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Rezumat,

Scopul activitatii de cercetare din prezenta teza de doctorat este
elaborarea unei metode de proiectare optima a unui rotor de
turbina hidraulica care sa ofere performante bune pe un domeniu
larg de exploatare al turbinei la cuplarea rotorului cu un tub de
aspiratie existent. Aceasta presupune parametrizarea curgerii cu
rotatie pe intreg domeniul de functionare al turbinei.
Parametrizarea profilelor de vitezd de la intrarea in tubul de
aspiratie este efectuata utilizand un model matematic de calcul al
curgerii aval de rotor. A fost utilizata ca si caz test, turbina
hidraulica Francis GAMM pentru care datele experimentale au fost
disponibile. Cei doi coeficienti, media si panta vitezei axiale fara
rotatie, ce descriu geometria paletei rotorice la bordul de fuga sunt
utilizati intr-un algoritm de optimizare pentru a identifica
configuratia optima a vitezei axiale fara rotatie. Mai exact, a
configuratiei optime a paletajului rotoric la bordul de fuga, pentru
care media ponderata a pierderilor relative de energie este minima
la cuplarea rotor — tub aspiratie. Analiza hidrodinamici tubului de
aspiratie confirma identificarea profilelor de viteza optime, cat si
identificarea punctului de functionare la care pierderea relativd de
energie este minima. In final proiectarea noului rotor a fost
efectuata utilizdnd metoda inversa de proiectare la punctul de
functionare pentru care pierderile relative de energie sunt minime.
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Prefata

Turbinele hidraulice moderne reprezinta o componentda esentiala a sistemelor
energetice, contribuind atat la productia de energie electrica cat si la mentinerea
stabilitatii prin adaptarea continua a productiei de energie la necesarul de consum.

Necesitatea unui efort sustinut de cercetare fundamentalad si dezvoltare tehnologica
in domeniul turbinelor hidraulice este clar exemplificata de tematica inclusa fin
programul cadru European HORIZON2020 pentru perioada 2014-2020, in cadrul
recentei competitii de proiecte lansatd in decembrie 2013 pe directia ,Competitive
Low-Carbon Energy” (H2020-LCE-2014-2015):

» H2020-LCE-2014-1 (Hydropower): “Boosting peak power through sustainable
hydropower - Existing hydropower stations need refurbishment and this
opportunity should be used to modernise the power plants. Therefore,
innovative and improved turbines or generators and related main equipment
having a more robust design allowing operation in a wider range of heads and
loads to increase power output, improve efficiency and dynamics should be
developed.”

» H2020-LCE-2015-1 (Hydropower): “Increasing flexibility of hydropower -
Hydropower is still amongst the largest sources of renewable energy. The
challenge is however to make hydropower in the >100MW range available in a
time as short as possible. New technologies need to be developed to increase
ramping rates and to allow start-stop-cycles to reach up to 30 times per day
depending on head and volume, while lifetime of components and respective life
time prediction methods under heavy-duty operating conditions are considerably
improved while avoiding adverse effects on downstream water courses”

Este clar din aceste exemple cda atat in plan European cat si national,
retehnologizarea centralelor hidroelectrice existente precum si proiectarea de noi
hidroagregate trebuie sa includd metode de optimizare si solutii tehnologice
inovative care sa raspunda noilor cerinte functionale si economice. In particular,
turbinele hidraulice de tip Francis trebuie sa fie exploatate pe plaja de regimuri de
functionare mult mai larga decat cea prevazuta initial, in conditii de eficienta si
siguranta sporite, pentru a compensa eficient atat fluctuatiile de producere a
energiei specifice surselor regenerabile din aeroenergetica, cat si variatiile de
consum generate de liberalizarea pietei de energie si interconectarea sistemelor
nationale.

Acestor provocari li se adreseaza teza de doctorat elaborata de Ing. Tiberiu CIOCAN,
care si-a propus optimizarea proiectarii rotorului turbinei, in particular a curgerii la
iesire din rotor, pentru a minimiza pierderile hidraulice din tubul de aspiratie al
turbinei pe o plaja larga de regimuri de functionare, departe de regimul optim
considerat la proiectare. Actualitatea temei abordate de doctorand este confirmata
de proiectele de cercetare finantate de ALSTOM Power Hydro, Franta, unul din liderii
mondiali in productia de turbine hidraulice, derulate in perioada 2011-2013 in cadrul
Universitatii Politehnica din Timisoara, avand ca obiect exact tematica tezei, si la
care doctorandul si-a adus o contributie importantd ca membru al echipei de
cercetare.

Primul capitol al tezei prezintd o introducere in problematica turbinelor
hidraulice, prezentand clar si succint principiile de functionare. Doctorandul fsi
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Prefata 9

focalizeaza atentia asupra tubului de aspiratie, care corespunde portiunii din traseul
hidraulic al turbinei din aval de rotor, cu scopul conversiei excesului de presiune
dinamica la iesire din rotor in presiune statica, recuperand corespunzator excesul de
energie cineticd care ar fi altfel disipata in lacul aval. Identifica explicit faptul ca
scaderea randamentului turbinei la regimuri diferite/departate de cel optim este
practic asociatd cresterii corespunzatoare a pierderilor din tubul de aspiratie, si
formuleaza problema optimizarii curgerii cu rotatie la iesire din rotor astfel incat sa
se minimizeze pierderea hidraulica mediu ponderata in tubul de aspiratie pe o plaja
larga de regimuri de functionare. Identificarea unei configuratii optime a curgerii la
iesire din rotor se inscrie in paradigma moderna de proiectare a turbomasinilor,
conform cdreia mai intai este optimizata curgerea si apoi sunt proiectate paletajele
care realizeaza configuratia dorita a campului hidrodinamic. Consideram ca acest
capitol constituie un excelent exemplu de identificare, argumentare si formulare a
problematicii tezei de doctorat.

Capitolul 2 este dedicat unei probleme fundamentale a hidrodinamicii
turbomasinilor, corespunzatoare modeldrii curgerii axial-simetrice cu rotatie. In
particular, doctorandul abordeaza problema modelarii curgerii cu rotatie in aval de
rotorul turbinei, cu determinarea profilelor componentelor vitezei la regimuri de
functionare diferite, faréa a cunoaste geometria rotorului, si implicit curgerea
tridimensionala in paletajele rotorice. Solutionarea acestei probleme permite
optimizarea curgerii la iesire din rotor inainte de a fi proiectat rotorul, in vederea
realizarii unui tandem optimizat rotor — tub de aspiratie.

Astfel, sunt identificate cele doua marimi integrale care caracterizeaza
curgerea aval de rotor, debitul volumic si fluxul de moment cinetic, si este prezentat
modelul matematic ce coreleaza cele doua marimi cu regimul de functionare al
turbinei. Figurile 2.5 si 2.6 prezinta doua exemple convingatoare de validare a
modelului pentru turbine hidraulice Francis, pentru o plaja suficient de larga de
debite turbinate, iar programul ce implementeaza algoritmul numeric corespunzator
este prezentat in Anexa 1. Cinematica curentului relativ la iesire din rotor este
descrisa prin intermediul conceptului de viteza fara rotatie. Doctorandul
demonstreaza ca profilul acestei viteze ipotetice, de la coroana pana la inel, ramane
practic nemodificat odata cu modificarea punctului de functionare, conform Fig.2.8.
Aceste ingrediente sunt inglobate apoi intr-o formulare variationala pentru functia
de curent, care presupune minimizarea unei functionale cu o constrangere integrala
corespunzatoare valorii fluxului de moment cinetic. Capitolul 2 este incheiat de un
tablou sinoptic al metodologiei de modelare a curgerii aval de rotor, evidentiindu-se
explicit datele de intrare (coeficientul de debit, coeficientul de moment cinetic,
profilul vitezei fara rotatie, si coordonata radiala a peretelui conului in sectiunea de
analiza) si marimile de iesire (profilele componentelor axiald, circumferentiald si
radiala ale vitezei) pentru programul ,turboswirl1D” prezentat in Anexa 2.

Capitolul 3 prezinta in detaliu metodologia de simulare numerica si analiza a
curgerii in tubul de aspiratie. Astfel, este prezentat domeniul tridimensional pentru
un tub de aspiratie, precum si un set de sectiuni transversale care permit analiza
evolutiei curgerii si a conversiei energiei cinetice in presiune statica. Sunt detaliate
deasemenea conditiile la intrare si iesire din domeniu, precum si modelul matematic
al curgerii turbulente utilizat in programul expert FLUENT. In final, pentru analiza
curgerii sunt introduse marimile integrale corespunzatoare fluxurilor prin sectiunile
transversale considerate, care permit o analiza riguroasa a performantelor tubului
de aspiratie la diferite regimuri de functionare ale turbinei.

Capitolul 4 prezintda metodologia de optimizare a curgerii la iesire din rotorul
turbinei, precum si un exemplu complet de aplicare a ei. Definirea corectd a
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10 Prefata

problemei de optimizare este una din contributiile principale ale doctorandului.
Astfel, functia obiectiv este definita ca media ponderatd a pierderilor hidraulice in
tubul de aspiratie corespunzatoare unui set prestabilit de puncte de functionare ale
turbinei, definit de valorile coeficientului de debit si ale coeficientului de flux al
momentului cinetic. Ponderile alese pentru fiecare punct de functionare sunt in
practica precizate de utilizatorul turbinei, in concordantd cu durata estimata de
functionare la fiecare regim. Pe de altd parte, marimea optimizata este profilul
curgerii fara rotatie, descris in cazul de fata prin doi parametri ce corespund unei
aproximatii liniare. Figura 4.2 prezinta clar tabloul sinoptic al procedurii de
optimizare, in care evaluarea functiei obiectiv pentru valori date ale celor doi
parametri precizati mai sus este clar corelatd cu modelul descris si validat in
Capitolul 2. Metoda aleasd pentru minimizarea functiei obiectiv este ,downhill
simplex”, prezentata in detaliu in §4.3. Algoritmul de optimizare a carui schema
logica se regdseste in Figura 4.4 este aplicat pas cu pas pentru exemplul din Figura
4.5. Se demonstreaza clar ca pornind de la o configuratie initiala, generata de
metodele quasi-empirice de proiectare utilizate in prezent, se ajunge la o
configuratie optimizata a iesirii din rotor (practic distributia unghiului curgerii
relative de la coroanda péana la inel). Diferentele intre profilele de viteza
corespunzdtoare punctelor de functionare analizate, pentru rotorul initial si pentru
cel optimizat, Figura 4.7, sunt evidente. Este clar ca fara o asemenea metodologie
sistematicd de optimizare, proiectarea si corectarea empirica a geometriei paletelor
rotorice este nu numai extrem de costisitoare, dar si ineficienta din punct de vedere
al calitatii rezultatelor.

Evident, optimizarea curgerii la iesire din rotor trebuie sa se regaseasca intr-
o mai buna functionare a tubului de aspiratie, acest aspect fiind investigat in
Capitolul 5. Utilizdnd metodologia descrisa in Cap.3, doctorandul examineaza in
detaliu decelerarea curgerii in tubul de aspiratie, respectiv evolutia pierderilor
hidraulice, prezentand o convingatoare analizd comparativa in Figura 5.1. Este
evidentiata decelerarea curgerii in cele trei segmente specifice tubului de aspiratie
(conul, cotul si difuzorul), diferentiindu-se componenta energiei cinetice provenita
din viteza debitantd (normala pe sectiunile transversale) respectiv din miscarile
secundare (viteza in planul sectiunii transversale). O asemenea analiza complexa
reprezintd o premiera in literatura de specialitate, si permite o comparatie relevanta
intre configuratia de pornire si cea optimizata. In plus, Figura 5.4 arata clar
diminuarea pierderilor hidraulice pentru tubul de aspiratie analizat si translatarea
punctului optim de functionare al turbinei in conformitate cu ponderile precizate de
beneficiar. O asemenea metodad sistematica de optimizare nu era disponibila n
literatura de specialitate sau in practica industrialda de proiectare a turbinelor
hidraulice, dar necesitatea ei era recunoscuta de comunitatea de experti. Impactul
ei benefic a fost explicit recunoscut la 26th IAHR Symposium on Hydraulic
Machinery and Systems, Beijing, 2012. In prezent, practica de proiectare se
focalizeaza pe minimizarea pierderilor in tubul de aspiratie doar la punctul nominal
de proiectare, fara a lua in considerare (evident din lipsa capacitatii de predictie)
comportamentul tubului de aspiratie si implicit al turbinei departe de acest punct de
proiectare. Mai mult, se constatd adesea ca regimul de randament maxim,
determinat prin incercari pe model, este diferit de regimul de proiectare, tocmai
pentru ca nu este analizat tandemul rotor - tub de aspiratie.

Configuratia optimizata a curgerii la iesire din rotor este utila in practica
doar daca este posibila proiectarea unor paletaje rotorice care sa realizeze o
asemenea curgere. Prin urmare, doctorandul prezinta in Capitolul 6 metodologia de
proiectare inversa a rotorului, utilizdnd un program expert. Doctorandul dovedeste o
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buna cunoastere a fundamentelor teoretice ale proiectarii inverse, si detaliaza
etapele de proiectare pentru un rotor de turbind Francis care sa realizeze
configuratia optima de curgere la iesire. Studiul de caz prezentat in §6.4 mentine
traseul meridian, respectiv proiectia meridiana a muchiilor de intrare si iesire ale
paletei rotorice, dar introduce noile specificatii de variatie a incarcarii paletei de la
coroana pana la inel, Figura 6.16. Rotorul astfel obtinut difera semnificativ de
rotorul initial, dar principalul merit al tezei este de a fi dezvoltat si aplicat o
metodologie sistematica de optimizare a rotorului turbinei pentru un tub de aspiratie
existent. Astfel, rezultatele obtinute in tezd sunt extrem de valoroase pentru
procesul de retehnologizare a turbinelor hidraulice, a caror proiectare a fost
efectuata acum cateva decenii, cdnd nici macar tehnicile de simulare numerica a
curgerilor tridimensionale nu erau utilizate in practica industriala. Chiar si astazi,
cand experimentul numeric si experimentul fizic pe model furnizeaza rezultate
remarcabil de apropiate, este dificil de optimizat direct rotorul turbinei utilizand
parametri geometrici care descriu paleta. Prezenta teza ofera o alternativa practica,
suficient de simpld, robustd si eficientd pentru a fi inclusd in practica curenta de
proiectare a turbinelor hidraulice.

Capitolul 7 sumarizeaza principalele concluzii desprinse din capitolele tezei,
si subliniaza contributiile personale ale doctorandului impreuna cu cateva directii de
dezvoltare ale prezentului proiect. Este evident ca auto-aprecierea doctorandului
tinde totdeauna sa prezinte intr-un registru mai degrabda modest propriile rezultate.
Cu toate acestea, contributiile d-lui ing. Tiberiu Ciocan sunt remarcabile, cu caracter
de pionerat pe plan mondial, si am convingerea ca in curand confirmarea valorii lor
va veni nu numai prin citarea publicatiilor la care a contribuit cat mai ales prin
adoptarea de catre marii producatori de turbine hidraulice in practica de proiectare a
noilor turbine hidraulice.

Domnul ing. Tiberiu Ciocan a inceput programul doctoral in Oct. 2010, fiind admis
doctorand cu frecventa, cu bursa la Universitatea Politehnica din Timisoara. Pe
durata stagiului doctoral a parcurs cu succes programul de pregatire universitara
avansata si a facut parte din echipa de cercetare in doua contracte de cercetare
internationale, respectiv un grant si un contract la nivel national.

Dezvoltarea si perfectionarea profesionala a drd.ing. Tiberiu Ciocan este
remarcabild, incepand cu perioda studentiei si continuand cu programul de pregatire
doctorala. Doctorandul a facut progrese remarcabile Tinsusindu-si cunostinte
avansate de hidrodinamica turbomasinilor, tehnici de modelare, simulare si analiza
numericd a curgerii in turbine hidraulice, precum si metode de optimizare. Bun
cunoscator al limbii engleze, a reusit performanta de a disemina rezultatele obtinute
in procesul de elaborare a tezei de doctorat prin publicarea a trei articole indexate
Web of Science (ISI) si a doua lucrari stiintifice prezentate la conferinte nationale.

Seriozitatea si constanta in activitatea de cercetare fac din dl.ing. Tiberiu Ciocan un
membru de baza al colectivului Centrului de Cercetare pentru Ingineria Sistemelor
cu Fluide Complexe din cadrul Universitatii Politehnica din Timisoara, iar rezultatele
obtinute pana in prezent il recomanda fara rezerve pentru o cariera de cercetator
stiintific.

Prof.dr.ing. Romeo SUSAN-RESIGA
Universitatea Politehnica din Timisoara
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NOMENCLATOR

Notatii si abrevieri

DTLOSS Media ponderata a pierderilor relative de energie din tubul de
aspiratie
DSM Metoda “Downhill Simplex”
NLE2TE Numarul de noduri de la bordul de atac la bordul de fuga pe o
linie de curent
XLE Punctual de inceput al variatiei liniare
XTE Punctul de sfarsit al variatiei liniare
SLO Panta
LE Bordul de atac al paletei
TE Bordul de fuga al paletei
Marimi dimensionale
A [m] Anvergura paletei
D [m] Diametrul
H [m] Caderea turbinei
M [Kg Fluxul de momentul cinetic
mZ/s3]
N [-] Numarul de palete
Py (W] Puterea hidraulica
Rref [m] Raza de referinta de la iesire din rotor
R [m] Raza curentd
F [W] Fluxul de energie
" [Kg/s] Functia de curent
E [J/Kg] | Energia specifica
L [m] Lungimea paletei
a(RV,)/eX [m/s] Variatia momentului cinetic
p* [Pa] Presiunea pe suprafata paletei cu suprapresiune
(intradosul paletei)
P [Pa] Presiunea pe suprafata paletei cu depresiune
(extradosul paletei)
\Y [m/s] Viteza
Vrer [m/s] Viteza de referinta
w [m/s] | Viteza relativa
U [m/s] Viteza de transport
Vi [m/s] Viteza meridionala
Q [m3/s] | Debitul
S [m] Coordonata curbilinie
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[min'] | Turatia specifica

Ns
w [gl] Viteza unghiulara
B [°] Unghiul curgerii relative
a [°] Unghiul curgerii absolute
9 [m/s?] | acceleratia gravitationald
p [Kg/m3] | Densitatea
Marimi adimensionale
4 [-]1 | Coeficientul de debit (debitul adimensional)
4 [-] | Coeficientul de energie
m [-] | Fluxul de moment cinetic adimensional
\Y [-] | Viteza adimensionala
r [-1 | Raza curentd adimensionala
n [-1 | Randamentul masinii hidraulice
a(rv, )/ ox [-1 | Incdrcarea paletei
X [-]1 | Coordonata meridiana
Vy [-] | Viteza axiala adimensionala
Vg [-] | Viteza tangentiala adimensionala
Vr [-] | Viteza radiala adimensionala
Wy [-] | Proiectia vitezei relative pe directie axiala adimensionala
Wy [-] | Proiectia vitezei relative pe directie tangentiala adimensionala
Indici
*of axiala fara rotatie
*ave media profilului vitezei axiale fara rotatie
slo panta profilului vitezei axiale fara rotatie
*01 Marime normalizata
*w la perete
*in cinetic
A cinetic pe directia normalei
L cinetic pe directia transversala
* bl meridional pe paletd
*mpaleta | Meridionala de-a lungul liniilor de curent in plan meridian
* o Bord de fuga al paletei
* Bord de atac al paletei
*y Butuc
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%* Periferie
p
% Proiectia pe directia axiala
X
% Proiectia pe directia tangentiala
y
*, Sectiunea amonte de rotor
*, Sectiunea aval de rotor
in intrare rotor
out iesire rotor
* Vector
* Valoare medie
+ pe intrados

pe extrados
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1. INTRODUCERE

Turbomasinile, sunt masini la care transferul energetic are loc loc intre un
rotor dotat cu palete, complet scufundat in fluid, si un curent continuu de fluid intre
intrarea si iesirea din masina.

Dupa@ mai mult de un secol, proiectarea turbomasiniilor a ramas o sarcina
complexa in domeniul ingineriei. Proiectarea acestora necesita combinarea
diverselor discipline din inginerie precum dinamica fluidelor, inginerie mecanica si
economie. In ultimele decenii, o crestere tot mai mare a performantelor
turbomasiniilor a fost perceputa. Sunt asteptate randamente mai mari pe plaje largi
de functionare pentru turbinele hidraulice. Satisfacerea acestor asteptari (cereri),
vin din detalii minore de proiectare, respectiv, intelegerea mai bund a dinamicii
fluidelor. In momentul de fata sunt sunt depuse eforturi mari in aceasta directie,
pentru a intelege mai bine fizica din spatele fenomenelor. Drept urmare, inginerii au
dezvoltat si incorporat in mod progresiv de-a lungul timpului noi tehnologii pentru
imbunatatirea ciclului de proiectare si analiza a turbinelor hidraulice. Traditional
aceste imbunatatiri au fost efectuate de catre spacialisti. In prezent, datorita
evolutiei si integrarii instrumentelor CFD, CAD, FEM, etc., in procesul de proiectare
si analizd a turbinelor hidraulice, permit atingerea acestor obiective mai eficient.

In general de cele mai multe ori in inginerie cea mai buna solutie este gasita
in urma unui proces multidisciplinar si iterativ. Capabilitatiile computerelor din ziua
de azi ne permit automatizarea acestor procese, iar tendinta este de integrare a
diferitelor discipline intr-o singura si automatizatd metoda de optimizare. La ora
actuala, sunt depuse eforturi mari in aceasta directie, de dezvoltare a diferitelor
proceduri de optimizare a turbinelor hidraulice. Dar, complexitatea problemelor cat
si resursele limitate de calcul inca reprezinta un obstacol spre indeplinirea acestor
obiective. Drept urmare, proceduriile actuale de optimizare necesita simplificari in
diferite stagii ale procesului de optimizare.

Cercetarea intreprinsa in aceasta teza de doctorat este plasata in acest
context. Munca depusa in aceastda directie este concentrata spre introducerea si
aplicarea unei noi metode de parametrizare a curgerii cu rotatie la intrarea in tubul
de aspiratie a unei turbine hidraulice. Aceastda metoda permite parametrizarea
curgerii cu rotatie utilizand un numar mic de parametrii, ce apoi pot fi implementati
intr-o metoda de optimizare.

1.1 Turbina hidraulica

Turbina hidraulica este o masind de fortd care transforma energia
hidraulicd a apei, rezultata din diferenta de nivel dintre amonte si aval, in energie
stereo-mecanica la arborele turbinei cu ajutorul unui rotor prevazut cu palete.

Cerintele de energie ale societatii industriale, alaturi de reducerea rezervelor
de combustibil fosil, dar si de normele ecologice, vor conduce intr-un ritm alert la
valorificarea potentialului energiei hidraulice. Termenul de potential este utilizabil in
cazul resurselor regenerabile de energie primara ca energia eoliand, solara,
hidraulica. Potentialul tehnic amenajabil reprezinta energia produsa sau puterea
tuturor centralelor ce pot fi realizate pe cursurile de apa al unui teritoriu.
Valorificarea energiei cursurilor de apa se face in centrale hidroelectrice, care sunt
un ansamblu de constructii ce transforma energia hidraulica in energie electrica [2].
Echipamentele mecanice principale din cadrul centralelor hidraulice sunt
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reprezentate de hidroagregatele ce cuprind ansamblul turbind hidraulica si generator
electric. Romania dispune de un potential tehnic amenajabil de circa 40000 MWh/an
din care amenajat sunt peste 6000 MW. [79] Ponderea energiei hidro reprezinta
numai 20% din productia mondiald, respectiv 16% din productia de energie
europeana, iar Romania dispune de 31% . Cu toate acestea, energia hidro ramane o
componenta cheie in administrarea necesarului de energie. Desi sau realizat pasi
importanti la nivel mondial, potentialul hidroenergetic are un grad de utilizare de
numai 18%, deci o uriasa rezerva de energie hidraulica asteapta sa fie valorificata.

1.1.1 Notiuni de baza

Aparitia turbinelor hidraulice a reprezentat un pas mare finainte, datorita
utilizéri adecvate a energiei hidraulice disponibild. In cazul morilor de apa, rotirea
era obtinutd din greutatea apei ce actiona pe cupele acestora. In cazul turbinelor
hidraulice apa intra la un anumit unghi, respectiv, la 0 anumita viteza si este deviata
intr-o anumita directie de catre paletele rotorului. In consecinta, viteza de rotatie si
randamentul acestora au crescut drastic. Aceast lucru a permis reducerea marimi
intregi masini, respectiv, costurile asociate acesteia.

Un alt progres a fost introducerea a principiului reactiuni, permitand
cresterea randamentului si mai mult. Inca de atunci, modelele furnizau randamente
ridicate prin recuperarea de energie. Cu toate acestea, problema inca este departe
de-a fi rezolvata, iar noi tehnologi sunt dezvoltate si introdu-se progresiv pentru a
fmbunatati proiectarea acestora si cresterea randamentului.

Turbina hidraulica prezinta o tehnologie simpla si sigurd, cu randament
ridicat, cu o duratad de functionare indelungata. Astfel, in functie de constructia
turbinei si a rotorului, precum si de pozitia acestuia fata de curentul de apa, in
figura 1. 1 sunt reprezentate tipurile de turbing, iar in tabelul 1 sunt date domeniile
de functionare a principalelor tipuri de turbine hidraulice utilizate la nivel global.
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Fig. 1. 1 Diagrama Q vs. H in care se prezinta domeniile de functionare ale diferitelor tipuri de
turbine hidraulice [38].
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Tabel 1 Domeniile de functionare ale principalelor tipuri de turbine hidraulice din fig.
1.1 [38].

Turbina Pelton Francis Kaplan
Caderea (m) 100-1770 11-750 6-70
Puterea (MW) 500 800 300

Randament (%) 90 95 94

Turbinele hidraulice pot fi clasificate dupd ecuatia ce descrie energie
hidraulica specifica la arborele turbinei E; :

E = gH; —gHy +h, (1.1)
unde gH; este energia totala de la intrare, respectiv, iesire din masind, iar h, sunt

pierderiile asociate componentelor rotative a masinii. Ecuatia (1. 1) se poate scrie
mai in detaliu conform:

1 1
p vz] (p vzj 1o p v
Eo=|—+0z+— | —| —+gz+— | £h =[gz],+| = | +| | £h, 1.2
t (p 2) \p 2 ), ’ Pl 2 ( :

2
Grupand astfel termeni, turbinele pot fi clasificate dupa cum urmeaza:

e Turbine cu reactiune: la care rotorul este complet scufundat in apa, utilizand
principiul reactiuni, ce consta in accelerarea apei cauzatda de cresterea
presiuni in zona paleteta. Aici o parte din energia potentiald este
transformata 1in energie cineticd. Acest principiu permite crestera
randamentului, care a fost imbunatatit si mai mult prin utilizarea tubului de
aspiratie. Principalele turbine cu reactiune sunt: Francis, Kaplan, Bulb.

e Turbine de impuls (cu actiune): acest tip de turbine a fost dezvoltat in
secolul XIX. Acestea utilizeaza jetul de apa furnizat de injectoare (duze),
neavand rotorul scufundat in apa. Principalele tipuri de turbine de impuls
sunt: Pelton si Turgo.

Aceasta clasificare ofera o prima impresie a diversitatii posibelor configuratii
a turbinelor hidraulice. O asemenea diversitate a formelor, face impo§ibilé definirea
generald metode de proiectare care sa acopere toate cazurile. In consecinta,
lucrarea de fata este concentrata pe imbunatatirea turbinelor hidraulice Francis.
Succesul acestor turbine este mare datorita randamentelor mari si a plajei foarte
mari de aplicabilitate, dovada fiind numarul foarte mare de masini instalate la nivel
global. Desi concluzile sunt legate de turbinele Francis, acestea pot fi transportate si
catre alte configuratii ale turbinelor cu reactiune.

1.1.2 Turbina Francis

1.1.2.1 Introducere .

A fost inventata in secolul XIX de inginerul american J. B. Francis. In
prezent, domeniul de utilizare a acestora este foarte vast. Este caracteristica
domeniului de caderi mijlocii si mari H = 11 - 750 m si o plaja foarte larga a
debitelor de céativa m3/s si sute de m3/s. Puterea obtinutd variazi in intervalul
(0.5...980) MW, iar randamentele optime au valori foarte ridicate. Puterile pe
unitate au tendinta sd creascd pana catre 1000 MW. Randamentele maxime pot
trece peste 95%, maximul atins fiind de 95,6%, insa intr-un domeniu restrans de
puteri. Cum functionarea sistemelor electroenergetice impune tot mai mult un
randament mediu ponderat cat mai ridicat, se cautd solutii de extindere a
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functionarii la randamente bune intr-un domeniu cat mai larg de puteri, chiar in
detrimentul scaderii valorii randamentului maxim.

Turbinele Francis sunt de tipul radial - axial, curentul avand intrarea in rotor
radiala si iesirea axialda. Spre deosebire de rotorul de tip Kaplan, rotorul Francis are
paletele fixe, fiind compus dintr-o coroana si un inel intre care se afla un numar de
palete torsionate spatial. Debitul de functionare este adus de conducta fortata la
camera spirald, care asigura repartitia uniforma a apei pe periferia statorului,
aparatului director si mai apoi rotorului. In interiorul camerei spirale are loc
transformarea partiald a energiei potentiale a apei in energie cinetica.

Parametrii fundamentali ai turbinelor hidraulice sunt: debitul Q [m%/s],
caderea H [m.col. H,0], puterea P [kW], turatia n[rot/min], randamentul 7 [-],
inaltimea geometrica de aspiratie hs [m.col. H,0], coeficientul de cavitatie .

Traseul hidraulic al turbinei Francis este redat in exemplul din figura 1. 2.

1 2 3 o] T 4 5 & 7

Traf

a
Fig. 1. 2 Turbina Francis: (1) camera spirald metalica; (2) stator; (3) rotor;
(4) arbore vertical; (5) lagar radial; (6) mecanism de actionare a aparatului director; (7)
aparat director; (8) con tub aspiratie [39]

Acesta cuprinde urmatoatele elemente: camera spirald (1), alimentata din
conducta fortata a amenajarii hidroelectrice; camera spirala are sectiune circulara si
este confectionata prin sudarea unor virole metalice; statorul (2) cu pale fixe, care
imprima apei o miscare elicoidald, respectiv care rigidizeaza camera spiral3d;
aparatul director (7) ale carui pale sunt reglate cu ajutorul mecanismului de
actionare (6), asigurand variatia debitului intre valoarea zero (aparat director
complet inchis) si valoarea maxima (aparat director complet deschis); pozitiile
palelor directoare si marimile care le caracterizeaza sunt detaliate in figura 1.2;
rotorul (3) cu un numar mare de pale fixe, dublu curbate; respectiv conul tubului de
aspiratie (8), care dirijeazd apa catre bazinul de refulare din aval.

In functie de pozitia arborelui turbinei, acestea pot fi: turbine Francis cu
arbore vertical, respectiv, turbine Francis cu arbore orizontal.

Dintre centralele hidroelectrice dotate cu turbine Francis cu arbore vertical,
mentionam urmatoarele:

e CHE Itaipu, o centrald binationalad pe fluviul Parand, la granita dintre Brazilia

si Paraguay, echipata cu 18 turbine Francis (PIF intre anii 1984 si 1991).

Puterea unei turbine este de 700 MW, deci puterea instalata in centrald este
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de 12600 MW, ceea ce constituie recordul mondial de putere instalata intr-o
CHE. Cdderea netd este de 118,4 m, iar debitul nominal pe grup este de 645
m3/s. In 2000, productia de energie anualda a CHE Itaipu a depasit 93,4
TWh, asigurdand 95% din consumul energetic din Paraguay si 24% din
consumul energetic din Brazilia. Puterea instalata in CHE Itaipd va fi maritd
la 14000 MW, dupa punerea in functiune a doua noi hidroagregate, a caror
constructie a inceput in 2001.

e CHE Three Gorges, pe fluviul Yangtze din China. Three Gorges este cea mai
mare amenajare hidroenergetica din lume. Constructia sa a inceput in 1993
si va fi finalizata in 2009. Barajul a fost deja construit21. Au fost construite
doua cladiri ale acestei imense hidrocentrale, catre malurile fluviului, de-o
parte si de alta a fronturilor deversante (de 484 m lungime) din centrul
fluviului. CHE Three Gorges a fost echipata in 2009 cu 26 de turbine Francis.
Puterea unei turbine este de 700 MW. Diametrul exterior al rotorului este de
10 m, iar greutatea acestuia de 450 tone. Productia de energie a inceput in
2003, cu 11 hidroagregate functionale. Puterea instalata in central in anul
2006 a fost de 9800 MW (cu 14 turbine in functiune), insad puterea instalata
a atins valoarea de 18200 MW in 2009, cand toate cele 26 de turbine au fost
functionale, ceea ce a constituit urmatorul record mondial de putere
instalata intr-o CHE. Productia medie de energie anuald a se estimeazad la
valoarea de 84,7 TWh.

Dintre centralele hidroelectrice din Romania dotate cu turbine Francis cu
arbore vertical, cele mai importante sunt:

e CHE Gélceag pe raul Sebes, o centrala echipata cu 2 turbine Francis, puse in
functiune in 1980. Puterea unei turbine este de 75 MW, fiind astfel cea mai
mare turbina Francis din Romania. Puterea instalata in centrald este de 150
MW, iar debitul instalat este de 45,6 m3/s. Caderea bruta este de 465 m.

e CHE Vidraru pe raul Arges, echipata cu 4 turbine Francis puse in functiune in
1966. Puterea unei turbine este de 55 MW, deci puterea instalata in centrala
este de 220 MW, iar debitul instalat este de 90 m3/s; ciderea brutd este de
324 m.

e CHE Bradisor, pe cursul inferior al raului Lotru, este o centralda subterana,
echipata cu 2 turbine Francis (cu diametrul rotorului de 2 m), puse in
functiune in 1982. Puterea instalata in centrala este de 115 MW (adica 57,5
MW pe fiecare grup), iar debitul instalat de 110 m3/s. C8derea brutd este de
152 m, caderea nominala este de 128,5 m, iar turatia de sincronism este de
375 rpm.

Cea mai mare centrald hidroelectrica echipatad cu turbine Francis cu arbore
orizontal este CHE Hornberg din Germania, echipata cu 4 turbine (diametrul
rotorului de 1,7 m). Puterea unei turbine este de 262 MW, deci puterea instalata in
centrala este de 1048 MW. Caderea neta este de 652 m.

Calitatile principale ale acestor turbine consta in:

randament bun;

constructie simpla;

robusta;

stabilitate mai mare la functiunare.

1.1.2.2 Principiul de functionare al turbinei Francis

Scopul turbinei hidraulice este de a extrage energia de la fluid si aceasta se
realizeaza cu ajutorul unui subansamblu in miscare de rotatie, denumit
rotor.Rototorul turbinei Francis prezintd o forma care obligd apa sa treaca printre
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palete, ca printr-un canal prismatic, in care viteza se schimba ca marime si directie,
simultan cu variatia presiunii.

Transmiterea energiei de la apa la rotorul turbinei are loc prin interactiunea
de curent si suprafetele paletelor rotorice. Datorita interactiunii dintre fluid si palete
apare o forta ce se exercitd pe palete, cuplul creat de aceasta forta in raport cu axa
masinii pune in miscare rotorul, obtindndu-se putere stereomecanica. Energia este
preluata de paletele rotorului turbinei, curentul avand intrarea radiala in rotor si
axiala la iesire.

Curgerea in rotorul turbinelor este complexa din cauza formei spatiale a
canalelor dintre paletele rotorului, care sunt strabatute de vana fluida. Datorita
constructiei turbinei si a rotorului, precum si de pozitia acestuia fata de curentul de
apa, turbinele hidraulice Francis fac parte din grupa turbinelor cu vana fortata la
care rotorul este complet scufundat si este atacat uniform si pe toatd periferia de
curentul de apa.

Pentru analizarea ei, se considera doua sisteme de referinta:

e unul inertial, considerat fix, cu axa ,z"” asezata coliniar cu axa de rotatie;

e unul mobil - rotitor, solidar cu rotorul, care are axa de rotatie ,z" , asezata

la fel cu cel fix.

- miscarea fluidului raportata la sistemul inertial este miscarea absoluta si
va fi caracterizata de viteza absoluta “Vv”;

- miscarea fluidului prin rotor, raportata la sistemul neinertial, este
miscarea relativa, caracterizata de viteza relativa , W”;

- viteza de transport este viteza tangentiala din planul rotorului care este
constanta in timp la o raza ,r”.

Fig. 1. 3 Cinematica curentului prin rotorul turbinei Francis [2]

In figura 1. 3 este reprezentatd schema cinematicd a curentului prin rotorul
turbinei Francis. Conform acesteia particula fluida intrata in rotor cedeaza o parte
din energia sa prin interactiunea cu paletele rotorului, si parcurge o traiectorie
relativa (fata de sistemul de referintd mobil) si o traiectorie absolutd (fatd de
sistemul fix). In cadrul transferului energetic din turbind, energia mecanica poate
proveni din transformarea partiala a energiei cinetice si potentiale a fluidului, sau
numai din transformarea energiei cinetice.
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1.2 Tubul de aspiratie

Eficienta turbinelor hidraulice este semnificativ afectatd de performanta
tubului de aspiratie. In special la turbinele de cadere mica si debite mari,
ajungandu-se pana la pierderi mai mari de 50%. Principala caracteristica a tubului
de aspiratie este de a recupera o parte din energia cinetica de la iesire din rotor si
de a o transforma in energie potentiala cu pierderi hidraulice cat mai mici. Cea de-a
doua caracteristica a sa este de a recupera inaltimea de aspiratie, daca aceasta este
pozitiva, adicd utilizarea tubului de aspiratie permite instalarea turbinei peste nivelul
aval, fara a se pierde partea corespunzatoare din cadere. In ciuda progresului
tehnologic, din perspectiva curgerii cu rotatie in tubul de aspiratie, aceasta inca a
ramas dificil de descris corect, datorita interactiunilor complexe dintre
nestationaritatea, turbulenta, separarea, curgeriilor secundare, aparitia vartejului
funie, etc..

1.2.1 Principiu de functionare

Principiul care sta la baza curgerii in tubul de aspiratie se poate exprima cu
ajutorul ecuatiei Bernoulli intre sectiunea de la intrare, respectiv sectiunea de la
iesire.

2 2
&+Zl+ﬁ:ﬁ_zz+aﬂz +hy (1.3)
Ve 29 9 29

unde p este presiunea absoluta, z inaltimea geometrica de aspiratie, a factor

de corectie a energiei cinetice, V viteza si h, pierderile hidraulice in tubul de
aspiratie. Presiunea absolutd p in sectiunea de iesire se poate exprima ca
P2/P9=2Z+Patm/Pg, unde p.., este presiunea atmosferica. Dacd se presupune ca
inaltimea de instalare a turbinei Hs este aproximativ egala cu z; atunci ecuatia (1. 2)

se reduce la:

ocV2 ocV2

P1 _ Patm _ Ho+| 2 %272 4 (1.4)
P9 pg 29 29

O interpretare a ec. (1. 4) este ca tubul de aspiratie genereaza o zona de
depresiune sub rotor, ce poate fi utilizata de turbina. Aceasta zona de depresiune,
consta din doi termeni: caderea de presiune staticd H;, respectiv, caderea de

presiune dinamicd oVZ /29— V5 /29 +hy . Primul termen este independent de debitul

turbinat, in schimb al 2-lea termen creste odata cu debitul. Al 2-lea termen se poate
fmbunatatii prin largirea conului si/sau prin marirea lungimi tubului de aspiratie.
Totusi, in ambele variante pierderiile vor creste, astfel un tub de aspiratie eficient va
avea un difuzor si o lungime optimd, pentru care reducerea de presiune va fi
maximizata.
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Fig. 1. 4 Principiul hidraulic al tubului de aspiratie. a. cu tub de aspiratie, b. fara tub de
aspiratie. [69]
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1.2.2 Tipuri de tuburi de aspiratie

Primul tub de aspiratie a fost construit in jurul anului 1840 si a avut forma
unui cilindru drept. Scopul a fost de-a putea plasa turbina deasupra nivelului aval
fara a pierde din cadere. Mai tarziu, au fost introduse si utilizate tuburile de aspiratie
care aveau forma unui con drept, fig. 1. 5a, pentru a imbunatati randamentul
turbinei in special a celor de cadere mica. Ani mai tarziu, au aparut tipuri de tuburi
de aspiratie asemanatoare celor din fig. 1. 5a, cu diferenta ca in mijlocul tubului se
gasea un con ce avea rolul de-a elimina zonele de stagnare ce apareau de obicei in
acea zond, fig. 1. 5b. Ambele tipuri de tuburi de aspiratie a permis recuperarea
foarte buna a energiei cinetice de la iesire din rotor la puncte de functionare departe
de cel optim, datorita raportului ariilor intrare-iesire a tubului de aspiratie. Totusi,
pana ce nu au aparut tuburiile de aspiratie cotite dezvoltate de Kaplan, nu se puteau
instala rotoare cu diametrul de referintd mai mare de 2.5 m. Odata cu aparitia
tuburilor de aspiratie cotite sau cu cot, s-au putut instala rotoare cu diametrul de
referinta de pana la 10 m. Dezavantajul acestora in comparatie cu primele doua
este ca performantele turbinei scad mai mult la puncte de functionare departe de cel
optim.
in general, tuburile de aspiratie cotite sunt compuse dupa cum se poate
observa in fig. 1. 5¢, din trei componente: conul de la intrare, cotul si difuzorul de
iesire.
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Fig. 1. 5 Tipuri de tuburi de aspiratie. a. Con drept, b. hidrocon (Moody), c. curbat

In conul de intrare, care in general este un con drept, curgerea este
decelerata, iar presiunea creste. Desprinderea fluidului de peretii conului tubului de
aspiratie conduce la scaderea drastica a performantelor turbinei si pot cauza
fluctuatii severe de presiune ce pot afecta structura turbinei.

In cot, curgerea cu rotatie intra vertical si iese orizontal din acesta,
rezultédnd o variatie mare a presiuni de-a lungul acestuia. Aceasta variatie a presiuni
duce la cresterea riscului de aparitie a separari fluidului in con. Drept urmare, de
obicei se mentin constante ariile sectiuniilor transversale sau chiar se reduc, de-a
lungul cotului. Tranzitia de la arie circulara la arie rectangulara in cotul tubului de
aspiratie, simplificd procesul de constructie dar complicd caracteristicile curgerii cu
rotatie.

In difuzor, fluidul este din nou paralel cu pereti acestuia diminuand variatiile
de presiune, in principal datorita cresteri presiuni, imbunatatind astfel randamentul
turbinei.

Tubul de aspiratie luat in considerare in cercetarea doctorald de fatd, este
un tub curbat cu: con, cot si difuzor. In particular, difuzorul tubului de aspiratie
investigat are si un picior de sprijin, impartind tubul in doua.
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1.2.3 Hidrodinamica tubului de aspiratie la regimuri variabile

In ultimele decenii pe piata de energie, datoritd politicii de incurajare a
guvernelor spre energia regenerabila, sa ajuns in ultimii ani la o crestere foarte
mare a conectarii la retea a energiilor eoliene si solare, ce au indus de foarte multe
ori fluctuatii de putere peste limita ce poate fi controlata. Pe de altd parte
consumatorii se asteapta sa aiba la discretie oricand doresc, mai multd sau mai
putina putere in retea, cu alte cuvinte, este nevoie de o retea flexibila.

Datorita raspunsului si intrarii rapide in sistemul retelei de energie, turbinele
hidraulice sunt frecvent utilizate pentru aducerea in parametrii stabili a acestuia.
Pentru turbinele hidraulice inseamna, operarea acestora pe o plaja larga de
functionare departe de punctul de randament maxim, instabilitatea curgerii cu
rotatie in tubul de aspiratie, desprinderi ale fluidului de pe peretele conului tubului
de aspiratie afectand si transformarea energiei cinetice reziduale in presiune statica,
operarea o perioadd mai indelungata decéat a fost prevazut la debite departe de cel
nominal pentru care a fost proiectata turbina, etc.. Toate problemele enumerate duc
la pierderi energetice mari in tubul de aspiratie, caracterizate prin scaderea
productiei de energie si cresterea costuriilor de functionare a turbinei.

Curgerea cu rotatie generata aval de rotorul unei turbine hidraulice a fost
intens investigata atat experimental [78] cat si teoretic [75-76], cu scopul de-a
elucida fizica fenomenului.

Zhang si altii [136], au analizat numeric curgerea cu rotatie in cele trei
segmente ale tubului de aspiratie: con, cot si iesirea din tubul de aspiratie pentru o
turbina Francis. S-a observat ca la sarcina partialda, in con, curgerea este instabila
datorita vartejului funie. Vartejul funie reprezinta totodata principala sursa a
fluctuatiilor de frecventa joasa. Odata cu functionarea la sarcina partiala aparitia
componentei tangentiale este inevitabild, iar cheia elimindrii vartejului funie este de
a suprima zona de recirculare. In cot se continua zona de recirculare de la intrarea
in con, care evolueaza intr-o miscare haotica.

Avellan [8] prezinta pentru prima data investigatii numerice cat si
experimentale asupra curgerii in cotul tubului de aspiratie in cadrul proiectului
FLINDT. Principalul obiectiv al acestui proiect este de a investiga curgerea in tubul
de aspiratie al turbinelor hidraulice la mai multe regimuri de functionare, pentru o
mai buna intelegere a curgerii 3D cu rotatie. Simularea 3D nestationara validata cu
datele experimentale din FLINDT I-a condus pe Mauri si altii [71] sa concluzioneze
ca scaderea brusca a coeficientului de recuperare a presiunii in tubul de aspiratie in
apropierea punctului de randament maxim, poate fi asociata cu separarea Werlé-
Legendre. Susan-Resiga si altii [110] propune o noud reprezentare analitica n
avalul rotorului Francis din FLINDT, care se afla intr-o buna corelare cu datele
experimentale ale profilelor de vitezd axiald si tangentiald. Modelul lor este
parametrizat doar cu coeficientul de debit cu o valoare intre £10% din debitul de la
punctul de randament maxim.

Ciocan si altii [29], au investigat atat numeric cat si experimental, curgerea
cu rotatie pe modelul de turbind in cadrul proiectului FLINDT. Pe acest model au
fost efectuate masuratori ale profilelor de viteze cu LDV, masuratori ale cAmpului de
viteza cu PIV si masuratori ale pulsatiilor de presiune pe peretele conului tubului de
aspiratie. Paralel cu investigarea experimentald au fost realizate simulari 3D
nestationare, pentru a le putea compara cu datele experimentale. Pentru
investigarea campului de viteza cu PIV, s-au folosit douda camere de o rezolutie
ridicata. Folosind cele doud camere s-a determinat simultan atdt campul de viteza
meridional cat si cel tangential. In masurarea profilelor de vitezd de-a lungul unei
axe s-a utilizat un LDV 2D. Cele doua profile de viteze au fost mdsurate la intrarea
si la iesirea din tubul de aspiratie. Analiza pulsatiilor de presiune s-a realizat cu
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ajutorul a opt traductori de presiune nestationari. Pentru fiecare achizitie au fost
masurate 16384 probe intr-un timp prestabilit astfel incat sa nu influenteze timpul
de raspuns al traductorului. Simularea numerica 3D nestationara a fost efectuata cu
programul de calcul ANSYS-CFX cu un model de turbulentda k-epsilon. Astfel
conditiile la limitd, au presupus ca profilele de la iesire din camera spirala sa fie
impuse la intrare in stator, iar profilele de la iesire din stator se vor utiliza ca si
conditie de intrare in aparatul director. Din compararea frecventei de rotatie a
vartejului funie dintre calcul si experiment s-a ajuns la concluzia ca frecventa
rezultatd din calcul este cu aproximativ 13% mai mare decat cea masurata. Din
analiza pulsatiilor de presiune pe con calculat si masurat rezultd o mare asemanare
atat la intrare in con céat si pe generatoarea conului unde au fost montati traductorii.
Aceste comparatii dintre partea experimentala si cea de calcul a fost realizata pentru
prima datd, iar erorile obtinute de 13% in frecventa vartejului si 3% in amplitudinile
pulsatiilor de presiune pot fi considerate foarte bune.

Susan-Resiga si altii [103], a propus o metoda analitica de reprezentare a
profilelor radiale a componentelor axiale si tangentiale a vitezei, aval de rotorul unei
turbine Francis pe o plaja de functionare de +10% fata de punctual optim de
functionare, la cadere constanta. Aceastda metoda empirica extinsa mai departe pe
conul tubului de aspiratie [107], nu reuseste sa prezica configurarea curgerii cu
rotatie pe intreaga plaja de functionare, in special la debit partial unde vartejul
elicoidal [57] este foarte dezvoltat datorita instabilitatii curgerii decelerate cu rotatie
ce are loc in conul tubului de aspiratie. Cu toate acestea curgerii cu rotatie la debit
partial in conul tubului de aspiratie a fost calculata prin folosirea unui model axial-
simetric de curgere turbulentd cu rotatie [108]. Intelegerea mai bine a
particularitatiilor curgerii cu rotatie la iesirea din rotor / intrarea in tubul de aspiratie
este cheia in dezvoltarea de noi tehnici de control al curgerii cu rotatie aval de
rotorul turbinei Francis, un exemplu foarte bun fiind metoda cu injectie de apa din
coroana rotorului [109] de-a lungul axei masinii, cu scopul eliminarii vartejului
elicoidal si fluctuatiilor de presiune asociate acestuia.

Prin masuratori efectuate experimental se poate determina comportamentul
global al unui tub de aspiratie, dar detaliile hidrodinamice raman greu de distins.
Drept urmare se folosesc simularile numerice pentru a analiza curgerea dintr-un tub
de aspiratie, cu scopul de-a intelege mai bine fizica fenomenului. Dar, simuland
curgerea (3D nestationara si turbulentd) pe intreg domeniul turbinei (intrare camera
spirala - iesire tub de aspiratie ), necesita o memorie de calcul foarte mare, chiar si
pentru computerele din ziua de azi. De aceea va trebui folositd o tehnica de simulare
simplificatd pentru a obtine rezultate utile atunci cadnd se analizeaza hidrodinamica
tubului de aspiratie, folosind resursele de calcul existente.

Cheia acestei strategii sunt conditiile de intrare din tubul de aspiratie. Gode
si altii [47], a investigat hidrodinamica tubui de aspiratie a unei turbine cu palete
rotorice fixe la debit partial, cu scopul de a gasi niste corelatii intre conditiile de
intrare si structura vartejului din tubul de aspiratie. De asemenea si Galvan si altii
[40], a remarcat ca inca este o provocare in a gasi distributia optima a curgerii cu
rotatie la intrarea in tubul de aspiratie, cu scopul de a obtine cele mai bune
performante ale turbinei pe o plaja larga de functionare.

O problema importanta care influenteaza major curgerea cu rotatie la iesirea
din rotor, cat si piederiile hidraulice din tubul de aspiratie este geometria paletei
rotorice la bordul de fugd. In consecintd, este esential sa estimam corect pierderiile
hidraulice si recuperarea de presiune in tubul de aspiratie, inca din proiectarea
preliminara a unui nou rotor de turbina. Drept urmare, Susan-Resiga, et al. [104] a
dezvoltat un model matematic care pemite calculul curgerii cu rotatie la iesirea din
rotor pentru intreaga gama de operare a unei turbine Francis si a aratat ca acest
model este capabil sa surprindd principalele caracteristici a curgerii.
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Pentru a investiga coeficientul de pierdere pentru fiecare componenta a
traseului hidraulic unei turbine Francis, functie de debitul de functionare, Vu si altii
[132] efectueazad o analizda numerica 3D la o turatie specifica constantd. Pentru
rotor, aparat director si camera spirala se observa ca acest coeficient de pierdere
are o valoare aproximativ constantd la toate debitele de functionare, variind cu
maximum 10%, fig. 1. 6.).
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Fig. 1. 6 Variatia pierderilor functie de debit pentru fiecare componentd a unei turbine
hidraulice de tip Francis, [125]

Pentru tubul de aspiratie se observa ca valorile coeficientului de pierdere
functie de debit variaza cel mai mult cu aproximativ 90%. Variatia acestui coeficient
se datoreaza necorelari curgerii cu rotatie livratda de rotor la intrarea in tubul de
aspiratie. Prin urmare este extrem de importanta optimizarea curgerii cu rotatie la
intrarea in tubul de aspiratie cat si proiectarea cat mai buna a rotorului, astfel incat
la cuplarea rotor - tub aspiratie, turbina sa functioneze cu pierderi minime de
energie.

1.3 Stadiul actual al proiectarii turbinelor hidraulice
Francis

1.3.1 Proiectarea turbinelor hidraulice

In domeniul turbomasiniilor, proiectarea acestora incd a rdmas o sarcind
complexa, combinand discipline multiple din inginerie precum dinamica fluidelor,
inginerie mecanica si economie. Dupa toatda experienta acumulata de catre
specialistii din domeniu in decursul mai multor decenii, incd nu existd o tehnica
unica de-a proiecta o turbina hidraulica care sa ofere la iesire din rotor / intrare in
tubul de aspiratie al acesteia, aceea curgere dorita cu pierderi minime de energie pe
o plaja larga de functionare.

Majoritatea proceduriilor de proiectare folosite in industrie sunt partial
cunoscute. Ceea ce difera de la o companie la alta este “know-how” acumulat de
fiecare In parte, ceea ce determina dezvoltarea propriilor metodologii de proiectare
si optimizare. Chiar si in cadrul utilizarii celor mai avansate tehnnici (programe) de
proiectare / simulare a curgerii, care ne pot oferi o multime de informatii valoroase,
singura care decide relevanta si validitatea informatiilor este experienta
proiectantului.
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O turbina hidraulica este proiectata conform specificatiilor initiale, obtinute
in situ, unde masina va fi instalata. Conditiile de operare exprimate ca si energie
specifica E, debit Q si turatie n, sunt de obicei parametrii initiali de dimensionare
preliminara a masinii si de alegere a posibilei configuratii (radial, axial, radial-axial,
etc.). Dupa cum este reprezentat in figura 1. 7, la momentul actual exista 2 metode
de abordare pentru proiectarea unui rotor de turbind hidraulica: Metoda directa, ce
corespunde metodelor clasice de proiectare, respectiv Metoda inversa, specifica
tehnicilor actuale de proiectare. Metoda inversa difera de metoda directa prin faptul
ca intéi are loc calculul si optimizarea curgerii apoi proiectarea geometriei paletei
care sa realizeze aceea curgere cu pierderi minime de energie. Dar, indiferent de
metodologiile utilizate, clasice sau actuale, proiectarea turbinelor hidraulice este
buna doar daca este sustinutad de catre performantele hidraulice si de structura.

METODA DIRECTA METODA INVERSA
Date de proiectare Date de proiectare
HP/QH H P/QH
h 4 h 4
Calculul geometriei Calculul si optimizarea
paletei curgerii
h v
Curgerea determinata de Geometria paletei care da

paleta realizeze curgerea
h 4 Y
Transferul energetic Transferul energetic

Fig. 1. 7 Principiul de proiectare corespunzator celor 2 metode

1.3.1.1 Metodologiile clasice de proiectare

Metodologiile clasice sunt considerate acele tehnici de proiectare dezvoltate
in principiu din experimente. Forma finala a rotorului turbinei fiind strans legatd de
vizualizarea curgerii in jurul diferitelor profile si validate pe stande experimentale,
mai exact, intai s-a proiectat rotorul apoi sa analizat curgerea, iar rezultatele finale
(dorite) au fost obtinute print-un proces de incercare si eroare. Din punct de vedere
geometric, metodologiile traditionale au utilizat desene tehnice de méana si seturi de
date pentru definirea geometriei. Dar aceasta reprezentare limitatd si cumva
ambiguu, a fost de obicei sursa neintelegeri a geometriei finale si a fabricarii sale.
Descrieri mai amanuntite ale acestor metodologii clasice sa pot gasi in [1], [13],
[21], [50], [122].
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1.3.1.2 Tehniciile actuale de proiectare

Relativ recent, dezvoltarea coduriilor CFD si a cresterii puterii de calcul a
permis prezicerea performantelor unei turbine hidraulice si reducerea testelor pe
standuri experimentale, tehniciile CFD [33], [54], [86], [98] devenind astfel un
instrument standard in proiectarea turbinelor hidraulice.

Tehniciile actuale s-au dezvoltat si imbunatatit odata cu progresul tehnologic
in domeniul calculatoarelor. Aceste noi tehnici de proiectare tind sa depaseasca
dificultatiile si constringeriile metodelor clasice, fiind mai flexibile si precise decat
acestea, desi majoritatea dintre ele sunt strans legate de tehniciile clasice de
proiectare. Majoritatea tehniciilor noi de proiectare se bazeaza pe proiectarea
inversa, originalitatea acestei metode consta in inversarea tehnicilor clasice. Pornind
de la proiectarea curgerii dorite la iesirea din rotor / intrarea in tubul de aspiratie,
care va duce in final la geometria paletajului rotoric care va livra aceea curgere
dorita. In decursul ultimelor decenii noile tehnici de proiectare bazate pe proiectarea
inversa au fost dezvoltate si extinse spre aplicatii 3D [32], [45-46], [56], [85],
[113], [128], [30] si [37] find aplicatii ale metodei inverse pe turbine hidraulice. De
asemenea mai existd si pachete de softuri comerciale ce furnizeaza instrumente de
proiectare ce se bazeaza pe proiectarea inversa [141-142].

1.3.2 Proiectare optimizata

Metodele traditionale de imbunatatire a proiectari rotoarelor sunt descrise ca
un proces iterativ bazat pe proiectarea initiala si anterioara. Procesul traditional este
stréns legat de gandirea subiectiva a proiectantului si de ipotezele sale, neluand fin
considerare alte posibile solutii. In consecinta, forma finala se obtine intr-o perioada
mare de timp.

Desi procesul traditional de proiectare a fost accelerat prin introducerea si
utilizarea diferitelor tehnici numerice (CAD, CFD, etc.), factorul uman ramane
indispensabil. Cererea tot mai mare de geometrii cat mai bune ale paletajului rotoric
intr-o perioada cat mai scurta de timp, promoveaza efortul de a explora metodologii
noi de proiectare si de a imbunatatii ciclul de proiectare.

Noua abordare de proiectare a rotorului unei turbine hidraulice Francis
consta in faptul ca rotorul este inlocuit cu un model surogat, mai exact cu un model
matematic de calcul al curgerii cu rotatie [104], in timp ce tubul de aspiratie al
turbinei ramane pe loc. Scopul principal a modelului matematic este de-a genera
configuratii realiste de curgere cu rotatie ce pot fi folosite ca si conditii de intrare
pentru a evalua performantele tubului de aspiratie. Parametrii modelului matematic
pot fi apoi implementati intr-un algoritm de optimizare pentru a identifica solutia
finala considerata optima. Formuland problema matematic, solutia finald poate fi
interpretata ca si o combinatie a parametriilor de optimizare pentru care o anumita
functie este minima.

In elaborarea unui concept de optimizare, trebuie luate in considerare
anumite aspecte si influentele lor asupra asupra procesului de optimizare:

e Parametrizarea: este necesara stabilirea unui anumit numar de
parametrii pentru a caracteriza ceea ce se doreste a se imbunatati.
Cel mai important factor este numarul lor. Un numar mare de
parametrii poate caracteriza mai bine ceea ce se doreste a se
fmbunatati, dar complicd procesul de optimizare. De aceea trebuie
utilizati un numar potrivit de parametrii pentru a putea fi
implementati intr-un algoritm de optimizare.

e Evaluarea performantelor: la momentul actual, performantele
turbinelor hidraulice sunt estimate prin utilizarea simulariilor
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numerice (CFD, FEM, etc.). In functie de modelul de utilizat, in
aceasta etapa timpul consumat este foarte important. Astfel, sunt
utilizate modele simplificate pentru a accelera procesul, cu
dezavantajul ca exista posibilitatea ca rezultatele obtinute sa aibe o
acuratete mai mica.

e Functia obiectiv: nu exista o definitie unica a solutiei optime. Mai
mult, identificarea celei mai bune solutii difera de la caz la caz, iar in
aplicatii din inginerie, solutie optima rezultd din activitati
multidisciplinare.

e Tehnici de optimizare: parametri sunt implementati intr-un algoritm
de optimizare, iar acestia sunt evaluati prin simulari CFD la fiecare
pas efectuat de algoritmul de optimizare. Criteriul de oprire al
algoritmului esete declansat atunci cand se atinge minimul global al
functiei obiectiv.

Aspectele de mai sus reprezinta pasi necesari de indeplinit pentru a duce la
bun sfarsit procesul de optimizare. O analiza adecvata a elementelor si tehnicilor
utilizate la fiecare pas al metodei de optimizare determina viteza si calitatea solutilor
obtinute.

1.4 Contextul tezei de doctorat

La ora actuald in Romania peste 70% din turbinele hidraulice necesita
retehnologizare, datorita timpului de viata depasit, iar alegerea noilor solutii de
retehnologizare trebuie sa tina cont de cerintele tehnice ala pietei de energie
(functionarea cu pierderi minime de energie pe un domeniu extins de exploatare si
interventia rapida pentru a asigura reglajul retelei). In consecinta aceasta implica
modificarea rotorului cu pastrarea traseului hidraulic existent.

De asemenea echipa din care fac parte a fost contractata de marile companii
producatoare de turbine hidraulice pentru a studia aceasta tematica.

Toate acestea reprezinta o motivatie serioasa pentru e efectua cercetari in
aceasta directie, de-a optimiza curgerea cu rotatie la intrarea in tubul de aspiratie al
turbinelor hidraulice pe o plaja larga de functionare cu pierderi de energie minime.

1.5 Obiectivele si continutul tezei de doctorat

Scopul activitatii de cercetare din prezenta teza de doctorat este elaborarea
unei metode de proiectare optima a unui rotor de turbind hidraulica care sa ofere
performante bune pe un domeniu larg de exploatare al turbinei la cuplarea rotorului
cu un tub de aspiratie existent. Aceasta presupune in primul rdnd parametrizarea
curgerii cu rotatie pe intreg domeniul de functionare al turbinei, utilizdnd un numar
redus de parametri. Parametrizarea profilelor de viteza de la intrarea in tubul de
aspiratie este efectuata utilizand modelul matematic de calcul al curgerii dezvoltat
de catre Resiga et al. [104]. S-a ales in lucrarea de fata ca si caz test, turbina model
Francis GAMM [102] pentru care datele experimentale au fost disponibile. Apoi cei
doi coeficienti, media si panta vitezei axiale fara rotatie, ce descriu geometria paletei
rotorice la bordul de fuga sunt utilizati intr-un algoritm de optimizare pentru a
identifica configuratia optima a vitezei axiale fara rotatie. Mai exact a configuratiei
optime a paletajului rotoric la bordul de fuga, pentru care media ponderata a
pierderilor relative de energie este minima la cuplarea rotor — tub aspiratie. Analiza
hidrodinamicii tubului de aspfiratie confirma identificarea profilelor de viteza optime,
cat si identificarea punctului de functionare la care pierderea relativa de energie este
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1.5 - Obiectivele si continutul tezei de doctorat 29

minima. In final proiectarea noului rotor se va efectua utilizdnd metoda inversd de
proiectare la punctul de functionare pentru care pierderile relative sunt minime.

nuhw

Pentru atingerea acestor deziderate s-au propus urmatoarele etape:

Parametrizarea curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice;
Optimizarea curgerii cu rotatie la intrarea in tubul de aspiratie functie de
criteriul energetic;

Analiza pierderilor de energie din tubul de aspiratie;

Proiectarea geometriei noului rotor si analiza curgerii;

Compararea pierderilor relative de energie din tubul de aspiratie
corespunzatoare noului rotor cu cele obtinute din profilele de viteza calculate
analitic cu modelul matematic de calcul a curgerii cu rotatie.

Tinand cont de obiectivele propuse, continutul lucarii de doctorat a fost

structurat dupa cum urmeaza:

o

O O O O

Capitolul 1 - Parcurgerea principiilor de functionare a turbinelor hidraulice si
a stadiului actual al optimizarii turbinelor hidraulice,

Capitolul 2 - Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei
turbine hidraulice

Capitolul 3 - Metodologia de simulare numerica si analiza a curgerii 3D in
tubul de aspiratie investigat

Capitolul 4 - Optimizarea curgerii cu rotatie

Capitolul 5 - Hidrodinamica tubului de aspiratie

Capitolul 6 - Proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice

Capitolul 7 = Concluzii, Contributii si Perspective
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PARTEA 1

MODELAREA MATEMATICA SI
SIMULAREA CURGERII CU
ROTATIE IN AVALUL
ROTORULUI TURBINEI
HIDRAULICE
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2. Modelarea matematica a curgerii cu rotatie
aval de rotorul unei turbine hidraulice

In §2 este introdusd o metodologie matematicd completd de calcul al
curgerii cu rotatie (componentele profilelor de viteza axialda, circumferntiala si
radiald) aval de rotorul unei turbine hidraulice, pe o plaja largd de functionare.
Exemplificarea utilizarii metodologiei este realizata pentru un caz test al unei turbine
hidraulice Francis pentru care sunt disponibile geometria si datele de proiectare.

2.1 Generalitatii privind modelarea matematica a
curgerii cu rotatie

In ultimi ani, tehnicile de investigare bazate pe CFD si utilizarea algoritmilor
de optimizare au fost introduse pentru a evalua performantele turbinelor hidraulice,
acesta fiind un mare avantaj atunci cand trebuie realizate evaluari repetitive, ca in
cazul tehnicilor de optimizare.

O mare parte a cercetarii in domeniul turbomasiniilor este concentrata pe
optimizarea componentelor acestora, cum ar fi compresoare si paletajele rotoarelor
de pompa [36], [90], [129]. In cazul rotoarelor de turbina hidraulica, Derakhshan et
al. [31] a utilizat o metoda de optimizare bazata pe algoritmi genetici (GA) cuplata
cu un program de simulare 3D, pentru a imbunatati performantele unui rotor
Francis. Peng et al. [92] a utilizat o metoda de optimizare in acelasi timp cu o
metoda inversa 3D, pentru a optimiza un rotor de turbina Kaplan. Singh et al. [100]
a investigat efectele geometriei paletajului rotoric la iesire asupra performantelor la
sarcind partiala a rotoarelor axiale de cadere joasa si a concluzionat ca efectele
modificarii paletejului la iesire sunt importante. Tot el [101] a investigat influenta
fnaltimii si @ numarului de palete, in cazul turbinelor axiale de cadere joasa, pentru
aplicatii de micro-hidro turbine, si a concluzionat ca influenta numarului de palete
este mai dominanta decat acela a inaltimi paletei asupra performantelor turbinei.
Gode et al. [47] a investigat hidrodinamica tubului de aspiratie la functionarea in
sarcina partiala a unei turbine cu rotor cu paletaj fix, ca cel al rotoarelor Francis, in
incercarea de a gasi o corelare intre conditiile de intrare in tubul de aspiratie si
structura vartejul funie. Marjavaara et al. [68] a demonstrat potentialul unei
procedurii de optimizare automata a componentelor noi sau existente unei turbine
hidraulice. Altii [34], [67] au utilizat informatiile obtinute din simularile numerice si
masuratori experimentale pentru a imbunatatii sistematic geometria rotorica. Se
poate observa ca niciuna dintre aceste recenzi nu sunt adresate performantelor
turbinei la diferite profile de viteza la intrarea in tubul de aspiratie.

Un prim pas in aceasta directie a fost facut de Galvan et al. [40], care au
dezvoltat o metodologie de optimizare pentru maximizarea performantelor tubului
de aspiratie functie de profilele de viteza de la intrare. In lucrarile sale, Galvan et al.
[41-42], a adaptat un model analitic de calcul al profilelor de viteza dezvoltat de
Resiga et. al [103], pentru a-l utiliza la calculul curgerii cu rotatie la iesire din
rotorul unei turbine hidraulice Kaplan. Desi precis, modelul este mai potrivit pentru
o analiza a-posteriori, datorita numarului relativ mare de parametri utilizati pentru
modelarea curgerii cu rotatie si nu poate surprinde zona centralda de stagnare ce
apare la regimuri de functionare la sarcind partiala. Datoritd numarului mare de
parametri necesari pentru a modela curgerea cu rotatie, modelul analitic [103]
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32 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

devine dificil de utilizat intr-o problema de optimizare. Drept urmare, Resiga et al.
[104] a dezvoltat o noua teorie de modelare matematica a curgerii cu rotatie la
intrarea in tubul de aspiratie pe o plaja larga de functionare, a-priori proiectarii
rotorului. Aceasta noud teorie utilizeaza 3 parametri pentru a descrie curgerea cu
rotatie, respectiv, cinematica curgerii cu rotatie aval de rotor si va fi utilizatda in
prezenta teza de doctorat, pentru a parametriza curgerea cu rotatie aval de rotor /
intrarea in tubul de aspiratie al turbinei model Francis GAMM [102] pentru o plaja
larga de regimuri de functionare. Obiectivele sunt de a parametriza apoi optimiza
profilele de viteza de la intrarea in tubul de aspiratie astfel incat pierderile de
energie din turbind sa fie minimizate. Aceasta teorie inovatoare pentru
retehnologizarea turbinelor hidraulice este exemplificata pentru un caz test, descris
in capitolul urmator.

2.2 Studiu de caz: Turbina Francis GAMM

Datele experimentale utilizate in cercetarea doctorala intreprinsa, corespund
unui model experimental de turbind radial-axiala. Modelul corespunde unei turbine
Francis de turatie specificd medie-mare, ng = 275(v = 0.5). Acesta a fost proiectat

de grupul de la Institut de Machines Hydrauliques et de Mécanique des Fluides
(IMHEF) din cadrul Ecole Politechnique Federale de Lausanne (EPFL), special pentru
scopuri de cercetare. Modelul a fost folosit ca si problema test pentru seminarul
GAMM “3D - Computation of Incompressible Internal Flows” [102], si ulterior pentru
seminariile si workshop-urile pentru calculul curgerii in turbomasini derulate sub
coordonarea European Research Community On Flow Turbulence And Combustion
(ERCOFTAC) [91].

Fig. 2. 1a Vedere izometrica a turbinei Francis GAMM [102]
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2.2 - Studiu de caz: Turbina Francis GAMM 33

2.2.1 Regimurile de operare

Turbina model Francis GAMM proiectatd la EPFL este caracterizata de
urmatorii  parametrii  principali: Q=0372m%/s; E=gH =5842[J/Kqg];
®w=5236rad/s, cu raza de referintd a rotorului R =0.02m. Diagrama colinara din
figura 2.1b este reprezentata in coordonate v —coeficientdeenergie si ¢ —coeficient dedebit
[80] calculate conform IEC [139].
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Fig. 2. 1b Diagrama colinara a turbinei Francis GAMM [50], cu punctele de functionare la
cadere constanta reprezentate cu rosu pentru care datele experimentale sunt disponibile
Regimurile de functionare pentru care datele experimentale au fost
disponibile sunt reprezentate cu cercuri pline de culoare rosie in figura 2. 1b si
corespund punctelor de functionare P1 (BEP) [7], P4, P5 [80].

Parametrii principali a turbinei Francis GAMM pentru punctele de functionare
reprezentate cu rosu pe diagrama colinara sunt date in tabelul 2.1.

Tabel 2. 1 Regimurile de functionare ale turbinei Francis GAMM la care datele
experimentale au fost disponibile

P4 P1 P5
Debitul Q [m> /5] 0.290 0.372 0.434
C3derea H [m] 5.983 5.983 5.983
Turatia n [rot /min] 500 (52.36 rad/s)

In tabelul 2. 2 sunt prezentate adimensional datele corespunzitoare
debitului si caderii pentru cele 3 puncte de functionare.

Tabel 2. 2 Regimurile de functionare ale turbinei Francis GAMM model la care
datele experimentale au fost disponibile

P4 P1 P5
Coeficient de debit
2 0.22 0.285 0.33
Pexp = Q/ 7Rfef Vref
Coeficient de energie
2
y = 2gH /Vref 1.07

,unde viteza de referintd Vigt = @Rpef -
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34 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

Punctele de functionare la cadere constanta: P1 (punctul de randament
maxim), P4 (punct de functionare la sarcina partiala), respectiv, P5 (punct de
functionare la suprasarcina), dupa cum se poate observa in tabelul 2. 2 au acelasi
coeficient de energie v =1.07.

2.2.2 Componentele vitezei aval de rotor

Datele experimentale corespund sectiunii S, de masurare a vitezelor (fig. 2.
3), situatd in conul tubului de aspiratie aval de rotor, la o razd de R, =0.21838m.

Efectuarea modelarii curgerii cu rotatie aval de rotor, se va face doar pentru
profilele de vitezd adimensionale. Drept urmare, profilele de viteza utilizate pentru
efectuarea modelarii curgerii cu rotatie aval de rotor la cadere constantd v =1.07,
corespunzatoare celor 3 regimuri de functionare, vor fi adimensionalizate cu raza de
referintd Ryer =0.2m, respectiv, viteza de referintd Viet = wRpef =10.472m/s.

Datele componentelor vitezei aval de rotor in sectiunea de masurd S

adimensionalizate de catre cantitatile de referinta de mai sus, sunt reprezentate
grafic in figura 2. 2.
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a. Componentele vitezei adimensionale corespunzadtoare punctului de functionare la sarcina
partiala P4
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c. Componentele vitezei adimensionale corespunzatoare punctului de functionare la

suprasarcind P5

Fig. 2. 2 Profilul adimensional al componentelor vitezei mdsurate experimental in sectiunea
de masura S, a turbinei Francis GAMM

2.3 Functionarea turbinei hidraulice la regimuri variabile

Conform diagramei colinare a unei turbine hidraulice, regimul de functionare
a unei turbine este caracterizat de cdtre coeficientul de debit ¢, respectiv

coeficientul de energie v,

mai exact de catre perechea (¢,v).
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36 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

Pentru a analiza functionarea unei turbine hidraulice la regimuri variabile, pe
o plaja larga de functionare, se porneste de la ecuatia fundamentala a
turbomasinilor, scrisa pentru turbine hidraulice, dupa cum urmeaza:

n(pQ)(gH) = J; (Wvae)Pvlndsl_L (@RV39) pV2,dS; (2.1)
1 . 2 M,
In partea stanga a ecuatiei (2.1) este data puterea hidraulicd, scrisa ca si produsul
dintre debitul masic (pQ) si energia specificd(gH), multiplicat cu randamentul

hidraulic 7 . In partea dreaptd a ecuatiei (2.1) este data rata cu care fluidul de lucru

actioneaza pe rotor, determinata de diferenta fluxului de moment cinetic dintre
sectiunea amonte de rotor S;, respectiv, aval de rotor S5, conform Fig. 2.3. In

aceastd figurd S este o sectiune in diagonald la iesirea din aparatul director, iar S,

este o sectiune perpendiculara pe axa masinii la iesirea din rotor. Astfel, pe
sectiunea amonte de rotor pentru a calcula My se va utiliza viteza debitantd Vy,,

respectiv, viteza debitantd V,, pentru M> pe sectiunea aval de rotor. Viteza
circumferentiald amonte de rotor este Vy4, respectiv, V5, aval de rotor.

S
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Fig. 2. 3 Sectiunea meridiana a turbinei Francis GAMM [7]

Prin introducerea coeficientilor de debit, ec. (2.2), de energie, ec. (2.3), a
fluxului de moment cinetic, ec. (2.4):

b Q
”erefvref (2.2)
_20H
" Vr%f (2:3)
me— M
AVref 3 eref (2.4)

BUPT



2.3 - Functionarea turbinei hidraulice la regimuri variabile 37

,respectiv, a razei de la iesire din rotorul turbinei hidraulice, considerata raza de
referintd Ryt =0.2m si a vitezei de referintd Vg =10.472m/s, ecuatia (2.1) se poate

rescrie si in forma adimensionalda, dupa cum urmeaza:

v _
’7‘/’5 =m; —my (2.5)
Din ecuatia (2.5) se poate concluziona ca aval de rotor curgerea cu rotatie
este caracterizatd de cdtre cantitdtile integrale ¢ si m,. Dar trebuie specificat cd
cele doud cantitati integrale nu sunt independente, iar pentru a utiliza ecuatia (2.5)
cu scopul de a descrie corect functionarea turbinei la cadere constanta si regimuri
variabile, este necesard o estimare corectd a dependentei m,(¢). Conform Fig. 2.4,
trebuie luat in considerare ca debitul turbinei se modifica odatd cu inchiderea /
deschiderea aparatului director. Astfel, pentru a estima corect dependenta m5(¢),

trebuie definitad intdi o aproximare pentru mq (o).

stay vanes

Fig. 2. 4 Unghiul aj formét de vectorul vitezei absolute cu directia tangentiala la iesirea din
distribuitor, pe sectiunea Sq din figura 2.3 [104]
Luand in considerare un regim de functionare de referinta (de ex. regimul cu
randament maxim P1), pentru care go* este considerat cunoscut (indicele superior *

indica regimul de functionare ales ca referinta), utilizdnd modelul matematic din
(2.6), detaliat in [104]:

¢ _ Sinoy

go* Sil’loc;< (2.6a)
my  sin2ay
T (2.6b)

. X

my  sin2a;
, ce formeaza un sistem de doud ecuatii cu necunoscutele mf, af, se va putea
calcula dependenta my (). In ecuatia (2.6) curgerea este consideratd ideald 7 =1,

iar media vitezei absolute Vi la iesirea din distribuitor (Fig. 2.4) este constanta.

Drept urmare, utilizand modelul matematic din ec. (2.6) si ecuatia fundamentala a
turbomasinilor scrisa pentru turbine hidraulice in forma adimensionald, ec. (2.5), se
va putea calcula dependenta fluxului de moment cinetic adimensional aval de rotor
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38 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

functie de coeficientul de debit, m,(¢), pentru orice regim de functionare al turbinei

la cadere constanta.

Pentru a valida acest model matematic, se va lua in considerare 3 regimuri
de functionare la cadere constanta (P1, P4, P5, prezentate in §2.2) corespunzatoare
turbinei Francis GAMM, la care profilele de viteza axiald, respectiv, circumferentialad
masurate n sectiunea S, sunt disponibile. Utilizdnd profilele de vitezd masurate

[102], corespondente celor 3 regimuri de functionare, s-a calculat debitul si fluxul
de moment cinetic aval de rotor, conform ecuatiilor:

RW
Q= IO V5, 27RdR 2.7)

RW
My = IO (wRVoy V>, 27RAR (2.8)

, unde R,y este raza la perete in sectiunea de mdsurd S».
Prin introducerea Ry =0.2msi a Vi =10472m/s, ecuatiile (2.7), respectiv,
(2.8) se pot scrie sub forma adimensionald, conform:

¢=IOWV222ﬁrdr (2.9)

m, :Iow(rvg)VZZZrdr (2.10)

Integralele din (2.9), (2.10) se pot calcula utilizdnd metoda trapezelor, astfel in
tabelul 2.3 sunt date valorile calculate ale ¢ si my, pentru cele 3 regimuri de

functionare la cadere constanta, unde datele experimentale au fost disponibile.
Tabel 2. 3 ¢si mycalculat din date experimentale pentru cele 3 regimuri de
functionare la w =1.07

P4 P1 (BEP) P5
[
coeficient de debit 0.215 0.308 0.363
my
fluxul de moment 0.029 0.0157 -0.00202
cinetic adimensional

Comparand valorile coeficientului de debit ¢ din tabelul 2. 3, calculat cu ec.
(2. 9) din profilele de viteza din figura 2. 2, cu coeficientul de debit pexp din tabelul

2. 2, rezulta o eroare relativa de 2% pentru P4, 7% pentru P1, respectiv, 10%
pentru P5. Aceste erori apar datorita faptului ca achizitionarea datelor experimentale
a turbinei Francis GAMM a fost efectuata cu o sonda Pitot cu 5 orificii, nu prin LDV
(Laser Doppler Velocimetry) ce are o acuratete foarte mare a datelor achizitionate.
In figura 2. 5 este reprezentat fluxul de moment hidraulic adimensional
functie de coeficientul de debit. Datele din tabelul 2. 3 sunt reprezentate cu cercuri
pline de culoare rosie. Dupa cum se poate observa in aceasta figura, modelul
matematic introdus in acest capitol, ec. (2.6), surprinde foarte bine (linia continua
de culoare rosie) datele experimentale corespunzatoare celor 3 regimuri de
functionare, ceea ce inseamna ca modelul matematic nu este dependent de alegerea
regimului de functionare de referintd. Date experimentale la caderi variabile ale
turbinei nu au fost disponibile, dar este clar ca modelul matematic surprinde foarte
bine calitativ comportamentul fluxului rezidual de moment cinetic aval de rotor,
cand turbina functioneaza la debite variabile pe o plaja larga de functionare. Trebuie
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2.3 - Functionarea turbinei hidraulice la regimuri variabile 39

mentionat cd acest model nu are ca scop analiza curgerii cu rotatie in turbing, ci
furnizeaza cele doud cantitati ¢, respectiv, m, ce caracterizeaza curgerea cu rotatie

aval de rotorul turbinei hidraulice, pe un domeniu larg de functionare.

Conform ecuatiei fundamentale a turbomasinilor scrisd 1in forma
adimensionala pentru turbine hidraulice, ec. (2. 5), puterea turbinei este data de
catre diferenta dintre fluxul de moment cinetic amonte si aval de rotor. Prin urmare,
cu fluxul de moment cinetic aval de rotor calculat conform ec. (2. 6), utilizadnd si ec.
(2. 5), se poate calcula fluxul de moment cinetic amonte de rotor pentru regimuri
variabile de functionare la cddere constantd. Fluxul de moment cinetic amonte de
rotor al turbinei Francis GAMM la cadere constanta este reprezentat cu linie continua
de culoare albastra in figura 2. 5.

In aceasta figura se poate observa ca fluxul de moment cinetic amonte de
rotor creste odata cu cresterea debitului dat de deschiderea aparatului director. De
asemenea se mai poate observa ca mjisi atinge maximul (saturatia aparatului
director) practic in dreptul punctului de functionare la debit maxim P5, o crestere

mai mare a debitului prin deschiderea mai mare a aparatului director duce la o
descrestere a fluxului de moment cinetic amonte de rotor.
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Fig. 2. 5 Distributia fluxului de moment cinetic adimensional amonte si aval de rotor functie
de coeficientul de debit la cadere constanta corespondent turbinei Francis GAMM
Ca o concluzie, se poate spune ca distribuitorul turbinei livreaza fluxul de
moment cinetic maxim la rotor, la debitul maxim pentru care a fost proiectata
turbina sa functioneze.

2.3.1 Validarea modelului matematic cu date experimentale
corespunzatoare altei turbine Francis

Dupd cum se poate observa din figura 2. 6, modelul matematic din ec. (2. 6)
este validat si cu datele experimentale corespunzatoare a altei turbine Francis, in
speta cu datele experimentale a 7 puncte de functionare la cadere constanta ale
turbinei Francis FLINDT [8].

Din punct de vedere al turatiei specifice adimensionale, turbina model
Francis GAMM v = 0.5, respectiv, turbina model Francis FLINDT v = 0.53sunt
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40 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

asemanatoare. La fel ca in cazul turbinei GAMM, si la turbina FLINDT my creste odatd

cu debitul si deschiderea aparatului director si isi atinge maximul practic la punctul
de functionare la debit maxim ¢ = 0.4097.

Concluziondnd se poate spune ca modelul matematic este intr-o corelare
foarte buna cu datele experimentale corespunzatoare celor 2 turbine Francis,
turbina GAMM investigata in aceasta teza, cat si turbina FLINDT luata ca si exemplu,
surprinzand foarte bine comportarea turbinei la debite variabile pe un domeniu
extins de functionare.

0.3 T T T T T

0.25 |

015 |

= 11, amonte de rotor (calculat)
04 [ —rm2, aval de rotor (calculat)
: ® =xperimental

fluxul de moment cinetic adimensional

005 [ —e .

"ﬁ\ i

. 1

\-

-0.05 1 1 1 1 1 ]
0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45

debitul adimensicnal
Fig. 2. 6 Distributia fluxului de moment cinetic adimensional amonte si aval de rotor functie
de coeficientul de debit la cadere constanta corespondent turbinei Francis FLINDT [8]

2.4 Cinematica curgerii la iesire din rotor

In §2.3 au fost descrisi cei doi parametrii ¢ si m5 ce caracterizeaza curgerea
cu rotatie aval de rotor la diferite regimuri de functionare, dar datorita faptului ca
rotorul turbinelor Francis are paletele fixe, la iesirea din acesta curgerea cu rotatie
trebuie sa satisfaca constrangerile cinematice datorate geometriei paletajului rotoric
la bordul de fuga.

Cinematica curgerii cu rotatie este descrisa de catre triunghiul de viteze aval
de rotorul unei turbine hidraulice reprezentat in figura 2.7. In aceasta figura, cu

unghiul B5(R) constant pe directia data de vectorul vitezei relative W , viteza de
transport (a)R) se poate spune ca ramane constanta pentru o plaja larga de regimuri

de functionare. La debit partial componenta circumferentiald a vitezei absolute
V5y > 0 are aceeasi directie cu viteza de transport ceea ce inseamna ca fluidul se

va roti in aceeasi directie cu rotorul, iar la functionarea turbinei la debit maxim,
componenta circumferentialdV,, < O este in directia opusa vitezei de transport ceea

ce inseamnd c# fluidul se va roti invers fatd de sensul de rotatie al rotorului. intre
aceste regimuri de functionare la debit partial si debit maxim, se poate identifica o
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2.4 - Cinematica curgerii la iesire din rotor 41

zona unde componenta circumferentiald a vitezei absolute dispare V54 = 0, aceasta
vitezd o vom numi viteza axiala fara rotatieV .
Conceptul de vitezd axiald fard rotatie Vg [104] a fost introdus ca o

alternativa la unghiul relativ 85 , pentru a descrie cinematica curgerii cu rotatie aval

de rotor, pentru cd ramane practic neschimbatd la diferite regimuri de functionare
ale turbinei. In cazul turbinelor hidraulice Francis aceasta ipoteza este valabila,
deoarece numadrul mare de palete rotorice fixe asigura o buna ghidare a fluidului cu
efecte tridimensionale minime in canalele interpaletare ale rotorului. In consecinta,

se va utiliza Vg4 pentru a descrie cinematica curgerii cu rotatie aval de rotorul
turbinei Francis GAMM.

circumferential (
direction (@)

\06\\-* o3 - L~ -
A R = 1 -
% /= Vu=OR tang,
QR - szz > vsf

Z) uonoadp
|eixe

Fig. 2. 7 Triunghiul de viteze aval de rotor pentru\aiferite regimuri de functionare [104]
Astfel pentru diferite regimuri de functionare vom avea:

VZZ st
wR =V F2 wR (2.11)

, iar viteza axiala fard rotatie Vg se poate calcula in felul urmator:

= C!)RVZZ
T OR—Vap (2.12)

Prin introducerea razei de referintd Rpef [M]si a vitezei de referintdVyef [M], se
poate scrie si in forma adimensionald, conform ecuatiei (2.13):

vy,

Vg = —=—
S vy (2.13)

Pentru a avea viteza axiala fara rotatie independenta fata de regimul de
functionare, aceasta va trebui sa fie exprimata functie de debitul normalizat (sau
fractia de debit). Debitul normalizatggq este fractia de debit volumetric evacuatd

printr-o suprafatd cu r <r,,. Drept urmare, calculul debitului normalizat pentru un
set de date experimentale se efectueaza conform ec. (2.14):

1 rh q
(/’01:%.[0 V2zrar (2.14)
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42 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

In figura 2. 8 este reprezentatd viteza axiald fard rotatie functie de debitul
normalizat pentru cele trei regimuri de functionare (P1, P4, P5) la cadere constanta
ale turbinei Francis GAMM, unde datele experimentale au fost disponibile. Dupa cum
se poate observa in aceasta figura, se pot distinge trei regiuni. Prima regiune
corespunde curgerii principale consideratd nevascoasa si include datele din mijloc
reprezentate cu cercuri pline de culoare neagra. Cea de-a 2-a regiune din
vecinatatea axei corespunde darei coroanei, rezultata din efectele véascoase din
stratul limita dezvoltat pe suprafata coroanei. Cea de-a 3-a regiune corespunde
stratului limita dezvoltat pe suprafata peretelui conului tubului de aspiratie si include
efectele vascoase cumulate la peretele conului cat si cele dezvoltate de inelul
rotorului. Datele vitezei axiale fara rotatie corespunzatoare celor 2 regiuni
“vascoase” reprezentate cu cercuri goale de culoare neagra si delimitate cu linie
albastra in figura 2. 8, sunt eliminate deoarece curgerea este considerata

nevascoasa, iar parametrul Vg4 ce descrie cinematica curgerii cu rotatie aval de
rotor nu ia in considerare efectele vascoase ale curgerii.

0-5 T T T T
©
§04r0 o
2
(] [ ®
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-]
S 03 e ® o o Q.'o.oo.._.
s o T,00 ®o
e & o
i
& 02 [of .
«© o @ datele vitezei axiale fara rotatie
-g O datele din regiuniile "vascoase" (eliminate)
© % 5 — fitarea vitezei axiale fara rotatie
8010 & 8
277EB E
> 8 %
© ®
] 5
0 1 1 1 1 e
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

debitul normalizat

Fig. 2. 8 Profilul vitezei axiale fara rotatie functie de fractia de debit corespunzatoare celor
3 puncte de functionare la cadere constanta a turbinei Francis GAMM in sectiunea de
masura 82
in figura 2. 8 se poate observa c& profilul vitezei axiale fird rotatie calculat
din datele experimentale corespunzatoare componentelor axiale si circumferentiale
ale vitezei, ramane practic neschimbat pentru cele 3 regimuri de functionarea la
cadere constanta ale turbinei, acestea fiind bine grupate in jurul aproximatiei liniare
reprezentata cu linie continua de culoare rosie cu o deviatie standard a abaterilor
o =0.03511, confirmand astfel faptul cdvg rdmane practic neschimbat la diferite

regimuri de functionare ale turbinei.
Datele experimentale ale profilelorvg din figura 2.8, au fost aproximate cu o

ecuatie de forma:
|
Vst (po1) = V§"® + Vv (po1 - 0.5) (2.15)
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, unde cei 2 coeficienti v;cve (media vitezei axiale fara rotatie) si v:}o (panta vitezei

axiale fara rotatie) a vg , sunt considerati parametrii de optimizare a curgerii cu

rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice. Examinarea datelor experimentale
corespunzatoare si altor turbine hidraulice [77], [105] la regimuri variabile de
functionare au ardtat cd profilul vy este foarte bine aproximat cu o ecuatie liniara
de forma celei din ec. (2. 15).

Pentru a efectua calculul vitezei axiale fara rotatie la intrarea in tubul de
aspiratie al turbinei model Francis GAMM, vg v-a fi scalata cu raportul razelor la

patrat dintre raza r, corespunzatoare sectiunii S, (fig. 2. 3) de masura a profilelor de

vitezd, respectiv raza de la intrare in tubul de aspiratie Ffpiare, conform

12 /2 are=1.18. Drept urmare, media este egald cu V?fve =0.328, iar panta

slo
sf

de proiectare, panta este egala cu 0.
Daca se va adauga dependenta ms(¢)din figura 2. 5, detaliatd in §2.3,

Vv = 0.00. De obicei, in cazul turbinelor hidraulice proiectate cu metodele clasice

corespunzatoare turbinei Francis GAMM alaturi de distributia profilului vsf din figura

2. 8, avem imaginea completa a functionarii turbinei GAMM la regimuri variabile,
respectiv, a celor 3 parametriimy, ¢, Vg ce caracterizeaza curgerea cu rotatie si

cinematica curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice.
Scopul utilizérii vg¢ ca o alternativa la unghiul S5, intr-o problema de

optimizare a curgerii cu rotatie la intrarea in tubul de aspiratie, este de-a minimiza
pierderile de energie a turbinelor hidraulice prin controlarea celor 2 coeficienti a

marimii Vg .

2.5 Model matematic pentru calculul curgerii cu rotatie
constransa aval de rotor

In §2.3 a fost demonstrat c&, curgere cu rotatie aval de rotorul unei turbine
hidraulice la diferite regimuri de functionare este caracterizata de doi parametrii ¢ si

m, . in plus, curgerea cu rotatie trebuie s3 satisfacd si constrangerile cinematice ce

corespund geometriei paletajului rotoric la bordul de fuga, descrisa in §2.4 de catre
profilul vitezei axiale fara rotatie. Pentru a evalua performantele tubului de aspiratie
la diferite configuratii a curgerii cu rotatie impuse la intrare, trebuie cunoscute
profilele de viteza a componentelor axiale si circumferentiale la intrarea in tubul de
aspiratie pentru intreaga plaja de functionare. Deoarece in continuare se va face
referire doar la sectiunile aval de rotor, se va renunta la indicele 2 pentru a
simplifica notatiile.

Pentru a gasi configuratia curgerii cu rotatie se va considera un model de
curgere cu rotatie simplificat ce corespunde unei curgerii cu rotatie nevascoasa,
incompresibild, axial-simetrica si stationard. De asemenea se va folosi coordonata

radiald auxiliara definitd ca y = r2in locul razei adimensionale. Tinand cont de toate
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44 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

acestea, constrangerile integrale corespunzatoare ¢si m,, descrise in §2.3 pot fi
rescrise conform [105]:

Vi
[vady =0 (2.16)
0
Y v
Iy 1-—2 |v,dy =m,y (2.17)
5 Vst

in ipoteza curgerii paralele, validd in vecindtatea iesiri din rotor, ecuatiile
diferentiale ce guverneaza curgerea cu rotatie pot fi scrisd in forma adimensionala
conform:

2. .

49V o 2.18
dy? Ve dy dy (2.18)
unde
~ 2 2
%:V?Z'CEFV9§iiE%+p—C (2.19)

Ecuatiile diferentiale de mai sus sunt scrise functie de functia de curent si
implica atat utilizarea functiei de circulatie c(y), respectiv, a rotalpiei ().
Conditiile la limita a diferentialei din ec. (2. 18) sunt  =01n axa, respectiv, 7w =¢/2
la perete. Astfel, echivalarea formularii variationald necesita minimizarea
functionalei,

F(w)zT{Z(ZI’;j —;/+c+i(z//)}dy (2.20)

In general rotalpia este cvasi-constantd de-a lungul tuburilor de curent,
astfel ultimul termen din diferentiala (2. 18) se neglijeaza. Principalul avantaj a
utilizarii formularii variationale este aceea ca poate captura dezvoltarea zonei
centrale de stagnare, cand turbina functioneaza la sarcina partiala, in acest caz
limita inferioara a functionalei (2. 20) devine o necunoscuta aditionala problemei,
ys > 0. Drept urmare, interpretarea completd a problemei matematice de calcul a

curgerii cu rotatie aval de rotor este: Cu coeficientul de debit ¢, fluxul de moment
hidraulic adimensionalmy, profilul vitezei axiale fard rotatie Vg calculate, si locatia
pereteluiyy,, sd se gaseascd profilul vitezei axiale v, si extinderea zonei de stagnare
ys care minimizeaza functionala (2. 21):

2 2
Ve, YV
F(VZ’yS)_.[yS > +2 1 Vszf dy (2.21)

la constrangerile integrale (2. 22) si (2. 23):

Y
[Trvady =0 (2.22)
Y
Yuu
I v, 1-Yz ydy = my (2.23)
s Vst
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Constrangerile integrale corespunzatoare ecuatiilor (2. 22) si (2. 23), corespund
celor 2 parametrii ce caracterizeaza curgerea cu rotatie aval de rotor, descrisi in
§2.3.

Astfel, cu viteza axiala calculata, viteza circumferentiala se poate calcula
conform:

v
vy(r)=rj1-—+ (2.24)
st

Solutia numerica a problemei (2. 21) este detaliata in Susan-Resiga et al. [104] si
utilizeaza serii Fourier-Bessel pentru calculul profilului de viteza axiala.

Modelul matematic simplificat si prezentat anterior pentru calculul curgerii
cu rotatie aval de rotor / intrarea in tubul de aspiratie al turbinei hidraulice,
presupune ca, curgerea este paralela (o curgere cu rotatie ce neglijeaza
componenta radiala a vitezei). Totusi sectiunea de intrare in tubul de aspiratie al
unei turbine hidraulice este urmata de catre conul tubului de aspiratie si evident
aceasta nu poate fi neglijata, cel putin in vecinatatea peretelui conului. Mai mult,
neglijand componenta radiala a vitezei poate conduce la desprinderi ale fluidului de
pe perete alterand astfel rezultatele. O prima aproximare a componentei radiale a
vitezei a fost dezvoltata pentru cazul test turbina model T-99 de catre Bergstrom
[9], presupunadnd o distributie liniara a unghiului relativ. Cervantes & Gustavsson
[20] au investigat mai departe component radiald a vitezei cu scopul de a dezvolta o
abordare mai riguroasa. Tridon et al. [118] a propus o noud reprezentare analitica
bazata pe formularea pentru conul tubului de aspiratie si [103].

In ciuda marimi, componenta radiald a vitezei are o influenta majora si este
necesara pentru a initializa corect simularile numerice. In consecintd, componenta
radiala a vitezei va fi luata in considerare la intrarea in tubul de aspiratie. Pe langa
componenta axiald si circumferentiald, calculate cu modelul simplificat de calcul a
curgerii nevascoasa, ec. (2. 21 - 2. 24), componenta radiald se va calcula in forma
adimensionald, bazata pe componenta axiala a vitezei si panta peretelui conului [77]
conform:

r dr,
Vr(r) :Vz(r) I'_ . d_;v
F;L’Z anta (2.25)

normalizaa Peretelui

Ecuatia (2. 25) furnizeazad o expresie simpla si riguroasa a componentei
radiale a vitezei. Aceasta este proportionald cu componenta axiald a vitezei si
satisface doua constrangeri: 1) dispare in axa, respectiv, 2) conditia de tangenta a
debitului la peretele conului.

2.6 Validarea rezultatelor analitice cu date
experimentale

In tabelul 2. 4 sunt sumarizati parametrii de intrare necesari, pentru codul
turboswirl1D (Anexa 2) compilat in FORTRAN utilizand librariile IMSL [140] avand la
baza modelul matematic descris in §2. 5, pentru a calcula componentele profilelor
de viteza. Debitul adimensional si fluxul de moment cinetic adimensional sunt
calculati conform modelului matematic din §2. 3 (Anexa 1), iar profilul vitezei axiale
fara rotatie adimensionala conform ec. (2. 15).
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Tabel 2. 4 Datele de intrare pentru codul turboswirl1D

Date de intrare P4 P1 P5
(debit partial) (Optim) (suprasarcind)

Locatia peretelui Yw 1.092E0 1.092E0 1.092E0

ave
Vv . . .

Profilul vitezei o 0.328E0 0.328E0 0.328E0

axiale fara rotatie Ve 0.00E0 0.00EQ 0.00EO

® 0.215E0 0.308E0 0.363E0

Regimul de operare

my 0.29E-1 0.157E-1 -0.203E-2

in figura 2. 9 sunt prezentate spre comparatie profilele de viteza obtinute analitic
utilizdnd codul turboswirllD, cu cele experimentale. In aceasta figura sunt
reprezentate profilele adimensionale a componentelor axiale, circumferentiale si
radiale a vitezei functie de raza adimensionald in sectiunea de masura S, pentru cele

3 puncte de functionare la cadere constanta ale turbinei Francis GAMM unde datele
experimentale au fost disponibile.

Profilele de viteza calculate analitic, sunt intr-o bund corelare cu datele
experimentale, cu exceptia zonei din vecindtatea axei ce corespunde darei coroanei
[25]. Aceasta este o limitare a modelului matematic, deoarece acesta nu ia in
considerare efectele vascoase. De asemenea modelul matematic a fost validat cu
date experimentale corespunzatoare si altor turbine hidraulice [77], [104].

In analiza parametrica efectuatd, sa constatat ca profilele de viteza obtinute
analitic sunt intr-o buna corelare cu cele experimentale. Astfel, se poate concluziona
ca modelul matematic de calcul al curgerii cu rotatie constransa aval de rotor se
poate aplica intr-o problema de optimizare. Scopul fiind de a optimiza profilele de
viteza pe o plaja larga de regimuri de functionare de la intrarea in tubul de aspiratie,
astfel incat noul rotor proiectat sa functioneze cel mai bine la cuplarea acestuia cu
un tub de aspiratie existent, minimizand pierderile de energie.

T T T T T

Axa @ componenta axiala, experimental  Perete
06 | M componenta circumferentiala, experimental | |
<© componenta radiala, experimental
== componenta axiala, analitic
04 | = componenta circumferentiala, analitic i
© ’ = componenta radiala, analitic
g
K]
[7]
S 02r 9
£ 0.77Q_BEP
k=]
©
g 0 Stagnare | 5 ~ "
= o %o OV
£ ° %o
0.2 b
-04 1 1 1 1 1
0 0.2 04 0.6 0.8 1 1092

raza adimensionala

a. Comparatie intre profilele vitezei masurate si cele analitice la punctul de functionare la
sarcind partiala P4
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b. Comparatie intre profilele vitezei masurate si cele analitice la punctul de functionare la
randament maxim P1
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c. Comparatie intre profilele vitezei masurate si cele analitice la punctul de functionare la
suprasarcina P5
Fig. 2. 9 Profilele adimensionale ale vitezei axiale si circumferentiale, in sectiunea de masurare
a vitezelor S; in tubul de aspiratie al turbinei model Francis GAMM

2.7 Concluzii privind modelarea matematica a curgerii cu
rotatie aval de rotor

Pornind de la ecuatia lui Euler pentru turbomasini, impreund cu cateva
consideratii ale curgerii la iesirea din aparatul director, au fost dezvoltate si
prezentate un set de ecuatii algebrice care permit corelarea dintre fluxul
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adimensional de moment cinetic aval de rotor m, si functionarea turbinei la regimuri
variabile. Apoi, a fost introdus parametrul viteza axiala fara rotatie vgca o
alternativad la unghiul relativ p, pentru a descrie cinematica curgerii cu rotatie aval

de rotor. S-a demonstrat ca pentru a parametriza si calcula curgerea cu rotatie aval
de rotor este nevoie de doar 3 parametrii: ¢, my, vg .

In figura 2. 9 modelul matematic de calcul a curgerii cu rotatie aval de rotor
a fost validat cu date experimentale corespunzatoare a 3 regimuri de functionare la
cadere constanta a turbinei Francis GAMM.

Avantajele acestui model sunt: 1) oferad posibilitatea de calcul a profilelor de
viteza la iesirea din rotor intr-un timp relativ scurt; 2) geometria paletei rotorului la
bordul de fuga este in legatura directa cu profilul vitezei axiale fard rotatie v , ceea

ce permite controlul asupra geometriei acesteia prin modificarea acestuia; 3) cei 2

coeficienti v3*® si v;"’ ai vitezei axiale fara rotatie sunt potriviti pentru a fi

implementati intr-o metoda de optimizare, pentru a optimiza profilele de viteza la
intrarea n tubul de aspiratie, cu scopul de a minimiza pierderile de energie la
cuplarea rotorului cu un tub de aspiratie existent; 4) modelul este potrivit pentru
optimizarea curgerii inca din proiectarea preliminara necunoscand geometria noului
rotorul sau pentru retehnologizarea turbinelor existente, deoarece permite
evaluarea mai multor regimuri de functionare intr-un timp relativ scurt.

In figura 2. 10 este reprezentata schema logica a metodologiei de calcul a
profilelor radiale de viteza. Conform acesteia, respectiv, dupa cum a fost enuntat in
§2.6, este necesara cunoasterea parametrilor de intrare ce vor fi introdusi in codul
turboswirl1D (descris in Anexa2) pentru a putea calcula profilele de viteza axiala si
circumferentiald, apoi din profilul radial al vitezei axiale si panta peretelui conului
tubului de aspiratie, conform ec. (2. 25) se poate calcula profilul radial al vitezei
radiale. Cele 3 profile de viteza vor fi apoi impuse la intrarea in tubul de aspiratie iar
in final se va calcula pierderile din tubul de aspiratie.

Profilele radiale ale
componentelor axiala

Parametri de Codul sursa de calcul a si tangentiald a
intrare profilelor de viteza vitezei E‘?’.'IF?..E?'EFEW
/ f,r' drw/dz i
/ i / : v i
/ (pl | R, H
/ ./ i N | Caleul vi(r) |
/ ma [ turboswirllD Y i e oy
[/ Vsf " (Anexa 2) > Vy(r)
}; yw —— Y
/ / v,(r)

Fig. 2. 10 Schema logica a metodologiei de calcul a profilelor radiale de viteza

Datorita ipotezelor simplificatoare luate in considerare, modelul este
recomandat a fi utilizat pentru evaluari a-priori a turbinei hidraulice, lasand
evaluarile a-posteriori protocoalelor existente de investigare sau a simularilor
numerice 3D a curgerii.
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3. Metodologia de simulare numerica si analiza a
curgerii 3D in tubul de aspiratie investigat

3.1 Introducere

Imbunitstirea tehnologiei calculatoarelor a permis dezvoltarea tehnicilor
numerice de calcul a ecuatiilor curgerii fluidelor cunoscute ca ecuatiile Navier-
Stokes. Solutionarea analitica exacta a problemei a ramas inca nerezolvata, dar
diferite aproximari bazate pe tehnici iterative sunt utilizate pentru a furniza estimari
bune ale solutiei. Aceste tehnici se numesc Calculul dinamici fluidelor (CFD).

Tehnicile de complexitate mare, furnizeaza date precise a comportarii
fluidelor, dar necesita un efort semnificativ de calcul. Modelele simpliste, desi mai
rapide din punct de vedere al efortului de calcul, nu ofera intotdeauna descrierea
realistd a comportarii fluidului, in concluzie un echilibru calitate rezultat - efort
calcul trebuie gasit.

Desi primele simulari efectuate au fost capabile sa descrie curgerea in
geometrii 2D sau 3D simple, capabilitatile de calcul si modele de curgere nu erau
capabile s3a rezolve cazuri complexe. In zilele noastre, odata cu cresterea
performantelor de calcul, utilizarea modelelor CFD au devenit mai accesibile.
Simularea curgerii in geometrii 3D, ludnd in considerare vascozitatea si modelarea
turbulentei, au devenit o sarcind obisnuita. Utilizarea simularilor 3D complete a
devenit din ce in ce mai accesibile in aplicatiile industriale, datorita imbunatatirii
continue in domeniul performantelor de calcul si a tehnicilor de calcul paralel. Mai
mult, Tmbunatatiri semnificative sunt efectuate in principal pentru codurile
comerciale pentru a furniza functii de automatizare a diferitelor etape implicate in
finalizarea problemei (setare, solutionare si analizd) [137], [142].

In ce priveste aplicatiile in domeniul turbomasinilor, simularile curgerii ajuta
la evaluarea performantelor acestora. Simularile 3D complete sunt inca considerate
“scumpe” din punct de vedere al efortului de calcul necesar, astfel recurgandu-se la
simplificarea problemei investigate. In cazul de fata, in cercetarea doctorala
intreprinsa cu scopul de a optimiza curgerea cu rotatie la intrarea in tubul de
aspiratie, curgerea aval de rotor este descrisd cu un model matematic (sau model
surogat) ce inlocuieste rotorul turbinei hidraulice, simplificAnd astfel problema
investigata. Drept urmare, se va simula curgerea cu rotatie doar in domeniul de
analiza investigat, in cazul de fata in tubul de aspiratie. Un dezavantaj al acestei
simplificari este ca modelul matematic descris in §2 nu i-a in calcul efectele 3D ale
curgerii cu rotatie dezvoltate aval de rotor, dar tindnd cont ca modelul matematic
este adecvat analizei curgerii a-priori rotorului, acest dezavantaj este neglijat.

Utilizand instrumentele actuale de simulare numerica, ce oferd posibilitatea
evaluari performantelor tubului de aspiratie investigat la diferite configurasii ale
curgerii cu rotatie corespondente diferitelor geometrii rotorice parametrizate cu
modelul matematic [104], ofera un avantaj clar atunci cand sunt necesare evaluari
repetitive. Acest lucru este in mod evident un avantaj in cazul utilizéri unei
proceduri de optimizare, asa cum este necesar in cazul de fata.

3.2 Domeniul de analiza

Domeniul de analiza din figura 3. 1 corespunde unui tub de aspiratie de
turbina Francis, cu sectiune de intrare circulara ce are diametrul de 402 mm.
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50 Metodologia de simulare numerica si analiza a curgerii 3D - 3

Rotorul turbinei Francis GAMM ce va fi cuplat cu acest tub de aspiratie diferit
fatd de cel initial [102], are un diametru de iesire considerat de referinta de 400
mm, rezulténd astfel o raza adimensionald la intrare in tubul de aspiratie de
r =1.005. Sectiunea de iesire a tubului de aspiratie reprezentatd cu rosu,
corespunde sectiunii de masura conform normelor IEC [139], iar pe aceasta au fost
addugati 12 traductori numerici de presiune, cu scopul de a masura presiunea la
perete, iar sectiunea de iesire din domeniul de calcul este reprezentata cu maro.

Intrare tub aspiratie
Pilon de sprijin
. lesire domeniu
p T—
d’ de calcul
Traductori de
presiune —— — *
lesire tub
aspiratie IEC

Fig. 3. 1 Geometria tubului de aspiratie cu sectiunile de intrare (albastru), iesire conform
normelor IEC [139] (rosu), respectiv, iesirea din domeniul de calcul (maro)

Geometria tubului de aspiratie utilizata in cercetarea doctorald intreprinsa in
aceasta teza, dupa cum se poate observa in figura 3. 1 este diferitda de geometria
initiala a tubului de aspiratie [102] corespondent turbinei Francis GAMM, deoarece:

1. Geometria initiala a turbinei model Francis GAMM este de fapt o conducta
curbatd la 90, f&r3 pilon de sprijin a structuri, diferitd de cele ce se gdsesc
in realitate in centralele hidroelectrice.

2. Pentru a optimiza curgerea cu rotatie aval de rotor / intrarea in tubul de
aspiratie, atunci cand se cupleaza tubului de aspiratie existent diferite
geometrii rotorice cu aceeasi raza de referinta ca al celui inlocuit, si nu
functioneaza intotdeauna cel mai bine la cuplarea acestuia cu tubul de
aspiratie existent. Acestea fiind exact conditiile a ceea ce se intampla in
industrie in procesul de retehnologizare al unei turbine hidraulice, cand are
loc inlocuirea vechiului rotor cu unul nou, iar din motive economice tubul de
aspiratie ramane neschimbat.

Tubul de aspiratie din figura 3. 1 are un pilon de sprijin si hu este simetric
fatd de planul meridian al turbinei (planul ce contine axa turbinei). Din punct de
vedere geometric, acesta are o geometrie clasica a cotului, iar conul tubului este
compact. Domeniul de calcul a fost extins in aval fata de iesirea din tub conform
normelor IEC. A fost efectuat acest procedeu deoarece curgerea la iesire din tubul
de aspiratie este foarte neuniforma cu posibile zone de recirculare. Drept urmare,
sectiunea ce contine conditiile la limita la iesire din domeniu a fost mutata in aval
pentru a nu influenta curgerea de pe sectiunea de iesire reprezentatd cu rosu in
figura 3. 1. Traductori numerici de presiune de pe sectiunea de iesire IEC,
furnizeaza media presiuni statice la perete in urma simularilor numerice a diferitelor
configuratii a curgerii cu rotatie impuse la intrarea in tubul de aspiratie. In total sunt
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3.2 - Domeniul de analizd 51

12 traductori numerici de presiune, distribuiti astfel: 6 pe canalul stang, respectiv, 6
pe canalul drept de iesire al tubului de aspiratie, dupa cum se poate observa si in
figura 3. 2.

Pentru a analiza evolutia curgerii in tubul de aspiratie s-au definjt un set de
sectiuni in plan transversal de la intrare la iesirea din tubul de aspiratie. In literatura
de specialitate existda mai multe posibilitati pentru a defini un plan, dar cea mai
generald este aceea de a defini 3 puncte in spatiu care nu sunt pe aceeasi linie
dreapta, pe care le vom nota cu A, B si C. Odata ce a fost definit planul unei sectiuni
transversale, drept urmare normala la planul format de cele 3 puncte se poate
calcula astfel:

N = [(xg = xa)i +(yg —Ya)i +(zp - ZA)E] x[(Xc = Xa)l +(yc — ya)i +

+(zc —za)k = 1(YaZg — YBZa + YBZC — Yo + Yo Za — YAZC)

— J(XaZg — XgZa + XBZc — XcZg + XcZa — XaZc) .
+K(XaYg — XgYa + XgYc — XcYe + Xc YA — XaYc)
, iar normala unitate:
Ao N
|N| (3.2)

Prin definirea acestor sectiuni transversale in tubul de aspiratie, dupa cum
se poate observa in fig. 3. 2, se va putea analiza evolutia diferitelor cantitati de
interes de la intrare la iesire din tubul de aspiratie. Pentru a reprezenta grafic
evolutia diferitelor cantitati de interes asociate fiecarei sectiuni transversale, va
trebui sd cunoastem coordonata curbilinie a tubului de aspiratie ce corespunde unei
curbe ce uneste centrele de greutate corespondente fiecarei sectiuni transversale.

Coordonata curbilinie

Intrare tub aspiratie
(81)

lesire tub aspiratie IEC

A\
Traductori
Presiune

Fig. 3. 2 Sectiunile transversale a tubului de aspiratie (gri) investigat, coordonata curbilinie
(portocaliu) si traductorii de presiune (rosu)

in tabelul 3 sunt date coordonatele centrelor de greutate (centroid)
fmpreuna cu ariile corespondente fiecarei sectiuni transversale, respectiv,
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coordonata curbilinie notata cu S, de-a lungul careia se va reprezenta grafic
evolutia diferitelor cantitati de interes investigate, calculata conform:

Tabel 3.

coordonata curbilinie

5= (= Xia P+ 0 —Yia P + (@~ Zia PP

1 Aria sectiunilor transversale, coordonatele centrelor de greutate si

1

(3.3)

Sectiunile AriaZA X-centroid | Y-centroid Z-centroid S
[m?] [m] [m] [m] [m]

So1 0.12694971 | 0.000000001 0.000000316 -0.19625000 0

So2 0.13929041 | 0.000000014 0.000000250 -0.265531249 0.069281249
So3 0.15017717 | 0.000000035 0.000000120 -0.317202203 0.120952203
So4 0.16129331 | 0.000000054 | -0.000000035 -0.365767882 0.169517882
Sos 0.17277403 | 0.001761616 | -0.000003147 -0.424975896 0.228752095
Sos 0.19606471 | 0.023278458 0.000008150 -0.551403058 0.356997181
So7 0.21598011 | 0.076350658 0.000013644 -0.665151875 0.482517904
Sos 0.23257531 | 0.156268488 | -0.000006557 -0.759360722 0.606058046
Soo 0.24565138 | 0.256411443 -0.000010351 -0.829219542 0.728159914
Sio0 0.25792232 | 0.366457397 0.000011191 -0.870509134 0.845696899
Si1 0.27226758 | 0.488395871 0.000000135 -0.882451252 0.968218757
S12 0.29250324 | 0.630249766 | -0.002290948 -0.862235163 1.111524259
Si3 0.32801566 | 0.775818080 | -0.003457127 -0.833528674 1.259900661
Si4 0.36758351 | 0.920000000 | -0.004719672 -0.805458961 1.406794938
Sis 0.40619567 | 1.063000000 | -0.005550188 -0.776182812 1.552763369
Sie 0.44564149 | 1.210000000 | -0.007167129 -0.746283283 1.702782022
Si7 0.4864412 1.350000000 | -0.008351216 -0.712636349 1.846773404
Sis 0.52252597 | 1.495000000 | -0.003794367 -0.679423335 1.995598366
Sig 0.53644806 | 1.590000000 0.002912751 -0.668273422 2.09148531

Distributia ariei adimensionald a sectiunilor transversale functie de
coordonata curbilinie adimensionald de a lungul tubului de aspiratie de la intrare la
iesire este reprezentata in figura 3. 3. Adimesionalizarea a fost efectuata conform:

A/ Apet = A/(nR%let) (3.4)

, unde Aot este aria suprafetei de intrare corespondentd suprafetei Sy din tabelul
3.1, iar Ripet =201 [mm] este raza suprafetei de intrare. In aceastd figurd se

poate observa ca lungimea tubului de aspiratie este aproximativ cu un ordin de
marime mai mare decét raza de la intrare, in timp ce aria sectiuni de iesire este de
aproape patru ori mai mare decat aria sectiuni de intrare. De asemenea aria
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sectiunilor transversale este strict crescatoare de la intrare la iesirea IEC din tubul
de aspiratie.
5 -
1 s19
|

coT

CON

Aria sectiuniilor transversale adimensionala
w
1

DIFUZOR

1 P A IR ]
2 4 6 8 10
Coordonata curbilinie adimensionala
Fig. 3. 3 Distributia ariei adimensionala a sectiunilor transversale functie de coordonata
curbilinie adimensionald de a lungul tubului de aspiratie de la intrare la iesire [26]

3.2.1 Conditiile pe frontiera

Hidrodinamica tubului de aspiratie este foarte complexa deoarece curgerea
include la intrarea in tubul de aspiratie atat componenta axiala (debitantd) cat si
componenta de rotatie, iar la iesire curgerea este neuniforma. In consecinta
conditiile pe frontiera au o influenta foarte mare asupra rezultatelor numerice,
conditiile pe frontiera nepotrivite conducand la rezultate gresite.

Pe suprafata de intrare a tubului de aspiratie vor fi impuse ca si conditii de
intrare, profilele de viteza calculate cu modelul matematic [104] prezentat in §2, iar
presiunea va fi impusa pe iesire din domeniul de calcul. Pe sectiunea de intrare vor
fi luate In considerare cateva ipoteze simplificatoare:

1. La intrare curgerea este axial-simetrica, fara variatii circumferentiale. Drept
urmare, nu se va lua In considerare dara coroanei, iar curgerea este
stationara.

2. Parametrii turbulentei sunt mediati la intrare: intensitatea = 5%, marimea =
10%.

In simuldrile numerice ce vor fi efectuate, fluidul este considerat
incompresibil, izotermic si cu vascozitate constantd. Ecuatiile ce descriu curgeri
vascoase si stationare (sau nestationare) sunt ecuatiile Navier-Stokes. Pentru a
aplica tehnici numerice de rezolvare ecuatiilor Navier-Stokes este necesara
discretizarea domeniului de calcul. Investigatii bazate pe diferite rafinari ale
discretizarii domeniului de calcul si alegerea diferitelor modele de turbulenta au fost
efectuate [43-44], [75-76], [28] utilizdnd codul comercial de simulare numerica
Fluent [137]. Drept urmare, a fost considerata o retea structurata hexagonal cu o
distributie uniforma de a lungul tubului de aspiratie, pentru discretizarea
domeniului.

Reteaua de discretizare are 501360 celule de calcul si 519780 de noduri
[26] si este reprezentata in figura 3. 4, unde de asemenea se poate observa ceea ce

a fost mentionat in §3.2, faptul ca tubul de aspiratie este asimetric, asimetria fiind
practic catre iesirea din tubul de aspiratie.

BUPT



54 Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine hidraulice - 2

jesire tub aspiratie 1EC“—‘ Srees——=—c

intrarea tub aspiratie

|nojea ap njuawiop ansal

eniului de calcul [26]

Fig. 3. 4 Reteaua de discretizare 3D a d_om

3.3 Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor si
modelul de turbulenta utilizat

Domeniul de calcul al tubului de aspiratie este investigat tri-dimensional.
Prin urmare pentru calculul acestuia in codul comercial de simulare numerica Fluent
6.3 [137] se vor utiliza ecuatiile curgerilor turbulente 3D. Curgerile turbulente sunt
caracterizate prin fluctuatii ale campului de viteza. Ecuatiile curgerii tri-dimensionale

si ecuatiile modelului de turbulentd utilizate sunt descrise

in subcapitolele
urmatoare:

3.3.1 Ecuatiile curgerii pentru domeniul de analiza 3D al tubului de
aspiratie

In investigarea ce va fi efectuata prin simulare numerica a performantelor
unui tub de aspiratie de turbina Francis la modificarea profilelor de viteza de pe
sectiunea de intrare in acesta, se va considera un fluid izotermic, incompresibil cu
vascozitate constanta si ce poate fi descris de catre campul de viteza si de presiune.
Solutionarea cu o acuratete mare a curgerii acestor fluide, este realizata cu ajutorul
ecuatiei de continuitate si a ecuatiei de miscare Navier-Stokes. In inginerie, solutia
ecuatiilor RANS (Reynolds-Average-Navier-Stokes) ne permit calculul curgerii in
domenii de analiza complexe.

Ecuatia de continuitate pentru fluide incompresibile este scrisa sub forma:

ouj _
6‘_xi_ (3.5)
Iar ecuatia de miscare Navier-Stokes este descrisa de ecuatia (3. 6):
awﬁ(“i“i):_apﬂ(r. . I)
a ] o oxj ij —PUUj (3.6)

unde: uj, j este viteza in directiile coordonatelor Xj,j, peste presiunea statica, p

densitatea quidqui,rij tensorul tensiunilor turbulente (Reynolds), iarpujuj este
partea vascoasa a tensorului tensiunilor.
Tensorul tensiunilor turbulente (Reynolds) zjj este o necunoscuta si va trebui

modelat, utilizdnd modele de turbulentd. O gama larga de modele de turbulenta
pentru tjj sunt disponibile, variind de la modele simple algebrice pana la modele
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algebrice complete. Astfel de modele de turbulenta, impreuna cu cel utilizat in
cercetarea doctorala de fata sunt prezentate in subcapitolul urmator.

3.3.2 Modelul de turbulenta utilizat

Utilizarea modelelor de turbulentd servesc la rezolvarea ecuatiilor ce
guverneaza curgerea. In general in aplicatiile de inginerie, analiza turbulentei nu
necesita informatii detaliate ale fluctuatiilor, ci mai degraba a comportarea generala
a fenomenului, in principal influentat de catre curgerea principala. Astfel, nu este
nevoie de o descriere exacta a procesului de turbulentad, ci de o aproximare utilizand
modele de turbulenta. O serie de astfel de proceduri cu scopul de a aproxima astfel
de curgeri turbulente au fost dezvoltate in ultimele decenii.

Mai jos este prezentatda o clasificare generald a modelelor de turbulenta
fmpartita in 3 grupe principale:

1. Modele ce se bazeaza pe ecuatiile obtinute din medierea ecuatiilor
de miscare in timp, dupa o coordonata in care curgerea nu variaza.
Aceasta aproximare conduce la un set de ecuatii cu derivate partiale
numite ecuatiile Navier-Stokes mediate Reynolds.

2. Modele ce rezolva direct tensiunile Reynolds (turbulente): aceste
modele sunt mult mai complexe si solicitante, deoarece introduc
termeni noi Tn ecuatii ce trebuie modelati suplimentar.

3. Modele ce nu necesitd medierea in timp, ca simularea numerica
directa DNS, sau modelarea structurilor macroscopic LES.

In investigarea intreprinsd in cercetarea doctorald de fati, se va utiliza
modele corespunzatoare primei grupe principale din cele enumerate mai sus,
deoarece acestea sunt mai accesibile din punct de vedere al efortului de calcul.
Celelalte doua modele implica cresterea considerabild a efortului de calcul, fiind
dezvoltate pentru aplicati specifice (particulare), nefiind in general utilizate in cazul
turbomasinilor. Din prima grupa fac parte modelele cu 2 ecuatii, fiind cele mai
populare, deoarece sunt accesibile din puncte de vedere al efortului de calcul si sunt
implementate in majoritatea programelor comerciale de simulare numerica.
Modelele tipice cu 2 ecuatii sunt: modelul k —¢ [64] , respectiv, modelul k — w
[127], dezvoltat aproximativ 20 de ani mai tarziu.

in continuare, in aceast3 investigare se va utiliza modelul k — w pentru
calculul 3D al curgerii cu rotatie in tubul de aspiratie, deoarece este mai precis decat
modelul k —¢in straturile limitd de la perete si la curgerii cu gradienti adversi de
presiune. Modelul de turbulenta k —enu este capabil sa surprinda corect
comportamentul turbulent al curgerii in straturile limita si la desprinderi ale acesteia
[73]. Pentru o acuratete mai mare a calculului curgerii prin simulare numerica, se va
utiliza modelul Menter [74]. Acest model, notat in continuare cu acronimul SST
(Shear Stress Transport), utilizeaza in regiunea interioarda a straturilor limita
modelul k — wdupad care schimba modelul la k —¢in zona curgerii principale, cu
ajutorul unei functii de amestec. in ec. (3. 7) si (3. 8) este datd formularea
completa a modelului SST:

a(pk) | apuik) _ o K| s *
a oy g e TR oke (3.7)
Ik Yk
a(pw) o(pujw) o dw 2 1 6k dw
2 = = Se—— p i
ot i X j OXj (&‘:a}_/‘t)axi TP Fpo+ 2 Fl)pawzwﬁxi X (3.8)
r Yo
[ Da)

BUPT



56 Metodologia de simulare numerica si analiza a curgerii 3D - 3

unde |3'k este un limitator de productie utilizat in modelul SST pentru a preveni
acumularea de turbulente in zonele de stagnare, T} si T, reprezintd difuzia efectiva
al lui k, respectiv, , Y, si Y, reprezinta disipatia lui k, respectiv, o datoritd
turbulentelor, S este viteza de deformare, iar F; este o functie de amestec care
este egald cu 0 In curgerea principala atunci cand este utilizat modelul k —¢,
respectiv, egald cu 1 in interiorul stratului limita atunci cand este utilizat modelul

k —w. Modelul SST s-a dovedit eficace in calculul curgerii 3D turbulentd intr-o
turbina hidraulica Francis [70].

3.4 Plaja de functionare investigata

In figura 3. 5 este reprezentatd distributia fluxului de moment cinetic
adimensional aval si amonte de rotor fu7nctie de debitul adimensional. Dupa cum se
poate observa in aceasta figurd, pe distributia m5(g)sunt reprezentate cele 6
regimuri de functionare de la Opl la OP6, cuprinse intre debitul adimensional
¢ =0.26....0.36. Plaja de functionare ce contine cele 6 regimuri de functionare
investigate este reprezentata in figura 3. 6 pe hartile vitezei axiale, respectiv,
circumferentiale la intrarea in tubul de aspiratie si este delimitata de liniile
intrerupte cuprinse in intervalul de debit enuntat mai sus. Aceste harti de viteza au
fost obtinute cu modelul matematic de calcul al curgerii cu rotatie descris in §2,
utilizdnd codul turboswirl1D (Anexa 1) , pentru configuratia initiald a vitezei axiale

férs rotatie vg° = 0.328 vssfIO = 0.00 ce corespunde geometriei initiale a rotorului
turbinei Francis GAMM. Plaja de functionare este cuprinsa aproximativ intre
0.84Qpgp si 1.17Qpgp, avand regimurile de functionare distribuite astfel: 3

regimuri la sarcina partiald, respectiv, 3 regimuri la suprasarcina, fata de punctul de
randament maxim notat cu BEP (vezi tabel 2. 3) si reprezentat pe figura 3. 5.

OP3

OP

0.2 T T T T T
—
©
s
o 015 —| 1
: 3
35 8
o 5
g 01r m1, amonte de rotor (calculat) 8| 1
2 — m2, aval de rotor (calculat) 2
s ® experimental «
é 0.05 m regimuriile de functionare investigate g i
] BEP S
S OP1 &
[}
©
]
X
=
=

~N

_0.05 1 1 1 1 1
0.1 0.15 0.2 0.25 03 0.35 0.4

debitul adimensional

Fig. 3. 5 Cele 6 regimuri de functionare la cadere constanta investigate, reprezentate cu
patrate pline de culoare neagra pe distributia my ((p) a turbinei Francis GAMM
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Fig. 3. 6 Plaja de functionare investigata delimitata de liniile intrerupte pe hartile de viteza
axiala (sus), respectiv, circumferentiald (jos) la intrarea in tubul de aspiratie
Cele 6 regimuri de functionare supuse investigari sunt caracterizate de catre

@ si mycorespondent fiecdrui punct de functionare investigat, dupd cum se poate
observa in tabelul 3. 2. Pentru a putea calcula media ponderata a pierderilor de
energie corespondenta celor 6 regimuri de functionare, fiecarui regim ii s-au asociat
cote o pondere, in cazul de fata 10% regimurilor din extremitati, respectiv, 20%
celorlalte.

Tabel 3. 2 Regimurile de operare investigate si ponderile corespondente fiecdruia

Regimurile de 0 m, Ponderea
operare W
OP1 0.26 .2560640E-01 10%
oP2 0.28 .2294782E-01 20%
OP3 0.30 .1910405E-01 20%
OP4 0.32 .1392180E-01 20%
OP5 0.34 .7216558E-02 20%
OP6 0.36 -.1232879E-02 10%
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Scopul alegerii acestei plaje largi de functionare este acela de a investiga
performantele tubului de aspiratie la diferite configuratii a marimi ce controleaza

cinematica curgerii cu rotatie aval de rotor, in spetd viteza axiald fara rotatie vg ,
acest obiectiv fiind abordat in §4.

3.5 Analiza curgerii in tubul de aspiratie

3.5.1 Decelerarea si neuniformitatea curgerii

Pentru a analiza diferitele cantitati de interes, in cazul de fatd decelerarea si
neuniformitatea curgerii de la intrare la iesirea din tubul de aspiratie la diferite
configuratii a Vg, se vor utiliza sectiunile transversale definite in §3.2 si

reprezentate in figura 3. 2. Pe aceste sectiuni transversale se vor raporta cantitatile
investigate, iar coordonata curbilinie va si utilizata ca si abscisa atunci cand se va
analiza evolutia curgerii de-a lungul tubului de aspiratie. Analiza este concentrata pe

evolutia fluxului de energie cinetica de-a lungul tubului de aspiratie pentru a
surprinde distributia decelerarii si neuniformitatii curgerii, deoarece acestea sunt in
legatura directa cu pierderile de energie din tubul de aspiratie. In consecinta,
urmatoarele cantitati integrale sunt definite cu scopul de-a efectua analiza
hidrodinamicii tubului de aspiratie:

2

Fkin = .[S pv7\7 . H ds [V\/] (39)

R~ [ pY8V e w) (3.10)

kin = JgP 5V )
Veo -

Flfi‘n):J‘Sp§V~ndS w] (3.11)

pdeal) _ o 2(Q ’ W1 (3.12)

kin 21s

unde V, =V -n componenta normala a vitezei pe sectiunea transversala, iar V;

este componenta tangentiala a vitezei la planul sectiunii, astfel V2 = Vn2 +Vt2.

Drept urmare, pentru a calcula decelerarea curgerii si a neuniformitatii de la
intrare la iesire din tubul de aspiratie, va trebui mai intai calculat fluxul total de

energie cinetica Fy, . Apoi, fluxul de energie cinetica in directia curgerii Fk(i?])(sau al

normalei vitezei la planul sectiunii), respectiv, a componentei tangentiale la planul

sectiunii F(t) Fluxul de energie cinetica in directia transversalad Fk(ntn) se poate

kin *
calcula mai usor conform ec. (4.13). Fluxul ideal de energie cinetic3 Fk(i'ﬁeal) calculat
conform ec. (4.12), corespunde curgerii cu media constanta a vitezei debitante pe
fiecare sectiune. Acesta este asociat curgerii uniforme cu energie cinetica minima si
va fi luat ca si referintd de bazad in aceasta analiza. Astfel, excesul de energie

cinetica Fk(iixces) este definit ca si diferenta dintre fluxul de energie cinetica Fy;, si

cel ideal Fk(iir?ea'), conform ec. (4.14). Datoritd neuniformittii curgerii, intotdeauna
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3.4 - Plaja de functionare investigata 59

fluxul de energie cinetica F, va fi mai mare decat cel ideal Fk(i'r?eal).

Neuniformitatea curgerii este cuantificata prin coeficientul de neuniformitate (,
conform ec. (4.15).

RO = Ry - W] (3.13)

R = R - RO W] (3.14)

& = Ryjn/ %) [-] (3.15)
(ideal)

Concluzionand, se poate spune ca relatia dintre Fj,si Fin pe o sectiune

transversala se poate exprima fie ca diferenta, ec. (3.14), fie ca raport, ec. (3.15).
Se vor considera relevante ambele variante pentru analiza intreprinsd a
hidrodinamicii tubului de aspiratie la diferite configuratii a curgerii cu rotatie de la
intrare.

BUPT



PARTEA 11

OPTIMIZAREA CURGERII CU
ROTATIE LA INTRAREA IN
TUBUL DE ASPIRATIE FUNCTIE
DE CRITERIUL ENERGETIC

BUPT



4. Optimizarea curgerii cu rotatie

Este cunoscut faptul cd mai bine de jumatate din turbinele hidraulice din
Romania sunt in proces de retehnologizare. Ca urmare, alegerea noilor solutii
tehnico-economice pentru retehnologizarea turbinelor hidraulice implicd probleme
noi care trebuie sa tind cont de cerintele tehnice ale pietei de energie (functionarea
pe un domeniu extins si interventia rapida pentru a asigura reglajul retelei) precum
si de conditiile economice actuale. In consecintd, aceasta implica modificarea
rotorului cu pdstrarea traseului hidraulic existent.

In teza doctorala de fata a fost introdus un concept inovator privind
retehnologizarea turbinelor hidraulice care a fost exemplificat pentru un caz test in
§2.4. Noul concept propune analiza curgerii in tubul de aspiratie pe un domeniu
extins de operare pentru a gasi configuratia hidrodinamica cea mai bund pentru
conditiile impuse (conform schitei explicative de mai jos: geometria tubului de
aspiratie este impusa de realitatea din centrala precum si de conditiile de exploatare
impuse conform cerintelor de exploatare) aprioric procesului de proiectare a
rotorului. Pe scurt, aceasta inseamna ca iesirea din rotor trebuie adaptata tubului de
aspiratie existent. Ca urmare, geometria rotorului este proiectatd numai dupa ce a
fost determinata configuratia hidrodinamica cea mai buna ludnd in considerare
intreg domeniul de operare.

|
=5 \A Iesirea de pe paleta rotorica
(caracterizata de vs)

Cuplare
Rotor - Tub
aspiratie

Geometria tubului de
aspiratie este impusa

Investigarea hidrodinamicii tubului de aspiratie aprioric etapei de proiectare
a geometriei rotorului s-a realizat prin utilizarea conceptului vg . Acest concept

introduce descrierea hidrodinamicii curentului de la bordul de fuga a paletei rotorului
turbinei Francis utilizand media v&* si panta v3° vitezei axiale far3 rotatie.

Scopul acestui capitol este de a identifica printr-o metoda de optimizare
configuratia optimd a vg , determinand astfel conditiile la limitd optime ce vor fi

impuse la intrarea in domeniul de analiza pentru care pierderile din tubul de
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62 Optimizarea curgerii cu rotatie - 4

aspiratie sunt minime pentru cele 6 puncte de functionare investigate. Mai mult,
determinand mai departe si punctul de functionare la care noul rotor va fi proiectat.

4.1 Aspecte generale

Optimizarea reprezinta activitatea de selectare, din multimea solutiilor
posibile unei probleme, a acelei solutii care este cea mai buna in raport cu un
criteriu predefinit. Aceasta definitie implica existenta urmatoarelor componente:

a. O problema tehnica constand in calculul matematic al unei solutii;

b. Existenta mai multor solutii pentru aceeasi problema;

c. Un criteriu de selectare a solutiei optime.

In turbomasini la fel ca si in alte aplicatii ingineresti, solutia optim& const3
din contabilizarea constrangerilor din discipline multiple ca si: hidraulica, rezistenta,
matematica, economie, etc.. O metodd de optimizare ineficienta nu poate livra
solutii optime, iar o functie de obiectiv gresitd poate furniza concluzii false.

Tehnicile de optimizare se compun din metodologii de modificare a
parametrilor, ce descriu ceea ce dorim sa optimizam, in asa fel incat sa se ajunga la
o combinatie finala a parametrilor. Aceasta combinatie finala reprezinta solutia
optima formulatd ca minimizarea sau maximizarea functiei obiectiv (OF):

max(f(x)) = —mir(f(x) (4.1)

Un numar mare de metodologii si algoritmi se pot gasi in literatura de
specialitate ce pot livra capabilitati de optimizare. Diversitatea si complexitatea
acestora fac dificila o clasificare clara a acestora. Mai jos sunt enumerate diferite
metode de optimizare ce folosesc scheme, geometrice, matematice, respectiv,
inspirate din natura:

- Algoritm Deterministic Universal (Exhaustive Search) [88]: Aceasta metoda
consta in evaluarea functiei de obiectiv asupra tuturor posibilitatilor din spatiul
de cautare. Cu cat zona de cautare este mai fina cu atat cresc sansele de a gasi
minimul. Finalizarea cautarii globale necesita evaluarea OF asupra intregii zone
de cautare, indiferent daca minimul a fost deja gasit, acesta fiind un dezavantaj
al acestei metode. Un alt dezavantaj este determinarea corecta a a finetii zonei
de cautare, de aceea aceasta metoda se foloseste in general atunci cand zona
de optimizare este limitata.

- Metode Bazate pe Gradienti (Gradient-Based Methods): Exista un numar mare
de metode numerice care folosesc ca informatie gradientul pentru a decide
directia de cautare a minimului. Astfel de metode presupun, ca daca gradientul
functiei de obiectiv nu poate fi calculat, el poate fi cel putin aproximat [121].
Nici o informatie livrata de acestd metoda nu ne asigura ca ceea ce sa gasit este
o solutie minima globald sau locald. Existd numeroase aplicatii unde sa utilizat
aceasta metoda pentru a atinge solutia optima [114], [12], dar ele presupun ca
solutia optima nu este departe de ceea de plecare.

- Algoritmi genetici (Genetic Algorithms) [84], [126]: sunt o familie de modele
inspirate de teoria evolutiei (EAs), programe inteligente capabile sa solutioneze
probleme folosind un concept al evolutiei speciilor. Acesti algoritmi codifica
solutiile posibile ale unor probleme specifice intr-o structura de date si aplica
acestor structuri operatori de recombinare, pentru a pastra informatia utila.
Mecanismul specific acestor sisteme este inspirat din functionare sistemelor
biologice, in sensul ca incurajeaza solutiile candidat capabile sd rezolve o
problema si penalizeaza solutiile fara succes. In felul acesta se obtin, dupa mai
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4.2 - Variabilele de control si Functia obiectiv 63

multe generatii, solutii foarte bune pentru probleme de optimizare complexe, cu
un numar mare de parametri. Ideea de baza a unui algoritm genetic consta in a
incepe cu o populatie de solutii, fiecare mai performanta decat precedentele.
Fazele ciclului prin care opereaza un asemenea algoritm sunt: crearea unei
populatii de “membri” (solutii candidat la rezolvarea unei probleme); selectia
membrilor care s-au adaptat cel mai bine necesitatilor problemei de solutionat,
reproducerea (se folosesc operatorii genetici de incrucisare si mutatie, pentru a
obtine noi membri); evaluarea gradului in care noii membri corespund mai bine
solutionarii problemei; abandonarea populatiei vechi prin Tnlocuirea ei cu
populatia noua din noua generatie.

- Metoda ,Downhill Simplex” [72]: prin naturaletea sa efectueaza optimizari in
spatii multidimensionale, necesitand doar evaluari ale functiei obiectiv. De obicei
este necesar un numar mai mare de evaluari pentru a efectua minimizarea,
devenind astfel utila pentru aplicatii ce au functii obiectiv cu costuri mici.
Conform [93] aceasta metoda: necesitd doar evaluari ale functiei, nu si a
derivatelor, este una dintre cele mai eficiente metode de optimizare, fiind
utilizata pe scara larga, respectiv, are la baza o analogie geometrica fiind usor
de utilizat. Mai multe versiuni de Tmbunatatire a algoritmului initial au fost
dezvoltate de-a lungul timpului, dar principalul dezavantaj al algoritmilor de
optimizare / minimizare este costul evaluarii functiei f(x). Drept urmare,

utilizand un numar mic de evaluari, se poate construi o aproximare adecvata.

Pentru a utiliza metoda “downhill simplex”, notata in continuare cu
acronimul DSM, intr-o problema de optimizare dupa cum este cazul de fata, este
necesara construirea unei suprafete de cautare numita suprafatd de raspuns, sau
metamodele, surogat, modele auxiliare, etc., [55].

Optimizarea efectuata in aceasta teza de cercetare doctorala se
concentreaza asupra minimizarii pierderilor de energie din tubul de aspiratie.

4.2 Variabilele de control si Functia obiectiv

Scopul unei probleme de optimizare este sa se determine valoarea maxima
sau minima a unei functii f numita functie obiectiv.

In majoritatea problemelor de optimizare functia obiectiv f = f(xl,...,xn)
depinde de mai multe variabile. In cazul de fata, aceste variabile sunt parametrii ce

controleazd cinematica curgerii cu rotatie v?fve, respectiv, VS]!O, numiti in cadrul

algoritmului DSM, variabile de control, deoarece acestea pot fi “controlate”, mai
exact valorile lor pot fi alese in mod convenabil. Scopul utilizarii acestei teoriei de
optimizare, este de a obtine valorile optime a V:‘fve Si VSS]!O, pentru care valoarea

functiei obiectiv (OF) este minima.

4.2.1 Functia obiectiv

Media ponderatda a pierderilor relative de energie, notata cu acronimul
DTLOSS (Draft Tube LOSSes), calculatd cu ponderile din tabelul 3. 2, este
parametrul global ce va fi considerat functia obiectiv OF in procesul de optimizare ce
va fi intreprins. In practicad, de obicei in turbinele hidraulice se investigheaza
pierderile de energie (exprimata ca inadltime coloana de apad) in locul puterii
hidraulice pierdute. La fel cum sa procedat de-a lungul acestei investigari, toate
rezultatele vor fi prezentate in forma adimensionala. DTLOSS, considerat functia
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64 Optimizarea curgerii cu rotatie - 4

obiectiv, este media ponderata a pierderilor relative de energie h,pt definit conform

ec. (4. 2a). Drept urmare, DTLOSS este criteriul principal de ghidare pentru a
identifica configuratia optima a variabilelor de control (configuratia optima a vitezei
axiale fara rotatie), definit conform raportului:

6
DTLOSS = > w(hypr ); [-] (4.2a)
OoP=1

, unde w; este ponderea asociatd fiecarui punct de functionare investigat date
tabelul 3. 2. h,pt este pierderea relativd de energie din tubul de aspiratie si se
calculeaza conform ec. (4. 2b):
hor = hpt <100 = pierderea de (_an_ergle intubul (_1e aspiratie
h coeficientul de energie

x100 [%] (4.2b)

Este mult mai intuitiv sd exprimam pierderile de energie in tubul de aspiratie hpt
ca procente din coeficientul de energie al turbinei yw =1.07, deoarece ambele
utilizeaza aceeasi viteza de referintd. Pierderea de energie in tubul de aspiratie hpt

, se calculeaza conform:
f

hpt = T (4.3)
, iar puterea hidraulicd pierduta in forma adimensionala, dupa cum urmeaza:
o Fiec
4.4
%Pw3Rr3ef R (4.4)
Puterea hidraulica Fjgc din ec. (4. 4) se calculeaza conform ec. (4. 5):
2 N 2
pv out pl Q
Fiec = +——|dS - + =
IEC é[[p > J Q[pwall Z(AOUtJ } (4.5)
in )
F- FIEC

ca si diferenta dintre fluxul presiunii totale pe sectiunea de intrare Fj,, respectiv,

fluxul presiunii totale pe iesire FgEtC , conform standardelor internationale IEC 60193

out

[139], utilizdnd media presiunii statice la perete Pall

si viteza debitantd pe

sectiunea de iesire(%). Media presiunii statice la perete corespunde mediei
A

presiunii statice celor 12 traductori numerici de presiune indicatii cu puncte de

culoare rosie in figura 3. 2. Dupd cum se poate observa in ec. (4. 5), puterea

hidraulicd Fgc include si excesul de energie cineticd g(A?ut
tubul de aspiratie datorat neuniformitatii mari a curgerii. Astfel, DTLOSS se poate
calcula cu ponderile specificate in tabelul 3. 2.

In figura 4. l1la este reprezentata sub forma unui grilaj (retea) media
ponderata a pierderilor relative de energie DTLOSS, considerate dupa cum a fost
mentionat anterior functia obiectiv, functie de cei doi parametrii a vitezei axiale fara

rotatie VE'° si v3° | considerati variabilele de control. Suprafata din figura 4. 1a a

2
J de la iesire din
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fost obtinuta utilizdand codul turboswirllD (Anexa 2) ce are la baza modelul
matematic descris in §2.5, pentru a calcula profilele de viteza corespunzatoare celor
6 regimuri de functionare investigata la diferite configuratii ale celor 2 variabile de
control. Cu profilele de viteza calculate la diferite combinatii ale variabilelor de
control, acestea au fost impuse la intrarea in domeniul de calcul (fig. 3. 4) si
utilizand codul comercial Fluent [137] a fost simulata numeric curgerea cu rotatie in
tubul de aspiratie, astfel fiind posibil calculul parametrului global DTLOSS. Prin
calculul functiei obiectiv DTLOSS pentru cele 6 regimuri de functionare investigate la
25 de configuratii diferite ale variabilelor de control, au fost calculate un total de 150
de puncte de functionare, facand astfel posibil construirea unei suprafete de cautare
adecvata pentru aplicarea algoritmului de optimizare.
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Media vitezei axiale fara rotatie
a. Suprafata de cautare a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de aspiratie
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Media vitezei axiale fara rotatie
b. Suprafata de rdspuns initiala a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de
aspiratie
Fig. 4. 1 Suprafetele pierderilor relative de energie din tubul de aspiratie
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In figura 4. 1b este reprezentatd suprafata initiald de rdspuns a pierderilor
relative de energie (DTLOSS) din tubul de aspiratie, obtinutd prin triangularea
suprafetei de cautare DTLOSS din figura 4. la. Triangularea este om operatie
trigonometrica prin care se pot determina suprafete si distante, divizand suprafata
intr-o retea de triunghiuri si determinand elementele acestora.

Pe aceasta suprafata de raspuns se va aplica algoritmul de optimizare DSM,
pentru a identifica configuratia optima a celor 2 variabile de control (sau configuratia

optimd a Vg ) pentru care functia obiectiv are o valoare minima.

in figura 4. 2 este reprezentatda schema principiala de evaluare a functiei
e o ,Slo
Sl Vg .
Conform acesteia profilele radiale ale componentelor vitezei, obtinute din codul
turboswirl1D conform parametrilor de intrare, sunt impuse in Fluent la intrarea in
domeniul de calcul, apoi este calculatd media ponderatd a pierderilor relative de
energie consideratd functia obiectiv conform ec. (4.2a). Mai departe prin
»~controlarea” variabilelor de control se urmareste identificarea configuratiei optime a
acestora, astfel identificand configuratia optima a curgerii cu rotatie, mai mult, cat si
a geometriei rotorice la bordul de fuga.

obiectiv (DTLOSS) la diferite configuratii ale variabilelor de control V;cv

Profilele radiale ale

Parametri de Codul sursa de calcul a componentelor
intrare profilelor de viteza vitezei
/ /
/
) /
/P f— b 11D 5 Vg(r)
[ My; turboswir
/ ma s Vuln)
/ Vst f—— (Anexa 2)
/ YA - "i » Vl'(r)
/ Yw /—
/o] /
A I
I -
| Variabilele de control Functia obiectiv L 4
| Vs average /. Intrare tub aspiratie
T g slope [ 7/ Ll (e okt - (Domeniu de calcul)

Fig. 4. 2 Schema principiald de evaluare a functiei obiectiv la diferite configuratii ale Vgt

Prin optimizarea marimi vg se urmareste minimizarea pierderilor de energie

din tubul de aspiratie, acest obiectiv fiind abordat in §4.4 utilizand metoda Downhill
Simplex.

4.3 Metoda “"Downhill Simplex”

4.3.1 Concept
Metoda ,,Downhill Simplex” [72] prin naturaletea sa efectueaza optimizari in
spatii multidimensionale, necesitdnd doar evaluari ale functiei obiectiv. De obicei
este necesar un numar mai mare de evaludri pentru a efectua minimizarea,
devenind astfel utilda pentru aplicatii ce au functii obiectiv cu costuri mici. Conform
[93] aceasta metoda:
- necesitd doar evaluari ale functiei, nu si a derivatelor;

BUPT



4.2 - Variabilele de control si Functia obiectiv 67

- este una dintre cele mai eficiente metode de optimizare, fiind
utilizata pe scara larga;
- are la baza o analogie geometrica, fiind usor de utilizat.

Simplexul este o figura geometrica definita de N dimensiuni cu N+1 puncte
(varfuri), toate interconectate cu linii de segmente si fetele poligonale
corespondente. In 3D este un tetraedron, iar in 2D este un triunghi. Idea unei
asemenea metode consta in a cauta in directiile definite de liniile segmentelor
simplexului, minimul functiei de obiectiv. Metoda nu porneste de la un singur punct,
ci de la N+1 puncte ce definesc un simplex initial. Daca plecam de la un punct,
considerat punctul initial Py, atunci celelalte N puncte pot fi definite ca:

R =Ry + g (4.6)
, unde e;este N vector unitate. iar 1este o constantd dependenta de caracteristica
lungimii scalei.
Algoritmul functioneaza in 3 pasi:
e incepe prin a schimba pozitia punctului cu valoarea functiei cea mai
mare, in pozitia opusa acestuia prin mijlocul segmentului ce uneste

celelalte 2 puncte ale simplexului, ce valori mai mici ale functiei de
obiectiv.

e Atunci cand este posibil metoda incearca sa se extinda pentru a face
pasi mai mari.

e Cand metoda detecteaza aparitia unei vai (canion), aceasta se
contracta si micsoreaza in toate directiile si incearca sa gdseasca
punctul cel mai bun (cu cea mai mica valoare a functiei de obiectiv).

Dupa cum se poate observa in figura 4. 3, acesti 3 pasi corespund: 1)
reflectiei, 2) expansiunii, respectiv, 3) contractiei (micsorare). O succesiune
adecvata a acestor pasi va converge intotdeauna spre un minim al functiei obiectiv.

~ T~ 1
1) - s 2) - - 3) <L|
- _ 4

Fig. 4. 3 Miscari posibile a pasilor metodei “Downhill simplex”. 1) Reflectie, 2) Expansiune, 3)
Contractie.

Criteriul de finalizare a optimizarii se poate impune, atunci cand valoarea
functiei de obiectiv in toate directiile este mai mare decat cea corespondenta
punctului cu valoarea cea mai micad a functiei din ultimul simplex. Este recomandat
ca optimizarea sa se efectueze de mai multe ori, de fiecare data cu puncte de
plecare diferite, pentru a ne asigura ca obtinem minimul global. Mai multe
informatii se mai pot gasi si in [121].

\/
¥

4.3.2 Algoritm

Conform [72], se incepe prin alegerea unui simplex initial intr-o locatie
aleatorie de pe suprafata de raspuns, evaluand in fiecare punct al simplexului
valoarea functiei de obiectiv. Apoi iterativ la fiecare pas efectuat, se va incerca sa se
fmbunatateasca punctul cu cea mai mare valoare a functiei de obiectiv.

Daca presupunem cd x; este vectorul de pozitie al celui de-al i-punct,

ordonat astfel Tncét: f(xT) > f(g)>..> f(Xp,1), Astfel, primul pas este sa
calculdm centrul fetei simplexului Xmean:
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1 D+1
Xmean = ) Z %i (4.7)
i=2

, unde D reprezinta numarul variabilelor de control.

Intrucat toate celelalte puncte ale simplexului au o valoare mai bund a
functiei de obiectiv este rezonabil sa credem ca ele ne dau o directie buna inspre
care sa mergem. Urmatorul pas este sa reflectdm punctul simplexului cu cea mai
mare valoare a functiei, prin mijlocul fetei, catre un nou punct:

%1 = X" = Xmean + (Kmean — %1) = 2Xmean — X1 (4.8)

Daca noul punct are valoarea functiei de obiectiv mai mica decat cel initial
de la care sa plecat, atunci este clar ca noul simplex este mai bun, astfel merita sa
se Incerce si 0 expansiune:

%1 — X" = Xmean + 2(Xmean — X1) = 3%Xmean — 2% (4.9)

, care In caz cd are o valoare mai mare a noului punct va reveni la pasul anterior,
ec. (4. 8).
g hew

In schimb daca dupa reflectare X, " este o solutie nefavorabila, inseamna ca
s-a depasit minimul functiei. In acest caz in schimbul reflectiei se va incerca o
reflectie cu micsorare:

%4 (4.10)

[

1 3
o Shew _ o s < s
X1 > X = Xmean t 5 (Xmean — X1) = = Xmean —

2

Dacd dupd reflectare si micsorare x;*“este incd cea mai rea variantd,

putem incerca doar sa micsoram:
1 1 1
v shew _ g < < ~ <
X1 = X1 = Xmean +E(Xmean _Xl)zixmean +EX1 (4.11)

In cazul in care si dupa aceasta mutare )"({‘ew este o mutare nefavorabil3,

concluzia este ca mutarile efectuate sunt prea mari, in consecinta se va muta
punctele simplexului cu valorile cele mai mari ale functie de obiectiv catre cel cu
valoarea cea mai mica:

K-> X =% —1(% —Xps1) = 17<i +17<D+1: i=1..D (4.12)
2 2 2

Utilizand toti acesti pasi intr-o succesiune adecvata, algoritmul va gasi

minimul functiei obiectiv pe suprafata de raspuns. Cand va ajunge la un minim,

decizia de oprire a algoritmului se va declansa atunci cadnd valoarea functiei de

obiectiv nu se va mai imbunatatii in nici o directie. Avantajul acestui algoritm este

ca in afara de criteriul de oprire, numai exista niciun alt parametru ajustabil de
setat.

4.3.3 Exemplu de aplicare a algoritmului DSM
Sa presupunem un simplex, denumit simplex1 format din cele 3 puncte ale
sale, caracterizate de ngve Si v§f|° corespondent fiecaruia, dupa cum se poate

observa in tabelul urmétor. Astfel, dupd cum a fost enuntat in §4.2, v§"® si v3%in

sunt considerati cele 2 variabile de control, ceea ce inseamnd cd@ D =2.
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4.4 - Optimizarea curgerii cu rotatie utilizand metoda “Downhill Simplex” 69

Simplex 1 V;cve VssfIO
P1 0.328 0.00
P2 0.33 0.00
P3 0.328 0.05

Conform ec. (4. 7), (4. 8) se pot efectua primii pasi, dupa cum urmeaza:
D+1 -

1 S Xp+ X3
Xmean = § X = = Prean
D5 2

Pentru a efectua pasul corespunzator reflectiei, stim conform ec.(4. 8) ca:

% = X" = 2Xmean — %1

, astfel
- X3 + X e oo
xfew_2{223Jx1 =% +X3— %

in final noul punct al simplexului va fi egal cu:
%*" = (0.33+0.328-0.328)i + (0.00+ 0.05-0.00)

-0.33i+0.05]
Simplex 1 V;ve nglo
P1 0.328 0.00
P2 0.33 0.00
P3 0.328 0.05
P1 nou 0.33 0.05

in acest fel, aplicand metoda downhill simplex, respectand algoritmul descris
in §4.3.1, pe suprafata de raspuns din figura 4. 1b, se va ajunge la o solutie finalad

considerata solutia optima.

4.4 Optimizarea curgerii cu rotatie utilizand metoda

“"Downhill Simplex”

Schema procedurii de optimizare utilizatd in cercetarea doctorald de fata
pentru a identifica configuratia optima a vitezei axiale fara rotatie Vv care conduce

mai departe la profilele de viteza optimizate de la intrarea in tubul de aspiratie, este

reprezentata in figura 4. 4.

(4.13)

(4.14)

(4.15)

(4.16)
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DATA

(2) Initial PROBLEM
Vst-ave, Vst=slo PARAMETERS

3 r

(3) velocity profiles
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ohjeciiv) =
{ function iED’ .....--...--.E.-E
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Update loop

Optimum
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Vsi-slo
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{OPTIMUM RUNNER OUTLET)

_________________.-'-__——_"-\-

Fig. 4. 4 Schema logica a metodologiei de optimizare a profilelor de viteza de la intrarea in

tubul de aspiratie.

Aceasta este descrisa dupa cum urmeaza:

(1) & (2) - perechile (g, my); corespunzdtoare celor 6 regimuri de

functionare investigate, sunt selectate impreuna cu configuratia initiala a
vitezei axiale f&r§ rotatie vi° =0.328 si vssfIO =0.00, ce corespunde
geometriei bordului de fuga a rotorului turbinei Francis GAMM proiectat cu
metodele clasice [1];

(3) - profilele de viteza de la intrarea in tubul de aspiratie corespunzatoare
celor 6 regimuri de functionare investigate, sunt calculate cu modelul
matematic descris in §2.5 si implementat in FORTRAN utilizdnd libraria
numerica IMSL (International Mathematics and Statistics Library) [140].
Apoi, profilele de viteza calculate sunt introduse intr-un fisier cu extensia
“.prof’ pentru a putea fi incarcate in codul comercial de simulare numerica
Fluent;

(4) - curgerea stationara 3D turbulenta este simulatd numeric utilizand
modelul de turbulentad k — w SST pentru fiecare regim de functionare (descris
de catre perechile de la pasul 1) cu conditiile de intrare determinate la pasul
anterior;

(5) - functia de obiectiv DTLOSS este calculata utilizand ec. (4. 2a) cu
ponderile din tabelul 2. 3;

(6), (8), (9) - solutia este verificata, iar decizia de oprire este declansata
atunci cand functia obiectiv atinge valoarea minima globald, ceea ce
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71

fnseamna ca algoritmul de optimizare a convers la o solutie. Drept urmare,
configuratia optimizata a variabilelor de control sunt obtinute conducand mai
departe la profilele de viteza optimizate de la intrarea in tubul de aspiratie,
ce corespund geometriei optime a paletajului rotoric la bordul de fuga.

(7) - in caz contrar, procesul va continua prin ajustarea variabilelor de

control conform algoritmului de optimizare, pana cand functia obiectiv nu se
va mai imbunatatii pentru orice posibila configuratie a variabilelor de control.
Astfel, respectand schema logica de optimizare din figura 4. 4 a profilelor de
viteza de la intrarea in tubul de aspiratie, in figura 4. 5 sunt reprezentati succesiv
pasi efectuati de algoritmul de optimizare spre configuratia optima a vitezei axiale
fara rotatie v (sau a variabilelor de control). Din toate cele 3 puncte ale ultimului

0.15

simplex, punctul P3 descris de catre variabilele de control ngve

Si Vg
obiectiv are valoarea cea mai mica, este considerat punctul optim.

slo

[

o
P

0.05

o
3
k

Panta vitezei axiale fara rotatie

0-08. 51

032

Media vitezei axiale fara rotatie

0.33

0.34

Fig. 4. 5 Metoda Downhill Simplex: Primul pas — Reflectie; Pasul 2 — Reflectie; Pasul 3 -
Reflectie; Pasul 4 Reflectie si Expansiune; Pasul 5 — Reflectie; Pasul 6 — Reflectie; Pasul 7 -
Contractie; Pasul Final - Reflectie.

, unde functia

Valorile configuratiei initiale si optimizatd a variabilelor de control cat si a
functiei obiectiv sunt date in tabelul 4. 1.

Tabel 4. 1 Configuratiile vitezei axiale fara rotatie

Viteza axiala fara rotatie V;ve V;EO DTLOSS [%]
Configuratia initiala 0.328 0.00 2.308
Configuratia optimizata 0.32 0.125 1.857

Miscarile efectuate de algoritmul de optimizare spre configuratia optima a
vitezei axiale fara rotatie sunt sumarizate in tabelul 4. 2.
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72 Optimizarea curgerii cu rotatie - 4

Tabel 4. 2 Miscarile simplexului a algoritmul de optimizare catre configuratia optima

a st
Valoarea Tipul de Reprezentare
Nr. Configuratia vitezei axiale fara functiei P prezentar .
. B L7 pas schematica a tipului
pasi rotatie obiectiv f imol fectuat
[%] efectuat de simplex efectua

Initial | V3¢ =0.3280vS° =0.0000] 2.3080 - ]

sf

1| v3® =0.3303,v5° =0.0500| 2.0870 | Reflectie

sf

2 | v3® =0.3280v5° =0.1000 1.9806 | Reflectie

sf

Ny,
N

3 | v&® =0.3255v5° =0.0975| 1.9633 | Reflectie

sf

Reflectie T~ -
4 ave slo _ 1.9484 + - T =
Vg =0.324Q vy =0.0985 Expansiune - 7

s | v3® =0.3210vS° =0.1040 19170 | Reflectie

sf

\R Y,
N

6 | v3®=0.3205v3° =0.1050| 1.9124 | Reflectie

7 | v&® =0.3200v3° =0.1125| 1.9119 | Contractie

ave

~
optim | V3¢ =0.3200vS° =0.1250 1.8570 | Reflectie -

JAVRPAN

In concluzie, configuratia optim& a vitezei axiale firé rotatie V¢ corespunde

variabilelor de control v&¢ =0.32 si v¥° =0.125cu DTLOSS = 1.857%. in
sf of

figura 4. 6 este reprezentata suprafata de raspuns finala a pierderilor relative de
energie din tubul de aspiratie, reconstruita cu toate punctele aditionale rezultate in
urma aplicarii algoritmului de optimizare. Pe aceastad figurd se poate observa foarte

bine locatia punctului optim P3 caracterizat de variabilele de control v§"® = 0.32 si

I
v —0.125.
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0.15

\
Configuratia optima

a vitezei axiale fara rogalie
- <,

0.1}F =
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:\ /c? d \
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Panta vitezei axiale fara rotatie

0.05 sl
2, o,
e,
e
0 4 &
(> N %5 \ Configuratia initiala
35 a :iteze iaxiale far?/ rotatie
}?5 @ L'J)Lp > o
AN A | i
'0'08‘31 0.32 0.33 0.34 0.35

Media vitezei axiale fara rotatie
Fig. 4. 6 Suprafata de raspuns finala a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de
aspiratie.
Se poate observa foarte bine cd parametrii v;afve =0.328 V;EO =0.00 cu

functia obiectiv DTLOSS = 2.308% a configuratiei initiale a curgerii cu rotatie ce

corespunde geometriei initiale a bordului de fuga a paletajului rotoric, nu se afla in
zona unde valorile functiei obiectiv sunt minime.

4.5 Concluzii

In capitolul anterior s-a demonstrat c3 utilizdnd algoritmul DSM, prezentat in
detaliu in §4.3, se poate gasi un minim pentru care functia obiectiv are valoarea cea

mai micd. Parametrii configuratiei optime a v corespunde V& =0.3200si

sf

vssflo=0.1250, care sunt diferiti de cei corespondenti rotorului existent

vi® =0.328si v;!o = 0.00, sugerand faptul cd este destul loc de imbun3titire a

geometriei paletajului rotoric la bordul de fuga.

Profilele de viteza de la intrarea in tubul de aspiratie corespunzatoare celor 6
regimuri de functionare investigate, pentru configuratia initiala si optimizata sunt
prezentate in figura 4. 7. In figura 4. 7a se poate observa ca pentru configuratia

initiala a v, profilele de vitezd axiale sunt de tip jet axial in vecinatatea axei,

exceptand punctul de functionare OP1. Profilele de viteza de tip jet axial sunt
caracterizate de un exces al vitezei axiale in vecinatatea axei. In schimb in cazul

configuratiei optimizate a v se poate observa o reducere semnificativa a vitezei

sf 7
axiale in vecindtatea axei. In consecintd, dup& cum se poate observa in figura 4. 7b,
punctele de functionare OP1 si OP2 au un deficit al vitezei axiale in vecindtatea axei.
Aceste profile de viteza corespund profilelor de viteza de tip dara. In ambele cazuri,
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viteza circumferentiald este fie co-rotativa fie contra-rotativa fata de directia de

rotatie a rotorului [103].

06

a

Profilele de viteza adimensionala

L1
0 0.2 0.4

P
06 0.8 1

raza adimensionala
a. Configuratia initiala a vitezei axiale fara rotatie

06

Profilele de viteza adimensionale

b

T -
0 0.2 0.4

T -
0.6 0.8 1

raza adimensionala
b. Configuratia optimizatd a vitezei axiale fara rotatie

Fig. 4. 7 Profilele componentelor de viteza la intrarea in tubul de aspiratie: Axial (albastru),

Circumferential (rosu), Radial (verde).

Odata cu cresterea debitului, viteza axiala ajunge la o distributie cvasi-
constanta, in timp ce viteza circumferentiald este co-rotativd la regimuri de
functionare la sarcina partiald, respectiv, contra-rotativd la regimuri de functionare
la suprasarcind [105]. Insa, in cazul configuratiei optimizate se poate observa o
crestere a vitezei circumferentiale in vecindtatea peretelui tubului de aspiratie.
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5. Hidrodinamica tubului de aspiratie

Tubul de aspiratie este in continuare una dintre cele mai dificile componente
de descris din perspectiva curgerii fluidelor, datorita dificultati de descriere cu o
acuratete ridicatd a interactiunilor complexe dintre caracteristicile corespondente
curgerii tridimensionale.

In cazul turbinelor de reactiune de cadere mijlocie, tubul de aspiratie are o
influenta majora, deoarece randamentul turbinei este afectat semnificativ de catre
performantele acestuia. Scopul principal al tubului de aspiratie este de-a recupera
energia cinetica remanenta de la iesire din rotor prin conversie in energie potentiala
(de presiune), fara de care acesta ar avea doar pierderi. Performantele procesului
sunt cu atat mai bune cu cat se realizeaza un grad mai mare din energia cinetica in
energie potentiald cu pierderi minime. Scopul secundar al tubului de aspiratie este
de-a conduce apa de la iesire din rotor (vertical) la canalul de fuga (orizontal) cu
pierderi hidraulice minime.

In capitolul 5, pentru a evalua imbunatatirile hidrodinamice aduse de
profilele de viteza optimizate, reprezentate in figura 4. 7, se utilizeaza o analiza
detaliata a campului hidrodinamic. Marimea ce cuantifica imbunatatirile din punct de
vedere energetic pentru cele 6 puncte de functionare investigate este pierderea
relativd de energie in tubul de aspiratie hpy. Pentru evaluarea in detaliu a

hidrodinamicii tubului de aspiratie au fost definite in §3.5 marimile ce caracterizeaza
performantele tubului de aspiratie. Acestea sunt: fluxul energiei cinetice si
componentele sale (normald si tangentiald), fluxul energiei cinetice in cazul ideal
(atunci cand avem o curgere uniforma in fiecare sectiune a tubului de aspiratie),
coeficientul de neuniformitate (care este definit ca raportul intre fluxul energiei
cinetice si energiei cinetice in cazul ideal si este intotdeauna mai mare decat unu).
Reprezentarea acestor marimi de-a lungul coordonatei curbilinii (coordonata ce
uneste centrele de greutate a fiecarei sectiuni a tubului de aspiratie), evidentiaza
diferentele in hidrodinamica pentru cele doua cazuri analizate, initial, respectiv,
optimizat.

5.1 Analiza decelerarii si neuniformitatii curgerii

Hidrodinamica tubului de aspiratie corespunzatoare configuratiei initiale,
respectiv, optime a marimi viteza axiald fara rotatie v este cuantificata prin

decelerarea si neuniformitatea curgerii. Aceste cantitatii au fost definite in §3.5 si
sunt calculate conform ec. (3.9 - 3.14) pentru decelerarea curgerii, respectiv, ec.
(3.15) pentru calculul coeficientului de neuniformitate ¢ .

Comparatia intre configuratia initiala si optimizata a curgerii cu rotatie a fost
efectuata pentru toate cele 6 puncte de functionare investigate. In figura 5. 1 este
reprezentata distributia fluxului de energie cinetica de-a lungul tubului de aspiratie

de la intrare la iesire, pentru configuratia initiala, respectiv, optimizata a v .
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Fig. 5. 1 Decelerarea curgerii de la intrare la iesirea din tubul de aspiratie pentru cele 6 puncte
de functionare investigate, corespunzatoare configuratie initiale (stanga), respectiv,

configuratiei optimizate (dreapta) a Vs
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In figura 5. 1 se poate observa c& aproape jumétate din energia cinetic3
este recuperata in conul tubului de aspiratie, ramanand aproximativ un sfert la

iesirea din cotul tubului de aspiratie (S11), pentru ambele configuratii ale Vg - In

cazul primelor 2 puncte de functionare, recuperarea de energie cinetica este
aproximativ la fel de la intrare la iesire in tubul de aspiratie, usor mai buna in cazul
configuratiei initiale. Ceea ce a fost imbunatatit intr-un mod semnificativ, in urma
aplicarii metodei de optimizare, sunt punctele de functionare de la 3 la 6, unde
recuperarea de energie cinetica de la intrare la iesire din tubul de aspiratie este mai

buna decdt cea corespunzdtoare configuratiei initiale a v . Diferentele distributiei

energiei cinetice dintre cele doua configuratii, corespunzatoare punctelor de
functionare de la 3 la 6 apar in difuzor, unde pentru configuratia optimizatd
diferenta dintre distributia fluxului total de energie cineticd F;,, respectiv, a

fluxului de energie cinetica ideald Fk(i'r?eal)este mult mai mica fatda de cea

corespunzatoare configuratiei initiale a v . Aceasta diferentd este cuantificatd

foarte bine prin distributia excesului de energie cinetica Fk(iixces) calculat conform

ec. (3. 14). Astfel, pentru punctele de functionare de la 3 la 6, corespunzatoare
configuratiei optimizate, excesul de energie cinetica este mult mai mic in difuzor in
comparatie cu cel corespunzator configuratiei initiale. Un exces mai mic al energiei
cinetice in difuzorul turbinei, inseamna ca tubul de aspiratie raspunde foarte bine la
configuratia optimizatd a curgerii cu rotatie impusa la intrare, acesta recuperand
mai bine energia cinetica de la intrare la iesire din acesta. In schimb la configuratia

initiala a Vg , excesul de energie cinetica este foarte mare in difuzor, ceea ce

inseamna ca energia cineticd numai este recuperata in aceasta zona a tubului de
(t)
kin 7
practic aceasta este recuperata aproape in totalitate pentru configuratia optimizata
a profilelor de viteza de la intrarea in tubul de aspiratie.

Neuniformitatea curgerii cu rotatie este cuantificata prin coeficientul de
neuniformitate ¢, conform ec. (3. 15). Distributia neuniformitatii curgerii de la
intrare la iesire din tubul de aspiratie este reprezentata in figura 5. 2, pentru toate
cele 6 puncte de functionare investigate.

aspiratie. In cazul distributiei de energie cineticd tangentiald la planul sectiunii F

In aceasts figurd se poate observa cd in cazul configuratiei optimizate a Vet s

figura 5. 2a, distributia neuniformitatii curgerii de-a lungul coordonatei curbilinii a
tubului de aspiratie, este mai mica comparativ cu cea corespunzatoare configuratiei

initiale a vy, figura 5. 2b. Afirmatia anterioara fiind sustinutd de catre
imbunatatirea cu aproximativ. 20% a DTLOSS =1.857% corespunzator
configuratiei optimizate, fatd de DTLOSS = 2.308% corespunzator configuratiei
initiale a Vg - Distributia cu valorile minime a neuniformitatii curgerii intre sectiunile

de intrare si iesire, corespunde punctului de functionare OP2 pentru configuratia
initiala (fig. 5. 2a), respectiv, OP3 pentru configuratia optimizata (fig. 5. 2b).
Aceasta inseamnd ca punctul de functionare OP2 cu distributia cea mai mica a
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neuniformitatii curgerii este mutat catre debite mai mari, OP3, in cazul configuratiei
optimizate a curgerii cu rotatie

coeficientul de neuniformitate [-]

coeficientul de neuniformitate [-]

6

OP1

- === OP2
-------- oP3
—mimimim OP4
————= OP5
. OP6

coordonata curbilinie [m]

a) Configuratia initiala a Ve

OP1

- === OP2
—————— oP3
—mimimim QP4
——=== OP5

. OP6

-
. i
PRI T e Il
|
0

0.5 1

1.5 2

coordonata curbilinie [m]

b) Configuratia optimizata a Vs

Fig. 5. 2 Distributia coeficientului de neuniformitate de la intrare la iesirea din tubul de

aspiratie
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In particular, distributia neuniformitétii curgerii de-a lungul tubului de
aspiratie corespunzatoare punctului de functionare OP1 la debitul cel mai mic, este
complet diferita fata de celelalte puncte de functionare. Aceasta distributie
corespondenta punctului de functionare OP1 este aproximativ la fel pentru ambele

configuratii ale Vg - Distributia neuniformitatii este relativ mica in conul si cotul

tubului de aspiratie pentru ambele configuratii a Vs - Diferentele dintre cele doua

configuratii apar in difuzorul tubului de aspiratie. Neuniformitatea curgerii creste in
difuzorul tubului de aspiratie din cauza distributiei inegale a debitului pe cele doua
canale de evacuare ale difuzorului, astfel dezvolténdu-se zone mari de recirculare
[119] in canalul difuzorului cu distributiile cele mai mici ale debitului.
Neuniformitatea curgerii este mai mica in cazul configuratiei optimizate,
exceptand punctele de functionare din extremitatii, cu debitele minime si maxime de
functionare, unde distributiile neuniformitatii curgerii sunt aproximativ la fel pentru

ambele configuratii ale v .

5.1.1 Distributia debitului la iesirea din tubul de aspiratie

La iesirea din tubul de aspiratie debitul are o distributie inegala, dupd
cum se poate observa in tabelul 4. 3. In acest tabel este prezentata distributia
debitului in procente pe canalul stang si drept al tubului de aspiratie.

Tabel 4. 3 Distributia debitului pe cele 2 canale de evacuare a tubului de aspiratie

Canalul | o5y | op2 | oP3 | oOP4 | oP5 | OPS
de iesire
Confi ia initial3 Canalul o o o o o o
onfiguratia initiald Sting | 663% | 55.0% |56.3% | 54.0% |52.0% | 47.8%
va’ - 0.328,
slo__
s = 0.00 ana'“' 33.7% | 45.0% | 43.7% | 46.0% | 48.0% | 52.2%
rept
Configurata Canalul | 6o 10, | 60.4% | 53.2% | 52.6% | 50.3% | 49.4%
Optlmlzaté Sténg . 0 . 0 . 0 . 0 . 0 . (]
ave _
vg =0.32
:}Oz 0.125 Cg”a'“' 34.9% | 39.6% | 46.8% | 47.4% | 49.7% | 50.6%
rept

in cazul primelor 2 puncte de functionare distributia debitului este mai mare pe
canalul stang, chiar dubld in cazul primului punct de functionare, pentru ambele

configuratii ale v_ , ceea ce inseamna ca din cauza distributiei inegale a debitului pe

sf 7
canalul drept sunt dezvoltate zone mari de recirculare. Directia de rotatie a fluidului
se schimba de la co-rotatie la contra-rotatie fatd de directia de rotatie a rotorului,
odatd cu cresterea debitului turbinei. Drept urmare, debitul din canalul drept creste
pana cand devine mai mare decat cel din canalul stdng, OP6, pentru ambele
configuratii ale curgerii, dupd cum se poate observa in figura 5. 3.
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Conform acestei figuri, in cazul configuratiei optimizate ale curgerii cu rotatie
(gri inchis) exceptand OP2, distributia debitului este mai aproape de distributia
ideala a debitului (50% canal stang - 50% canal drept). Egalizarea debitului pe
canalele de evacuare ale tubului de aspiratie este una dintre ,rezervele”
neexploatate pentru cresterea randamentului turbinei hidraulice.

100
i
2y
i
o
™ e e a0 | ae g |oe g | e e | de an | e
~ | o | ~ |@ == o |~ o | o
e el o = o w |- @ o o
gmm = | =t | = | = | u |
iy}
U
50 o ——— ——— —— —— —— —
m
=
[y}
PRI o e o e o
m ™ o ™M o =} @
25 b4 © i s o i <
m
bt
i
[
0

oPl ()= OP3 QP4 OPS 8)=]
Fig. 5. 3 Distributia debitului pe canalele de evacuare ale tubului de aspiratie corespunzatoare

configuratiei initiale (gri deschis), respectiv, optimizata (gri inchis) a Ve

5.2 Discutii

Variatia pierderilor relative de energie din tubul de aspiratie h,pt, calculatd

conform ec. (4. 2b), pentru cele 6 puncte de functionare investigate, este
reprezentata grafic in figura 5. 4. Pe aceasta figura se poate observa ca pentru

configuratia initiald v =0.328, 2}02 0.00reprezentatd cu linie continug,

corespunzatoare geometriei initiale a paletajului rotoric la bordul de fuga, minimul
pierderilor este situat la punctul de functionare OP2 ce corespunde debitului de
functionare ¢ = 0.28.

Configuratia optimizatd v;ve=0.32, §;°= 0.125, reprezentatd cu linie

intreruptd, are minimul pierderilor transportat catre debite mai mari, mai exact la
punctul OP3 de functionare, corespunzator debitului ¢ = 0.30, ceea ce inseamna

ca varful diagramei colinare a turbinei Francis GAMM este mutat catre debite mai
mare. Drept urmare, mutand varful colinei la debite mai mari se reduc pierderile de
energie la regimuri de functionare la suprasarcind, dupa cum se poate observa si in
figura 5. 4, unde pierderile corespunzatoare punctelor de functionare de la 3 la 6
corespunzatoare configuratiei optimizate sunt mult mai mici decat cele
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82 Hidrodinamica tubului de aspiratie- 5

corespunzatoare configuratiei initiale a Vg . Minimizarea pierderilor de energie la

regimuri de functionare la suprasarcind este la ora actuald unul din obiectivele
principale urmarite de marile companii producatoare de energie hidroelectrica.

5~
———ge  configuratia initiala iesire rotor (vsf-ave=0.328, vsf-slo=0.00)
== O == configuratia optimizata iesire rotor (vsf-ave=0.32, vsf-slo=0.125)

OP6

\
\
I
L I L
8.26 0.28 03 0.32 0.
debitul adimensional [-]
Fig. 5. 4 Pierderile relative de energie in tubul de aspiratie functie de debitul adimensional,

pierderea relativa de energie in tubul de aspiratie [%]

corespunzatoare configuratiei initiale a Vs (linie continud), respectiv, optimizate (linie
intrerupta)

De asemenea trebui mentionat si faptul ca in urma optimizarii s-a obtinut o
distributie a pierderilor relative de energie functie de debit relativ mai plata fata de
distributia corespondenta configuratiei initiale. Astfel, asociind profilele de viteza
optimizate din figura 4. 7b cu distributia pierderilor relative de energie

corespunzatoare configuratiei optimizate a V4 , se poate spune ca pentru tubul de

aspiratie investigat dat in figura 3. 1, aceste tipuri de profile de viteza cu zone mai
mari de co-rotatie, respectiv, contra-rotatie si cu o reducere a vitezei axiale in
vecindtatea axei ce corespund geometriei optimizate la bordul de fuga al paletei
rotorice, sunt cele care aduc o imbunatatire semnificativa in performantele tubului
de aspiratie.

5.3 Concluzii

in capitolul 5 al tezei doctorale, investigarea intreprinsd a fost concentrat$
pe analiza detaliatd a hidrodinamicii tubului de aspiratie. Pentru aceasta au fost
definite si calculate fluxul energiei cinetice si componentele acesteia (normald si
tangentiald) pe intreaga plaja de functionare investigatd. De asemenea a fost
identificat in urma aplicari algoritmului de optimizare si punctul de functionare la
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5.3 - Concluzii 83

care recuperarea de energie cinetica este realizata cu pierderii relative de energie
minime.

Acest punct de functionare cu pierderile relative de energie, este situat
conform figuri 5. 4 la debitul de functionare ¢ = 0.30pe distributia pierderilor

relative de energie corespunzatoare configuratiei optimizate a Vg . Punctul de

functionare situat la ¢ = 0.30, corespunde punctului OP3 de functionare considerat
punctul de randament maxim pentru configuratia optimizata, si are conform figurii
5. 1j o recuperare de energie cinetica din tubul de aspiratie mai buna comparativ cu
cea corespunzatoare punctului OP2, figura 5. 1b, considerat optim pentru

configuratia initiald a V4 - De asemenea, in figura 5. 2b se poate observa ca

neuniformitatea cea mai mica a curgerii corespunde punctului OP3 de functionare.
Dupa cum a fost mentionat mai sus, este cunoscut faptul ca pierderile
minime in cazul configuratiei optime sunt situate la OP3. Astfel, o concluzie
importantd este ca noul rotor va trebui sa fie proiectat la acest punct de functionare
pentru a produce aceeasi distributie a pierderilor relative de energie ca cea

corespunzatoare configuratiei optimizate a Vg din figura 5. 4.

0.15

[
Configuratia optima
a vitezei axiale fara rotatie

01} &
L i

0.05 A

i < 23

0 2 '99‘ -
228, w Configuratia initiala
a vitezeiaxiale fara rotatie

; %\»;\ W\\\ \u//

008 31 0.32 0.33 0.34 0.35
Media vitezei axiale fara rotatie

Panta vitezei axiale fara rotatie

Fig. 5. 5 Regiunea cu valori acceptabile ale Vs de pe suprafata DTLOSS

O altd concluzie importanta este ca rezultate similare ale DTLOSS se poate
obtine din diferitele configuratii ale perechilor v, v:flo ,
observa in figura 5. 5. In aceastd figuréd regiunea cu gri este consideratd regiunea in
care se gasesc configuratii rezonabile ale paletajului rotoric la bordul de fuga, dar
desigur ca este recomandat ca solutiile proiectate sa fie cat mai aproape de solutia

optim. Totusi, aceast3 flexibilitate in alegerea configuratiei vg'°, vssfI0 , din regiunea

dupd cum se poate
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84 Hidrodinamica tubului de aspiratie- 5

considerata rezonabila, este foarte importanta atunci cand rotorul ce va fii proiectat
trebuie sa respecte constrangerile tehnologice si de structura impuse.

Concluzia generalda a cercetarii intreprinsa in PARTEA II-a tezei doctorale,
este ca utilizand algoritmul metodei de optimizare DSM (Downhill Simplex Method)
fmpreuna cu, conceptul de “viteza axiala fara rotatie” introdus in Partea I, cu scopul
de a reduce pierderile relative de energie din tubul de aspiratie pe un domeniu
extins de operare, arata clar potentialul metodologiei introdusa si aplicata pe un caz
test. Aceastd metodologie este adecvatd pentru optimizarea performantelor si
aplicarea la nivel industrial in domeniul turbinelor hidraulice aflate in proces de
retehnologizare.
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PARTEA III1

PROIECTAREA GEOMETRIEI
ROTORULUI SI ANALIZA
GEOMETRIEI
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6. Proiectarea cu metoda inversa a geometriei
rotorice

in domeniul turbomasinilor, proiectarea acestora incd a rdmas o sarcind
complexa, combinand discipline multiple din inginerie precum dinamica fluidelor,
inginerie mecanica si economie. Este cunoscut faptul cd mai bine de jumatate din
turbinele hidraulice din Romania sunt in proces de retehnologizare, datorita timpului
de viata depasit. Ca urmare, alegerea noilor solutii tehnico-economice pentru
retehnologizarea turbinelor hidraulice implicad probleme noi care trebuie sa cont de
cerintele tehnice ale pietei de energie (functionarea pe o plaja extinsa si interventia
rapidd pentru a asigura reglajul retelei) precum si de conditiile economice actuale.
In consecintd, aceasta implica modificarea rotorului si in anumite cazuri paletele
aparatului director, cu pastrarea traseului hidraulic existent. Aceste cerinte sunt o
mare provocare din punct de vedere tehnico-economic deoarece conditiile de acum
mai bine de 30-50 de ani impuse pentru proiectarea si executarea echipamentelor
sunt total diferite de cerintele actuale pentru proiectarea si executarea noilor
componente in procesul de retehnologizare. Mai mult, noile turbine hidraulice
retehnologizate trebuie sa asigure o functionare eficienta si sigura pentru urmatori
30 de ani.

O turbind hidraulica este proiectata conform specificatiilor initiale, obtinute
in situ, unde masina va fi instalata. Conditiile de operare exprimate ca si energie
specifica E, debit Q si turatie n, sunt de obicei parametrii initiali de dimensionare
preliminara a masinii si de alegere a posibilei configuratii (radial, axial, radial-axial,
etc.). Metodele de proiectare pot fi clasificate in 2 grupe principale: Metode clasice si
Tehnici actuale. Metodologiile clasice sunt considerate acele tehnici de proiectare
dezvoltate in principiu din experimente. Forma finalda a rotorului turbinei fiind strans
legata de vizualizarea curgerii in jurul diferitelor profile si validate pe stande
experimentale, mai exact, intai s-a proiectat rotorul apoi sa analizat curgerea, iar
rezultatele finale (dorite) au fost obtinute print-un proces de incercare si eroare. Din
punct de vedere geometric, metodologiile traditionale au utilizat desene tehnice de
mana si seturi de date pentru definirea geometriei. Dar aceasta reprezentare
limitata si cumva ambiguu, a fost de obicei sursa neintelegeri a geometriei finale si a
fabricarii sale. Relativ recent, dezvoltarea codurilor CFD si a cresterii puterii de
calcul a permis prezicerea performantelor unei turbine hidraulice si reducerea
testelor pe standuri experimentale, tehnicile CFD [33], [54], [86], [98] devenind
astfel un instrument standard in proiectarea turbinelor hidraulice.

Tehnicile actuale s-au dezvoltat si imbunatatit odata cu progresul tehnologic
in domeniul calculatoarelor. Aceste noi tehnici de proiectare tind sa depaseasca
dificultatile si constringeriile metodelor clasice, fiind mai flexibile si precise decét
acestea, desi majoritatea dintre ele sunt stréns legate de tehnicile clasice de
proiectare. Majoritatea tehnicilor noi de proiectare se bazeaza pe proiectarea
inversa, originalitatea acestei metode consta in inversarea tehnicilor clasice. Pornind
de la proiectarea curgerii dorite la iesirea din rotor / intrarea in tubul de aspiratie,
care va duce in final la geometria paletajului rotoric care va livra aceea curgere
doritd. In decursul ultimelor decenii noile tehnici de proiectare bazate pe proiectarea
inversa au fost dezvoltate si extinse spre aplicatii 3D [30], [32], [37], [45-46], [56],
[85], [113] si [128], fiind aplicatii ale metodei inverse pe turbine hidraulice. De
asemenea mai existd si pachete de softuri comerciale ce furnizeaza instrumente de
proiectare ce se bazeaza pe proiectarea inversa [141-142].

Ultima parte a tezei de cercetare doctorald, partea a-III-a, este concentrata
spre proiectarea cu metoda inversa a geometriei noului paletaj rotoric pentru tubul
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6.1 - Modelul matematic al curgerii nevascose, stationare, axial simetrice cu rotatie 87

de aspiratie existent, reprezentat in figura 3. 1, astfel incat pierderile de energie din
tubul de aspiratie ce va fi cuplat cu noul rotor, sa fie minime. Cazul test, se bazeaza
pe geometria paletajului rotoric initial ce corespunde rotorului turbinei model Francis
GAMM.

Conform §4, in urma optimizarii profilelor de viteza, corespunzatoare celor 6
puncte de functionare investigate, de la intrarea in tubul de aspiratie si conform
distributiei optime a pierderilor relative de energie din tubul de aspiratie
reprezentatd in figura 5. 4, este cunoscut faptul cd pierderile minime de energie au
loc la punctul 3 de functionare. In consecintd, noul rotor va fi proiectat la acest
punct de functionare ce corespunde unui debit adimensional de q = 0.30, astfel
incat la cuplarea geometria noului paletaj rotoric cu tubul de aspiratie existent,
pierderile de energie vor fi aproximativ egale cu cele din figura 5. 4.

6.1 Modelul matematic al curgerii nevascose, stationare,
axial simetrice cu rotatie

Descrierea compAIeté a curgerii fluidelor presupune specificarea unor anumite
marimi caracteristice. In primul rand, se descrie campul de viteze a tuturor
punctelor in spatiu si timp. De altfel, cAmpul de viteze nu contine destule informatii
pentru a defini starea lichidului in fintregime, trebuind a fi cunoscute si alte
proprietati statice ale fluidului. Susan-Resiga R. si altii [106] trateaza curgerea axial
simetrica a fluidelor ideale atat pentru zona nepaletata a turbinelor cat si in zona
paletata.

6.1.1 Modelarea matematica a curgerii axial-simetrice a fluidului
incompresibil in zona nepaletata

Pentru studiul curgerilor axial-simetrice s-a adoptat un sistem de coordonate
cilindrice (z,r,8). In coordonate cilindrice vectorul viteza se scrie:

V = V,E, + V& +VjE, (6.1)
unde V,,V,,Vy, sunt proiectiile vectorului viteza pe cele trei axe ale sistemului. in
curgerea axial-simetrica viteza are doar 2 componente: axiala z si radiala r.
Deoarece curgerea se reproduce in orice plan axial definit de unghiul 8, este evident
cg ov/o6=0,

Forma locald a ecuatiei de continuitate pentru fluide incompresibile este:
V-V =0 (6.2)
Curgerile incompresibile pot fi exprimate in functie de un potential vectorial
B iar ecuatia de continuitate devine
v (Vxf)=0 (6.3)
In curgerile axial-simetrice, componenta tangentiala a potentialului g este in
legdturd cu functia de curent 7 a lui Stokes pentru curgerea 2D 7/ R= f. Functia
v depinde numai de coordonatele axiald si radiald, w(z,r) iar viteza se poate
exprima astfel:

e (6.4)
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Tindnd cont de ecuatia (6.4) se pot scrie componentele vitezei in directia
curgerii V, siin directie radiala V,

10y 1 oy
===,V . =-=== 6.5
Z e’ T r oz (6.5)
In aceste conditii, ecuatia de continuitate pentru curgerea axial-simetrica se
poate scrie:

v, 19(rv)
27z = =0
oz i r or (6.6)

Curgerea axial simetrica, nevascoasa si incompresibild este guvernata de

ecuatia lui EulerpZ—‘; = p~f—Vp. Neglijand acceleratia fortelor masice, ecuatia Euler

se rescrie:
v 5 o\ 1
Zilv-viv=-2v (6.7)
ot +( ) p P
unde:
_=(op), z(op) = (1op) = (op) = (op .
Vp=e, [Ej +e, (5] +€y (FE] =e, [E] +e, (;j este gradientul (6.8)

presiunii in coordonate cilindrice, iar

oVz + 1 6(rVr) + 1 Vo — Vg + 1 a(rV,—) este divergenta (6.9)
oz r or r o0 oz r or )
vitezei in coordonate cilindrice, in ipoteza miscarii axial — simetrice.

Tinand cont de ecuatiile (6. 8) si (6. 9), ecuatia (6. 7) are proiectiile pe cele
trei axe ale sistemului de coordonate cilindrice:

V-V =

Ny, Ny Nz 1P (6.10)
ot oz or p oz
v v v V14
Kt PR VARSIV VA (6.11)
ot oz or r p or
Ng Ny Ny  ViVg
—Z+V; —%+Vy—Z%+—%=0
) a  ta Ta o x (6.12)
In [106], Capitolul 3, pag. 124, se definesc urmatoarele 2 functii:
- functia de vartej
C =RV, (6.13)
- intensitatea vartejului circumferential
=E(%_%j:_i i i T (6.14)
rla o 2\ 52 a2 roor |
Rotorul vitezei este dat de
~ 10(rv,). ov, . ov. oV, \.
5=L0Mo)g Moo (e N3 (6.15)
r or oz oz or

Ecuatia de transport a vartejului pentru curgerea axial simetrica, nevascoasa
3D se scrie sub urmatoarea forma:
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Do oo (o L =
EEE+(v.v)w=(w~v)v (6.16)
Proiectiile ecuatiei (6. 16) se scriu:
Do, &, &V, (6.17)
= w, + @y
Dt oz or
Doy oV, oV, (6.18)
=w, +
Dt oz or
Da)9 _Vra)g—ZVQC()r (6-19)
Dt r

In curgerea axial-simetrica, firad vartej, componenta circumferentiald este
nuld. In cazul vartejului stationar

D(rVy) _DC _0 (6.20)
Dt Dt
Functia de vartej C si intensitatea vartejului circumferential y se scriu astfel:
D—C=£+Vz£+vr£:£+£%£*£ﬂ£:E-F{JI,C}=0 (621)
Dt ot 1974 or ot ror oz r oz or ot
5 2
6_X+{w, }:L£ (6.22)

intr-o curgere axial-simetrica stationara, particulele de fluid situate pe o
linie de curent data, vor forma in timp o suprafata de revolutie prin rotirea in jurul
axei de simetrie. Pentru curgere stationara, ecuatia (6. 21) se reduce la forma

{g?/, C} = 0. Intrucat Jacobianul se anuleazd, trebuie s& avem o dependentd de forma
C(y), adica functia de vértej C raméne constantd de-a lungul liniei de curent.
Termenul din membrul drept al ecuatiei (6. 22) poate fi scris [106]:
1 oc?_ 1 d(cz)@:_d(cz){i LII}:{LII id(Cz)}

ay? 0z qy2 d¥ oz daw |4y’ "4y ay

in cazul curgerii axial simetrice stationare ecuatia de transport a densitatii
vartejului (6. 20) se scrie sub forma:

(6.23)

- 1 d(c?)
W, x—— —=:=0, 6.24
{ X 4y dy ( )
1 d(Cc?) . . o
unde termenul X_W T este o functie care depinde numai de linia de curent

Y si se noteaza F(¥).

Pentru a determina aceasta dependenta se porneste de la produsul vectorial
dintre viteza si vartej dat de relatia:
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€, € €& €, e €y
Vxa=|V, V. Vyl=L.] v, v v, =
oz or o 1oy v (2 2% (6.25)
r or 0z 0z or

r oz r or
Pornind de la (6. 5) (si avand in vedere scrierea unei functii vectoriale), se
poate exprima gradientul functiei de vartej C :
oCc . oC 1ac_§ 8C6i+é oC oy _

VC=6;—+6 —+6,——=
2o Ta troo oy ar oy oer

_oC( loy _ oC 151,7) oc . ~
—r)e; —| ———— |+T§ ——|=r € -V €

( )za'/;( ; ar) ra:ﬁ(r o 61/7(\/2 r —Vr€z) (6.26)
Cu rezultatul de mai sus se poate rescrie produsul vectorial (6.25):

V, orV, - Vv, orV, - ~
= {—‘9 ™o +er9}ez +{—9~ ™o —Vzcog}er +[—erz +Vzwr]ee

r oz

2 2
1 dc 1(oVy oV o 1 dc o (6.27)
r|———-R.-=| =L -2 | |[(V,8 -V &y )=—T| ———— y |(V,& —V,&
[4y 49 R[ az  or J]( 26r ~Vréx) [4y dy Z]( 26r ~Vréx)

in curgerea stationara, in ipoteza fortelor masice conservative, ecuatia
impulsului poate fi exprimata astfel:

Vxa=VE (6.28)

,unde E este functia Bernoulli exprimata in energii specifice masice. Functia E este

definita ca fiind: E = p/p+V2 /2+A. Pentru ca E este constanta pentru particula

de fluid Tn curgerea stationara, trebuie sa depinda doar de liniile de curent E(lIJ).

Combinand (6. 27) si (6. 28), ecuatia impulsului se rescrie:

rj_é(vzér V&)= r-F (V8 —V,&,)
o dE (F) (6.29)
(l//)__ d\i]

Utilizand expresia operatorului liniar 3 in coordonate cilindrice, rezulta o
ecuatie neliniara pentru functia de curent intr-o curgere axial simetrica stationara:
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1?10 _16216_16(16]_6(16j_62
r2lar2 ror| (252 Bar roar\rar) oylrar) 52

1[62 16] 162 2 182 2 1 2

(2 6y2 8y2 r2 572 6y2 2y2 22

r2| oz +6r ror rélare Tor ) oy
(6.30)
_ %y 10% _1dc® dEW) _ 1 d[CHICW)] dEW) _
oyl 2y 2 4y dy  dy 4y dy dy
1| . . d[C@y _d[cew)]| dE@w) 2 ., .. d[C(y e
=4[C(V/) O], o (f”)]}— W) _ 2 o) D] gy
y dy dy dy 4y dy
1o
:?C(V/)C'(W)E'(V/)
y
Deductia de mai sus ajuta sa se scrie ecuatia:
2~ 2~
0w 1 0%y 1 N Y
— oo - CWw)C (w)+tE (v)=0 6.31
3o () E ) (6.31)

Ecuatia (6. 31) este recunoscuta in literatura de specialitate sub numele de
ecuatia lui Bragg-Hawthorne sau ecuatiile lui Long-Squire. Aceasta ecuatie este
valabila in cazul curgerilor axial-simetrice, cu vartej, incompresibile si stationare.
Aceasta deductie a pornit de la studiul curgerii axial-simetrice, al ecuatiei lui Euler
pentru curgerea cu vartej, scrisa pentru liniile de curent Stokes.

O alta cale de a ajunge la ecuatia lui Bragg—-Hawthorne pentru curgerea
axial-simetrica, nevéascoasa, stationara si incompresibild este datd de Benjamin
[106], Capitolul 3, pag. 126.

6.1.2 Curgerea axial-simetrica cu rotatie in zona paletata a turbomasinilor

In general, proiectarea turbomasinilor se face in ipoteza fluidelor ideale
considerand pierderile nule in punctul de proiectare. Cresterea randamentului
acestor masini presupune evaluarea pierderilor prin frecare dar, un prim pas,
trebuie parcurs la proiectarea preliminara neglijand aceste pierderi. Elementele
curgerii axial - simetrice cu rotatie in zona paletata a turbomasinilor este tratata de
Susan-Resiga [106].

In curgerile absolute stationare, in zonele paletate sau nepaletate, ecuatia
de continuitate si ecuatia impulsului sunt date de:

v-Vv=0 ecuatia de continuitate
V x V) xV = -VE ecuatia impulsului (6.32)
p 2
E=E+ > energia specifica masica
p

In mod evident, ecuatia impulsului este datd de relatia: V-VE=0dacd se
presupune ca energia mecanica specifica este constanta de-a lungul unei linii de
curent a campului vitezei absolute.
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Pentru canalele interpaletare rotorice se iau in considerare ecuatiile curgerii
relative unde viteza relativd este datd de relatia W=V -QxR, iar energia specificd
absolutd E se regaseste in relatia energiei specifice relative Eg = E-Q(RVp). in mod
analog, ecuatiile miscarii relative sunt:

V-W=0 ecuatia de continuitate
(VxV)xW =-VE; ecuatia impulsului (6.33)
2 2
R v - Ly
E :£+V7+% energia specifica masica relativa
P

In acest caz ecuatia impulsului pentru curgerea relativd este WxVE =0 iar
energia specifica relativd este constanta de-a lungul liniilor de curent ale curgerii
relative.

Considerand curgerea tridimensionala in canalul interpaletar, paleta produce
diferente de presiune intre intradosul si extradosul ei, exprimate prin gradientul de
presiune circumferential care deviaza curentul. Liniile de curent ce urmaresc fata
paletei cu presiune mare sunt impinse radial spre butuc in timp ce liniile de curent
din vecinatatea fetei paletei cu presiune mica sunt deviate spre periferie. De altfel,
simplificand modelul axial-simetric pentru curgerea in turbomasind de la butuc la
periferie se considera ca suprafetele de curent raman axial simetrice in zona
paletata.

Calculul simplificat, in ipoteza curgerii axial-simetrice, utilizeaza o valoare
medie a presiunii dintre palete nefiind permisa considerarea unui gradient
circumferential. Din acest motiv este nevoie de o marime conventionala, forta

masica a paletei B, pentru considerarea interactiunii paletd-lichid. In consecintg,
ecuatia (6.32) se scrie:

V.-V =0  ecuatia de continuitate

(V= V) xV =-VE + B ecuatia impulsului (6.34)
2
E=P. V7 energia specifica masica
p
iar ecuatiile curgerii axial-simetrice pentru miscarea relativa sunt:
V-W=0 ecuatia de continuitate
(VXV)XW = VEg +B ecuatia impulsului (6.35)
p V2 (w-R)Z . e - -
Ep==+ > energia specifica masica relativa
P

In zona paletatd, curgerea poate avea loc pe suprafetele de curent absolute sau
relative definite astfel:

a(z,r,0)= H—f(z,r) = const. (6.36)
unde f(z,r)este unghiul de infdsurare al paletei in cazul numarului infinit de palete.

Ecuatia (6. 36) corespunde paletei subtiri. Cu vectorul unitar normal la suprafata de
curent (6. 37) conditia de tangentialitate este data de produsul scalar dintre
vectorul normalei si vectorul vitezei absolute, respectiv relative, (6. 38)

BUPT



6.1 - Modelul matematic al curgerii nevascose, stationare, axial simetrice cu rotatie 93

- _@é rafa
BEV_: 0~ o o
Kz L raf (6.37)
or
% (6.38)
ﬁ.W:O

Forta masica Beste normalda atat la vectorul vitezei relative cat si la
vectorul vitezei absolute:

B.V-0 (6.39)
B-W=0 (6.40)

si poate fi scrisa sub forma
B=B(z,r)-Va (6.41)

unde B =V V(RV,)

In ecuatia (6. 41) functia B(z,r) este legata de schimbarea momentului
impulsului fluidului dat de reteaua de palete. Constanta a poate fi echivalata cu
grosimea paletei iar Va este un vector pe directie normala la suprafata paletei. Forta
masic3 specificd a paletei B este anulats in afara zonei paletate deoarece RV, este

constant de-a lungul liniilor de curent in miscarea absoluta. Ecuatia (6. 41) este in
concordanta cu ecuatia lui Euler a turbomasinilor. Momentul generat de componenta

circumferentiala a fortei masice By :|:\7~V(I’V,9):|/r este:

M= I r pBg dvol = J {rp\w}dVoI:
Vol Vol
= [ AV-v(rvg)dvol = [ V[ oV (rVg)]dvol
Vol Vol
Puterea transferata de rotor, cu viteza unghiulara «, de la/spre fluid, este:
P=MQ= [ V[pV(rVg)]dvol = [(Qrvg)pV -fids =
Vol S
= [ (V) pV TN dS + [ (UVg)pV -fiouT dS
S,, S, (6.43)
in ecuatia (6. 43), cunoscutd ca ecuatia fundamentald a turbomasinilor, a
fost folosita transformarea lui Gauss (transformarea integralei de volum in integrala

de suprafatd) si s-a luat in considerare c& V.-n=0 la frontierele solide. Notand
viteza de transport cu U = Q- R, ecuatia fundamentala a turbomasinilor devine:
P=MQ = _[ [(UVg) V] S + J' [(UVg) V] Figuedts
Sin Sout

(6.42)

(6.44)

Evident, in sectiunea de intrare V -n;, < 0, iar in sectiunea de iesire

V - fgyt >0. Dacéd valoarea mediei ponderate UVy este luatd in calcul pentru

sectiunile de intrare si iesire, ecuatia fundamentald a turbomasinilor se rescrie sub
forma:
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p- I [(UVy) oV ] findS + _[ [(UVy) V] FioedS =
Si Sout

- (U_\/g)out PVSput - (U_vg)m pVS;, = (6.45)

(%) - (O%),, | @ - | @), - (@), |

unde m este debitul masic care trece prin turbomasina.

Din [106] se poate concluziona ca cele 3 proiectii ale ecuatiei impulsului pot
fi inlocuite de:
- conditia curgerii tangentiale pe suprafetele de curent absolute sau relative;

- proiectia pe suprafata de curent, de-a lungul vectorului viteza (V -VE =0 pentru
curgerea absoluta si W-VER =0 pentru curgerea relativa, aceasta proiectie arata ca
Eg nu se schimba de-a lungul liniei de curent in curgerea relativa.
- proiectia pe suprafata de curent normala la vectorul viteza, aceasta conduce la
principala ecuatie scalara pentru curgerea axial-simetricd, stationara, absoluta sau
relativa.

Proiectia ecuatiei impulsului pe suprafata de curent relativa arata ca energia
specifica masica relativa este constanta de-a lungul unei linii de curent. Cum prin
definitie Eg = E — UV, ecuatia fundamentala a turbomasinilor (6. 46) devine:

P = m[(u_\/e) - (U_VQ) } = I’;’I|:Eout -Ep - Ein + ER} = f;’l[Eout - Ein] (6.46)

out in

Ecuatia de mai sus arata ca, in ipoteza neglijarii pierderilor, puterea
mecanica transferata de la/catre rotor corespunde cresterii/descresterii energiei
specifice a fluidului E . Directia suprafetei de curgere, normald la vectorul viteza,
este data de vectorul unitar:

NE ><F’. (647)

Tindnd cont de conditia de tangentialitate exprimata in relatia (6. 38), se

obtine proiectia de-a lungul vectorului normal N al membrului stdng a ecuatiei
impulsului (6. 48):

.[(VXV)Xw]{%xﬁ].[_wx(m)}:{[_WX(VXV)}%}M
ﬁ.{%xwx(vm)}}:%.{WX[WX(VXV)}}: o)

%~{-W2 VXV)+W.[W.(VXV)}}:%.{-WZ(VXV)}+%.{W2.(VXV)}:

|
2=

=2
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Membrul drept al ecuatiei impulsului devine:

N -VEg :(%xﬁ}vER = (Wxn)-VEg =

[(Wrng ~Wyn. )€, +(Wyn, —Wyny) e, +(Wyn, - Wrnz)ég]

6.49)
OFR . OFgR . OEgp .\ oEg (
. e, + e + ey | = —=(Wpny —Wyn, ) +
(azzarraee az(r9 brr)
oER OEg OEg
+7(Wenz — Wzne) = E(Wrng — Wenr) = F(Wzng = Wgnz)
Folosind expresia matematica a vectorului vartej in coordonate cilindrice
) ooy L av) . (v, V. . o .
=VxV=e,—"Y+e|-—L|+e)| L-—£ i proiectile membrului stan i
© Z or r( azj g[az arJ s P s g%
membrului drept a ecuatiei impulsului, pe directia lui N , se obtine:
_ = 1[eE o,
-Wh - (V ><V) = —W[TZR(W,_nH -Wyn) —B—rR(Wzng - Wﬁnz)}
oy - v\ < (aV. oV 1 [eE oF,
n[ez B—rg + &, [—a—zg} +& [a—z” —a—rzD = W[ 6zR (Wpng ~Wyn,) - a—f(wzng - Wgnz)J
v, v, v, oV, 1 [oE o
nza—r’ngnr(— 629j+n9 [a—z"—a—rzj:W{TZR(WW@—Wgn,,)—a—rR(Wzne—Wenz)}‘: Ny
nzavew[_ave}[avr_avz]:1{6&[Wr_wanr]_af/e(wz_wenzﬂ (6.50)
ng or ng\ oz oz or w2 | oz Ny or ny
Ve OVp _rof dVy rof dVy 1 |0Eg W. + W, rof)_ %k Wo + W, rof
oz or oz or or oz w2|az T %% ar U270z
in directie normala la suprafata de curent, ecuatia (6. 50) ia forma:
o|RV, o(RV,
vy vy orARVy) orAR) 1 (@(W Rofy ) 6ER(WZ,RafW0) 6.51)
oz or oz or or oz 2 ez or ) ar % az .

Ecuatia (6. 51) este acceptata ca fiind rescrisa folosind functia de curent Stokes W
pentru curgerea axial-simetricd. In zona paletatd a turbomasinilor grosimea paletei
este luata in calcul pentru determinarea coeficientului de obstructie al paletei b<1
iar in zona nepaletata b=1. In ecuatia de continuitate [106], Capitolul 3, pag. 149,
pentru viteza medie circumferentiala:

V V,
o(brvz)  o(brvy) (6.52)
oz or
se poate introduce functia de curent pentru curgerea absoluta
ai\lj:rbVZ 3VZ :ai\yi
or rb (6.53)
a7‘II:—rbV,— =V L
oz oz rb
si pentru curgerea relativa
87‘{}: erZ :WZ :ﬂi
or orrb (654)
ai:—err 3Wr‘ :—ﬁi
0z oz rb

BUPT



96 Proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice - 6

Considerand ecuatiile (6. 53) si (6. 54), ecuatia fundamentalda a
turbomasinilor se rescrie astfel:

d ( 1 a@] d { 1 a@]_afa(rvg)_af a(rvg)

T oz oz or

%ER (W +@w9j -
1| or oz

"W2| oeR rof
——[Wr +—W9j
oz or
Termenul Ep se poate exprima depinzadnd de functia de curent [106],
Capitolul 3, pag. 150 (este constant de-a lungul liniei de curent in plan meridian):
GER _JER OV _ . dE

az\br oz ) orlbr or o
(6.55)

or - d¥ or z ay ' (6.56)
_OER _dER( o) .. 0
oz dv oz dv

Daca se considerd pierderile de frecare, Egx nu rdmane constantd de-a
lungul tubului de curent axial-simetric. Aval de zona paletata termenul Eg descreste

datorita frecarii vascoase. Utilizand conditia de tangentialitate a curgerii si folosind
relatia (6. 37) si (6. 38), rezulta:

— ~ . (. rof . rof .
W -Va=0 wW,e, + W.e- + Wye,) €g ———€- ———€, |=0
a 3( 7€z rr 99)(9 o T oz Z] (6.57)
rof rof '
Wy -—w. -—W, =0
=W TG T 2
rof rof
Wy =—W. + —W,
W= G T e

Astfel, ecuatia pentru curgerea axial-simetrica cu vartej, fara pierderi in
turbomasini, se scrie:

G [atﬂ_i]_avz(_ad/. 1]_r6f oVy rof oV,

z\or o) or \"az )"z ar or ez

6.58
L VER [y oy, T Ry, oy, T | (6.58)
wl| oz or or 0z

oz\oz rb or \or rb dy 0z or or 0z

Pentru o distributie (rve)?n zona paletata, ecuatia (6. 58) stabileste o relatie intre

functia de curent Y si forma suprafetei de curgere f [106]. Termenul dEg / dw
este cunoscut ca o functie de ¥ pentru conditiile amonte. A doua relatie
intre W si f este data de conditia de curgere tangentiala:
Lowor (Laglof _Vy (6.59)
rbor oz \rboz)or r
Zangeneh [131] foloseste sistemul de ecuatii (6. 58) si (6. 59) dar scheletul
paletei nu este aproximat de constanta «. In acest caz, campul de viteze este

descompus in viteza medie circumferentiald si o componenta periodica, folosind
formularea Clebsh a curgerii rotationale permanente. Forma paletei este
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determinata de impunerea conditiei de neaderenta a fluidului ideal, iar aceasta este
diferita de constanta « a suprafetei de curent.

Pentru zona nepaletatd unde grosimea paletei este zero, teorema lui Kelvin
prevede ca functia de circulatie C =rVjyeste constantd in tubul de curent axial-

simetric, deci C = C(LD). Avand in vedere aceste aspecte membrul drept din ecuatia
(6. 58) devine:

_oforvy af arvy _of o€ of ac_g(d_(:@}_af[d_C@]:

oz or or oz oraz oz or or\dyaoz) oz\dy or

of [dC (_err)]_i[d_CerZJ = —rbd—C(Wrg+W af] = —rd—C% =

(6.60)

“orldy oz \ dy ai\Tor ez dy r
_ 9V -ro  dC _CdC
dy r dy r dy

Folosind relatiile de mai sus ecuatia fundamentala a turbomasinilor (6. 58)
se rescrie sub urmatoarea forma:

0z Erb
15@] a[la@] [dE ch dc Cdc
—— |+ ——|-r - r

ofo¥ 1), ofa¥ 1]  dEg _ of arVy  of arv
or\ orrb dy 0z or o 0z

oz\roz) orlr or di “dy)” “dy rdy

~ ~ (6.61)
o(10o¥ o(1o¥ dE dac dC CdC|1
—_-— |t —| —— —I’—~+a)r—~=cor—~———~-—
oz\r oz or\r or dy dy dy rdy|r
1o(1a¥),10(10%) dE CdC_,
roz\roz) rorlror) dy 2dy

Aceasta ecuatie guverneaza curgerea axial-simetricda, nevascoasa, incompresibila si
se numeste ecuatia Long - Squire sau Bragg - Hawthorne.

6.2 Aspecte generale privind proiectarea rotoarelor de
turbomasini cu metoda inversa

In ultimii 40 de ani s-a dezvoltat o metodd inversi de proiectare, care
proiecteaza curgerea si mai apoi forma paletelor care sa realizeze aceasta curgere.
Astfel, distributia unghiului constructiv al paletei de la intrare la iesire rezultd din
stabilirea variatiei incarcarii paletei si nu din consideratii de alt gen. Paleta este in
acest caz conceputa ca o suprafata de vartej. Calcul se face in ipoteza curgerii axial
simetrice a fluidelor ideale.

Principalele avantaje ale utilizarii metodei inverse sunt: forma paletei se
obtine avand la baza fizica curgerii (prin specificarea incarcarii paletei), iar controlul
campului de viteze si presiuni 3D nu mai depinde de ,experienta” proiectantului. Se
pot realiza mai multe deziderate simultan: randament ridicat, comportare
cavitationald bund si constructie compacta. Deoarece metoda inversa se bazeaza
direct pe fenomene fizice, se preteaza la obtinerea unor familii de turbomasini intr-o
gama larga de turatii specifice. De asemenea, expertiza de proiectare depinde mai
putin de om si de ,intuitiile” sau experienta acestuia, fiind universala si transmisibila
in mod obiectiv.
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Elementul principal al proiectdrii inverse este incarcarea paletei, definitd ca
derivata momentului cinetic mediat in directia liniilor de curgere ARV, /dX . Etapele

principale ale proiectarii cu metoda inversa sunt: stabilirea geometriei rotorului in
plan meridian, discretizarea domeniului de analizd, impunerea datelor de proiectare
(debit sau viteza debitanta, numarul de palete, grosimea paletei), stabilirea
incarcarii paletei in directie radialda si in directia liniilor de curgere, stabilirea
conditiilor de stivuire a paletei. .

Metoda pe proiectare inversa are mai multe dezvoltari bidimensionale. In
cazul ideal se prescrie distributia de presiuni sau viteze pe fata si dosul paletei,
paleta fiind proiectata cu un strat limita optimizat [48], [65]. In aceste cazuri nu se
controleazd grosimea paletei si se poate ajunge la nedeterminare, deoarece este
imposibil de a preciza distributia vitezei pe paleta si conditiile la limita la intrare si
iesire. Din aceste motive, unii autori [66] preferda sa prescrie distributia vitezelor
(sau presiunilor) pe fata cu depresiune a paletei si distributia grosimii paletei, in
timp ce altii [87] propun ca incarcarea paletei sa fie impusa impreuna cu distributia
de grosime.

In 3D apar constrangeri suplimentare ale datelor de proiectare, care pot
conduce la probleme nedeterminate, sau cu prea multe conditii pentru a putea fi
rezolvate. De exemplu, Zangeneh [130] arata ca valoarea presiunii pe paleta la
butuc este influentata de valoarea presiunii de-a lungul inelului si in concluzie nu pot
fi prescrise valorile acestor presiuni in mod independent. La momentul la care se
referea Zangeneh, in 1991, [131] existau doar 5 metode de proiectare inversa 3D a
turbomasinilor. Toate erau afectate de simplificari care au limitat aplicabilitatea lor
la probleme de interes practic.

Zangeneh propune [132], [133] o metoda Q3D de proiectare inversa a
turbomasinilor, la inceput pentru fluide compresibile aflate in curgere subsonica, si
apoi o particularizeaza la fluide incompresibile [134] si [135]. Aceasta metoda este
o extindere a celei prezentate de Hawthorne in 1984 [49], in care paletele sunt
considerate ca suprafete de vartej, a caror intensitate este determinatd de o
mediere circumferentiald a momentului cinetic, definit astfel:

N 27/N
RV, = o ijuda (6.62)

T

unde N este numarul de palete. In acest fel este posibil si se determine o expresie
pentru vorticitate in functie de RV, si o expresie pentru suprafata paletei. Din

vorticitate se obtine cdmpul de viteze, care este format din componente mediate
circumferential si componente periodice, folosind formularea Clebsch pentru
curgerea stationard. Forma paletei este determinatd prin impunerea conditiei de
impenetrabilitate si neaderenta (adica, forma paletei se aliniaza cu vectorul local al
vitezei relative). Deoarece vartejurile depind de forma paletei si paleta depinde de
campul de viteze, problema trebuie solutionata iterativ. Metoda nu numai ca ofera
calculul paletei, dar da si detalii despre structura curgerii (distributiile de viteze si
presiuni) in reteaua de palete proiectatd si in extensiile domeniului paletat, amonte
si aval.
Metoda de proiectare inversa adopta urmatoarele conditii initiale de calcul a
formei paletei:
a) Curgerea este stationara si uniforma la intrare;
b) Nu exista dara turbionara provocata de desprinderi, la bordul de fuga;
c) Paletele au grosime nuld, putand fi reprezentate de o singura suprafata de
vartej. Oricum, efectul de obturare produs de grosimea reala a paletelor
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este luat in considerare prin folosirea unui parametru mediu de grosime al
suprafetei de curent in ecuatia de continuitate a curgerii mediate;
d) Fluidul este ideal.

Campul de viteze rezulta din calculul curgerii mediate, potentiale. Odata
campul vitezelor determinat, este posibil s3 se calculeze forma paletei folosind
conditiile la limita ale paletei, care trebuie sa se alinieze vectorului vitezei. Aceasta
conditie poate fi exprimata in forma:

Wpi -Va =0 (6.63)

unde Va este un vector normal la suprafata paletei iar VVm este viteza relativa pe
suprafata paletei. Constanta a = 6 — f(r, z) se defineste in functie de coordonata

unghiulara @ si de unghiul de infasurare f(r,z). Viteza relativd pe paleta este
definita astfel:

Whi = (VV+ +V7j/2 (6.64)

— + —_—
unde W si W sunt vitezele pe suprafetele paletei (pe suprafata cu suprapresiune,
respectiv pe suprafata cu depresiune).

Proiectarea inversa a turbomasinilor porneste de la realizarea curgerii pentru
care se obtin parametri functionali impusi la proiectare. Este o metodd mai
apropiata de fenomenele fizice efective. Totusi este necesar sa se tind seama si aici
de un numar relativ mare de parametri, din care cel mai important este incarcarea
paletei. Repartitia incarcarii paletei in directie radiala si de-a lungul liniilor de curent
influenteaza major performantele energetice si comportarea cavitationald rotorului
obtinut. Dezvoltarea CFD a curgerii a deschis noi posibilitati de automatizare si
optimizare a proiectarii.

6.3 Metodologia de proiectare inversa

6.3.1 Etapele de proiectare
Pentru aplicarea metodei de proiectare inversa a fost dezvoltat un cod

comercial Aero/Hidro - dinamic destinat proiectarii turbomasinilor produs de catre
firma Advanced Design Technology. Conform producdtorului se aplicd pentru:

e Imbunatatirea performantelor turbomasinilor

e Dezvoltarea de tiposerii de turbomasini

e Proiectare rapida

e Reducerea costurilor de dezvoltare

Pentru folosirea acestei metode, programul ia in calcul urmatoarele ipoteze:
- Paleta de turbomasina este considerata ca o suprafata de vartej;
- Dezvoltarea vartejului este data de distributia momentului cinetic

R\7u de la intrare la iesire de pe paleta

- Proiectarea se face 1in ipoteza fluidului nevascos, in miscare
potentiala, respectadnd conditia de neaderenta la perete.

Algoritmul general al programului de proiectare inversa este redat in figura
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Distributia initiala rv,

Paleta finala

Geometria initiala
a paletei

Reconsiderarea paletei
tinand cont de conditia
de neaderenta

Calculul curgeriilor
(mediata si periodica)

Fig. 6. 1 Algoritmul programului de proiectare inversa [143]

Ecuatiile diferentiale cu derivate partiale, care descriu miscarea mediata,
miscarea periodica si forma paletei, trebuie solutionate prin metode numerice
(diferente finite sau element finit). Calculul formei paletei este iterativ, pornindu-se
de la geometria meridiana, conditiile cinematice de la intrare si iesire, distributia

momentului cinetic RV, si a conditiilor de stivuire ale paletei. Prima varianta a

formei paletei este obtinutd din alegerea variatiei R\7u si presupunand o distributie

uniforma a vitezei. Acesta este momentul pornirii iteratiilor prin care se determina
curgerea mediatd si cea periodica. Cu acestea se obtine forma paletei si procedura
se repeta pana la atingerea unei convergente dorite a rezultatelor. Dacd se
calculeaza forma paletei fara considerarea miscarii periodice, se obtine o paleta ca in
cazul limita al numarului infinit de palete.

Pentru utilizarea metodei inverse de proiectare, etapele parcurse sunt:
stabilirea geometriei in plan meridian, alegerea retelei de discretizare si
discretizarea planului, alegerea grosimii paletelor, stabilirea coeficientului de
obturare, impunerea debitului sau a vitezei debitante, stabilirea incarcarii si
stivuirea. Acestea sunt explicate pe larg, prin aplicarea metodei asupra unei turbine
hidraulice Francis [27] luata ca si exemplu, Tn urmatoarele subcapitole.

6.3.1.1 Geometria meridiana a rotorului

Prima etapa este definirea geometriei in plan meridian a rotorului supus
optimizarii. Domeniul de analiza se construieste in coordonate 2D si trebuie sa
cuprindd atat domeniul paletat cat si extensiile, aval si amonte. Se impun
coordonatele punctelor de la intrare pana la iesire, pe directia liniilor de curent (fig.
6. 2 punctele albastre), acestea formand conturul sectiunii meridionale. In directie
radialda se impun coordonatele ce definesc bordul de atac si bordul de fuga.

.

Fig. 6. 2 Conturul sectiuni meridionale a unei turbine Francis [27]
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6.3.1.2 Discretizarea domeniului de analiza .

Geometria in plan meridian se imparte in celule de discretizare. In zonele de
interes mai ridicat, cum ar fi zona bordului de atac sau a bordului de fuga,
programul de proiectare inversa da posibilitatea utilizatorului s3 aglomereze celulele
in acele zone. In figura 6. 3 este prezentat ca si exemplu un domeniu de analiza
discretizat pentru o turbina Francis [27].
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Fig. 6. 3 Sectiunea meridionala discretizata [27]

6.3.1.3 Distribuirea grosimii paletei

Grosimea paletei la turbomasinile hidraulice se subordoneaza conditiilor de
rezistentd mecanica. Exista posibilitatea impunerii unei grosimi constante, rezultata
din calculele mecanice, sau se poate adopta profilarea paletei, prin alegerea unui
profil aero-hidro—-dinamic si asezarea acestuia pe suprafata schelet a paletei.

Pentru definirea grosimii paletei exista 2 variante: in directie normala si in
directie tangentiala (fig. 6. 4). Algoritmul permite definirea grosimii paletei ca fiind
constanta sau variabila. Tot in aceasta etapa se alege forma bordului de atac si
bordului de fuga (rotund sau eliptic). Un bord de atac rotund este bun din punct de
vedere hidrodinamic pe cand unul tdiat sau eliptic poate sa producd desprinderi ale
curentului de pe paleta dar si sa afecteze rezistenta mecanica a paletei. In plus, un
bord de atac ascutit este defavorabil din punct de vedere cavitational.

-

grosime in directie 8 " grosime in directie o
normala tangentiala

Fig. 6. 4 Definirea tipurilor de grosimi ale paletei [143]

6.3.1.4 Factorul de blocare (coeficientul de obstructie)
Factorul de blocare este raportul dintre viteza meridionald medie datd de
aria de trecere si viteza meridionala medie data de debitul masic.

6.3.1.5 Marimi caracteristice proiectarii
Se introduc datele referitoare la viteza de rotatie, raza de referinta, numarul
de palete, debitul, presiunea de vaporizare si unghiul de incidenta.
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102 Proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice - 6

Viteza de rotatie [m/s]: directia de rotatie se stabileste cu ajutorul regulii
mainii drepte (fig. 6. 5).

vedere de sus

- 4 — < ——=—p . OuletrVT
rotor \ \\\
- 4= —4——=p 4 InletrVT

sensul de
- >+ rotatie

Fig. 6. 5 Directia de rotatie [143]

Raza de referintd: Pentru impunerea razei de referinta exista 3 optiuni:
— pentru rotoarele axiale

2 2
R +R
bin Pin N .
Rref = T :>Vref :Z'H'Rref % (6 65)
— pentru rotoarele radial-axiale
2 2
R +R
Pou P N (6.66)
Rop = q|—2t Py _ 2.2 R .
ref 2 ref ref 60
— pentru alte cazuri
N
Rret = Rp = Vier =2 -7 - Rt ) (6.67)

Conditiile la intrare pentru calculul paletei pot fi:

e daca se impune intrare normald, conditia de la intrare este viteza axiala
(debitanta);

e dacd nu este o intrare normald, se impune variatia vitezei pe cele doua
directii (axiala si radiald). Aceasta variatie se poate impune ca valoare
medie sau printr-un fisier ce contine in fiecare punct, de la butuc la
periferie, valorile componentelor vitezei (axiala si radiald).

6.3.1.6 Incircarea paletei

Pe langa impunerea geometriei in planul meridian, incarcarea paletei este
cea mai importanta etapa in obtinerea formei paletei, ceea ce duce implicit la forma
rotorului de turbomasinda. Hawthorne [49] a dezvoltat o metoda de proiectare
inversa pentru cazurile bidimensionale. Metoda a fost extinsa pentru curgerea 3D,
incompresibila de catre Borges [14] iar Zangeneh [135] extinde metoda pentru
curgerea compresibila in turbomasini. Conform acestei metode, incarcarea paletei
reprezinta propagarea vartejului de la intrare pana la iesire, de-a lungul liniei de
curent in plan meridian.

Incarcarea paletei deriva din repartitia momentului cinetic de-a lungul liniilor
de curent, de la intrare pana la iesire de pe paleta. Derivata momentului cinetic

ORV|, / OX determind repartitia de presiune pe suprafetele paletei [131]:
+ o(RVy)

_ 2r
pr—p —Wp-melT (6.68)
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unde: N este numarul de palete ale rotorului, p este densitatea mediului de lucru,
W, este viteza relativa medie de-a lungul paletei, RV, este momentul cinetic
dimensional.

Grafic, variatia legii de incarcare este reprezentata adimensional in functie
de abscisa curbilinie normalizata de-a lungul sectiunii de calcul. Aceasta se poate
distribui pe 2 sau 3 segmente de la butuc la periferie, dupa cum se poate observa in
exemplul dat in figura 6. 6 (1 — butuc, 2 - mijloc, 3 - periferie):

<
:E o
g \
= T 17i
o
(3}
5 AXY
E 0~ \ ,/
g © \ A L /
[}
© \ | A /
o
8 \ , 17 | butuc
g \ mijloc i
’§ d periferie ——
< s 3 [T 11 —3
| |
Bord de atac Bord de fuga
x01 [-]

Fig. 6. 6 Configuratia incarcarii paletei rotorice unei turbine Francis in directia curgerii x01 pe 3
segmente de la butuc la periferie din programul de proiectare inversa [27]

Existda mai multe abordari pentru considerarea unei distributii optime RV, pentru o
problema data. O abordare elementara este de a calcula valoarea RV, la intrare si
iesire in plan meridian si de a realiza o interpolare intre valorile astfel determinate.
Alegerea valorilor RV, pentru coroana (butuc) si inel (periferie) este influentata de
urmatoarele consideratii:

- valorile RV, pe muchia de intrare si de iesire se determina din calcul,
pornind de la energia specifica si ecuatia Euler; valoarea vitezei tangentiale
pe muchia de intrare la butuc trebuie sa fie mai mica decat viteza periferica
a paletei la inel, pentru a satisface conditia de ,incidenta optima”; pe
muchia de iesire, valoarea RV,=0, pentru a reduce pierderile de energie
cinetica,conform figuri 6. 7.

- Daca existd o retea amonte (la turbine, aparatul director) trebuie specificata
distributia vartejului pe raza. La turbine, dupa cum se poate observa in
figura 6. 7 tinand cont de conditiile concrete de curgere si de maximizarea
energiei transmise de la fluid la rotor, se admite o iesire fara vartej
(RV)out=0

- Derivata momentului cinematic la muchia de iesire trebuie sa se anuleze
ORV /0x=0 (incdrcarea paletei in directia curgerii) pentru a satisface

conditia Kutta - Joukowski.

- De variatia momentului cinetic pe paleta, depinde si variatia presiunii, fiind
posibila scaderea acesteia sub valoarea presiunii de vaporizare, ceea ce
inseamna functionarea in cavitatie, mai mult sau mai putin dezvoltata. De
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104 Proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice - 6

aceea, stabilirea unei variatii optime pentru RV, care sa satisfaca exigentele
energetice, cavitationale si problemele constructive este un proces iterativ.

Q
—
2 | [§] n |
5 bl
= [y =}
] H - —
o 4 -
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g_’o T ©
5 1T T H
2 8 @
< u L0
— AILE
o — AITE
o
0.0 0.25 0.5

Distributia rv,

Fig. 6. 7 Configuratia incarcarii paletei rotorice unei turbine Francis de-a lungul muchiilor de
intrare (rosu) si iesire (maro) din programul de proiectare inversa [27]

6.3.1.7 Stivuirea paletei

O specificatie de intrare importanta, care influenteaza forma finala a paletei
este conditia de stivuire. Impunerea stivuirii se realizeaza specificAndu-se unghiul de
infasurare de-a lungul unei linii cuprinse intre butuc si periferie. Semnul unghiului de
infasurare trebuie sa respecte sensul indicat in figura 6. 8. O modificare a unghiului
de infasurare (0) are potentialul de-a induce o inclinare in directia sau impotriva
directiei de rotatie. O inclinare in directia de rotatie duce la cresterea incarcarii
paletei la inel si descarcarea incarcari la coroana. O inclinare impotriva directiei de
rotatie va duce la incarcarea paletei la coroand si descarcarea paletei la inel.
Stivuirea se poate alege pornind de la bordul de atac, de la bordul de fugd sau in
orice zona cuprinsa intre bordul de atac si bordul de fuga. In lipsa unei specificari
anume, codul de proiectare stabileste implicit modul de stivuire.

vedere de sus

Revolu- =+ =
4/’—*_\\‘

Stacking +

periferie

o butuc

I P+

Fig. 6. 8 Sensul unghiului de infasurare [143]
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6.3.1.8 Postprocesarea
Programul de proiectare inversa [141], utilizat pentru proiectarea optimizata
a geometriei paletajului rotoric al unei turbine Francis, permite vizualizarea paletei
in timpul iteratiilor spre varianta optimd. Daca incdrcarea a fost gresit stabilita,
problema nu converge. In figura 6. 9a este prezentat ca si exemplu fereastra in care
se vizualizeaza procesul de constituire al paletei si o imagine 3D a paletei obtinute in
figura 6. 9b, iar in figura 6. 10 este reprezentat un rotor de turbina Francis proiectat
cu metoda inversa.
10’

N

10

Error
4

10° -

10°

10*

Fig. 6. 9a. Fereastra de convergenta afisata de programul de proiectare inversa; b. geometria
paletei de turbind Francis rezultata in urma calculelor [27]

Static pressure (kPa

471.77
424.90
378.04
337
284.30
237.43
190.56
143.69
96.82
49.96
3.09

Fig. 6. 10 Distributia presiuni statice pe suprafata paletei, respectiv, a rotorului

Programul de proiectare inversa permite analiza campului hidrodinamic
(vitezele si presiunile) pentru fiecare linie de curent precum si performantele
rotorului proiectat (puterea hidraulica, energia transmisa fluidului sau absorbita de
la fluid etc). In figura 6. 11 este reprezentata ca si exemplu distributia de presiuni
pe paleta unui rotor, pentru zona limitrofa butucului si periferiei.
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Fig. 6. 11 Repartitia de presiune statica in zona butucului (1), respectiv, in zona periferiei (25)

a unei palete rotorice de turbind Francis

6.3.2 Concluzii privind metodologia inversa de proiectare si analiza
numerica a curgerii

Proiectarea unui rotor de turbind hidraulicd cu un soft specializat si analiza
numericd a curgerii prin acesta constituie etape obligatorii la nivelul actual al
dezvoltarii tehnicilor de proiectare. Utilizarea metodei inverse de proiectare este mai

apropiata de fenomenul fizic al transferului energetic.

Rezultatele obtinute pe baza analizei numerice oferd informatii valoroase
pentru modificarea unor parametri din softul de proiectare, in scopul obtinerii unor
deziderate necesare functionarii optime a masinii.
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Vizualizarea rezultatelor in urma analizei numerice cu softuri specializate
precum si interpretarea acestora este importanta. Interpretarea rezultatelor ajuta la
stabilirea performantelor turbomasinilor, compararea cu obiectivele stabilite,
reluarea calculelor de proiectare si analiza pana cand obiectivele sunt atinse.

Conform [79], algoritmul acceptat astazi, abordat pentru rezolvarea unor
probleme ingineresti este: proiectarea directd sau inversa a masinii — analiza
fenomenului fizic — stabilirea unui model matematic corespunzator — stabilirea unui
algoritm pentru analiza numericda — obtinerea si analiza solutiei numerice —
revenirea la proiectare pentru optimizare — validarea experimentala.

Prin utilizarea in tandem a metodelor de proiectare inversa si a celor de
analizda numerica se creeazd premizele optimizarii, pe baza unuia sau mai multe
criterii necesare unui anumit tip de functionare a masinii.

6.4 Studiu de caz - proiectarea cu metoda inversa a
geometriei rotorice

Modelul utilizat pentru proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice
corespunde turbinei Francis GAMM prezentata in §2.2.

Rotorul initial al turbinei Francis GAMM are 13 palete, diametrul de iesire
(D5e) considerat la turbinele radial-axiale diametrul de referinta este de D,.;/=400
mm, iar turatia rotorului este de n=500 rpm.

Turbina model Francis GAMM este caracterizata, conform diagramei colinare
a turbinei [80] de urmatorii parametrii principali in forma adimensionala: ¢=0.285

(coeficient de debit); w=1.07 (coeficient de energie). Aceasta a fost proiectata

conform metodelor clasice de proiectare, considerand nulda componenta de rotatie a
fluidului aval de rotor (UW,;)2 =o(RV;)2 =0. Din ecuatia lui Euler pentru turbine stim

ca: gH=UV)1-UV,)2 si considerand (UV;)2 =0, componenta de rotatie a fluidului
amonte de rotor va fi (RV;)1 =9gH/w. Prin adimensionalizarea lui (RVy)1cu raza si

viteza de referinta, vom avea 1In final n forma adimensionala
(ryy)1 =w/2=1.07/2=0.535. Aceasta fiind valoarea componentei de rotatie a

fluidului amonte de rotor la care a fost proiectat rotorul initial al turbinei Francis
GAMM.

In urma cercetarii intreprinse in 84, s-a concluzionat ca noul rotor
considerat optim pentru tubul de aspiratie existent, va fi proiectat conform figurii 6.
12, la punctul de functionare unde pierderile de energie sunt minime, in spetd, OP3.
In consecintd, noul rotor va fi proiectat la debitul adimensional ¢ =0.30.

Dupa cum se poate observa in fig. 6. 12, punctul optim de proiectare OP3
este caracterizat de catre debitul adimensional ¢ =0.30, respectiv, fluxul de moment

hidraulic aval de rotormp =0.0191. Stiind cdmp =¢-(ry)2 , rezultd cd (ry)2 =0.06:

ceea ce inseamnd ca pentru noul rotor ce va fi proiectat utilizdnd programul de
proiectare inversd Turbodesign™, fluidul la iesirea de pe paletd va avea o miscare de
rotatie. Componenta de rotatie a fluidului amonte de rotor va ramane egala cu cea
corespondenta rotorului initial, diferenta dintre cele doua rotoare fiind componenta
de rotatie a fluidului aval de rotor, respectiv debitul de proiectare. In concluzie noul
rotor este caracterizat de catre parametriip=0.30; v =1.07, diferiti fata de cei ce
corespund rotorului initial, dupd cum se poate observa in figura 6. 13. Solutia
proiectarii si implementarii noului rotor urmareste imbunatatirea performantelor din
punct de vedere energetic pe plaja de functionare investigata, la cuplarea tubului de
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aspiratie (fig. 3. 1) cu noul rotor al turbinei Francis GAMM ce va fi proiectat utilizéand
metoda inversa de proiectare la parametrii enuntati mai sus.

0.1 T T v T T
— m2, aval de rotor (calculat)
® experimental Punctul initial de
0.05 + = OP investigate proiectare 4
/' Punctul optim de
projectare

op2

fluxul de moment hidraulic adimensional [-]

i 1 i L i i i i i
0.1 0.5 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4
debitul adimensional [-]

-0.05 s !

Fig. 6. 12 Fluxul de moment cinetic adimensional aval de rotor functie de debitul adimensional
19

Vrer 1) 2 I - 75 3 ms
/ 28 g
15
o
T UK
Rotor initial Noul rotor
o7
2 = D085 ]

b) -
- . @y, )
0% 0.8 o ax ax ¥ 033 a2 0L

Fig. 6. 13 Diagrama colinara a turbinei model Francis GAMM, Punctul rosu — unde a fost
proiectat rotorul initial; Punctul mov - unde va fi proiectat noul rotorul

6.4.1 Etapele de proiectare a noului rotor

Etapele de proiectare au fost descrise in §6.3. Pentru cazul test (turbina
Francis GAMM) etapele sunt detaliate in cele ce urmeaza.

6.4.1.1 Geometria rotorului de turbina in plan meridian

Prima etapd a programului de proiectare inversa necesitda stabilirea
geometriei domeniului rotoric in plan meridian, precizandu-se limitele amonte si aval
ale domeniului de proiectare extins, cat si coordonatele punctelor de pe bordul de
atac si de pe bordul de fuga ale paletei de rotor. Dupa definirea domeniului se alege
reteaua de discretizare. In fig. 6. 14 este reprezentat in plan meridian domeniul de
analiza discretizat cu extensile amonte si aval de paleta rotorului.
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Fig. 6. 14 Planul meridian discretizat al rotorului caz test

6.4.1.2 Numarul de palete si grosimea paletei

Grosimea paletei se alege in functie de grosimea paletei rotorului de turbina
initial dar si tinand cont de gradul de obstructie al curentului la intrare in rotor.
Astfel, distributia grosimii paletei este aceeasi ca a paletei rotorice initiale, avand
maximul de 8.65 mm situat la aproximativ 40% din lungimea paletei fata de bordul
de atac. Rotoarele de turbind Francis sunt proiectate in general cu un numar de
palete impar cuprins intre 11-17. Noul rotorul al turbinei Francis GAMM proiectat cu
metoda inversa va avea 13 palete, la fel ca varianta initiala.

6.4.1.3 Stivuirea paletei

In conformitate cu recomandarile din §6.3, stivuirea la rotoarele radial-
axiale se stabileste spre bordul de atac (LE). In cazul de fata, stivuirea a fost
stabilita la 0% fata de LE, adica exact pe bordul de atac. Unghiul de stivuire al
profilelor paletei este de -5° la coroana, respectiv, 5° la inel.

6.4.1.4 Incircarea paletei

Alaturi de stivuirea paletei, incarcarea paletei reprezintda cel mai important
parametru al proiectdrii. Pentru reprezentarea graficd a legii de incarcare este
necesara adimensionalizarea marimilor ce intra in componenta ei dar si normalizarea
lungimii paletei. Marimile se adimensionalizeaza cu raza de referintd Ryef .

R L
-] x=
Rref

r =

Ryt -] (6.69)

unde L=xm —x.g.
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Componenta tangentiald a vitezei absolute V,, se adimensionalizeaza cu
viteza de referintd Vief =w-Rref . Avand in vedere cele de mai sus, derivata
momentului cinetic se poate scrie in forma adimensionala dupa cum urmeaza:

RrefV
a(RVy) _ | RrefVref v f:a(rVU)'Vref (m/s] (6.70)

re
oX OX
2 L
Rref

Programul de proiectare inversd Turbodesign™ afiseazd grafic forma legii de
incarcare adimensionalizata, in functie de coordonata meridiand normalizatd xg; a

paletei in plan meridian. Variatia derivatei momentului cinetic 6(rv,) se stabileste de

la coroand la inel si de la bordul de atac (LE) spre bordul de fugd (TE). Inc&rcarea
paletei la LE poate sa fie nula sau o valoare negativa diferita de zero. La TE
incdrcarea trebuie sa satisfacd conditia Kutta - Joukowski (derivata momentului
cinetic la TE trebuie sa fie nuld). In fig. 6. 15 este reprezentata forma legii de
fncarcare a noi palete rotorice pentru 2 sectiuni ale paletei (la coroana si la
periferie).
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Fig. 6. 15 Legea de incarcare a paletei rotorice stabilita in programul de proiectare inversa pe 2
sectiuni functie de lungimea normalizata a paletei in plan meridian

Dupd cum se observa, distributia legii de incdrcare nu porneste din zero la
coroana. Incarcarea paletei la bordul de atac in zona coroanei va conduce fizic la o
torsionare mai mare a paletei rotorice in zona limitrofa intrarii, ceea ce contribuie la
evitarea desprinderilor imediat dupa angajarea curentului pe paletd. Referitor la
incarcarea in directie longitudinald, cercetatorii japonezi, in lucrarile lor [4], [5] si
[6], sugereaza o incarcare mai mare spre bordul de atac, in cazul rotoarele radial-
axiale, respectiv, axiale.

Integrala ecuatiei (6. 71) este egala cu diferenta de moment cinetic dintre
iesire si intrare, pe paleta impulsorului, conform ecuatiei lui Euler. Integrand functia
de incarcare se obtine suprafata de sub curba echivalenta cu valoarea momentului
cinetic transmis de paleta fluidului.
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j’a(rvu)dxm _ ja(rvu )dX ) dxo1 _ (rVu )TE _(rvu )LE

ox X dx XTE —XLE (6.71)
e
(rVu )TE *(rvu )LE
unde xg; = X ; dXo1 _ 1 .
XTE = XLE dx Xy — X

Integrala (6. 71) se poate calcula folosind metoda trapezelor:

g Ka(;u )l_l {a(giu )M.(Xmil o) 6.72)

2

j‘ a(rvy)

OX

dXOl =
i=2

unde NLE2TE reprezinta numarul de noduri de la bordul de atac la bordul de fuga,

pe o linie de curent.

Pe langa stabilirea in directia curgerii a formei legii de incarcare, programul
de proiectare inversda permite stabilirea variatiei momentului cinetic in directia
anvergurii (radiald) paletei rotorice, figura 6. 16. La LE se alege o variatie liniara
(linia continud) a momentului cinetic, cu valori mai mici la coroana (0.5) si mai mari
la inel (0.57), avand astfel componenta de rotatie a fluidului amonte de rotor (la
bordul de atac) egald cu 0.535, respecténd astfel conditiile impuse la inceputul
capitolului §6.4.
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Fig. 6. 16 Variatia momentului cinetic in directia radiald a paletei rotorice
De asemenea, la TE v-om avea tot o distributie liniara a variatiei momentului
cinetic, cu o valoarea de 0.0 la coroanad, respectiv 0.126 la inel a rv, ,, avand in final
o medie a variatiei momentului cinetic la iesire din rotor egala cu 0.063, respectand
astfel conditiile impuse la inceput in §6.4.

6.4.1.5 Proiectarea paletei rotorice

In programul de proiectare inversa vartejurile depind de forma paletei, iar
paleta depinde de campul de viteze [130]. In aceste conditii calculul formei paletei
este iterativ. Conform subcapitolelor enuntate anterior se porneste de la: geometria
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meridiand, conditiile cinematice de la intrare si iesire (triunghiurile de viteze),
distributia momentului cinetic ry, si a conditiilor de stivuire ale paletei.

Astfel respectand toti acesti pasi, in urma calculelor iterative se obtine o
paletd care este rezultatul stivuirii mai multor profile. In fig. 6. 17a este
reprezentatd geometria noului paletaj rotoric obtinutd cu metoda inversa de
proiectare.

Noul rotor rezultat in urma proiectarii cu metoda inversa este reprezentat in
fig. 6. 17b, acesta avand un numar de 13 palete rotorice, acelasi ca rotorul initial.

Fig. 6. 17a Forma paletei rotorice obtinutd prin Fig. 6. 17b Rotorul 3D obtinut in urma
iteratie in urma rularilor proiectarii cu metoda inversa

6.5 Discutii

In figura 6. 18 sunt reprezentate comparativ geometriile paletajului rotoric
initial, respectiv, al noului rotor proiectat cu metoda inversa. Din punct de vedere al
datelor de intrare in programul de proiectare inversa, noua varianta se diferentiaza
de varianta initiala prin debitul de proiectare, respectiv, valoarea mediata a
componentei de rotatie a fluidului aval de rotor. Din punct de vedere geometric,
bordul de fuga al noului paletaj rotoric este rotunjit, diferit fata de cel drept pe
directie radiala al variantei initiale, ce corespunde proiectarii cu metodele clasice.
Bordul de atac al noului rotor, dupa cum se poate observa are aceeasi forma
geometrica si inclinare plan meridian ca cea corespondentd rotorului initial.

In figura 6. 19 sunt evidentiate diferentele paletajului rotoric la bordul de
fuga corespunzator celor doud rotoare. Bordul de atac este acelasi pentru ambele
variante ale paletajului rotoric, ceea ce difera este geometria paletajului la bordul de
fuga validand astfel ceea ce a fost enuntat in §2.4, precum ca marimea viteza axiala
fara rotatie este in legatura directa cu bordul de fuga al paletei rotorului. Prin
modificarea configuratiei vitezei axiale fara rotatie, modificdm geometria bordului de
fuga al paletei, in timp ce bordul de atac ramane nemodificat. Astfel, geometria
paletei noului rotor reprezentatd cu mov ce corespunde configuratiei

vg‘f"e=0.32,v§'f|°:0.125identificaté in urma aplicarii algoritmului de optimizare, este

cea care in urma cuplarii cu tubul de aspiratie existent imbunatateste performantele
turbinei din punct de vedere energetic.
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Fig. 6. 18 Compararea geometriilor a paletajului rotoric initial (gri) si a noului rotor (mov)
proiectat cu metoda inversa

Fig. 6. 19 Evidentierea diferentelor a bordului de fuga corespunzator paletajului rotoric initial
(gri) caracterizat de vsafve = 0.328,v§fIo =0.00, respectiv a noului rotor (mov) caracterizat de

ave _ slo _
st = 0.32,vSf =0.125
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a. Coroana b. Inel

Vo = 0328,V = 0.00

c. Mijloc

Fig. 6. 20 Comparare intre profilele paletelor corespunzatoare rotorului initial (gri), respectiv, a
noului rotor (mov)

Diferentele dintre geometriile paletelor evidentiate in figura 6. 19 se pot
observa mai bine in figura 6. 20. In aceasta figurda sunt reprezentate spre
comparatie profilele paletelor corespunzatoare rotorului initial (gri), respectiv, a
noului rotor (mov), pe trei sectiuni de la coroana la inel. Din analiza profilelor se
poate observa ca ambele palete au acelasi bord de atac, iar diferentele apar la

bordul de fuga, care este caracterizat de Vv, corespunzator fiecdrei geometrii a
paletei rotorului la bordul de fuga.

in figura 6. 21 sunt reprezentate si suprapuse geometriile paletelor 3D
corespondente rotorului initial (gri), respectiv, noului rotor (mov).
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b. Vedere dinspre bordul de fuga

Fig. 6. 21 Geometria 3D a noului paletaj rotoric (mov) suprapusa peste geometria initiala (gri)

BUPT



116 Proiectarea cu metoda inversa a geometriei rotorice - 6

6.6 Concluzii

Proiectarea unui rotor de turbind hidraulicd cu un soft specializat si analiza
numericd a curgerii prin acesta constituie etape obligatorii la nivelul actual al
dezvoltarii tehnicilor de proiectare. Utilizarea metodei inverse de proiectare este mai
apropiatd de fenomenul fizic al transferului energetic.

In capitolul 6 s-a proiectat un rotor de turbina hidraulica - studiu de caz
(turbina model Francis GAMM), utilizand un soft specializat ce se bazeaza pe metoda
inversa de proiectare. In urma procesului de proiectare, a fost obtinutd noua
geometrie a paletajului rotoric. Noul rotor are acelasi numar de palete, respectiv,
aceeasi raza de referintd corespunzatoare rotorului initial. Din punct de vedere
geometric, bordul de fuga al noului paletaj rotoric este rotunjit, diferit fata de cel
drept pe directie radiald al variantei initiale, ce corespunde proiectarii cu metodele
clasice. Bordul de atac al noului rotor, dupa cum se poate observa are aceeasi forma
geometrica si inclinare in plan meridian ca cea corespondentad rotorului initial. S-a
evidentiat ca prin modificarea configuratiei vitezei axiale fara rotatie modificam
forma bordului de fuga, in timp ce bordul de atac ramine nemodificat. Important de
mentionat este cd, dupa cum se poate observa in fig. 6. 20b, din punct de vedere
geometric noua paleta este mai scurtda decat cea initialda. O concluzie importanta
este ca geometria paletei noului rotor reprezentata cu mov, este cea care in urma
cuplarii cu tubul de aspiratie existent imbunatateste performantele turbinei din
punct de vedere energetic.
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7. Concluzii, Contributii si Perspective

7.1 Concluzii generale

Prezenta lucrare trateaza modelarea si optimizarea curgerii cu rotatie,
pentru proiectarea inversa a turbomasinilor hidraulice. Estimarea celor mai bune
performantelor a turbinei hidraulice inca din faza de preproiectare a acesteia,
micsoreaza semnificativ timpul de cercetare > proiectare - realizare a acestora.

Din analiza stadiului actual al optimizarii performantelor turbinelor hidraulice
s-a observat ca niciuna dintre abordari nu este adresata performantelor turbinei la
diferite profile de viteza la intrarea in tubul de aspiratie. Cercetarea intreprinsa in
aceasta teza a fost concentrata inspre aceasta directie, de a parametriza utilizénd
un numar mic de parametri, respectiv, optimiza curgerea cu rotatie la intrarea in
tubul de aspiratie, iar in final de a proiecta rotorul turbinei utilizand metoda inversa.

Partea I a tezei de doctorat a fost concentrata pe parametrizarea curgerii cu
rotatie aval de rotor pe o plaja larga de functionare utilizand un model matematic de
calcul al curgerii cu rotatie dezvoltat de catre Resiga et. al [104]. Modelul utilizeaza
3 parametri pentru a descrie curgerea cu rotatie, respectiv, cinematica curgerii cu
rotatie aval de rotor, fiind util pentru utilizarea acestuia intr-o problema de
optimizare, datorita numarului redus de parametrii necesari pentru a parametriza
curgerea. Cei trei parametrii sunt: debitul adimensional ¢, fluxul de moment cinetic

adimensional aval de rotor m,, pentru descrierea curgeri aval de rotor la diferite
puncte de functionare, respective, viteza axiald fard rotatie adimensionalda Vg

pentru descrierea cinematici curgerii aval de rotor. Pentru validarea modelului
matematic a fost utilizate datele experimentale corespunzatoare turbinei test Francis
GAMM. A fost utilizata aceasta turbina proiectata de catre EPFL, deoarece datele
experimentale corespunzatoare diferitelor puncte de functionare a acesteia au fost
disponibile pentru utilizarea acestora in scopuri de cercetare. Astfel, modelul
matematic a fost validat cu date experimentale corespunzdtoare a trei puncte de
functionare la cddere constantda a acestei turbine. In figura 2. 9 s-a observat ca
modelul surprinde foarte bine profilele de viteza obtinute din experiment, cu
exceptia zonei din vecinatatea axei, deoarece modelul nu ia in considerare efectele
vascoase datorate darei coroanei.

Avantajele modelului matematic utilizat pentru a parametriza curgerea cu
rotatie aval de rotor sunt:

1) oferd posibilitatea de calcul a profilelor de viteza la iesirea din rotor intr-
un timp relativ scurt;

2) geometria paletei rotorului la bordul de fuga este in legatura directa cu
profilul vitezei axiale fara rotatie vi , ceea ce permite controlul asupra geometriei

acesteia prin modificarea acestuia;
3) cei 2 coeficienti v&"* si v ai vitezei axiale fird rotatie sunt potriviti

pentru a fi implementati intr-o metoda de optimizare, pentru a optimiza profilele de
viteza la intrarea in tubul de aspiratie, cu scopul de a minimiza pierderile de energie
la cuplarea rotorului cu un tub de aspiratie existent;

4) modelul este potrivit pentru optimizarea curgerii inca din proiectarea
preliminard necunoscand geometria noului rotorul sau pentru retehnologizarea
turbinelor existente, deoarece permite evaluarea mai multor regimuri de functionare
intr-un timp relativ scurt.
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in capitolul 3 a fost stabilit domeniul de analiza, reteaua de discretizare a
acestuia, conditiile la limita si modelul de turbulentad utilizat in simularile numerice
3D a curgerii cu rotatie. Domeniul de analiza ce corespunde unui tub de aspiratie de
turbind Francis este utilizat pentru a investiga comportarea acestuia din punct de
vedere energetic pe o plaja larga de functionare la diferitele configuratii a curgerii cu
rotatie impuse la intrare. Apoi au fost stabilite cantitatile de interes si metoda de
investigare a hidrodinamici tubului de aspiratie la diferitele configuratii a curgerii cu
rotatie (diferite profile de vitezd) impuse la intrare in domeniul de analiza.

Partea a II-a cercetarii doctorale a fost concentrata pe optimizarea curgerii
cu rotatie la intrarea in tubul de aspiratie functie de criteriul energetic. Pentru a
optimiza curgerea cu rotatie la intrarea in tubul de aspiratie au fost definite

variabilele de control: media v si panta vl vitezei axiale fird rotatie, respectiv,

functia obiectiv: media ponderata a pierderilor relative de energie in tubul de
aspiratie DTLOSS. Utilizand algoritmul *DSM” (Downhill Simplex Method), prezentat
in detaliu in §4.3, s-a demonstrat ca se poate gasi un minim pentru care functia
obiectiv are valoarea cea mai mica. Avantajul acestui algoritm este cd in afara de
criteriul de oprire, numai exista niciun alt parametru ajustabil de setat. In urma

aplicarii algoritmului DSM a fost identificaté configuratia optimd a vg obtinand apoi

profilele de viteza optimizate de la intrarea in tubul de aspiratie pe intreaga plaja de
functionare investigatda. Parametrii configuratiei optime a v corespund

v3®-0.320Csi v§°=0.125, care sunt diferiti de cei corespondenti rotorului existent

va%-0.328 si v°=0.00, sugeradnd faptul ci este destul loc de imbunititire a

geometriei paletajului rotoric la bordul de fuga.

Profilele de viteza obtinute in urma optimizarii pentru cele 6 puncte de
functionare luate in considerare sunt caracterizate de catre o reducere semnificativa
a vitezei axiale in vecinatatea axei. In consecinta, punctele de functionare OP1 si
OP2 au un deficit al vitezei axiale in vecinatatea axei. Aceste profile de viteza
corespund profilelor de viteza de tip dara. Viteza circumferentiald este fie co-rotativa
fie contra-rotativa fatd de directia de rotatie a rotorului. Odatd cu cresterea
debitului, viteza axialda ajunge la o distributie cvasi-constanta, in timp ce viteza
circumferentialda este co-rotativa la regimuri de functionare la sarcina partiala,
respectiv, contra-rotativa la regimuri de functionare la suprasarcina.

In capitolul 5, au fost evaluate imbunatatirile hidrodinamice aduse de
profilele de viteza optimizate. Marimea ce cuantifica Tmbunatatirile din punct de
vedere energetic pentru cele 6 puncte de functionare investigate este pierderea
relativda de energie in tubul de aspiratie h,pt. Pentru evaluarea in detaliu a

hidrodinamicii tubului de aspiratie au fost definite in §3.5 marimile ce caracterizeaza
performantele tubului de aspiratie.

In urma analizei din capitolul 5 s-a constatat ca variatia pierderilor relative
de energie din tubul de aspiratie corespunzatoare configuratiei optimizate a curgerii
cu rotatie are minimul pierderilor transportat catre debite mai mari, mai exact la
punctul OP3 de functionare, corespunzator debitului ¢=0.30, ceea ce inseamna ca

varful diagramei colinare a turbinei Francis GAMM este mutat catre debite mari.
Drept urmare, mutand varful colinei la debite mai mari se reduc pierderile de
energie la regimuri de functionare la suprasarcind. Minimizarea pierderilor de
energie la regimuri de functionare la suprasarcind este la ora actuala unul din
obiectivele principale urmarite de marile companii producatoare de energie
hidroelectrica.
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De asemenea s-a constatat ca rezultate similare ale DTLOSS se pot obtine

din diferitele configuratii ale perechilor vi"*, vssf'o. Conform fig. 5. 5, regiunea cu gri

este considerata regiunea in care se gasesc configuratii rezonabile ale paletajului
rotoric la bordul de fugd, dar desigur ca este recomandat ca solutiile proiectate sa
fie cat mai aproape de solutia optima. Totusi, aceasta flexibilitate in alegerea

configuratiei v, vjf"’, din regiunea considerata rezonabild, este foarte importanta

atunci cand rotorul ce va fii proiectat trebuie sa respecte constrangerile tehnologice
si de structura impuse.

O concluzie importanta in urma analizei efectuate in §5 este ca pentru tubul
de aspiratie investigat dat in figura 3. 1, aceste tipuri de profile de viteza, fig. 4. 7b,
cu zone mari de co-rotatie, respectiv, contra-rotatie si cu o reducere a vitezei axiale
in vecindtatea axei ce corespund geometriei optimizate la bordul de fuga al paletei
rotorice, sunt cele care aduc o imbunatatire semnificativa in performantele acestuia.
Astfel, faptul ca pierderile minime in cazul configuratiei optime sunt situate la OP3,
noul rotor a fost proiectat la acest punct de functionare. Acesta a fost un indiciu
extrem de important obtinut in urma optimizarii, datorita faptului ca s-a aflat la ce
punct de functionare va trebui proiectat noul rotor pentru a produce aceeasi
distributie a pierderilor relative de energie ca cea corespunzatoare configuratiei

optimizate a v, .

In partea finald a cercetdrii doctorale s-a proiectat noul rotor de turbin
hidraulica la punctul OP3 de functionare, utilizand un soft specializat ce se bazeaza
pe metoda inversa de proiectare. Metoda inversa de proiectare a turbomasinilor,
dezvoltata in ultimii 20 de ani, de Zangeneh [134] a fost utilizata pentru obtinerea
paletajului rotoric pentru cazul concret a turbinei hidraulice Francis GAMM. Aceasta
metoda presupune curgerea axial — simetrica a fluidului ideal, paletele rotorului fiind
considerate suprafete de vartej. Pentru acest tip de curgere sunt oferite in lucrare
elementele teoretice de baza.

Din punct de vedere al datelor de intrare in programul de proiectare inversa,
noua varianta se diferentiaza de varianta initiald prin debitul de proiectare,
respectiv, valoarea mediata a componentei de rotatie a fluidului aval de rotor. Din
punct de vedere geometric, bordul de fuga al noului paletaj rotoric este rotunjit,
diferit fata de cel drept pe directie radialda al variantei initiale, ce corespunde
proiectarii cu metodele clasice. Bordul de atac al noului rotor are aceeasi forma
geometrica si inclinare plan meridian ca cea corespondentda rotorului initial.
Important de mentionat este ca geometria paletei noului rotor reprezentata cu mov
ce corespunde configuratiei v3*=0.32,v° =0.125identificata Tn urma aplicarii

algoritmului de optimizare, este cea care in urma cuplarii cu tubul de aspiratie
existent imbundtateste performantele turbinei din punct de vedere energetic.

In concluzie, lucrarea de fata abordeaza si rezolva un deziderat mai vechi al
proiectantilor de turbine hidraulice: optimizarea functionarii masinii printr-o
proiectare adecvata. Se oferda o metodologie de optimizare considerand criteriul
energetic pentru un studiu de caz - turbina model Francis GAMM, care este
aplicabila in special turbinelor hidraulice radial-axiale. Este de subliniat cuplarea
etapelor de: parametrizare >optimizare - analiza numerica a curgeri in tubul de
aspiratie, si crearea unei bucle: proiectare - analiza numerica < concluzii privind
functionarea rotorului reproiectat si analizéd numerica finala.
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7.2 Contributii personale

1. Validarea modelului matematic de calcul a curgerii cu rotatie aval de rotor
cu date experimentale corespunzatoare turbinei Francis GAMM,

2. Evaluarea sensitivitatii performantelor tubului de aspiratie la diferite
configuratii a vitezei axiale fara rotatie si evidentierea importantei acestei
marimi asupra pierderilor de energie.

3. Introducerea si aplicarea in domeniul turbinelor hidraulice intr-o problema
de optimizare, a metodei Downhill Simplex (DSM).

4. Introducerea si aplicarea suprafetelor de rdaspuns pentru identificarea
minimului functiei obiectiv.

5. Reproiectarea cu metoda inversa a rotorului turbinei Francis GAMM, conform
datelor obtinute in urma aplicarii algoritmului de optimizare.

7.3 Perspective

Pentru continuarea cercetarilor se propun urmatoarele directii:

e Simularea numerica 3D a noului rotor, apoi impunerea profilelor de viteza de
la iesirea din rotor, obtinute in urma simularii 3D, la intrarea in tubul de
aspiratie, pentru a analiza dacd a fost obtinutd aceeasi distributie a
pierderiilor relative de energie ca cea corespondenta curgerii optimizate.

e Luarea in calcul a unei metode de optimizare a incarcari paletei rotorice pe
criteriului cavitational in cadrul etapei de reproiectare a rotorului, astfel incat
la cuplarea acestuia cu tubul de aspiratie existent, sa avem o functionare
fmbunatatita din punct de vedere energo-cavitational nu doar energetic a
turbinei pe o plaja larga de functionare.
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A. 1 Program FORTRAN de calcul a dependentei
my(p)

C

fit data for turbine operation at variable regimes

PROGRAM VAROPFIT
IMPLICIT NONE

INTEGER LDR, NOBS, NPARAM

PARAMETER (NOBS=7, NPARAM=2, LDR=NPARAM)
INTEGER IDERIV, IRANK

REAL*8 DFE, R(LDR,NPARAM), SSE, THETA(NPARAM)

reference point data

REAL*8 Qstar, Hstar, M2star, Astar

PARAMETER (Qstar = 0.308D0, Hstar = 1.07D0)
REAL*8 M2, Q

INTEGER I

EXTERNAL M2Q, DRNLIN, DR2LIN, DRS8LIN
DATA THETA / 0.4D-1, 0.55D0 /

initialize for parameters

THETA(1) = 0.4D-1

THETA(2) = 0.55D0

M2star = THETA(1)

Astar = THETA(2)

PRINT '(" m2_star =",G15.7)', M2star

PRINT (" alphal_star =",G15.7)', DASIN(Astar)/DACOS(-1.D0)
&

*180.D0

IDERIV = 1

CALL DRNLIN (M2Q, NPARAM, IDERIV, THETA, R, LDR,
& IRANK, DFE, SSE)

use non-default parameters with R8LIN and R2LIN

print computed fit parameters
M2star = THETA(1)
Astar = THETA(2)

PRINT '(" m2_star =",G15.7)"', M2star

PRINT '(" alphal_star =",G15.7)', DASIN(Astar)/DACOS(-1.D0)
&

*180.D0

CALL DRNLIN (M2Q, NPARAM, IDERIV, THETA, R, LDR,
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& IRANK, DFE, SSE)

PRINT '("" m2_star =",G15.7)', M2star

PRINT '(" alphal_star =",G15.7)', DASIN(Astar)/DACOS(-1.D0)
&

*180.D0

compute the m2(q) fitted curve

PRINT '(" m2_0.714 =",G15.7,F7.2"%")',
&M2(0.26428D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.26428D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.48341D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_0.919 =",G15.7,F7.2"%")',
&M2(0.34015D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.34015D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.36829D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_0.974 =",G15.7,F7.2"%")",
&M2(0.36066D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.36066D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.30264D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_BEP =",G15.7,F7.2"%")’,
&M2(0.37014D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.37014D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.28227D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_1.025 =",G15.7,F7.2"%")’,
&M2(0.37950D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.37950D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.25154D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_1.050 =",G15.7,F7.2"%")’,
&M2(0.38881D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.38881D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.21944D-1-1.D0)*1.D2

PRINT '(" m2_1.107 =",G15.7,F7.2"%")",
&M2(0.40976D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
&(M2(0.40976D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)/0.13239D-1-1.D0)*1.D2

Sum of squares for error

WRITE(*,'(" sum squares error = ",G15.7)") SSE

SSE=0.D0

SSE = SSE
&+(M2(0.26428D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.48341D-1)**2
&+(M2(0.34015D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.36829D-1)**2
&+(M2(0.36066D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.30264D-1)**2
&+(M2(0.37014D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.28227D-1)**2
&+(M2(0.37950D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.25154D-1)**2
&+(M2(0.38881D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.21944D-1)**2
&+(M2(0.40976D0,Qstar,Hstar,M2star,Astar)-0.13239D-1)**2
WRITE(*,'(" sum squares error = '',G15.7)") SSE

OPEN(1,FILE='g-m2_fit-m1.dat")
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DO 1=0,30
Q = 0.15D0 + DFLOAT(I)*0.1D-1
WRITE (1,'(3G15.7)") Q,M2(Q,Qstar,Hstar,M2star,Astar),
& M2(Q,Qstar,Hstar,M2star,Astar)+Q*Hstar/2.D0
ENDDO
CLOSE(1)

END PROGRAM

SUBROUTINE M2Q(NPARAM, THETA,IOPT,IOBS,FRQ,WT,E,DE,IEND)
IMPLICIT NONE

INTEGER NPARAM, IOPT, IOBS, IEND

IOPT = 0 (evaluate the function) - input

REAL*8 THETA(NPARAM), FRQ, WT, E, DE(2),

& M2star, Astar, Qstar, Hstar

if IDERIV=0 DE is not referenced and can be a vector of lenght one
PARAMETER (Qstar = 0.37D0, Hstar = 1.18D0) ! reference point
INTEGER NOBS ! number of experimental data points

PARAMETER (NOBS=7)

REAL*8 Qdata(NOBS), M2data(NOBS), M2

experimental data for three operating regimes

DATA Qdata /0.26428D0, 0.34015D0, 0.36066D0, 0.37014D0,

& 0.37950D0, 0.38881D0, 0.40976D0 /

DATA M2data/0.48341D-1, 0.36829D-1, 0.30264D-1, 0.28227D-1,

@ @ @

& 0.25154D-1, 0.21944D-1, 0.13239D-1 /

local copies of the fit parameters
M2star = THETA(1)
Astar = THETA(2)

IF (IOBS .LE. NOBS) THEN

IEND = 0 ! completion indicator (IOBS <= NOBS)

WT = 1.0D0 ! weight for the observation

FRQ = 1.0D0 ! frequency for the observation

E = (M2star+Qstar*Hstar/2.D0)*
& (Qdata(I0BS)/Qstar)*
DSQRT(1.D0-Astar**2*Qdata(I0OBS)**2/Qstar**2)
/DSQRT(1.D0-Astar**2)
-Qdata(IOBS)*HSTAR/2.D0-M2data(IOBS)

E = M2(Qdata(IOBS),Qstar,Hstar,M2star,Astar)-M2data(IOBS)

DE(1) = (Qdata(IOBS)/Qstar)
& *DSQRT(1.D0-Astar**2*(Qdata(IOBS)/Qstar)**2)
/DSQRT(1.D0-Astar**2)

DE(2) = (M2star+Qstar*Hstar/2.D0)*(Qdata(IOBS)/Qstar)*

& Astar*(1.D0-(Qdata(I0OBS)/Qstar)**2)/(1.D0-Astar**2)
& /DSQRT(1.D0-Astar**2*(Qdata(IOBS)/Qstar)**2)
/DSQRT(1.D0-Astar**2)

ELSE
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IEND = 1! completion indicator (IOBS greater than no.
observations)
END IF

RETURN
END SUBROUTINE

REAL*8 FUNCTION M2(Q,Qstar,Hstar,M2star,Astar)
IMPLICIT NONE
C compute the flux of moment of momentum function of discharge
C we consider CONSTANT HEAD H = HSTAR
REAL*8 Q,Qstar,Hstar,M2star,Astar
M2 = (M2star+Qstar*Hstar/2.D0)*(Q/Qstar)*
& DSQRT(1.D0O-Astar**2*(Q/Qstar)**2)/DSQRT(1.D0-Astar**2)
& -Q*HSTAR/2.DO
RETURN
END FUNCTION
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A. 2 Program FORTRAN ,, TURBOSWIRL1D"”
pentru calculul profilelor de viteza aval de
rotorul turbinei hidraulice

PROGRAM turboswirl1D

solve the 1D swirl downstream a runner

minimize the flowforce for turbomachines

IMPLICIT NONE

INCLUDE 'swirldata.inc'

EXTERNAL SWIRLFUNC, SWIRLGRAD

INTEGER M, ME, IBTYPE, IPRINT, MAXITN

PARAMETER (M=1, ME=1, IBTYPE=0, IPRINT=2, MAXITN=300)
DOUBLEPRECISION XGUESS(NMODMAX+1), XLB(NMODMAX+1),

XUB(NMODMAX+1),

noon 0O

IBTYPE,

0o oN @]

IBTYPE,

C

& XSCALE(NMODMAX+1), X(NMODMAX+1), F

problem parameters
NMOD = 20
YW = 1.0050**2 ! draft tube inlet

GAMM OP1

DISCHARGE =.2600000D0

FLUXRVU = .2560964D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'OP1.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'OP1.prof')

GAMM 0OP2

DISCHARGE =.2800000D0

FLUXRVU = .2294782D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing
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CALL POST(X,'OP2.dat")
CALL INLETSWIRL(X,'OP2.prof")

C GAMM OP3
DISCHARGE = .3000000D0
FLUXRVU =.1910405D-1
initialize the problem
CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)
nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient
CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)
nonlinear constrained minimization with analytical gradient
CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,
IBTYPE,
& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
C postprocessing
CALL POST(X,'OP3.dat")
CALL INLETSWIRL(X,'OP3.prof")

ooon0 0O

C GAMM OP4
DISCHARGE =.3200000D0
FLUXRVU = .1392168D-1
initialize the problem
CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)
nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient
CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)
nonlinear constrained minimization with analytical gradient
CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,
IBTYPE,
& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
C postprocessing
CALL POST(X,'OP4.dat")
CALL INLETSWIRL(X,'OP4.prof")

0o o N 0O

C GAMM OP5
DISCHARGE = .3400000D0
FLUXRVU = .7216558D-2
initialize the problem
CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)
nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient
CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)
nonlinear constrained minimization with analytical gradient
CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,
IBTYPE,
& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
Cc postprocessing
CALL POST(X,'OP5.dat")
CALL INLETSWIRL(X,'OP5.prof")

0o oNn 0O
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0o o N @]

IBTYPE,

0o o N 0O

IBTYPE,

0o oQNn

IBTYPE,

GAMM OP6

DISCHARGE =.3600000D0

FLUXRVU =-.1232879D-2

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'OP6.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'OP6.prof")

GAMM 026

DISCHARGE =.2600000D0

FLUXRVU = .2545462D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'q026.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'q026.prof")

GAMM 028

DISCHARGE =.2800000D0

FLUXRVU = .2693611D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'q028.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'q028.prof")

GAMM q030
DISCHARGE =.3000000D0
FLUXRVU = .2778614D-1
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0o oN @]

IBTYPE,

noon 0O

IBTYPE,

0ooon0 0O

IBTYPE,

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'q030.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'q030.prof")

GAMM @032

DISCHARGE =.3200000D0

FLUXRVU = .2791510D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'q032.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'q032.prof")

GAMM q034

DISCHARGE =.3400000D0

FLUXRVU = .2722542D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient

CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
& XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)

nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
postprocessing

CALL POST(X,'q034.dat")

CALL INLETSWIRL(X,'q034.prof")

GAMM 036

DISCHARGE =.3600000D0

FLUXRVU =-.1170085D-1

initialize the problem

CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)

nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient
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C CALL DNCONF (SWIRLFUNC, M, ME, NMOD+1, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
C & XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, F)
C nonlinear constrained minimization with analytical gradient

CALL DNCONG (SWIRLFUNC, SWIRLGRAD, M, ME, NMOD+1, XGUESS,
IBTYPE,

& XLB, XUB, IPRINT, MAXITN, X, F)
C postprocessing

CALL POST(X,'q036.dat")
CALL INLETSWIRL(X,'q036.prof')

END PROGRAM

DOUBLEPRECISION FUNCTION VSF(Y)
C evaluate the swirl-free velocity function of Y
IMPLICIT NONE
DOUBLEPRECISION Y, VSFaverage, VSFintercept, VSFslope
INCLUDE 'swirldata.inc'

C average swirl-free velocity
VSFaverage = 0.328D0

C VSF slope
VSFslope = 0.00D0

C VSF intercept
VSFintercept = VSFaverage - VSFslope*YW/2.D0

C VSF function of Y
VSF = VSFintercept + VSFslope*Y

RETURN
END FUNCTION

SUBROUTINE SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE)
C initialize solution and set its bounds
IMPLICIT NONE
INCLUDE 'swirldata.inc'
DOUBLEPRECISION XGUESS(*), XLB(*), XUB(*), XSCALE(*)
INTEGER IMOD
DO IMOD = 1,NMOD
XGUESS(IMOD) = 0.0DO

XLB(IMOD) = -1.D0

XUB(IMOD) = 1.DO

XSCALE(IMOD) = 1.DO
END DO
XGUESS(NMOD+1) = YW/2.DO0 ! initialize stagnation
XLB(NMOD+1) = 0.D0 I lower limit stagnation (axis)

XUB(NMOD+1) = 0.9D0*YW ! upper limit stagnation
XSCALE(NMOD+1) = 1.D0

RETURN

END SUBROUTINE
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(Universitatea Politehnica Timisoara); Responsabil
proiect Dr.ing. Sebastian Muntean CS1 (Academia
Romana- Filiala Timisoara); Beneficiar
Hidroelectrica S.A.- Sucursala Hidrocentrale
Ramnicu Valcea.

LInstabilitati auto-induse ale curgerii cu rotatie in
turbinele hidraulice la regimurii departe de cel
optim”, Contract de cercetare nr. 17 /02.09.2013,
Director de proiect: Prof.dr.ing. R.F. Susan-Resiga
(Universitatea Politehnica Timisoara); Beneficiar:
UEFISCDI.

~Modelling and optimization of the swirling flow
ingested by the draft tube of a francis turbine
within an operating range”, Contract de Cercetare
Nr.1/12.05.2011, Director de proiect: Prof.dr.ing.
R.F. Susan-Resiga (Universitatea Politehnica
Timisoara); Beneficiar: Alstom Power Hydro,
Grenoble , France.

~Modelling the two-dimensional swirling flow in
francis turbines for optimization of draft tube
performances within an operating range.”,
Contract de cercetare BCI 4-2012, Director de
proiect: Prof.dr.ing. R.F. Susan-Resiga
(Universitatea Politehnica Timisoara); Beneficiar:
Alstom Power Hydro, Grenoble , France.
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LISTA PUBLICATIILOR REZULTATE IN URMA TEZEI DE
DOCTORAT,
PUBLICATE SUB AFILIERE UPT

Ing. Tiberiu CIOCAN

Lucrari stiintifice publicate in reviste indexate ISI

1. T. Ciocan, R. Susan-Resiga, and S. Muntean, “Improving draft tube
hydrodynamics over a wide operating range”, Proc. of the Romanian
Academy, Series A: Mathematics, Physics, Technical sciences, Information
sciences, ISSN: 1445-9069, Publisher: Romanian Academy, Publishing
House of the Romanian Academy, acceptat spre publicare.

Lucrari stiintifice publicate in volumele unor manifestari stiintifice
(Proceedings) indexate ISI Proceedings

1. S. Muntean, T. Ciocan, R. Susan-Resiga, M. Cervantes, and H. Nilsson,
“Mathematical, numerical and experimental analysis of the swirling flow at a
kaplan runner outlet”, 26" IAHR Symposium on Hydraulic Machinery and
Systems, Beijing, China, IOP Conf. Series: Earth and Enviromental Science
15 (Part 3) art. no. 032001, Published: 2012, do0i:10.1088/1755-
1315/15/3/032001. (W0S:000324782300031)

2. R. Susan-Resiga, S. Muntean, T. Ciocan, E. Joubarne, P. Leroy, and L.
Bornard, “Influence of the velocity field at the inlet of a francis turbine draft
tube on performance over an operating range”, 26" IAHR Symposium on
Hydraulic Machinery and Systems, Beijing, China, IOP Conf. Series: Earth
and Enviromental Science 15 (Part 3) art. no. 032008, Published: 2012,
doi:10.1088/1755-1315/15/3/032008. (W0S:000324782300038)

Lucrari stiintifice publicate in volumele unor manifestari stiintifice
internationale (Proceedings) din strainadtate

1. T. Ciocan, S. Muntean and R. Susan-Resiga, “Self-induced unsteadiness
of the GAMM Francis turbine draft tube at partial discharge”, The 15
International Conference on Fluid Flow Technologies (CMFF’12) Budapest,
Hungary, September 4-7, 2012, Proc. of the Conference on Modelling Fluid
Flow, Vol. 2, pp. 764-771, ISBN: 978-963-08-4587-8.

Lucrari stiintifice publicate in volumele unor manifestari stiintifice

1. T. Ciocan, R. Susan-Resiga, and S. Muntean, “Analysis of the swirling
flow at gamm francis runner outlet for different values of the discharge”,
Proc. of the XXXIII-rd ,,Caius Iacob” Conference on Fluid Mechanics and its
Technical Applications, Bucharest, Romania, September 2011; pp: 33-41,
ISSN :2067-4414, ISSN-L: 2067-4414; Publisher: INCAS - National
Institute for Aerospace Research ,Elie Carafoli” (under the Aegis of the
Romanian Academy),
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2. T. Ciocan, "“Velocity maps at the draft tube inlet of a Francis turbine over
the full operating range”, Workshop nr.1: INTERDISCIPLINARITATEA SI
MANAGEMENTUL CERCETARII, pp: MEC7-MECS8, 2011, Timisoara, Romania.

Participare la proiecte si contracte de cercetare

1.

~Cercetari si experimantari privind cresterea performantelor turbinelor
Francis FVM DE 57.5 - 128.5 DE LA CHE Bradisor” - etapa a III-a partea I-
a, Contract de cercetare nr. 174/30.12.2010; Director de proiect Prof.dr.ing.
A. Baya (Universitatea Politehnica Timisoara); Responsabil proiect Dr.ing.
Sebastian Muntean CS1 (Academia Romana- Filiala Timisoara); Beneficiar
Hidroelectrica S.A.- Sucursala Hidrocentrale Ramnicu Valcea, 2010 - 2012.

~Modelling and optimization of the swirling flow ingested by the draft tube of
a francis turbine within an operating range”, Contract de Cercetare
BCI 1/12.05.2011, Director de proiect: Prof.dr.ing. R.F. Susan-Resiga
(Universitatea Politehnica Timisoara); Beneficiar: Alstom Power Hydro,
Grenoble , France, 2011 - 2012.

Modelling the two-dimensional swirling flow in francis turbines for
optimization of draft tube performances within an operating range.”,
Contract de cercetare BCI 4-2012, Director de proiect: Prof.dr.ing. R.F.
Susan-Resiga (Universitatea Politehnica Timisoara); Beneficiar: Alstom
Power Hydro, Grenoble , France, 2012 - 2013.

»Instabilitati auto-induse ale curgerii cu rotatie in turbinele hidraulice la
regimurii departe de cel optim”, Contract de cercetare nr. 17 /02.09.2013,
Director de proiect: Prof.dr.ing. R.F. Susan-Resiga (Universitatea Politehnica
Timisoara); Beneficiar: UEFISCDI, 2013 - 2015.
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