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摘要：针对压水堆核主泵及其 2 种不同的主管道冷段管径配置方案，将核主泵与主管道组合建立三维模

型，采用六面体结构化网格划分并进行了整个流动区域的非定常流动特性数值计算，得出了不同的主管道冷

段配置方案下泵内及管道内的非定常压力脉动特性。分析结果表明：增加冷段管径使主泵本身效率降低，但

由于相接的冷段管径增大使水力损失降低，整个系统效率提高了 1.3%；配置较大管径冷段可以明显降低过渡

段的压力脉动幅值；2 种冷段管径方案的泵内导叶入口位置和压水室内的压力脉动幅值差别较小，冷段内压

力脉动幅值也较小，且均呈现出无周期和无规律特性；配置较大管径冷段会使轴向力脉动幅值略有降低。 
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Abstract: To the nuclear primary pump of PWR and its two different primary piping cold leg 
diameter configuration schemes, a three-dimensional model is established by combining the primary 
pump and the primary pipe, and the hexahedron structured mesh is used to perform the model 
partition and calculate the unsteady flow characteristics of the whole flow region. The unsteady 
pressure fluctuation characteristics in the pump and the pipe under different cold leg configuration 
schemes of the primary pipe are obtained. The results show that the primary pump efficiency 
decreases with the increasing of the cold section diameter, but the hydraulic loss decreases with the 
increasing of the cold section diameter, and the efficiency of the whole system increases by 1.3%; 
the pressure fluctuation amplitude of transition section can be significantly reduced with the 
increasing of the cold section diameter; the difference of pressure fluctuation amplitude between the 
inlet position of guide vane and the pressure chamber in the two schemes of cold section diameter is 
small, and the amplitude of the pressure fluctuation in the cold section is also small, and all of them 
show the characteristics of no cycle and no rule; the configuration of large diameter cold section 
will slightly reduce the amplitude of the axial force fluctuation. 
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0  引  言 
反应堆冷却剂泵（简称主泵）内部流动是非

定常紊流，流场是否均匀、稳定将影响到主泵水

力性能和整个机组的稳定性[1-5]。一般泵入口管

道（过渡段）管径大，出口管道（冷段）管径小，

本文针对 2 种不同规格的主管道冷段管径配置方

案，将主管道与主泵水力部件组合建模，分别进行

非定常数值计算，得出主泵和主管道系统内压力脉
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动特性的分布情况，分析了主管道对主泵性能的影

响，为后续核电工程主管道和主泵设计提供参考。 
 

1  主泵参数和模型建立 
主泵参数为：流量 Qd =24680 m3/h，扬程

H=101.4 m，泵效率≥80%。泵转速 n=1485 

r/min，比转速 ns=440，叶轮叶片数为 7 个，导叶
叶片数为 11 个。主泵进、出口主管道直径有 2

种方案：①过渡段直径为 Φ787 mm，冷段直径
为 Φ698 mm（即冷段管径配置方案 1，以下简称
方案 1）；②过渡段和冷段直径均为 Φ787 mm（即
冷段管径配置方案 2，以下简称方案 2）。 

针对主泵水力设计方案，采用 UG 软件对叶
轮、导叶、压水室、主管道过渡段（进口管道）
和冷段（出口管道）等整个过流区域，建立了三
维实体模型，如图 1 所示。 

 

 
a  系统计算域 

 
b  主泵计算域 

图 1  主管道和主泵组合模型 
Fig. 1  Combined Model of Primary Pipeline and  

Primary Pump 
 

2  网格划分和湍流模型 
2.1  网格划分 

主泵过流区域结构复杂，需区分旋转部件和

静止部件，采用分区划分网格的方法进行六面体

结构化网格划分。将整个计算域划分成过渡段、

吸入管及口环间隙、前腔、后腔、叶轮、导叶、

压水室和冷段。采用 ICEM 软件，所有壁面网格

进行加密处理，满足湍流模型 y+值的要求，进行

了网格无关性分析，确定的整个过流区域网格单

位数为：方案 1 模型网格单位 1488 万个；方案 2

模型网格单位 1505 万个。经过网格质量检查表

明整体质量较高。 

2.2  湍流模型和数值方法 

本文采用有限体积法离散控制方程，选用分

离式求解器，采用 RNG k-ε湍流模型对整个流动

区域进行数值模拟计算[2,6-7]，通过较大尺寸运动

以及修正后的粘度项体现较小尺寸的影响，以尽

量考虑弯曲壁面对流动的影响。对近壁区域处非

充分发展的湍流流动采用标准壁面函数进行处

理。压力和速度的组合采用 SIMPLEC 算法。扩

散项的离散采用二阶迎风格式，各控制方程采用

二阶离散格式可以减小数值计算截断误差的影

响，从而提高计算精度。 

2.3  边界条件设置 

在非定常计算前，在对主泵及主管道组合模

型（以下简称组合模型）进行性能预测时假定流

动定常，并以定常数值模拟结果作为压力脉动非

定常计算的初始值。进口边界条件采用连续的速

度进口，出口边界条件选用自由出流，壁面为无

滑移壁面条件，近壁区域为标准壁面函数，残差

收敛精度为 10-4 [3]。 

在非定常计算的时间步长设置上，时间步长

应该足够小，经过分析，确定了以叶轮方位角每

转过 3º 所需的时间为 1 个步长，既非定常计算的

时间步长为 0.0003367 s，每 120 个时间步长为叶

轮旋转 1 圈。 

2.4  压力监测设置 

为了获得详细的泵内和管道内的整个流体区

域内部各空间点的压力脉动特性，分别对 2 种组

合模型设置了 92 个压力监测点，压力监测点的位

置分布如图 2 所示。 

主管道过渡段和冷段设置 4 个不同的截面位

置，分别是 xrg1、xrg2、xrg3、xrg4、ycg1、ycg2、 

ycg3以及ycg4，在每个截面的2个不同的半径（r1、

r2）的 0°、90°、180°和 270°处各取 1 个监测点（分

别为 d0r1、d0r2、d90r1、d90r2、d180r1、d180r2、

d270r1、d270r2），并将截面的圆心也取做监测点

（r0），如此每个截面取 9 个监测点，过渡段和冷

段共计 8 个截面，共 72 个监测点。 

导叶的进出口分别取 4 个监测点，共计 8 个 
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a    系统计算域 

 
b    导叶 

图 2  压力监测点布置图 
Fig. 2  Layout of Pressure Monitoring Points 

dyrk、dyck、yss—泵内部截面 
 

监测点。在压水室内部，以压水室的水平中截面

为监测面，取 3 个不同半径的圆，圆与坐标轴的

交点作为监测点，分别位于 0°、90°、180°和 270°

（1 对应 0°，2 对应 90°，3 对应 180°，4 对应 270°），

压水室内共设置 12 个监测点。 
 

3  性能预测和流场分析 

主泵与过渡段和冷段组合的性能预测结果如

表 1 所示。在组合模型计算中，计算主泵性能参

数所选取的截面与单独计算主泵（单一主泵计算

模型不包含过渡段和冷段）性能时所用的截面完

全相同，以揭示主管道对主泵性能的影响。根据

表 1 可知，在过渡段和冷段中均存在一定的水力

损失，其中过渡段的水力损失占泵总输出能量的

1.25%左右，过渡段的水力损失的大小与冷段管径

的变化基本无关，而冷段的水力损失随管径的变

化有明显的不同，当冷段直径为 Φ698 mm 时，水

力损失较大，占泵总输出能量的 3.3%；当冷段直

径为 Φ787 mm 时，水力损失降低明显，水力损失

占泵总输出能量的 1.4%左右，与过渡段接近，但

管道和泵系统效率比管径增大前高出 1.3%。图 3

为 3 种组合模型中主泵的性能曲线。 

在 0~1500 m3/h（0.6Qd）流量范围内，冷段

管径的增大使主泵的扬程明显提高，并使轴功率

明显增大。在 1500~24680 m3/h（Qd）流量范围内，

主管道对主泵的性能影响相对较小，扬程、轴功

率和效率变化不大。当流量大于 Qd 时，冷段管径

的增大使泵的扬程、轴功率和效率都略有降低。 

图 4 为 2 种组合模型的系统性能曲线。在设

计工况点附近，即在（0.8~1.2）Qd 流量范围内，

增大主管道冷段管径可使系统的扬程和轴功率增

大，系统效率明显提高。 
 

 
图 3  主泵性能曲线 

Fig. 3  Performance Curve of Primary Pump 
 

表 1  设计工况点各组合模型性能预测结果 
Table 1  Performance Prediction Results of Each Combination Model at Design Working Point 

序号 组合模型 
扬程/m 

轴功率/kW 
效率/% 叶轮水力

效率/%
叶轮扬程/m

导叶水力

损失/m

压水室水力 

损失/m 

过渡段水力

损失/m 

冷段水力

损失/m主泵 组合模型 主泵 组合模型

1 单一主泵 105.46 — 6308.619 83.73 — 91.89 115.73 4.09 6.56 — — 

2 
组合模型 1 

（主泵+方案 1） 
107.67 102.88 6379.854 84.53 80.76 92.62 117.97 4.04 6.26 1.25 3.53 

3 
组合模型 2 

（主泵+方案 2） 
107.05 104.25 6362.571 84.28 82.07 92.65 117.69 4.03 6.61 1.27 1.53 

注：—表示不适用 
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4  主泵非定常性能计算分析 

4.1  过渡段压力脉动 
由 2 种组合模型在 xrg1 截面 9 个监测点

（d0r1、d0r2、d90r1、d90r2、d180r1、d180r2、 

d270r1、d270r2、r0）的压力脉动时域图（图 5

和图 6）可知，过渡段内压力在同一截面内分布

较不均匀，梯度明显。 

同一监测点在不同时刻呈现较为明显的非定

常特性，随时间产生剧烈的变化，变化幅值达

20000 Pa。在转子旋转 1 周时间（t=0.0404 s）内， 
 

 
图 4  系统性能曲线 

Fig. 4  System Performance Curves 
 

 

图 5  组合模型 1 压力脉动时域图 
Fig. 5  Time Domain Diagram of Pressure Fluctuation in 

Combination Scheme 1  
 

 
图 6 组合模型 2 压力脉动时域图 

Fig. 6  Time Domain Diagram of Pressure Fluctuation 
         in Combination Scheme 2 

各个监测点的压强又呈现明显的周期性特征。转
子转动的一个周期内，各个监测点均出现 4 次波
峰波谷，过渡段内压力脉动明显受到转子叶频的
影响，而在每个波峰期间又呈现明显的波动性。 

根据傅里叶变换脉动频域分析，压力脉动的
主频振动出现在 99 Hz 附近，与转子叶频相等，
说明整个过渡段管路中的压力脉动明显受到转子
转动的影响。在主频之外的 200、300 Hz 附近出
现较为明显的次频振动，300 Hz 附近的振动幅值
高于 200 Hz 的振动幅值，这与时域图相吻合。组
合模型 1 管路主频对应的振动幅值明显高于组合
模型 2 管路对应的主频幅值，说明冷段直径加大
后可以明显降低吸入管的压强脉动幅值。其他截
面 xrg2、xrg3、xrg4 的各监测点压力脉动时域和
频域分布规律与 xrg1 位置处分布规律类似。 

4.2  主泵腔内压力脉动 
导叶入口处 4 个监测点压力脉动结果表明，

压强呈明显的非定常周期特性，同一位置压强变
化幅值达 200 kPa。脉动主频频率与转子叶频相同
（99 Hz），说明导叶入口压强脉动亦受到转子转
动的剧烈影响，与入口过渡段压力脉动情况分布
相似，在 200 Hz 和 300 Hz 附近出现次频振动，2

种方案系统主频对应振动幅值接近。 

导叶出口处同一截面上的 4 个监测点位置的
压强分布不均匀，差别较大，dyck2 位置处的压
强明显小于其他 3 个截面位置处的压强。dyck1
压力脉动主频与转子叶频相同（99 Hz），在 200、
300 Hz 频率处出现明显的次频振动，说明该位置
受到转子转动效应影响也较为明显。而 dyck2、
dyck3、dyck4 截面位置压力脉动虽呈现一定的周
期性，但主次频区分并不明显，其压力脉动现象
更加复杂，这些位置主要受到导叶与压水室非对
称组合效应的影响。 

压水室中压力分布具有明显的梯度变化，在
0º、180º以及 270º位置处监测点的压力脉动均呈
现明显的周期特性，90º位置处监测点压力脉动周
期特性并不明显，该位置处出现明显的低速漩涡
区，湍动能较高，压强波动幅值较小且不规律。
频域分析表明，90º处无明显的主频振动，压强脉
动也无明显的周期特性，在 0º、180º以及 270º3

个位置处的监测点均在 294.5 Hz（与 12 倍转频大
小相当）处出现明显的主频振动，且振动幅值按
照 270º、0º、180º顺序依次衰减，组合模型 1 和
组合模型 2 主频对应振动幅值相当，但明显高于
单一主泵模型的主频振动幅值，说明耦合管道后
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加剧了主泵压水室内部压强的脉动幅值。 

4.3  冷段压力脉动 

冷段管内压强脉动幅值较小，较过渡段管平 

滑，变化幅度不超过 5 kPa，远小于过渡段和主泵

内压强变化幅值。与过渡段不同，冷段整个管道

内压强虽然呈现明显的非定常特性，但并没有表

现出明显的周期特性，这与流体经过叶轮、导叶，

特别是经过压出室后产生大量的漩涡，流态变得

紊乱而无规律相关。 

4.4  转子径向力和轴向力 

3 种组合模型的转子径向力呈现较为明显的

非定常特性，在 1 个转动周期内的分布较为规律，

总体围绕坐标轴对称分布。根据时间变化，径向

力大小和方向都发生了较大的变化，但其径向力

的脉动又表现出较为明显的周期特性。时域分析

表明，径向力脉动周期与转子周期大小相等

（0.0404 s），说明径向力脉动明显受到转子转动

效应的影响。3 种组合模型的径向力在 2 个方向

的极值略有不同，说明加装管路之后会对主泵转

子受到的径向力产生一定的影响。转子轴向力呈

现较为明显的非定常周期特性（图 7），在一个

转动周期内，出现 4 个周期性的波峰波谷，且组

合模型 1 轴向力波动幅值较组合模型 2 大，两者

轴向力波动幅值又远远大于单一主泵模型的轴向

力波动幅值，说明加装管路后，转子所受到的轴

向力变化明显剧烈起来。 

另外，轴向力脉动在 99 Hz 处出现主频振动，

明显受到转子转动的影响，同时在 200 Hz 处出现

次频振动；组合模型 1 主频对应轴向力脉动幅值

明显高于组合模型 2 主频对应的轴向力脉动幅

值，而两者又远远大于单一主泵模型主频对应的

轴向力脉动幅值，说明管路系统明显加强了轴向 
 

 
图 7  轴向力时域图 

Fig. 7  Time Domain Diagram of Axial Force 

力脉动程度，而适当加大出水管半径可以减少轴

向力脉动幅值。 
 

5  结  论 
（1）主管道对核主泵的性能有着明显的影响，

冷段管径的增大降低了冷段内的水力损失，从而

使管路系统的效率在设计工况点提高了约 1.3%。 

（2） 增大冷段管径降低了过渡段管路的压强

脉动幅值，导叶出口截面上的压强分布不均匀，

不影响压水室内主频振动幅值；增大冷段管径后，

冷段内压强分布具有明显的梯度，但压强脉动幅

值较小，远小于过渡段管和主泵内监测点压强变

化幅值。  

（3）转子径向力脉动周期与转动周期相等，

转子轴向力在 3 种组合模型中都呈现较为明显的

非定常周期特性，径向力和轴向力脉动受到转子

转动的影响明显；加大冷段管径相对可以降低轴

向力脉动幅值。 

综上所述，将冷段管径增加到与进口过渡段

相同，可以减少系统水力损失、降低管路内压力

脉动幅值以及转子载荷脉动幅值，从而提高系统

效率，也有利于提高主泵运行稳定性。 
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