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В работе рассматривается построение физико-математической модели проточной части рабочего колеса 
радиально-осевой гидротурбины для расчета гидродинамических течений в проточной части рабочего 
колеса.  Pасчеты в трехмерной постановке сравниваются с расчетами в осесимметричной постановке и с 
имеющимися экспериментальными данными. 
Ключевые слова: гидротурбина, рабочее колесо, направляющий аппарат, вычислительная гидродина-
мика, метод конечных объемов. 

 
Введение 

 
В последнее время в промышленности возникает потребность в замене рабочих 

колес гидротурбин электростанций вследствие их естественного износа. При проведе-
нии модернизации имеется возможность установить новые рабочие колеса с лучшими 
показателями крутящего момента, к.п.д., кавитационной устойчивости и т.д. Имеющие-
ся средства отработки и модернизации прототипов не позволяют достаточно точно 
предсказать изменения характеристик турбины при изменениях геометрии рабочего 
колеса, а также универсальную характеристику турбины, что требует обычно дорого-
стоящих лабораторных исследований. В связи с этим необходимо разработать физико-
математические модели, которые позволяют для измененной геометрии рабочего коле-
са предсказать универсальную характеристику и оценить эффективность предложен-
ных изменений геометрии рабочего колеса без проведения дорогостоящих лаборатор-
ных исследований. 

                    
 

Рис. 1. Общий вид проточной части гидротурбины в районе рабочего колеса  
и профиль одной лопасти рабочего колеса 

 
Наиболее современным подходом в решении задач расчета гидродинамических 

течений является использование методов вычислительной гидродинамики. В данной 
работе представлены результаты численного моделирования течений в проточной час-
ти радиально-осевой гидротурбины в районе рабочего колеса. На рис. 1 приведен об-
щий вид проточной части гидротурбины в районе рабочего колеса и показан профиль 
одной лопасти рабочего колеса. 
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Аналогичные расчеты проводились зарубежными авторами [1, 2]. В этих работах 
моделируется часть проточной части турбины в районе рабочего колеса без учета на-
правляющего аппарата, а в качестве граничных условий на входе в рабочее колесо ис-
пользуются экспериментальные значения. В данной работе в качестве входных данных 
используются результаты расчетов, полученные в осесимметричной постановке. 

 
Основные уравнения 

 
Физико-математическая модель проточной части строилась на основе численного 

решения системы уравнений Навье–Стокса, которые состоят из уравнения сохранения 
массы (1) и усредненного уравнения сохранения количества движения (2): 

0div =ρU ,  (1) 

( ) ( )( )uuUUUU ⊗ρ−µ+µ+−∇=⊗ρ Tp GradGradDivDiv .  (2) 
Здесь ρ – плотность жидкости; U – вектор поля скоростей, p – давление, µ – кине-

матическая вязкость, а слагаемое uu ⊗ρ−  представляет собой тензор напряжений Рей-
нольдса. Для замыкания системы уравнений (1) и (2) необходимо вычислить тензор на-
пряжений Рейнольдса. Наиболее часто употребляемым приближением, используемым 
для вычисления тензора напряжений Рейнольдса, является гипотеза турбулентной вяз-
кости, согласно которой тензор напряжений Рейнольдса связан с тензором деформаций 
аналогичного модели несжимаемой ньютоновской жидкости, т.е. можно записать: 

( )( )T
t UUuu GradGrad +µ=⊗ρ− ,  (3) 

где tµ – турбулентная вязкость. Тогда уравнение (2) можно переписать в виде 

( ) ( )( )Tp UUUU GradGradDivDiv effeff µ+µ+−∇=⊗ρ ,  (4) 
где µ+µ=µ teff  – эффективная вязкость. 

Для определения турбулентной вязкости была использована стандартная k-ε мо-
дель турбулентности. Для k-ε модели турбулентности турбулентная вязкость определя-
ется на основе следующего уравнения: 

ε
ρ=µ

2
09,0 k

t ,  (5) 

где k – кинетическая энергия турбулентности, ε – коэффициент затухания турбулентно-
сти. Значения k и ε определяются из решения следующих уравнений переноса: 
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где ( )( )Grad Grad Grad T
k tP = µ +U U U . Значения эмпирических констант приведены в 

табл. 1. 
 

kσ  εσ  1εC  2εC  
1,0 1,3 1,44 1,92 

 

Таблица 1. Эмпирические константы для стандартной k-ε модели турбулентности 
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В случае нахождения решения во вращающейся системе координат к уравне-
нию (4) необходимо добавить слагаемые, которые описывают центростремительное и 
кориолисово ускорение: 

( ) ( )( )
( )

eff effDiv Div Grad Grad

2 .

Tpρ ⊗ = −∇ + µ + µ −

−ρ × × − ρ ×

U U U U

ω ω r ω U
  (8) 

Для дискретизации основных уравнений (1), (4) или (8) используется метод ко-
нечных объемов (finite control volumes) [3]. Расчетная область разбивается на ряд ячеек, 
называемых конечными объемами. В качестве иллюстрации на рис. 2 приведено по-
строение конечного объема для двумерной сетки. Разбиение на конечные объемы в 
случае пространственной сетки происходит аналогично. 

 

 
 

Рис. 2. Разбиение расчетной области на конечные объемы 

 
Для каждого конечного объема основные уравнения (1), (2) или (4), а также урав-

нения модели турбулентности (6) и (7) записываются в виде законов сохранения, после 
чего происходит их дискретизация. Полученную нелинейную систему уравнений ре-
шают с помощью современных итерационных методов. 

 
Граничные условия 

 
При расчетах проточной части рабочего колеса без учета направляющего аппара-

та одной из проблем является необходимость корректно задать граничные условия на 
входе в рабочее колесо. В зарубежных публикациях, посвященных численному моде-
лированию потоков в проточных частях гидротурбин, для задания граничных условий 
на входе в рабочее колесо обычно используются экспериментальные данные. В связи с 
отсутствием экспериментальных данных было решено использовать для этого резуль-
таты осесимметричной задачи. В работах Ф.Т. Заболотного [4] показано, что распреде-
ления скоростей на входе в рабочее колесо, полученные на основе решения осесиммет-
ричной задачи, близки к экспериментальным. 

По результатам расчета осесимметричной задачи были получены аппроксимации 
в виде полиномов для радиальной, осевой и окружной абсолютной скорости в зависи-
мости от координаты z для оптимального режима работы рабочего колеса. Общей вид 
аппроксимации компонент абсолютной скорости можно записать в следующем виде: 

3 2 1
3 2 1 0C a z a z a z a= + + + .  (9) 

В табл. 2 приведены значения коэффициентов соответствующих полиномов для 
радиальной составляющей абсолютной скорости ( rC ), осевой составляющей абсолют-
ной скорости zC  и окружной составляющей абсолютной скорости ( uC ). 
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 rC  zC  uC  

3a  -173,9 0,0 0,0 

2a  30,45 -2,16 8,78 

1a  -1,86 2,19 -0,08 

0a  -0,8 0,0 2,15 
 

Таблица 2. Значения коэффициентов аппроксимации полинома 
составляющих абсолютных скоростей 

 

Расчет в осесимметричной постановке 
Аппроксимация полиномом 
Коррекция с помощью функции «окна» 

Осевая составляющая С z 

0
0,05
0,1

0,15
0,2

0,25
0,3

0,35

0 0,05 0,1 0,15

м/с

Окружная составляющая С u

0 
0,5 

1 
1,.5

2 
2,5 

3 

0 0,05 0,1 0,15

м/с

Радиальная составляющая С r 

-1,2
-1

-0,8
-0,6
-0,4
-0,2

0

0 0,05 0,1 0,15

м/с

z, м 

z, м 

z, м 

 
Рис. 3. Распределение компонент абсолютной скорости на входе  

в рабочее колесо турбины 
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В трехмерной постановке задача решается с учетом вязкости воды. Это приводит 
к особенному рассмотрению течений вблизи стенок проточной части. Для учета влия-
ния пограничного слоя на входные граничные условия в расчет закладывалась зависи-
мость (9), умноженная на специальную функцию «окна», которая позволяла получить 
на стенках расчетной области нулевое значение скорости. Функция «окна» задавалась в 
следующем виде: 

( )nAW ζ−ζ= 14 ,  (10) 

где 
max

z
z

ζ = – безразмерная координата. Таким образом, выражение для компонент ско-

рости, которое использовалось в расчетах, имеет вид произведения выражений (9) и 
(10). Параметры A и n в выражении (10) подбирались исходя из максимальной близости 
профиля скорости к результатам осесимметричной задачи и сохранения заданного рас-
хода во входном сечении проточной части. В результате для параметров были получе-
ны значения A = 1,02, n = 0,02. На рис. 3 приведены зависимости компонентов абсо-
лютной скорости от координаты z. 

В качестве граничного условия в выходном сечении проточной части задавалась 
величина усредненного статического давления: 

вых
1

S

p p dS
S

= ∫ .  (11) 

На стенках проточной части задавалось условие «прилипания» потока, т.е. ско-
рость потока полагалась равной нулю. Для моделирования течений в пристеночной об-
ласти и учета эффектов пограничного слоя использовался метод пристеночных функ-
ций [5]. 

 
Результаты расчетов 

 
Расчет проводился для двух режимов турбины: близкого к оптимуму универсаль-

ной характеристики турбины (режим 1) и вне его (режим 2). В табл. 3 приведены рас-
ход и частота вращения режимов, а также результаты расчета крутящего момента, дей-
ствующего на одну лопасть рабочего колеса. 

 

Режим Расход Частота Крутящий момент, 
расчет эксперимент 

1 0,46 м3/с 67 об/мин 36,3 Н∙м 36,8 Н∙м 
2 0,39 м3/с 85 об/мин 24 Н∙м 23,2 Н∙м 

 
Таблица 3. Результаты расчета крутящего момента на лопасти рабочего колеса  

для расчетных режимов работы турбины 

 
Задача решалась в циклосимметричной постановке, т.е. моделировалась только 

часть проточной части, соответствующая одной лопасти. На границах области задава-
лись условия циклосимметрии. 

На рис. 4 приведены результаты расчета компонент абсолютной скорости в зави-
симости от координаты средней линии M меридионального сечения проточной части 
турбины. Из рисунков видно хорошее совпадение результатов расчета в трехмерной и 
осесимметричной постановках для осевой составляющей абсолютной скорости. Более 
высокие значения компонентов радиальной составляющей абсолютной скорости в 
трехмерной постановке по сравнению с осесимметричной объясняются тем, что в осе-
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симметричной постановке не учитывается стеснение в межлопастном канале, т.е. тол-
щина лопастей рабочего колеса. Для режима 1, близкого к оптимальному, наблюдается 
полное раскручивание потока, т.е. на выходе с рабочего колеса окружная скорость 
близка к нулю, в отличие от режима 2, где окружная скорость на выходе из рабочего 
колеса  составляет 0,8 м/с. 
 

Режим 1 Режим 2 
  

Осевая составляющая С z 

0

0,5

1

1,5

0 0,2 0,4 0,6 0,8
M, м 

м/с 

 
 

Радиальная составляющая С r 

-1 
-0,8 
-0,6 
-0,4 
-0,2 

0 
0,2 

0 0,2 0,4 0,6 0,8 
M, м 

м/с 
 

 
Угловая составляющая С u

0
0,5

1
1,5

2
2,5

3

0 0,2 0,4 0,6 0,8
M, м 

м/с 
 

 
Рис. 4. Зависимость проекций абсолютной скорости от координаты средней линии   
меридионального сечения проточной части: сплошная линия – расчет в трехмерной 

постановке, пунктирная линия – расчет в осесимметричной постановке 
  

 
 
 

 
Радиальная составляющая С r 

-1 
-0,8
-0,6
-0,4
-0,2

0
0,2

0 0,2 0,4 0,6 0,8
M, м 

м/с 

 
Угловая составляющая С u

0 

1 

2 

3 

4 

0 0,2 0,4 0,6 0,8
M, м 

м/с 

 

M, м 

Осевая составляющая С z 

0
0,2
0,4
0,6
0,8

1

0 0,2 0,4 0,6 0,8

м/с 
 

M, м 

Осевая составляющая С z 

0
0,2
0,4
0,6
0,8

1

0 0,2 0,4 0,6 0,8

м/с 



РАСЧЕТ ГИДРОДИНАМИЧЕСКИХ ХАРАКТЕРИСТИК РАБОЧЕГО КОЛЕСА … 

 

Научно-технический вестник Санкт-Петербургского государственного университета  
информационных технологий, механики и оптики, 2009, № 4(62) 

66

Расчет Эксперимент 

  
Вогнутая сторона лопасти 

  
Выпуклая сторона лопасти 

 
Рис. 5. Коэффициент давления [p] для режима 1 турбины 

 
Расчет Эксперимент 

  
Вогнутая сторона лопасти 

  
Выпуклая сторона лопасти 

 
Рис. 6. Коэффициент давления [p] для режима 2 турбины 
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На рис. 5 и 6 приведено сравнение коэффициентов давления на лопастях рабочего 
колеса для режимов 1 и 2 соответственно, полученных в ходе модельных испытаний на 
Ленинградском металлического заводе, с расчетными данными в трехмерной постанов-
ке. Давление  указано в единицах коэффициента давления, определяемого  по  формуле 

[ ] 0p pp
gH
−

=
ρ

, 

где p – давление, g – ускорение свободного падения, 0p  – атмосферное давление, H – 
приведенный напор, равный 1 м. Из рисунков видно, что экспериментальные и расчет-
ные данные хорошо согласуются между собой. 

 
Заключение 

 
Построенная физико-математическая модель проточной части радиально-осевой 

гидротурбины позволяет выполнить расчеты гидродинамических параметров проточ-
ной части турбины в районе рабочего колеса: крутящего момента, распределения ради-
альной, осевой и окружной скоростей, давлений и т.д. В качестве граничных условий 
на входе в проточную часть можно использовать результаты расчета осесимметричной 
задачи. Полученные результаты могут быть использованы для изменения геометрии 
лопасти рабочего колеса при его модернизации. 
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