所影响，当 Zs=4 时

受力变化幅度最大，Zs=8 时其次，Zs=5 与 Zs=6 的时

候轴向力的变化幅度较小且二者波形相似。 

不同导叶片数叶轮所受轴向力脉动峰值进行比

较。当 Zs=4 时，叶轮轴向力脉动峰值为 113 N；当

Zs=5 时，峰值为 23 N；当 Zs=6 时，峰值为 20 N；当

Zs=8 时，峰值为 40 N。从理论上来说，当叶轮和导

叶互质时，即 Zs=5 时，能够稳定运行。从数值模拟

的结果可以看出，当 Zs=5 和 Zs=6 时，叶轮所受轴向

力脉动幅度均较小；当 Zs=8 时，叶轮所受轴向力脉

动范围变大，峰值约是 Zs=5 和 Zs=6 时 2 倍；当 Zs=4

时，叶轮所受轴向力脉动范围明显变大，分别是 Zs=5

和 Zs=6 时 4.91、5.65 倍。脉动幅度变大，会引起装

置振动、噪声等不良现象，造成材料的疲劳破坏，影

响装置的安全运行，因此，导叶片数不应设置为叶轮

叶片数的整数倍。 

为了分析引起上述差异的原因，取出每个叶轮叶

片所受轴向力（Fz）随时间的变化规律，并绘制成时

域图进行观察分析。 

从图 8 可看出，当 Zs=4 的时候，4 张叶片的受

力几乎是同时达到最大值和最小值，这样就使得整个

叶轮在 1 个周期内会有 4 个明显的波峰与波谷。当

Zs=5 和 Zs=6 的时候，4 个叶片各自受力的时域图不

再相互重合，每张叶片的波峰交替出现，这就使得叶

轮整体的受力时域图没有出现明显的波峰与波谷。

Zs=6 时也是如此。当 Zs=8 时，不同叶片的波峰与波

谷又一次同时出现且频率变为 Zs=4 的 2 倍，但这时

每个叶片的峰值较低，这使得其叠加之后整体轴向力

脉动情况介于 Zs=5 和 Zs=6 与 Zs=4 之间。 

在设计工况下不同导叶片数叶轮瞬态径向合力

变化时域图，并将其转换成极坐标下的受力分布图 8。 

图 9（a）可以看出，Zs=4 和 Zs=8 的时候二者的

时域图和极坐标图中形状相似，产生的径向力也相对

较小，当 Zs=6 时径向力开始变大，当 Zs=5 时径向力

达到最大值。其原因是当 Zs=4 和 Zs=8 时，导叶片数

与叶片数成倍数关系，水流能够均匀地从导叶各个通

道流出，当 Zs=5 时，导叶片数与叶片数完全互质，

使得水流通过各个导叶间的通道情况都不同，使得整

体所受径向力波动更大。 

由图 9（b）的时域图可以看出，在改变导叶片

数后，叶轮所受径向合力时域图均存在 4 个波峰和波

谷，与叶片数保持一致。再从整体的幅度来看，此时
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Zs=5 时脉动幅度较大。当 Zs=4 时，叶轮所受径向合

力脉动峰值为 0.76 N；当 Zs=5 时，叶轮所受径向合

力脉动峰值为 1.76 N；当 Zs=6 时，叶轮所受轴向力

脉动峰值为 0.91 N；当 Zs=8 时，叶轮所受轴向力脉

动峰值为 0.66 N。在实际工程运行中，要想保持稳定

运行状态，叶轮所受到径向力应尽量趋向于 0。从数

值模拟的结果可以看出，当 Zs=5 时，叶轮所受径向

合力脉动范围变大，当 Zs=4 和 Zs=8 时，叶轮所受径

向合力脉动均较小；但叶轮所受径向合力及其脉动大

小远小于轴向力合力，对泵装置影响有限，在实际工

程中可忽略其影响。 

(a) Zs=4 (b) Zs=5 

(c) Zs=6 (d) Zs=8 

图 8 不同导叶片数正向每个叶轮叶片轴向力时域 

Fig.8  Diagram of axial force of each impeller blade in reverse direction with different number of guide blades 

(a) 叶轮瞬态径向合力 (b) 叶轮径向受力时域 

图 9 不同导叶片数反向叶轮径向受力分布图 

Fig.9  Radial force distribution of reverse impeller with different guide vane numbers 

3.2 不同导叶片数反向运行时泵装置叶轮受力分析 

不同导叶片数叶轮在不同工况下所受到的轴向

力 Fz 和径向合力 Fr 从表 3 可以看出，在同一工况下，

随着导叶片数逐渐增大，轴向力逐渐减小。在同一导

叶片数情况下，随着流量的增大，轴向力逐渐减小，

且不同工况下轴向力差值逐渐增大。在同一工况下，

在 Zs=5 时叶轮所受到的径向合力均最大，说明此时

叶轮域内流场压力分配不均，但与轴向力相比，其大

小可以忽略。 
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表 3 反向运行时叶轮的轴向力和径向合力 

Table 3  Axial force and radial force of impeller 

反向运行 
轴向力 Fz/N 径向合力 Fr/N 

Zs=4 Zs=5 Zs=6 Zs=8 Zs=4 Zs=5 Zs=6 Zs=8 

0.85Q 2 498.49 2 481.56 2 460.61 2 420.57 8.216 19.507 18.875 18.325 

Q 1 985.27 1 939.70 1 906.94 1 860.53 3.167 8.417 3.233 3.094 

1.15Q 1 252.53 1 195.65 1 159.05 1 098.93 1.934 6.520 1.221 1.570 

设计工况下不同导叶片数叶轮瞬态轴向力变化

时域，如图 10 所示反向运行时，水流先经过导叶进

而流入叶轮，其规律与正向相比有较大差异。 

图 10 不同导叶片数反向叶轮轴向受力时域 

Fig.10  Time domain diagram of axial force of 

reverse impeller with different guide vane numbers 

从图 10 可以看出，当 Zs=4 时，叶轮旋转 1 周存

在 4 个周期；当 Zs=8 时，叶轮旋转 1 周存在 8 个周

期；当 Zs=5 时，叶轮旋转 1 周存在 20 个周期；当

Zs=6 时，叶轮旋转 1 周存在 12 个周期；叶轮旋转 1

周其周期数为 Zs 与 Zr 的最小公倍数，说明其受到叶

轮和导叶的动静干涉的影响。最小公倍数越大，叶轮

轴向力脉动频率越高。从图 10 还可以发现，随着导

叶片数增加，叶轮所受轴向力逐渐减小。 

当 Zs=4 时，轴向力脉动峰值为 151.2 N；当 Zs=5

时，脉动峰值为 14.3 N；当 Zs=6 时，脉动峰值为 32.5 

N；当 Zs=8 时，轴向力脉动峰值为 78.4 N。从数值模

拟的结果可以看出，当 Zs=5 时，叶轮所受轴向力脉

动较小；当 Zs=6 时，峰值约是 Zs=5 的 2.27 倍；当

Zs=8 时，峰值约是 Zs=5 的 5.49 倍；当 Zs=4 时，叶

轮所受轴向力脉动范围明显变大，峰值约是 Zs=5 的

10.57 倍；当 Zs=6 时，叶轮轴向力脉动峰值相较于

Zs=4 和 Zs=8 较小，而 Zs=4 和 Zs=8 时其脉动峰值显

著增大，对泵装置会产生不利影响。 

由图 11 可以看出当 Zs=4 时，不同叶片所受的

轴向力的情况相似，叶片所受轴向力的波峰与波谷

同时出现，从而使得叠加后生成的轴向力时域图的

峰值较大：当 Zs=5 和 Zs=6 时，不同导叶所受轴向

力的峰值交替出现，从而使得整体受力平稳，Zs=8

时与 Zs=4 时相似，但是各叶片所受的轴向力小于

Zs=4 时的情况，使得总体受力时域图中的峰值与

Zs=4 时相比较小。 

(a) Zs=4 (b) Zs=5 

(c) Zs=6                                                  (d) Zs=8 

图 11 不同导叶片数反向运行时每个叶轮叶片轴向力时域

Fig.11  Time domain diagram of axial force of each impeller blade under reverse operation with different number of guide blades 
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由图 12（a）可以看出，当 Zs=4、6、8 时，叶轮

所受径向合力轨迹相似，大小相近，轨迹线相互重合，

与 Zs=5 的情况有很大区别。Zs=5 时，其所受到的径

向力相较于 Zs=4、5、6 时较大，且随着圆周方向出

现较大的波动，由图 12（b）可以看出，Zs=4、6、8

时，三者受径向力规律基本相似，但 Zs=5 时，径向力

叶轮旋转 1 周的情况下出现了 20 个周期的波动。 

(a) 叶轮瞬态径向合力 

(b) 叶轮径向受力时域 

图 12 不同导叶片数反向叶轮径向受力分布 

Fig.12  Radial force distribution of reverse impeller with 

different guide vane numbers 

从数值模拟的结果来看，当导叶片数为偶数时，

泵装置在正、反运行状态下叶轮所受径向合力均比导

叶片数为奇数时小。但减小的数值有限，对泵装置的

影响可以忽略。 

4 讨 论 

本文通过非定常计算分析了不同导叶片数下的

双向竖井贯流泵装置在正反向运行工况下的受力情

况。研究表明，当导叶叶片数与叶轮片数成倍数关系

时，轴向力脉动值显著增大。这与孙壮壮等[9]研究结

果类似。同时，扭矩的脉动范围显著增大，与轴向

力变化规律相似，而径向力的脉动范围减小。与杨

帆等[10]基于 RNG k- 湍流模型对 S 型贯流泵进行非

定常数值模拟分析出的结果相符合。研究发现，在导

叶片数为叶轮叶片整数倍时，每个叶片的受力同时到

达波峰与波谷，从而使得整体叶轮受力的脉动范围变

大。进一步对不同导叶片数的轴向力脉动分析，正向

运行时，Zs=4 和 Zs=8 时的轴向脉动范围显著大于

Zs=6 与 Zs=5，会引起装置振动、噪声等不良现象，

造成材料的疲劳破坏，影响装置的安全运行，这与郭

楚等[5]在导叶叶片数及导叶相对位置对低扬程轴流

泵装置性能的影响中研究的结果类似，都表明了增加

导叶片数，对轴流泵性能影响显著，并在导叶片数与

叶片数成倍数关系时，对叶轮所受轴向力的影响更为

明显。因此，导叶片数不应设置为叶轮叶片数的整数

倍。虽然此时的径向力会有所减小，但是减小的数值

有限，对泵装置实际运行中的影响可以忽略不计。 

本文通过数值模拟的方式，得到了不同导叶片数

双向贯流泵的受力情况，特别是重点分析了轴向力的

变化规律和原因。在实际工程应用中，对泵装置受力

状态的研究非常重要，因此对于径向力和扭矩的变化

原因还有待更深层次的研究。 

5 结 论 

1）数值模拟与物理模型试验的外特性曲线趋势

基本一致，数值模拟结果合理可靠，可为相关研究提

供参考。 

2）正向运行情况下，Zs=4、5、6、8 片的情况

下泵装置轴向受力平均值接近，当导叶片数与叶片数

成倍数关系时，轴向力脉动峰值显著增大，影响装置

安全运行。 

3）反向运行情况下，泵装置轴向受力平均值随

导叶片数增大逐渐减小，当导叶片数与叶片数成倍数

关系时，轴向力脉动峰峰值同样显著增大，影响装置

安全运行。 

4）正反向运行情况下，叶轮径向受力均较小，

可以忽略对工程的影响。将导叶片数设置为偶数时，

可降低导叶受到的径向合力。 
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Abstract: 【Objective】Bidirectional shaft tubular pump is a device commonly used in hydraulic projects. The aim of 

this paper is to study the impact of guide vane numbers on the force imposed to the pump when it is under different 

working conditions.【Method】The investigation was based on computational fluid dynamics (CFD) and experiments 

conducted in a real engineering project. Water flow in the pump was turbulent and described by the RNG k-ε 

turbulence model. The experimental data was used to calibrate the model, and the validated model was then used to 

analyze the impact of guide vane numbers on the pump under different working conditions.【Result】Under back and 

forth operation condition, the average axial force imposed to the pump by different guide vane numbers was 

comparable. Making the ratio of guide vane numbers to blade numbers an integer increased the peak axial force 

pulsation significantly, risking pump operation. The radial force imposed to the impeller was minimal and can be 

neglected in design. It was also found that setting the number of guide vanes even can reduce the radial force 

imposed to the pump by the guide vane.【Conclusion】The number of guide vanes and the number of blades 

combined to affect the force imposed to the pump. Our results indicated that design should avoid the ratio of the 

guide vane numbers to the blade numbers being an integer. 
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