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摘要:
 

某电站水轮机转轮由于叶片应力过大而经常产生裂纹,严重威胁机组安全运行,为解决该电站水轮机

转轮叶片应力过大的问题,以该电站灯泡贯流式水轮机为例,基于RNG
 

κ-ε湍流模型,对水轮机各个部件进

行建模、网格划分,通过对转轮叶片的加厚与修角优化处理,利用CFD技术对优化前后转轮水力性能及刚强

度进行对比分析。结果表明,优化后转轮叶片应力与变形得到较大改善,符合工程实际需要,可有效避免转轮

裂纹的产生。
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1 概况

某电站的水轮机为灯泡贯流转桨式机,机组

运行最大水头为14.5
 

m,额定水头为11
 

m,最小

水头为8.4
 

m,额定流量为138
 

m3/s,转轮直径为

4.2
 

m,额定出力为13.5
 

MW,额定转速为136.4
 

r/min,活动导叶数为16个,额定工况下转轮叶片

转角为34.5°,导叶开度为63°。该电站机组自投

运以来叶片经常出现裂纹,严重影响机组安全稳

定运行。该裂纹主要由转轮叶片应力过大而引

起。为此,本文针对该电站转轮叶片应力过大的

问题,利用CFD技术,基于RNG
 

κ-ε湍流模型,
对叶片进行优化研究,优化后的转轮符合工程实

际需要,且水力性能与原转轮相比基本保持不变,
为电站的安全稳定运行提供了保障。

2 研究方法

2.1 控制方程

水作为水轮机中的流动介质,属于不可压缩

流体,其运动过程遵循质量守恒方程和动量方程。
质量守恒方程为:

∂u/∂x+∂v/∂y+∂w/∂z=0 (1)
式中,u、v、w 分别为速度矢量u 在x、y、z 方向

的分量。

动量方程为:

∂(ρuiuj)
∂xj

=-
∂p
∂xi

+
∂τij

∂xj
+
∂(μ∂ui/∂xj)

∂xj
+Si

(2)
式中,ρ为水的密度,取值为1

 

000
 

kg/m3;u 为速

度;p 为压力;τ为雷诺应力;μ 为动力粘度;S 为

源项。
2.2 流固耦合计算

由于本文结构场对流体场的影响可忽略不

计,故采用单项流固耦合即可[1]。当考虑流体域

对固体域作用时,其结构动力学方程可表示为:

M̈qi+Ċqi+Kqi=Qi+Fi (3)
式中,M 为质量矩阵;C 为阻尼矩阵;K 为刚度矩

阵;Qi 为节点i载荷矩阵;Fi 为流固耦合附加节

点载荷矢量;qi、̇qi、̈qi 分别为系统内节点i的位

移矢量、速度矢量、加速度矢量。

3 模型网格划分与工况点选取

3.1 模型建立与网格划分

对水轮机各组件及全流道进行物理建模与网

格划分。为消除网格数量对计算结果所引起的误

差,本文对模型所采用的网格进行网格无关性计

算验证,最终确定网格数量为500×104 个[2]。模

型与网格划分见图1、2。



图1 水轮机全流道装配图

Fig.1 Full
 

flow
 

channel
 

assembly
 

diagram
 

of
 

water
 

turbine
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图2 各部件网格划分

Fig.2 Each
 

part
 

grid
 

partition

3.2 计算工况

选取最小水头、额定水头、最大水头下最佳协

联工况进行分析,计算工况见表1。
表1 计算的工况

Tab.1 Calculation
 

working
 

condition

工况 工况名称
水头

H/m

导叶角

度/(°)

桨叶角

度/(°)
1 最小水头最佳协联工况 8.4 63 27.5
2 额定水头最佳协联工况 11.0 63 34.5
3 最大水头最佳协联工况 14.5 49 25.0

3.3 边界条件及湍流模型

贯流式水轮机的边界主要包括进口边界、固
体边壁、交界面及出口边界,其边界条件设置如

下:①进口。以引水室的进口为计算区域的进口,
以压力为进口条件;②出口。以尾水管的出口为

计算区域的出口,以静压0
 

Pa为出口条件;③固

体壁面。采用无滑移、光滑壁面的边界条件;④动

静交界面。水轮机转轮用旋转坐标系作为参考,
尾水管、活动导叶与引水室用静止坐标系作为参

考,在转轮室进口与活动导叶出口、转轮出口与尾

水管进口两交界处的动静交界面的边界条件需设

置为Frozen交界面。
湍流模型选择RNG

 

κ-ε模型,收敛标准为最

大残差为10-5。

4 转轮优化前后对比分析

4.1 转轮优化方案

为提高转轮叶片的刚强度,对转轮叶片正反

面各自加厚2
 

mm,同时为减小应力叶片局部位

置变形过大,对转轮叶片出水边轮缘边角进行修

圆处理(图3灰色区域),转轮叶片优化前后对比

见图3。

(a) !"# (b) !"$

图3 叶片优化前后对比

Fig.3 Comparison
 

before
 

and
 

after
 

blade
 

optimization

4.2 水力性能对比分析

4.2.1 能量对比分析

表2为转轮叶片改型前后水轮机能量特性。
由表2可看出,转轮优化后3种工况下水轮机的

进口流量均有小量增加,过流能力均得到增强,水
轮机的水流出力有微量增加,水力损失与改型前

相比有所增加,水轮机出力有小幅下降,水轮机效

率下降。优化后水轮机的利用水头未发生变化,
工况1、2水 头 利 用 率 相 近,分 别 为96.78%、

96.18%,工况3下水头利用率为98.20%,初步

分析水轮机水头利用率主要受导叶开度的影响。
其中,转轮叶片优化后水轮机的出力和效率虽均

有所下降,但幅度均很小,可忽略不计。
表2 转轮叶片改型前后水轮机能量特性

Tab.2 Energy
 

characteristics
 

of
 

front
 

and
 

rear
 

turbine
 

blades

工
况

叶片
扭矩

/(N·m)

利用
水头
/m

流量
水流
出力
/MW

水轮机
出力
/MW

效率
/%

水力
损失
/m

1 优化前 558
 

082 8.13 109.35 8.72 7.97 91.40 0.70
优化后 556

 

162 8.13 109.58 8.74 7.94 90.89 0.74
2 优化前 923

 

255 10.58 137.55 14.29 13.19 92.30 0.81
优化后 915

 

657 10.58 137.87 14.31 13.11 91.61 0.89
3 优化前 922

 

118 14.24 101.29 14.15 13.17 93.07 0.90
优化后 919

 

214 14.24 101.51 14.18 13.13 92.60 1.05

注:流量单位为 m3/s。

4.2.2 内部流动特性对比分析

选取转轮叶片0.5
 

m处的截面进行分析,图

4~6分别为工况1~3转轮内部流动特性分析

图。由图4(a)、(b)~6(a)、(b)可知,叶片优化前

后水轮机叶片表面水流速度分布无明显差异,具
有良好的速度梯度,由于导叶与转轮叶片的协联

角度关系,水流以一定的速度进入转轮室,在叶片

的压力面流动顺畅,在吸力面水流撞击叶片头部

形成一个小范围的低速区,在叶片吸力面中部偏
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图4 工况1转轮内部流动特性分析

Fig.4 Analysis
 

of
 

internal
 

flow
 

characteristics
 

under
 

working
 

condition
 

1

进口位置形成一个高速区,最后以较高速度流出

转轮室。由图4(c)、(d)~6(c)、(d)可知,在工况

1、2下运行时,叶片优化前后压力分布除了叶片

头部位置有所不同以外,叶片其他位置的压力分

布基本保持不变,优化前后转轮叶片所受最大压

力均分布在叶片头部吸力面,优化前后叶片所受

最大压力值有所提高,而最小压力值有所下降,但
上升 与 下 降 幅 度 很 小,均 可 忽 略 不 计。由 图

4(e)~6(e)可知,在工况1下,叶片优化后头部负

压有所提高,且数值较为明显,有利于改善叶片头

部空化性能;在工况2下,叶片优化前后压力分布

线基本重合;在工况3下,叶片优化后头部位置负

压下降也较为明显,叶片头部空化性能下降,但优

化后叶片吸力面负压面积有明显减小,说明叶片

优化后空化区域在减小。
综合可知,叶片优化前后转轮室内部流动基

本保持一致,在工况1下叶片优化后的空化性能

得到一定的改善,而在工况3下,叶片优化后的最

差空化性能有所恶化,但叶片空化面积有所减小。
由于水电站的运行水头一般在额定水头附近运

行,因此空化性能的改变也可忽略不计。
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图5 工况2转轮内部流动特性分析

Fig.5 Analysis
 

of
 

internal
 

flow
 

characteristics
 

under
 

working
 

condition
 

2

4.3 刚强度对比分析

根据CFD计算结果,利用流固耦合原理对优

化前后的转轮进行刚强度计算,论证转轮刚强度

是否满足工程设计需要,保证机组在运行过程中

的安全性。
4.3.1 叶片材料属性与受力分析

转轮叶片材料采用06Cr13Ni4Mo不锈钢。
材料属性为:重力加速度9.8

 

m/s2,密度为7
 

850
 

kg/m3,弹性模量为210
 

GPa,泊松比为0.3,屈服

极限为550
 

MPa。
转轮叶片受力情况见图7。图7中,F 为叶

片在旋转过程中所产生的离心力;P 为叶片受到

水流所产生的压力;G 为叶片自身的重力。
4.3.2 设计要求

电站转轮设计要求为水轮机转轮叶片在预期

最大载荷条件下正常运行时,转轮各部位最大应

力值不应超过材料屈服极限的1/5,即110
 

MPa;
转轮叶片轮缘与转轮室外壁之间的设计间距为5

 

mm,同时为防止机组运行过程中转轮叶片所产

生沿转轮室外壁方向的变形分量超过5
 

mm而导

致叶片与转轮室外壁接触,转轮叶片在运行过程

中靠近转轮室外壁处总变形不得超过5
 

mm。

·381·
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图6 工况3转轮内部流动特性分析
Fig.6 Analysis

 

of
 

internal
 

flow
 

characteristics
 

under
 

working
 

condition
 

3

P G P

F

图7 叶片受力图

Fig.7 Stress
 

diagram
 

of
 

blade

4.3.3 刚强度结果对比分析

图8~10分别为工况1~3转轮叶片应力与

位移分布图。由图8~10可知,叶片优化前在3
种工况下运行时,叶片最大应力均发生在叶片与

轮毂相接处,最大位移均发生在叶片边缘靠近出

水边位置。工况1应力值为87.72
 

MPa,符合设

计要求,最大位移值为5.76
 

mm,超出设计要求

值;工 况 2、3 转 轮 叶 片 最 大 应 力 值 分 别 为

113.78、135.07
 

MPa,最大位移值分别为6.76、

7.07
 

mm,均超出设计要求。叶片优化后在3种

工况 下 运 行 时,最 大 应 力 值 分 别 降 为71.96、

96.55、101.88
 

MPa,最大位移值分别降为3.03、

3.86、4.23
 

mm,均在设计要求范围内,且最大位

移位置均不发生改变,与优化前保持一致。在工

况1、2下运行时,应力最大位置由原来位置转变
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图8 工况1转轮叶片应力与位移分布图

Fig.8 Stress
 

and
 

displacement
 

distribution
 

diagram
 

of
 

one
 

rotating
 

wheel
 

blade
 

in
 

working
 

condition
 

1
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图9 工况2转轮叶片应力与位移分布图

Fig.9 Stress
 

and
 

displacement
 

distribution
 

diagram
 

of
 

the
 

second
 

rotating
 

wheel
 

blade
 

under
 

the
 

working
 

condition
 

2
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图10 工况3转轮叶片应力与位移分布图

Fig.10 Stress
 

and
 

displacement
 

distribution
 

diagram
 

of
 

second
 

wheel
 

blade
 

under
 

working
 

condition
 

3

为叶片中心位置,工况2下最大应力位置保持不

变。综上可知,转轮优化后可有效解决转轮叶片

应力过大的问题,避免转轮叶片裂纹产生。
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5 结论

a.
 

转轮叶片正反两面各加厚2
 

mm、对转轮

叶片出水边外轮缘进行修角度处理,对某电站水

轮机的能量特性与内部流动特性基本无影响。

b.
 

通过对转轮叶片的加厚与修角处理,可解

决某电站转轮应力与变形过大问题,优化后的转

轮可有效避免转轮裂纹的产生。

c.
 

对叶片进行优化处理后,得到的转轮符合

工程实际需要,且水力性能与原转轮相比基本保

持不变。

参考文献:

[1] 刘阳,
 

潘利坦,
 

孟鹏,等.
 

基于流固耦合的混流式水

轮机转轮裂纹改造分析[J].
 

水电能源科学,
 

2021,

39(1):151-154,163.
[2] 韦正鹏,

 

王鸿腾,
 

刘阳,等.
 

基于ANSYS有限元计

算平台水轮机水力性能分析[J].
 

水电能源科学,
 

2022,
 

40(3):199-202,54.

Study
 

on
 

Runner
 

Optimization
 

of
 

Bulb
 

Tubular
 

Turbine
 

in
 

A
 

Certain
 

Power
 

Station
WEI

 

Zheng-peng1,MENG
 

Peng1,CHEN
 

Wen-qing2,LI
 

Lin-wei1,LIU
 

Yang1
(1.

 

Huadian
 

Electric
 

Power
 

Research
 

Institute
 

Co.,
 

LTD.,
 

Hangzhou
 

310012,
 

China;
 

2.
 

Chitan
 

Hydro
 

Power
 

Plant,
 

Sanming
 

365000,
 

China)
Abstract:

 

A
 

turbine
 

runner
 

of
 

a
 

certain
 

power
 

station
 

often
 

produces
 

cracks
 

due
 

to
 

excessive
 

blade
 

stress,
 

which
 

threat
 

to
 

the
 

safe
 

operation
 

of
 

the
 

unit
 

seriously.
 

To
 

solve
 

the
 

problem
 

of
 

the
 

turbine
 

runner
 

blade
 

stress,
 

based
 

on
 

RNGk-
 

ε
 

turbulence
 

model,
 

the
 

modeling
 

and
 

mesh
 

of
 

turbine
 

components
 

were
 

carried
 

out
 

for
 

a
 

bulb
 

tubular
 

turbine.
 

Through
 

the
 

runner
 

blade
 

thickening
 

and
 

angle
 

optimization,
 

CFD
 

technology
 

was
 

used
 

to
 

optimize
 

runner
 

hydraulic
 

per-
formance

 

and
 

strength
 

comparative
 

analysis.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

stress
 

and
 

deformation
 

of
 

the
 

optimized
 

runner
 

blade
 

are
 

greatly
 

improved,
 

which
 

meets
 

the
 

actual
 

engineering
 

needs
 

and
 

can
 

effectively
 

avoid
 

the
 

generation
 

of
 

runner
 

cracks.
Key

 

words:
 

tubular
 

turbine;
 

optimization;
 

hydraulic
 

performance;
 

flow
 

field
 

analysis;
 

stiffness
 

and
 

strength
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Abstract:

 

In
 

order
 

to
 

solve
 

the
 

cavitation
 

damage
 

problem
 

of
 

the
 

spillway
 

with
 

high
 

head,
 

three
 

schemes
 

were
 

pro-
posed.

 

The
 

aeration
 

tank
 

was
 

added
 

at
 

pile
 

number
 

0+130.73
 

,
 

0+161.78
 

and
 

0+186.39,
 

respectively,
 

and
 

the
 

corre-
sponding

 

Fr
 

was
 

6.65,
 

7.91
 

and
 

8.53.
 

By
 

means
 

of
 

RNG
 

κ-ε
 

turbulence
 

model
 

and
 

physical
 

model
 

test,
 

the
 

aeration
 

con-
centration

 

and
 

cavitation
 

number
 

indexes
 

of
 

the
 

section
 

prone
 

to
 

cavitation
 

erosion
 

were
 

analyzed.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

effect
 

of
 

adding
 

aerator
 

at
 

pile
 

0+186.39
 

is
 

better
 

than
 

the
 

other
 

two
 

schemes,
 

and
 

the
 

bottom
 

aeration
 

concentration
 

is
 

above
 

15%
 

and
 

the
 

flow
 

cavitation
 

number
 

is
 

greater
 

than
 

0.3
 

in
 

the
 

section
 

prone
 

to
 

cavitation
 

erosion,
 

the
 

cavitation
 

failure
 

problem
 

in
 

the
 

drainage
 

channel
 

section
 

can
 

be
 

effectively
 

solved.
Key

 

words:
 

spillway;
 

aerator
 

slot
 

position;
 

VOF
 

model;
 

Freund
 

number
 

Fr;
 

aeration
 

concentration
 

distribution
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Elliptical
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Analysis
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Abstract:

 

Taking
 

the
 

mixed-flow
 

pump
 

turbine
 

as
 

the
 

research
 

object,
 

a
 

fully
 

elliptical
 

volute
 

was
 

designed,
 

which
 

could
 

meet
 

the
 

working
 

conditions
 

of
 

the
 

turbine
 

and
 

the
 

pump.
 

The
 

ratio
 

of
 

the
 

length
 

and
 

short
 

half
 

axis
 

of
 

the
 

elliptical
 

section
 

of
 

the
 

volute
 

was
 

guaranteed
 

to
 

be
 

fixed.
 

The
 

worm
 

shell
 

was
 

designed
 

by
 

its
 

outlet
 

circumferential
 

velocity
 

and
 

the
 

circumferential
 

velocity
 

moment
 

of
 

each
 

section,
 

and
 

the
 

relationship
 

between
 

the
 

size
 

and
 

flow
 

rate
 

of
 

each
 

section
 

of
 

the
 

volute
 

was
 

given.
 

Through
 

CFD
 

numerical
 

simulation,
 

the
 

variation
 

law
 

of
 

the
 

circumferential
 

velocity
 

of
 

the
 

volute
 

outlet
 

and
 

the
 

circumferential
 

velocity
 

moment
 

of
 

each
 

section
 

was
 

obtained.
 

The
 

distribution
 

law
 

of
 

the
 

velocity
 

and
 

pres-
sure

 

inside
 

the
 

volute
 

was
 

summarized,
 

and
 

the
 

simulation
 

results
 

meet
 

the
 

design
 

requirements,
 

which
 

has
 

high
 

practical
 

application
 

value.
Key

 

words:
 

pump
 

turbine;
 

elliptical
 

spiral
 

casing;
 

hydraulic
 

loss;
 

numerical
 

simulation
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