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摘要　为研究导叶相对蜗壳隔舌的时序效应对导叶式离心泵水力特性及流致噪声的影响，以某型号

导叶式离心泵为研究对 象，通 过 试 验 验 证 数 值 模 拟 的 可 靠 性，分 析 设 计 工 况 下 导 叶 不 同 时 序 位 置

（ＣＬ）时离心泵的水力特性和声场特性。结果表明：随着ＣＬ 增大，泵的扬程时均系数、效率时均系数

和总声压级系数均呈现先增大后减小的高斯分布规律。ＣＬ＝０．２６７为导叶相对最优时序位置，此时

泵的扬程和效率达到相对较高，而噪声处于相对较低水平。时序效应对泵内蜗壳隔舌附近流体流动

造成影响，导致泵水力性能的改变。在泵的流致噪声中，叶轮诱导噪声为泵噪声主要来源，其声压级

值高于其他部件诱导噪声。泵中各部件的压力脉动与声压级在频域上均呈现明显的离散特性，在叶

轮叶频及倍频处出现峰值。研究结果为离心泵中径向导叶相对位置的确定提供参考依据。
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　　时序效应（ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｅｆｆｅｃｔ）是指静止部件－静止

部件或者旋转部件－旋转部件之间相对周向位置（即

时序位置）的改变对流体机械性能造成明显影响的

现象。对于时序效应的研究，最早开始 于１９７２年，

Ｗａｌｋｅｒ等［１］在对某型号１．５级压气机进行研究时，
发现调整静止部件之间的相对周向位置，能够有效

提高该压气机的机械性能，并降低噪声。自此，时序

效应对旋转机械的影响受到越来越多国内外学者的

关注［２－４］，如Ｇｕｎｄｙ等［５］采用数值方法对一台２．５级

压气机进行研究，发现静叶片之间相对位置的改变

可使压气机效 率 提 高０．６％；刘 厚 林 等［６］采 用ＣＦＤ
方法对导叶式离心泵内导叶时序效应进行研究，发

现导叶相对蜗壳隔舌的时序效应对叶轮径向力具有

明显影响；文献［７－９］中研究发现，合适的导叶时序

位置可以有效提高离心泵的水力性能；文献［１０－１２］
中研究发现，时序效应对离心泵中蜗壳流道内的压

力脉动影响十分显著。
目前，关于时序效应对于离心泵影响的研究多

集中在水力性能及压力脉动上，对噪声方面的影响

研究较少。选取某型号导叶式单级离心泵为研究对

象，采用数值方法，分析设计工况下径向导叶相对蜗

壳隔舌不同时序位置时泵的水力性能、压力脉动及

流致噪声的变化。研究结果为离心泵中径向导叶的

相对位置确定提供了参考依据。

１　数值计算

１．１　研究对象

选用 一 台 比 转 速 为１１２的 导 叶 式 离 心 泵 为 研

究对象，其设计参数为：额定流量 为２３ｍ３／ｈ，设 计

扬程为６．５ｍ，转 速 为１　５００ｒ／ｍｉｎ，其 中 导 叶 式 离

心泵的主要结构参数 如 表１所 列，几 何 模 型 如 图１
所示。
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表１　导叶式离心泵的主要结构参数

Ｔａｂｌｅ　１　Ｍａｉｎ　ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｏｆ　ｇｕｉｄｅ　ｖａｎｅ

ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ　ｐｕｍｐ

部件 参数 数值 单位

叶轮 叶轮进口直径Ｄ１ ６０ ｍｍ

叶轮出口直径Ｄ２ １６０ ｍｍ

叶轮出口宽度ｂ２ １０ ｍｍ

叶轮叶片数ｚ１ ５ －

叶轮叶片出口安放角β２ ３０ （°）

叶轮叶片包角φｂ １１５ （°）

径向导叶 导叶进口直径Ｄ３ １６４ ｍｍ

导叶出口直径Ｄ４ ２４０ ｍｍ

导叶叶片数ｚ２ ８ －

导叶宽度ｂ３ １５ ｍｍ

蜗壳 蜗壳包角φ０ ３４０ （°）

蜗壳基圆直径Ｄ５ ２４８ ｍｍ

蜗壳出口延伸段直径Ｄ６ ４０ ｍｍ

图１　几何模型

Ｆｉｇ．１　Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ　ｍｏｄｅｌ

通过引入无量纲时序系数ＣＬ 来定义导叶相对

蜗壳隔舌处不同的时序位置，其计算公式为

ＣＬ ＝
α

３６０°／ｚ
，　 （１）

其中：α为导叶叶片尾缘与轴心连线和蜗壳隔舌 与

轴心连线（即蜗壳第０断面）之间的夹角，如图２所

示，α∈［０，４５°），故ＣＬ∈［０，１）；ｚ为导叶叶片数，取

８。选取α为０°、１２°、２４°和３６°进行研究，则对应ＣＬ
分别为０、０．２６７、０．５３３和０．８００，如表２所列。在泵

的各个部件流道内设置流场压力监测点，其中Ｐ１ 点

位于叶轮流道内，且与叶轮流道相对静止，Ｐ２ 点 位

于导叶流道内，Ｐ３ 点在蜗壳隔舌附近处，各 监 测 点

的分布位置如图２所示。通过对离心泵噪声特性的

研究，在泵出口管道内距离３倍出口管径处放置声

场场点。

表２　夹角α和ＣＬ 值

Ｔａｂｌｅ　２　Ｔｈｅ　ｖａｌｕｅ　ｏｆ　ａｎｇｌｅαａｎｄ　ＣＬ

序号 α ＣＬ

０ ０° ０

１　 １２° ０．２６７

２　 ２４° ０．５３３

３　 ３６° ０．８００

图２　时序位置及监测点分布示意图

Ｆｉｇ．２　Ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎ　ａｎｄ　ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔｓ

１．２　网格划分

良好的网格质量与合理的网格类型选取是进行

ＣＦＤ准确计算 的 前 提。考 虑 到 四 面 体 网 格 具 有 良

好 的 自 适 应 性 和 节 点 的 各 向 同 性［１３］，因 此，使 用

ＡＮＳＹＳ　ＩＣＥＭ软件对离心泵的主要过流部件划分

四面体非结构化网格。
使用５组不同网格尺寸、不同网格数的网格模

型进行试算，得到网格无关性曲线，如图３所示。综

合考虑所需的计算资源以及可达到的计算精度，最

终选取的流场网格总数为１４０万，如图４所示。划

分泵声 场 模 拟 时 所 用 的 声 学 边 界 元 网 格，共 包 含

１２　５９３个面网格单元，如图５所示。

图３　网格无关性曲线

Ｆｉｇ．３　Ｇｒｉｄ　ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ　ｃｕｒｖｅ
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图４　流场局部网格

Ｆｉｇ．４　Ｌｏｃａｌ　ｇｒｉｄ　ｏｆ　ｆｌｏｗ　ｆｉｅｌｄ

图５　声学边界元网格

Ｆｉｇ．５　Ａｃｏｕｓｔｉｃ　ｂｏｕｎｄａｒｙ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｇｒｉｄ

１．３　计算方法

对于泵的 流 场 数 值 计 算 采 用ＳＳＴ　ｋ－ω 湍 流 模

型，边界条件使用压力进口和质量流量出流，固体壁

面设置为无 滑 移 壁 面，收 敛 残 差 精 度 设 置 为１０－５。

首先进行定常流动模拟，待稳定后将其结果作为非

定常模拟的初始条件进行瞬态模拟，选取时间步长

为０．０００　１１１ｓ（即叶轮叶片旋转１°所用时间）。当瞬

态的流场稳定时，导出叶轮叶片、导叶壁面以及蜗壳

壁面的压力脉动时域数据，作为后续泵水声模拟时

的声源信息。

通过搭建导叶式离心泵的闭式试验台来验证数

值计算的可靠性，其试验台如图６所示。选取ＣＬ＝
０时泵的模型进行外特性试验，结合该模型下的 数

值模拟结果，获得不同流量工况下泵的扬程、效率和

轴功率曲线，如图７所示。通过对比发现，随着流量

的增大，各个参数的模拟值与试验值保持同步变化，

且相对误差均在５％以内。因此可认为数值计算结

果具有较高的可靠性。

　　在声场计算时，离心泵的噪声源可分为单极子、

偶极子和四极子３种，其中单极子声源是由流体微

元 发生体积变化所诱导（例如空化等），而在流场数

图６　导叶式离心泵闭式试验台

Ｆｉｇ．６　Ｃｌｏｓｅｄ　ｔｅｓｔ　ｂｅｎｃｈ　ｏｆ　ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ　ｐｕｍｐ　ｗｉｔｈ　ｖａｎｅｄ　ｄｉｆｆｕｓｅｒ

图７　模拟值与试验值外特性对比

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｅｘｔｅｒｎａｌ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ｂｅｔｗｅｅｎ

ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ　ｖａｌｕｅ　ａｎｄ　ｔｅｓｔ　ｖａｌｕｅ

值模拟中将泵内部的流体介质视为不可压缩，故可

忽略单极子声源诱导噪声；四极子声源是由流体微

元与微 元 之 间 相 互 作 用 所 诱 导（即 流 体 的 速 度 脉

动），且只有在马赫数大于１时才能得到明显体现，
而泵中流体的马赫数远小于１，故可忽略四极子 声

源诱导噪声。因此，对泵进行声学模拟时只考虑由

偶极子 声 源 诱 导 的 声 场 分 布。采 用ＬＭＳ　Ｖｉｒｔｕａｌ．
Ｌａｂ声学软件，基于直接边界 元 法 对 泵 进 行 内 声 场

数值模拟，将泵的进口及出口定义为吸声属性，其余

流体壁面设置为全反射壁面，水中声音的传播速度

设定为１　５００ｍ／ｓ。

２　结果分析

２．１　扬程时均系数和效率时均系数分析

为了更加明显地反映导叶式离心泵在不同时序

位置下扬程和效率的变化情况，引入了无量纲系数

扬程时均系数Ｈｔ 和效率时均 系 数ηｔ，其 计 算 公 式

分别为

ＨＣＬ ＝
∑
３６０

ｎ＝１
Ｈｎ
ＣＬ

３６０
，　 （２）
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Ｈｔ＝
ＨＣＬ

Ｈ０

，　 （３）

ηＣＬ ＝
∑
３６０

ｎ＝１
η
ｎ
ＣＬ

３６０
，　 （４）

ηｔ＝
ηＣＬ

η０
，　 （５）

其 中：Ｈｎ
ＣＬ 和η

ｎ
ＣＬ 分别为在ＣＬ 处叶轮旋转至第ｎ角

度时泵的扬程和效率，ｎ "［１，３６０］；ＨＣＬ 和ηＣＬ 分别

为在ＣＬ 处泵的扬程时均值和效率时均值，即叶轮旋

转１圈泵扬程和效率的平均值；Ｈｔ和ηｔ分别为ＣＬ＝

ｔ时泵的扬程时均系数和效率时均系数；Ｈ０ 和η０ 分

别为在ＣＬ ＝０时泵的扬程时均值和效率时均值。
根 据公式（１）可知，ＣＬ＝１时与ＣＬ＝０时的时序

位置重合，故基于Ｌｅｖｅｎｂｅｒｇ－Ｍａｒｑｕａｒｄｔ曲 线 拟 合

优化算法对不同时序位置的扬程时均系数和效率时

均系数进行曲线拟合，如图８所示，曲线的函数表达

式分别为

　　　　Ｈｔ＝０．００３　８７×ｅ－
（ＣＬ－０．２６７）

２

２×０．１１７　３８２ ＋１， （６）

　　　　ηｔ＝０．００１　８８×ｅ
－
（ＣＬ－０．２８１）

２

２×０．１３０　１５２ ＋１。 （７）

图８　不同时序位置扬程时均系数和效率时均系数拟合曲线

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅ　ｆｉｔｔｉｎｇ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｔｉｍｅ　ａｖｅｒａｇｅ　ｈｅａｄ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ａｎｄ　ｔｉｍｅ　ａｖｅｒａｇｅ　ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ａｔ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

观察图８发现，随着ＣＬ 增大，扬程时均系数和

效率时均系数都呈现高斯分布规律，均为先增大后

减小的变化趋势；在ＣＬ＝０时泵的扬程时均系数和

效率时均系数都处于最小值，扬程时均值和效率时

均值达到最低；在ＣＬ＝０．２６７附近泵的扬程时均系

数和效率时均系数达到最大值，相比较ＣＬ＝０．８００
时泵的最低值，其扬程时均值和效率时均值分别增

大了约０．４％和０．１８％，说明在此位置下离心泵的水

力损失相对小，综合性能相对较优。故时序效应对

离心泵扬程时均值和效率时均值的影响较小，但对

扬程时均系数和效率时均系数有明显影响，且在导

叶的最优时序位置时泵的扬程达到相对最大，效率

相对较高。

２．２　内部流场分析

不同时序 位 置 时 泵 中 间 截 面 的 流 线 图 如 图９
所示。观察图９发现，不同时序位置时，在叶轮出口

至导叶进口区域内流体的速度存有最大值，并沿着

导叶流道逐渐减小，这是由于导叶流道的过流断面

不断增大，加快了将流体的动能转变为压能的过程，
导致流体速度减小；在蜗壳出口延伸段内均有回流

和二次流现象出现，形成较大的水力损失，导致泵的

扬程和效率降低。
随着ＣＬ 增大，叶 轮 内 流 线 的 分 布 基 本 保 持 不

变，但在蜗壳隔舌至第１过流断面附近出现明显变

化。①流道中绝大部分流体顺着导叶叶片沿着蜗壳

螺旋线扩散出去，存在小部分流体逆着蜗壳断面扩

大方向沿蜗壳壁面在隔舌处流出，消耗部分能量，降
低扬程。ＣＬ＝０时，②流道中流体沿着导叶叶片直

接撞击在隔 舌 处，导 致 流 线 拐 角 较 大，形 成 能 量 损

失，扬程和效率偏低；在ＣＬ＝０．２６７时，导叶叶片上

移，①流道和②流道内流体流动较为流畅，水力损失

较小，扬程和效率偏高；在ＣＬ＝０．５３３时，①流道和

②流道间的导叶叶片尾缘处出现小尺度的涡旋，影

响该区域流体流动，形成较大的水力损失，导致扬程

和效率下降；在ＣＬ＝０．８００时，导叶叶片尾缘处涡旋

尺寸增大，并在蜗壳流道内形成旋转的涡流环，造成

流道堵塞，水力损失增大，导致扬程和效率降低。图

９的变化现象与图８中扬程时均系数和效率时均系

数的变化趋势保持一致，这说明时序效应对泵内流

线的整体分布影响较小，仅对隔舌附近的区域有显

著影响。

２．３　压力脉动特性分析

不同时序位置处叶轮旋转１周各个监测点的压

力脉动时域 图 如 图１０所 示。对 于 监 测 点Ｐ１，在１
个叶轮旋转周期内，其压力脉动整体呈现先增大后

减小的变化趋 势，且 可 分 为８个“波 峰－波 谷”结 构，
与导叶叶片数８保持一致，这是由于在叶轮叶片旋

转过程中，监测点随着叶轮绕轴进行旋转，叶轮与导

叶之间形成强烈的动静干涉，且叶轮叶片推动流体

沿着导叶流经隔舌时发生冲击，对上游叶轮部件造

成影响，导致该现象的产生。曲线中“波峰－波谷”结
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构的出现时刻也随着时序位置的改变发生偏移，且

静压幅值也发 生 改 变。在ＣＬ＝０时 该 结 构 较 早 出

现，此时静压幅值最大；至ＣＬ＝０．５３３时该结构出现

最晚，且静压幅值达到最小值；当ＣＬ＝０．８００时该结

构变为最早出现，且静压幅值有小幅度的增加，故其

“波峰－波谷”结构的出 现 时 刻 和 静 压 幅 值 随 时 序 位

置的变换形成１个循环周期。

图９　不同时序位置时泵中间截面的流线

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｅ　ｆｌｏｗ　ｌｉｎｅ　ｏｆ　ｐｕｍｐ　ａｔ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

对于监测点Ｐ２，曲 线 变 化 最 为 规 律，在１个 叶

轮旋转周期内可均匀分为５个“波峰－波谷”结构，与

叶轮叶片数５保持一致。随着ＣＬ 增大，曲线中“波

峰－波谷”结构发生偏移，出现时刻的变化规律与Ｐ１
点相同；而静压幅值先减小后增大，在ＣＬ＝０．８００时

达到最大。这是由于流体在叶轮推动下沿着叶轮叶

片流入导叶，叶轮与导叶之间的动静干涉造成导叶

流道内压力脉动在时域上的分布波动情况与叶轮叶

片数有关。

图１０　不同时序位置处监测点压力脉动时域图

Ｆｉｇ．１０　Ｔｈｅ　ｔｉｍｅ　ｄｏｍａｉｎ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ

ａｔ　ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔｓ　ａｔ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

对于监测点Ｐ３，在不同时序位置的压力脉动曲

线虽然都呈现明显的周期性变化，但曲线形状分布

差别较大，图９中隔舌处流线的变化进一步表明该

现象的产生。随着时间的增加，曲线可分为５个“波
峰－波谷”结构，与叶轮叶片数５保持一致。随着ＣＬ
增大，曲线中“波峰－波谷”结构出现时刻的变化规律

与其他２个监测点保持一致，且静压幅值呈现先减

小后增大的变化趋势。在ＣＬ＝０．２６７时，静压幅值

达到最小；当ＣＬ＝０．８００时，静压幅值达到最大。由

此“波峰－波谷”结构的 出 现 时 刻 及 静 压 幅 值 的 变 化

随ＣＬ 的改变形成１个循环周期。

这说明，时序效应对叶轮和导叶流道内压力脉

动的波动变化趋势影响较小，但对蜗壳隔舌处有明

显的影响；时序效应对泵流道内压力脉动的幅值大
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小与波形在时序上的分布均有一定的影响。
选取叶轮旋转７个周期的各个监测点压力脉动

时域数据进行快速傅里叶变换，得到监测点压力脉

动频域图，如图１１所示。观察图１１发现，不同时序

位置处监测点压力脉动在频域上的分布基本保持一

致，均呈现出明显的离散特性，且压力脉动强度主要

分布在低频段内，随着频率增加，压力脉动的幅值总

体呈现逐渐减小的变化趋势，直到降低至接近于０。

图１１　不同时序位置处监测点压力脉动频域图

Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｅ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｄｏｍａｉｎ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ

ａｔ　ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔｓ　ａｔ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

　　对于监测点Ｐ１，压力脉动在不同时序位置的主

频均为２５Ｈｚ（即轴频），这 是 由 于 压 力 监 测 点 设 置

在叶轮流道内且与流道保持相对静止状态，监测点

随叶轮叶片同步旋转，使得轴频对该点静压分布影

响较大；次频均为２００Ｈｚ，即８倍轴频，与导叶叶片

通过频率保持一致，且监测点压力脉动的波峰主要

集中于轴频和导叶叶频及其倍频处。在不同时序位

置下，监测点压力脉动幅值出现先减小后增大的变

化趋 势，其 中 当ＣＬ＝０．８００时 幅 值 最 大，在ＣＬ＝
０．２６７时幅值达到最小。

对于监测点Ｐ２ 和Ｐ３，压 力 脉 动 在 不 同 时 序 位

置的主频均为１２５Ｈｚ（即叶轮叶频），其峰值主要集

中在叶轮叶频及其倍频处，说明导叶与蜗壳流道内

压力脉动主要受叶轮与导叶的动静干涉影响。随着

ＣＬ 增大，监测点压力脉动幅值的变化趋势与时域静

压值的变化保持一致。但在１　０００Ｈｚ（即叶轮叶频

与导叶叶频最 小 公 倍 数）处，Ｐ３ 点 的 压 力 脉 动 峰 值

偏大，这是由于该点位于隔舌处，其压力脉动在该频

率处进行叠加，使得静压幅值增大，说明蜗壳流道内

压力脉动与叶轮叶频和导叶叶频均有关，且叶轮叶

频起主导作用。这说明，时序效应主要影响泵流道

内压力脉动的幅值，对其能量分布影响较小。

２．４　流致噪声分析

不同时序位置下叶轮、导叶和蜗壳诱导噪声出

口场点的声压级频率响应曲线如图１２所示。由图

１２可知，各个时序位置的声压级随着频率增大发生

同步变化，各部件诱导噪声均呈现明显的离散特性

和宽频特性，具有显著的周期性脉动变化，且在叶轮

叶频及倍频处存在明显峰值，对于叶轮部件而言，轴
频处的峰值更为明显。随着频率的增大，声压级逐

渐减小，在１　０００Ｈｚ处各部 件 的 声 压 级 存 有 较 大 峰

值，该频率为叶轮叶频与导叶叶频的最小公倍数，由
于结构的相同导致各部件诱导噪声的声压级在该频

率处进行叠加，从而导致声压级值增大，说明导叶式

离泵内不同部件诱导噪声均与叶轮叶频和导叶叶频

有关，且叶轮叶频起主导作用。这些现象与各部件

内压力脉动的频域分布规律存有一定的相似性，即

认为泵内压力脉动频域曲线与声压级频率响应曲线

存在关联性。叶轮诱导噪声的声压级值明显大于其

他部件。随着ＣＬ 增 大，各 部 件 诱 导 噪 声 呈 现 先 增

大后减小的趋势，在ＣＬ＝０．５３３时各部件诱导噪声

的声压级达到相对最大，对于叶轮和导叶部件而言，

在ＣＬ＝０时其诱导噪声的声压级达到相对最小，但

对于蜗壳部件来说，在ＣＬ＝０．８００时其诱导噪声的

声压级 达 到 相 对 最 小，且 最 大 值 与 最 小 值 相 差 约

３ｄＢ。这说明 时 序 效 应 对 各 部 件 诱 导 噪 声 有 显 著

影响。
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图１２　不同时序位置处各部件流动诱导噪声声压级

频率响应曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｔｈｅ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｆｌｏｗ　ｉｎｄｕｃｅｄ

ｎｏｉｓｅ　ｓｏｕｎｄ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｌｅｖｅｌ　ｏｆ　ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ　ａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

　　由于声压级的叠加是能量上的叠加，而不是简

单的线性相加，故需要通过能量求和法来计算泵的

总声压级，计算公式为

ＬＰ ＝１０ｌｇ∑
ｎ

ｉ＝１
１０

Ｌｐｉ
１０（ ），　 （８）

其中：Ｌｐ 表 示 合 成 后 的 总 声 压 级（ｄＢ）；Ｌｐｉ 表 示 不

同声源或不同频段的声压级（ｄＢ）。

为了更明显地体现出时序效应对泵内诱导噪声

总声压级的影响，通过引入总声压级系数（即ＴＬＰ）
来表现不同时序位置下总声压级的变化，其公式为

ＴＬｐ＝
ＬＣＬＰ
Ｌ０Ｐ
，　 （９）

其中：ＴＬＰ 为泵流致噪声的总声压级值系数；ＬＣＬＰ 为

在ＣＬ 时泵流致噪声的总声压级值；Ｌ０Ｐ 为ＣＬ＝０时

的泵流致噪声的总声压级值。

首先将图１２中声压级曲线的１倍频程数据转

换为１／３频程数据，然后采用Ａ计权法对其进行处

理，使用式（８）对 各 频 段 中 心 频 率 的 声 压 级 进 行 叠

加，最后通 过 式（９）得 出 该 时 序 位 置 的 总 声 压 级 系

数。基于Ｌｅｖｅｎｂｅｒｇ－Ｍａｒｑｕａｒｄｔ曲线拟合优化算法

对各个时序位置处的总声压级系数进行曲线拟合，

如图１３所示，该拟合曲线的函数表达式为

图１３　不同时序位置总声压曲线

Ｆｉｇ．１３　Ｔｈｅ　ｔｏｔａｌ　ｓｏｕｎｄ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｌｏｃｋｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

Ｈｔ＝０．００８　０４×ｅ－
（ＣＬ－０．５１４　８）２

２×０．１１８　６２ ＋１。　 （１０）

由图１３发现，导叶式离心泵流致噪声的总声压

级系数拟合曲线与图８中泵的扬程时均系数和效率

时均系数呈现一样的变化规律，都为高斯分布规律。

随着ＣＬ 增大，总 声 压 级 系 数 呈 现 先 增 大 后 减 小 的

变化趋势，在ＣＬ＝０．５３３附近曲线呈镜像对称，且在

ＣＬ＝０．５３３时 泵 的 总 声 压 级 系 数 相 对 最 大，说 明 在

该时序位置处离心泵的内流场噪声较大，且存在合

适的时序位置使得泵的总声压级相对较小。

结合水力特性分析，在时序位置ＣＬ＝０．２６７时，

泵的扬程和效率均达到相对较高，且此时泵的噪声

处于相对较低水平，故可认为ＣＬ＝０．２６７为导叶最

优时序位置。

３　结论

（１）导叶相对蜗壳隔舌的时序效应对导叶式离

９８　 第３３卷　　　　　　　　　　　　　　李仁年等：时序效应对导叶式离心泵水力特性与流致噪声的影响



心泵的水力特性和流致噪声有明显影响，且随着ＣＬ
增大，泵的扬程时均系数、效率时均系数和总声压级

系数变化规律一致，均为先增大后减小的高斯分布

规律。在ＣＬ＝０．２６７时，泵的扬程和效率均达到相

对较高，且此时泵的噪声处于相对较低水平，故可认

为ＣＬ＝０．２６７为导叶相对最优时序位置。

（２）时序效应对泵内流体流动的整体分布影响

较小，仅在隔舌附近的区域出现较大变化，从而导致

泵的扬程时均系数和效率时均系数的改变。

（３）在导叶 式 离 心 泵 的 流 致 噪 声 中，叶 轮 诱 导

噪声的声压 级 明 显 高 于 其 他 部 件 诱 导 噪 声 的 声 压

级，故叶轮诱导噪声为泵中流致噪声的主要来源。

（４）导叶式离心泵中各部件的压力脉动频域曲

线与声压级频率响应曲线存在一定关联，均呈现明

显的离散特性，在叶轮叶频及倍频处存在明显峰值。

对于叶轮部件而言，轴频处的峰值更为明显。
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