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新能源动力技术 文章编号: 1001 － 2060( 2012) 03 － 0377 － 06

1 000 MW级核主泵内部非定常流动特性

朱荣生，郑宝义，李小龙 ，付 强
(江苏大学 流体机械工程技术研究中心，江苏 镇江 212013)

摘 要:为了对 1000 MW核主泵内部流场进行深入分析，应
用商业计算软件 CFD 对核主泵进行了非定常数值模拟，得
到主泵内部压力脉动特性。结果表明:核主泵内部压力脉动
呈现周期性变化，叶轮叶片对流体的影响频率为转频 f =
24． 2 Hz的整数倍及其谐波;在叶轮内脉动幅度从叶片前缘
到后缘逐渐增加，而在导叶内从叶片前缘到后后缘逐渐减

小，在泵壳内变化相对较小;不同工况下，脉动幅值在额定工

况下最小，在小流量工况时最大，并且偏离额定流量越多，压

力脉动越严重。
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引 言

核反应堆冷却剂主循环泵简称核主泵，是确保

核电站安全和可靠运行的最关键动力设备，属于核

I级泵，是核岛内唯一旋转设备，也是一回路的压力
边界之一。核主泵长期稳定安全的运行对冷却堆
芯、以及防止核电站事故的发生尤为重要，因此核主
泵常被喻为核电站的心脏

［1］。核主泵的稳定运行
关系到安全问题。压力脉动是引起核电站一回路振
动噪声的主要因素之一

［2］，这直接关系到核主泵的

稳定性。
国外对泵内压力脉动的研究很多而且起步比较

较早，已有较深入的研究。Dring等人提出泵内压力
脉动主要由动叶轮与蜗壳之间的相互作用和泵内冲

击两种因素引起的
［3］。Shi F 等人采用滑动网格对

全流场中叶轮和导叶之间相互作用进行模拟，并与

实验进行对比
［4］。近年来，国内学者在压力脉动方

面也做了很多工作。王福军采用大涡模拟方法和滑
移网格技术，对双吸离心泵进行不同工况下三维非

定常湍流数值模拟，得到了水泵内部流场特性及隔

舌区计算点的压力脉动情况，并对其进行了频域分

析
［5］。袁寿其等人采用试验方法研究离心泵内部
压力脉动和流动噪声在不同工况下的变化规律及其

关系
［6］。
本研究以某 1 000 MW 级核主泵为对象，通过

全流场的非定常数值模拟，研究核主泵内部流场压

力脉动特性。

1 模型建立与网格划分

1． 1 模型建立
根据某核电站核主泵参数 ( 设计压力17． 13

MPa、设计温度 343． 3℃、额定流量 17 886 m3 /h、额
定扬程 111． 3 m) 对叶轮、导叶、泵体等水力部件进
行建模。采用混流式叶轮，考虑耐压和运行安全性，
泵壳设计成类球形

［7］。主泵进口直径 660 mm，出口
直径 600 mm，叶轮轮毂直径 360 mm，叶轮叶片数为
7，导叶叶片数为 12，泵壳外圆直径 1 600 mm。主泵
三维图如图 1 所示。

图 1 核主泵三维图
Fig． 1 3-D chart of a nuclear main pump



热 能 动 力 工 程 2012 年

1． 2 网格划分
核主泵的整个流场区域由流体旋转区域、流体

入口区域和流体出口区域组成。为了获得充分发展
的流动情况，叶轮进口段有一定程度的延长。由于
混合网格技术具有结构化与非结构化网格兼有的优

点，并且生成方便、快速。因此选用混合网格对计算
整个区域进行划分。其中叶轮内有 1428715 个网格
单元，导叶有 621030 个网格单元，泵壳部分有
802376 个网格单元，检查结果表明网格质量良好。

2 数值模拟方法

2． 1 监测点设置
为了监测泵内各处压力脉动，在叶轮进口处设

置一点;叶轮叶片压力面和吸力面前后缘处各设置

一点;叶轮和导叶交接处设置一点;导叶叶片工作面

和背面前后缘处各设置一点; 泵壳内出口处和与此

处成 90°位置处各设置一点。监测点编号为 P1
～ P12。
2． 2 周期以及时间步长
非定常计算是在定常计算的基础上进行，这样

有利于非定常的收敛达到很好的稳定性。在非定常
计算过程中，时间步长与叶轮转速有关，转速为

1450 r /min，叶片数为 7，设定每经过 140 个时间步

长叶轮旋转一周，因此时间步长 t = 1
140 × 1

n = 4． 926

× 10 －6 s。总计算时间为五个周期，即 T = 5 × t ×
140 = 0． 003 45 s。
2． 3 边界条件
设定边界条件是否合理对计算结果影响很大，

在流入能量一定时，为了得到更加准确的速度和压

力梯度，进口采用速度进口条件，其值通过流量和进

口过流面积确定;而出口给定自由出流;在动静干涉

处采用滑移网格技术
［8］，使得模拟更加真实准确;

壁面条件中固壁对水的作用假设为无滑移。

3 计算结果及分析

为了研究泵内部压力脉动情况，对额定工况下

主泵内部流场进行压力脉动时域和频域分析; 同时

对比主泵在不同工况下压力脉动情况，分析流量对

主泵内压力脉动的影响。
3． 1 叶轮内及进口压力脉动分析
图 2 和图 3 分别为叶轮内工作面和背面监测点

压力脉动时域图。从图中可以看出，脉动幅度从叶

片前缘到后缘逐渐增加，工作面后缘 P3 处的脉动幅
度是前缘 P2 处的 1． 41 倍，背面后缘 P5 处脉动幅度
为前缘 P4 处的 1． 76 倍; 同时工作面脉动幅度大于
背面，工作面 P2 处的脉动幅度是背面 P4 处的 1． 43
倍，工作面 P3 处脉动幅度是背面 P5 处的 1． 53 倍。
这主要由于叶轮和导叶之间的动静干涉是泵内压力

脉动的源头，叶轮叶片后缘更接近此处，脉动幅度更

大一些，同时叶轮的旋转也使得工作面和背面脉动

幅度产生差异。

图 2 叶轮工作面监测点时域图
Fig． 2 Chart showing the time-domain of monitoring

points on the working surface of an impeller

图 3 叶轮背面监测点时域图
Fig． 3 Chart showing the time-domain of monitoring

points on the back surface of an impeller

图 4 为叶轮内工作面和背面监测点频域图。横
坐标为频率，纵坐标为各个频率值对应的压力脉动

幅值。从图中可以看出，压力脉动峰值主频为 f =
169． 4 Hz，并且其它脉动峰值均出现在转频的整数
倍处，呈现周期性降低。这主要是由于叶轮的转动
速度为 1 450 r /min，故转频为 F = 24． 2 Hz;叶片数 z
=7，则叶频为 T = 169． 4 Hz，在流体压力脉动中，叶
轮叶片对流体的影响频率叶频的整数倍及其谐波。

·873·



第 3 期 朱荣生，等: 1 000 MW级核主泵内部非定常流动特性

叶轮流道内各处产生脉动幅值的频率相同，但

在相同频率处产生的幅值各有不同，P3 处的脉动幅
值最大为 220 kPa，而 P4 处脉动幅值最小，仅为 160
kPa。这种差异是由于叶轮和导叶之间动静干涉以
及叶轮本身转动造成的。

图 4 叶轮内监测点频域图
Fig． 4 Chart showing the frequency-domain

of monitoring points in an impeller

图 5 为为叶轮进口监测点压力脉动频谱图。从
图中可以看出，在额定流量下监测点的主频产生在

24． 2 Hz 处，等于叶轮的转频，次主频为 340 Hz，近
似等于叶频 169． 4 Hz的整数倍，且其主频的幅值 23
kPa相对于叶轮内脉动主频的幅值 220 kPa小很多，
因此叶轮进口压力脉动幅值很小，并且主要受叶轮

的转频影响。说明即使进口位于叶轮和导叶动静干
涉之前，压力脉动也会向上游传递到叶轮进口，但脉

动幅度很小。

图 5 叶轮进口监测点频域图
Fig． 5 Chart showing the frequency-domain

of monitoring points at the inlet of an impeller

数值计算中所得监测点的主频与理论计算所得

的转频与叶频略有偏差，这主要是因为回流、湍流、
脱流等都有可能成为流体的动力源，引起液体的运

动，从而产生压力波动，导致监测点的主频率与理论

计算的转频与叶频有一定偏差，但这个偏差是合理

的，对分析的正确性不构成影响［9］。
3． 2 叶轮出口压力脉动分析
图 6 为叶轮出口监测点压力脉动频域图。由图

中可知，叶轮与导叶动静干涉处脉动幅值周期性明

显，呈现减小趋势，其中脉动峰值为 231 kPa，出现在
f = 169． 4 Hz 处，刚好与叶频相等，这说明动静干涉
产生的压力脉动主要受叶频影响。在主频前出现 f
= 24． 2 Hz的小波动，这说明压力脉动同时也受到
转频的作用，只是影响程度没有叶频明显。

图 6 叶轮出口监测点频域图
Fig． 6 Chart showing the frequency-domain of
monitoring points at the outlet of an impeller

3． 3 导叶内压力脉动分析
图 7 和 8 分别为导叶内工作面和背面监测点压

力脉动时域图。从图中可以看出，导叶叶片工作面
前缘 P7 处脉动幅度大于背面前缘 P9 处，而工作面
后缘 P8 处脉动幅度小于背面后缘 P10 处。因为出
口处背面容易产生涡流，使得脉动幅度剧烈。

图 7 导叶工作面监测点时域图
Fig． 7 Chart showing the time-domain of monitoring

points on the working surface of a guide vane

同时，导叶内压力脉动幅度由叶片前缘到后缘
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逐渐减小，导叶叶片工作面后缘 P8 处的脉动幅度是
前缘 P7 处的 0． 35 倍，叶片背面后缘 P10 处的脉动
幅度是前缘 P9 处的 0． 75 倍，这与叶轮内压力脉动
变化规律相反。叶轮和导叶之间的动静干涉处压力
脉动幅度最大，而随着流体向下游流动逐渐远离动

静干涉处，受叶轮转动带来的影响相对较小，使得压

力脉动幅度减小。

图 8 导叶背面监测点时域图
Fig． 8 Chart showing the time-domain of monitoring

points on the back surface of a guide vane

图 9 为导叶内监测点压力脉动频域图。由图中
可知，监测点主频都出现在 169． 4Hz 处，次主频出
现在 340Hz 处。主频和次主频均是叶轮叶频的整
数倍，说明导叶内部的压力脉动也受到叶轮叶频的

影响。导叶叶片工作面前缘 P7 处脉动幅值最大，达
到 110 kPa，从叶片前缘到后缘脉动幅值有较大程度
的衰减，在工作面后缘 P8 处脉动幅值仅为 60 kPa。
这也说明叶轮叶频从叶轮处向下游传递，随着向下

传递过程脉动幅值逐渐变小，也说明导叶起到部分

抑制泵内压力脉动的作用。

图 9 导叶内监测点时域图
Fig． 9 Chart showing the time-domain of

monitoring points in a guide vane

3． 4 泵壳内压力脉动分析
图 10 为泵壳内两个监测点压力脉动频域图。

从图中可以看出，泵壳出口 P12 处压力脉动比较混
乱，压力脉动主频出现在低频 24． 2 Hz处，次主频出
现在 340 Hz处;而与出口成 90°监测点 P11 处，脉动
主频现在高频 338． 8 Hz处，次主频为 169． 4 Hz。压
力脉动主频不一致，幅值也有差别。这是因为泵壳
采用类球形的结构，出口处存在回流，使得出口处压

力脉动混乱，并以低频脉动为主; 而监测点 P11 处，
受到回流影响相对较小，脉动幅值主频出现在高频

处，但仍为转频的整数倍。说明泵壳内压力脉动仍
受到叶轮转频的影响，只是幅值变小，而在出口处由

于回流等因素，流动复杂使得低频脉动混乱。

图 10 泵壳内监测点时域图和频域图
Fig． 10 Chart showing the time-domain and
frequency-domain of monitoring points

in the volute of a pump

3． 5 不同工况下流场内压力脉动分析
对比 3 个不同工况 0． 6Q，Q，1． 2Q下，叶轮工作

面后缘处 P3 点、叶轮与导叶交界处 P6 点、导叶工作
面前缘处 P7 点和泵壳内位于出口处 P12 点的压力
脉动情况，分析不同工况与压力脉动的关系。图 11
为不同流量下的频域对比图。
从图中可以看出，在叶轮工作面后缘 P3 处，额

定流量 Q工况下压力脉动幅值最小，为 200 kPa;大
流量 1． 2Q工况下，脉动幅值高于额定工况下幅值，
达到 220 kPa，为额定工况下的 1． 1 倍;小流量 0． 6Q
工况下，脉动幅值也高于额定工况，并且比大流量

1． 2Q工况下脉动幅值大。
在叶轮与导叶交界 P6 处和导叶工作面前缘 P7

处，不同工况下，脉动幅值变化很大。脉动幅值最小
值出现在额定工况下，随着流量的变化，无论是相对

于额定流量升高还是降低，脉动幅值都增加。小流
量 0． 6Q工况下，脉动幅值最大。这主要是 0． 6Q 工
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况偏离额定工况过多，泵内湍流强烈的不规则运动，

使得内部流道复杂脉动幅值增加。
在泵壳内位于出口 P12 处，脉动幅值随着工况

的改变而变化。额定工况下，脉动幅值最小，主频在
转频处; 大流量 1． 2Q 工况下，脉动幅值变大，是额
定工况的 1． 24 倍; 在小流量 0． 6Q 工况下，脉动幅
值出现多峰值，压力脉动明显加剧，幅值出现不规则

变化，但频率还是转频的整数倍。这主要是工况改
变使得泵壳内回流增加流动不稳定，压力脉动也相

应增加，但转频还是起着主导作用。
由以上可知，产生脉动幅值的频率始终等于叶

频的整数倍及其谐波，占主导地位。脉动幅值的最

小值出现在额定工况下，在偏工况时无论大流量工

况或小流量工况，脉动幅值都大于额定流量，并且在

小流量工况时，脉动幅值最大。说明偏离额定流量
越多，压力脉动越严重，并且在小流量工况下更

严重。
这是因为叶轮及导叶是根据某一额定参数进行

设计的，在额定工况下流体从叶轮流入导叶时受到

的冲击最小，因此压力脉动幅值较小;而当运行工况

小于或大于额定工况时，在导叶头部存在明显冲角，

尾部出现脱流漩涡，这些都会增加泵内压力脉动的

产生，因此，只有在额定流量工况下泵内产生的压力

脉动最小。

图 11 不同流量下的频域对比图
Fig． 11 Chart showing the comparison of frequency-domains at various flow rates

4 结 论

对核主泵内流场压力脉动特性进行了比较全面

和深入的研究和分析，主要结论如下:

( 1) 叶轮内部流场压力脉动周期性明显，并且
脉动幅值从叶片前缘到后缘逐渐增加，后缘处是前

缘处的 1． 5 倍;工作面脉动幅值大于背面脉动幅值，
也是 1． 5 倍左右;叶轮内部流场压力脉动主频为 f =

169． 4 Hz，脉动幅值均在叶频的整数倍处产生，并且
呈现周期性降低。
( 2) 叶轮进口存在压力脉动，说明压力脉动向

上游传递，但脉动幅度很小。
( 3) 导叶内压力脉动幅度从叶片前缘到后缘逐

渐减小，幅值减小 0． 5 倍，而出口处工作面脉动幅值
小于背面幅值;导叶内部的压力脉动仍然受到叶轮

叶频 f = 169． 4 Hz 的影响，但幅值有较大程度的
衰减。
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( 4) 泵壳内压力脉动幅值在出口处最大，达到
30． 51 kPa，由于受到回流等影响，流动复杂使得低
频脉动混乱; 泵壳内压力脉动仍受到叶轮转频 f =
24． 2 Hz的影响，只是脉动幅值变小。
( 5) 额定流量工况下泵内产生的压力脉动幅值

最小，小流量工况下脉动幅值最大，并且偏离额定流

量越多，压力脉动越严重。
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新技术、新设计

第一台商用的 M501J燃气轮机发运到关西电力公司

据《Gas Turbine World》2011 年 11 ～ 12 月号报道，三菱重工已把第一台商用的 M501J燃气轮机从它的高
砂工厂发送到位于姬路的关西电力公司 2 台电站。
这个第一个 486． 5 MW联合循环装置连同另外 5 台 M501J燃气轮机将生产总的 2 919 MW电功率。
1 600 ℃级 J系列燃气轮机简单循环输出功率为 327 MW，效率为 41% ;联合循环输出功率为 470 MW，
热效率为 61． 5%。

60 Hz M501J燃气轮机能够承受比 1 500 ℃级 G系列燃气轮机 100℃更高的温度。
上述 6 台机组计划于 2013 年 10 月到 2015 年 10 月之间投入运行。
M501J 燃气轮机是 G级和 H级燃气轮机的性能与日本正在为 1 700 ℃燃气轮机项目开发的先进部件技

术结合的产物。它们是:
·23∶ 1 压比
·三维叶型
·升级改进的进气管
被证实的 G燃烧室
·趋低 NOx 设计
·蒸汽冷却的火焰筒
被证实的 G涡轮加新的核心技术·先进的热障涂层
·先进的冷却设计
·先进的气动设计理念
·冷却的 4 列叶片 (吉桂明 摘译)

·283·



热 能 动 力 工 程 2012 年

1 000 MW级核主泵内部非定常流动特性 = Unsteady Flow Characteristics of a 1 000 MW Nuclear Power

Plant Main Pump［刊，汉］ZHU Rong-sheng，ZHENG Bao-yi，LI Xiao-long，FU Qiang ( Research Center for Fluid

Machinery Engineering Technologies，Jiangsu University，Zhenjiang，China，Post Code: 212013 ) / / Journal of Engi-

neering for Thermal Energy ＆ Power． － 2012，27( 3) ． － 377 ～ 382

To analyze in depth the flow field inside a 1 000 MW nuclear power plant main pump，numerically simulated was

the main pump by using the commercial computational software CFD with the pressure fluctuation characteristics of

the pump in question being obtained． The research results show that the pressure fluctuation inside the pump as-

sumes a periodic change and the frequencies influenced by the impeller blades on the fluid are those integral num-

ber times of the rotational speed frequency f = 24． 2 Hz and of its harmonic waves． The amplitude of the pressure

fluctuation inside the impeller increases gradually from the leading edge to the trailing edge of the blades while that

in the guide blades decreases gradually from the leading edge to the trailing edge． The change in the volute of the

pump is relatively small． Under different operating conditions，the amplitude of the pressure fluctuation is minimum

at the rated-load operating condition but maximum under the operating condition at a smallest flow rate． The more

deviates from，the rated flow rate，the worse the pressure fluctuation． Key words: nuclear power plant main pump，

unsteady flow，pressure fluctuation，main frequency，numerical simulation

煤粉掺烧干化污泥的燃烧特性及能效分析 = Combustion Characteristics and Analysis of the Energy Effi-

ciency of a Coal-fired Boiler Burning Coal Diluted and Mixed With Dried Sludge［刊，汉］ZHANG Cheng，

WANG Dan，XIA Ji，CHEN Gang ( National Key Laboratory on Coal Combustion，Central China University of Sci-

ence and Technology，Wuhan，China，Post Code: 430074) / / Journal of Engineering for Thermal Energy ＆ Power．

－ 2012，27( 3) ． － 383 ～ 387

For a construction project of a 420 t /h tangential pulverized coal-fired boiler，analyzed was the feasibility of the pul-

verized coal-fired boiler to burn coal diluted and mixed with dried sludge from such characteristics as ignition，stead-

y combustion and slagging etc． and the exergy balance analytic method was used to analyze the efficiency of the

boiler and the exergy loss of various heating surfaces when burning coal mixed and diluted with sludge in various

proportions and water contents． The research results show that when the proportion of sludge mixed and diluted is

less than 1: 4，the sludge-coal blended combustion characteristics are similar to coal and meanwhile the exergy effi-

ciency of the mixture is slightly higher than that of coal． After the proportion of sludge mixed and diluted is greater

than 1: 4，the ash melting point of the mixture sample will drop obviously，tend to slag conspicuously and the exhaust

gas loss will increase remarkably． The foregoing can offer a necessary experimental and theoretical basis for analy-

zing the feasibility of a power plant to burn coal diluted and mixed with dried sludge． Key words: mixed combus-

tion，sludge，coal-fired boiler，combustion characteristics，exergy
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