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摘 要：为探究大间隙叶轮泵腔内的流动和能量损失情况，以太阳能热发电用熔盐泵为研究对象，对其首级泵腔

内的流场进行分析。基于雷诺时均方程和 k-ε湍流模型对模型泵的全流场进行计算，结合实验结果和计算结果对

流场进行分析。分析结果显示：叶轮前盖板泵腔内核心旋转区的旋转速度高于前盖板最大半径处的旋转速度一

半，且不同流量下变化不大；前后盖板泵腔内径向速度轴向分布在不同流量下变化不大，半径越大边界层分离点径

向速度越大，前盖板泵体壁面的边界层分离点径向速度随半径的增大先减小后增大，后盖板泵体壁面边界层分离

点径向速度随半径的增大而减小；前后盖板的损失随流量的增加占总耗能和损失能量的比重降低，前盖板损失能

量绝对值在不同工况下几乎不变，后盖板内的损失随流量的增加而减小；前盖板泵腔内轴面流动循环呈逆时针循

环，后盖板泵腔内轴面流动呈顺时针循环。
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0 引 言

熔盐是一种性能良好的传热介质，常作为导热介质

应用于新一代的核电和太阳能光热中，其中熔盐泵作为

高温熔盐循环的关键动力设备，在这类能源设施中有大

量应用。由于熔盐是在高温条件下工作的，因此对于熔

盐泵的性能要求也高于普通泵［1-2］。熔盐泵部件在高温

条件下会出现热膨胀，同时动静部件相对位置会发生改

变，因此其结构异于普通泵。研究过程中发现，泵腔内

的流动会对泵性能和流场特性产生一定的影响［3］；为研

究泵腔内的流动对泵性能产生的影响，可通过粘性流动

分析中粘性摩擦力和轴向力叠加作用对流动特性进行

分析［4］；在泵腔内的实际流动存在一定的非对称性，圆

盘摩擦损失主要产生于湍流边界层区域［5］。泵腔内的

流动对泵性能和内部流动影响较明显，其流动结构具有

特殊性，深入了解该部分流动特性可为优化泵腔结构和

改善泵性能提供基础。

圆盘摩擦损失在离心泵中是不可避免的，同时其在

泵损失中占有较大比重，因此探究泵内的圆盘损失和泵

腔内的流场分布具有重要意义［6-7］；研究研究内容包括：

泵腔的三维尺寸、泄漏量和粘性对圆盘损失和泵腔内的

流态的影响［8］和精确圆盘损失估算模型的回归计算［9］。

Daily 等［10］将泵腔内液体流动简化为封闭腔体内绕固

定轴的旋转运动，通过实验研究发现：封闭腔体内液

体的流动由壁面边界层、核心区、圆盘边界层 3 个区

域组成，以此试验结果建立泵腔内液体运动的 3 层流

动数学物理模型。Senoo 等［11］考虑 3 层流动模型（但未

考虑泵腔内径向流动存在的不足），提出 4 层流动数学

物理模型。李巍等［12］通过试验发现，圆盘摩擦损失随泵

腔内的轴向径向间隙比、液体雷诺数的增大而增大。

杨军虎等［13］基于 Senoo 提出的模型，考虑雷诺数和泄漏

量对泵腔内流动的影响对 4 层流动数学模型进行验证。

目前对于熔盐泵的研究主要集中在水力性能、密封

结构以及结构特性方面［14-18］，鲜有熔盐泵特殊结构的泵

腔内的流动和圆盘损失的相关研究。本文通过数值计

算对不同工况下泵腔内的流动情况和圆盘损失进行研

究，获得该特殊结构泵腔内的流场分布和能量损失

情况。
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1 研究模型及数值计算设置

1.1 泵模型及研究流体域

模型泵为一台三级导叶式长轴泵，设计性能参数为

H = 150 m ，Q = 350 m3/h，n = 1450 r/min。由于该泵用

于输送高温熔盐介质，考虑到在高温条件下部件的变

形，为保证叶轮后盖板和导叶体不发生干涉，后盖板的

间隙预留空间较大。为探究加大间隙后泵性能及内部

流场特性，对叶轮前后盖板处的间隙进行数值分析，并

运用外特性实验结果验证数值计算的准确性后，对不同

工况下间隙处的流动进行分析。泵模型和研究流体域

如图 1 所示。
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图1 研究流体域

Fig. 1 Calculation domain

1.2 湍流模型选择及网格适应性检查

计算软件为 ANSYS-CFX，采用 RANS 模型进行计

算，湍流模型选用通用性较好的标准 k-ε湍流模型。

连续性方程为：
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式中，ui —— i 方向的速度；p——压力；μ ——动力粘

度；μT ——湍流粘度；k ——湍动能；ε ——湍动能耗

散率。

理论上采用的计算网格越多计算精度越高，综合考

虑计算机的计算能力和计算时间，选取一套经济型较好

的网格是必要的。因此，在设计流量工况对不同网格数

量进行数值计算，对网格无关性进行检验，计算网格数

分别为 12.5×106、24.8×106、28.5×106。根据表 1，选取

24.8×106作为计算网格，网格质量在 0.4 以上，网格最小

角度大于 18°，如图 2 所示。

表1 网格无关性计算结果

Table 1 Grid independence results
网格数量

12.5×106

24.8×106

28.5×106

网格节点数量

13.3×106

25.2×106

28.9×106

计算扬程/m
152.22
151.80
151.75

计算效率/%
68.18
67.93
67.87
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b. 计算流体域和边界设置

图2 计算域网格及边界条件

Fig. 2 Calculation domain grids and boundary conditions

1.3 边界条件设置

由于实验中介质为清水，所以计算中介质选用清

水进行计算。计算域中旋转部件控制的流体域设置

为旋转水体，前盖板、后盖板旋转部件贴合面等处于

静止水体域中的和旋转部件交界的面设置为旋转面

（rotating wall），其旋转速度和旋转部件的旋转速度一

致。动静交界面设置为“frozen rotor”，静止部件间的

交界面设置为“general connection”。壁面设置为无滑

移壁面，进出口边界为：进口质量流（mass flow），出口

开放（opening）。
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2 计算结果分析

2.1 外特性分析

为更加精确地模拟该熔盐泵的外特性和内流场，本

文中的计算模型水体域和实验模型的水体域保持一

致。试验系统及测试结果如图 3 所示。比较数值计算

结果和试验结果可知：扬程误差最大为 2.4%，效率误差

最大为 4.43%，说明数值计算结果可信，其中最大误差

均出现在小流量工况下。由于计算模型中部分间隙结

构和滑动轴承结构做了简化，此外未将滚动轴承部分机

械损失考虑在内，使得计算扬程和效率稍高于实验值。
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a. 试验台示意图
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b. 试验与模拟结果

图3 试验台与性能对比

Fig. 3 Test rig and pump performance

2.2 泵腔内圆周速度分析

2.2.1 圆周速度轴向分布

图 4 和图 5 为圆周速度分布图。图中 l/L 为轴向

断面线相对长度位置，Vu /U 为圆周速度无量纲形式，Vu
为断面线上不同轴向位置的圆周速度，U 为对应断面

线上的旋转速度，其中U =ωr 。可以看出：前后盖板轴

向圆周速度分布随轴向断面半径的减小，旋转核心区的

圆周速度和该半径上的诱导速度逐渐接近；这也印证了

前后盖板剪切应力分布随半径的增加而增加，说明随着

半径的增加，速度变化梯度也在增加。同时在 0.6Qd 、

0.8Qd、1.0Qd、1.1Qd（Qd 表示设计流量）工况下圆周速

度的分布趋势一致。
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图4 前泵腔圆周速度轴向分布

Fig. 4 Circumferential velocity distribution of front pump
chamber at axial direction
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图5 后泵腔核心区圆周速度轴向分布

Fig. 5 Circumferential velocity distribution in core area of
rear pump chamber at axial direction

图 6 为前泵腔核心区圆周速度径向分布图。在靠

近叶轮出口处的 RA1 断面的圆周速度轴向分布起伏相

对较大，该断面的圆周速度随流量的加大而上升；随着

远离叶轮出口 RA2、RA3 断面的起伏幅度相对 RA1 断

面要小，同时 RA2 随流量的加大而上升；RA1 断面圆

周速度在靠近后盖板出出现小范围的奇异，该现象和

文献［11，13］中提出的分布模型吻合。
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图6 前泵腔核心区圆周速度径向分布

Fig. 6 Circumferential velocity distribution in core area of
front pump chamber at radial direction

2.2.2 圆周速度径向分布

前盖板泵腔内圆周速度径向分布呈 V 型分布。由

于靠近叶轮出口处的壁面圆周速度较大，粘性作用诱导

产生的圆周速度较高，在靠近叶轮口环处的轴向和径向

旋转面同时作用，使靠近叶轮口环处的圆周速度也较

高；同时前盖板泵腔的截面积在靠近口环处的间隙相对

变小，这对粘性摩擦力诱导内部液体旋转起积极作用，

最终使圆周速度径向分布出 V 型分布，如图 6 所示。

图 7 为后盖板的圆周速度径向分布，整体分布较

大，4 个工况中跨度为 0.38~0.54，圆周速度随流量的加

大而增大；RR5 断面在接近叶轮出口处圆周速度会出

现下降趋势，随着靠近叶轮后盖板旋转面的距离逐渐减

小，在接近叶轮出口过程中有一定的上升趋势，且越靠
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图7 后泵腔核心流动区圆周速度径向分布

Fig. 7 Circumferential velocity distribution in the core area of
rear pump chamber at radial direction

近叶轮后盖板旋转面越明显（如 RR1 断面）。在

0.6Qd、0.8Qd、1.0Qd 工况下前后盖板间隙内的圆周速度

分布与文献［8］结论吻合，1.1Qd 工况下靠近后口环旋

转面处的相对圆周速度低于 0.5，其余部分相对圆周速

度均大于 0.5。
根据剪切应力的定义公式：τ = μ∙du/ dn ，其中 μ 为

介质动力粘度，du/ dn 为速度变化梯度，μ 由介质本身

物性决定，因此速度变化梯度决定了剪切应力大小，其

中速度变化梯度主要受泵腔间隙的影响。如图 1 所示

泵腔间隙结构，前盖板泵腔间隙小于后盖板泵腔间隙，

间隙大小会直接影响速度变化梯度的大小。理论上层

流状态下间隙越小速度变化梯度越大，但层流条件下的

结论对于湍流状态下不完全适用，只能定性的对其间隙

大小和剪切应力进行归纳。由图 1 可看出，在叶轮前盖

板最大半径处叶轮到泵体壁面的距离是后盖板的 1/2，
在图 8 中显示叶轮前盖板壁面上的剪切应力最大值约

为后盖板上的 2 倍；前盖板受到的剪切应力随流量的变

化较小，后盖板受到的剪切应力随流量的增加而平行降

低，其趋势和文献［19］中的分布吻合。
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图8 叶轮盖板切应力分布

Fig. 8 Shear stresses distribution on impeller shroud

2.3 泵腔内径向速度分析

前盖板泵腔内径向速度 Vr 的分布如图 9 所示，叶

轮前盖板壁面和泵体壁面上的径向速度均为零。由于

前盖板壁面的旋转作用产生离心作用，半径越大的断面

在前盖板边界层分离点的速度越大；在泵体壁面的边界

层分离点速度绝对值随半径的增加先减小后增大，而半

径最小的 FA5 断面在该处的径向速度绝对值最大，在

4 个工况下均是如此；半径最大的 FA1 断面上，在相对位

置 0.0~0.3 范围内径向速度沿半径向内流动，在相对位置

0.3~1.0 范围内径向速度沿半径向外流动；FA2、FA3 断面

在相对位置 0.2 附近改变径向速度方向，由径向向外变为

径向向内；FA4、FA5 断面径向速度的转折点在 0.4 附近。
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图9 前泵腔径向速度轴向分布

Fig. 9 Radial velocity distribution of front pump
chamber at axial direction

后盖板泵腔径向速度分布如图 10 所示，叶轮后盖

板旋转面上边界层分离点速度随着断面所在半径增加

而增加，泵体静止面上的边界层分离速度随着半径增加

而降低；在 RA1 断面上，相对位置 0.0~0.7 范围内径向

速度沿半径向外流动，相对位置 0.7~1.0 范围内径向速

度沿半径向内流动；3 个断面的径向速度方向分界点随

断面所在半径的增大而减小，RA1、RA2、RA3 断面的径

向速度分界点相对位置 l/L 在 0.65~0.75、0.80~0.90、
0.85~0.93 范围内。
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图10 后泵腔径向速度轴向分布

Fig. 10 Radial velocity distribution of rear pump chamber at
axial direction
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2.4 内部流场结构分析

由轴面流线来看，4 个工况下前盖板泵腔内的流动

呈逆时针循环，后盖板泵腔内的流动呈顺时针循环，该

现象和文献［8］的结论一致；前盖板泵腔内的循环形成

涡 A，该涡的中心位于叶轮出口靠近前盖板的位置；后

盖板腔体内的流动形成的循环形成 2 个顺时针旋转的

涡 C、D，C 涡心位于叶轮出口后盖板上方，D 涡心位置

位于导叶进口前靠近导叶体壁面位置，流量变化对涡心

位置影响不大；4 个工况下在叶轮后口环处的间隙进口

处都形成了涡 E，涡 E 随流量的变化改变不大；如图 11
中 B 所示位置，随流量的加大叶轮出口涡 A 和涡 C 之

间形成的通道变大。

CA
B

D

E

a. 0.6Qd b. 0.8Qd

c. 1.0Qd d. 1.1Qd

图11 轴面流线图

Fig. 11 Streamlines on meridional plane

3 能量损失分析

由于介质的粘性作用叶轮前后盖板壁面在旋转过

程中会诱导介质进行旋转运动，同时伴随一定的离心运

动。叶轮盖板壁面诱导介质运动的过程实质就是能量

传递的过程，间隙内的介质获得额外的能量就会使能量

损失增加。由于前后泵腔的几何特征不同，因此其腔体

内的介质运动特性也是不同的，能量损失也会因前后泵

腔几何特性不同和工况的改变而随之改变。通过对不

同工况下前后盖板的能量损失进行分析，了解能量损失

的变化特性以及和泵腔内介质流动的关系。

如图 12 所示，前后盖板粘性摩擦损失随流量的增

加占总耗能和总损失能量比呈下降趋势，占损失能量比

下降更明显。从整体来看后盖板损失耗能占总耗能比

和损失能量比高于前盖板。随着流量的增加，前盖板的

绝对损失值变化不大，而后盖板的绝对损失值出现一定

下降。前盖板受到的剪切应力随流量的变化比较小，后

盖板受到的剪切应力随流量的增加而平行降低，其趋势

和文献［19］中的分布吻合；因此前盖板的绝对损失值在

流量变化下未出现太大的波动，而后盖板剪切应力随流

量的增加而降低，使得后盖板的损失绝对值随流量的增

加出现一定下降。前盖板处的剪切应力分布部分值高

于后盖板上的剪切应力，由于前盖板腔体控制的流体域

相当于后盖板的 1/2，前后泵腔内以旋转核心域为主，

旋转域的旋转动能来自于盖板和介质的粘性摩擦作

用。因此后盖板损失能量的绝对值高于前盖板损失。
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图12 圆盘能量损失及损失比

Fig. 12 Energy loss mapping

4 结 论

通过对熔盐泵全流场进行数值计算，获得熔盐泵内

部的流动信息。基于计算结果对首级叶轮前后盖板腔

体内的流动情况进行分析，获得熔盐泵叶轮腔体内的流

动情况和能量损失情况。得到如下主要结论：

1）4 个工况下前盖板泵腔内旋转核心区内的圆周

速度轴向分布较稳定，随着半径的减小核心区的圆周速

度和同一半径处的叶轮盖板壁面旋转速度差距越小；不

同流量下前盖板泵腔内核心旋转区圆周速度径向分布

变化不大，且由叶轮进口口环处到叶轮外径最大处圆周

速度在径向呈 V 型分布。

2）后盖板泵腔内的圆周速度分布和前盖板泵腔内

类似；在后盖板最大外径处圆周速度轴向分布在靠近壁

面处出现部分奇异，主要是由于叶轮出口处的流动回流

干扰引起的；后盖板腔体内圆周速度径向分布整体上随

流量的增加而上升。

3）前盖板泵腔内泵体壁面附近边界层分离径向负

速度随半径的增加而先减小后增加，半径最小处径向负

速度最大；后盖板泵体静止壁面附近边界层分离径向负
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速度随半径增加而减小；叶轮前后盖壁面处边界层分离

点径向正速度随着半径增加而增加；后盖板泵腔内叶轮

后盖板壁面附近的边界层分离点的向外的径向速度随

半径增大而增大，泵体壁面附近的边界层分离速度随着

半径增加而减小，靠近后口环处的径向向内的径向速度

最大。

4）前盖板泵腔内流动循环呈逆时针循环，后盖板泵

腔内流动呈顺时针循环。

5）前后盖板泵腔内的损失占总耗能比和损失能量

比随流量增加而降低，前盖板损失能量绝对值在不同工

况下几乎不变，后盖板内的损失随着流量增加而减小。
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NUMERICAL INVESTIGATION OF FLOW STRUCTURE AND ENERGY
LOSS IN IMPELLER SIDE CHAMBER OF

MOLTEN SALT PUMP

Jin Yongxin1，Zhang Desheng1，Shi Lei1，Shen Xi1，Shi Weidong1，2，Wang Daohong3

（1. Research Center of Fluid Machinery Engineering and Technology，Jiangsu University，Zhenjiang 212013，China

2. School of Mechanical Engineering，Nantong University，Nantong 226019，China；

3. Jiangsu Feiyue Pump Group Co.，Ltd.，Taizhou 214537，China）

Abstract：In order to investigate the internal flow and energy loss in impeller side chamber of molten salt pump（MSP）.

The whole flow field of model pump was calculated based on the Reynolds-Averaged Navier -Stokes（RANS）equation using
standard k-ε turbulence model. The results indicate that the rotating speed of core flow region is higher than half of the
rotating speed at the maximum radius of the shroud，and has little change under different flow rate. Meanwhile，the radial
velocity also has little change at different cross section alone the axial direction，and the radial velocity of the separation
point rise with the increase of radius. The radial velocity of boundary layer separation point at shroud will rise at first and
followed by a drop with the increase of the radial，and the radial velocity of the boundary layer separation point on the hub
decreases with the increase of the radius. The energy loss of hub and shroud in the proportion of total energy loss decreases
with the increase of flow rate. The absolute value of energy loss of shroud is almost unchanged under different operating
conditions，and the energy loss of hub decrease with the rise of flow rate. The axial flow at the cross section of shroud in
impeller side chamber shows a counter clockwise cycle，and the axial flow at the cross section of hub in pump chamber
shows a clockwise cycle.

Keywords：solar thermal power；molten salt pump（MSP）；flow structure ；impeller side chamber（ISC）；energy loss


