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叶片低压边厚度对水泵水轮机空化性能与强度的影响
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摘  要：水泵水轮机转轮叶片低压边相比其他部位更具有空蚀的危险性。首先基于低比转速混流式转轮设计程序，设计

了 3 种具有不同厚度的叶片，厚度差异主要在叶片低压边位置；然后采用数值模拟方法对 3 种翼型转轮分别进行了 3 个

不同出力的水轮机工况以及 3 个不同流量的水泵工况的全流道定常数值计算，对比分析了各计算工况下具有不同叶片低

压边厚度的转轮的空化形态及流动特征；最后采用有限元方法对转轮叶片强度进行了校核。研究表明：3 种叶片低压边

厚度分布规律的转轮均满足强度要求。空化性能方面，水轮机 42%出力工况下，翼型 2 转轮不发生空化；88%出力工况、

100%出力工况和水泵大流量工况下，随着叶片低压边的厚度的增大，空化越剧烈；水泵小流量工况与设计工况下，转轮

的空化程度并不因低压边厚度的增大而加剧，而是水泵设计工况下，低压边厚度相对最大的翼型 3 叶片头部绕流平顺，

空化性能相对较好，其他 2 种翼型由于头部出现脱流和漩涡，出现严重空化。 
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0  引  言   

随着新能源的发展和电力系统调峰调频的需要，中

国的抽水蓄能电站有向高水头和大容量发展的趋势[1]。高

水头设备首先考虑机械强度要求再是水力优化外形，例

如文献[2]中的导叶经过纯水力优化设计后根据应力分析

进行了加厚。叶片的厚度分布规律作为转轮性能的重要

影响因素，文献[3-6]研究了厚度分布规律对叶片翼型的气

动性能的影响，文献[7-14]采用优化算法对翼型进行了优

化。水泵水轮机中，由于水泵工况叶片进口脱流区与低

压区都发生在转轮进口区，而水轮机工况的低压区也发

生在转轮出口附近，所以，叶片低压边相比其他部位更

具有空蚀的危险性。有关翼型尾部厚度的确定，水轮机

设计中认为，翼型尾部越薄，水力性能越好，但是恩库

拉瀑布 B 电站[15] 5 号机却因为固定导叶尾部太薄出现了

严重的卡门涡共振问题，最后通过对固定导叶尾部加厚

进行解决。水泵经验设计中也认为，叶片进口厚度越薄，

越接近流线型。海豚的头部具有一定厚度，却拥有完美

的流线型，日本东京电力公司[16]基于这种思维完成了
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728 m 扬程的水泵水轮机转轮叶片低压边的修型，修型后

转轮的空化性能明显改善。所以，在传统设计经验与实

际情况出现相悖的情况下，有必要对该问题进行深入研

究。因此，本文基于低比转速混流式转轮设计程序，在

保证转轮其他参数一致的条件下，分别设计了 3 个低压

边位置具有不同厚度分布规律的叶片，并对 3 个转轮进

行了多个工况的全流道定常数值模拟计算，分析了叶片

低压边的厚度分布对高水头水泵水轮机转轮的空化性能

及强度的影响。本研究对高水头水泵水轮机转轮的设计

具有指导意义，以期为实现高水头抽水蓄能电站的发展

提供技术支持。 

1  研究对象 

以 600 m 级某高水头抽水蓄能电站的水泵水轮机

的转轮为研究对象，水泵水轮机的主要设计参数有：

水 轮 机 工 况 设 计 流 量 Qt=53.29 m3/s ， 设 计 水 头

Ht=640 m，转速 nt=500 r/min；水泵工况设计流量

Qp=44.5 m3/s，设计扬程 Hp=640 m，转速 np=500 r/min；
转轮水泵进口直径 D1=1.94 m，转轮叶片数 Z=7，活动

导叶数 Z0=20。水泵水轮机的比转速常根据水泵的设

计参数确定，根据式（1）得出水泵水轮机的比转速

nsp 为 28.68 m⋅kW。 

3 4

p p
sp

p

n Q
n

H
=               （1） 

基于低比转速混流式转轮设计程序[17]设计具有不同

叶片低压边厚度的转轮。转轮设计时叶片的高低压边的
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安放角以水轮机设计工况的计算值为初值，根据水泵设

计工况参数进行修正和校核，在同一叶片骨面上，给定

图 1a 所示的 3 种厚度分布规律，水翼展向厚度分布均匀，

对叶片进行加厚，分别设计了图 1b 所示的 3 个高水头水

泵水轮机转轮叶片。图 1a 中相对弦长为 0 的位置表示高

压边（水轮机方向进口、水泵方向出口），相对弦长为 1
的位置表示低压边（水轮机方向出口，水泵方向进口），

由于水泵工况叶片进口脱流区与低压区都发生在转轮进

口区，而水轮机工况的低压区也发生在转轮出口附近，

所以水泵水轮机转轮叶片的低压边比高压边更容易发生

空化，因此着重研究叶片低压边的厚度对空化性能的影

响。叶片设计时如果只是单一的改变翼型尾部的厚度，

叶片光滑性难以保证，所以修改 0.85～1.0 相对弦长位置，

为了表述方便，将 3 种不同厚度分布规律分别命名为翼

型 1、翼型 2 和翼型 3，其中在相对弦长 1.0 位置处，翼

型 1 的相对厚度为 0.1，翼型 2 的相对厚度为 0.167，翼

型 3 的相对厚度为 0.234。 

 
a. 翼型的厚度分布规律 

a. Thickness distribution laws of vanes 

 
b. 叶片对比 

b. Comparison of blades 
图 1  叶片设计 

Fig.1  Blades design 

2  研究方法 

2.1  空化系数的计算 

空化系数是反映水力机械空化的一个相似准则，与

工作的水头和装置方式无关，并且空化系数越小，表明

水力机械的空化性能越好。文献[18]中分别给出了基于速

度场的水轮机空化系数和水泵空化系数的经验表达式，

该方法在设计点比较精确，但是在大流量工况点计算值

与实际测量值存在较大偏差，这是由于大流量工况时无

法找出连接叶片最低压力点和低压边的流线。针对这一

问题，罗马尼亚的 Romeo[19]教授提出了基于压力场计算

空化系数的方法，并与多个工况点的实际测量值进行了

对比，结果非常吻合。因此采用基于压力场的空化系数

计算方法对水泵水轮机各工况的空化系数 σ 进行计算，

具体表达式如下： 
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式中：pK为最低压力，Pa；pref为尾水管进口压力，Pa；
pI为尾水管出口压力，Pa；zref 为尾水管进口高程，m；zI

为尾水管出口高程，m；zr为基准面的高程，m；Sref 为尾

水管进口断面面积，m2；SI为尾水管出口断面面积，m2；

ρ为密度，kg/m3；g 为重力加速度，m/s2；Q 为流量，m3/s；
ξD为尾水管恢复系数；H 为水头，m；ηD为尾水管效率；

cpmin为最小压力系数；cref为速度系数。 
2.2  数值计算方法 

基于对水泵水轮机计算域的精确表达及计算时长的

考虑，采用结构化网格分别对蜗壳、固定导叶、活动导

叶、转轮及尾水管进行网格划分，为了保证网格节点数

对计算精度的影响可以忽略，对水泵水轮机的计算域进

行了网格无关解分析。由于空化计算时，叶片表面的最

低压力直接影响转轮的空化性能，因此图 2 得出了水轮

机额定工况下，网格节点数与叶片表面最低压力和水轮

机空化系数的关系。 

 

图 2  网格无关性分析 
Fig.2  Grid independence analysis 

 
由图 2 可知，叶片表面最低压力随着网格节点数的

增大而下降，最大降幅为 16 170 Pa；水轮机空化系数

随着节点数的增大而增大，最大增幅为 0.0026；计算

域的网格节点数由 593 万增大到 784 万时，叶片表面最
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低压力减小了 550 Pa，水轮机空化系数增大了 0.0001，
满足计算精度的要求。因此，选取计算域网格节点数为

593 万的网格进行数值计算研究，具体各部件的网格数

分别为：蜗壳 96 万，固定导叶 148 万，活动导叶 133
万，转轮 159 万，尾水管 57 万，网格分布如图 3 所示。

此时，转轮叶片第 1 层网格为 0.1 mm，第 1 层网格质

心到壁面的无量纲距离 Y+为 52.3。 

 

图 3  计算域及网格分布 
Fig.3  Computational domain and mesh distribution 

 
水泵水轮机内部流场的数值计算基于笛卡尔坐标系

下恒温可压缩牛顿流体的连续性方程和动量守恒方程

（Navier-Stokes）。通过对 Navier-Stokes 方程进行雷诺平

均，得到 RANS 方程；采用涡黏性模型（引入涡粘性系

数）估算 RANS 方程中的雷诺应力；采用 SST k-ω湍流

模型求解涡黏性系数，使得水泵水轮机内部流动的控制

方程组封闭,具体方程式及经验系数详见文献[20]。在内部

流场的数值计算的基础上加入 Zwart[21]空化模型进行水

泵水轮机空化的数值模拟。控制方程的离散采用有限体

积法，其中对流项采用一阶迎风差分，扩散项采用中心

差 分 。 采 用 SIMPLEC （ semi-implicit method for 
pressure-linked equation）算法解决动量方程中速度和压力

耦合求解问题。边界条件的给定为：水轮机工况下，蜗

壳进口给定质量流量，尾水管出口为静压，压力值根据

真实电站的吸出高度换算；水泵工况下，尾水管进口条

件为压力进口，蜗壳出口为质量流量；壁面条件为无滑

移边界。 
2.3  数值计算方法验证 

图 4a 为西龙池电站水泵水轮机的模型综合特性曲

线，该曲线根据模型验收试验数据绘制，模型验收试验

在日本东芝水力机械研究所实验室的 2 号试验台完成，

具体试验参数及试验条件详见文献[22]。为了确认数值

模拟的精度，从模型综合特性曲线上选取小流量水轮机

工况（工况 1 ，导叶开度 a=15 mm ，单位转速

n11=39.26 r/min，单位流量 Q11=0.291 m3/s）、最优水轮

机 工 况 （ 工 况 2 ， a=22.5 mm ， n11=34.01 r/min ，

Q11=0.492 m3/s）和大流量水轮机工况（工况 3，
a=27 mm，n11=38.33 r/min，Q11=0.543 m3/s）进行了数

值计算，并将数值计算得出的水力效率与模型试验值进

行了对比，如图 4b 所示。可以看出，数值计算效率大

于模型试验效率，工况 1、工况 2 和工况 3 的误差分别

为 1.43%、0.19%和 0.7%，满足工程实际要求，说明数

值计算方法合理。 

 
a. 模型特性曲线及计算工况点 

a. Model characteristic curve and computational points 

 
b. 水力效率对比 

b. Comparison of hydraulic efficiency 
注：a 为导叶开度。 
Note: a is guide vane opening. 

图 4  数值模拟与试验误差分析 
Fig.4  Numerical simulation and experimental error analysis 

3  叶片低压边厚度对转轮空化性能的影响分析 

3.1  叶片低压边厚度对水轮机工况空化性能的影响 

选取 42%出力（导叶转角 θ=10°，Q11=0.271 m3/s）、

88%出力（θ=18°，Q11=0.562 m3/s）和 100%出力（θ=22°，
Q11=0.649 m3/s）3 个水轮机工况点进行了全流道定常的

空化流动数值模拟。根据式（2）～（6）对 3 种水轮机

工况下不同转轮的空化系数进行了计算，图 5 给出了水

轮机工况流量与空化系数的关系。42%出力工况下，翼型

2 转轮的空化系数最小，为 0.0811；翼型 1 和翼型 3 转轮

的空化系数高于翼型 2 转轮的空化系数，分别为 0.1456
和 0.1588。88%出力工况下，翼型 1 转轮的空化系数最小，

为 0.1468；翼型 2 转轮的空化系数比翼型 1 转轮的空化

系数高 0.0345；翼型 3 转轮的空化系数比翼型 1 转轮的

空化系数高 0.0822。100%出力工况下，翼型 1、翼型 2
和翼型3转轮的空化系数依次增大，分别为0.1778、0.2283
和 0.3252。由水轮机工况流量与空化系数的关系可知：

42%出力工况下，翼型 2 转轮的空化性能最好；88%出力

工况与 100%出力工况，3 种翼型转轮的变化趋势一致，

空化性能由好到坏依次为翼型 1、翼型 2 和翼型 3，而且

水轮机大流量工况比设计工况更易发生空化。因此选取

42%出力工况和 100%出力工况，对不同翼型的转轮内部

流动状态做定性分析。 



第 15 期                       阮  辉等：叶片低压边厚度对水泵水轮机空化性能与强度的影响 

 

35 

 
图 5  水轮机工况流量与空化系数的关系 

Fig.5  Relation between discharge and cavitation coefficient at 
turbine model 

 
压力分布是反映转轮空化状态的另一个指标，通过对

比 42%出力工况下转轮的压力分布（图 6）发现，3 种翼型

的转轮最低压力区在靠近上冠位置，并表现出明显的差异。 

为了清楚分析该位置的流动特点，利用 CFX 后处理中的

Turbo 模块对转轮进行了周向处理，并取了相对位置为 0.05
的流面（上冠流面为 0，下环流面为 1）的压力分布图，如

图 6a～6c 所示。翼型 1 和翼型 3 转轮的最低压力区均位于

叶片背面靠近低压边位置，而翼型 2 转轮的最低压力区位

于转轮下游，远离叶片低压边。这是导致翼型 2 转轮的空

化性能优于翼型 1 和翼型 3 转轮的根本原因。为了对比 3
种翼型转轮的空化形态及位置，图 6c～6f 给出了 42%出力

工况下，转轮叶片表面气态水的体积分数分布云图。可以

看出，翼型 2 转轮叶片表面的气态水的最大体积分数为 0，
表明翼型 2 转轮在小流量工况下不发生空化；翼型 1 转轮

叶片表面的气态水的最大体积分数为 0.23，空化区域为叶

片低压边靠近上冠位置；翼型 3 转轮叶片表面的气态水的

最大体积分数比翼型 1 高，为 0.31，空化位置为叶片低压

边靠近上冠处。 

 
注：σ为空化系数。下同。 
Note: σ is cavitation coefficient. The same as below. 

图 6  水轮机 42%出力工况下转轮靠近上冠断面的压力分布图和叶片表面气态水的体积分数分布 
Fig.6  Pressure distribution contour of section near crown and volume fraction distribution of vapor water on blade surface at 42% output turbine condition 

 
图 7 给出了水轮机满负荷工况下叶片表面气态水的体

积分数分布。可以看出，3 种翼型转轮叶片均会发生空化。

其中，翼型 1 转轮叶片空化发生在叶片低压边靠近上冠处，

叶片表面的气态水的最大体积分数为 0.39；翼型 2 转轮叶

片的空化位置为叶片低压边靠近下环处，叶片表面的气态

水的最大体积分数为 0.6；翼型 3 转轮叶片的低压边都发生

了空化，低压边靠近下环位置的空化程度比靠近上冠位置

的严重，叶片表面的气态水的最大体积分数为 0.91。 

 
图 7  水轮机满负荷工况下叶片气态水的体积分数分布 

Fig.7  Volume fraction distribution of vapor water on blade surface at 100% output turbine condition 
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3.2  叶片低压边厚度对水泵工况空化性能的影响 

由于水泵工况叶片进口脱流区与低压区都发生在转

轮进口区，所以水泵工况更具有空蚀的危险性。选取同一

导叶开度下 3 种不同流量的水泵工况进行了全流道定常的

空化流动数值模拟。计算的 3 个水泵工况分别为小流量工

况 0.79Qp、设计工况 Qp和大流量工况 1.24Qp。对比 3 种

流量水泵工况下不同翼型转轮叶片表面气态水的体积分

数分布发现，大流量工况下，随着叶片低压边厚度的增大，

对水流干扰作用增强，导致空化区域范围略有增大；而小

流量工况与设计工况下，空化特性随叶片低压边厚度的变

化规律并不如此，设计工况下 3 种翼型的差异与小流量工

况类似，因此选取设计工况点作详细分析。图 8 为水泵设

计工况下不同翼型转轮叶片表面气态水的体积分数分布，

其中图 8a、8b、8c 为转轮俯视图，图 8d、8e、8f 为转轮

仰视图，为了便于分析，对每个叶片进行了编号。可以看

出，翼型 1 与翼型 2 转轮中，1 号叶片背面与 7 号叶片正

面发生了严重空化，2～6 号叶片只在背面发生轻微空化；

翼型 3 转轮中，1～7 号叶片背面发生轻微空化，叶片正面

无空化，最大气态水的体积分数为 0.97，小于翼型 1 与翼

型 2 转轮叶片的最大气态水的体积分数。

 
注：1～7 为转轮叶片的编号。 
Note: 1-7 is the serial number of runner blade. 

图 8  水泵设计工况下叶片气态水的体积分数分布 
Fig.8  Volume fraction distribution of vapor water on blade surface at pump design condition 

 
为了从流动理论方面分析空化的原因，对转轮进行

周向处理，选取相对位置为 0.95（靠近下环）的流面，

并得出该流面的速度矢量分布图，如图 9 所示。可以看

出，翼型 1 与翼型 2 转轮在相同的叶道内出现了水流扰

动，而翼型 3 转轮内流态分布均匀。由局部放大图可知，

翼型 1 转轮中 7 号叶片进口区出现了脱流与漩涡，翼型 2
转轮中 7 号叶片进口区出现了脱流，而翼型 3 转轮中所

有叶片进口区没有发生脱流和漩涡，绕流平顺。所以，

水泵设计中，叶片进口越薄，越接近流线型的理论并不

绝对成立。 

 
图 9  水泵设计工况下转轮靠近下环断面的流线分布图 

Fig.9  Streamline distribution of section near band at pump design condition 
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4  转轮叶片的强度校核 

高水头水泵水轮机必须考虑机械强度的要求，因此

基于 ANSYS 软件，采用有限元方法，对 3 种不同叶片低

压边厚度的转轮分别在 100%出力水轮机工况和水泵设

计工况（Qp）进行了单个转轮叶片的静应力计算。单周

期叶片静应力计算时，材料属性按国内水轮机转轮常用

材料 ZG 06Cr13Ni4Mo 的属性给定：弹性模量为

2.1×1011 Pa，泊松比为 0.3，密度为 7 850 kg/m3；上冠与

下环面给定全约束，即 Ux=Uy=Uz=0；叶片的荷载为水压

力，将流场计算的转轮叶片表面的水压力提取出来，作

为荷载添加到叶片实体上，同时还添加离心力和重力。

为了消除网格数对数值计算结果的影响，对翼型 2 转轮

叶片在水泵设计工况进行了有限元计算网格无关解验

证。翼型 2 转轮叶片的网格数与最大等效应力的关系曲

线，如图 10 所示。当网格数由 6.2 万增大到 11.9 万过程

中，最大等效应力随着网格数的增大单调增大，网格数

为 18.8 万的最大等效应力与 60.4 万网格数的最大等效应

力一致，为 115 MPa，因此，3 个叶片的有限元计算采用

18.8 万级网格，其中对叶片高低压边进行了加密，其他 2
种翼型转轮叶片的网格划分方式与翼型 2 转轮叶片一致。 

 
图 10  网格数与最大等效应力关系 

Fig.10  Relation between grid number and the maximum 
equivalent stress 

 
表 1 给出了 3 种翼型转轮叶片在不同计算工况下的

最大等效应力值。一般水轮机招标合同中规定，在额定

转速下，转轮叶片的许用应力取三分之一材料的屈服点

和五分之一抗拉强度两者间的最小值，在飞逸转速下，

转轮叶片的许用应力取三分之二屈服点。材料 ZG 
06Cr13Ni4Mo 的屈服点为 550 MPa ，抗拉强度为

750 MPa，那么许用应力为 150 MPa。对比发现，各计算

工况的最大等效应力值均小于 150 MPa，3 种翼型的强度

均满足要求。水轮机工况下，各叶片的最大等效应力位

置为高压边与上冠连接处，由于 3 种翼型的高压边的厚

度一致，所以最大等效应力值基本接近，没有发生实质

性变化。水泵设计工况下，各叶片的最大等效应力位置

为低压边与下环连接处，并且随着翼型低压边厚度的增

大，叶片的最大等效应力值减小，翼型低压边相对厚度

由 0.1（翼型 1）增大到 0.167（翼型 2），叶片的最大等

效应力值减小 5 MPa，低压边相对厚度由 0.167（翼型 2）
增大到 0.234（翼型 3），叶片的最大等效应力值下降

33.9 MPa。 

表 1  转轮叶片的最大等效应力值及位置 

Table 1  Maximum equivalent stress value and position of blade 

最大等效应力位置 
Position of maximum equivalent stress  

最大等效应力值 
Value of maximum 

equivalent stress/MPa 
工况 

Condition
翼型 1 翼型 2 翼型 3 翼型 1 翼型 2 翼型 3

100%出力

工况 
高压边与上

冠连接处

高压边与上

冠连接处 
高压边与上

冠连接处 
97.2 96.5 96.2

水泵设计

工况 
低压边与下

环连接处

低压边与下

环连接处 
低压边与下

环连接处 
120 115 81.1

5  结  论 

1）通过采用有限元方法分别对 100%出力水轮机工

况和水泵设计工况进行单个转轮叶片的静应力计算，对

比 3 种翼型叶片的最大等效应力发现，水轮机工况下叶

片的最大等效应力位置为高压边与上冠连接处，由于高

压边的相对厚度一致，3 种翼型叶片的最大等效应力值基

本不变，水泵工况下叶片的最大等效应力位置为低压边

与下环连接处，并且随着叶片低压边厚度的增大，叶片

的最大等效应力值减小，以许用应力为 150 MPa 的强度

标准评价 3 种翼型转轮的强度得出均满足强度要求。 
2）通过对比分析可知：水轮机 42%出力工况下，

由于转轮低压区远离叶片低压边，所以翼型 2 转轮不

发生空化；翼型 3 转轮与翼型 1 转轮相比，空化区域

一致，位于叶片低压边靠近上冠处，但是空化程度剧

烈。水轮机满负荷工况下，3 种翼型转轮都发生了空

化，但是空化位置各不相同，翼型 1 转轮空化发生在

叶片低压边靠近上冠处，翼型 2 转轮空化位置为叶片

低压边靠近下环处，翼型 3 转轮叶片的低压边都发生

了空化；从空化程度比较，翼型 1 转轮空化程度最低，

翼型 3 转轮空化程度最高，翼型 2 转轮空化程度介于

翼型 1 与翼型 3 转轮之间。水泵小流量工况和设计工

况下，并没有出现传统水泵设计经验所说的叶片低压

边越薄，越接近流线型的现象，而是水泵小流量工况

下，低压边厚度相对最小的翼型 1 转轮叶片空化程度

最高；水泵设计工况下，低压边厚度相对最大的翼型

3 叶片头部对水流撞击最小，绕流平顺，从而避免引

起叶片发生大面积范围的空化。 
3）根据研究的 3 种低压边厚度分布对空化性能的影

响分析得出，传统经验设计中认为的叶片翼型尾部越薄

则水轮机的水力性能越好、叶片进口越薄则水泵叶片头

部越接近流线型的理论并不绝对成立。 
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Effects of low pressure edge thickness on cavitation performance and 
strength for pump-turbine 

 

Ruan Hui, Luo Xingqi※, Liao Weili, Zhao Yaping 

(Institute of Water Resources and Hydro-Electric Engineering, Xi'an University of Technology, Xi'an 710048, China) 
 

Abstract: Because flow separation of blade entrance region and low pressure area are located in the inlet of runner at pump 
mode, and the low pressure of blade at turbine mode usually occurs in the outlet of runner, the low pressure edges of runner are 
more risks of cavitation compared with other parts for pump-turbine. In this research, first of all, a two-order polynomial was 
proposed to describe the blade setting angle distribution law along the meridional streamline in the streamline equation. The 
runner was designed by the point-to-point integration method with a specific blade setting angle distribution with a 
consideration of the working condition of turbine and the working condition of pump by adjusting the blade setting angle of 
heading-edge and trailing-edge. Three blades with different thickness distributions of the low pressure edge were obtained in 
this method. The main difference was located in the relative chord length 0.8-1.0 position. Secondly, in order to analyze and 
evaluate the performance of designed runners, structured meshes were adopted to describe the geometries such as scroll case, 
stay vanes, guide vanes, runner and draft tube. Base on Reynolds Averaged Navier Stokes (RANS) equation, steady state 
numerical simulations of the Francis pump turbine at three turbine operations with different outputs and at three pump 
operations with different discharges were completed. The computational boundary conditions were applied at the inlet and 
outlet surfaces of the computational domain. For the inlet boundary condition, the uniform velocity distribution was assumed. 
As for the outlet boundary condition, the average pressure was set to constant. For the surface of a wall, the non-slip boundary 
conditions was prescribed, the velocity components were set to zero. Furthermore, for the interaction of the flow between a 
stator and rotor passage, Frozen Rotor interfaces were used. Comparisons of cavitation morphology and flow characteristics 
between runners with different thickness distributions of low pressure edge were analyzed. Finally, the finite element method 
was employed for checking the strength of runner blades, and the maximum equivalent stress values and positions of runner 
blades were confirmed. The research results showed that the strengths of three kinds of hydrofoil met the design requirement. 
For cavitation performance, airfoil 2 cavitation did not occur at 42% output operational condition. However, at 88% output, 
and 100% output and large discharge pump conditions, cavitation became more intense with the increase of the thickness 
distribution of low pressure edge of runner.  At small discharge and design conditions, cavitation was not more intense with 
the increase of the thickness of low pressure edge of runner. Under the pump design condition, the airfoil3 with the largest 
thickness distribution of low pressure edge had the better cavitation performance due to the flow around the head of blade was 
smoothly compared to the other two airfoil runners which had severe cavitation as result of flow separation and vortices.  
Key words: pumps; turbines; cavitation; blades; low pressure edge; thickness; strength check 
 

 


