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摘　 要：给出了一种全面考虑离心泵内各种损失形式的综合损失模型的建立方法，通过深入分析离心

泵吸入室、叶轮、无叶扩压室、蜗壳形集水室和出口扩散段在内的各通流部件几何结构及损失机理，结
合一元流动理论分别建立离心泵的水力损失模型、容积损失模型、轮盘摩擦损失和机械损失模型，最
终构建一个能够表征 １２ 个离心泵主要设计参数与泵效率间的综合损失模型。 基于所建立的损失模

型进行了某航空燃油离心泵的性能预测研究，并将损失模型预测结果与试验数据、ＣＦＤ 仿真数据进行

了对比研究。 仿真结果表明：采用损失模型的效率预测值与该型航空离心泵试验数据相对误差小于

２．８％，在设计工况下，ＣＦＤ 仿真得到的离心泵效率与试验数据相比误差在 ４．４％以内，损失模型的预测

效率相比较 ＣＦＤ 预测值，准确性高于 ＣＦＤ 方法 １．６％，表明所建立损失模型预测效率精度优于 ＣＦＤ 方

法，能够用于准确的预测离心泵设计过程的工作效率。
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　 　 未来航空飞行器对新一代高性能航空发动机提

出了节能、环保、高效、高性能等发展要求，航空燃油

离心泵作为航空发动机燃油控制系统的重要供油装

置，其工作效率是高性能航空燃油泵重要衡量指

标［１］。 在设计阶段能够准确地预测出泵的性能是

一项具有重要意义的研究课题。
目前离心泵性能预测一般采用经验公式、损失

模型、 ＣＦＤ 数值模拟和神经网络训练等方法获

取［２］。 基于经验公式的性能预测方法精度低，很难

建立性能与几何结构的内在关联。 ＣＦＤ 数值模拟

方法能够建立内流场与外特性之间的关系，在一定

范围内能预测出理想的性能结果［２⁃４］。 但其对研究

人员的数值求解能力要求较高，此外采用 ＣＦＤ 进行

离心泵优化的周期较长，不便于高效便捷地得出参

数优化后泵性能。 神经网络法预测泵的性能具有一

定的精度［５］，但该方法依赖大量优秀的水力模型，
同时神经网络输入模式的选取对预测精度具有很大

的影响。 损失模型可建立离心泵性能与结构参数、

流动状态之间的显式或隐式关系，计算过程便捷高

效，因此在设计阶段常被用于离心泵的性能预测和

优化设计。 国内外相关研究人员针对离心泵的损失

模型开展了大量研究工作，国内研究人员建立的损

失模型主要依赖经验公式、统计方法、试验数据等方

法［６⁃１０］，同时对损失模型进行简化、修正，并在此基

础上开展了离心泵的叶轮优化设计［１０⁃１５］。 国外在

离心泵损失建模方面侧重于泵的性能预测以及多目

标优化方法研究［１６⁃１７］，并通过实例验证了基于损失

模型预测离心泵性能的可行性［１８］。
上述研究中所建立的损失模型多采用半理论、

半经验的建模方法，缺少各通流部件的损失机理分

析，因此导致损失模型计算精度较低。 为此，论文在

建立损失模型中，细致分析了泵内流动相关的水力

参数、热力参数以及泵各通流部件几何形状和几何

参数对泵效率的影响，分别建立了水力损失、内泄漏

损失、轮盘摩擦损失和机械损失的数学模型，在此基

础上建立一个能够表征离心泵主要结构参数与离心
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泵效率间关系的综合损失模型。 最后采用损失模型

进行了某型航空离心泵的效率预测，并与试验数据

进行了对比验证。

１　 离心泵综合损失模型

离心泵的总效率包含水力效率ηｈ、 容积效率

ηｖ、机械效率 ηｍ 和轮盘摩擦效率 ηＤ ，总效率是各效

率的乘积。
１．１　 水力损失模型

离心泵流道内水力摩擦损失正比于摩擦因数、
流体流动速度的平方：

ｈｆ ＝ λ × ｖ２

２ｇ
Ｌ
ＤＨ

（１）

式中， λ 为水力摩擦损失系数，Ｌ 为等效的流道长

度。 ＤＨ 为当量水力直径，ＤＨ ＝ ４ × Ａ
Ｃχ

，Ａ 为断面面

积，Ｃχ 为湿周长。
动力损失采用流体力学理论中局部损失的形式

进行表示，其正比于局部损失系数、流体流动速度的

平方：

ｈｄ ＝ ζ ｖ２

２ｇ
（２）

式中， ζ 为局部损失系数。
１．１．１　 吸入段水力损失

基于沿程损失公式建立吸入段损失与叶轮进口

流速之间的函数关系。

ｈｓ ＝ ζ
ｃ２０
２ｇ

（３）

式中， ζ 为水力损失系数。

根据纽曼吸入室水力损失系数与面积比
Ａ０

Ａｓ
的

试验数据统计关系可得离心泵吸入段的损失系数与

面积比之间的关系为：

ζ ＝ ０．７５
Ａ０

Ａｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（４）

式中， Ａ０ 为泵叶轮进口面积，Ａｓ 为泵体进口面积。
１．１．２　 叶轮内水力损失

１） 叶轮内的水力摩擦损失 ｈｆ

借鉴沿程损失得到叶轮内流动的水力摩擦

损失：
ｈｆ

Ｈｔｈ

＝ λ × Ｌ
ＤＨＥＱ

×
Ｗ２

∞

２ｇＨｔｈ
（５）

式中， λ 摩擦损失系数；Ｌ 为叶轮流道等效长度；
ＤＨＥＱ 为叶轮平均当量水力直径；Ｗ∞ 为平均相对速

度；Ｈｔｈ 为欧拉扬程。
采用离心泵主要几何参数和水力参数将上式中

的变量进行替换。 水力摩擦损失系数 λ 采用

Ｃｏｌｅｂｒｏｏｋ 推荐公式，水力摩擦损失系数为雷诺数和

相对表面粗糙度的函数。

λ ＝ ｆ（Ｒｅ，􀭵Δ） ＝ １
４

ｌｇ ４．５２
Ｒｅ

ｌｇ Ｒｅ
７

＋
􀭵Δ
３．７

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
êê

ù

û
úú

－２

（６）

式中， Ｒｅ为流动雷诺数，Ｒｅ ＝
Ｗ∞ ＤＨＥＱ

ν
，ν为流体运动

黏性系数；􀭵Δ 为相对表面粗糙度。
考虑叶片厚度排挤作用的平均相对速度公

式为：

Ｗ∞

ｕ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＝
ϕ２

２

４

ξ１

Ａ′１
Ａ′２

＋ ξ２
æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

２

＋ １
４

Ｄ１

Ｄ２

＋ １ － ψ２
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（７）
式中， ϕ２ 为叶轮出口流量系数，ξ１ 为叶片泵进口叶

片排挤系数，ξ２ 为叶片泵出口叶片排挤系数，Ｄ１ 为

叶轮进口直径，Ｄ２ 为叶轮出口直径，Ａ′１ 为考虑排挤

作用的叶轮进口过流截面面积，Ａ′２ 为考虑排挤作用

的叶轮出口过流截面面积，ψ２ 为叶轮出口处扬程

系数。
叶轮当量水力直径 ＤＨＥＱ 的大小随着叶轮流道

不断变化，因此取叶轮进、出口和中间位置计算水力

当量直径，然后加权平均获得叶轮直径尺寸。 由当

量水力直径的定义 ＤＨ ＝
４Ａ⊥

Ｃｘ
。 其中面积 Ａ⊥ 为垂直

于叶轮内液流相对速度方向上过流断面的等效面

积，Ｃｘ 代表此过流截面对应的湿周长。
采用加权平均的方法得到叶轮平均当量水力直

径 ＤＨＥＱ ：

ＤＨＥＱ ＝
ＤＨ１ ＋ ２ＤＨＭ ＋ ＤＨ２

４
（８）

式中， ＤＨ１ 为叶轮进口处当量水力直径，ＤＨＭ 为叶轮

流道中间位置的当量水力直径，ＤＨ２ 为叶轮出口处

当量水力直径。
根据轴面流道长度与叶片弦长 ｈ１－２ 的关系可得

到叶轮叶片弦长近似为：

Ｌ ≈
ｈ１－２

ｓｉｎβＣＨ
（９）

式中， ｈ１－２ 为叶片弦长，βＣＨ 为叶片叶型的安放角，也

·８０８·
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即叶片的弦线角。
将（６） ～ （９） 式求解的数值代入到公式（５）

中，即可获得对应几何参数和流动条件下叶轮内水

力损失的数值。
２） 叶轮内的水力动力损失 ｈｄ

离心泵叶轮内水力动力损失 ｈｄ 为冲击损失 ｈｓｈ、
尾迹损失 ｈｄｗ、扩张损失 ｈｅｘｔ 和翼型损失 ｈｄＤ 之和，即

ｈｄ ＝ ｈｓｈ ＋ ｈｄｗ ＋ ｈｅｘｔ ＋ ｈｄＤ （１０）
　 　 冲击损失的大小与冲击速度的平方成正比，即

ｈｓｈ ＝ ζｓｈ

Ｗ２
ｕ１

２ｇ
（１１）

式中， ζｓｈ 为冲击损失系数，Ｗｕ１ 为冲击速度。
尾迹损失与主流相互掺混造成的损失，可采用

局部损失公式进行表示：

ｈｄｗ ＝ ζｄｗ

ｃ２ｍ２

２ｇ
（１２）

式中， ζｄｗ 为尾迹损失系数，ｃｍ２ ＝ Ｑ
Ａ２

，Ｑ 为体积流量，

Ａ２ 为叶轮出口流道断面面积。
采用流体力学中渐扩管局部损失系数估算

公式：

ｈｅｘｔ ＝ ζｅｘｔ

Ｗ２
∞

２ｇ
（１３）

ζｅｘｔ ＝
λ

８ｓｉｎ
αｄ

２
æ

è
ç

ö

ø
÷

１ －
Ａ１

Ａ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＋ Ｋ １ －

Ａ１

Ａ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１４）

式中，系数 Ｋ 的取值参考表 １ 进行选取，Ａ１，Ａ２ 为流

道进、出口过流断面面积，αｄ 为当量扩张角。
表 １　 系数 Ｋ 的取值

αｄ ／ （°） ８ １０ １２ １５ ２０ ２５

Ｋ ０．１４ ０．１６ ０．２２ ０．３０ ０．４２ ０．６２

利用翼型阻力产生的功率与叶型损失造成的功

率相等，可得翼型阻力损失为：

ｈｄＤ ＝ ＣＤ
Ｌ
ｔ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ϕ２
２

ξ１

Ａ′１
Ａ′２

＋ ξ２
æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

２

＋ １ － ψ２ ＋
Ｄ１

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

８ψ２ｓｉｎβ∞

× Ｈｔｈ

（１５）
式中，翼型阻力系数 ＣＤ 取决于翼型几何参数、流动

冲角和流动状态即雷诺数，ｔ 为环列叶栅的栅距，β∞

为叶片安装角平均值。

因此，叶轮内总水力损失为：
ｈｈｉ ＝ ｈｆ ＋ ｈｄ ＝ ｈｆ}

摩擦损失

＋ ｈｓｈ ＋ ｈｄｗ ＋ ｈｅｘｔ ＋ ｈｄＤüþ ýï ï ï ï ï ï ï ï

动力损失

（１６）
１．１．３　 蜗壳内水力损失

１） 环形无叶扩压室水力损失 ｈｈｖ

环形无叶扩散室水力损失主要存在水力摩擦损

失 ｈｆｖ、局部突然扩大损失 ｈｓｅ 和流道扩散损失 ｈｅｖ ３
种形式。

环形扩压室中的水力损失 ｈｈｖ ：
ｈｈｖ ＝ ｈｆｖ}

水力摩擦损失

＋ ｈｓｅ ＋ ｈｅｖ}

水力动力损失

（１７）

　 　 无叶扩压室中的水力摩擦损失 ｈｆｖ ：

ｈｆｖ ＝ λ ｆｖ
ｃ２

２ｇ
Ｌｖ

ＤＨｖ
（１８）

式中， λ ｆｖ 为无叶扩压室中流动的摩擦损失系数，Ｌｖ

为环形无叶扩压室流道等效长度；ＤＨｖ 为环形无叶

扩压室的当量水力直径。
扩压室进口处突扩损失 ｈｓｅ 为：

ｈｓｅ ＝
ϕ２

２ ｕ２
２

２ｇ
１ － １

ｂ３

ｂ２

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

２

（１９）

式中， ｂ３ 为无叶扩压室出口宽度，ｂ２ 为叶轮出口宽

度，ｕ２ 为叶轮出口速度。
流道扩散损失，通过扩散角 αｄ 和经验公式（１３）

来计算损失。 环形扩压室等效扩散角定义为：

αｄ ＝

Ａ３ｓｉｎαＲ

π
－

Ａ３ｒｓｉｎαＲ

π
æ

è
çç

ö

ø
÷÷

Ｌｖ
（２０）

式中， Ａ３ ＝ πＤ３ｂ３，Ａ３ｒ ＝ πＤ２ｂ３，αＲ ＝ ａｒｃｔａｎ

ｃｍ３Ｄ３

Ｄ
ｃｕ３Ｒ３

Ｒ

æ

è

ç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
÷

＝

α３，即无叶扩压室出口流道扩张角，Ｌｖ 为环形无叶扩

压室流道等效长度；
将（２０） 式代入到扩散损失经验公式（１３），即可

得到环形扩压室的流道扩散损失 ｈｅｖ。
２） 蜗壳形集水室内水力损失

蜗壳中产生的水力损失 ｈｃ 同样主要包含动力

损失 ｈｄｃ 和摩擦损失 ｈｆｃ 两部分。
蜗壳内总的水力损失为 ｈｃ ：

ｈｃ ＝ ｈｄｃ ＋ ｈｆｃ （２１）
式中，由径向速度消耗的水力动力损失 ｈｄｃ 为：

·９０８·
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ｈｄｃ ＝
η２

ｖ（ｃｍ２） ２

２ｇ
Ｄ２

Ｄ３

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ｂ２

ｂ３

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（２２）

式中， ηｖ 为离心泵叶轮的容积效率，ｃｍ２ ＝ ｕ２ϕ２，其他

参数定义前面已给出。
水力摩擦损失为 ｈｆｃ ：

ｈｆｃ ＝ ∑
ｍ

ｉ ＝ １
λｃθ

ｃ２θ
２ｇ

ΔＳｃＴ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｉ

× １
Ａ４

（２３）

式中， λｃθ 为蜗壳内摩擦损失系数，λｃθ ＝
ｆｃｏｌｅ（Ｒｅ，􀭵Δ）

４
，

ｃθ 为蜗壳内部流动的局部速度，ΔＳｃＴ 为蜗壳每一部

分的表面积，Ａ４ 为蜗壳喉部截面面积。
３） 出口扩散段水力损失计算

出口扩散段内水力损失 ｈｄ 为：
ｈｄ ＝ ｈｆｄ ＋ ｈｄｄ （２４）

　 　 水力摩擦阻力损失：

ｈｆｄ ＝ ζｆｄ

（ηｖＱ） ２

２ｇｂ４ （２５）

式中， ζｆｄ 为 出 口 扩 散 段 流 动 损 失 系 数，ζｆｄ ＝
λｄ

８ｓｉｎ（αｄ ／ ２）
１ －

Ａ４

Ａ５

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ，αｄ 为出口扩散段扩张角。

水力动力损失主要为流道扩张产生的损失，由
艾登西克推荐公式：

ｈｄｄ ＝
ζｄｄ

２ψ２

４π（ｂ２ ／ Ｄ２）ηｖϕ２

（ｂ ／ Ｒ２） ２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

２

× Ｈｔｈ （２６）

式中， ζｄｄ 为扩散段内的扩张损失系数，其他参数定

义前文已给出。
综上所述，工作介质在流过离心泵各通流部件

时产生总的水力损失 ｈｈＴ 可以表示为：
ｈｈＴ ＝ ｈｓ ＋ ｈｈｉ ＋ ｈｈｖ ＋ ｈｃ ＋ ｈｄ ＝
ｈｓ}

吸入室损失

＋ ｈｆ ＋ ｈｓｈ ＋ ｈｄｗ ＋ ｈｅｘｔ ＋ ｈｄＤüþ ýï ï ï ï ï ï ï ï ï ï

叶轮内损失

＋

ｈｆｖ ＋ ｈｓｅ ＋ ｈｅｖüþ ýï ï ï ï

扩压室内损失

＋ ｈｄｃ ＋ ｈｆｃ}

蜗壳损失

＋ ｈｆｄ ＋ ｈｄｄ}

出口扩散段损失

（２７）

　 　 离心泵整体水力效率：

ηｈ ＝ １ －
ｈｈＴ

Ｈｔｈ
（２８）

１．２　 容积损失模型建模

１．２．１　 叶轮内泄漏流量

离心泵叶轮进口处密封环表面之间的间隙为圆

环形，其容积损失为：

Ｑｓ ＝ μＡｃｌ ２ｇΔＨｃｌ （２９）
式中， Ａｃｌ 为密封环环形通道面积；ΔＨｃｌ 为密封环前

后的扬程之差。

Ａｃｌ ＝ ∫Ｒｉ＋ｃｌ
Ｒｉ

ＲｄＲ ＝ π（ｃｌ２ ＋ Ｄｉ × ｃｌ） ≈ πＤｉ × ｃｌ

（３０）
　 　 计算泄漏流量 Ｑｓ 需要计算泄漏流量系数 μ 和

密封环进、出口之间的压差 Δｐ，可以通过计算水力

损失 ΔＨｃｌ 的方法求解密封环进、出口压力降。 间隙

的泄漏流量系数 μ取决于密封环表面粗糙度 􀭵Δ 和雷

诺数 Ｒｅ。

μ ＝ Ｌｃｌλ
２ × ｃｌ

＋ １．５
æ

è
çç

ö

ø
÷÷

－１

（３１）

式中， λ为阻力系数，可根据艾登西克推荐求取，λ ＝
κ × λｃｏｌｅ，λｃｏｌｅ ＝ ｆｃｏｌｅ（Ｒｅ，􀭵Δ）。 κ 为经验系数，κ ＝
１．０９５Ｒｅ －０．００２ ７。

Ｒｅ ＝
ｃｃｌＤＨｃｌ

ν
（３２）

式中， ｃｃｌ 为密封环间隙流动的速度；ＤＨｃｌ 为密封环当

量水力直径。
ｃｃｌ ＝ （ｃ２ｃｌａ ＋ ｃ２ｃｌｔ） １ ／ ２ （３３）

式中， ｃｃｌａ 为密封间隙内流体速度的轴向分量，ｃｃｌａ ＝
Ｑｓ

Ａｃｌ
；ｃｃｌｔ 为密封间隙内流体速度的径向分量。

柯瓦兹和洛马金认为密封间隙内流动速度轴向

分量为密封环处轴向速度的一半：

ｃｃｌｔ ＝
ｕ２Ｄｉ

２Ｄ２
（３４）

　 　 在给定泄漏流量 Ｑｓ 初值的情况下，把以上各式

代入到（３１） 式，可以得到密封环泄漏流量系数值

μ。 为计算密封环进出口之间的压力差，需要考虑

从叶轮进口 １ 截面到密封间隙入口 ｉ 截面处的水力

损失，包括叶轮内水力损失 Ｈ１－２， 动力压降损失

Ｈｄ１－２′，叶轮出口至扩压室进口处的突扩损失 Ｈ２－２′，
叶轮出口至密封环进口处之间的空腔压力损失

Ｈ２′－ｓ。
ΔＨｃｌ ＝ Ｈｔｈ － Ｈ１－２ － Ｈｄ１－２′ － Ｈ２－２′ － Ｈ２′－ｓ （３５）

式中，后两项与主要设计参数的关系在此加以推导。
首先是叶轮中液体的动压降损失，动压降并非真正

的损失，而是压力能转换为流体动能，速度增大、压
力减小，进而产生一定的压力差。 因此动压降由速

度的增加来表征：

Ｈｄ１－２′ ＝ φ２
２

ｂ２

ｂ３

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋ η２
ｈｉψ２

２ － ξ２
１φ２

２

Ａ′２
Ａ′１

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
×
ｕ２

２

２ｇ

（３６）
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叶轮出口 ２′截面与密封环进口 ｉ 截面间容腔损失主

要取决于转动面在液体黏性作用下产生强迫旋涡，
强迫旋涡的角速度为 ωｖ，借鉴艾登西克的理论，认
为强迫旋涡的角速度与转动面角速度ω和叶轮盖板

与泵壳间的间隙距离 ｓＤ 有关。

ωｖ ＝
ω

１ ＋ ２．３９ ０．１７ ＋
２ｓＤ
Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

４ ／ ７ （３７）

　 　 因此，容腔中的压降为：

Ｈ２′－ｓ ＝
ωｖ

ω
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ｕ２
２

（２ｇ）
１ －

Ｒ ｉ

Ｒ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ （３８）

　 　 由（３６）式、（３８）式和（３５）式可得 ΔＨｃｌ，将求得

的 ΔＨｃｌ 值、密封环截面面积 Ａｃｌ 和（３１） 式结果 μ 代

入到公式（２９） 中，可以解出新的密封间隙泄漏量

Ｑｓ。 因为 ｃｃｌ ＝ ｆ（Ｑｓ），Ｑｓ ＝ ｆ（μ，Ａｃｌ，ΔＨｃｌ），μ ＝ ｆ（Ｒｅ，
􀭵Δ） 且 Ｒｅ ＝ ｆ（ｃｃｌ） ，所以此部分计算需要不动点迭代

或牛顿法等数值方法进行求解。
１．２．２　 容积效率计算

忽略轴封泄漏与平衡装置造成的泄漏等因素，
通过以上分析可以获得泄漏流量 Ｑｓ 与主要设计参

数之间的关系，计算离心泵的容积效率。 容积效率

的定义为：

ηｖ ＝ １ －
Ｑｓ

（Ｑ ＋ Ｑｓ）
（３９）

ηｖ ＝ １ －
μＤｉ × ｃｌ ２ψ２

ΔＨｃｌ

Ｈｔｈ

（Ｄ２ｂ２ϕ２）
（４０）

式中， Ｄｉ 为叶轮直径，其余参数定义前文已给出。
容积效率可表征泵设计流量 ＱＤｅｓ 与理论流量

Ｑｔｈ 之间的关系：

ηｖ ＝
ＱＤｅｓ

Ｑｔｈ
（４１）

１．３　 机械损失模型

轮盘摩擦损失 ＰＤ 采用理论分析推导和试验数

据拟合得到的半理论、半经验轮盘摩擦损失功率计

算公式。
ＰＤ ＝ ｃｏｎｓｔ × ｎ３Ｄ５

２ （４２）
　 　 上述方法没有反映出密封环表面摩擦损失和叶

轮前后盖板摩擦损失的作用，基于上式可以得到：

ｕ２ ＝ ２πｎＲ２⇒ＰＤ ＝
ｃｆγｕ３

２Ｄ２
２

８ｇ
（４３）

式中， ｃｆ 为轮盘摩擦损失系数。

离心泵叶轮理论上获得的功率 Ｐ ｔｈ 为：

Ｐ ｔｈ ＝ γＱＨ ＝
γπｂ２Ｄ２ϕ２ψ２ｕ３

２

ｇ
（４４）

　 　 仅考虑叶轮出口处轮盘摩擦造成的损失，轮盘

摩擦效率 ηＤ 可表示为：

ηＤ ＝ １ －
ＰＤ

Ｐ ｔｈ

＝ １ －
ｃｆ

８π（ｂ２ ／ Ｄ２）ϕ２ψ２
（４５）

　 　 同时考虑叶轮出口处轮盘摩擦、叶轮进口密封

环表面的摩擦损失以及叶轮前后盖板产生的摩擦损

失功率，轮盘摩擦效率 ηＤ 可以表示为：

ηＤ ＝ １ －
ＰＤ ＋ ＰＤｉ ＋ Ｐｓ＆ｈ

Ｐ ｔｈ
（４６）

其中，叶轮进口处密封环表面摩擦损失功率 ＰＤｉ ：

ＰＤｉ ＝ ｃｆ
γ
ｇ

ｕ３
２ Ｄ２

ｉ

８
Ｄｉ

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

３

（４７）

　 　 前后盖板的摩擦损失功率 Ｐｓ＆ｈ 采用 Ｄａｉｌｙ⁃Ｎｅｃｅ
估算公式：

Ｐｓ＆ｈ ＝
Ｃｍρω３

２
（Ｒ５

２ － Ｒ５
１） （４８）

式中， Ｃｍ 为系数，与雷诺数 Ｒｅ 和 ｓ
Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ 相关，当 Ｒｅ ＝

１０６ 时，Ｃｍ ＝ ０．００６ ３５。
通过上述推导即可建立起轮盘摩擦效率与离心

泵叶轮主要设计参数之间的关系。

　 ηＤ ＝ １ －
ｃｆ

４π（ｂ２ ／ Ｄ２）φ２ψ２

×

　
２ － ［（Ｄｉ ／ Ｄ２） ＋ ２（ＲＴ ／ Ｄ２） ＋ ２（ ｓ ／ Ｄ２） － Ａ１Ａ３］ ５

５Ａ２
{ ＋

　
（Ｄｉ ／ Ｄ２） ５ － （Ｄ０ ／ Ｄ２） ５

５
＋ ４

（ ｓ ／ Ｄ２）
Ａ２

＋

　
Ｄｉ

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

４

Ａ１ϑ ＋
Ｄｉ

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

３

Ａ２
１（４ϑ － ４Ａ２） ＋

　
Ｄｉ

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ａ３
１ ９ϑ － １２Ａ２ ＋ ３

２
ｓｉｎ（２ϑ）é

ë
êê

ù

û
úú ＋

　
Ｄｉ

Ｄ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ Ａ４

１ １０ϑ － ４４
３
Ａ２ ＋ ３ｓｉｎ（２ϑ） － ４

３
Ａ２Ａ２

３
é

ë
êê

ù

û
úú ＋

　 Ａ５
１

３５
８
ϑ － ２０

３
Ａ２ ＋ ２７

１６
ｓｉｎ（２ϑ） － ４

３
Ａ２Ａ２

３ ＋
Ａ２Ａ３

３

４
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú }
（４９）

式中， ϑ为叶轮轴面流道的转弯角度，单位弧度；ｓ为

盖板厚度；Ａｉ 为常数，Ａ１ ＝
２（ＲＴ － ｓ）

Ｄ２
，Ａ２ ＝ ｓｉｎϑ，Ａ３ ＝
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ｃｏｓϑ，适用于比转速范围是 ｎｓ ＝ ３５ ～ ２１２，其余参数

定义前文已给出。
此外，采用机械密封方式时，轴封的机械损失

Ｐｍ１ 的值一般在（１％ ～ ２％）Ｐ ｔｈ，可直接给定。 轴承

摩擦损失取决于轴承的形式，滚动轴承的机械损失

Ｐｍ２ 一般为（１％ × Ｐ ｔｈ），平面推力轴承损失功率 Ｐｍ２

可能高达（２％ ～ ４％）Ｐ ｔｈ。
Ｐｍ ＝ Ｐｍ１ ＋ Ｐｍ２

ηｍ ＝ １ －
Ｐｍ

Ｐ ｔｈ

ì

î

í

ïï

ïï

（５０）

１．４　 离心泵综合损失模型

通过上述模型的建立，可建立离心泵的总效率

与离心泵主要设计参数之间的数学联系。

η ＝
γＱＤｅｓＨＤｅｓ

Ｐ ｔｈ

Ｐ ｔｈ ＝
γＱｔｈＨｔｈ

（ηｍηＤ）

Ｑｔｈ ＝
ＱＤｅｓ

ηｖ

Ｈｔｈ ＝
ＨＤｅｓ

ηｈ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ïï

（５１）

η ＝ γＱＨ
Ｐ ｔｈ

＝
γＱＤｅｓＨＤｅｓ

γＱｔｈＨｔｈ

（ηｍηＤ）

＝ ηｈηｖηｍηＤ （５２）

　 　 离心泵的主要设计参数与效率间的函数关系，
即综合损失模型为：

⇒

ηｈ ＝ ｆ（ηｈｉ，Ｒ３，ｂ３，Ｒ４，ｂ，φｇ）
ηｖ ＝ ｆ（ηｈｉ，Ｄｉ，ｃｌ，Ｌｃｌ）
ηＤ ＝ ｆ（Ｑ，Ｄ２，Ｄ０，Ｄｉ，ϑ）
ηｍ ＝ ｆ（ＱＤｅｓ，ＨＤｅｓ） ≈ ｃｏｎｓｔ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

⇒η ＝ ｆ（ηｈ，ηｖ，ηＤ，ηｍ） （５３）
　 　 其中，离心泵几何结构主要设计参数可以选择

为以下 １２ 个：
［Ｄ０，Ａ１，Ｄ２，ｂ２，Ｒ３，ｂ３，Ｒ４，ｂ，φｇ，ｚ，ϑ，β∗

２ ］

２　 航空离心泵效率预测

２．１　 离心泵的工作参数

航空燃油离心泵介质采用航空 ＲＰ⁃３ 号煤油，
介质温度定为 ３０℃，ＲＰ⁃３ 号煤油的运动黏度为 ν ＝
１．２４８ ｍｍ２ ／ ｓ；温度 ３０℃对应 ＲＰ⁃３ 的密度查表可得

ρ＝ ７７２．１ ｋｇ ／ ｍ３。 某型闭式航空离心泵设计指标为

转速 ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、流量 Ｑ＝ ７７ ０００ Ｌ ／ ｈ，进口压力

Ｐ１ ＝ ０．１５ ＭＰａ，出口压力 Ｐ２ ＝ ０．８０ ＭＰａ。 表 ２ 为该

航空离心泵的主要几何结构参数及其试验数据。
表 ２　 某航空离心泵几何结构参数及试验数据

序号 参数 数值 单位

１ 扬程（设计值） ８５．９０４ １ ｍ

２ 泵进口直径 １００ ｍｍ

３ 泵出口直径 ８０ ｍｍ

４ 轴最小直径 １３．４ ｍｍ

５ 叶轮进口直径 ６６ ｍｍ

６ 叶轮出口直径 １１８ ｍｍ

７ 叶轮出口宽度 １１ ｍｍ

８ 叶片数 ７ 个

９ 叶片包角 １１０ （°）

１０ 叶片进口安装角 １８ （°）

１１ 叶片厚度 ２ ｍｍ

１２ 蜗壳基圆直径 １２４ ｍｍ

１３ 蜗壳进口宽度 ２３ ｍｍ

１４ 总效率（试验结果） ０．７４４

２．２　 基于综合损失模型的效率预测

根据文中所建立的离心泵损失模型进行叶轮效

率的计算，分别获得离心泵设计工况下的效率值如

表 ３ 所示。
表 ３　 基于损失模型的离心泵效率计算结果

序号 参数 数值

１ 离心泵总效率 ０．７２２ ８
２ 离心泵的总水力效率 ０．７６８ ５
２．１ 吸入室水力效率 ０．９９１ ３
２．２ 叶轮水力效率 ０．９１０ ３
２．３ 无叶扩压室水力效率 ０．９７３ ６
２．４ 蜗壳形集水室水力效率 ０．９５４ ５
２．５ 出口扩散段水力效率 ０．９８６ ７
３ 容积效率 ０．９６２ ３

对比表 ２ 和表 ３ 可知，采用文中所建立的损失

模型所预测该型航空离心泵的总效率为 ０．７２２ ８，与
该型航空离心泵总效率试验数据 ０．７４４ 相比，相对

误差为 ２．８％，表明所建立的损失模型具有良好的预

测精度。
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３　 基于内流场仿真的损失模型验证

为进一步验证所建立的损失模型的可行性。 采

用 ＣＦＤ 进行该型航空离心泵的内流场仿真研究，并
将结果与损失模型预测结果进行对比。 分别在

０．６Ｑｄ，０．８Ｑｄ，Ｑｄ，１．２Ｑｄ ４ 种工况进行离心泵内流场

仿真计算，其中设计点工况下Ｑｄ ＝ ２１．４ Ｌ ／ ｓ。 得到 ４
种工况下离心泵静压分布和速度分布如图 １ 和图 ２
所示。

图 １　 不同工况下离心泵内流场静压分布

由图 １ 可知，当离心泵流量小于设计工况流量

时，流场内静压增大，且叶轮内流动的非轴对称性有

所增强。 当离心泵流量大于设计工况流量时，离心

泵内流场内静压降低，叶轮内的流动具有强烈的非

对称性，同时出口扩散段内静压分布的不均匀性

增加。

图 ２　 不同流量下离心泵速度分布

由图 ２ 可知，在设计流量工况下，叶轮内流场速

度分布较为均匀，而在大流量工况下，离心泵出口扩

散段流速分布的不均匀性较强，因此离心泵叶轮内

及叶轮至无叶扩压室之间的掺混损失有所降低，同
时蜗壳及出口扩散段内流动损失会有所增加。 在小

流量工况下，叶轮内部、叶轮出口及蜗壳内的流动速

度分布变得不均匀，出口扩散段中速度分布与大流

量工况相比有一定的改善。 因此，小流量工况下，叶
轮出口及蜗壳内的掺混损失较大，虽然出口扩散段

水力损失有一定的减小，但是总体上离心泵在小流

量工况下有较高的水力损失。
设计工况下 ＣＦＤ 的计算效率为 ０．７１０ ９，与该型

泵的效率试验值相比误差为 ４．４％，采用 ＣＦＤ 软件

预测性能同样具有较高的精度，但将 ＣＦＤ 预测效率

与损失模型计算值及实验值进行对比可知，在设计

点工况下损失模型方法优于 ＣＦＤ 方法 １．６％。 采用

损失模型所预测的该型泵效率值更接近试验数据，
表明所建立的离心泵损失模型能够准确地预测离心

泵效率。
根据所建立的离心泵损失模型对不同流量下离

心泵的效率进行预测，选取流量范围为 ０．５Ｑｄ ～ １．３
Ｑｄ，间隔取 ０．１Ｑｄ，离心泵水力效率和容积效率随流

量变化趋势如图 ３ 和图 ４ 所示。

图 ３　 离心泵损失模型计算的容积效率

图 ４　 离心泵损失模型计算的水力效率
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图 ３ 和图 ４ 可知，离心泵在小流量工况下工作

时，离心泵扬程较高，叶轮内往往存在流动失速和脱

流的情况，叶轮进口存在较大的回流区，导致离心泵

容积效率较低；在设计工况和大流量工况条件下，离
心泵容积损失趋于平稳。 离心泵水力效率随流量的

变化曲线存在峰值，峰值对应的流量为设计流量，偏
离设计工况点的程度越大，水力效率越低。 根据图

３、图 ４ 所示的离心泵容积效率与水力效率变化曲

线，可知离心泵损失模型计算的结果在变化趋势上

与实际情况是相符的。

４　 结　 论

本文在建立离心泵综合损失模型的基础上完成

了某型航空燃油离心泵的性能预测。 主要结论

如下：
１） 文中所建立的综合损失模型，较传统的经验

公式预测性能方法相比，能够将离心泵的 １２ 个主要

几何结构与泵的水力性能之间建立数学关联。 预测

了某型航空离心泵的工作效率，计算值与试验数据

误差小于 ２．８％，表明所建立的离心泵损失模型能够

准确的预测离心泵设计工况性能。
２） 在设计工况下，ＣＦＤ 仿真所预测的效率与该

型泵的效率实验值相比误差在 ４．４％以内，而损失模

型在设计工况下的效率预测精度为 ２．８％，因此该方

法与比 ＣＦＤ 方法相比，性能预测精度优于 ＣＦＤ 预

测值 １．６％。 采用损失模型计算方法还略过网格划

分、边界设置等计算流程，其计算效率更高。
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