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叶片泵相对性能曲线与比转数的理论关系研究*

李明思摇 蓝明菊摇 吕廷波
(石河子大学水利建筑工程学院, 石河子 832003)

摘要: 为了从理论上探讨比转数对叶片泵水力性能的影响,以叶片泵基本方程为基础,推导出在理想流体条件下的

相对扬程 流量方程和相对轴功率 流量方程,并对方程与比转数的关系以及方程的应用意义进行了分析和讨论。
分析结果表明:叶片泵相对性能曲线方程是高效工况集内关于比转数的泛函数,与穿过额定工况点的等效曲线的

斜率有关;相对扬程 流量曲线是关于比转数的二次抛物线;相对轴功率 流量曲线是关于比转数的三次抛物线;当
相对流量不等于 1 时,随着比转数的增大,水泵相对效率降低。 比转数越大,穿过额定工况点的等效曲线就越平

缓,水泵高效工况区在型谱图中的位置越靠近流量轴,反之,则越靠近扬程轴。
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Theoretical Relations between Relative Characteristics of
Impeller Pumps and Specific Speed

Li Mingsi摇 Lan Mingj俟摇 L俟 Tingbo
(College of Water Conservancy and Architectural Engineering, Shihezi University, Shihezi 832003, China)

Abstract: In order to analyze the effects of specific speed ns of impeller pumps on hydraulic performance
theoretically, relative head鄄flow equation and shaft power鄄flow equation were deduced under the ideal
fluid condition based on the basic equation of impeller pumps. The relations between the equations and ns

were analyzed as well as the equations application. The results showed that the equations of relative
characteristic curves of impeller pumps were functional set of high efficient operation relevant to ns and the
slope of iso鄄efficiency curve (IeC) passing the nominal operation point (NOP). The characteristic curve
describing the relation of relative head to relative capacity (RC) was the quadratic parabola of ns and the
curve describing the relation of relative shaft power to RC is the cubic parabola of ns; for the RC unequal
1, pump efficiency is decreasing with increased ns . A high ns causes gentle slope of IeC passing NOP,
consequent on the high efficient operation range of impeller pump approaching the capacity axis in the
comprehensive characteristic curves charts; conversely, the high efficient operation range approaching the
head axis for a low ns .
Key words: Impeller pumps 摇 Relative characteristic curves 摇 Specific speed 摇 Comprehensive
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摇 摇 引言

叶片泵相对性能曲线(或无量纲性能曲线)表

示的是具有某个比转数的同一类型叶片泵的相对扬

程与相对流量、相对轴功率与相对流量、相对效率与

相对流量的关系曲线,曲线的形状随着比转数发生

变化[1]。 生产实践中,叶片泵相对性能曲线不仅用

以评价某个类型泵的性能特征,还被用来换算该类



型泵的实际性能曲线,具有明确的使用价值,因此,
关于叶片泵相对性能曲线的研究也很多。 Timar 分
析得出,离心泵相对性能曲线不随叶轮转速变化,而
是随液体粘性变化[2]。 Derakhshan 针对离心泵用作

水轮机的情况对比了两种工况的相对性能曲线,得
出水泵的相对性能曲线随着比转数变化,而水轮机

工况的相对性能曲线也是随比转数变化,但是后者

的水头曲线和功率曲线变化趋势与水泵工况下的相

应曲线的变化趋势相反[3]。 众多关于叶片泵相对

性能曲线的研究工作关注的是曲线变化形式,而对

于叶片泵相对性能曲线与比转数之间的理论关系和

数学模型的研究成果不多,这不利于对叶片泵理论

的完善。 本文依据叶片泵基本方程和比转数的定

义,推演出叶片泵相对性能曲线与比转数之间的数

理关系,有利于分析叶片泵高效区变化特点以及分

析叶片泵型谱图结构特点。

1摇 理论推导

以离心泵叶轮为例,考虑理想流体,忽略水流在

叶槽中的旋流影响,但是,考虑叶轮在泵壳水体中旋

转所产生的摩擦损失。
1郾 1摇 基本方程

根据离心泵叶轮速度三角形(图 1)和动量矩定

理,可以得到以 Euler 方程为基础的叶片泵基本方

程[4]
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式中摇 NTw———理想流体的理论功率,也是叶轮传给

水体的功率(或称水功率[5]),W
籽———流体密度,常温下清水取 1 000 kg / m3

g———重力加速度,取 9郾 81 m / s2

D2———叶轮外径,m
n ———叶轮转速,r / min
b2———叶轮出口宽度,m
准2———由叶片厚度引起的叶轮出口截面减少

的排挤系数

茁2———叶片出水角度

QT———通过叶轮的理论流量,m3 / s
HT———理想流体通过叶轮所获得的理论扬

程,m
基本方程反映出,水泵的理论特性曲线都与叶

轮转速有关,是关于转速 n 的泛函。 根据比例律可

知,水泵转速 n 变化并不改变其比转数的值,而比转

数对应的是最高效率工况,参与计算比转数的参数

图 1摇 离心泵叶轮速度三角形

Fig. 1摇 Velocity triangle of centrifugal pump impeller
摇

都是水泵的额定工况参数。 对于每一个转速都存在

高效工况, 因此可以将式(1)和(2)中的转速代换

成比转数和额定工况值,由此可得到相对性能曲线。
1郾 2摇 相对扬程 流量性能曲线

对式(2)两边同时除以额定工况扬程 HT0并整

理得到
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考虑比转数的表达式
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将式(4)代入式(3)得
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式中摇 ns———相应于理想流体的比转数

HT0———理想流体高效工况下额定扬程,m
QT0———理想流体高效工况下额定流量,m3 / s

由水泵等效曲线可知

KT0 =
HT0

Q2
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(6)

式中摇 KT0———理想流体条件下,穿过额定工况点的

等效曲线系数

将式(6)代入式(5)整理得到
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其中,孜1 = 2郾 097 7 伊 10 - 5,孜2 = 2 148郾 39。
可知相对扬程 流量性能曲线与叶轮转速无关,

理论上它是关于比转数的泛函数,其每一个函数元

素都是关于比转数的二次抛物线函数。 由于函数中

含有 KT0项,所以函数集表达的是高效工况下的相

对扬程与相对流量之间的关系。 由于考虑的是理想

流体,忽略了水流在泵壳内的冲击损失和摩阻损失,
所以,式(7)是关于相对流量的线性函数,如果考虑

了上述各项损失,则式(7)应该是关于相对流量的

二次抛物线函数,并且开口向下[6]。
1郾 3摇 相对轴功率 流量性能曲线

轴功率是轴承(及填料函)的摩擦损失功率、叶
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轮圆盘摩擦损失功率与水功率之和[7],然而,轴承

(及填料函)的摩擦损失功率远小于叶轮与水体之

间的摩擦损失功率[8]。 文献[7]认为轴承(及填料

函)的摩擦损失功率一般仅为轴功率的 1% ~ 3% 。
对于理想流体而言,由于不考虑水体与叶轮之间的

摩擦损失,所以,轴功率近似等于水功率。 本文以考

虑叶轮与水体摩擦损失和不考虑该损失的两种情况

推导相对轴功率 流量性能曲线方程。
1郾 3郾 1摇 不考虑叶轮与水体间的摩擦损失情况

根据轴功率的表达式[1]

NT =
籽gQTHT

浊 (8)

式中摇 NT———理想流体条件下的轴功率,W
浊———水泵效率

当水泵在额定工况下工作时其效率最大[9];又因为

考虑的是理想流体,不计叶轮与水体之间的摩擦损

失,因此,轴功率等于水功率,此时 浊max = 1,则轴功

率可表示为

NT0 = 籽gQT0HT0 (9)
式中摇 NT0———理想流体、额定工况下水泵轴功率,

W
将式(9)代入式(1)并考虑比转数的表达式,得
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将式(6)代入式(10)得
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相对轴功率曲线也是个泛函数,在理想流体条

件下,它是关于比转数的二次抛物线,开口向上,截
距为 0,即相同相对流量条件下,比转数越大,相对

轴功率也越高。 另外,泛函表达的是高效运行集中

的轴功率与流量的关系。
1郾 3郾 2摇 考虑叶轮与水体间的摩擦损失情况

考虑叶轮与水体之间的摩擦损失功率,由于它

比轴承与填料函之间的摩擦损失功率大很多

倍[7 ~ 8],所以,以前者近似代替机械损失功率,则轴

功率为

NT = Nm + NTw (12)
式中摇 Nm———叶轮与水体间摩擦损失功率,W

在额定工况下工作的轴功率如式(9)所示,但
此时应考虑最大工作效率 浊max。 根据文献[7 ~ 8,
10]可知

Nm = 孜3n3D5
2 (13)

式中摇 孜3———常数,文献[8]显示 孜3 = 1郾 3 伊 10 - 5

对式(12)两端同时除以额定工作时的轴功率

表达式,得到相对轴功率曲线方程
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将式(4)和(6)代入式(14),整理得到
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式中摇 孜4———常数,取 2郾 621 1 伊 10 - 10

因为方程右边第 2 项正是式(11)所表达的函

数,最后得到相对轴功率曲线表达式
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考虑了叶轮与水体之间的摩擦损失功率以后,
得到的相对轴功率性能曲线的截距不为 0,而且截

距随比转数增大而增大。 整个性能曲线是关于比转

数的三次抛物线。

2摇 分析与讨论

由以上推导可知,不论是相对扬程 流量曲线还

是相对轴功率 流量曲线,其函数都是由比转数 ns和

穿过额定工况点的等效曲线方程的系数 KT0所建立,作
为泛函数,相对性能曲线给出的是水泵的高效运行集,
也就是生产实践中的高效运行区。 随着比转数变化,
这个高效运行区的位置也发生变化,因此,相对性能曲

线实际上反映了叶片泵型谱图的理论结构。
2郾 1摇 相对性能曲线随比转数变化的特点

考察式(7)和(16)发现,理论上,相对扬程 流

量曲线和相对轴功率 流量曲线都是关于相对流量

的二次抛物线,而且都是开口向下。 但是,它们与比

转数的关系却明显不同,前者是比转数的二次抛物

线;后者是比转数的三次抛物线,而且都是开口向

上。 当流量 QT屹QT0 时,相对功率随比转数的变化

率大于相对扬程随比转数的变化率。
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式中摇 孜5、孜6、孜7、孜8、孜9———关于 D2和 KT0以及
QT

QT0
的

常数,且都大于 0
表明在理想流体条件下,叶片泵相对轴功率和相对

扬程随比转数的增长方式不同。
由式(8)可知,水泵效率与水泵扬程成正比,与
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轴功率成反比。 根据式(17)和(18)的分析结果,当
QT屹QT0时,随着比转数 ns的增大,相对轴功率的增

速大于相对扬程的增速,导致水泵的相对效率降低,
因此,在 QT屹QT0 条件下,对于同一相对流量,水泵

效率随着比转数的增大而降低,这与关醒凡介绍的

实验结论相一致[1]。 另外,从这一分析结果可以推

知,比转数越大的叶片泵,其高效工况区的范围也越

窄,越不适合作变速调节。
根据相对性能曲线的定义,当 QT = QT0时,相对

扬程和相对轴功率都应该等于 1,则相应的水泵相

对效率也为 1,相对性能曲线不随比转数而变化。
2郾 2摇 相对性能曲线与型谱图结构的关系

水泵型谱图描绘的是不同型号的同类水泵的高

效工况区范围[1],这些高效工况区在扬程 流量坐

标系中的排列遵循一定的规律。
由于水泵在额定工况下运行时效率最高,所以

当 QT = QT0时,HT = HT0,则由式(7)可以得到
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对于离心泵来说,一般情况下 KT0 > 1,所以
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随着 KT0的增大,水泵比转数 ns变小;反之则水

泵比转数 ns增大。 如果离心泵型谱图上各泵的效

率接近,当等效曲线系数 KT0越小,穿过额定工况点

的等效曲线的斜率就越缓,则高效工况区越靠近横

坐标(Q 坐标)分布,而且相应的水泵比转数较大;
当等效曲线系数 KT0 越大,穿过额定工况点的等效

曲线的斜率就越陡,则高效工况区越靠近纵坐标(H
坐标)分布,相应的水泵比转数较小。 这一结果与

文献[5, 11 ~ 12]提供的资料相一致。 为了计算比

转数方便和保证分析结果的代表性,本文以单级单

吸清水离心泵( IS 系列)型谱图[11] 为例进行分析。
表 1 是额定转速分别为 1 450 r / min 和 2 900 r / min
的单级单吸离心泵的水力性能参数。

表 1摇 单级单吸清水离心泵(IS 系列)水力性能参数

Tab. 1摇 Hydraulic property parameters of single鄄stage single鄄suction centrifugal pump (IS series)

转速 1 450 r / min 转速 2 900 r / min
型号 Q / m3·s - 1 H / m 浊 / % 型号 Q / m3·s - 1 H / m 浊 / %

100 80 125 0郾 013 9 5 75 50 32 200 0郾 003 5 50 48
200 150 250 0郾 111 1 20 82 65 40 250 0郾 006 9 80 50
80 65 125 0郾 006 9 5 71 80 50 315 0郾 013 9 125 54
100 80 160 0郾 013 9 8 75 50 32 160 0郾 003 5 32 54
125 100 200 0郾 027 8 12郾 5 76 65 40 200 0郾 006 9 50 60
150 125 250 0郾 055 6 20 81 80 50 250 0郾 013 9 80 63
200 150 315 0郾 111 1 32 82 100 65 315 0郾 027 8 125 66
50 32 125 0郾 001 7 5 54 50 32 125 0郾 003 5 20 60
65 50 160 0郾 003 5 8 60 65 50 160 0郾 006 9 32 65
80 50 200 0郾 006 9 12郾 5 65 80 50 200 0郾 013 9 50 69
100 65 250 0郾 013 9 20 68 65 50 125 0郾 069 4 20 69
150 125 400 0郾 051 9 44 75 125 100 250 0郾 055 6 80 78

80 65 160 0郾 013 9 32 73

摇 摇 分别计算出各泵的比转数 ns和等效曲线系数

K0。 计算结果如图 2 所示。
从图 2a、2c 可以发现,随着比转数的增大,型谱

图上水泵高效工况区的位置近似以原点为中心由靠

近扬程轴逐步向流量轴偏转。 等效曲线系数的变化

规律正相反(图 2b、2d),靠近扬程轴的 K0 值都较

大,而偏向流量轴的 K0值最小。
由于表 1 中各泵的效率差别较大,甚至有些泵

的效率很低,而式(14) ~ (16)的推导中考虑的是理

想流体状态下的水泵效率,是最高效率,所以根据文

献[11]提供的实际叶片泵性能参数计算出的等效

曲线系数的分布规律与理论分析结果有差别,但是

整体规律是一致的。
上述分析表明,叶片泵相对性能曲线不仅可用

以换算水泵实际性能曲线,帮助理解叶片泵性能变

化特点,同时也揭示了叶片泵型谱图结构的规律。

3摇 结论

(1) 叶片泵相对性能曲线方程是关于比转数的

泛函数,而且是高效运行集中的函数,与穿过额定工

况点的等效曲线的斜率有关,其相对扬程 流量曲线

是关于比转数的二次抛物线,而相对轴功率 流量曲
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图 2摇 型谱图与比转数、等效曲线斜率的关系

Fig. 2摇 Relations between pump蒺s comprehensive characteristic curve and specific speed as well as the slope of iso鄄efficiency curve
(a) 转速 1 450 r / min 时的 ns 摇 (b) 转速 1 450 r / min 时的 K0 摇 (c) 转速 2 900 r / min 时的 ns 摇 (d) 转速 2 900 r / min 时的 K0

摇
线是关于比转数的三次抛物线。

(2) 当相对流量不等于 1 时,相对轴功率随比

转数的增加速度大于相对扬程随比转数的增加速

度,因此,水泵相对效率随比转数增加而降低。
(3) 相对扬程 流量曲线所表达的比转数和高

摇 摇

效工况点等效曲线斜率的关系反映了叶片泵型谱图

的结构原理。 比转数越大,相应的等效曲线斜率越

小,水泵高效工况区越靠近流量轴;反之,水泵高效

工况区越靠近扬程轴。
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