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摘要：为了研究水泵水轮机内部不同部位处的压力脉动特性，采用计算流体动力学软件对设计工

况点下水泵水轮机三维全流道内部流动进行了非定常数值计算，同时监测了蜗壳隔舌附近、顶盖

处、转轮与活动导叶之间以及尾水管锥管处的压力脉动。通过分析计算所得的压力脉动结果表明：

机组顶盖区域压力脉动相对较为明显，水轮机工况下的脉动频率以２倍叶倍频为主，水泵工况时脉

动频率以１倍的叶倍频为主；对于转轮与导叶间的无叶区域，水泵工况和水轮机工况脉动频率均为

１倍叶倍频，且该处的监测点的压力脉动频率主要由于转轮与活动导叶之间的动静干涉产生；在转

轮内水轮机工况时的压力脉动频率呈现多样性，水泵工况时则都以转频的倍数为主；尾水管直锥段

的主频率在最优工况下等于１倍叶倍频，振动幅值较小。
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　　随着经济的发展和人民生活水平的提高，对电

网的安全、可靠运行提出了更高的要求。抽水蓄能

电站具有独特的工作方式，是一种值得推广的有效

蓄能装置。做为抽水蓄能电站的核心部件，我国的

水泵水轮机的研发依然处于引进、消化、吸收、再创

新的阶段［１］，对其运行不稳定性的研究也尚未成熟，
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而机组内部的压力脉动特性是引起机组运行不稳定

的重要因素，因此有必要开展水泵水轮机内部的压

力脉动特性研究，以保证水泵水轮机在两种工况下

均能稳定高效地运行［２］。

目前研究水泵水轮机内部压力脉动特性的方法

主要有实验和数值模拟两种。与实验相比，数值模

拟方法拥有时间周期短、精度高、花费少的优点［３］。

冉红娟等［４］通过数值模拟的方法研究了转轮进出口

处的两段区域的流态和水泵工况驼峰区形成的联

系。王焕茂［５］的硕士论文中详细阐述了混流式水泵

水轮机驼峰区的流动特性，通过实验研究与数值模

拟相结合的方法对驼峰区水泵水轮机的流动进行了

研究。王乐勤、刘迎圆等［６］通过比较水泵水轮机在

泵工况下相同工况时不同测点的压力脉动，发现转

轮与导叶之间压力脉动最大，转轮与顶盖之间次之，

而蜗壳进口和尾水管处压力脉动最小。

尽管数值计算有许多优点，但是实验分析对于水

泵水轮机的重要性依然不可取代。ＧａｂｒｉｅｌＤａｎＣｉｏ

ｃａｎ等［７］利用ＬＤＶ和ＰＩＶ技术以及非稳定五传感器

探针，对水泵水轮机泵工况下运行时活动导叶区域进

行了测量，获得了活动导叶各个流道内的瞬时速度分

布。ＭａｓａｈｉｒｏＭｉｙａｂｅ等人［８］通过对泵驼峰区域的

ＰＩＶ测量以及数值模拟研究分析，认为驼峰区域的产

生和扩散段的旋转失速单元有密切的联系。

为研究分析水泵水轮机内部压力脉动特性，本

文采用非定常数值模拟的方法对某抽水蓄能电站模

型机不同测点处的压力脉动进行了非定常计算，比

较了不同测点处压力脉动的大小，并对压力脉动的

频率成分进行了分析研究。

１　计算模型建立及网格划分

水泵水轮机全流道计算域包括蜗壳、固定导叶、活

动导叶、转轮、尾水管，采用三维软件ＵＧ对各个部件

进行建模，并使用ＩＣＥＭ软件对各个过流部件进行高

质量的六面体网格划分，各个部件网格如图１所示。

图１　整体计算域网格

Ｆｉｇ．１　Ｍｅｓｈｏｆｗｈｏｌｅｆｌｏｗｐａｓｓａｇｅ
　

本文在进行水泵水轮机全流道数值模拟计算时，

所有过流部件网格均采用结构化网格划分，并且对叶

栅过流部件即固定导叶、活动导叶和转轮的固体壁面

附近区域网格进行了加密，在开展全流道数值计算

前，需要对数值模拟所用网格进行无关性分析。

由于所研究的对象为水泵水轮机，其在运行时

的工作状态包含水轮机状态和水泵状态两种，因此

本文在进行全流道计算网格的无关性验证时以水轮

机最优工况点下的水力效率以及水泵最优工况点下

的扬程作为评判依据，网格无关性验证的结果如图

２所示。

图２　网格无关性验证
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从图２可看出，当网格节点总数大于４３５万时，

全流道计算所得的水轮机效率以及水泵扬程已经基

本保持不变，因此全流道网格采用总网格数４０８万、

总节点数４３５万的方案。

２　湍流模型及边界条件给定

水泵水轮机内部的水流雷诺数较大，其多为湍

流，虽然湍流的流动十分复杂，但是其基本的流动特

性依然满足自然界的基本规律：质量守恒、能量守恒

以及动量守恒。控制方程与相应的初始条件、边界

条件的组合构成对一个物理过程完整的数学描述。

其中连续方程可表示为：

狌犻

狓犻
＝０ （１）

ＮＳ方程是不可压缩粘性流体的普遍方程，是

流体运动必须要满足的动力学条件，在笛卡尔坐标

系中，ＮＳ方程的微分表达形式为：

狌犻

狋
＋
（狌犻狌犼）

狓犼
＝－

１

ρ

狆
狓犼

＋ν

２狌犻

狓犻狓犼
＋犳犻 （２）

式中，狌犻为瞬时速度，狆为瞬时压强，ρ为密度，ν为流

体分子运动粘性系数，犳犻 为体积力。

本文采用ＳＳＴ犽ω湍流模型对雷诺方程封闭并

进行模拟。ＳＳＴ犽ω湍流模型控制方程为：
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（ρ犽）

狋
＋
（ρ狌犼犽）

狓犼
＝犘犽－β



ρ犽ω＋


狓犼

μ＋
μ狋

σ犽（ ）
３

犽

狓［ ］
犼

（３）

（ρω）

狋
＋
（ρ狌犼ω）

狓犼
＝犪３

ω
犽
犘犽－β３ρω

２
＋


狓犼

μ＋
μ狋

σω（ ）
３

ω
狓［ ］

犼

＋

２（１－犉１）ρσω２
１

ω
犽

狓犼

ω
狓犼

（４）

式中，犘犽 为湍流生成项，犉１ 为混合函数。

计算过程中给定的边界条件为：水轮机工况进

口给定质量流量，出口给定静压；水泵工况进口给总

压，出口给定流量；固体壁面采用无滑移壁面边界条

件，非定常计算总时间为０．５ｓ（即转轮旋转时间８

圈以上），将转轮每旋转２°所需的时间作为一个时

间步长，瞬态计算转动区域与静止区域交界面模式

选择ＴｒａｎｓｉｅｎｔＲｏｔｏｒＳｔａｔｏｒ模式进行求解。

３　水泵水轮机内部压力脉动特性分析

３．１　 数值计算可靠性分析

为了验证数值计算的可靠性，选择水轮机工况

下导叶开度为２１．５１°时５个工况点以及水泵工况下

导叶开度为２１°时的５个工况点进行数值模拟，将数

值模拟所得的能量特性结果与实验结果进行对比，

各计算点的工况如表１所示。

表１　计算点工况

Ｔａｂ．１　Ｔｈｅｏｐｅｒａｔｉｎｇｐｏｉｎｔｏｆｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

水轮机
工况

实验工况
点参数 Ｔ１ Ｔ２ Ｔ３ Ｔ４ Ｔ５

犙１１／（ｍ
３／ｓ）０．６４４０．６６７０．６８８０．７０５０．７２０

狀１１／（ｒ／ｍｉｎ）６６．０１６２．０４５８．０１５３．９７５０．０２

水泵
工况

实验工况
点参数 Ｐ１ Ｐ２ Ｐ３ Ｐ４ Ｐ５

犙／犙ｄ ０．６８ ０．９１ １ １．０６ １．１６

犙／（ｍ３／ｓ） ０．３２ ０．４２ ０．４７ ０．４９ ０．５４

狀／（ｒ／ｍｉｎ） １５００１５００１５００１５００１５００

通过定常数值计算，获得水轮机与水泵工况下性

能参数值。计算所得的性能参数与实验值的对比如图

３所示。从图３可看出，在水轮机工况下，数值模拟得

出的水轮机最优效率出现在工况点Ｔ２ 和Ｔ３ 之间区

域，而模型实验最优区出现在Ｔ４ 号工况点。在水泵工

况下，通过将数值计算获得的５个工况点下的水力效

率值以及水泵的扬程值与实验数值对比，可以明显看

出，在工作流量大于设计流量时，数值计算所得的扬程

数值与实验数值最为接近，而当工作流量数值小于设

计流量时，计算所得的扬程值与实验值的偏差增大。

图３　计算值与实验值对比

Ｆｉｇ．３　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎＣＦＤａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
　

为了更详细地分析数值计算值与实验值的偏

差，定义相对偏差ε为：

ε＝
｜犳ＣＦＤ－犳ＥＸＰ｜

犳ＥＸＰ
×１００％ （５）

式中，犳ＣＦＤ为数值计算得出的性能参数值，犳ＥＸＰ为实

验得出的性能参数值，相对偏差ε为无量纲量。

根据式（５）计算得出的相对偏差如图４所示。

从图４可看出，在所计算的５个工况点中，ＣＦＤ数

值计算值与实验值的偏差都在３％以内，说明所采

用的网格、湍流模型以及数值计算方法能够准确地

预测水泵水轮机在水轮机工况和水泵工况下的流动

特性，同时也证明采用数值模拟方法研究水泵水轮

机内部压力脉动特性具有有效性和可靠性。

３．２　全流道压力脉动计算结果分析

在验证了数值计算方法的可靠性以后，采用相

同的网格、湍流模型以及计算方法对水泵水轮机全

流道进行非定常计算以捕捉各监测点的压力脉动时

域特性，计算工况点分别为水轮机最优工况和水泵

最优工况点。本文选择总模拟时间为８倍的转轮旋

转周期，选取稳定后的最后一个周期进行脉动压力

频谱分析。
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图４　数值计算相对偏差

Ｆｉｇ．４　ＲｅｌａｔｉｖｅｄｅｖｉａｔｉｏｎｏｆＣＦＤｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
　

　　为了获得详尽的水泵水轮机的压力脉动特性以

及正确把握机组的压力脉动特性，本文参照机组模

型实验测点位置布置图，在水轮机全流道内一共布

置了１０个压力脉动监测点，各个监测点名称和位置

如表２和图５所示。本文主要对各监测点的压力脉

动的时域特性及频幅特性开展研究，在通过计算获

得各监测点的压力脉动数值后对各监测点的压力脉

动时域数据进行快速傅立叶变换得到压力脉动频谱

图，然后对其进行仔细分析（注：犳０ 为机组各自工况

的转频，单位为 Ｈｚ，犣ｂ 为叶片数，犳ｂ＝犣ｂ犳０ 为叶

倍频）。

表２　 压力脉动监测点位置分布

Ｔａｂ．２　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｐｕｌｓａｔｉｏｎｄｅｔｅｃｔｉｏｎｐｏｉｎｔ

监测点名称 监测点位置

ｗｃ０１，ｗｃ０２ 蜗壳靠近隔舌处

ｓｖｌｅ 机组顶盖

ｇｖｌｅ 转轮与活动导叶之间

ｒｎａ、ｒｎｂ 叶片头部上冠附近、下环附近

ｒｎｃ、ｒｎｄ 叶片尾部上冠附近、下环附近

ｗｓｇａ１、ｗｓｇａ２ 尾水管直锥段距转轮出口０．３犇１ 处

图５　计算压力脉动监测点布置图

Ｆｉｇ．５　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｍｏｒｎｉｎｇｐｏｉｎｔｓｆｏｒｐｒｅｓｓｕｒｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ
　

３．２．１　 蜗壳压力脉动分析

蜗壳由于跟引水钢管相连接，因此必须研究其

内部压力脉动特性，防止引起引水钢管的共振。由

图６可知：水轮机工况时，蜗壳监测点在一个周期内

波峰、波谷分别约出现１８次。同样可由压力脉动频

谱图可知，监测点脉动一阶主频率约为２犳ｂ；二阶主

频率为１犳ｂ。水泵工况时，蜗壳监测点在一个周期

内没有出现类似周期性的压力脉动，压力值振幅随

时间波动较水轮机工况大，根据监测点压力脉动频

谱图分析可知，脉动频率均小于叶倍频，一阶主频约

为０．８犳ｂ，二阶主频约为０．４犳ｂ，频率值分布均匀，频

谱峰值不明显。水轮机工况时，蜗壳区域的压力脉

动主要受转轮与导叶之间的动静干涉诱发的压力脉

动影响而产生，因此其频率通常为叶片的旋转通过

频率的倍数，而在水泵工况时，蜗壳内部水流受到固

定导叶和活动导叶尾迹涡的影响使得内部流动不稳

定，因此其压力脉动的频谱峰值不明显。

３．２．２　机组顶盖处压力脉动分析

图７给出了计算所得的机组顶盖处监测点的压

力脉动时域信息。由图７可知：对于水轮机工况，顶

盖监测点在一个转轮旋转周期内约有１８个波峰和

波谷，振动频率均为２倍的叶倍频；水泵工况下转轮

旋转一周约有９个波峰波谷，振动频率约为１倍的

叶倍频。在水轮机工况，顶盖监测点处的压力脉动
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频率较高，而在水泵工况下，顶盖监测点处的水流压

力脉动频率较低，通常引起水力不稳定性的水流压

力脉动都是低频脉动，因此，顶盖处的压力脉动在水

泵工况下更容易成为诱发机组运行不稳定性的因

素。水轮机工况下，顶盖测点处的压力脉动同样是

由转轮与导叶间的动静干涉作用诱发，因此其频率

成分通常为叶片的旋转通过频率或其倍数；在水泵

工况下，顶盖处的测点由于距离转轮更近，因此与蜗

壳区域的测点相比，其压力脉动频率成分中叶片旋

转通过频率更加明显，表明水泵工况下该测点处的

压力脉动主要也是由转轮与导叶间的动静干涉作用

诱发。

图６　蜗壳区域监测点压力时域图和频域图

Ｆｉｇ．６　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎａｔｔｈｅｍｏｎｉｔｏｒｐｏｉｎｔｏｆｔｈｅｃａｓｉｎｇ
　

图７　顶盖监测点压力时域图和频域图

Ｆｉｇ．７　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｐｌｏｔｓａｔｔｈｅｐｏｉｎｔｏｆｔｈｅｈｅａｄｃｏｖｅｒ
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３．２．３　转轮与活动导叶间的压力脉动分析

转轮与活动导叶之间的无叶区压力脉动是导致

水泵水轮机振动和噪声的主要根源，而且当机组满

负荷时，导叶出水边与转轮进口边的间隙较小，脉动

压力将直接作用到叶片进水边与上冠、下环的连接

处，从而直接对叶片的疲劳寿命产生影响。

图８给出了机组在水轮机最优工况以及水泵最

优工况下无叶区监测点的压力脉动时域图及频幅特

性。通过对图８进行分析可知，在一个转轮旋转周

期内，水轮机工况下波峰、波谷数大约为９个，经快

速傅立叶变换也可知监测点振动频率为１倍的叶倍

频。水泵工况和水轮机工况类似，有９个波峰及波

谷，振动一阶主频率为一倍的叶倍频，同时也有小于

叶倍频的低频振动。

根据监测点处的压力脉动频幅特性进行分析，

转轮与导叶间的压力脉动主要为转轮与导叶间的动

静干涉诱发的叶片频率压力脉动。在水泵工况下，

除了转子和定子动静干涉引起的压力脉动外，还存

在一些次低频压力脉动，这些次低频压力脉动主要

是由于转轮叶片出口尾迹涡与导叶相互影响而产

生，这些次低频压力脉动也有可能成为诱发定子（即

固定导叶）振动的因素。

图８　转轮与活动导叶间测点压力时域图和频域图

Ｆｉｇ．８　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｐｌｏｔｓａｔｔｈｅｐｏｉｎｔｂｅｔｗｅｅｎｒｕｎｎｅｒａｎｄｇｕｉｄｅｖａｎｅ
　

３．２．４　转轮区压力脉动分析

图９给出了转轮区域所布置的四个监测点的压

力脉动时域信息，转轮区域上的四个监测点布置在

转轮叶片进、出水边的叶根处，通过分析这几处监测

点的压力脉动信息能为转轮叶片进、出水边的疲劳

寿命优化提供依据。

由图９可知，对于转轮区的监测点而言，水轮机

工况下四个监测点的压力脉动频率成分中均包含２

倍的叶片旋转通过频率，靠近导叶的监测点ｒｎａ和

ｒｎｂ处压力脉动的振动幅度比远离导叶的监测点

ｒｎｃ和ｒｎｄ处的压力脉动振动振幅大，这是因为距

离转轮与导叶动静干涉处越近其受动静干涉作用影

响越大。在水泵工况下，由于转轮转速高且转轮进

口处无任何导流部件，因此ｒｎａ和ｒｎｂ处压力脉动

频率主要为转频，而转轮出口处的ｒｎｃ和ｒｎｄ处的

压力脉动也主要受转轮内部流场周期性变化的影

响，因此其压力脉动频率成分也以转频的倍数为主。

从上述监测点的频率成分可知以下两点。

１）对于水轮机工况，ｒｎａ和ｒｎｂ测点上的压力

脉动都可归属为叶片频率压力脉动［１０］，叶片频率压

力脉动产生的原因主要有以下两点：第一，转轮叶片

进口断面或者出口断面处的水流速度、压力分布不

均匀；第二，叶片与水流的相互冲而产生的水压力值

的脉动。ｒｎｃ和ｒｎｄ测点上的压力脉动主频主要是

低频，其产生的原因是因为受到了叶片尾迹涡及尾

水管涡带的影响。

２）对于水泵工况，由于转轮前的引水部件对流

体的流态并无太大影响，因此转轮内部测点的压力

及流态主要受转轮旋转所引起的周期性变化的流场

影响，所以其压力脉动频率主要是转频的倍数。
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图９　转轮区域监测点压力时域图和频域图

Ｆｉｇ．９　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｐｌｏｔｓａｔｔｈｅｐｏｉｎｔｓｉｎｔｈｅｒｕｎｎｅｒｄｏｍａｉｎ
　

３．２．５　尾水管压力脉动分析

在水泵工况时，尾水管主要作为引水管道使用，

在其内部水流流动较为平稳，因此其压力脉动较小，

所以在本文中不单独分析，而对于水轮机工况，尾水

管锥管段的水压力脉动是引起机组不稳定性的主要

因素，所以本文只针对水轮机工况下尾水管的压力

脉动特性进行分析。

图１０给出了水轮机工况下尾水管直锥段上监

测点的压力脉动时域信息。

　　尾水管锥管处测点压力脉动主要受转轮出口流

态的影响，只有当机组运行在偏离最优点的工况时，

由于转轮出口水流的圆周速度与切向速度达到一定

的比例关系下才会形成涡带，而在最优工况下，转轮

出口流态均匀稳定，没有涡带产生。

因此如图１０所示，锥管处测点的压力脉动频率

主要为１倍转频，没有低频压力脉动，只有当工况偏

离最优工况时，该处压力脉动的频幅特性才会呈现

多样性。

１７２　吴广宽，等：水泵水轮机内部压力脉动特性研究　



图１０　水轮机工况尾水管区域监测点压力时域图和频域图

Ｆｉｇ．１０　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｒｅｑｕｅｎｃｙｐｌｏｔｓｏｆｐｏｉｎｔｓｉｎｔｈｅ

ｄｒａｆｔｔｕｂｅａｔｔｕｒｂｉｎｅｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
　

４　结　论

１）在所计算的五个工况点范围内，数值计算所

得的水泵水轮机性能参数值与实验值的相对偏差都

小于３％，这表明采用数值计算方法研究水泵水轮

机内部流动规律具有有效性和可靠性，也说明通过

数值计算方法研究水泵水轮机内部的压力脉动特性

具有可行性。

２）通过对水泵水轮机内部各测点的压力脉动

计算数据进行统计后发现：对于蜗壳区域，水轮机工

况下的压力脉动以二倍叶倍频为主，水泵工况下压

力脉动以０．８倍叶倍频为主。对于水轮机顶盖区

域，水轮机工况下测点脉动频率为２倍叶倍频，水泵

工况下测点脉动频率均为１倍叶倍频。对于转轮区

域，水轮机工况下监测点压力以２．２倍叶倍频为主，

而水泵工况下的转轮内部监测点的压力脉动频率则

主要为转频的倍数。对于尾水管区域，直锥管监测

点主要受转轮出口流态的影响，压力脉动频率约为

１倍的叶倍频。
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