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双流道泵性能预测的研究

刘厚林, 袁寿其, 施卫东, 孔繁余
(江苏大学流体中心,镇江市　212013)

摘　要: 通过对双流道泵叶轮和蜗壳里的水力损失、容积损失、机械损失的分析,提出了双流道泵扬程曲线、效率曲线的性
能预测方法。分别给出了双流道泵叶轮和蜗壳内各种摩擦损失、扩散损失,及主要局部损失的计算方法。性能预测实例表明
预测结果具有较高的精度。
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1　引　言

性能预测可以减少泵产品的试制费用和生产周期,

因此它一直是泵领域的研究热点之一,过去很多学者对
离心泵性能预测作了大量的研究工作[ 1～ 5 ] ,但是未见双
流道泵性能预测研究方面的文献。本文在对双流道泵叶
轮和蜗壳内的水力损失、容积损失、机械损失分析的基
础上,对双流道泵扬程曲线和效率曲线的预测进行了研
究。

2　损失分析

2. 1　水力损失
2. 1. 1　叶轮内的水力损失
双流道泵叶轮内的水力损失主要有叶轮进口处液
流冲击损失 ∃H sh、液流由轴向变为径向所产生的局部
水力损失∃H j1、叶轮流道内水力摩擦损失∃H f r1和扩散
损失 ∃H f r2,以及叶轮出口处局部水力损失 ∃H j2。

1) 液流进口冲击损失 ∃H sh

∃H sh = k 1
W 2

1

2g
(1)

式中　k 1——与比转数有关的修正系数; W 1——叶轮
进口相对速度,m ös; g—— 重力加速度,m ös2。

2) 叶轮流道内摩擦损失 ∃H f r1

叶轮流道里的摩擦损失 ∃H f r1 的计算,可以将叶轮
看成 2个等效静止直圆管通过全部流量时的情况来处
理,然后对由于叶轮旋转、流道弯曲造成的影响进行修
正。

∃H f r1 = 2k f r1Κa
la

D w a

W 2
a

2g
(2)

式中　la—— 流道水力长度,m ; D w a—— 流道平均直
径, m ; W a——平均相对速度,m ös; Κa——沿程摩擦系
数; k f r1—— 叶轮旋转、流道弯曲引起的修正系数[ 6 ]。

D w a 取叶轮进、出口当量水力直径的平均值。双流
道泵叶轮中流体的雷诺数R e在 105～ 106之间,流动状

态基本上处于湍流完全发展的阻力平方区[ 7 ] ,叶轮流道
表面粗糙度对摩擦系数 Κa 有决定性的影响, 所以降低
叶轮流道表面粗糙度有利于减小叶轮内摩擦损失,提高
水力效率[ 8 ]。

3) 叶轮内扩散损失 ∃H f r2

叶轮内由于流道扩散引起了相对速度的停滞,其产
生的水力损失即叶轮流道扩散损失 ∃H f r2,有

∃H f r2 = ΦW 2
1 - W 2

2

g
(3)

式中　W 2—— 叶轮出口相对速度,m ös; 系数 Φ= 0. 3

～ 0. 6。
双流道叶轮进、出口的相对速度相差不大, 因此叶
轮内部扩散损失 ∃H f r2 也相对较小,当叶轮进口的相对
速度W 1 小于出口的相对速度W 2 时, 叶轮扩散损失为
0。

4) 液流转向过程产生的水力损失 ∃H j1

液流由轴向转为径向时产生的水力损失 ∃H j1 为

∃H j 1 = Ν1
v 2

2g
= Ν1

8Q 2
s

g Π2D 4
e

(4)

式中　D e——叶轮进口有效直径,m ; Ν1——能量损失
系数; Q s—— 无冲击损失时的流量[ 9 ]。

5) 叶轮出口水力损失 ∃H j2
[ 1 ]

∃H j2 = Ν2
v 2

m 2 + (v 2u - v 2
2us) 2

2g
(5)

式中　Ν2—— 能量损失系数; vm 2—— 叶轮出口绝对速
度的轴向分量,m ös; v 2u—— 叶轮出口圆周速度,m ös。
由于双流道泵蜗壳的基圆直径D 3 与叶轮外径D 2

之间的间隙较大, 考虑到这个间隙对喉部速度的影响,

Ν2 取为

Ν2 =
F 3 + 0. 8b3 (D 3 - D 2) ö2

ΠD 2b27 2 sinΒ2
(6)

式中　F 3—— 蜗壳喉部面积,m 2; b3—— 蜗壳进口宽
度,m ; Β2—— 叶轮外流道出口安放角, (°) ; 7 2—— 叶
轮出口排挤系数。
2. 1. 2　蜗壳里的水力损失
蜗壳里的水力损失主要有摩擦损失 ∃H sf 和扩散损
失 ∃H ex。

1) 蜗壳里的水力摩擦损失 ∃H sf
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蜗壳里的摩擦损失 ∃H sf 根据等效圆管损失进行计
算,即

∃H sf = k 2Κ l
D

v th

2g
(7)

式中　k 2—— 与比转数有关的修正系数; D —— 蜗壳
等效应圆管直径,m ; l—— 蜗壳实际长度,m ; v th——
喉部液流速度,m ös; Κ—— 摩擦系数。
蜗壳从隔舌到喉部面积处为螺旋线扩散形状,因此
计算等效圆管的水力直径时应取喉部面积 F 3 的一半作
为等效圆管的过流面积。蜗壳里的流动按阻力平方区的
湍流状态来计算,其摩擦系数主要取决于蜗壳内壁的表
面粗糙度,因此,为了减小水力损失,应尽量提高蜗壳内
壁表面的光洁度。

2) 蜗壳里的扩散损失 ∃H ex

由于蜗壳流道呈螺旋型扩散状态, 扩散损失 ∃H ex

为

∃H ex = 0. 2k 3
(v 2

u2 - v 2
th)

2g
(8)

式中　k 3—— 与比转数有关的修正系数; v u2—— 叶轮
出口绝对速度的圆周分量,m ös。
式 (7)、式 (8) 表明当蜗壳内平均速度 v th 与叶轮出
口液流绝对速度的圆周分量V u2 相接近时, 扩散损失
∃H ex 最小, 但摩擦损失 ∃H sf 最大, 因此设计时应取蜗
壳里的水力损失最小为设计原则。修正系数 k 3 反映了
叶轮出口速度从不均匀变到均匀的过程中,以及与蜗壳
联合工作时出现的回流所造成的能量损失。

2. 1. 3　总的水力损失∑∃H

总的水力损失由叶轮内的水力损失和蜗壳里的水
力损失组成,根据上面的分析可得

∑∃H = ∃H sh + ∃H f r1 + ∃H j1 + ∃H j 2 + ∃H sf +

∃H ex (9)

2. 2　容积损失
容积损失是由泄漏造成的,双流道泵的泄漏损失主
要为叶轮前密封环的泄漏损失,容积效率 Γv 为

Γv =
1

(1 + 0. 068n - 0. 667
s )

(10)

式中　ns—— 比传数。
2. 3　机械损失
机械损失P m 包括轴承损失和密封损失功率 (P m 1)、
圆盘摩擦损失功率 (P m 2)。
轴承与密封的损失约为 1%～ 3%。
叶轮圆盘摩擦消耗功率 P m 2 是由于叶轮轮盘在旋
转过程中克服液体的摩擦力矩而引起的机械损失,根据
文献[10 ]可得

P m 2 =
1. 2× 10- 6

1. 36
u 3

2D
2
2 (11)

上面几式中的 k 1、k 2、k 3 是与比转数 n s 有关的修正
系数,即

k i+ 1 = y 3i+ 1 + y 3i+ 2 õ ny 3i+ 3s 　 ( i = 0, 1, 2)

式中　y j—— 特定常数, j = 1, 2⋯9。
根据我们开发的数台双流道泵的设计参数和性能

试验结果,用复合形法[ 11 ] 求解出的 y j 值分别为
y 1～ 3 = 0. 6823, - 0. 9631, 1. 4274

y 4～ 6 = 0. 00401, - 0. 5273, - 4. 2317

y 7～ 9 = 1. 2112, 0. 6658, 0. 004971

3　性能预测模型

3. 1　扬程曲线预测
双流道泵实际扬程H 等于理论扬程 H t 减掉总的

水力损失∑∃H ,即

H = H t - ∑∃H (12)

根据泵的基本方程, 并假定进口无预旋, 同时利用
Stodo la 有限叶片数修正公式,则理论扬程H t为

H t =
1
g

[ (
nΠD 2

60
) 2 (1 -

ΠsinΒ2

2
) -

nQ t

60b27 2 tg Β2
] (13)

式中 　b2—— 叶轮出口宽度,m ; n—— 转速, röm in;

Q t—— 理论流量,m 3ös。
3. 2　效率曲线预测
双流道泵效率 Γ可为有效功率 P e与总功率 P 之比

Γ=
P e

P
(14)

总功率 P 包括有效功率P e、容积损失功率P v、水力
损失功率P h、叶轮圆盘摩擦消耗功率P m 2以及轴承和密
封的损失功率 P m 1。

P = P e + P v + P h + ∃P d + P m 1 + P m 2 (15)

假定机械系统损失的功率 P m 1 约占有效功率 P e 的
3% ,则有

Γ= ( 1
Γv Γh

+
P m 2

P e
+ 0. 03) - 1 (16)

式中　Γv、Γh、P e—— 容积效率、水力效率和有效功率。

Γh =
H
H t

=
H t - ∑∃H

H t
= 1 - ∑∃H

H t
(17)

P e =
ΘgQ H
1000

(18)

4　性能预测实例

图 1、图 2 分别是 100QW 70221 型、100QW 90221

型双流道泵的水力性能预测结果及试验结果图。

图 1　100QW 70221型泵性能预测和试验结果

F ig. 1　Perfo rm ance p redict ion and test

resu lt of 100QW 70221 type pump

由图 1、图 2 可以看出: 在设计工况点, 100QW 702
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21 型双流道泵的试验测得效率为 62. 1% (预测值为
63. 4% ) ,试验测得扬程为 21. 3 m (预测值为 22. 5 m ) ;
100QW 90221 型双流道泵的试验测得效率为 66. 2%
(预测值为 67. 3% ) ,试验测得扬程为 21. 1 m (预测值为
22. 2 m )。这说明本文提出的双流道泵性能预测方法是
可行的。

图 2　100QW 90221型泵性能预测和试验结果

F ig. 2　Perfo rm ance p redict ion and test

resu lt of 100QW 90221 type pump

5　结　论

1) 通过对双流道泵叶轮和蜗壳里的水力损失、容
积损失、机械损失的分析,提出了双流道泵扬程曲线、效
率曲线的性能预测方法。

2 ) 分析了双流道泵叶轮进口处液流冲击损失
∃H sh、液流由轴向变为径向所产生的局部水力损失
∃H j1、叶轮流道内水力摩擦损失 ∃H f r1 和扩散损失
∃H f r2 ,以及叶轮出口处局部水力损失∃H j2 , 并给出了

计算方法。同时还分析了蜗壳里的摩擦损失 ∃H sf 和扩
散损失 ∃H ex ,并给出了计算方法。

3) 性能预测与试验结果的对比表明本文提出双流
道泵性能预测方法是可行的,并具有较高的性能预测精
度。
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Performance pred iction of double-channel pum ps
L iu Houlin, Yua n S houq i, S hiW e idong , Kong Fa nyu
(F lu id Cen ter, J iang su U niversity , Z henj iang 212013, Ch ina)

Abstract: O n the basis of ana lyses of hydrau lic lo sses, vo lum e lo sses and m ach inery lo sses of im pellers and vo2
lu tes of doub le2channel pum p s, the perfo rm ance p red ict ion m ethods of the head cu rve and efficiency cu rve of dou2
b le2channel pum p w ere p rovided. T he ca lcu la t ion m ethods of frict ion lo sses, d iffu ser lo sses and m ain loca l hy2
drau lic lo sses of im pellers and vo lu tes of doub le2channel pum p s w ere g iven. T he exam p les of perfo rm ance p red ic2
t ion show the perfo rm ance p red ict ion m ethods p rovided by th is paper have a h igh p recision.

Key words: doub le2channel pum p; perfo rm ance p red ict ion; hydrau lic lo ss
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