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摘要：为了准确预测离心泵不同工况下的能量性能，基于国内外现有的理论公式和经验公式建立离心泵水力损失

模型．运用线性回归的方法找出了叶轮进口冲角与冲击损失系数之间的 函 数 关 系，对 冲 击 损 失 公 式 进 行 修 正．为 验

证此模型预测离心泵不同工况下能量性能的准确性，选取一台比转速为９２．８的离心泵，计算其９个工况点的扬程、

效率和轴功率，并与试验结果进行对比分析．结果表明：扬程的预测结果与试验结果基本一致，９个工况点预测扬程

与试验扬程之间的误差均在５％以内，这表明水力损失方程能很好地预测离心泵不同工况下的能量性能．
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　　离心泵广泛用于国民经济很多行业，其能量性

能是离心泵最 重 要 的 性 能 之 一．在 设 计 研 发 阶 段 若

能够准确地预测其性能对降低制造成本、缩短研发

周期有很大意义．目前，关于离心泵性能预测的方法

主要可分为三类：神经网络法、流场分析法和水力损

失模型法．运用 神 经 网 络 法 对 离 心 泵 设 计 工 况 的 性

能进行预测，预测离结果具有一定的精度，但是并未
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预测离心泵非设计工况的性能［１－３］．该方法需要选取

大量优秀的离心泵模型对神经网络进行训练，然后

选取一定数量的优秀模型对神经网络进行效验，工

作量较大，神经网络输入模式的选取对预测精度具

有很大影响．采用ＣＦＤ软件模拟计算其内部不同工

况 的 流 场，然 后 提 取 流 场 特 征 来 计 算 其 能 量 特

性［４－５］．该方法可以较好地预测离心泵设计工况的性

能，但在非设计工况尤其是小流量工况还存在一定

的误差．湍流模型的选取、网格数量的多少和边界条

件的定义都对研究人员的能力要求较高，另外还需

要有很好的计算平台．高江永等［６］通过对蜗壳内 水
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力损失的分析，建立了蜗壳内水力损失计算模型，能
够较准确地预测蜗壳内水力损失．刘厚林等［７］通 过

对不同圆盘摩擦损失计算公式的比较分析，提出了

不同比转速离心泵的圆盘摩擦损失计算公式，但是

并未提 出 离 心 泵 总 的 水 力 损 失 计 算 模 型．符 江 锋

等［８］基于一元流动理论提出了一种离心泵综合损失

模型，但是损失模型中的部分修正系数（如冲击损失

系数和尾迹损失系数）并未指出取值范围或计算方

法．
为了能够较准确地预测离心泵多个工况点的能

量性能，基于国内外现有的理论公式和经验公式建

立可预测离心泵多个工况点能量性能的损失模型，
并对冲击损失系数进行修正．选取一台比转速为９２．
８的离心泵，利用水力损失模型计算该泵多个工 况

点的水力损失、容积损失和机械损失，进而得到离心

泵的流量－扬程曲线、流量－功率曲 线 和 流 量－效 率 曲

线，并与试验结果进行对比分析．

１　理论分析

离心泵的能 量 性 能 是 指 离 心 泵 的 流 量－扬 程 曲

线、流量－功率曲线和流量－效率曲线．要 得 到 离 心 泵

的流量－扬程曲线，需计算出离心泵不同工况下的实

际扬程Ｈ，实际 扬 程 为 理 论 扬 程 Ｈｔ与 对 应 工 况 下

的总水力损失Δｈ之差．要得到流量－功率曲线，需计

算出不同工况下的轴功率，轴功率为输入水力功率

与机械损失功率之和．要得到离心泵的流量－效率曲

线，需计算出不同工况下的总效率，总效率为容积效

率ηｖ、水力效率和机械效率ηｍ 的乘积．
１．１　扬程

离 心 泵 的 实 际 扬 程 为 理 论 扬 程 与 水 力 损 失 的

差．即Ｈ＝Ｈｔ－Δｈ．
单级单吸离心泵的进口一般为直锥型，其叶轮

进口圆周分速度ｖｕ１＝０，则有限叶片数下离心泵的

理论扬程［９］为

Ｈｔ＝
ｕ２ｖｕ２
ｇ

＝
ｕ２２
ｇ σ－

ｑＶ
ηｖπＤ２ｂ２ｕ２Ψ２ｔａｎβ２（ ）

（１）
式中：ｑＶ 为泵的实际流量；Ｄ２ 为叶轮外径；ｂ２ 为叶

轮出口宽度；ηｖ 为容积损失；β２ 为叶片出口安放角；

ｕ２ 为叶轮出口圆周速度；σ为滑移系数；Ψ２ 为叶片

出口排挤系数，即

Ψ２＝１－
ｅ２Ｚ

πＤ２ｓｉｎβ２ｓｉｎλ２
（２）

式中：Ｚ为叶片数；ｅ２ 为叶轮出口处叶片厚度；λ２ 为

出口处轴面截线和轴面流线的夹角．

滑移系数用维斯奈尔（Ｗｅｉｓｎｅｒ）公式计算，并对

其进行了修正［１０］．当Ｚ≥３时，滑移系数［１１］为

σ＝ｆ１ １－
ｓｉｎβ槡 ２

Ｚ０．７
烄

烆

烌

烎
ｋｗ （３）

　　当ｄ＊
１ｍ≤εｌｉｍ时，修 正 系 数ｋｗ＝１；当ｄ＊

１ｍ＞εｌｉｍ

时，ｋｗ＝１－
ｄ＊
１ｍ－εｌｉｍ
１－εｌｉｍ（ ）３．ｄ＊

１ｍ为叶轮进出口直径比，

εｌｉｍ为叶片 强 度 极 限 下 的 叶 轮 进 出 口 直 径 比［１１］，计

算公式为

ｄ＊
１ｍ＝

Ｄ１

Ｄ２
＝
０．５　ｄ２１ａ＋ｄ２１ｃ（ ）槡

ｄ２
（４）

εｌｉｍ＝
Ｄ１

Ｄ２
ｅ－

８．１６ｓｉｎβ２
Ｚ （５）

式中：ｄ１ａ为叶片进口边与前盖板交点处的直径；ｄ１ｃ
为叶片进口边与后盖板交点处的直径；Ｄ１ 为叶轮进

口直径；Ｄ２ 为叶 轮 出 口 直 径；ｆ１ 为 修 正 系 数，离 心

泵取０．９８．

１．２　水力损失模型

离心泵内的水力损失主要是由吸入室、叶轮和

压水室三个过流部件产生，主要包括以下七种损失：

吸水室水力损失Δｈ０、叶轮进口冲击损失Δｈ１、叶轮

内摩擦损失Δｈ２、叶轮内流道扩散损失Δｈ３、蜗壳进

口冲击损失Δｈ４、蜗壳内摩擦损失Δｈ５ 和蜗壳内扩

散损失Δｈ６．为 便 与 讨 论，以 单 级 单 吸 离 心 泵 为 例，

吸入室产生的水力损失非常小，可以忽略不计．
１．２．１　叶轮内的水力损失

１）叶轮进口冲击损失

冲击损失的大小取决于叶片进口边前后的相对

速度差，不同工况下的冲击损失［１２］为

Δｈ１＝Ｃ１
ｗ１∞ －ｗ１ｑ（ ）２

２ｇ
（６）

　　叶片进口边前缘处的相对速度等于叶片进口处

无排挤时的 相 对 速 度ｗ１∞，ｗ１ｑ为 叶 片 进 口 边 后 缘

处的相对速度，即

ｗ１ｑ＝
ｑＶ
Ｚａ１ｂ１

（７）

ｗ１∞ ＝
４ｑＶ

π（Ｄ２
１－ｄ２ｈ）（ ）２＋ πＤ１ｎ

６０（ ）槡
２

（８）

式中：ａ１ 为流 道 平 面 图 中 进 口 处 两 叶 片 间 的 宽 度；

ｂ１ 为流道轴 面 图 中 叶 片 进 口 边 的 流 道 宽 度；Ｃ１ 为

进口冲击损失系数，其经验值一般为０．６～１．１．
不同工况下离心泵的实际冲角和冲击损失的大

小很难直接测量，所以利用离心泵不同工况下的试

验数据间接计算冲角．计算方法为：利用离心泵不同

工况下的试验数据计算出对应工况下的圆周速度和
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轴面速度，液流角为

ｔａｎβ１′＝
ｖｍ１
ｕ１

（９）

　　不同流量下的冲角为叶片进口安放角与液流角

之差，即

Δβ１＝β１－β１′ （１０）

　　实 际 冲 击 损 失 的 计 算 方 法 为：用 理 论 扬 程 Ｈｔ

与试验扬程Ｈ 之差求得对应工况下实际的总水力

损失Δｈ；利用本文水力损失模型中的公式求出其他

各部分水力损失，则实际冲击损失为

Δｈ１＝Δｈ－Δｈ２－Δｈ３－Δｈ４－Δｈ５－Δｈ６
（１１）

　　将不同工 况 下 的 实 际 冲 击 损 失Δｈ１ 依 次 带 入

式（６）中，可得不同冲 角 所 对 应 的 冲 击 损 失 系 数．选
取沈阳水泵研究所１９９６年编写的水力模型汇编中

的三台离心泵，比转速分别为４７、６９和１２９，并用以

上方法计算出这三台泵不同工况下的冲角与冲击损

失系数．冲角为－０．２２～０．４２，用回归分析法得到冲

角与冲击损失系数的关系如图１所示，冲击损失系

数的计算公式为

Ｃ１＝１．２０１ｓｉｎ（３．７２７Δβ１＋１．２０３）＋
０．１８１　８ｓｉｎ（１３．３１Δβ１－２．８９５） （１２）

式中：β１ 为叶片进口安放角，当叶片扭曲时，用中间

流线处的叶片 进 口 安 放 角 代 替；Δβ１ 为 叶 轮 中 间 流

线处进口冲角．

图１　叶轮进口冲击损失系数

Ｆｉｇ．１　Ｓｈｏｃｋ　ｌｏｓｓ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ａｔ　ｉｍｐｅｌｌｅｒ　ｉｎｌｅｔ

单 级 单 吸 离 心 泵 进 口 速 度 三 角 形 为 直 角 三 角

形，根据叶轮进口速度三角形可求出不同工况下叶

轮的进口液流角，叶轮进口安放角已知，由式（１０）可
得不同工况下的冲角，带入式（１２）可得不同工况下

的冲击损失系数．
２）叶轮内摩擦损失

叶轮 内 表 面 摩 擦 关 系 符 合 标 准 管 道 摩 擦 模

型［１２］，所以叶轮流道内摩擦损失借用静止直圆管水

力损失的求解方法．流道的平均水力直径为ｄｈ，Ｌ，叶

轮内平均相对 速 度［９］为ｗａｖ，不 同 工 况 下 叶 轮 内 摩

擦损失［９］为

Δｈ２＝４Ｃｆ
ｌａ
ｄｈ，Ｌ

ｗ２
ａｖ

２ｇ
（１３）

ｄｈ，Ｌ＝
２（ａ２ｂ２＋ａ１ｂ１）
ａ１＋ｂ１＋ａ２＋ｂ２

（１４）

ｗａｖ＝
２ｑＶ

Ｚ　ａ２ｂ２＋ａ１ｂ１（ ）
（１５）

式中：ｌａ 为叶片长度，ｌａ
ｒ２－ｒ１
ｃｏｓβ２

；ａ２ 为流道平面图

中叶轮出口 处 两 叶 片 间 的 宽 度；ｂ２ 为 叶 轮 出 口 宽

度；Ｃｆ 为叶轮的摩擦损失系数，计算公式［１３］见表１．
表１　叶轮内的摩擦损失系数

Ｔａｂ．１　Ｆｒｉｃｔｉｏｎ　ｌｏｓｓ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ｗｉｔｈｉｎ　ｉｍｐｅｌｌｅｒ

雷诺数 流动状态 摩擦损失系数

ＲｅＬ＜１０５ 层流 Ｃｆ＝
ｗａｖｌａ
ν

１０５＜ＲｅＬ＜１０８ 湍流
Ｃｆ＝

０．１３６

－ｌｏｇ　０．２
δＬ
ｌａ
＋
１２．５
ＲｅＬ（ ）［ ］２．１５

表１中δＬ 为叶轮表面粗糙度；ＲｅＬ 为叶轮雷诺

数［１３］，ＲｅＬ＝
ｗａｖｌａ
ν
．

３）叶轮内扩散损失

采用流体力学中的渐扩管局部损失的计算公式

计算叶轮内的扩散损失，计算公式为

Δｈ３＝ξ
ｗ２
１

２ｇ
（１６）

式中：ｗ１ 为叶轮 进 口 相 对 速 度；ξ为 叶 轮 扩 散 损 失

系数［１４］，ξ＝ｋ　１－
Ａ１
Ａ２（ ）２，Ａ１ 为 叶 轮 进 口 过 流 断 面

面积，Ａ２ 为叶轮出口过流断面面积，系数ｋ通过表

２查得．
表２　阻力损失系数

Ｔａｂ．２　Ｄｒａｇ　ｌｏｓｓ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

θ／（°） ７．５　 １０．０　 １５．０　 ２０．０　 ３０．０

ｋ　 ０．１４　 ０．１６　 ０．２７　 ０．４３　 ０．８１

　　表２中θ为当量扩散角，θ＝２ａｒｃｔａｎ
ｄ＊２ －ｄ＊１
２ｌａ（ ）；

ｄ＊
１ 为叶轮进口当量直径，ｄ＊

１ ＝
４Ａ１
π槡 ；ｄ＊

２ 为 叶 轮

出口当量直径，ｄ＊
２ ＝

４Ａ２
π槡 ．

１．２．２　蜗壳内的水力损失

１）蜗壳进口冲击损失

流出叶轮的液体和压水室中的液体相遇时，因

速度大小和方向不同产生撞击，产生很大的冲击损

失．同时，通过 撞 击，从 叶 轮 内 流 出 的 液 体 速 度 下 降

到压水室中液体的速度，把它的一部分动能转换成
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压力能，使压 水 室 内 的 液 体 压 力 上 升，另 一 部 分 动

能，在撞击过程中损失掉了．冲击损失［１５］为

Δｈ４＝
ｖｍ２
ｕ２（ ）２ １

Ψ２
－
ｂ２
ｂ３（ ）２ （１７）

式中：ｕ２ 为叶轮出口圆周速度；ｖｍ２为叶轮出口轴面

速度；Ψ２ 为 叶 片 出 口 排 挤 系 数；ｂ３ 为 蜗 壳 进 口 宽

度．
２）蜗壳内摩擦损失

流体以速度ｖ３ 流入蜗壳，然后以速度ｖ４ 流出

蜗壳喉部．蜗壳角［１３］如图２所示，为简化计算，将蜗

壳喉部 视 为 直 径 为ｄｃ 的 圆 形．ｖ３ 可 分 解 为 沿 圆 周

方向的速度ｖ３ｄ和沿蜗壳角方向的速度ｖ３ｐ．ｖ４ 为蜗

壳喉部的平 均 流 速，大 小 等 于ｖ３ｐ沿 圆 周 方 向 的 分

量．叶轮出口速度与蜗壳进口速度分解如图３所示．

图２　蜗壳角

Ｆｉｇ．２　Ｖｏｌｕｔｅ　ａｎｇｌｅ

图３　蜗壳进口速度分解

Ｆｉｇ．３　Ｖｅｌｏｖｉｔｙ　ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ　ａｔ　ｖｏｌｕｔｅ　ｉｎｌｅｔ

蜗壳喉部平均流速为

ｖ４＝
ｑＶ
Ａｃ

（１８）

　　蜗壳角［１３］为

ｔａｎαｖ＝
ｄｃ
πＤ３

（１９）

　　蜗壳进口速度ｖ３ 沿蜗壳角方向的分速度为

ｖ３ｐ＝
ｖ４
ｃｏｓαｖ

（２０）

　　蜗壳进口速度ｖ３ 沿圆周方向的分速度为

ｖ３ｄ＝ｖｕ２－ｖ４ （２１）

式中：Ａｃ 为 蜗 壳 喉 部 面 积；ｄｃ 为 蜗 壳 喉 部 等 效 直

径，ｄｃ＝２
Ａｃ
π槡 ．

应用管流理论计算蜗壳内的摩擦损失［１５］，摩擦

损失为

Δｈ５＝ｆｖ
ｌｖ
ｄｈｖ
ｖ２３ｐ
２ｇ

（２２）

其中：

ｆｖ＝
０．３０８　６

ｌｏｇ
６．９
Ｒｅｖ（ ）＋ δｖ

３．７ｄｈｖ（ ）１．１１［ ］｛ ｝２
（２３）

ｄｈｖ＝
ｄ２

１

２
ｂ３
ｂ２（ ）ｂ２ｄ２（ ）

＋
１

８ πＺ（ ）ｄ３ｄ２（ ）ｓｉｎαｖ
　 （２４）

式中：ｌｖ 为蜗壳的平 均 长 度，ｌｖ＝
１
２
πＤ３

ｃｏｓαｖ
；ｄｈｖ为 蜗

壳平均水力直径；Ｒｅｖ 为蜗壳雷诺数，Ｒｅｖ＝
ｖ３ｐｄｈｖ
ν

；

δｖ 为蜗壳表面粗糙度；ｆｖ 为蜗壳摩擦损失系数．
３）蜗壳内扩散损失

蜗壳的螺旋部分和扩散段的流动状态不同，所

以蜗壳内的扩散损失分两部分计算．
螺旋部分的扩散损失［９］为

Δｈ６＝Ｃｖ
ｖ２３ｄ
２ｇ

（２５）

式中：Ｃｖ为蜗壳损失系数，一般取值为０．４～０．８，蜗

壳角大，蜗壳基圆直径大时取大值，否则取小值．
蜗壳扩散段的损失［１５］：

Δｈ７＝ｆｃ
ｖ２４
２ｇ

（２６）

其中：

ｆｃ＝０．５＋２．６ｓｉｎ
θ
２（ ） （２７）

ｔａｎθ
２（ ）＝Ｄｄ－ｄｃ

２Ｌ
（２８）

式中：ｆｃ 为摩擦损失系数；θ为蜗壳扩散段扩散角；

Ｄｄ 为蜗壳出口直径；Ｌ 为蜗壳扩散段长度．
１．２．３　泵的总水力损失

泵的总水力损失由叶轮的水力损失和蜗壳的水

力损失组成，通过以上分析可得总的水力损失为

Δｈ＝Δｈ１＋Δｈ２＋Δｈ３＋Δｈ４＋Δｈ５＋Δｈ６＋Δｈ７
（２９）

　　水力效率为

ηｈ＝
Ｈｔ－Δｈ
Ｈｔ

＝１－Δ
ｈ
Ｈｔ

（３０）

１．３　容积损失模型

泵内的泄露部位，因泵的结构不同而异，一般发

生在：叶轮密封环、级间密封环、轴向力平衡装置等．
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以单级单吸离心泵为例，无平衡孔，因此只考虑叶轮

密封环的泄露损失．
叶轮密封环的泄漏量［９］为

ｑ１＝μＡＳＰ ２ｇΔＨ槡 ＳＰ ＝πｄＳＰｓｖａｘ （３１）

ΔＨＳＰ＝ＨＰ－ｈ１ （３２）

其中：

ＨＰ＝Ｈｔ－
ｖ２ｍ２＋ｖ２ｕ２（ ）－ｖ２ｍ１

２ｇ
（３３）

ｈ１＝ｋ２
ｕ２２
２ｇ
１－
ｄ２ＳＰ
Ｄ２
２

（ ） （３４）

ｋ为修正系数［１５］，即

ｋ＝０．９ｙ０．０８７ＳＰ （３５）

ｙＳＰ＝Ｒｅ０．３ｕ２
ｓｄＳＰ
Ｄ２
２

ｓ
ＬＳＰ槡 （３６）

式中：ΔＨＳＰ为离心泵叶轮密封环处的压差［９］；ｈ１ 为

密封环间隙处的水头［９］；ＨＰ 为叶轮出口势扬程［９］；

ＡＳＰ为密 封 环 间 隙 的 过 流 断 面 面 积，ＡＳＰ＝ｄＳＰπｓ；ｓ
为封环间隙；ｄＳＰ为密封环直径；ＬＳＰ是间隙为ｓ的密

封间隙长 度；Ｒｅｕ２ 为 叶 轮 出 口 处 的 雷 诺 数，Ｒｅｕ２ ＝
ｕ２ｒ２
ν
；μ为流量系数，μ＝

１
Σ槡ζ
．

平直密封环的阻力系数由进口阻力系数ζ１、沿

程阻力系数
λＬＳＰ
２ｓ

和出口损失系数（通常为１）组成，

即Σζ＝１＋ζ１＋
λＬＳＰ
２ｓ
；ζ１ 可取０．２５～０．４５；大 泵 取

大值，小泵取小值．令ζＥＡ＝１＋ζ１，则

μ＝
１

ζＥＡ＋λ
ＬＳＰ
２ｓ槡

（３７）

液体在密封环间隙处的轴向速度［１３］为

ｖａｘ＝μ ２ｇΔＨ槡 ＳＰ ＝
２ｇΔＨＳＰ

ζＥＡ＋λ
ＬＳＰ
２ｓ槡

（３８）

密封环间隙处的圆周速度［１５］为

ｕＳＰ＝
πｄＳＰｎ
６０

（３９）

密封环间隙处的雷诺数为

Ｒｅｕ＝
２ｓｕＳＰ
ν

（４０）

ＲｅＳＰ＝
２ｓｖａｘ
ν

（４１）

　　表３中ｆｓ 为 密 封 面 系 数，平 直 密 封 环ｆｓ＝

０．１３５
δＳＰ
ｓ
，δＳＰ为 密 封 环 的 表 面 粗 糙 度；锯 齿 密 封 环

ｆｓ 取０．００５～０．０１０，迷宫密封环ｆｓ 取０．０１～０．０３０．
当ｕＳＰ≠０时，摩擦系数为λ；当ｕＳＰ＝０时，摩擦系数

为λ０，摩擦 系 数 的 计 算 公 式 见 表３．联 立 式（３１）和

式（３８）可得叶轮密封环的泄漏量．
表３　摩擦系数

Ｔａｂ．３　Ｆｒｉｃｔｉｏｎ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

口环间隙圆周速度与雷诺数 　　　摩擦系数

ｕＳＰ＝０，ＲｅＳＰ＜２　０００ λ０＝
９６
ＲｅＳＰ

ｕＳＰ＝０，ＲｅＳＰ≥２　０００
λ０＝

０．３１

ｌｏｇ　ｆｓ＋
６．５
ＲｅＳＰ（ ）［ ］２

ｕＳＰ≠０，ＲｅＳＰ＜２　０００
λ
λ０
＝１＋０．２

Ｒｅｕ
２　０００（ ）１．０３

ｕＳＰ≠０，ＲｅＳＰ≥２　０００
λ
λ０
＝ １＋０．１９

Ｒｅｕ
ＲｅＳＰ
（ ）２［ ］０．３７５

容积效率为

ηｖ＝
ｑＶ

ｑＶ ＋ｑ１
（４２）

１．４　机械损失模型

泵的机械损失可分为两类：泵的轴承和填料函

中的机械损失 与 圆 盘 摩 擦 损 失．轴 承 损 失 与 填 料 损

失通常很小，其 大 小 一 般 取 轴 功 率 的１％～３％，功

率大的泵取小值，功率小的泵取大值．
离心泵的机械损失为

Ｐｍ＝Ｐｍ１＋Ｐｍ２＋Ｐｍ３ （４３）

式中：Ｐｍ 为机械损失；Ｐｍ１为轴 承 中 摩 擦 损 失；Ｐｍ２

为填料函中摩擦损失；Ｐｍ３为圆盘摩擦损失．
１．４．１　圆盘摩擦损失

圆盘摩擦损失是由于叶轮的旋转面与液体摩擦

引起的［１６］，根据以下公式计算：

Ｐｍ３＝
ｋｍ３

ｃｏｓ（Δβ２）ρ
ω３　Ｒ５２ １－

Ｒ１
Ｒ２（ ）５［ ］ （４４）

式中：ω为叶轮旋转角速度；ρ为液体密度；Δβ２ 为叶

轮出口偏 转 角，Δβ２＝β２－β２′，β２ 为 叶 片 出 口 安 放

角，β２′为叶片出口液流角，ｔａｎβ２′＝
ｖｍ２

ｕ２－ｖｕ２
；ｋｍ３为

摩擦损失系数，用表４的公式［７］计算出不同工况的

摩擦损失系数．
表４　圆盘摩擦损失系数

Ｔａｂ．４　Ｆｒｉｃｔｉｏｎ　ｌｏｓｓ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ｏｆ　ｄｉｓｃ

雷诺数 摩擦损失系数　

Ｒｅ＜２×１０５　 ｋｍ３＝
０．９２５
Ｒｅ０．５

ｓａｘ
Ｒ２（ ）０．１

１０５≤Ｒｅ＜１０６ ｋｍ３＝
０．０２
Ｒｅ０．２５

Ｒ２
ｓａｘ（ ）

１
６

Ｒｅ≥１０６　 ｋｍ３＝
０．０２５　５
Ｒｅ０．２

ｓａｘ
Ｒ２（ ）０．１
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　　表４中Ｒｅ为 产 生 圆 盘 摩 损 失 的 液 体 的 雷 诺

数［１０］，Ｒｅ＝
ｕ２Ｒ２
ν
＝
ωＲ２２
ν
；Ｒ２ 为叶轮出口半径；ｓａｘ为

泵后腔的轴向宽度．
１．４．２　轴功率与机械效率

轴功率：

Ｐ＝ρｇｑＶ，ｔＨｔ＋Ｐｍ＝
ρｇｑＶＨ

ηｈηｖ
＋Ｐｍ （４５）

　　机械效率：

ηｍ＝
Ｐ－Ｐｍ

Ｐ ＝
ｑＶ，ｔＨｔρｇ

ｑＶ，ｔＨｔρｇ＋Ｐｍ
（４６）

式中：ｑＶ，ｔ为理论流量；ｑＶ 为实际流量；Ｈ 为实际扬

程；Ｐ 为轴功率；Ｐｍ为机械损失功率．
１．５　总效率

泵的总效率等于各部分效率之积，计算公式为

η＝ηｖηｈηｍ （４７）

２　基于损失模型的离心泵能量性能预
测

为验证上述损失模型的可行性，选取沈阳水泵

研究所１９９６年编写的水力模型汇编中的模型，比转

速ｎｓ为９２．８的离心泵作为研究对象，并利用水力模

型汇编中该泵的试验数据．离心泵的设计流量ｑＶ＝
２５ｍ３／ｈ、扬程Ｈ＝２０ｍ、转速ｎ＝２　９００ｒ／ｍｉｎ，无

平衡孔．其叶轮和蜗壳的几何参数分别见表５和表６．
由于叶轮的叶片扭曲，表５中β１ 指的是中间流线处

的叶片进口安放角．叶轮的三维模型如图４所示．
表５　叶轮的几何参数

Ｔａｂ．５　Ｉｍｐｅｌｌｅｒ　ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ　ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ

Ｄ１
／ｍｍ

Ｄ２
／ｍｍ

ａ１
／ｍｍ

ｂ１
／ｍｍ

ａ２
／ｍｍ

ｂ２
／ｍｍ

ｄ１ａ
／ｍｍ

ｄ１ｃ
／ｍｍ

６５　 １３０　 ８．１４　 １７．４　 ２１．７　 ９．５　 ６６　 ４４

β１
／（°）

β２
／（°）

ｎ／（ｒ·

ｍｉｎ－１）
ｅ１
／ｍｍ

ｅ２
／ｍｍ

λ２
／（°）

δＬ
／μｍ

Ｚ

１８　 ２７　 ２　９００　 ２　 ４　 ７８　 １２．５　 ６

表６　蜗壳的几何参数

Ｔａｂ．６　Ｖｏｌｕｔｅ　ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ　ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ

Ｄ３
／ｍｍ

Ｄｄ
ｍｍ

Ａｃ
／ｍｍ２

Ｌ
／ｍｍ

δｖ
／μｍ

ＬＳＰ
／ｍｍ

ｓ
／ｍｍ

ｄＳＰ
／ｍｍ

δＳＰ
／μｍ

１４０　 ５０　 １　０７３．３８　 ７０　 １２．５　 １２　 ０．２５　 ７５　 ３．２

将表５中叶轮的几何参数与不同工况下的流量

代入离心泵进出口速度的求解公式中，确定叶轮在

不同流量下的进出口速度三角形与滑移系数，进而

求得不同工况下的理论扬程．不同工况下，叶片进口

冲角不同，冲击损失不同．将叶轮的几何参数与不同

工况的流量代入式（１０）和式（１２）可得对应工况下的

图４　叶轮三维模型

Ｆｉｇ．４　Ｉｍｐｅｌｌｅｒ　３Ｄｍｏｄｅｌ

冲角与冲击损失系数，将叶轮几何参数和冲击损失

系数代入式（６）可得冲击损失．根据叶轮雷诺数判断

叶轮内不同工况下的流动状态，由表１可得不同工

况下对应的叶轮摩擦损失系数，代入式（１３）可得叶

轮内摩擦损失．将叶轮几 何 参 数 代 入 式（２５）可 得 叶

轮内的扩散损失．蜗壳内水力损失的计算同理．叶轮

与蜗壳内的水力损失计算结果分别见表７和表８．
表７　叶轮内水力损失

Ｔａｂ．７　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃ　ｌｏｓｓｅｓ　ｉｎ　ｉｍｐｅｌｌｅｒ

ｑＶ
／（ｍ３·ｈ－１）

Ｈｔ
／ｍ

Δβ１
／（°）

Δｈ１
／ｍ

Δｈ２
／ｍ

Δｈ３
／ｍ

５　 ２９．８３　 １４．９９　 １．７３４　 ０．００９　 ０．０５３

１０　 ２８．２０　 １１．９９　 １．１２４　 ０．０３２　 ０．０５３

１５　 ２６．５８　 ９．０３　 ０．６５０　 ０．０６５　 ０．０５４

２０　 ２４．９６　 ６．１１　 ０．３０８　 ０．１０８　 ０．０５５

２５　 ２３．３３　 ３．２５　 ０．０９４　 ０．１６０　 ０．０５６

３０　 ２１．７１　 ０．４７　 ０．００４　 ０．２２２　 ０．０５８

３５　 ２０．０８ －２．２３　 ０．０３３　 ０．２９２　 ０．０６０

４０　 １８．４６ －４．８４　 ０．１７９　 ０．３７１　 ０．０６２

４５　 １６．８３ －７．３５　 ０．４３８　 ０．４５８　 ０．０６５

表８　蜗壳内水力损失

Ｔａｂ．８　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃ　ｌｏｓｓｅｓ　ｉｎ　ｖｏｌｕｔｅ

ｑＶ
／（ｍ３·ｈ－１）

Δｈ４
／ｍ

Δｈ５
／ｍ

Δｈ６
／ｍ

Δｈ７
／ｍ

Δｈ
／ｍ

５　 ０　 ０．０１７　 ５．６００　 ０．０８６　 ７．４９９

１０　 ０．００１　 ０．０５７　 ３．９９５　 ０．３４５　 ５．６０６

１５　 ０．００２　 ０．１１７　 ２．６６１　 ０．７７６　 ４．３２４

２０　 ０．００４　 ０．１９６　 １．５９７　 １．３７９　 ３．６４６

２５　 ０．００６　 ０．２９２　 ０．８０３　 ２．１５５　 ３．５６６

３０　 ０．００８　 ０．４０６　 ０．２７９　 ３．１０３　 ４．０８０

３５　 ０．０１１　 ０．５３７　 ０．０２６　 ４．２２４　 ５．１８３

４０　 ０．０１４　 ０．６８４　 ０．０４３　 ５．５１７　 ６．８７０

４５　 ０．０１８　 ０．８４６　 ０．３３０　 ６．９８３　 ９．１３８

不同工况下，对应的理论扬程与总的水力损失

之差为实际扬 程．将 密 封 环 的 几 何 参 数 和 流 量 代 入

式（３８）与表３中迭代计算，可得不同工况下密封环

内的摩擦系数λ与轴向流速ｖａｘ，将其代入式（３１）可

得不同工况下的泄露流量，进而求得容积损失．计算
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出不同 流 量 下 叶 轮 出 口 处 液 体 雷 诺 数 的 大 小，由

表４求得 不 同 工 况 下 的 圆 盘 摩 擦 损 失 系 数，代 入

式（４４）求得对应 工 况 下 的 圆 盘 摩 擦 损 失．轴 承 和 填

料损失取轴功率的３％，代入式（４５）可得轴功率．由
式（４６）和式（４７）分别得到不同工况的机械效率与总

效率．根据 计 算 结 果 绘 制 该 离 心 泵 的 性 能 曲 线，如

图５所示．
从图５可以看出，比转速为９２．８的离心泵的预

测扬程 与 试 验 扬 程 之 间 的 误 差 在４．８％以 内．在

０．８ｑＶ，ｄ～１．６ｑＶ，ｄ时，轴功率的预测值与试验值 之 间

的误差在４．５％以内，效率的预测值与实验值之间的

误差在５．６％以内．小 流 量 工 况 下，对 轴 功 率 和 效 率

的预测还存在一定误差．

图５　离心泵的性能曲线

Ｆｉｇ．５　Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ　ｐｕｍｐｓ

可见，本文扬程的预测结果和实验结果基本一

致，这表明使用的水力损模型能很好地预测离心泵

的性能．在 小 流 量 工 况 下，功 率 的 预 测 值 小 于 实 验

值，效率的预测值大于实验值，这是由于在小流量工

况下对机械损失的估算过低造成的．

３　结论

１）基于国内 外 现 有 的 理 论 公 式 和 经 验 公 式 提

出离心泵水力损失模型．经验证，所建立的水力损失

模型能够比较准确地预测离心泵不同工况的能量性

能，特别是在设计工况和大流量工况下对流量－扬程

曲线的预测更为准确．
２）用回归分 析 法 对 叶 轮 进 口 冲 击 损 失 系 数 进

行了修正，使水力损失模型的预测结果更为准确，水

力损失模型的运用范围更加广泛．
３）本文提出 的 水 力 损 失 模 型 能 够 将 离 心 泵 的

２６个几何结构参数与水力性能之间建立关联，可为

离心泵多工况设计提供参考．
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