
2012 年 12 月
第 12 期 总第 473 期

水运工程
Port  &  Waterway Engineering

Dec. 2012
No. 12 Serial No. 473

泥泵水力性能动态特征的数值模拟分析
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摘要：在使用滑移网格模拟分析新设计的HDP-263-50-130-4型泥泵时，发现叶轮处于不同位置时，同一转速和流量

下，泥泵的扬程、扭矩、效率均呈周期性的波动，该波动近似于正弦函数，各量波动幅度较大，波动周期等于叶轮转过两

相邻叶片的夹角所需的时间。对于该型号泵，扬程的波动要领先力矩约0.21个波动周期，效率的波动领先力矩约0.34个波动

周期；当叶轮的一个叶片转过蜗壳的第Ⅰ断面，且与此断面呈16°左右夹角时，泥泵达到最高效率，约为92%；当叶轮的一

个叶片转向蜗壳的第Ⅰ断面且与其夹角约为29°时，泥泵效率最低，约为77%。经分析认为，泥泵水力性能波动的主因是

运动叶轮与静止蜗壳之间的动静干扰，该干扰主要体现在叶轮相对涡舌的位置的变化引起涡舌周围流态的变化。
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Numerical simulation of dynamic characteristics of dredge pump’s hydraulic performance
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Abstract: When simulating and analyzing the newly designed dredge pump HDP-263-50-130-4 with 
sliding meshes, we find that the pump head, shaft torque and hydraulic efficiency are all in periodic fluctuation 
although with same rotate speed and flowrate. The fluctuation could be approximated using a sinusoidal function 
whose amplitude is relatively large, and its period equals the time in which the impeller rotates through the angle of 
two adjacent blades. The fluctuation of pump head keeps a step of about 0.21 fluctuation period ahead torque, while 
the efficiency curve is ahead of torque about 0.34 periods. When a blade turns to section I of the volute with a 29° 
angle between them, the pump has a minimum efficiency of about 77%. And when this blade passes section I of the 
volute and makes an angle of about 16° with section, the pump presents a maximum efficiency of 92%. We draw 
the conclusion that the fluctuation of pump’s hydraulic performances should be related to the interaction between 
the rotating impeller and static volute. And the interaction could be mainly presented by the variation of flow field 
around volute tongue due to different locations of blades relative to the tongue.
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泥泵是耙吸、绞吸挖泥船的“心脏”，其

性能直接关系到船舶施工效率和经济效益。荷兰

IHC、美国GIW及澳大利亚WARMAN等几家公司

都进行了大量研究，开发了大量性能先进的泥泵

产品，占据了世界泥泵市场的很大份额。

国内在泥泵研究方面起步晚、投入较少，泥

泵的设计制造水平与荷兰等发达国家还有一定的

差距。为了满足国内疏浚业日益增长的需求，笔
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者于2009年设计开发了HDP-263-50-130-4型泥泵

（文献[1]中定义为ZB258-130），并假定泥泵内

流动为稳态过程，基于多参考系（MRF）方法对

泥泵水力性能进行了预测分析[1]；之后的1∶2.1物
理模型的测试结果证明，该模拟预测的流量-扬程

曲线、流量-效率曲线与模型试验结果是基本一致

的[2]。但是，大量的研究文献表明[3-6]，由于流体

机械中的动叶片与静边界存在相对运动，使得它

们之间在运动中存在动静干扰的问题，使其内部

流动呈现为非定常的湍流特征。因此，用稳态过

程的模拟分析结果来表征该泥泵的性能，可能存

在一定的偏差。

为进一步研究该型号泥泵性能，笔者采用滑

移网格技术和Realizable k-ε湍流模型，计算分析

了该型号泥泵叶轮与蜗壳间的动静干扰问题，得

出了泥泵在瞬态过程中的一些动态特征。

1 数值模拟方法

采用通用CFD软件FLUENT进行模拟计算，

模拟对象为笔者设计开发的耙吸挖泥船专用HDP-
263 -50-130-4型泥泵，该泥泵进口直径1 300 
mm，闭式叶轮，4片三维曲面叶片，其余具体的

模型尺寸和构造见文献[1]。
在模拟计算中，假设为瞬态不可压缩湍流，

采用有限体积法对基于雷诺平均的Navier-Stockes
方程进行离散，最后用PISO算法求解。

泵内不可压缩流体的三维非定常湍流可以用

雷诺平均动量方程描述：

( ) ( )
3
2 ( ' )

t
u

x
u u

x
p

x
p

x
u

x
u

x
u

xj
ui u'i

j

i j

i j j

i

i

j
ij

l

l
j+ - + + - + -

2
2

2

2

2

2

2

2

2
2

2

2

2
2

2
2

t
t

n d t= : c m; E

' '( ) ( )
3
2 ( )

t
u

x
u u

x
p

x
p

x
u

x
u

x
u

x
u ui

j

i j

i j j

i

i

j
ij

l

l

j

i j+ - + + - + -
2
2

2

2

2

2

2

2

2
2

2

2

2
2

2
2

t
t

n d t= c m; E （1）

式中:ρ表示流体密度， ' 'u ui j-t 表示雷诺应力。根

据Boussinesq假设:
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式中：μt是湍动涡黏系数，它是湍动能k和湍流耗

散率ε的函数。相比标准k-ε 模型，Realizable k-ε 模
型为湍动黏性增加了一个新的方程，为ε确定了新

的输送方程。Realizable意味着模型可满足在雷诺

应力上的特定数学约束，符合湍流的物理特征。

Realizable k-ε模型对于模拟旋转流动、强逆压梯

度的边界层流动、流动分离和二次流有更好的表

现。张淑佳等[7]的比较分析结果表明，在k-ε湍流

模型中，Realizable k-ε模型的离心泵仿真结果与

试验吻合最好。因此在本文的湍流模拟中，采用

Realizable k-ε湍流模型。

Realizable k-ε模型由SHIH 等人于1995 年提出[8]，

该模型的控制方程为：
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式中：Gk为平均速度梯度引起的湍动能；Gb为浮

力引起的湍动能；YM为可压缩湍流中的波动扩张

对耗散率的作用；C2和C1ε为常数；σk和σε分别是k

和ε的湍动Prandtl数；Sk和Sε为用户定义的源项。

计算中，采用特定速度进口边界条件，进口

的k和ε由下式给定，
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式中：D为进口当量直径。在计算域出口，各速度

分量及k和ε均取为第二类齐次边界条件。

在模拟叶轮的运动时，为计算非定常流动，

本文采用了滑移网格方法。叶轮出口与蜗壳区用

网格滑移的交界面处理通量的传递，从而实现叶

轮与蜗壳的联合求解。

k-ε模型只适用于充分发展的紊流区，在壁面

处受到限制，采用壁面函数法可解决这一问题。

本文采用的是增强的壁面函数，该方法既可用于

较粗的壁面函数网格，也可用于低雷诺数的细网

格，可以同时保证两种情况下的模拟精度。

2 数值模拟结果

2.1 计算模型

首先采用三维建模软件SOLIDWORKS对HDP 
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-263-50-130-4型泥泵进行了三维结构建模，然后

反求得到流道的模型。为了避免上下游边界的影

响，对进出口进行了加长处理。在网格划分过程

中，由于模型边界复杂，除进、出圆柱段采用结

构化六面体网格以外，其余均采用多面体网格；

同时，为提高模拟精度，叶轮区域采用了更精细

的网格。划分好网格的模型如图1所示。

此在试验中虽然可观察到各物理量的波动，但很

难精确地观测此变化过程。

空间离散方面，梯度采用基于单元的最小二

乘法，压力项采用二阶格式，动量、k和ε采用二

阶迎风格式；时间离散上采用二阶隐式。模拟计

算中，叶轮以恒定转速181 r/min旋转，泥泵吸口

为恒定流速5.86 m/s（28 000 m3/h），时间步长取

0.000 5 s，单个时间步的叶轮旋转角度为0.543°。

为提高求解精度，所有量的迭代误差控制在10-5。

2.2 模拟结果

笔者模拟了0.4 s的泥泵运动过程，此过程中

叶轮的转角为434.3°。考虑到叶轮的对称性以及计

算过程的稳定性，选取0.2~0.4 s的数据进行分析。

图2给出了叶轮相对于中轴线的力矩系数Cm以及泵

的扬程H随时间的变化过程，图3给出了力矩系数

Cm及泵的效率η随时间的变化过程。其中，力矩系

数Cm为无量纲数，定义为：

Cm=T/（0.5ρv2A）     （6）
式中：T为泥泵轴扭矩，模拟计算中通过积分所有

作用于叶轮外表面的力矩来求得；密度ρ，流速v
和面积A均为计算过程中笔者设定的参考值。从图

2和3可以看出，Cm，H和η都基本上随时间呈正弦

曲线变化，其波动周期可近似表示为：

Tcm/H/η=Tp/Z      （7）
式中：Tp为叶轮转动一周所需的时间；Z为叶片

数。如果定义叶轮转动到重复位置所需的时间为

叶轮周期TI的话，则Cm和H的变化周期基本上等于

TI。由于叶轮周期较短（本泥泵中TI=0.083 s），因

从振幅上来看，Cm的振幅约为平均值的

3.5%，H的振幅约为平均值的5.4%，η的振幅约

为平均值的4.9%。三者的波动幅度相对于一个连

续运转的机械来说，均显得比较大。从相位上来

看，H要比Cm领先约0.21个周期，而η要比Cm领先

约0.34个周期。

图4给出了泥泵达到最高效率点和最低效率

点时叶轮所处的大致位置。从图中可以看出，当

叶轮的一个叶片转过蜗壳的第Ⅰ断面，且与第Ⅰ

断面呈16°左右夹角时，泥泵达到最高效率，约为

92%；当叶轮的一个叶片转向蜗壳的第Ⅰ断面且

与其夹角约为29°时，泥泵效率最低，约为77%；

一个周期内的平均效率为86.3%，与模型试验结果[2]

基本吻合。
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分析结果认为，泥泵水力性能的波动与运动

的叶轮与静止的蜗壳之间的动静干扰有关。图5给
出了蜗壳对称面叶轮的最低效率位置和最高效率

位置的流速分布。从图5可以看出，最高效率位置

的叶片分布情况下，涡舌附近的流态较好，涡舌

上的驻点更靠近蜗壳出口侧，分离后面向蜗壳出

口的流动比较光顺，排口的分流比较大；而最低

效率位置则可以明显看到涡舌上的驻点下移，部

分流体经过曲线流动绕过涡舌进入泵排口的迹象

非常明显，这导致排口的分流比减小，泵实现同

样排量下的阻力增大，需要的扬程增加，效率降

低。因此，可以认为，泥泵内动、静部件的干扰

主要体现在涡舌处，正由于叶片位置相对于涡舌

的距离不同，导致了泥泵扬程、轴功率和效率的

波动。

值得指出的是，在水力输送系统中，泥泵的

实际工况点是其扬程-流量曲线及所处输送系统的

管道阻力-流量曲线的交点。因此，当叶轮从最低

扬程位置向最高扬程位置运动的时候，鉴于扬程

逐步增加，输送系统流量必然增大以增加管道阻

力，形成新的平衡，根据泵的扬程-流量曲线，扬

程将随流量的增大而降低，故实际过程中扬程的

波动幅度将小于模拟计算值。同样的，在系统波

动-反馈的实际过程中，效率、轴功率等量的波动

幅度也将低于模拟计算的预测值。  

3 结论

1）动叶片与静蜗壳之间的动静干扰导致泥泵

的扬程、效率和轴功率均呈周期性变化，且波动

幅度较大，因此用稳态过程的模拟分析结果来表

征泥泵性能会带来一定的误差。

2）该周期性变化过程可用正弦函数来近似，

波动周期与叶轮转过两相邻叶片的夹角所需的时

间基本相同，对于该型号泥泵，扬程的波动要领

先力矩约0.21个波动周期，效率的波动领先力矩

约0.34个波动周期。

3）对于该型号泥泵，当某一个叶片刚转过蜗

壳的第Ⅰ断面，且与此断面呈16°左右夹角时，泥

泵达到最高效率92%；而当此叶片即将到达蜗壳

的第Ⅰ断面且与其夹角约为29°时，泥泵效率最

29
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图4 泥泵达到最高效率和最低效率时叶轮的位置
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