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抽水蓄能电站水泵水轮机的动静干涉与振动分析
贾伟1，刘晶石1，庞立军1，吕桂萍1，王洪杰2
（1.水力发电设备国家重点实验室，黑龙江 哈尔滨 150041；
2.哈尔滨工业大学能源科学与工程学院，黑龙江 哈尔滨 150001）

摘要：针对抽水蓄能电站水泵水轮机运行过程中出现的振动问题，从产生共振的条件出发，分析了转轮叶片和活动导叶形成的叶栅组合的动静干涉机理。根据转轮对水力激振模式的动态响应，研究了不同叶栅组合方式对水力激振力的影响。建立流固耦合数学模型，对转轮、活动导叶、顶盖及底环等过流部件的动态特性进行了有限元分析，以7/20的叶栅组合为例，阐述了流体激发结构共振的可能性。为了避免过流部件发生共振以及由此产生的疲劳裂纹或断裂等事故，提出了最佳叶栅组合的选择原则、降低无叶区压力脉动的方法以及提高结构固有频率和降低局部应力集中系数的具体措施。(
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引言 
抽水蓄能水泵水轮机在稳定工况下运行时，转轮叶片和活动导叶间相互作用形成的压力脉动是引起机组振动、噪声主要原因之一。这种动静干涉现象是由转轮转动引起的势流扰动和活动导叶的尾流引起的流场扰动之间调制的结果，由此引起的压力脉动波将会在整个水力机械中传播，容易引起水力激振力与转轮或导水机构部件的水力共振，并造成结构部件的疲劳裂纹或破坏[1]。为了揭示水泵水轮机转轮叶片与活动导叶之间动静干涉的产生机理，Haban探索了一种精确求解非定常势流的方法，研究了活动导叶处于全开位置时动静干涉的压力分布规律[2]。Nicolet等根据无叶区的流场分布，建立了基于静止和转动部件之间阀网格驱动的激励源简化水声模型，得到了共振条件对压力脉动的影响[3]。采用数值模拟研究方法所获得的成果对于水泵水轮机的动静干涉和振动分析具有一定的指导意义，可是没有对叶栅组合引起动静干涉的机理进行分析。
本文针对水泵水轮机动静干涉引起过流部件的结构振动问题，以转轮叶片数为7个、活动导叶数为20个所形成的叶栅组合方式为例，系统阐述了由动静干涉产生的水力激振模式，并对转轮、活动导叶、顶盖及底环的固有频率进行了有限元分析。根据共振条件研究了过流部件产生共振的可能性，从机组选型与结构优化的角度，提出了合理避振的具体措施。
1 动静干涉

1.1 动静干涉的形成 
水泵水轮机的转轮设计高度较矮，而活动导叶的出水边设计的相对较厚，在机组运行过程中，活动导叶的尾流效应导致在出口处产生很强的不均匀流场，在水压力作用下，随着转轮的旋转，在转轮进口处同样会产生有规律的势流扰动。在转轮与活动导叶之间的无叶区将会产生周期性的动静干涉现象[4]。静止系统和转动系统的周期性流动可以通过以下傅里叶级数来表述
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式中 
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分别为静止系统和转动系统的压力脉动，
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和
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为谐波阶次（取任意整数），
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分别为静止系统
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阶谐波的幅值和相位，
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和
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分别表示转动系统
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阶谐波的幅值和相位，
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分别表示静止系统和转动系统的角坐标，
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为活动导叶数，
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Z

为转轮叶片数。

由活动转轮叶片和导叶相互作用的最终压力场，可以通过一个强烈的调制过程来描述[5]。
该调制过程可以看做是方程(1)和方程(2)两种扰动的乘积形式，从静止参考系看，转轮的角坐标可以表示为
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，调制后的压力脉动可表示为
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式中 
[image: image19.wmf]mn
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为调制后压力脉动的幅值。
经调制的压力脉动方程是一个时间和空间函数，这种压力场具有低阶和高阶两种水力激振模式[6]，最小和最大节径数分别是
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低阶和高阶的水力激振模式在静止系统中的转速分别为
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在转动系统中的转速分别为
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式中 
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为机组转速。
根据上述分析可知，动静干涉经调制后产生的水力激振模式决定于转轮叶片数和活动导叶数组成的叶栅组合方式。
1.2 水力激振力频率
水泵水轮机在运行过程中，转轮、活动导叶、顶盖及底环等过流部件均以动静干涉产生的水力激振模式做受迫振动，水力激振力频率随不同叶栅组合方式及机组转速而变化。
从静止系统看，作用于转轮上的水力激振的谐振频率为活动导叶的过流频率
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及其倍频
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从转动系统看，作用于活动导叶、顶盖和底环上的水力激振的谐振频率为叶片的过流频率
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及其倍频
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式中 
[image: image31.wmf]n
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为机组转动频率。
就转轮叶片数
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、活动导叶数
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的叶栅组合方式而言，其动静干涉的水力激振模式如表1所示。
表1  动静干涉的水力激振模式

Table1 Hydraulic excitation mode of rotor-stator interaction

	
	
	
	
	静止系统
	转动系统

	
[image: image34.wmf]n


	
[image: image35.wmf]m


	
[image: image36.wmf]1

k


	
[image: image37.wmf]2

k


	
[image: image38.wmf]n

w

w

/

1


	
[image: image39.wmf]n

w

w

/

2


	
[image: image40.wmf]n

s

f

f

/


	
[image: image41.wmf]n

w

w

/

1


	
[image: image42.wmf]n

w

w

/

2


	
[image: image43.wmf]n

r

f

f

/



	1
	1
	-13
	+27
	-0.53
	+0.26
	7
	-1.53
	+0.74
	20

	1
	2
	-6
	+34
	-2.33
	+0.41
	14
	-3.33
	+0.58
	20

	1
	3
	+1
	+41
	+21
	+0.51
	21
	+20
	+0.48
	20

	2
	6
	+2
	+82
	+21
	+0.51
	42
	+20
	+0.48
	40


通常情况下，谐波阶次越高，其对应的节径数
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值越大，振动幅值越小[7]。因此，表1中
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对于研究没有实际意义。本例仅选择
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两个绝对值较小、具有较高能量的水力激振模式进行振动分析。
2 动态特性
目前，国内外比较普遍的方法是采用FEM求解结构部件在空气中的固有频率，通过乘以下降系数的方法来估算其在水下的固有频率。由于下降系数与模态振型、结构拓扑形式以及水域空间等因素是密切相关的[8]，因此，此方法与真实情况往往会存在较大误差。随着有限元技术的发展，在流体动力学领域，应用流固耦合分析技术，对转轮、活动导叶、顶盖和底环等过流部件进行动态特性分析，可以检验结构是否达到抗振设计要求的目的。
2.1 流固耦合数学模型
在流固耦合问题中，需要求解结构动力学方程、
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方程、连续方程及流固耦合问题的有限元离散方程[9]。

考虑到流体的作用，在流体中离散后弹性体的结构动力学方程为
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式中 
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K

分别为结构的质量矩阵、阻尼矩阵和刚度矩阵，
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F

为外力矢量，
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d

为节点位移向量。

假设流体是可压缩（密度仅随压力而变化）的非粘性流体，平均密度和压力在整个流域均一，则
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方程和连续方程可简化为声波方程
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式中 
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为声波在流体中的传播速度，
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为流体体积模数，
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为流体平均密度，
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为声压，
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为时间。

在流体法向压力梯度和固体法向加速度之间有以下关系 
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式中 
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n

为耦合面的单位法向量，
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d

为耦合面上结构体的位移向量。

考虑到耦合面影响，声波方程可离散为
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式中，
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为流体质量矩阵，
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为流体刚度矩阵；
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为流体阻尼矩阵；
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为耦合质量矩阵。

为了完整描述流固耦合问题，将耦合面上的流体压力加到结构动力方程，则得到耦合的结构动力方程                
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综合方程(15)和(16)，则完整描述流固耦合问题的有限元离散方程可表示为
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式中 
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2.2 动态特性分析
作为水泵水轮机的主要过流部件之一，转轮在水下的固有频率不仅与自身结构有关，顶盖和底环的刚度以及在顶盖和底环之间狭小空间内的充水水域对转轮的固有频率也有一定影响。对转轮进行动态特性分析时，主要采用流固耦合计算方法，计算模型包括转轮及周围水域，分别利用Solid92和Fluid30单元对固体和水体划分网格，本文转轮模型单元119609个，节点110139个，并在转轮与水的接触面建立流固耦合界面。活动导叶作为导水机构的重要组成部分，在水下的固有频率同样是设计考虑的重点，分析时选取周期对称水域所包含的一个活动导叶作为流固耦合计算模型，计算其在水下的固有频率[10]，分别利用Solid92和Fluid30单元对固体和水体划分网格，本文导叶模型单元21378个，节点20856个，并在导叶与水的接触面建立流固耦合界面。顶盖和底环分别位于转轮的上方和下方，属对称式设计，除过流面外其它部分均在空气中工作，因此，选择结构在空气中的计算模型，同时考虑布置在顶盖上的控制环重量、活动导叶重量以及主轴密封结构重量对固有频率的影响，既可以获得顶盖和底环的动态特性，分析模型采用Solid95单元和Mass单元完成。
应用ANSYS软件对转轮、活动导叶、顶盖和底环等部件进行动态特性分析的计算结果如表2所示。

表2  过流部件在水下的固有频率

Table2 Natural frequencies of hydraulic turbine components in water
	过流部件
	固有频率/
[image: image76.wmf]Hz
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值或振型

	转 轮
	85.6
	1

	
	151.2
	2

	顶 盖
	64.0
	1

	
	95.4
	2

	底 环
	236.0
	1

	
	265.5
	2

	活动导叶
	147.5
	扭转

	
	282.5
	弯曲


通常情况下，在模态振型中具有较大
[image: image78.wmf]k

值的振型对应的阶次较高，从转轮、顶盖和底环的刚性来看，当节径数
[image: image79.wmf]4

³

k

时，高阶模态振型的灵敏度是较低，振动形式表现的也并不明显，而较小节径数
[image: image80.wmf]k

对应的振型具有更高的振动能量[11]。图1为转轮、顶盖和底环等部件在考虑装配约束条件下较小节径数的模态振型。对于活动导叶而言，考虑装配约束条件下其在水下的低阶模态振型主要表现为扭转和弯曲振动，如图2所示。
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      (a) 
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1）转轮在水中的模态振型
1）Mode shapes of runner in water
[image: image85.png]
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2）顶盖的模态振型

2）Mode shapes of head cover
[image: image89.png]
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 (a) 
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3）底环的模态振型

3）Mode shapes of bottom ring

图1  较小节径数的模态振型
Fig.1 Mode shapes with small nodal diameter number
[image: image93.png]
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      (a)扭转                   (b)弯曲
图2  活动导叶在水中的模态振型
Fig.2 Mode shapes of wicket gate in water
3 振动分析
水泵水轮机过流部件在机组运行过程中诱发共振的条件是：由转轮叶片数
[image: image95.wmf]r

Z

和活动导叶数
[image: image96.wmf]g

Z

组成的叶栅组合，在动静干涉条件下产生的水力激振模式及相应的激振力频率与过流部件的模态振型及相应的固有频率在一定转速范围内发生耦合。随着抽水蓄能技术的不断发展，高水头大容量化的发展趋势使水力激振频率随转速的升高而上升，而水头的提高将会导致转轮比转速降低，转轮形状设计趋于扁平化，与此相对应的固有频率也随之降低；同时，对于固定部件而言，随着设计刚度的增加，结构自身的固有频率同样会得到大幅提升。因此，两种因素的叠加增加了过流部件发生共振的机率。
3.1 过流部件的振动
对于7/20的叶栅组合方式，当
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时，水力激振力的激振模式为
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时，水力激振力的激振模式为
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根据公式(10)，在转动系统中，转轮作为转动系统的核心部件，在转动过程中受到的水力激振力主频为1倍的活动导叶过流频率
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和2倍的活动导叶过流频率
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的转轮水下固有频率必须避开
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的转轮水下固有频率必须避开
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，否则将会产生转轮的共振问题。

根据公式(11)，在静止系统中，顶盖、底环和活动导叶等部件受到的水力激振力主频为3倍的叶片过流频率
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。因此，顶盖和底环的模态振型为节径数
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的固有频率需避开
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的固有频率需避开
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而作为叶栅组合中的活动导叶，其在水下的扭转振型对于产生水力共振是极其危险的，因此，活动导叶扭转振型的固有频率同时需要避开
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通常情况下，过流部件的固有频率与水力激振力频率需要避开的比率为
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[12]。
3.2 振动影响因素
水泵水轮机这种动静干涉引起的水力激振一旦诱发过流部件的水力共振，将会使整个机组运行过程中产生振动和噪声，在周期性循环动载荷的作用下，由过流部件振动引起的动态应力极易造成结构部件出现疲劳裂纹或断裂，严重影响机组的安全运行。
3.2.1 最佳叶栅组合方式的选择
图3为
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不同组合下真机水头下模型试验得到的转轮动态响应曲线[13]，被试验的所有模型具有相同的比转速设计，活动导叶的开度和转轮叶片安放角的设计均属于相似设计，同时，这些模型中顶盖、底环与转轮之间的密封间隙设计同样具有相似性，所以动静干涉产生的水力激振力的单个脉冲幅值几乎是相同的。

[image: image120.wmf]1000

2000

3000

4000

5000

6000

0

10

20

30

40

50

动态应力幅值 ±σ�

a

(MPa)

转速 N（r/min）�

 6/18

 6/20

 7/18

 7/20


图3  不同叶栅组合方式下转轮的动态响应曲线

Fig.3 Dynamic response curves of runner with different cascades matches

从图3中可以看出，不同的叶栅组合引起了水力激振模式的差异，这种振型上的差异使施加在转轮两个相邻叶片上的水力激振力存在相位滞后，结果导致了模型转轮上动态响应幅值的不同。假设作用在两个相邻叶片上的水力激振力的相位差为180°，则两叶片之间的上冠和下环将会由于位移偏大而使转轮出现较大偏移。
如果假设动静干涉产生的水力激振力按正弦变化，则
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其中
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式中  
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为单个活动导叶的作用力。
由式(18)和(19)可以推出，两相邻叶片间水力激振力的差异
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式(20)中，振幅项包括
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表3  
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	14
	16
	18
	20
	22
	24

	4
	1.00
	0
	1.00
	0
	1.00
	0

	5
	0.59
	0.59
	0.95
	0
	0.95
	0.59

	6
	0.87
	0.87
	0
	0.87
	0.87
	0

	7
	0
	0.78
	0.97
	0.43
	0.43
	0.97

	8
	0.71
	0
	0.71
	1.00
	0.71
	0

	9
	0.98
	0.64
	0
	0.64
	0.98
	0.87

	10
	0.95
	0.95
	0.59
	0
	0.59
	0.95


在表3中，振幅项的
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不同的叶栅组合方式而改变，当
[image: image145.wmf]r

g

mZ

Z

=

时，动静干涉产生的水力激振模式的节径数
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，此时转轮的动态响应为最小。但是，这种
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振型的水力激振模式容易激发机组的轴向振动，使机组产生较大的振动和噪声[14]，为了避免此类问题的发生并使转轮的动态应力幅值减少到最低，在选择转轮叶片数和活动导叶数时，可以采用
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3.2.2 过流部件的相对位置关系
机组在运行时流经转轮的流动为环流，不会造成能量损失，但水流流过转轮与顶盖、底环之间的密封间隙时所产生的径向流动会造成很大的能量消耗，因此，较小的转轮密封间隙可以达到限制径向流动和增大环向流动的效果，进而降低过流部件的动态响应幅值。
在活动导叶与转轮叶片间的无叶区内，活动导叶尾流的速度损失将会引起转轮叶片上水流相对速度矢量的变化，并将水力激振力传递给叶片，在无叶区产生的压力脉动同样会传播到顶盖和底环上。因此，活动导叶与转轮叶片之间的距离越近，速度损失越大，压力脉动的幅值也随之变大。

3.2.3 过流部件的结构设计
影响结构固有频率的主要因素包括自身的质量、结构形式和周围水体的附加质量。通常情况下，转轮的性能确定后水泵水轮机的流道形状是不可改变的。因此，从过流部件的动态特性方面考虑，通过改变结构的固有频率可以获得很好的避振效果[15]。
转轮的振动形式主要表现为其外缘振动的波形，容易受外缘形状的影响。因此，可以通过增加上冠、下环的厚度来提高转轮的固有频率。图4为转轮上冠、下环外缘厚度变化的对比图，它们在水中的固有频率及振型如表4所示。
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图4  转轮外缘加厚形状

Fig.4 Thickened shape of outer edge of runner 

表4  转轮固有频率对比

Table4 Natural frequencies comparison of runner

	节径数
	原结构
	外缘加厚结构
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	固有频率/
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	固有频率/
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	0
	98.6
	112.5

	1
	85.5
	90.6

	2
	151.2
	160.1

	3
	264.2
	275.8


表4表明，改变转轮上冠、下环的厚度可以有效提高转轮在水中的固有频率。
改变顶盖和底环的固有频率主要从调整结构整体高度、环板厚度、筋板厚度以及改变筋板数量等因素考虑，值得注意的是，顶盖和底环的固有频率一定要与具有相同节径数的转轮在水中固有频率错开一定范围，否则，转轮的上冠与顶盖、下环与底环将会由于振型叠加效应而产生强烈的振动波。
同时，转轮叶片进水边和活动导叶出水边的厚度对无叶区的压力脉动也会产生较大影响。图5为9/20叶栅组合下不同出水边当量厚度在
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时无叶区的压力脉动幅值变化[16]。
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图5  不同厚度组合下无叶区的压力脉动幅值

Fig.5 Amplitude of pressure fluctuation in vaneless space with different thickness

图5中给出了A、B、C三种可能状态，它们是：(A)只考虑转轮叶片进水边厚度，(B)只考虑活动导叶出水边厚度，(C)同时考虑转轮叶片进水边和活动导叶出水边厚度。B和C曲线表明，叶片进水边和厚度导叶出水边的厚度相同时，无叶区的压力脉动幅值基本相似，而同时考虑(A)和(B)时，无叶区的压力脉动幅值出现了大幅升高，并且厚度越大，无叶区的压力脉动幅值越高。因此，在保证机组水力性能和结构强度的前提下，适当减薄进、出水边的厚度，有利于降低无叶区的压力脉动幅值。
综合上述振动影响因素，通过选择最佳的叶栅组合、调整各部件之间的相对位置关系、改变结构的动态特性以及降低应力集中系数等方法进行转动和静止系统的优化设计，可以有效预防水泵水轮机过流部件动静干涉诱发的水力共振问题以及由此产生的部件疲劳裂纹或断裂等现象的发生，提高了水泵水轮机的运行稳定性。
4 结论

本文根据水泵水轮机过流部件产生共振的条件，研究了转轮叶片数与活动导叶数形成的叶栅组合条件下动静干涉的产生机理，建立了过流部件动态特性分析的数学模型，并对转轮、活动导叶、顶盖及底环的动态特性进行了有限元分析，从避振和防裂纹设计的角度论述了水泵水轮机的优化设计方法。回顾全文，可以得到如下结论。
（1）水泵水轮机动静干涉产生的水力激振模式取决于转轮叶片数与活动导叶数形成的叶栅组合方式，叶栅组合方式和机组转速决定了作用于转动和静止部件上的水力激振力频率。
（2）采用流固耦合方法计算过流部件的固有频率，更加符合工程实际。在进行振动分析时，必须考虑水力激振力的振型和频率与过流部件相应振动特性的耦合程度。

（3）从水泵水轮机的优化设计出发，综合论述了叶栅组合方式的选择、过流部件间的相对位置关系及结构尺寸等因素对水力激振的影响，分析了改变结构的固有频率和降低局部应力集中系数的具体措施，为预防过流部件产生共振问题以及由此产生的疲劳裂纹或断裂等事故创造了有利条件。
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Analysis on rotor-stator interaction and vibration of pump turbine in pumped storage power station
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Abstract: Mechanism of production of rotor-stator interaction with the cascades match composed of runner blades and wicket gates is analyzed aiming at the problem that there is vibration during operation of pump turbine in pumped storage power station. Influence of different cascades matches on hydraulic excitation force is studied based on dynamic response of runner to hydraulic excitation mode. Finite element analysis on dynamic characteristics of hydraulic turbine components including runner, wicket gate, head cover and bottom ring are carried out by using fluid structure interaction method and corresponding model. The resonance possibility of structure excited by fluid is stated for cascades match 7/20. In order to avoid resonance of hydraulic turbine components and the consequent fatigue crack and fracture accident, selection principles of optimal cascades matches, methods of reducing pressure fluctuation in vaneless space and concrete measures for increasing natural frequencies and reducing factor of stress concentration of structures are proposed. 
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