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基于熵产理论的水轮机尾水管涡带研究
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（西安理工大学，陕西 西安 710048）

摘要：为了研究水泵水轮机部分负荷工况尾水管涡带产生的原因和压力脉动特性，本文以模型水泵水轮机为研究

对象，对内部流动进行了全流道三维数值模拟并采用熵产理论进行了分析。计算结果分析表明：数值模拟与实验

值吻合较好；固定导叶和蜗壳内的总熵产很小，而转轮和尾水管内较大，在小流量工况叶片压力面产生的流动分

离会导致高熵产率分布区域的出现，并且会随着流量的进一步减小而扩大；在部分负荷出现了粗壮型和纤细形两

种涡带，均呈现螺旋形，涡带的形成与叶片出口环量偏离零环量有很大关系；涡带的出现会在尾水管内形成漩

涡，阻塞尾水管通道，涡带跟随转轮同方向旋转，但是转速更低，因此尾水管出现幅值较大的低频压力脉动。
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1 研究背景

随着太阳能发电和风电等新兴能源的发展，新能源在电网中所占的比例也越来越高，但是由于

新能源发电能力受环境的影响较大，具有明显的不稳定性和间歇性，因此不利于电网的安全稳定运

行［1］。抽水蓄能电站具备运行灵活、启动快速、实时跟踪负荷变化的特点，是保证电网安全稳定运

行、应对电力系统负荷快速变化、实现电网最优调度必不可少的工具。所以，水泵水轮机不能时刻

保持满负荷运行，会经常运行在部分负荷工况，此时会在尾水管内部产生涡带，引起机组结构部件

的振动，对机组的安全稳定运行产生不利影响。

国内外学者为了探究尾水管涡带产生的原因，进行了大量研究。Houde［2］和 Kirschner等［3］采用实

验方法研究了尾水管涡带产生的原因以及引起压力脉动的机理。Zhang等［4］对混流式水轮机尾水管内

部流动研究发现，直锥段的不稳定涡流是导致涡带和低频压力脉动的主要原因，减弱涡带的关键是

抑制直锥段的反轴向流动。Luo［5］通过分析涡带的非定常特性，发现通过补气可以改变尾水管涡量分

布规律，从而增加稳定性，减小压力脉动。由于水泵水轮机在结构上更类似于泵而非水轮机，所以

混流式水轮机尾水管涡带的研究并不一定全部适用于水泵水轮机。钱忠东等［6］分析了水泵水轮机在水

轮机工况下的压力脉动，小流量工况下出现的螺旋形涡带在转轮出口和尾水管产生了低频压力脉

动，而在大流量工况下出现了与转轮旋转方向相反的管状涡带；Kazuyoshi等［7］通过数值模拟和试验

对比两个不同的尾水管发现，转轮靠近下环侧的切向速度对涡核的发展影响很大。

对于流体机械而言，当流动偏离设计工况时，会产生脱流和漩涡，造成较大的流动损失，熵产

代表了一个系统的不可逆性和流动中流动损失的大小，所以越来越多的学者关注使用熵产分析内部

流动。Bejan［8］给出了不存在化学反应和热源只考虑流动的微分熵产公式，发现流动过程中可用能的
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减少是引起熵产增加的根本原因。熵产理论多应用于气力机械，Timothy［9］采用熵产分析了高压涡轮

内部的气动损失；Behzadmehr［10］研究了风机不同叶轮间隙时内部流场和熵产率的变化规律；Bohn［11］

采用最大熵产理论研究了热传递和流动稳定性问题；Nan［12］使用熵产方法研究了跨音速压气机零间隙

流动损失的特点，同时分析了机匣处理对压气机性能的影响。但是熵产用于水力机械的研究还较

少，Li［13］在研究水泵水轮机驼峰迟滞效应时发现，高熵产率分布区域为活动导叶漩涡集中区域；

Gong［14］将熵产理论用于水轮机发现其具有确定能量耗散大小和耗散位置的优点。

针对水泵水轮机变工况下涡带产生的机理以及运动规律仍需进一步研究，本文使用熵产理论分

析部分负荷下水泵水轮机内部复杂流动现象；通过水泵水轮机不同部件内部的熵产率分布，分析转

轮和尾水管的流动状态，探究涡带的产生机理。最后，尾水管内压力脉动的频率和幅值用来分析涡

带的运动规律。

2 熵产理论

根据热力学第二定律，实际的流体系统在运行过程中总是伴随着熵产。对于水泵水轮机内的流

动而言，因为水的比热容很大，所以在水泵水轮机内部的流动可以认为是恒温流动，即在计算过程

中假设温度是恒定不变的。由于水的黏性和雷诺应力的存在，使得流动过程中存在不可逆因素引起

的耗散效应，流体的黏性力会使动能和压能转化为内能而耗散；此外流场内部漩涡、回流等不稳定

流动现象会导致熵产的增加，同时伴随着水力损失的增加。因此熵产理论可用于水泵水轮机内部流

动状态的评估。对于雷诺时均的湍流运动，熵产率（EPR）主要由两部分组成，一部分是时均速度造

成的，另一部分是由脉动速度引起的［15］。可通过下式计算：
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式中： S ‴̇ D 为熵产率； S ‴̇ D̄ 和 S ‴̇ D ′ 为速度平均和脉动的熵产率； ū、 v̄、w̄ 为时均速度； u′，v ′，w′

为脉动速度；T 为温度； μeff 为有效黏度。

μeff = μ + μt （4）
对于 k-ω湍流模型，脉动速度的熵产率可通过下式计算［12］：

S ‴̇ D ′ = β
ρωk
T

（5）
总熵产可以通过积分来计算：

Spro，D̄ = 
V

S ‴̇ D̄ dV （6）
S

pro，D ′ = 
V

S ‴̇ D ′dV （7）
Spro = Spro，D̄ + Spro，D ′ （8）

3 研究对象和方法

3.1 水泵水轮机模型 本文以某抽水蓄能电站模型水泵水轮机为研究对象，该模型为立轴单级混流

式水泵水轮机，其主要过流部件由蜗壳、固定导叶、活动导叶、转轮和尾水管组成，该水泵水轮机

的三维几何模型如图 1所示，主要参数如表 1所示。
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3.2 网格无关性验证 网格划分是 CFD求解技术中解决流动控制方程数值离散的重要步骤，所以网

格质量对求解的准确性有着至关重要的影响［16］。本文采用 ANSYS ICEM 对各过流部件进行网格划

分，所有网格均采用结构化六面体网格，为了更好地求解近壁区的流动，在靠近壁面设置 12层边界

层，叶片壁面 y+分布于 0~30范围内［17-18］，各部件网格如图 2所示。使用 5种不同密度的网格在设计工

况下进行无关性验证，不同网格数下的水头和效率如图 3所示，最终确定的网格节点总数约为 546
万，各过流部件网格划分如表 2所示。

图 2 各过流部件网格

（a）蜗壳 （b）固定导叶和活动导叶

（c）转轮 （d）尾水管

图 1 水泵水轮机几何模型

蜗壳

固定导叶

活动导叶

转轮

尾水管

参数

固定导叶数

活动导叶数

转轮叶片数

实验转速

实验水头

转轮进口直径

转轮出口直径

符号/单位

Zs/个
ZG/个
ZB/个
nr/（r/min）
Hr/m
D1/m
D2/m

数值

20
20
9
750
20
0.468
0.3

表 1 水泵水轮机几何参数

图 3 网格无关性验证

25
20
15
10
5
0

水
头

/m

水头
效率 94

92
90
88
86

效
率

/%
4.0 4.5 5.0 5.5 6.0

网格数×106

网格数（×106）

蜗壳

0.26
固定导叶

1.05
活动导叶

1.45
转轮

1.80
尾水管

0.8
总数

5.46

表 2 各部件网格数

3.3 边界条件 在数值模拟中，边界条件的设定会对计算结果产生很大的影响，本文中所采用的边

界条件如下：

（1）数值计算采用 ANSYS CFX软件，水泵水轮机内部流场计算基于牛顿不可压缩流体的连续性

方程和动量守恒方程。采用 SST k-ω湍流模型求解涡黏性系数。

（2）水轮机工况边界条件采用给定蜗壳进口质量流量条件；

（3）尾水管出口给定静压出口条件；

（4）固定部件与转动部件采用 Frozen Rotor交界面，固壁面采用无滑移边界条件；

（5）非定常计算以定常计算的收敛结果为初始条件进行，转轮每旋转 1°所需的时间作为一个时间

步长，其值为 1.77×10-4s，瞬态计算转动区域与静止区域交界面模式选择 Transient Rotor Stator模式进

行求解。

3.4 计算工况及监测点 本文对不同负荷下水泵水轮机内部流态进行数值模拟，各工况点（OP1-OP7）
参数如表 3所示，为了方便，使用单位参数进行工况点的描述，定义如下：
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Q11 = Q/D 2 H （9）
式中：Q11为单位流量；D 为转轮出口直径，m；H 为计算水头，m；Q 为流量，m3/s。

为了详细掌握水泵水轮机涡带的运动规律和压力脉动特性，每个工况选取 12个压力脉动监测点，

监测其压力脉动特性。测点（DTA_1-DTA_4；DTB_1-DTB_4；DTC_1-DTC_4）分别设置在靠近尾水管

进口和直锥段的截面 S1、S2和 S3上，各个测点的位置和名称如图 4所示。

计算工况点

OP1
OP2
OP3
OP4
OP5
OP6
OP7

负荷/%
45
55
70
80
90
105
110

导叶开度θ /（°）
14
16
18
20
22
24
26

单位流量 Q11 /（m3/s）
0.41
0.48
0.57
0.63
0.70
0.75
0.81

表 3 计算工况点参数

图 4 尾水管压力脉动监测点

S1
S2
S3

图 5 模型试验台

3.5 实验台 水泵水轮机模型试验在富安水力机械

研究所试验台进行。试验台如图 5所示。试验中试

验水头波动的最大与最小值之差，不大于±0.5%；

转速波动的最大与最小值之差，不大于±0.2%。基

于先进的试验测试方法和高精度的仪器仪表，模型

效率综合测试误差小于±0.2%，模型效率重复性测

试误差小于±0.1 %，试验台精度满足 IEC标准［19］。

4 计算结果分析

4.1 计算结果验证 为了保证数值模拟的准确性，首先将数值模拟结果与实验结果进行对比，如图

6所示。数据分析发现，计算结果和试验结果吻合较好，数值模拟效率高于实验效率。在计算过程中

未考虑泄露损失，其次由于模型制造加工精度的高低以及内部存在间隙流动等因素的影响，导致计

算值和试验值存在一定的误差，但是数值计算与实验的误差小于 2 %，该误差精度满足工程实际要

求，说明数值计算方法合理，计算结果可靠。

4.2 总熵产分布规律 不同负荷下，水泵水轮机各过流部件的总熵产和水力损失变化如图 7和图 8所

示，其中，固定部件的水力损失通过总压差值来计算，旋转部件的通过旋转输入功减去流体总压升

高来计算。总熵产变化趋势规律与水力损失基本一致，说明熵产理论可以很好的反映内部流动。不

同工况下，蜗壳和固定导叶内的总熵产基本上保持不变，且接近于 0，说明流量变化对蜗壳和固定导

叶内的流态影响比较小，没有产生漩涡和回流等不良流动。活动导叶内的总熵产随着负荷的降低先

维持不变，当负荷降低到 55 %及以下时，熵产明显增加，说明在比较小的流量工况下，活动导叶内

的流态会逐渐变差，在导叶进口形成撞击，尾部产生流动分离等，如图 9所示，增加了流动损失。在

所有部件中，总熵产最大的分别是转轮和尾水管，两者的变化趋势基本相同，在接近额定负荷时，

熵产最小，偏离之后熵产均以不同的速度增加。这是因为在部分负荷和超负荷工况下，转轮进口存

在撞击，容易产生流动分离，导致漩涡的形成，同时在转轮出口切向速度增大，产生较大的速度环

量，在尾水管内形成不同形式的尾水管涡带，在转轮和尾水管内的不稳定涡流导致了总熵产的增大。

4.3 流场分析 为了进一步掌握转轮和尾水管内的流动情况，选取工况 OP2、OP3和 OP5进行详细

分析。漩涡通常会表现为复杂的湍流结构，可以通过 Q 准则来表征［20-22］。图 10为工况 OP2和 OP3工

况下的通过数值模拟得到尾水管涡带和实验涡带，涡带的形态通过 Q 准则来呈现，Q 值为 2000 s-2，
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数值模拟与实验尾水管涡带形态相似。在工况 OP2，涡带主要分布在尾水管直锥段和弯肘段上部，

比较粗壮呈现螺旋形。在工况 OP3，涡带除了占据整个直锥段外，同时深入弯肘段；涡带比较纤

细，严重偏心。由于涡带的旋转，直锥段任意截面的过水断面在不停的变化，主流受到干扰不停地

撞击尾水管壁面，使得尾水管处于交变载荷的作用下，产生的压力脉动会引发机组的振动加剧。

图 6 模拟结果与试验结果对比 图 7 不同过流部件总熵产 图 8 不同过流部件水力损失
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图 9 活动导叶中间截面不同工况流场分布

（a）OP2

14
12
9
7
5
2
0

（b）OP3

（c）OP5

速度//（（m/sm/s））

图 10 数值模拟和实验涡带对比（Q=2000s-2）

（c）OP3数值模拟（a）OP2数值模拟 （b）OP2试验 （d）OP3试验

图 11为转轮中间截面熵产率分布，由图可以看出，在转轮进出口熵产率较小。对于 OP5，在整

个流道内，熵产率分布均很小；在 OP3，叶片进口靠近压力面逐渐出现高熵产率分布区域；到 OP2，
高熵产率分布区域明显增加，已经延伸至吸力面。这是因为随着导叶开度和流量的减小，叶片进口

相对液流角减小，在叶片进口容易形成负冲角，在叶片压力面产生流动分离，流量进一步减小，流

动分离现象持续发展，逐渐扩散到整个流道。

由水轮机基本理论可知，叶片出口环量会影响下游尾水管的流态分布，为了探究尾水管涡带与

叶片出口环量的关系，分别取叶片出口不同叶高处环量沿周向的分布规律，如图 12所示，其中 0.1h
靠近上冠，0.9h 靠近下环。OP5不同叶高环量波动较小，波动趋势靠近零环量。随着流量的减小，

OP3和 OP2的环量也逐渐减小，并且波动范围更大，越来越远离零环量。另外环量从沿上冠到下环

呈现减小的趋势。叶片出口环量绝对值的增大是引起尾水管涡带的重要原因。

图 13为上述 3种工况下尾水管内的流态分布，其中 S1、S2和 S3为直锥段截面，中间黑点为截面
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几何中心位置。OP2尾水管流态分布很差，在直锥段和弯肘段存在两个明显的涡流，阻塞尾水管通

道，容易形成死水区；在 3个截面上可以观察到涡带的涡核中心偏离几何中心，且随着截面位置的不

同有所改变。随着流量的增加，在 OP3，尾水管流态与 OP2类似，但是直锥段流态有所改善，大尺

度漩涡减小；对于 OP5，可以很明显观察到尾水管内的流线比较顺畅，不存在涡流和回流，水流能

够顺利的流出尾水管。

图 14为直锥段不同截面上熵产率分布，在 OP2，3个截面上均存在熵产率较大的区域，尤其是

S2和 S3截面，在圆周方向，出现了高熵产率的带状区域，该区域包含涡带中心，但范围更大，占据

圆周方向的角度大约为 180°。在 OP3，熵产率分布规律与 OP2类似，但是高熵产率区域面积和数值

均减小；对于 OP5工况，熵产率沿圆周方向分布比较均匀，几乎呈现同心圆分布，且数值很小，没

有出现不稳定流的扰动。熵产率的分布规律与图 9流场分析结果一致，不同截面上涡核分布的周向位

置不同，说明涡带呈螺旋形，同时涡带会引起漩涡等不稳定流动，增加尾水管的水力损失。

图 11 转轮中间截面熵产率分布
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4.4 尾水管压力脉动特性 为了方便分析，本文在对水轮机工况各个监测点压力脉动数据进行处理

时引入无量纲数 Cp（压力脉动系数），式（10）为 Cp的定义式，它表示压力脉动占水头大小的百分比。

Cp = DP
ρgH

× 100% （10）
式中：ΔP=P- -P 为压力脉动的绝对幅值，P 为数值模拟计算的压力，Pa； -P 为数值模拟计算的压力

均值，Pa；ρ为水的密度，kg/m3；H 为水轮机运行工况的水头，m。

为了分析尾水管涡带的运动规律，不同时刻下尾水管涡带的形态如图 15所示。可见，随着转轮

的旋转，尾水管涡带也在旋转，且旋转方向相同，但是转速远小于转轮旋转速度。根据计算结果，

转轮旋转三圈，涡带大约旋转一圈，涡带转速约为转轮转速的三分之一，所以压力脉动主频约为转

频的三分之一。在旋转过程中，涡带的形态变化较小，只是在涡带末端出现了少许断裂发展的情况。

图 15 不同时刻尾水管涡带分布
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为了研究不同工况下尾水管内各测点压力脉动的特点，对其幅值和频率进行分析，不同测点压

力脉动频域图如图 16所示。其中转轮的转频 fn为 15.65 Hz。
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从图中可以看出，各测点主频均以低频压力脉动为主。在工况 OP2，S1截面上的各测点的主频

为 0.636fn，S2和 S3截面主频为 0.363fn，幅值随着水流向下游流动，在从 S1到 S3，呈现先增大后减小

的趋势，这是由于涡带主要集中在直锥段，只有部分进入弯肘段。在工况 OP3，S1截面上的各测点

的主频为 0.636fn，S2和 S3截面为 0.272fn，S1和 S2截面测点幅值均明显小于 OP2，这是因为 OP3涡带

比较纤细，而 OP2涡带比较粗壮，如图 10；但是 S3截面的幅值明显大于 OP2，这是由于涡带深入弯

肘段引起的。在工况 OP5，几乎没有涡带产生，所以靠近尾水管进口 S1截面受转轮旋转影响，主频

为 fn。并且各测点幅值很小，约为其他两个工况幅值的十分之一。

5 结论

本文采用数值模拟的方法对水泵水轮机部分负荷工况进行全流道定常和非定常数值模拟，通过

对各负荷工况下尾水管内的涡带形态、流场及压力脉动进行分析，可以得出以下结论：

（1）在部分负荷下水泵水轮机各部件内的总熵产主要受流场的影响，其中在固定导叶和蜗壳内的

总熵产很小，几乎接近于 0，而转轮和尾水管内的总熵产明显较大。随着导叶开度和流量的减小，在

叶片压力面产生流动分离导致逐渐出现高熵产率分布区域，流量进一步减小，流动分离影响范围逐

渐扩散到整个流道，出现了大面积的高熵产率分布区域。

（2）数值模拟与实验尾水管涡带形态非常相似。在部分负荷出现了粗壮形和纤细形两种涡带，均

呈现螺旋形，叶片出口环量偏离零环量，直锥段和弯肘段涡流阻塞尾水管通道，容易形成尾水管涡

带；直锥段截面涡核中心偏离几何中心，且随着截面位置的不同有所改变，出现了高熵产率的带状

区域；而在接近额定负荷工况尾水管流态较好，熵产率沿圆周方向分布比较均匀。

（3）在部分负荷工况下，压力脉动主频以低频压力脉动为主，随着水向下游流动，压力脉动幅值

呈现先增大后减小的趋势。在接近设计负荷工况，主频为 fn，同时幅值很小，约为其他两个工况的十

分之一。
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Entropy production analysis for vortex rope of a turbine model

LU Jinling，WANG Like，LIAO Weili，ZHAO Yaping，JI Qingfeng
（Xi’an University of Technology，Xi’an 710048，China）

Abstract： In order to study the causes and pressure pulsation characteristics of the vortex rope under the
partial load condition of the pump turbine， the model pump turbine was set as the research object in this
paper. Both the steady and unsteady three-dimensional numerical simulation was carried out to simulate the
internal flow，which was analyzed by the entropy production theory further. The results show that the numer⁃
ical simulation is in good agreement with the experimental data. The entropy production in the scroll and
stay vane is very small，while it is greater in the runner and draft. The flow separation produced on the
pressure surface in the small discharge condition and it leads to the appearance of the high entropy produc⁃
tion rate distribution area. And the area will expand as the discharge is further reduced. There are two
kinds of vortex ropes with strong and fine shape at partial load，which are all spiral. The formation of the
vortex rope has a great relationship with the circulation of the blade outlet n deviating from the zero. The
appearance of the vortex rope will form a vortex in the draft tube，blocking the draft tube passage. The vor⁃
tex rope will rotate in the same direction with the runner，but the rotation speed is lower， resulting in low
frequency pressure pulsation with large amplitude in the draft tube.
Keywords：pump turbine；entropy production；vortex rope；pressure fluctuation；flow field
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