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Abstract 
Numerical simulation was conducted to investigate the influence of the collector on the perfor-
mance of a roto-jet pump. Distributions of velocity, static pressure as well as turbulent kinetic 
energy were obtained thereby. A comparison was implemented on flow parameter distributions at 
different flow rates. The emphasis was placed upon the effects of the collector and the inner guide 
vane on flows and the hydraulic forces exerted on the collector. Remarkable flow regularity is ob-
served in the rotating chamber. High static pressure gradients occur at the inlet and the turning 
positions of the collector. Without the guide vane, overall turbulent kinetic energy is high but the 
pump performance is favorable relative to its counterparts with the guide vane. The resultant hy-
draulic force acting upon the collector decreases with the increase of flow rate. The force compo-
nent along the pump axis is predominant in this connection. A slight reduction of hydraulic force is 
manifested with the introduction of the guide vane. 
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摘  要 

为研究集液管对旋喷泵性能的影响，本文对旋喷泵内部流场进行了数值模拟，获得了整泵流道内的速度、

静压强和湍动能分布。本文对比了不同流量工况下的流动参数分布特征，重点讨论了集液管及内部导流

板对流动的影响及集液管受到的流体作用力。结果表明：旋喷泵转子腔内的流动参数分布规律性强，在

集液管入口处及集液管内流道转弯处存在着较高的静压强梯度；未设置导流板时集液管内流体湍动能较

高，但泵性能较设置导流板时高；集液管所受的流体作用力合力随流量增加而下降，其中沿泵轴的作用

力分量占主导地位，加装导流板后集液管的受力略下降。 
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1. 引言 

旋喷泵是一种结构和工作原理都特殊的泵[1]。旋喷泵的流量小、扬程高，其比转速一般在 5~30 之

间，目前已被成功地应用于石油、食品、炭黑等重要行业[2]。有关旋喷泵的专利最早出现在 1923 年[3]。
到目前为止，旋喷泵的设计方法仍然欠缺，根本原因在于对于影响旋喷泵性能的因素认识不够深入[4]。
国际上公开发表的旋喷泵研究文章极少，且以产品介绍为主[5]。国内学者在旋喷泵方面的研究起步相对

较晚，目前开展的工作仍停留在设计探索阶段。刘宜等人[6]针对不同结构的转子腔进行了数值模拟研究，

发现增加凸棱和适当减小转子腔轴向宽度可以提高泵的性能。黄思等人[7]分析了两种不同叶片结构对旋

喷泵性能的影响，证明采用矩形流道断面的叶片有助于提高泵性能。 
对于旋喷泵产品的运行，泵运行的可靠性和泵效率是最受关注的两个方面[8]。集液管不但起到收集

介质能量的作用，还承受随时间变化的流体作用力。由于集液管折断而导致泵停机是旋喷泵运行中实际

存在的问题[9]。目前对于集液管的研究大多集中在水力设计和外部轮廓形状的优化改进两个方面，对于

集液管内部的流动特征和结构进行系统分析的报道很少[10]-[12]。 
目前旋喷泵的研究以数值模拟为主，实验研究也多以测量泵的外特性为目的，对泵内部流场进行测

量时受到转子腔内静压强、转速等参数的限制，很难构建透明装置以实现流场的无扰动测量。本文运用

数值模拟手段，对包括集液管在内的旋喷泵的内部湍流流动进行求解，获得旋喷泵在不同流量条件下的

外特性和内部流动特征。研究中重点对集液管内部和外壁附近流动进行分析，获得集液管对转子腔内流

动的影响以及集液管内部的流动特征；求解集液管所受的流体作用力，对集液管内有无导流板时的流动

和受力特征进行对比，综合评价导流板对集液管和泵性能的影响。 

2. 旋喷泵几何模型 

本文所研究的模型泵结构如图 1 所示。转子腔体与集液管是直接与介质发生相互作用的两大关键水

力部件。从图 1(a)可以看出，集液管是旋喷泵能量转换的重要部件，其收集转子腔内高速旋转的流体并

通过扩散段将流体的速度能转换为压能。同时，从图 1(a)中所示的集液管位置和图 1(b)中集液管的形状

来看，其必然引起水力损失和不平衡流体作用力。集液管的外形和内部通道是集液管设计过程中重点考

虑的两个内容。为了分析集液管对旋喷泵性能的影响，本文在集液管入口段设置导流板，如图 1(b)所示， 
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(a) 结构示意图          (b) 集液管          (c) 集液管外轮廓 

Figure 1. The structure of the roto-jet pump and the diagram of the collector 
图 1. 旋喷泵结构及集液管示意图 

 

同时与不设导流板时的流动特征和泵性能进行对比。设置导流板的主要目的是为了消除流体在进入集液

管后迅速转弯而可能产生的旋涡与回流，从提高流场品质入手减少集液管内的能量损失。由图 1(c)所示

的集液管外轮廓形状可以推测，其在转子腔内将对原旋转流动构成显著的扰动，主流在受到壁面影响的

同时，还将产生小尺度的湍流脉动。 

3. 数值模拟方案 

3.1. 控制方程 

1) 连续性方程 
不可压缩流体定常流动连续性方程的张量形式为： 
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以上方程中， ix 为坐标分量， iu 为平均速度分量。 
2) 动量守恒方程 
将旋喷泵内的流动遵循的动量守恒方程采用微分方程的张量形式表达： 

( )
21 i

i j i
j i i j

upu u f
x x x x

µ
ρ

∂∂ ∂
= − +

∂ ∂ ∂ ∂
                                (2) 

方程(2)中，p 为静压强， if 为 i 方向的体积力分量。 

3.2. 湍流模型 

RNG k ε− 模型与标准 k ε− 模型具有相似之处，其对有效粘性系数 effµ 进行了模化并对 ε 方程进行

了修正。对有效粘性系数 effµ 进行修正后得到如下结果： 
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在 ε 方程中增加了 R 项，R 项可表示为： 
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式中， Skη ε= ， 0 4.38η = ， 0.012β =  

修正后的 k， ε 的输运方程： 
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各湍流模型常数分别为： 

0.0845Cµ = ， 1 1.42Cε = ， 2 1.68Cε = ， 1 1.42Cε = ， 0.72kσ = ， 0.75εσ =  

当 0η η> (高应变率区)时， 2 2C Cε ε
∗ < ，RNG k ε− 模型比标准 k ε− 模型所得的湍流涡团粘性低；当

0η η< (低应变率区)时，R 项的增加使 2 2C Cε ε
∗ > ，其结果是使采用 RNG k ε− 模型获得的湍流涡团粘性值

比采用标准 k ε− 模型得到的值高。由于 RNG k ε− 模型考虑了高应变率或大曲率壁面等因素，从而提高

了湍流模型在预测强旋流和大曲率壁面流动情况下的精度。 

3.3. 计算域网格与边界条件 

旋喷泵内部流道形状比较复杂，各个局部流道之间的尺寸可能相差较大，故选用非结构化网格对计

算域进行划分。集液管的入口和腔体壁面之间的径向距离小，易出现较高的速度梯度。为了提高计算的

精度以及稳定性，对集液管靠近固壁区域和转子腔外缘壁面进行网格局部加密。计算域网格如图 2 所示，

网格总数约为 272 万。此处泵进、出口延长段未表示。计算中采用直角坐标表示方法，将泵轴线设为 Z
轴，X 和 Y 轴均沿转子腔径向且相互垂直。 

本文使用 ANSYS CFX 软件进行求解，利用分离式求解器，即三维定常湍流计算方法，采用 RNG k ε−

湍流模型，压力与速度耦合方法选用 SIMPLE 算法。整个计算域的进口采用均匀速度进口边界条件，速

度大小由流量和进口断面的面积确定，计算域的出口采用静压强出口边界条件，设定为 1 个大气压的常

压条件。本研究不考虑泵内汽蚀，所以求解结果中的静压强值均以出口压强为参考值。在各个与介质接

触的固体壁面处采用无滑移边界条件，近壁区的流动采用可伸缩壁面函数进行处理。 

4. 泵的外特性分析 

本文研究的旋喷泵，其设计流量 Q 为 7.2 m3/h，设计转速 n 为 3550 r/min。在数值模拟中，对 0.6Q~1.4Q
范围内的流量工况进行了研究。图 3 为两种结构旋喷泵的外特性曲线图。从图中可以看出，泵性能随流量

的变化趋势合理，符合旋喷泵的性能特点，也证实了数值模拟方案的有效性。在设计工况下，无导流板时

的泵效率为 28.5%，扬程为 168 m。在整个流量范围内，未设置导流板时泵性能均高于设置导流板的旋喷泵。

导流板作为集液管狭窄空间内的障碍物造成了水力损失，故该导流板的设置并不能提高旋喷泵的性能。在

小流量工况下两种泵的扬程和效率均比较接近。从导流板对泵能量性能的影响程度来看，导流板的设置并

未对泵性能构成显著影响，所以从宏观的角度出发，导流板对影响能量损失的大尺度流动结构的影响不大。 

5. 流场计算结果与分析 

此处对旋喷泵运行中最为典型的两个流量工况：0.8Q 与 1.0Q 进行详细分析，并对比设置导流板与未 
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Figure 2. Computational domain discretized with grids 
图 2. 计算域网格 

 

 
Figure 3. Variation of pump head and efficiency with flow rate 
图 3. 泵扬程和效率随流量的变化 

 

设置导流板时的流动特征。 

5.1. 速度和静压强分布 

图 4 为旋喷泵转子腔垂直于泵轴的中心截面处的速度分布。可以看出，转子腔内流体的速度分布规

律性明显，且流量的变化对速度分布规律的影响小。由于流体与转子腔同步旋转，在离心力的作用下，

流体速度沿半径方向逐渐增大，并在转子腔内壁处达到最大。进入集液管后，流体的流速呈减小趋势， 
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且由于流动惯性与壁面的限制，靠近集液管外侧的流体流速要大于内侧流体的流速。设计工况下集液管

内的流体流速略大于小流量工况。 
如图 5 所示，转子腔内流体的静压强分布趋势与图 4 相呼应，静压强沿半径方向逐渐增大且变化平

稳，在靠近集液管外壁面处的流体静压强略高于相同径向位置的其它静压强值。总体来看，小流量工况

下流体的静压强分布与设计工况下相似，但静压强量级较小。从图中可以看出，在集液管的入口和两个

弯头处出现了局部高压，相应的静压强梯度将会导致能量损失。集液管内流体的静压强要明显高于转子

腔内的静压强。与图 4 进行对比可以发现，流体进入集液管后流速逐渐降低，同时总体静压强呈增大趋

势，集液管将流体的速度能转换为压能，向泵外输送高压流体。 
对于集液管入口段设置导流板的情况，同样提取设计流量工况和小流量工况时的计算结果进行分析。

图 6 为集液管入口段导流板附近的静压强分布。从图中可以看出，导流板对于流量的变化比较敏感，且

导流板的上下表面的静压强分布特征存在明显的差异。在小流量工况下，导流板上表面的静压强分布不

均匀且静压强梯度沿板长度方向变化剧烈，从导流板前端至集液管转弯处的静压强经历了从最小到最大

的过程，这主要是由于流体流至导流板前端时流速较高，在集液管入口段滞流增压的作用下流体流速降

低同时压力急剧增大所导致的。同时受到集液管内侧流体的冲击导流板的下表面还出现了局部高压。相

比之下，设计流量条件下导流板附近的静压强分布不均匀程度更高，且在导流板的上表面前端出现了明 
 

 
(a) 0.8 Q                              (b) 1.0 Q 

Figure 4. Velocity distributions on sections perpendicular to the pump shaft 
图 4. 垂直于泵轴截面的速度分布 

 

 
(a) 0.8 Q                              (b) 1.0 Q 

Figure 5. Pressure distributions on sections perpendicular to the pump shaft 
图 5. 垂直于泵轴截面的静压强分布 
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显的低压区，从集液管入口段前端到转弯处流体静压强急剧增大。集液管入口处及转弯处流动状态的变

化与调整对导流板本身及集液管承受的流体载荷产生重要影响。 

5.2. 湍动能分布 

为了进一步研究导流板对集液管内流体流动状态的影响，提取了旋喷泵内的湍动能分布，将设置与

未设置导流板的情况进行对比。图 7 所示为设计流量工况下轴面上的湍动能分布对比图。 
从图 7 可以看出，有无导流板对转子腔内的湍动能分布规律影响不大，湍动能近似呈对称状分布于

集液管的左右两侧，且越接近转子腔外缘湍动能越高。可以预测，高速旋转的流体在从集液管两侧流过

时由于流动空间的减小而产生了剧烈的脉动并造成能量损失。与转子腔内相比，集液管内的湍动能较小，

并主要集中在扩散段和靠近泵轴的转弯处。同时图 7(a)中集液管内的湍动能要明显小于图 7(b)，说明导

流板的设置在一定程度上抑制了集液管内的湍流脉动。 
图 8 为垂直于泵轴截面上的湍动能分布。在图 8(a)和图 8(b)中，沿着集液管的迎流面，均出现了沿

半径方向逐渐增大的湍动能。由于壁面效应，最靠近集液管外壁处存在一层低湍动能流体。在集液管入

口处由于流动空间的限制流体的脉动比较剧烈且湍动能变化剧烈，同时湍动能的最大值也出现在此处。 
 

 
(a) 0.8 Q                              (b) 1.0 Q 

Figure 6. Pressure distributions near the guide vane 
图 6. 导流板附近的压强分布 

 

 
(a) 设置导流板                   (b) 未设置导流板 

Figure 7. Turbulent kinetic energy distributions on azimuthal section under design 
condition 
图 7. 设计流量工况下轴面湍动能分布 



朱洋 等 
 

 
40 

随着主流在集液管内流道中的运动，湍动能进一步发展，在图 8(a)中，导流板的存在迫使部分流体沿集

液管内侧流动并使集液管后半部分流道内出现了一条集中在集液管内右侧的高湍动能区，而未设置导流

板的集液管内的湍动能则沿流向呈射流状发散，如图 8(b)所示。 
小流量工况下的轴面和轴截面的湍动能分布如图 9 和图 10 所示。小流量工况下旋喷泵内部的湍动能

分布特征与设计工况相似，但湍动能的量级较设计工况明显减小，在集液管内更加明显。一方面，小尺

度脉动不但未随着流量的减小而增强，反而呈减弱趋势；另一方面，旋喷泵内的湍流运动受壁面的影响

显著，以大尺度的流动结构为主导。 

6. 集液管受力分析 

为了进一步研究集液管对旋喷泵性能的影响，计算了五个不同工况下的集液管受力并进行分析，以

有量纲的表达方法表示于图 11 中。两种结构的集液管在 X、Y、Z 方向上的受力情况相似，且随着流量

的增大集液管在 X 轴方向和 Y 轴方向上所受的力也逐渐增大，但变化较小。同时，在 Z 轴方向上(即沿

泵轴方向)集液管受到的力要远大于另两个方向，这导致了在实际运行中集液管容易断裂或脱落。从整体

角度看，集液管所受的合力在流量为 4.2 m3/h 左右时较大，且随流量的增大呈减小趋势，故应尽量避免

在小流量工况下运行。加装导流板后作用在集液管上的力减小，说明了导流板的设置对集液管内的流动 
 

 
(a) 设置导流板                        (b) 未设置导流板 

Figure 8. Turbulent kinetic energy distributions on sections perpendicular to the pump 
shaft under design condition 
图 8. 设计流量工况下轴截面湍动能分布 

 

 
(a) 设置导流板                        (b) 未设置导流板 

Figure 9. Turbulent kinetic energy distributions on azimuthal section under off-design 
condition 
图 9. 小流量工况下轴面湍动能分布 
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(a) 设置导流板                        (b) 未设置导流板 

Figure 10. Turbulent kinetic energy distributions on sections perpendicular to the pump shaft 
under design condition 
图 10. 小流量工况下轴截面湍动能分布 

 

 
Figure 11. Variation of the hydraulic force acting upon the collector with flow rate 
图 11. 集液管受力随流量的变化 

 

起到了优化的作用。 

7. 结论 

1) 集液管外部的转子腔内流体速度分布比较均匀，速度沿径向逐渐增大。静压强分布特征与速度分

布相似，同样沿半径方向逐渐增大。集液管内部流道中，流体速度沿主流方向逐渐减小，靠近集液管内

侧的流体速度较低；在两个流道转弯处形成较高的局部静压强梯度。 
2) 设置导流板后，在导流板的迎流面出现了较大的湍动能，但集液管内的湍动能量级则明显小于未

设置导流板时，导流板对抑制小尺度湍流脉动有一定的贡献。由于导流板本身所造成的能量损失，泵整

体的效率和扬程要低于未安装导流板时。 
3) 导流板上表面的静压强从上游到下游急剧增大，且在设计流量工况下导流板上表面前端存在明显

低压区。设置导流板后集液管所受的流体作用力的合力较未设置导流板时小，沿泵轴方向的流体作用力

分量占主导地位。流体作用力的合力随流量的增大呈下降趋势。 
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