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水泵及泵装置效率换算方法
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摘要：分析了传统效率换算公式的理论依据和有关标准推荐的效率换算方法，发现传统水泵效

率换算式理论具有表达不完整、经验性重、通用性缺乏等问题；比较了由不同换算公式计算得到

的最优工况点泵水力损失比，发现Ｍｅｄｉｃｉ式、Ｆｒｏｍｍ式及两种Ｍｏｏｄｙ式原模型效率差值较大，其
他各式较小，Ａｃｋｅｒｅｔ式最小．研究提出了泵及泵装置“分部效率换算方法”，从流体流动特性出
发，介绍了３种不同流动区摩阻系数表达式，提出经数学处理的便于应用的简化公式；从泵内流
动特性出发，分析和论证了摩阻系数的确定依据，研究了泵比例系数和摩阻系数对水泵效率换

算的影响；推导提出了另一种效率常数计算方法；针对相同的原、模型水泵及泵装置实例，给出

不同方法的效率换算结果，分析不同方法差异的原因及适用性．研究结果表明：相较于 Ａｃｋｅｒｅｔ
式和Ｈｕｔｔｏｎ式，泵比例系数对“分部效率换算法”的影响较小；采用“分部效率换算法”时，以任
何流动区的公式计算摩阻系数其总效率并无明显差异．
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ｗｅｒｅｃｏｍｐａｒｅｄ，ａｎｄｉｔｗａｓｉｄｅｎｔｉｆｉｅｄｔｈａｔｔｈｅｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｏｆｔｈｅｐｒｏｔｏｔｙｐｅｓｓｃａｌｅｄｆｒｏｍｔｈｅｍｏｄｅｌｓｂｙｕ
ｓｉｎｇＭｅｄｉｃｉ＇ｓａｎｄＦｒｏｍｍ＇ｓａｎｄＭｏｏｄｙ＇ｓｆｏｒｍｕｌａｓｓｈｏｗｓｑｕｉｔｅｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｃｏｍｐａｒｅｄｗｉｔｈｔｈｅｍｅａｓｕｒｅ
ｍｅｎｔｓ．Ｔｈｅｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｏｆｔｈｅｐｒｏｔｏｔｙｐｅｓｅｓｔｉｍａｔｅｄｂｙｔｈｅｒｅｓｔｆｏｒｍｕｌａｓｉｓｌｅｓｓｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｆｒｏｍｔｈｅｔｅｓｔｓ，
ｉｎｗｈｉｃｈＡｃｋｅｒｅｔ＇ｓｆｏｒｍｕｌａｇｉｖｅｓａｍｉｎｉｍｕｍｅｒｒｏｒ．Ａｆｌｏｗｒｅｇｉｍｅｄｅｐｅｎｄｅｄｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｉｎｇｍｅｔｈｏｄ
ｆｏｒｐｕｍｐａｎｄｉｔｓｓｙｓｔｅｍｗａｓｐｕｔｆｏｒｗａｒｄ，ｉｎｗｈｉｃｈｔｈｒｅｅｆｏｒｍｕｌａｓｏｆｓｋｉｎｆｒｉｃｔｉｏｎｆａｃｔｏｒｆｏｒｔｈｒｅｅｆｌｏｗ
ｒｅｇｉｍｅｓｗｅｒｅｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｅｓｓｅｎｔｉａｌｓｏｆｆｌｕｉｄｍｅｃｈａｎｉｃｓ，ａｎｄｔｈｅｎｔｈｅｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｍａｔｈｅ
ｍａｔｉｃａｌｌｙｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｆｏｒｍｕｌａｓｗｅｒｅｐｒｏｐｏｓｅｄｆｏｒｔｈｅｙｔｏｂｅａｐｐｌｉｅｄｃｏｎｖｅｎｉｅｎｔｌｙ．Ｂａｓｅｄｏｎｔｈｅｉｎｔｅｒｎａｌ
ｆｌｏｗｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｉｎｐｕｍｐｓ，ｔｈｅｂａｓｉｓｆｏｒｄｅｔｅｒｍｉｎｉｎｇｔｈｅｓｋｉｎｆｒｉｃｔｉｏｎｆａｃｔｏｒｗａｓａｎａｌｙｚｅｄａｎｄａｒ
ｇｕｅｄ，ａｎｄｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓｏｆｔｈｅｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌｃｏｎｓｔａｎｔｓｏｆｐｕｍｐｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓａｎｄｓｋｉｎｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｆａｃｔｏｒｏｎｔｈｅｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｉｎｇｗｅｒｅｓｔｕｄｉｅｄ；ｅｖｅｎｔｕａｌｌｙａｎａｄｄｉｔｉｏｎａｌｍｅｔｈｏｄｆｏｒｅｓｔｉｍａｔｉｎｇｔｈｅｅｆｆｉ
ｃｉｅｎｃｙｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｗａｓｒｅｓｕｌｔｅｄ．Ｆｏｒｔｈｅｓａｍｅｐｒｏｔｏｔｙｐｅａｎｄｍｏｄｅｌｏｆｐｕｍｐａｎｄｉｔｓｓｙｓｔｅｍ，ｔｈｅｅｆｆｉｃｉｅｎ
ｃｉｅｓｓｃａｌｅｄｗｉｔｈｔｈｏｓｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｍｅｔｈｏｄｓｗｅｒｅｐｒｅｄｉｃｔｅｄ；ｔｈｅｒｅａｓｏｎｓｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｉｎｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｅｓｔｉ
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ｍａｔｅｄａｎｄｆｅａｓｉｂｉｌｉｔｙｏｆｔｈｅｍｅｔｈｏｄｓｗｅｒｅａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｉｎｄｉｃａｔｅｔｈａｔｔｈｅｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌｃｏｎｓｔａｎｔｓ
ｈａｖｅｌｅｓｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｎｔｈｅｆｌｏｗｒｅｇｉｍｅｄｅｐｅｎｄｅｄｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｉｎｇｍｅｔｈｏｄｃｏｍｐａｒｅｄｗｉｔｈＡｃｋｅｒｅｔ＇ｓａｎｄ
Ｈｕｔｔｏｎ＇ｓｆｏｒｍｕｌａｓ．Ｔｈｕｓ，ａｓｔｈｅｆｌｏｗｒｅｇｉｍｅｄｅｐｅｎｄｅｄｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｉｎｇｍｅｔｈｏｄｉｓａｐｐｌｉｅｄ，ｔｈｅｅｆｆｉ
ｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｅｄｗｉｔｈａｓｋｉｎｆｒｉｃｔｉｏｎｆａｃｔｏｒｉｎａｎｙｆｌｏｗｒｅｇｉｍｅｓｄｏｅｓｎ＇ｔｓｅｅｍｔｏｓｈｏｗｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｐｕｍｐｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ；ｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ；ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ；ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｃｏｎｖｅｒｓｉｏｎ

　　水泵及泵装置效率准确值无法通过计算求得，
只能通过试验求得，现场试验可以测得原型泵装置

效率，但难以获得较为准确的结果［１］．所以，大口径
泵及泵装置原型效率多根据模型试验结果采用一

定形式的公式换算求得．近年，随着 ＣＦＤ理论与技
术的发展，出现了采用求解 Ｎ－Ｓ方程和湍流模型
的商用软件模拟泵［２－３］、水轮机［４－６］等水力机械内

部流动和预测其性能的方法，但ＣＦＤ计算不能代替
试验．关于效率换算方法，自２０世纪初以来，国内外
学者针对水轮机及水泵提出了数十种公式，代表性

的有柯奈恩（Ｃｏｎｎｏｎ）式、梅迪西（Ｍｅｄｉｃｉ）式、两种
穆迪（Ｍｏｏｄｙ）式、普夫莱德雷尔（Ｐｆｌｅｌｄｅｒｅｒ）式、阿克
莱特（Ａｃｋｅｒｅｔ）式、威斯利塞纳斯（Ｗｉｓｌｉｃｅｎｕｓ）式和
胡通（Ｈｕｔｔｏｎ）式等；国际电工委员会标准 ＩＥＣ
６０１９３—１９９９及日本工业技术标准ＪＩＳＢ８３２７：２００２
规定的水泵效率换算式等；文献［７－９］对泵及泵装
置原模型效率换算问题进行了研究，文献［１０］提出
了“分部效率换算法”．传统的泵效率换算理论存在
表达不完整、经验成分重、缺乏通用性以及换算关

系涉及众多系数等问题，文中就此对水泵及泵装置

的换算方法进行分析研究，并对由不同换算方法得

到的结果进行分析比较．

１　传统效率换算公式理论依据及分析

以上效率换算公式除了 ＪＩＳＢ８３２７式和“分部
效率换算法”［１０］外，实际均为水力效率换算式．公式
推导从圆管沿程（摩擦）损失的尺寸效应出发，以圆

管摩阻系数λ的差别代表原、模型泵水力损失 δ的
差别，即

δｒ＝（１－ηｈｎ）／（１－ηｈｍ）＝λｒ， （１）
式中：δｒ为原、模型泵水力损失比；λｒ为原、模型圆管
摩阻系数比；ηｈｎ，ηｈｍ分别为原、模型水力效率；下标
ｒ代表比值．原、模型水力效率比为

ηｈｒ＝λｒ＋（１－λｒ）／ηｈｍ． （２）
水力光滑区摩阻系数 λ仅与雷诺数 Ｒｅ有关，

由此可得

δｒ＝Ｒｅ
－γ
ｒ ， （３）

式中：γ为试验指数．取 γ＝０１即为 Ｐｆｌｅｌｄｅｒｅｒ式．
由布拉修斯（Ｂｌａｓｉｕｓ）公式［１１］：

λ＝０３１６４Ｒｅ－１／４， （４）
如果原、模型泵介质相同，则

δｒ＝λｒ＝Ｒｅ
－１／４
ｒ ＝Ｄ－１／４ｒ Ｈ－１／８ｒ ， （５）

式中：Ｄｒ为原、模型泵叶轮直径比；Ｈｒ为原、模型泵
扬程比．

式（５）即Ｍｅｄｉｃｉ公式，Ｈ指数取－０１时即为运
用于水轮机效率换算的早期的 Ｍｏｏｄｙ公式（１９２５
年）．其后，有人提出更简单的表达式：

δｒ＝λｒ＝Ｄ
ｋ
ｒ． （６）

Ｍｏｏｄｙ认为：指数 ｋ在 －０２６～０之间变化，用
于泵全效率换算可取－０２，这就是近年仍见应用的
Ｍｏｏｄｙ１／５方程式（１９４２年）．

Ａｃｋｅｒｅｔ式、Ｈｕｔｔｏｎ式和 Ｃｏｎｎｏｎ式将泵内形状
阻力损失和摩擦阻力损失分开，给出另一种换算式：

δｒ＝１－ε＋εＲｅ
－γ
ｒ ， （７）

式中：ε为摩擦损失在泵水力损失的比例系数．Ａｃ
ｋｅｒｅｔ式中，ε＝０５，γ＝０２；Ｈｕｔｔｏｎ式中，ε＝０７，γ
＝０２；Ｃｏｎｎｏｎ式中，ε＝０５，γ＝０２５．
已见的水泵效率换算式理论表达不完整或有

矛盾，经验性成分重，缺乏通用性．① 早期的 Ｐｆｌｅｌ
ｄｅｒｅｒ式、Ｍｅｄｉｃｉ式、Ｍｏｏｄｙ式等均设定摩阻系数为
雷诺数的函数；实际上，水泵特别是高比转数水泵，

泵内流动多为过渡区或粗糙紊流状态，摩阻系数尚

与过流壁面粗糙度有关．Ｆｒｏｍｍ式和后期 Ｍｏｏｄｙ
式、国内学者建议公式计及了粗糙度影响，但仍未

区分摩擦损失与其他非摩擦损失的不同作用；Ａｃｋｅ
ｒｅｔ、Ｈｕｔｔｏｎ和Ｃｏｎｎｏｎ考虑了不同损失的不同作用，
但比例系数ε、指数ｒ的确定并无充分根据．② 现有
从摩擦损失出发推导的各公式只适用水轮机，不完

全适用泵．以光滑紊流或过渡区状态为例，原、模型
水轮机效率损失比仅与原模型雷诺数之比有关；但

是水泵原、模型效率损失比除与雷诺数影响外，尚

与模型效率数值有关．水泵效率换算移用水轮机公
式理论上不严密［１０］．③ 除了 ＪＩＳＢ８３２７式、“分部
效率换算”式外的各效率换算式仅针对最优工况

点，未计“冲击损失”．因此，非最优工况点原型泵效

６７８
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率只能粗略估算，或约定俗成采用“等差增减”法计

算，无理论依据．
兹以原、模型叶轮直径比 Ｄｒ＝１０为例，并取

原、模型泵内液流相同，平均流速相等，即原、模型

动力黏滞系数比 νｒ＝１，原、模型 ｎＤ值比（ｎＤ）ｒ＝
１，ｎ为水泵转速，Ｄ为水泵叶轮直径．按照以上各
换算公式计算得到的最优工况点的泵水力损失比

列于表１．

表１　不同公式的泵水力损失比δｒ计算结果
Ｔａｂ．１　Ｃａｌｃｕｌａｔｅｄｐｕｍｐｌｏｓｓｒａｔｉｏδｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｏｒｍｕｌａｓ

换算公式 Ｐｆｌｅｌｄｅｒｅｒ Ｍｅｄｉｃｉ Ｆｒｏｍｍ Ｍｏｏｄｙ２５ Ｍｏｏｄｙ４２ Ａｃｋｅｒｅｔ Ｈｕｔｔｏｎ Ｃｏｎｎｏｎ

泵水力损失比δｒ ０７９４ ０５６２ ０４８５ ０５６２ ０６３１ ０８１５ ０７４２ ０７８１

　　由表１可知，Ｍｅｄｉｃｉ式、Ｆｒｏｍｍ式及２种 Ｍｏｏｄｙ
式原模型效率差值较大，其他各式较小，Ａｃｋｅｒｅｔ式
最小．近年新建、改建大型泵站工程招标文件多规
定用Ａｃｋｅｒｅｔ公式．

２　有关规范推荐的效率换算法及分析

２１　ＩＥＣ６０１９３—１９９９公式
ＩＥＣ６０１９３—１９９９规定的公式也是我国水利部

行业标准 ＳＬ１４０—２００６（水泵模型及装置模型验收
试验规程）规定采用的公式．公式的理论出发点是：
设定以叶片外缘线速度计算的泵内最大雷诺数达

到７×１０６．根据原、模型实际雷诺数及模型最优工
况点效率ηｈｍ，ｏｐｔ求原模型泵水力效率差值Δηｈ．原型
水力效率ηｈｎ为模型水力效率 ηｈｍ与水力效率差值
Δηｈ之和：

ηｈｎ＝ηｈｍ＋Δηｈ， （８）
其中：

Δηｈ＝（１－ηｈｍ，ｏｐｔ）
（Ｒｅｕｒｅｆ／Ｒｅｕｍ）

０１６－（Ｒｅｕｒｅｆ／Ｒｅｕｎ）
０１６

（Ｒｅｕｒｅｆ／Ｒｅｕｍ，ｏｐｔ）
０１６＋２／３

，

（９）
式中：Ｒｅｕｒｅｆ＝７×１０

６为叶片外缘线速度计算的泵内

最大雷诺数；Ｒｅｕｎ，Ｒｅｕｍ分别为原、模型雷诺数；
Ｒｅｕｍ，ｏｐｔ为模型最优工况点雷诺数．

ＩＥＣ６０１９３—１９９９式存在以下几个问题：① 原、
模型效率差值仅取水力效率差值，不全面；② 计算
水力损失差别仅计及雷诺数而不考虑过流壁面粗

糙度，不能概括水泵全部运行工况；③ 雷诺数的表
达以叶片外缘线速度而非流动速度，致使所有不同

工况点原、模型效率差值相同，不合理．
２２　ＪＩＳＢ８３２７公式

ＪＩＳＢ８３２７标准早期推荐 Ｍｏｏｄｙ１／５方程式，
２００２年版本提出了式（１０）．具体计算时，先求得泵
最优工况点比转数ｎｓ：

ｎｓ＝３６５ｎＱ
１／２
ｏｐｔ／Ｈ

３／４
ｏｐｔ， （１０）

式中：ｎ为水泵转速，ｒ／ｍｉｎ；Ｑｏｐｔ为最优工况点流量，
ｍ３／ｓ；Ｈｏｐｔ为最优工况点扬程，ｍ．

给定原、模型泵过流壁面粗糙度比值 Δｒ＝Δｎ／
Δｍ，其中 Δｎ和 Δｍ分别为原、模型粗糙度．依据式
（１１）－（１４）求原、模型泵效率差值 Δη及原型效
率ηｎ：

Λ＝（０４＋０６Δ０１８ｒ ）Ｄ
－０１８
ｒ ， （１１）

Δηｏｐｔ＝（１４ｎ
－０１
ｓ －００７）／１０， （１２）

Δη＝ １９（Ｑ／Ｑｏｐｔ－０６）
２[ ]＋０７Δηｏｐｔ，（１３）

ηｎ＝ １＋Δη（１－Λ[ ]）ηｍ， （１４）
式中：Λ为经验系数；Δηｏｐｔ为原、模型最优工况点效
率差；Ｑ为流量；Δη为原、模型效率差；ηｎ，ηｍ分别
为原、模型效率．

ＪＩＳＢ８３２７式的优点在于：可对最优工况点和
其他任意工况点总效率作出换算，同时考虑了原、

模型泵过流壁面粗糙度差别的影响；但是，式中常

数、系数、指数过多，其物理意义不清．
２３　其他标准规定公式

水泵试验验收尚有英国 Ｂ．Ｓ．５９９等其他标准．
荷兰耐荷（Ｎｉｊｈｉｓ）泵业公司承制南水北调淮阴三站
贯流泵［１２］，投标的标书以泵内流动表达雷诺数，水

泵效率［８］可换算得

Δηｈ＝（１－ηｈｍ）（１－Ｒｅ
－α
ｒ Ｄ

－β
ｒ ）， （１５）

ηｎ＝ηｍ（１＋Δηｈ／ηｈｍ）， （１６）
式中：指数α＝０１～０２，β＝００５～０１０，通常用平
均值．

式（１６）为总效率换算式．与 ＩＥＣ６０１９３公式对
比，除了雷诺数表达以流体流速而非叶轮外缘线速

度外，式（１６）存在ＩＥＣ６０１９３公式的其他所有缺陷．
同时，因为无法从总效率中分离出水力效率，故不

便应用．实例计算结果显示，换算所得原模型效率
差值较其他公式平均高出５％以上．

３　泵和泵装置分部效率换算法

以上效率换算公式均针对水泵效率换算提出．

６７９
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而在泵实际应用中，其前后均接有管道或流道，例

如对于大型低扬程泵站，泵装置由进水流道、水泵

和出水流道等３个部分组成，此时，相较与水泵，多
出了进、出水流道的水力损失，因此需要在泵装置

效率换算时进行分析．
３１　效率表达式及换算式

文献［１０］从泵内及流道损失相似性出发，推
导提出水泵及泵装置效率表达式．表达式既适用
模型也适用原型，因此，亦可通过求原、模型效率

比实现水泵或泵装置效率换算．泵或泵装置效率
表达式为

η＝
ＱＨｓｙ
Ｅ１
， （１７）

其中：Ｅ１＝ＫｍＨ＋［Ｈ＋ＫｆＱ
２＋Ｋｚ（Ｑ－Ｑｏｐｔ）

２］（Ｑ＋
ＫｖＨ

１／２），

式中：η为泵或泵装置总效率；Ｈｓｙ为泵装置扬程（表
达泵效率用泵扬程 Ｈｐ，Ｈｐ＝Ｈｓｙ＋ＳＱ

２）；Ｋｍ，Ｋｖ，Ｋｆ，
Ｋｚ，Ｓ分别为表达泵内机械、泄漏、水力摩擦、冲击损
失及流道阻力损失的常数，均可根据分析模型试验

数据求得．
式（１７）既适用模型也适用原型，如果设Ｋｄ，Ｋａ，

Ｋｐ，Ｋｓ分别为 Ｋｍ，Ｋｖ，Ｋｆ，Ｓ的换算系数，可得原、模
型泵装置效率比：

ηｒ＝
Ｅ２
Ｅ３
， （１８）

其中：Ｅ２＝｛ＫｍＨ＋［Ｈ＋ＫｆＱ
２＋Ｋｚ（Ｑ－Ｑｏｐｔ）

２］（Ｑ＋
ＫｖＨ

１／２）｝（Ｈ－ＳＫｓＱ
２），

Ｅ３＝｛ＫｍＨＫｄ＋［Ｈ＋ＫｆＱ
２Ｋｐ＋Ｋｚ（Ｑ－Ｑｏｐｔ）

２］

（Ｑ＋ＫｖＨ
１／２Ｋａ）｝（Ｈ－ＳＱ

２）．
用于泵效率时，Ｓ＝０．

３２　换算系数
式（１８）虽是效率换算的数理关系式，但换算系

数Ｋｄ，Ｋａ，Ｋｐ，Ｋｓ是换算结果可信性、准确性的基础，
须作缜密地研究．文献［１０］从推力轴承摩擦损失相
似性及泄漏损失相似性，推导提出了低扬程泵机械

效率和容积效率的换算系数：

Ｋｄ＝ｄｍｒＤ
－１
ｒ ，Ｋａ＝ａｒＤ

－１
ｒ ， （１９）

式中：ｄｍｒ，ａｒ分别为原模型推力轴承摩擦直径及叶
轮外缘间隙之比．

Ｋｐ，Ｋｓ是反映摩擦损失的换算系数，既与摩阻
系数λ的表达有关，还与摩擦损失占总损失的权重
有关．Ｋｐ，Ｋｓ实际即为水泵和流道的原模型水力损
失比δｒ．对照式（１）和（７），设泵内过流通道摩阻系
数为λｐ，摩擦损失权重系数为εｐ，自可写出Ｋｐ的理

论关系式：

Ｋｐ＝１－εｐ＋εｐλ
－１
ｐｒ． （２０）

同理，假如设流道内壁面摩阻系数为 λｓ，内摩擦损
失权重系数为εｓ，则可写出Ｋｓ的理论关系式：

Ｋｓ＝１－εｓ＋εｓλ
－１
ｓｒ． （２１）

４　效率换算系数理论探讨

４１　关于泵内流动分区
水力损失相似的主要理论根据是原、模型泵内

流动区合理认定．不同流动区，作为效率换算主要
依据的摩阻系数λ的计算方法不同．
１）光滑区公式．式（４）介绍了光滑区的布拉修

斯（Ｂｌａｓｉｕｓ）公式．以此式计算 λ，则式（２０）与（２１）
可具体写为

Ｋｐ＝１－ε＋εＲｅ
－０２５
ｒ ， （２０－１）

Ｋｓ＝１－εｓ＋εｓＲｅ
－０２５
ｒ ． （２１－１）

２）粗糙区公式．粗糙紊流区 λ值的尼古拉兹
（Ｎｉｋｕｒａｄｓｅ）公式及经数据处理后变换式为

λ＝ ２ｌｇＤ２Δ( )＋１７４
－２

或λ≈００６９７ Δ( )Ｄ
２／９

．

（２２）
由此，式（２０）与（２１）可具体写为

Ｋｐ＝１－ε＋ε（Δｒ／Ｄｒ）
２／９， （２０－２）

Ｋｓ＝１－εｓ＋εｓ（Δｓｒ／Ｄｒ）
２／９． （２１－２）

３）其他公式．３０００＜Ｒｅ＜１０６，水力λ值也可用
柯列布鲁克 －怀特（Ｃｏｌｅｂｒｏｏｋ＆Ｗｈｉｔｅ）经验公式
计算：

λ－１／２＝２ｌｇ２５１／（Ｒｅλ１／２）＋ Δ
３７[ ]Ｄ． （２３）

对于新钢管、铁管，壁面粗糙度 Δ＝０２５～
０４２ｍｍ，式（２２）粗糙紊流区 λ又可用式（２４）近
似计算：

λ＝［２ｌｇ（１０４Ｄ）］－２或λ＝００１６Ｄ－２／９．（２４）
有欧美学者研究，对于层流区、紊流光滑区及

完全紊流区，还有其他形式的摩阻系数表达式，但

多属于取不同物理量单位后作数据处理所得公

式［１３］，不详细介绍．
现有各种换算方法均是基于确定不变的分

区条件导出的．但是，如需作准确界定，亦可取以
下３种情况：① 原、模型均处光滑区；② 原、模型
均处粗糙区；③ 原、模型分别处粗糙区和过渡区
等．由式（２２）－（２４）可写出以上 ３种情况摩阻
系数比值表达式：

６８０
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λｒ＝Ｒｅ
－１／４
ｒ ＝（ｎｒＤ

２
ｒ）
－１／４， （２５）

λｒ＝（Δｒ／Ｄｒ）
２／９， （２６）

λｒ＝０４９（Δ／Ｄ）
２／９Ｒｅ０２０６ｍ ． （２７）

详细推导略．
４２　摩擦损失在总水力损失中的比例

Ａｃｋｅｒｅｔ式、Ｈｕｔｔｏｎ式和 Ｃｏｎｎｏｎ公式存在泵内
水力损失的摩擦损失比例系数 ε，这是合理的处理
方式．但是，因为此系数是针对泵内总损失，对换
算结果影响较大．由表１，Ａｃｋｅｒｅｔ式和 Ｈｕｔｔｏｎ式的
ε由０５变为０７，效率差值１％以上；但是，“分部
效率换算法”影响较小．为了区分泵与流道，设泵
比例系数为 εｐ，举例如下比较其影响．

以南水北调天津同台试验轴流泵水力模型［１４］

之一ＴＪ０４－ＺＬ－２３（Ｄｍ＝０３ｍ，ｎｍ＝１４５０ｒ／ｍｉｎ），
叶片角 －２°（Ｑｏｐｔ＝０２９０９ｍ

３／ｓ，Ｈｏｐｔ＝４３４９ｍ，
ηｏｐｔ＝８６０２％）为例．经分析，模型效率常数 Ｋｆ，Ｋｖ，
Ｋｚ，Ｋｍ分别为２１４１４，０００８４，４８１９１２，００１６２，
平均效率分析误差 Δηｃｐ＝００７２％．取部分试验数
据，并取原型泵叶轮直径 Ｄｎ＝２９ｍ，转速 ｎ＝１５０
ｒ／ｍｉｎ；设原、模型粗糙度比 Δｒ＝２，Ｋｄ＝Ｋａ＝０９，则
可得计算结果，列于表２．

表２　不同比例系数对泵效率的影响
Ｔａｂ．２　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌｃｏｎｓｔａｎｔｏｎｐｕｍｐｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

Ｑｍ／（ｍ３·ｓ－１） ηｍ／％
ηｎ／％

εｐ＝０５ εｐ＝０７ εｐ＝１０

０３５５５５ ７７２１ ７８５５ ７８７８ ７９１３

０３４５３０ ８０５８ ８２０５ ８２２５ ８２５６

０３３６２９ ８２４８ ８４１６ ８４３５ ８４６２

０３２７４３ ８３８４ ８５５８ ８５７４ ８５９９

０３１４１３ ８５２５ ８６７６ ８６８９ ８７１０

０３０９９４ ８５６５ ８６９４ ８７０７ ８７２６

０３０１５６ ８５５８ ８７０８ ８７１９ ８７３６

０２９８２６ ８５７３ ８７０６ ８７１７ ８７３３

　　由表 ２中结果并参照 Ａｃｋｅｒｅｔ式、Ｈｕｔｔｏｎ式和
Ｃｏｎｎｏｎ公式，取εｐ＝０７可能是适当的；但是，即使
取εｐ＝１０，效率增大也非常有限．关于流道的比例
系数 εｓ，根据实际计算，低扬程泵站流道水力损失
主要是局部损失，因此摩擦损失的权重所占比例

εｓ≈１／４．
４３　关于摩阻系数对效率的影响

仍以ＴＪ０４－ＺＬ－２３模型、叶片角度 －２°为例，
计算摩阻系数对效率的影响．取比例系数 εｐ＝０７，
计算结果列于表３．

表３　不同摩阻系数对泵效率的影响
Ｔａｂ．３　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｓｋｉｎｆｒｉｃｔｉｏｎｆａｃｔｏｒｏｎｐｕｍｐｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

Ｑｍ／（ｍ３·ｓ－１）
ηｎ／％

光滑区

效率式（２５）
粗糙区

效率式（２６）
不同区

效率式（２７）

０３５５５５ ７９１６ ７８８９ ７８７８

０３４５３０ ８２５８ ８２３５ ８２２５

０３３６２９ ８４６４ ８４４３ ８４３５

０３２７４３ ８６０１ ８５８２ ８５７４

０３１４１３ ８７１２ ８６９６ ８６８９

０３０９９４ ８７２８ ８７１３ ８７０７

０３０１５６ ８７３８ ８７２４ ８７１９

０２９８２６ ８７３４ ８７２２ ８７１７

　　由表３可见，各式计算结果很接近，平均偏离在
０２％以内，其中式（２６）与（２７）平均偏离仅００８％．
计算结果说明：采用“分部效率换算法”时，以任何

流动区的公式计算摩阻系数总效率并无明显差异．
但是，针对常规泵工作条件，因正常运行的水泵内

流动多处粗糙紊流区，运用式（２２）及（２６）计算摩阻
系数或其比值更符合工程实际．

５　效率常数确定方法

以式（１８）换算水泵及泵装置效率有突出的优
点，但需已知各效率常数．为了简化应用，对反映水
力效率的常数Ｋｆ与 Ｋｚ作必要的分析，求得其近似
值．以轴流泵为例，最优工况点的水力效率ηｈｏｐｔ可用
式（２８）估算［１５］：

ηｈｏｐｔ＝０４２（ｌｏｇＤ＋２８２８）
－２． （２８）

对于叶轮直径Ｄ＝０３ｍ的模型轴流泵，ηｈｏｐｔ≈
０９２１．对照最优工况点的水力效率公式即可以求得
效率系数为

Ｋｆ≈１０８６Ｈｏｐｔ／Ｑ
２
ｏｐｔ． （２９）

对于Ｋｚ，因不同工况点 Ｋｆ不变，如果认为各工
况点总效率差值主要系水力效率差值．取任意具有
总效率ηｉ的非最优工况点，设水泵水力效率的降低
与总效率的降低成相同比例，则可求得该工况点的

水力效率ηｈｉ＝ηｈｏｐｔ（ηｉ／ηｏｐｔ）＝０９２１ηｉ／ηｏｐｔ．则水力
效率公式为

ηｈｉ＝Ｈｉ／Ｈｉ＋ＫｆＱ
２
ｉ＋Ｋｚ（Ｑｉ－Ｑｏｐｔ）[ ]２ ，

式中：Ｑｉ，Ｈｉ分别为相应工况点的流量和扬程．由此
可求得效率常数为

Ｋｚｉ＝
Ｈｉ（１０８６ηｏｐｔ／ηｉ－１）－ＫｆＱ

２
ｉ

（Ｑｉ－Ｑｏｐｔ）
２ ． （３０）
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代入以上效率常数，可得水泵效率比公式为

ηｒ＝
Ｅ４
Ｅ５
， （３１）

其中：Ｅ４＝ＫｍＨ＋ Ｈ＋ＫｆＱ
２＋Ｋｚｉ（Ｑ－Ｑｏｐｔ）[ ]２ （Ｑ＋

ＫｖＨ
１／２），

Ｅ５＝ＫｍＨＫｄ＋ Ｈ＋ＫｆＱ
２Ｋｐ＋Ｋｚｉ（Ｑ－Ｑｏｐｔ）[ ]２ （Ｑ＋

ＫｖＨ
１／２Ｋａ）．

６　不同换算方法的比较

为作比较，仍以ＴＪ０４－ＺＬ－２３、叶片角－２°为例，
几种换算方法的效率换算结果、计算条件同第４２
节．以粗糙区公式计算摩阻系数，换算结果示于图１．
由图１可知，叶片角－２°最优工况点的效率换算时，
Ｈｕｔｔｏｎ式换算的效率差值最大，Ｃｏｎｎｏｎ式换算的效
率差值次之，Ａｃｋｅｒｅｔ式和ＩＥＣ６０１９３—１９９９换算的效
率差值很接近，分部效率换算法和 ＪＩＳＢ８３２７：２００２
换算的效率很接近；非最优工况点的效率换算时，几

种换算方法按照效率换算差值的大小排序依次为

Ｈｕｔｔｏｎ式、Ｃｏｎｎｏｎ式、Ａｃｋｅｒｅｔ式、ＩＥＣ６０１９３—１９９９
式、分部效率换算法和ＪＩＳＢ８３２７：２００２式．

图１　主要效率换算公式比较
Ｆｉｇ．１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｍａｉｎｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙｓｃａｌｉｎｇｆｏｒｍｕｌａｓ

７　结　论

全面介绍和分析了各种泵效率换算公式．分析
计算结果如下：

１）早期移用于水轮机的部分公式如 Ｍｏｏｄｙ公
式已不适用．
２）已有个别公式例如耐荷（Ｎｉｊｈｉｓ）泵业公式，

换算结果过大，不宜应用．
３）曾广泛应用的Ｈｕｔｔｏｎ式、Ｃｏｎｎｏｎ式、Ａｃｋｅｒｅｔ

公式换算结果，尤其是非设计工况点换算结果也偏

大，不宜推荐应用．
４）ＩＥＣ６０１９３公式虽然是国际标准，也是我国

行业标准，但存在诸多缺陷，除应用不便之外，换算

结果似亦偏大，建议我国泵行业不以此为据．
５）建议我国泵行业采用日本 ＪＩＳＢ８３２７：２００２

规定公式或“分部效率换算法”公式，并推荐“分部

效率换算法”公式．
６）“分部效率换算法”效率常数Ｋｆ与 Ｋｚ亦可

按第５部分中的方法确定，改用式（３１）进行水泵效
率换算．
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