
 
 

基于熵产理论的管道泵流动损失特性分析
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摘　要：为了揭示管道泵运行过程中的流动损失特性，基于熵产理论，采用数值计算方法对管道泵吸水室和叶轮内的总

熵产以及局部熵产率进行了研究，并结合压力脉动及涡核分布对其产生流动损失的原因进行了分析。研究结果表明，叶

轮总熵产和吸水室总熵产保持高度一致性，吸水室内部流动影响了叶轮内部流动。随着流量的增大，叶轮和吸水室总熵

产先减小，随后增大，这与其内部监测点的压力脉动主频幅值变化规律基本一致。叶轮总熵产显著大于吸水室总熵产，

偏工况下更为明显，前者至少是后者的 4倍。湍流耗散熵产占据吸水室和叶轮总熵产的 90%以上，构成了流动损失的

主要部分。吸水室高熵产率区主要分布在第二弯道及出口处，小流量工况下的熵产率是其余工况下的数百倍，该位置的

大尺度带核涡以及附壁涡是导致熵产率增加的主要原因。叶轮高熵产率区主要集中在叶轮进口和出口，在大部分区域，

小流量下的熵产率是其余工况的 6倍以上，小流量工况下叶轮进口预旋和出口失速涡以及大流量工况下叶轮中上游的分

离涡是导致熵产率较高的主要原因。该研究可为管道泵局部流动损失识别以及开展针对性优化提供参考。
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0　引　言

管道泵因其结构紧凑、体积小巧、安装检修方便等

优点，被广泛应用于高层建筑供水、船舶运输、采暖系

统、农业灌溉等空间狭小的场所[1-3]。管道泵采用了肘形

弯管的进口结构以实现进出口在同一条直线，复杂的弯

管型线使得液流在不同过流断面的流速发生急剧变化，

极易引发进口回流、叶轮入流不均等问题，造成较大的

水力损失[4-6]。因此，在管道泵设计开发过程中，如何高

效、精准地对其能量特性和内部流场进行量化分析，对

于降低流动损失、提高运行效率至关重要。

在过去，通常采用效率公式简单评价水力机械的流

动损失，然而该方法仅是从宏观上评估水力机械的能量

转化能力，未能准确识别各部件中流动损失的具体位置

及造成该损失的原因[7-9]。近年来，由于熵产分析方法不

仅能够定量评估水力机械的流动损失，也能定性判断主

要流动损失发生的位置，因而被逐步用于评估水力机械

运行过程中存在的不可逆流动损失[10-12]。BEJAN等 [13]

针对湍流流动的特征，认为熵产是由平均速度和脉动速

度导致的。KOCK等[14] 基于雷诺时均方程对流体域熵产

进行了计算，认为湍流脉动熵产与湍动能耗散率及稳定

有关。随后，张翔等[15] 提出了壁面熵产的计算方法，用

于分析水力机械流动损失的熵产理论体系逐步得到完善，

并在分析水力机械局部流动损失，以及开展针对性优化

等方面取得了显著效果。张帆等[16] 基于熵产理论对侧流

道泵的高流动损失区域进行识别,发现温度引起的熵产变

化可以忽略不计，侧流道泵的流动损失集中在流道进出

口等位置。冯建军等[17] 结合熵产理论分析了离心泵断电

过程的能量损失特性，发现离心泵的熵产和外特性之间

具有很强的联系。JI等[18] 应用熵产理论对混流泵叶尖泄

露与流动损失的关系研究表明，随着叶尖泄漏流的增大，

叶轮内的熵产也随之增大。许哲等[19] 结合熵产理论分析

了双向卧式轴流泵飞逸工况下的能量损失特性，发现直

接耗散熵产比湍流耗散熵产更大。LI等[20] 对泵作透平模

式下的导叶开度进行了优化设计，并基于熵产变化规律

得到了最佳导叶开度。李正贵等[21] 采用熵产理论和涡量

理论对水泵水轮机的能量损失特性研究发现，流态紊乱

程度直接决定能量损失的大小，能量损失主要由转轮内

的旋涡、冲击、摩擦引起。司乔瑞等[22] 采用熵产分析方

法对多级泵停机过程中的不稳定流动进行了研究，发现

停机过程的流动分离和回流是造成湍流耗散损失的原因

之一。

然而，目前利用熵产理论研究管道泵的流动损失还
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比较少，尤其是肘形吸水室中的不可逆流动损失机理尚

不明晰，同时尚未建立吸水室和叶轮之间流动损失的关

系。因此，本文以管道泵为研究对象，基于熵产理论，

分析流动损失与内部流动特征之间的关系，研究管道泵

吸水室和叶轮之间不可逆流动损失的关联，以期为管道

泵的优化设计提供参考。 

1　研究对象及数值计算方法
 

1.1　管道泵模型

管道泵的性能参数为：设计流量 Qd=100 m3/h，设计

扬程 H=40 m，额定转速 n=2 900 r/min，比转速 ns=111。
管道泵主要几何参数如表 1所示。采用三维造型软件

Creo对管道泵计算域进行三维建模，流体域包含叶轮、

蜗壳、吸水室、进水管和出水管共五部分，如图 1所示。
  

表 1    管道泵主要参数

Table 1    Main parameters of the pipeline pump
参数 Parameter 值 Value
叶轮进口直径

Inlet diameter of the pump D1/mm 82.5

叶轮出口直径
Outlet diameter of the pump D2/mm 198

叶轮出口宽度
Outlet width of the pump b/mm 13

叶片数
Number of blades z 6

进水管直径
Diameter of the inlet pipe D3/mm 100

出水管直径
Diameter of the outlet pipe D4/mm 100
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图 1　管道泵计算域

Fig.1    Computational domain of the pipeline pump
  

1.2　数值计算方法 

1.2.1　基本控制方程

水泵运行过程遵循基本的质量守恒定律、动量守恒

定律和能量守恒定律，由于温度变化较小，因此忽略温

度造成的影响，其控制方程如下：

∂ρ

∂t
+
∂ (ρui)
∂xi

= 0 （1）

∂ (ρui)
∂t
+
∂
(
ρuiu j

)
∂x j

= − ∂p
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+
∂

∂x j

(
µ
∂ui

∂x j

)
+
∂τi j

∂x j
（2）

式中 u 表示速度，m/s；t 为时间，s；p 表示压力，Pa；

τi jρ 表示密度，kg/m3；μ 表示水的黏性系数，Pa·s； 为

应力张量，Pa；下标 i、j 为笛卡尔坐标系下的方向。 

1.2.2　湍流模型

SST k-ω 模型是在 k-ω 模型基础上提出的一种改进

模型，该模型结合了标准 k-ε 模型和 k-ω 湍流模型的优

势，在边界层交界混合区域通过混合函数 F 来调配两种

模型[23-25]。其相关方程表达式如下：
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其中，

µt =
a1k

max(a1ω,S F2)
（5）

σk =
1

F1/σk1+ (1−F1)/σk2
（6）

σω =
1

F1/σω1+ (1−F1)/σω2
（7）

混合函数:

F1 = tanh
(
arg4

1

)
（8）

F2 = tanh
(
arg2

2

)
（9）

其中，
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式中 k 表示湍动能，m2/s2；ω 表示湍流脉动频率，1/s；
Pt 表示湍流粘滞力引起的湍动能产生率，m2/s3；S 表示

应变率张量，1/s；y 表示到下一曲面的距离，m；ν 表示

运动黏度，m2/s；各常数项分别为 β*=0.09，β=9/100；
a1=5/9；σk1=0.85，σk2=1，σω1=0.5，σω2=0.856。 

1.2.3　网格划分及无关性验证

采用 Ansys Meshing对管道泵流体域进行非结构化

网格划分，并对一些复杂流域进行局部加密，并在近壁

区添加边界层，如图 2所示。在保证网格质量的前提下，

改变网格划分策略，设计了 5组不同网格数进行网格无

关性分析，如图 3所示。从表中可以看出，随着网格数

的增加，管道泵的扬程和效率均保持先下降后稳定的趋

势，当网格数超过 340万时，扬程变化很小，而效率几

乎没有明显变化，在兼顾计算效率和准确度的前提下，

选择网格数为 340万的网格划分方式进行后续数值计算。
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图 2　计算域网格

Fig.2    Mesh of computational domain
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图 3　网格无关性验证

Fig.3    Verification of grid independence
  

1.2.4　边界条件及求解设置

基于 ANSYS CFX18.2对管道泵内部流动进行计算。

叶轮定义为旋转域，进出水管、吸水室及蜗壳定义为静

止域。参考压力设为 0，进口边界条件设置为压力进口，

出口边界条件设置为质量流量出口，所有壁面均设置为

无滑移光滑壁面。吸水室和叶轮、叶轮和蜗壳之间的数

据传递通过设置动-静交界面实现，进水管与吸水室、蜗

壳与出口段之间的数据传递通过设置静-静交界面实现，

网格之间的关联采用通用网格接口（GGI）方式。定常

计算中的动-静交界面设置为 Frozen Rotor，非定常计算

中的动-静交界面设置为 Transient rotor-stator。采用非定

常计算，以定常计算的结果作为初始值，时间步长 Δt 为
叶轮旋转 3°所需要的时间，即 0.000 172 s，计算总时长

为叶轮旋转 5圈经历的时间，即 0.103 45 s，收敛精度设

置为 1×10−5。方程组的求解采用全隐式耦合技术，以提

高计算的速度和稳定性。 

2　熵产理论

熵产是一切不可逆过程造成的能量损失，管道泵运

行过程中，不可避免地存在能量损耗，采用熵产理论对

管道泵的能量损失进行计算，可以获得泵内流动不稳定

区域，同时量化能量损失的大小[26-27]。管道泵运行过程

中水流温度变化很小，可以忽略热量传递带来的熵产，

因此其熵产只考虑直接耗散熵产、湍流耗散熵产。

直接耗散熵产率 Spro,D 是由流场平均速度引起的，其

计算式为

S pro,D =
µ

T
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湍流耗散熵产率 Spro,T 由脉动速度引起，其计算式为

S pro,T =
µ

T
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采用雷诺时均方法对流场进行计算时，很难直接求

解湍流耗散熵产率，KOCK等[14, 28] 提出一种计算湍流耗

散熵产率的方法，即

S pro ,T = βs
ρωk
T

（15）

式中 u、v、w 分别为笛卡尔坐标系下的 3个速度分量，

上标“-”、“ ′”分别表示平均速度、脉动速度；m/s；
T 为温度，K；βs=0.09。

各项熵产由局部熵产率积分得到，即：

∆S pro,D =
w

V
S pro,DdV （16）

∆S pro,T =
w

V
S pro,T dV （17）

则管道泵总熵产 ΔSpro 为

∆S pro = ∆S pro ,D+∆S pro ,T （18）

式中积分下标 V 表示体积积分的区域；dV 表示积分变量。 

3　结果与分析
 

3.1　试验验证

在如图 4所示的试验台上进行管道泵的外特性试验。

测试 6组流量工况，每组流量工况进行三次重复试验，

待系统运行稳定后记录数据，并取每组流量工况下得到

的扬程和效率平均值用于绘制管道泵的能量曲线，同时

将数值计算得到的结果与之对比，验证数值计算方法的

正确性，如图 5所示。
 
 

水池
Tank

压力传感器
Pressure sensor

阀门
Valve

压力传感器
Pressure sensor

阀门
Valve

管道泵
Pipeline pump

水池
Tank

图 4　试验台示意图

Fig.4    Schematic diagram of test bench

从图 5中可以发现，管道泵的能量性能可以分为 3
个区域，一个高效区和两个中低效区；管道泵数值模拟

得到的能量曲线与试验获得的能量曲线变化趋势相同，

各工况下偏差不大，均保持在 5%以内，故模拟结果具
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有一定的可信度。
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图 5　管道泵能量曲线

Fig.5    Energy curve of the pipeline pump
  

3.2　吸水室和叶轮总熵产

吸水室影响叶轮的进口条件，而叶轮内的流动状态

关系到整个管道泵的能量转换效率，因此本文重点针对

管道泵吸水室和叶轮的熵产进行研究，建立其流动损失

与流场之间的关系。

图 6为吸水室和叶轮在不同流量下的总熵产分布。

随着流量的增大，吸水室和叶轮的流动损失可以依次分

为 3个不同的区域，即高损失区、低损失区和中损失区，这同

图 5中管道泵的能量曲线互补，说明熵产可以在一定程

度上反映管道泵的流动损失特征[29]。同时可以发现，叶

轮和吸水室的总熵产变化趋势表现出较强的同步性，说

明吸水室的流动确实影响了叶轮内的流态。叶轮总熵产

大于吸水室总熵产，尤其是在小流量和大流量工况下十

分显著，分别是吸水室总熵产的 4倍和 15倍左右。图 7
进一步给出了吸水室和叶轮内两种熵产随流量的变化特

征。湍流耗散熵产和直接耗散熵产随流量的变化趋势一

致，同样可以分为三个区域，这与图 5和图 6的能量分

布特征相同。
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图 6　吸水室和叶轮总熵产

Fig.6    Total entropy production in the suction and impeller
 

同时可以发现，对于不同部件，湍流耗散熵产远大

于直接耗散熵产，占据总熵产的 90%以上，说明吸水室

和叶轮内的湍流流动是造成流动损失的主要原因之一[30]。
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图 7　吸水室和叶轮不同类型熵产

Fig.7    Different types of entropy production in the suction
and impeller

 

为进一步分析湍流流动对流动损失的影响，对吸水

室和叶轮内的压力脉动进行监测，压力监测点的位置如

图 8所示，压力脉动系数 Cp 定义如下：

Cp =
p− p̄

1
2
ρU2

tip

（19）

p式中 为时均压力，Pa；Utip 为叶顶圆周速度，m/s。
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图 8　吸水室压力监测点 X1和叶轮压力监测点 Y1
Fig.8    Suction pressure monitoring point X1 and impeller pressure

monitoring point Y1
 

图 9给出了吸水室和叶轮的压力脉动特征，可以发

现，吸水室第二弯道处的压力脉动以低频脉动为主，各

流量下的主频均为 0.3fn，且随着流量的增大，主频幅值

先迅速降低，随后缓慢增加。叶轮压力脉动主频均为 2fn，

这是因为该管道泵具有双蜗壳结构，叶轮每个旋转周期

都会扫掠两次隔舌。同样地，随着流量的增大，叶轮压

力脉动主频幅值先减小，随后增大。吸水室和叶轮内的

压力脉动主频幅值和两者总熵产的变化趋势一致，说明

流场中的压力脉动也是造成流动损失的主要原因之一。 

3.3　吸水室熵产率

图 10为吸水室中心截面的熵产率分布。从图中可知，

吸水室高熵产率区主要分布在吸水室出口及第二弯道处，

在低流量下熵产率较大，在高流量时熵产率相对较小。
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图 9　吸水室和叶轮压力脉动

Fig.9    Pressure fluctuation in the suction and impeller
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图 10　吸水室中心截面熵产率分布（Q 准则阈值 Qc=0.01）
Fig.10    Distribution of entropy production rate at the center section

of the suction (Q criterion threshold Qc=0.01)
 

为了进一步揭示该差异，对吸水室中心截面型线上

的熵产率进行定量分析，型线 C1和 C2的相对位置如图 11
所示。图 12为型线 C1和 C2上熵产率分布规律，根据

熵产率的变化趋势，将型线 C1和 C2的熵产率分为 3个
区域，即平稳区（Ⅰ）、缓慢增长区（Ⅱ）和快速增长

区（Ⅲ）。
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图 11　吸水室中心截面型线位置

Fig.11    Position of the cross-sectional polyline of the center of the
suction
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图 12　吸水室中心截面型线熵产率分布

Fig.12    Distribution of entropy production rate at the cross-
sectional polyline of the center section of the suction

 

型线 C1和 C2的熵产率分布明显不同，对于型线

C1，各个流量下的熵产率沿流向依次经历平稳区（Ⅰ）、

缓慢增长区（Ⅱ）和快速增长区（Ⅲ），且随着流量的

增大，型线 C1上的熵产率基本呈现先减小，随后增大

的趋势，在 0.2Qd 时最大，该差异在快速增长区（Ⅲ）

最为明显，与其余工况熵产率相差近百倍。结合图 10中
的涡核等值面可知（Q 准则阈值 Qc=0.01），在型线 C1
附近，涡核数量和尺度随着流量的增大先减小，随后增

大，这与 C1型线的熵产率变化趋势一致，说明流道中

的漩涡结构是造成流动损失的原因之一。对于型线 C2，
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除了在 0.2Qd 时熵产率分布异常外，其余流量工况下的

熵产率沿流向依次经历平稳区（Ⅰ）、缓慢增长区

（Ⅱ）、平稳区（Ⅰ）和快速增长区（Ⅲ）。在第一弯

道内侧，之所以出现了缓慢增长区（Ⅱ），是因为流体

经过弯道内测时速度较快，容易产生脱流，出现涡团结

构。而对于 0.2Qd 在第二弯道外侧熵产率较大的情况，

是因为低流量下叶轮入口容易出现回流和预旋，从而对

吸水室出口附近的流动造成影响，在该位置产生大尺度

带核涡，如图 10a所示。随着流量的增大，吸水室出口

带核涡尺度减小，但在弯道外侧却出现了狭长的附壁涡，

且体积逐渐增大，但尺度仍不及小流量下的带核涡，因

此 C2型线上熵产率先减小，后增大，且低流量下熵产

率远大于高流量下熵产率，两者相差数千倍。 

3.4　叶轮熵产率

图 13给出了叶轮中心截面的熵产率分布情况。可以

发现，叶轮流道内的高熵产率主要分布在叶轮进口和出

口处，且随着流量的增大，熵产率先减小，随后增大，

这与图 6中叶轮的总熵产变化趋势一致。为进一步定量

揭示叶轮内的熵产率分布特征，沿径向和轴向分别截取

9个曲面，如图 14所示，并统计了曲面上的平均熵产率，

如图 15所示。
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图 13　叶轮中心截面熵产率分布（Q 准则阈值 Qc=0.01）
Fig.13    Distribution of entropy production rate at the center section

of the impeller (Q criterion threshold Qc=0.01)
 

从图 15a可以看出，0.2Qd 时平均熵产率沿径向变化

最剧烈，叶轮大部分位置平均熵产率在 1×103W/(m3·K)
左右，而出口平均熵产率约为 7.5×103 W/(m3·K)，是其

余位置处的 7倍以上，对于其余流量，各曲面平均熵产

率均在 1×103 W/(m3·K)附近波动，整体呈现先减小，随

后增大的趋势。

在叶轮中上游，熵产率随流量变化不明显，在中下

游，平均熵产率随流量先减小随后增大，0.2Qd 时的平均

熵产率明显高于其余工况，至少是其余工况的 3倍。从

图 15b可以看出，0.2Qd 时平均熵产率轴向变化最剧烈，

从后盖板到前盖板先减小，随后增大，幅值相差约

1×103 W/(m3·K)，而对于其余流量，轴向平均熵产率基

本在 3×102 W/(m3·K)附近小幅度波动。
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注：S1～S9分别表示叶轮进口到出口的不同径向曲面，P1～P9分别表示

从叶轮后盖板到前盖板的不同轴向平面；r 表示径向曲面的半径，z 表示轴

向平面沿 z 方向的坐标。
Note: S1～S9 represent different radial surfaces from the inlet to the outlet of the
impeller, while P1～P9 represent different axial planes from the rear cover to the
front  cover  of  the  impeller;  r  represents  the  radius  of  the  radial  surface,  and  z
represents the coordinates of the axial plane along the z-direction.

图 14　叶轮流道径向曲面和轴向平面示意图

Fig.14    Schematic diagram of radial surface and axial plane of
impeller channel
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图 15　叶轮流道径向曲面和轴向平面平均熵产率分布

Fig.15    Distribution of average entropy production rate at radial
surfaces and axial planes of impeller flow channel

 

叶轮后盖板侧，轴向曲面平均熵产率随着流量增大，

表现出明显的先减小，随后增大趋势，0.2Qd 时的平均熵

产率明显高于其余工况，至少是其余工况的 6倍，而在
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后盖板侧，除了 0.2Qd 时的平均熵产率明显高于其余工

况外，其余流量下的平均熵产率几乎没有差异。结合图 13
的涡核分布可知，在 0.2Qd 时之所以整体熵产率偏大，

是由于低流量导致叶轮进口预旋，同时流道内产生大量

失速涡，加剧了流动损失，而随着流量的增大，失速现

象减弱，然而大流量也加剧了滑移和冲击，导致流体严

重脱壁而形成较强的分离涡，因此流动损失又会增大[31]。

由此可知，管道泵吸水室和叶轮内部的大尺度涡团是造

成流动损失的主要原因，因此对吸水室型线以及叶轮参

数进行优化设计，减少内部涡团数目及尺度，可以有效

提升管道泵的性能。 

4　结　论

本文以管道泵为研究对象，基于熵产理论研究了不

同流量工况下管道泵吸水室和叶轮的流动损失特性，并

从压力脉动和涡核分布分析了吸水室以及叶轮流动损失

与内部流场之间的关系，主要得出以下结论：

1）吸水室和叶轮的流动损失可以分为 3个区域，小

流量工况下的高损失区，设计工况附近的低损失区和大

流量下的中损失区。吸水室内部流动影响了叶轮内部流

动，两者总熵产变化趋势一致，熵产叶轮总熵产显著大

于吸水室总熵产，小流量工况下叶轮总熵产约是吸水室

总熵产的 4倍，大流量工况下叶轮总熵产约是吸水室总

熵产的 15倍。湍流耗散熵产构成了流动损失的主要部分，

占据总熵产的 90%以上；吸水室和叶轮压力脉动主频幅

值随流量变化规律与总熵产变化规律一致，流场脉动是

造成流动损失的原因之一。

2）吸水室内的高熵产率区主要集中在第二弯道及出

口处，且随着流量的增大，该区域熵产率先减小随后增

大，小流量工况下的熵产率是其余工况下的数百倍。小

流量时第二弯道及出口位置的大尺度带核涡，大流量时

第二弯道及出口位置的附壁涡，是造成该区域熵产率较

大的主要原因。

3）叶轮内的高熵产率区域主要集中在叶轮进口和出

口，且随着流量的增大，该区域熵产率先减小随后增大。

在叶轮出口，小流量工况下熵产率约是其余工况下的

7倍，在轴向，小流量工况下熵产率至少是其余工况的

6倍。在小流量工况时，叶轮进口预旋和出口大尺度失

速涡是造成熵产率较大的原因，大流量工况下，流体严

重脱壁而形成较强的分离涡是造成熵产率较大的原因。
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Flow loss characteristics of pipeline pump using
entropy production theory
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Abstract: The inlet structures of pipeline pump are characterized by the elbow bend pipe. The inlet structures are susceptible to
inlet  reflux and uneven impeller  inflow, leading to substantial  hydraulic  losses.  This  study aims to investigates the flow loss
characteristics  during  the  operation  of  pipeline  pump  using  numerical  simulation  method.  Computational  Fluid  Dynamics
(CFD) was employed to predict the energy characteristics and internal flow patterns. An opening test bench was established to
measure the performance parameters of the pipeline pump. A comparison of performance parameters between numerical results
and experimental data was conducted to validate the reliability of numerical simulation method. The entropy production theory
was  also  used  to  qualitatively  and  quantitatively  analyze  the  magnitude,  and  identify  the  specific  location  of  flow  loss.  A
system analysis was made to recognizing the significant impact of suction conditions on the impeller inlet, and the flow state
inside the impeller dominates the energy conversion efficiency of the entire pipeline pump. Therefore, the entropy production
of the suction and impeller was discussed emphatically, and explore to construct the relationship between the flow loss and the
flow field. The results indicate that the energy curve obtained by numerical simulation method was better consistent with the
experimental  results  data.  The numerical  results  data was much little  higher  than the experimental  results  ones,  but  the error
between  the  two  was  less  than  5%,  indicating  that  high  credibility  of  the  employed  numerical  simulation  method.  The  total
entropy production of the suction and impeller exhibited a trend of initially decreasing and then increasing with rising flow rate.
This  behavior  was  aligned  closely  with  the  variation  in  the  main  frequency  amplitude  of  pressure  fluctuation  observed  at
internal  monitoring points.  Notably,  the  total  entropy production was smaller  in  the  high-efficiency region and,  whereas,  the
larger in the low-efficiency region, indicating that the entropy production was better represented on the flow loss of the pipeline
pump. Furthermore, the variation in total entropy production of the impeller was highly consistent with the suction, indicating
that  the  flow  inside  the  suction  affected  the  flow  inside  the  impeller.  The  total  entropy  production  of  the  impeller  was
outstandingly greater than that of the suction, especially that under biased flow conditions. The total entropy production of the
impeller was about 4 four times that of the suction at low flow rate, while the total entropy production of the impeller increased
to approximately 15 times that of the suction at high flow rate. The zone of high entropy production rate zone in the suction was
primarily distributed in the second bend and outlet, with the increase of flow rate, the entropy production rate showed a trend of
first  decreasing  and  then  increasing.  Notably,  the  entropy  production  rate  under  low flow conditions  was  hundreds  of  times
higher than that under the rest conditions. The high entropy production rate observed in the suction region, particularly at the
second bend and exit  positions,  can be attributed to  the presence of  large-scale  nucleated vortices  during low flow rates  and
wall-attached vortices during high flow rates. The high entropy production area of the impeller was primarily concentrated at
the inlet and outlet. In the radial direction, under low flow rate conditions, the entropy production rate at the outlet was about 7
times higher than that at the inlet under the low flow rate. In the axial direction, the entropy production rate under low flow rate
conditions  was  at  least  6  times  that  under  the  rest  conditions.  However,  there  was  no  significant  variation  in  the  entropy
production rate under other flow conditions along the radial and axial direction of the impeller.  The high entropy production
rate at the low flow rates was primarily caused by the pre-swirl at the impeller inlet and the large-scale stall vortex at the outlet.
Conversely, at high flow rates, the high entropy production rate was driven by the severe wall detachment of the fluid and the
formation of a strong separation vortex zone at high flow rates. This study finding can offer the valuable insights to identify and
optimize the localized flow losses in pipeline pump and enable targeted optimization efforts.
Keywords: pipeline pump; flow loss; entropy production; pressure fluctuation; vortex; numerical simulation
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