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Rezumat,  
Scopul activităţii de cercetare din prezenta teză de doctorat este 
elaborarea unei metode de proiectare optimă a unui rotor de 
turbină hidraulică care să ofere performanţe bune pe un domeniu 
larg de exploatare al turbinei la cuplarea rotorului cu un tub de 
aspiraţie existent. Aceasta presupune parametrizarea curgerii cu 
rotaţie pe întreg domeniul de funcţionare al turbinei. 
Parametrizarea profilelor de viteză de la intrarea în tubul de 
aspiraţie este efectuată utilizând un model matematic de calcul al 
curgerii aval de rotor. A fost utilizată ca şi caz test, turbina 
hidraulică Francis GAMM pentru care datele experimentale au fost 
disponibile. Cei doi coeficienţi, media şi panta vitezei axiale fără 
rotaţie, ce descriu geometria paletei rotorice la bordul de fugă sunt 
utilizaţi într-un algoritm de optimizare pentru a identifica 
configuraţia optimă a vitezei axiale fără rotaţie. Mai exact, a 
configuraţiei optime a paletajului rotoric la bordul de fugă, pentru 
care media ponderată a pierderilor relative de energie este minimă 
la cuplarea rotor – tub aspiraţie. Analiza hidrodinamici tubului de 
aspiraţie confirmă identificarea profilelor de viteză optime, cât şi 
identificarea punctului de funcţionare la care pierderea relativă de 
energie este minimă. În final proiectarea noului rotor a fost 
efectuată utilizând metoda inversă de proiectare la punctul de 
funcţionare pentru care pierderile relative de energie sunt minime. 
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Prefaţa 

Turbinele hidraulice moderne reprezintă o componentă esenţială a sistemelor 
energetice, contribuind atât la producţia de energie electrică cât şi la menţinerea 
stabilităţii prin adaptarea continuă a producţiei de energie la necesarul de consum. 

Necesitatea unui efort susţinut de cercetare fundamentală şi dezvoltare tehnologică 

în domeniul turbinelor hidraulice este clar exemplificată de tematica inclusă în 

programul cadru European HORIZON2020 pentru perioada 2014-2020, în cadrul 
recentei competiţii de proiecte lansată în decembrie 2013 pe direcţia „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 că atât în plan European cât şi naţional, 
retehnologizarea centralelor hidroelectrice existente precum şi proiectarea de noi 

hidroagregate trebuie să includă metode de optimizare şi soluţii tehnologice 
inovative care să răspundă noilor cerinţe funcţionale şi economice. În particular, 
turbinele hidraulice de tip Francis trebuie să fie exploatate pe plajă de regimuri de 
funcţionare mult mai largă decât cea prevăzută iniţial, în condiţii de eficienţă şi 
siguranţă sporite, pentru a compensa eficient atât fluctuaţiile de producere a 
energiei specifice surselor regenerabile din aeroenergetică, cât şi variaţiile de 

consum generate de liberalizarea pieţei de energie şi interconectarea sistemelor 

naţionale. 

Acestor provocări li se adresează teza de doctorat elaborată de Ing. Tiberiu CIOCAN, 
care şi-a propus optimizarea proiectării rotorului turbinei, în particular a curgerii la 
ieşire din rotor, pentru a minimiza pierderile hidraulice din tubul de aspiraţie al 
turbinei pe o plajă largă de regimuri de funcţionare, departe de regimul optim 
considerat la proiectare. Actualitatea temei abordate de doctorand este confirmată 

de proiectele de cercetare finanţate de ALSTOM Power Hydro, Franţa, unul din liderii 
mondiali în producţia de turbine hidraulice, derulate în perioada 2011-2013 în cadrul 
Universităţii Politehnica din Timişoara, având ca obiect exact tematica tezei, şi la 
care doctorandul şi-a adus o contribuţie importantă ca membru al echipei de 
cercetare. 

Primul capitol al tezei prezintă o introducere în problematica turbinelor 

hidraulice, prezentând clar şi succint principiile de funcţionare. Doctorandul îşi 

BUPT



Prefața     9 

focalizează atenţia asupra tubului de aspiratie, care corespunde porţiunii din traseul 
hidraulic al turbinei din aval de rotor, cu scopul conversiei excesului de presiune 

dinamică la ieşire din rotor în presiune statică, recuperând corespunzător excesul de 
energie cinetică care ar fi altfel disipată în lacul aval. Identifică explicit faptul că 
scăderea randamentului turbinei la regimuri diferite/depărtate de cel optim este 
practic asociată creşterii corespunzătoare a pierderilor din tubul de aspiraţie, şi 
formulează problema optimizării curgerii cu rotaţie la ieşire din rotor astfel încât să 

se minimizeze pierderea hidraulică mediu ponderată în tubul de aspiraţie pe o plajă 
largă de regimuri de funcţionare. Identificarea unei configuraţii optime a curgerii la 

ieşire din rotor se înscrie în paradigma modernă de proiectare a turbomaşinilor, 
conform căreia mai întâi este optimizată curgerea şi apoi sunt proiectate paletajele 
care realizează configuraţia dorită a câmpului hidrodinamic. Considerăm că acest 
capitol constituie un excelent exemplu de identificare, argumentare şi formulare a 
problematicii tezei de doctorat. 

Capitolul 2 este dedicat unei probleme fundamentale a hidrodinamicii 
turbomaşinilor, corespunzătoare modelării curgerii axial-simetrice cu rotaţie. În 

particular, doctorandul abordează problema modelării curgerii cu rotaţie în aval de 
rotorul turbinei, cu determinarea profilelor componentelor vitezei la regimuri de 
funcţionare diferite, fără a cunoaşte geometria rotorului, şi implicit curgerea 
tridimensională în paletajele rotorice. Soluţionarea acestei probleme permite 
optimizarea curgerii la ieşire din rotor înainte de a fi proiectat rotorul, în vederea 
realizării unui tandem optimizat rotor – tub de aspiraţie. 

Astfel, sunt identificate cele două mărimi integrale care caracterizează 
curgerea aval de rotor, debitul volumic şi fluxul de moment cinetic, şi este prezentat 
modelul matematic ce corelează cele două mărimi cu regimul de funcţionare al 
turbinei. Figurile 2.5 şi 2.6 prezintă două exemple convingătoare de validare a 
modelului pentru turbine hidraulice Francis, pentru o plajă suficient de largă de 
debite turbinate, iar programul ce implementează algoritmul numeric corespunzător 
este prezentat în Anexa 1. Cinematica curentului relativ la ieşire din rotor este 

descrisă prin intermediul conceptului de viteză fără rotaţie. Doctorandul 
demonstrează că profilul acestei viteze ipotetice, de la coroană până la inel, rămâne 
practic nemodificat odată cu modificarea punctului de funcţionare, conform Fig.2.8. 
Aceste ingrediente sunt înglobate apoi într-o formulare variaţională pentru funcţia 
de curent, care presupune minimizarea unei funcţionale cu o constrângere integrală 
corespunzătoare valorii fluxului de moment cinetic. Capitolul 2 este încheiat de un 
tablou sinoptic al metodologiei de modelare a curgerii aval de rotor, evidenţiindu-se 

explicit datele de intrare (coeficientul de debit, coeficientul de moment cinetic, 
profilul vitezei fără rotaţie, şi coordonata radială a peretelui conului în secţiunea de 
analiză) şi mărimile de ieşire (profilele componentelor axială, circumferenţială şi 
radială ale vitezei) pentru programul „turboswirl1D” prezentat în Anexa 2.   

Capitolul 3 prezintă în detaliu metodologia de simulare numerică şi analiză a 
curgerii în tubul de aspiraţie. Astfel, este prezentat domeniul tridimensional pentru 

un tub de aspiraţie, precum şi un set de secţiuni transversale care permit analiza 
evoluţiei curgerii şi a conversiei energiei cinetice în presiune statică. Sunt detaliate 
deasemenea condiţiile la intrare şi ieşire din domeniu, precum şi modelul matematic 
al curgerii turbulente utilizat în programul expert FLUENT. În final, pentru analiza 
curgerii sunt introduse mărimile integrale corespunzătoare fluxurilor prin secţiunile 
transversale considerate, care permit o analiză riguroasă a performanţelor tubului 
de aspiraţie la diferite regimuri de funcţionare ale turbinei. 

Capitolul 4 prezintă metodologia de optimizare a curgerii la ieşire din rotorul 

turbinei, precum şi un exemplu complet de aplicare a ei. Definirea corectă a 
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problemei de optimizare este una din contribuţiile principale ale doctorandului. 
Astfel, funcţia obiectiv este definită ca media ponderată a pierderilor hidraulice în 

tubul de aspiraţie corespunzătoare unui set prestabilit de puncte de funcţionare ale 
turbinei, definit de valorile coeficientului de debit şi ale coeficientului de flux al 
momentului cinetic. Ponderile alese pentru fiecare punct de funcţionare sunt în 
practică precizate de utilizatorul turbinei, în concordanţă cu durata estimată de 
funcţionare la fiecare regim. Pe de altă parte, mărimea optimizată este profilul 
curgerii fără rotaţie, descris în cazul de faţă prin doi parametri ce corespund unei 

aproximaţii liniare. Figura 4.2 prezintă clar tabloul sinoptic al procedurii de 

optimizare, în care evaluarea funcţiei obiectiv pentru valori date ale celor doi 
parametri precizaţi mai sus este clar corelată cu modelul descris şi validat în 
Capitolul 2. Metoda aleasă pentru minimizarea funcţiei obiectiv este „downhill 
simplex”, prezentată în detaliu în §4.3. Algoritmul de optimizare a cărui schemă 
logică se regăseşte în Figura 4.4 este aplicat pas cu pas pentru exemplul din Figura 
4.5. Se demonstrează clar că pornind de la o configuraţie iniţială, generată de 
metodele quasi-empirice de proiectare utilizate în prezent, se ajunge la o 

configuraţie optimizată a ieşirii din rotor (practic distribuţia unghiului curgerii 
relative de la coroană până la inel). Diferenţele între profilele de viteză 
corespunzătoare punctelor de funcţionare analizate, pentru rotorul iniţial şi pentru 
cel optimizat, Figura 4.7, sunt evidente. Este clar că fără o asemenea metodologie 
sistematică de optimizare, proiectarea şi corectarea empirică a geometriei paletelor 
rotorice este nu numai extrem de costisitoare, dar şi ineficientă din punct de vedere 

al calităţii rezultatelor.  
Evident, optimizarea curgerii la ieşire din rotor trebuie să se regăsească într-

o mai bună funcţionare a tubului de aspiraţie, acest aspect fiind investigat în 
Capitolul 5. Utilizând metodologia descrisă în Cap.3, doctorandul examinează în 
detaliu decelerarea curgerii în tubul de aspiraţie, respectiv evoluţia pierderilor 
hidraulice, prezentând o convingătoare analiză comparativă în Figura 5.1. Este 
evidenţiată decelerarea curgerii în cele trei segmente specifice tubului de aspiraţie 

(conul, cotul şi difuzorul), diferenţiindu-se componenta energiei cinetice provenită 
din viteza debitantă (normală pe secţiunile transversale) respectiv din mişcările 
secundare (viteza în planul secţiunii transversale). O asemenea analiză complexă 
reprezintă o premieră în literatura de specialitate, şi permite o comparaţie relevantă 
între configuraţia de pornire şi cea optimizată. În plus, Figura 5.4 arată clar 
diminuarea pierderilor hidraulice pentru tubul de aspiraţie analizat şi translatarea 
punctului optim de funcţionare al turbinei în conformitate cu ponderile precizate de 

beneficiar. O asemenea metodă sistematică de optimizare nu era disponibilă în 
literatura de specialitate sau în practica industrială de proiectare a turbinelor 
hidraulice, dar necesitatea ei era recunoscută de comunitatea de experţi. Impactul 
ei benefic a fost explicit recunoscut la 26th IAHR Symposium on Hydraulic 
Machinery and Systems, Beijing, 2012. În prezent, practica de proiectare se 
focalizează pe minimizarea pierderilor în tubul de aspiraţie doar la punctul nominal 

de proiectare, fără a lua în considerare (evident din lipsa capacităţii de predicţie) 
comportamentul tubului de aspiraţie şi implicit al turbinei departe de acest punct de 
proiectare. Mai mult, se constată adesea că regimul de randament maxim, 
determinat prin încercări pe model, este diferit de regimul de proiectare, tocmai 
pentru că nu este analizat tandemul rotor – tub de aspiraţie.  

Configuraţia optimizată a curgerii la ieşire din rotor este utilă în practică 
doar dacă este posibilă proiectarea unor paletaje rotorice care să realizeze o 

asemenea curgere. Prin urmare, doctorandul prezintă în Capitolul 6 metodologia de 

proiectare inversă a rotorului, utilizând un program expert. Doctorandul dovedeşte o 
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bună cunoaştere a fundamentelor teoretice ale proiectării inverse, şi detaliază 
etapele de proiectare pentru un rotor de turbină Francis care să realizeze 

configuraţia optimă de curgere la ieşire. Studiul de caz prezentat în §6.4 menţine 
traseul meridian, respectiv proiecţia meridiană a muchiilor de intrare şi ieşire ale 
paletei rotorice, dar introduce noile specificaţii de variaţie a încărcării paletei de la 
coroană până la inel, Figura 6.16. Rotorul astfel obţinut diferă semnificativ de 
rotorul iniţial, dar principalul merit al tezei este de a fi dezvoltat şi aplicat o 
metodologie sistematică de optimizare a rotorului turbinei pentru un tub de aspiraţie 

existent. Astfel, rezultatele obţinute în teză sunt extrem de valoroase pentru 

procesul de retehnologizare a turbinelor hidraulice, a căror proiectare a fost 
efectuată acum câteva decenii, când nici măcar tehnicile de simulare numerică a 
curgerilor tridimensionale nu erau utilizate în practica industrială. Chiar şi astăzi, 
când experimentul numeric şi experimentul fizic pe model furnizează rezultate 
remarcabil de apropiate, este dificil de optimizat direct rotorul turbinei utilizând 
parametri geometrici care descriu paleta. Prezenta teză oferă o alternativă practică, 
suficient de simplă, robustă şi eficientă pentru a fi inclusă in practica curentă de 

proiectare a turbinelor hidraulice. 
Capitolul 7 sumarizează principalele concluzii desprinse din capitolele tezei, 

şi subliniază contribuţiile personale ale doctorandului împreună cu câteva direcţii de 
dezvoltare ale prezentului proiect. Este evident că auto-aprecierea doctorandului 
tinde totdeauna să prezinte într-un registru mai degrabă modest propriile rezultate. 
Cu toate acestea, contribuţiile d-lui ing. Tiberiu Ciocan sunt remarcabile, cu caracter 

de pionerat pe plan mondial, şi am convingerea că în curând confirmarea valorii lor 
va veni nu numai prin citarea publicaţiilor la care a contribuit cât mai ales prin 
adoptarea de către marii producători de turbine hidraulice în practica de proiectare a 
noilor turbine hidraulice.  

Domnul ing. Tiberiu Ciocan a început programul doctoral în Oct. 2010, fiind admis 
doctorand cu frecvenţă, cu bursă la Universitatea Politehnica din Timişoara. Pe 
durata stagiului doctoral a parcurs cu succes programul de pregătire universitară 

avansată şi a făcut parte din echipa de cercetare în două contracte de cercetare 
internaţionale, respectiv un grant şi un contract la nivel naţional. 

Dezvoltarea şi perfecţionarea profesională a drd.ing. Tiberiu Ciocan este 
remarcabilă, începând cu perioda studenţiei şi continuând cu programul de pregătire 
doctorală. Doctorandul a făcut progrese remarcabile însuşindu-şi cunoştinţe 
avansate de hidrodinamica turbomaşinilor, tehnici de modelare, simulare şi analiză 

numerică a curgerii în turbine hidraulice, precum şi metode de optimizare. Bun 

cunoscător al limbii engleze, a reusit performanţa de a disemina rezultatele obţinute 
în procesul de elaborare a tezei de doctorat prin publicarea a trei articole indexate 
Web of Science (ISI) şi a două lucrări ştiinţifice prezentate la conferinţe naţionale. 

Seriozitatea şi constanţa în activitatea de cercetare fac din dl.ing. Tiberiu Ciocan un 
membru de bază al colectivului Centrului de Cercetare pentru Ingineria Sistemelor 
cu Fluide Complexe din cadrul Universităţii Politehnica din Timişoara, iar rezultatele 

obţinute până în prezent îl recomandă fără rezerve pentru o carieră de cercetător 
ştiinţific. 

 

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

 

Notaţii şi abrevieri 

DTLOSS  Media ponderată a pierderilor relative de energie din tubul de 
aspiraţie 

DSM  Metoda “Downhill Simplex” 

NLE2TE  Numarul de noduri de la bordul de atac la bordul de fugă 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 fugă al paletei 

 

Mărimi dimensionale

A  [m]
  

Anvergura paletei 

D  [m]
  

Diametrul 

H  [m]
 

Căderea turbinei   

M  [Kg 
m2/s3]

 
Fluxul de momentul cinetic 

N  [-] Numărul de palete 

hP  
[W] Puterea hidraulică  

refR
 

[m]
 

Raza de referinţă de la ieşire din rotor 

R  [m]
 

Raza curentă 

F  [W] Fluxul de energie 

ψ~

 
[Kg/s] Funcţia de curent 

E
 

[J/Kg] Energia specifică 

L  [m] Lungimea paletei 

 uRV / X   [m/s] Variaţia momentului cinetic 

P+ [Pa] Presiunea pe suprafaţa paletei cu suprapresiune 

(intradosul paletei) 

P- [Pa] Presiunea pe suprafaţa paletei cu depresiune 
(extradosul paletei) 

V  [m/s] Viteza 

refV
 

[m/s] Viteza de referinţă 

W  [m/s] Viteza relativă 

U  [m/s] Viteza de transport 

mV
 

[m/s] Viteza meridionala  

Q  [m3/s] Debitul  

S  [m] Coordonata curbilinie 
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sn  
[min-1] Turaţia specifică 

ω  1s    Viteza unghiulară 

β  [ ]  Unghiul curgerii relative 

α  [ ]  Unghiul curgerii absolute 

g  [m/s2] acceleraţia gravitaţională 

ρ  [Kg/m3] Densitatea 

 

Mărimi adimensionale 

φ  [-] Coeficientul de debit (debitul adimensional) 
ψ  [-]

 
Coeficientul de energie 

m  [-] Fluxul de moment cinetic adimensional 

v [-] Viteza adimensionala 

r [-]
 

Raza curentă adimensională 
η  [-] Randamentul maşinii hidraulice 

xrvu  /)(  [-]
 

Încărcarea paletei 

x [-] Coordonata meridiana 

vz [-] Viteza axiala adimensionala 

vθ [-] Viteza tangenţiala adimensionala 

vr [-] Viteza radiala adimensionala 

wx [-] Proiecţia vitezei relative pe direcţie axială adimensională 

wy [-] Proiecţia vitezei relative pe direcţie tangentială adimensională 

 

Indici

sf*  axială fără rotaţie 

ave*
 

media profilului vitezei axiale fără rotaţie 

slo*
 

panta profilului vitezei axiale fără rotaţie 

01*  Marime normalizata 

w*
 

la perete 

kin*
 

cinetic 

n
kin*

 
cinetic pe direcţia normalei 

t
kin*

 
cinetic pe direcţia transversală 

mbl*
 

meridional pe paletă 

paletam*
 

meridională de-a lungul liniilor de curent în plan meridian 

TE  Bord de fuga al paletei 

LE
 

Bord de atac al paletei 

b  Butuc  
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p  Periferie  

x  
Proiecţia pe directia axiala 

y  
Proiectia pe direcţia tangentiala  

1  
Sectiunea amonte de rotor 

2  
Sectiunea aval de rotor 

in*
 

intrare rotor 

out*
 

ieşire rotor 


 

Vector 


 

Valoare medie 

*


 pe intrados 

*


 pe extrados 
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1. INTRODUCERE 
 

 
Turbomaşinile, sunt maşini la care transferul energetic are loc loc între un 

rotor dotat cu palete, complet scufundat în fluid, şi un curent continuu de fluid între 
intrarea şi ieşirea din maşină. 

După mai mult de un secol, proiectarea turbomaşiniilor a rămas o sarcină 
complexă în domeniul ingineriei. Proiectarea acestora necesită combinarea 
diverselor discipline din inginerie precum dinamica fluidelor, inginerie mecanică şi 
economie. În ultimele decenii, o creştere tot mai mare a performanţelor 
turbomaşiniilor a fost percepută. Sunt aşteptate randamente mai mari pe plaje largi 
de funcţionare pentru turbinele hidraulice. Satisfacerea acestor aşteptări (cereri), 
vin din detalii minore de proiectare, respectiv, înţelegerea mai bună a dinamicii 
fluidelor. În momentul de faţă sunt sunt depuse eforturi mari în această direcţie, 
pentru a înţelege mai bine fizica din spatele fenomenelor. Drept urmare, inginerii au 
dezvoltat şi încorporat în mod progresiv de-a lungul timpului noi tehnologii pentru 
îmbunătăţirea ciclului de proiectare şi analiză a turbinelor hidraulice. Tradiţional  
aceste îmbunătăţiri au fost efectuate de către spacialişti. În prezent, datorită 
evoluţiei şi integrării instrumentelor CFD, CAD, FEM, etc., în procesul de proiectare 
şi analiză a turbinelor hidraulice, permit atingerea acestor obiective mai eficient.  

În general de cele mai multe ori în inginerie cea mai bună soluţie este găsită 
în urma unui proces multidisciplinar şi iterativ. Capabilităţiile computerelor din ziua 
de azi ne permit automatizarea acestor procese, iar tendinţa este de integrare a 
diferitelor discipline într-o singura şi automatizată metodă de optimizare. La ora 
actuală, sunt depuse eforturi mari în această direcţie, de dezvoltare a diferitelor 
proceduri de optimizare a turbinelor hidraulice. Dar, complexitatea problemelor cât 
şi resursele limitate de calcul încă reprezintă un obstacol spre îndeplinirea acestor 
obiective. Drept urmare, proceduriile actuale de optimizare necesită simplificări în 
diferite stagii ale procesului de optimizare. 

Cercetarea întreprinsă în această teză de doctorat este plasată în acest 
context. Munca depusă în această direcţie este concentrată spre introducerea şi 
aplicarea unei noi metode de parametrizare a curgerii cu rotaţie la intrarea în tubul 
de aspiraţie a unei turbine hidraulice. Această metodă permite parametrizarea 
curgerii cu rotaţie utilizând un număr mic de parametrii, ce apoi pot fi implementaţi 
într-o metodă de optimizare. 
 

1.1 Turbina hidraulică 
 

Turbina hidraulică este o maşină de forţă care transformă energia 
hidraulică a apei, rezultată din diferenţa de nivel dintre amonte şi aval, în energie 
stereo-mecanică la arborele turbinei cu ajutorul unui rotor prevăzut cu palete. 

Cerinţele de energie ale societăţii industriale, alături de reducerea rezervelor 
de combustibil fosil, dar şi de normele ecologice, vor conduce într-un ritm alert la 
valorificarea potenţialului energiei hidraulice.  Termenul de potenţial este utilizabil în 
cazul resurselor regenerabile de energie primară ca energia eoliană, solară, 
hidraulică. Potenţialul tehnic amenajabil reprezintă energia produsă sau puterea 
tuturor centralelor ce pot fi realizate pe cursurile de apă al unui teritoriu. 
Valorificarea energiei cursurilor de apă se face în centrale hidroelectrice, care sunt 
un ansamblu de construcţii ce transformă energia hidraulică în energie electrică [2]. 
Echipamentele mecanice principale din cadrul centralelor hidraulice sunt 
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reprezentate de hidroagregatele ce cuprind ansamblul turbină hidraulică şi generator 
electric. România dispune de un potenţial tehnic amenajabil de circa 40000 MWh/an 
din care amenajat sunt peste 6000 MW. [79] Ponderea energiei hidro reprezintă 
numai 20% din producţia mondială, respectiv 16% din producţia de energie 
europeană, iar România dispune de 31% . Cu toate acestea, energia hidro rămâne o 
componentă cheie în administrarea necesarului de energie.  Deşi sau realizat paşi 
importanţi la nivel mondial, potenţialul hidroenergetic are un grad de utilizare de 
numai 18%, deci o uriaşă rezervă de energie hidraulică aşteaptă să fie valorificată.  

 
1.1.1 Noţiuni de bază 

  
Apariţia turbinelor hidraulice a reprezentat un pas mare înainte, datorită 

utilizări adecvate a energiei hidraulice disponibilă. În cazul morilor de apă, rotirea 
era obţinută din greutatea apei ce acţiona pe cupele acestora. În cazul turbinelor 
hidraulice apa intra la un anumit unghi, respectiv, la o anumită viteză şi este deviată 
într-o anumită direcţie de către paletele rotorului. În consecinţă, viteza de rotaţie şi 
randamentul acestora au crescut drastic. Aceast lucru a permis reducerea mărimi 
întregi maşini, respectiv, costurile asociate acesteia. 

Un alt progres a fost introducerea a principiului reacţiuni, permiţând 
creşterea randamentului şi mai mult. Încă de atunci, modelele furnizau randamente 
ridicate prin recuperarea de energie. Cu toate acestea, problema încă este departe 
de-a fi rezolvată, iar noi tehnologi sunt dezvoltate şi introdu-se progresiv pentru a 
îmbunătăţi proiectarea acestora şi creşterea randamentului. 

Turbina hidraulică prezintă o tehnologie simplă şi sigură, cu randament 
ridicat, cu o durată de funcţionare îndelungată. Astfel, în funcţie de construcţia 
turbinei şi a rotorului, precum şi de poziţia acestuia faţă de curentul de apă, în 
figura 1. 1 sunt reprezentate tipurile de turbină, iar în tabelul 1 sunt date  domeniile 
de funcţionare a principalelor tipuri de turbine hidraulice utilizate la nivel global.

 

 

Fig. 1. 1 Diagrama Q vs. H în care se prezintă domeniile de funcţionare ale diferitelor tipuri de 
turbine hidraulice [38]. 
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Tabel 1 Domeniile de funcţionare ale principalelor tipuri de turbine hidraulice din fig. 

1. 1 [38]. 

Turbina Pelton Francis Kaplan 

Căderea (m) 100-1770 11-750 6-70 

Puterea (MW) 500 800 300 

Randament (%) 90 95 94 

 
Turbinele hidraulice pot fi clasificate după ecuaţia ce descrie energie 

hidraulică specifică la arborele turbinei tE : 

rt hgHgHE  21  (1.1) 

unde igH  este energia totală de la intrare, respectiv, ieşire din maşină, iar rh  sunt 

pierderiile asociate componentelor rotative a maşinii. Ecuaţia (1. 1) se poate scrie 
mai în detaliu conform: 

 
112 2 2

1

2

21 2 2
2 2 2

t r r

p v p v p v
E gz gz h gz h

  

      
                

      
 (1.2) 

Grupând astfel termeni, turbinele pot fi clasificate după cum urmează: 

 Turbine cu reacţiune: la care rotorul este complet scufundat în apă, utilizând 
principiul reacţiuni, ce constă în accelerarea apei cauzată de creşterea 
presiuni în zona paletetă. Aici o parte din energia potenţială este 
transformată în energie cinetică. Acest principiu permite creştera 
randamentului, care a fost îmbunătăţit şi mai mult prin utilizarea tubului de 
aspiraţie. Principalele turbine cu reacţiune sunt: Francis, Kaplan, Bulb. 

 Turbine de impuls (cu acţiune): acest tip de turbine a fost dezvoltat în 
secolul XIX. Acestea utilizează jetul de apă furnizat de injectoare (duze), 
neavând rotorul scufundat în apă. Principalele tipuri de turbine de impuls 
sunt: Pelton şi Turgo. 

Această clasificare oferă o primă impresie a diversităţii posibelor configuraţii 
a turbinelor hidraulice. O asemenea diversitate a formelor, face imposibilă definirea 
generală metode de proiectare care să acopere toate cazurile. În consecinţă, 
lucrarea de faţă este concentrată pe îmbunătăţirea turbinelor hidraulice Francis. 
Succesul acestor turbine este mare datorită randamentelor mari şi a plajei foarte 
mari de aplicabilitate, dovada fiind numărul foarte mare de maşini instalate la nivel 
global. Deşi concluzile sunt legate de turbinele Francis, acestea pot fi transportate şi 
către alte configuraţii ale turbinelor cu reacţiune. 

 
1.1.2 Turbina Francis 
 
1.1.2.1 Introducere 

A fost inventată în secolul XIX de inginerul american J. B. Francis. În 
prezent, domeniul de utilizare a acestora este foarte vast. Este caracteristică 
domeniului de căderi mijlocii şi mari H = 11 – 750 m şi o plajă foarte largă a 
debitelor de câţiva m3/s şi sute de m3/s. Puterea obţinută variază în intervalul 
(0.5...980) MW, iar randamentele optime au valori foarte ridicate. Puterile pe 
unitate au tendinţa să crească până către 1000 MW. Randamentele maxime pot 
trece peste 95%, maximul atins fiind de 95,6%, însă într-un domeniu restrâns de 
puteri. Cum funcţionarea sistemelor electroenergetice impune tot mai mult un 
randament mediu ponderat cât mai ridicat, se caută soluţii de extindere a 
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funcţionării la randamente bune într-un domeniu cât mai larg de puteri, chiar în 
detrimentul scăderii valorii randamentului maxim. 

Turbinele Francis sunt de tipul radial – axial, curentul având intrarea în rotor 
radială şi ieşirea axială. Spre deosebire de rotorul de tip Kaplan, rotorul Francis are 
paletele fixe, fiind compus dintr-o coroană şi un inel între care se află un număr de 
palete torsionate spaţial. Debitul de funcţionare este adus de conducta forţată la 
camera spirală, care asigură repartiţia uniformă a apei pe periferia statorului, 
aparatului director şi mai apoi rotorului. În interiorul camerei spirale are loc 
transformarea parţială a energiei potenţiale a apei în energie cinetică.  

Parametrii fundamentali ai turbinelor hidraulice sunt: debitul Q m3/s, 
căderea H m.col. H2O, puterea P kW, turaţia nrot/min, randamentul  -, 
înălţimea geometrică de aspiraţie hs m.col. H2O, coeficientul de cavitaţie . 

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

 
Fig. 1. 2 Turbina Francis: (1) cameră spirală metalică; (2) stator; (3) rotor; 

(4) arbore vertical; (5) lagăr radial; (6) mecanism de acţionare a aparatului director; (7) 
aparat director; (8) con tub aspiraţie [39] 

Acesta cuprinde următoatele elemente: camera spirală (1), alimentată din 
conducta forţată a amenajării hidroelectrice; camera spirală are secţiune circulară şi 
este confecţionată prin sudarea unor virole metalice; statorul (2) cu pale fixe, care 
imprimă apei o mişcare elicoidală, respectiv care rigidizează camera spirală; 
aparatul director (7) ale cărui pale sunt reglate cu ajutorul mecanismului de 
acţionare (6), asigurând variaţia debitului între valoarea zero (aparat director 
complet închis) şi valoarea maximă (aparat director complet deschis); poziţiile 
palelor directoare şi mărimile care le caracterizează sunt detaliate în figura 1.2; 
rotorul (3) cu un număr mare de pale fixe, dublu curbate; respectiv conul tubului de 
aspiraţie (8), care dirijează apa către bazinul de refulare din aval. 

În funcţie de poziţia 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, 
menţionăm următoarele: 

 CHE Itaipú, o centrală binaţională pe fluviul Paraná, la graniţa dintre Brazilia 
şi Paraguay, echipată cu 18 turbine Francis (PIF între anii 1984 şi 1991). 
Puterea unei turbine este de 700 MW, deci puterea instalată în centrală este 
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de 12600 MW, ceea ce constituie recordul mondial de putere instalată într-o 
CHE. Căderea netă este de 118,4 m, iar debitul nominal pe grup este de 645 
m3/s. În 2000, producţia de energie anuală a CHE Itaipú a depăşit 93,4 
TWh, asigurând 95% din consumul energetic din Paraguay şi 24% din 
consumul energetic din Brazilia. Puterea instalată în CHE Itaipú va fi mărită 
la 14000 MW, după punerea în funcţiune a două noi hidroagregate, a căror 
construcţie a început în 2001. 

 CHE Three Gorges, pe fluviul Yangtze din China. Three Gorges este cea mai 
mare amenajare hidroenergetică din lume. Construcţia sa a început în 1993 
şi va fi finalizată în 2009. Barajul a fost deja construit21. Au fost construite 
două clădiri ale acestei imense hidrocentrale, către malurile fluviului, de-o 
parte şi de alta a fronturilor deversante (de 484 m lungime) din centrul 
fluviului. CHE Three Gorges a fost echipată în 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. Producţia de energie a început în 
2003, cu 11 hidroagregate funcţionale. Puterea instalată în central în anul 
2006 a fost de 9800 MW (cu 14 turbine în funcţiune), însă puterea instalată 
a atins valoarea de 18200 MW în 2009, când toate cele 26 de turbine au fost 
funcţionale, ceea ce a constituit următorul record mondial de putere 
instalată într-o CHE. Producţia medie de energie anuală a se estimează la 
valoarea de 84,7 TWh. 

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

 CHE Gâlceag pe râul Sebeş, o centrală echipată cu 2 turbine Francis, puse în 
funcţiune în 1980. Puterea unei turbine este de 75 MW, fiind astfel cea mai 
mare turbină Francis din România. Puterea instalată în centrală este de 150 
MW, iar debitul instalat este de 45,6 m3/s. Căderea brută este de 465 m. 

 CHE Vidraru pe râul Argeş, echipată cu 4 turbine Francis puse în funcţiune în 
1966. Puterea unei turbine este de 55 MW, deci puterea instalată în centrală 
este de 220 MW, iar debitul instalat este de 90 m3/s; căderea brută este de 
324 m. 

 CHE Brădişor, pe cursul inferior al râului Lotru, este o centrală subterană, 
echipată cu 2 turbine Francis (cu diametrul rotorului de 2 m), puse în 
funcţiune în 1982. Puterea instalată în centrală este de 115 MW (adică 57,5 
MW pe fiecare grup), iar debitul instalat de 110 m3/s. Căderea brută este de 
152 m, căderea nominală este de 128,5 m, iar turaţia de sincronism este de 
375 rpm. 

Cea mai mare centrală hidroelectrică echipată cu turbine Francis cu arbore 
orizontal este CHE Hornberg din Germania, echipată cu 4 turbine (diametrul 
rotorului de 1,7 m). Puterea unei turbine este de 262 MW, deci puterea instalată în 
centrală este de 1048 MW. Căderea netă este de 652 m. 

Calităţile principale ale acestor turbine constă în: 

 randament bun; 
 construcţie simplă; 
 robustă; 
 stabilitate mai mare la funcţiunare. 

 
1.1.2.2 Principiul de funcţionare al turbinei Francis 

Scopul turbinei hidraulice este de a extrage energia de la fluid şi aceasta se 
realizează cu ajutorul unui subansamblu în mişcare de rotaţie, denumit 
rotor.Rototorul turbinei Francis prezintă o formă care obligă apa să treacă printre 
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palete, ca printr-un canal prismatic, în care viteza se schimbă ca mărime şi direcţie, 
simultan cu variaţia presiunii. 

Transmiterea energiei de la apă la rotorul turbinei are loc prin interacţiunea 
de curent şi suprafeţele paletelor rotorice. Datorită interacţiunii dintre fluid şi palete 
apare o forţă ce se exercită pe palete, cuplul creat de această forţă în raport cu axa 
maşinii pune în mişcare rotorul, obţinându-se putere stereomecanică. Energia este 
preluată de paletele rotorului turbinei, curentul având intrarea radială în rotor şi 
axială la ieşire. 

Curgerea în rotorul turbinelor este complexă din cauza formei spaţiale a 
canalelor dintre paletele rotorului, care sunt străbătute de vâna fluidă. Datorită 
construcţiei turbinei şi a rotorului, precum şi de poziţia acestuia faţă de curentul de 
apă, turbinele hidraulice Francis fac parte din grupa turbinelor cu vână forţată la 
care rotorul este complet scufundat şi este atacat uniform şi pe toată periferia de 
curentul de apă. 

Pentru analizarea ei, se consideră două sisteme de referinţă: 

 unul inerţial, considerat fix, cu axa „z” aşezată coliniar cu axa de rotaţie; 

 unul mobil - rotitor, solidar cu rotorul, care are axa de rotaţie „z” , aşezată 
la fel cu cel fix.  
- mişcarea fluidului raportată la sistemul inerţial este mişcarea absolută şi 

va fi caracterizată de viteza absolută “V”; 
- mişcarea fluidului prin rotor, raportată la sistemul neinerţial, este 

mişcarea relativă, caracterizată de viteza relativă „W”; 
- viteza de transport este viteza tangenţială din planul rotorului care este 

constantă în timp la o rază „r”. 

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

În figura 1. 3 este reprezentată schema cinematică a curentului prin rotorul 
turbinei Francis. Conform acesteia particula fluidă intrată în rotor cedează o parte 
din energia sa prin interacţiunea cu paletele rotorului, şi parcurge o traiectorie 
relativă (faţă de sistemul de referinţă mobil) şi o traiectorie absolută (faţă de 
sistemul fix). În cadrul transferului energetic din turbină, energia mecanică poate 
proveni din transformarea parţială a energiei cinetice şi potenţiale a fluidului, sau 
numai din transformarea energiei cinetice. 
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1.2 Tubul de aspiraţie 
 

Eficienţa turbinelor hidraulice este semnificativ afectată de performanţa 
tubului de aspiraţie. În special la turbinele de cădere mică şi debite mari, 
ajungându-se până la pierderi mai mari de 50%. Principala caracteristică a tubului 
de aspiraţie este de a recupera o parte din energia cinetică de la ieşire din rotor şi 
de a o transforma în energie potenţială cu pierderi hidraulice cât mai mici. Cea de-a 
doua caracteristică a sa este de a recupera înălţimea de aspiraţie, dacă aceasta este 
pozitivă, adică utilizarea tubului de aspiraţie permite instalarea turbinei peste nivelul 
aval, fără a se pierde partea corespunzătoare din cădere. În ciuda progresului 
tehnologic, din perspectiva curgerii cu rotaţie în tubul de aspiraţie, aceasta încă a 
rămas dificil de descris corect, datorită interacţiunilor complexe dintre 
nestaţionaritatea, turbulenţa, separarea, curgeriilor secundare, apariţia vârtejului 
funie, etc..  

 
1.2.1 Principiu de funcţionare 
 

Principiul care stă la baza curgerii în tubul de aspiraţie se poate exprima cu 
ajutorul ecuaţiei Bernoulli între secţiunea de la intrare, respectiv secţiunea de la 
ieşire. 
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unde p este presiunea absolută, z înălţimea geometrică de aspiraţie, α factor 
de corecţie a energiei cinetice, V viteza şi hl pierderile hidraulice în tubul de 
aspiraţie. Presiunea absolută p în secţiunea de ieşire se poate exprima ca 
p2/ρg=z2+patm/ρg, unde patm este presiunea atmosferică. Dacă se presupune că 
înălţimea de instalare a turbinei Hs este aproximativ egală cu z1 atunci ecuaţia (1. 2) 
se reduce la: 
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O interpretare a ec. (1. 4) este că tubul de aspiraţie generează o zonă de 
depresiune sub rotor, ce poate fi utilizată de turbină. Această zonă de depresiune, 
constă din doi termeni: căderea de presiune statică sH , respectiv, căderea de 

presiune dinamică lhgVαgVα  22 2
22

2
11 . Primul termen este independent de debitul 

turbinat, în schimb al 2-lea termen creşte odată cu debitul. Al 2-lea termen se poate 
îmbunătăţii prin lărgirea conului şi/sau prin mărirea lungimi tubului de aspiraţie. 
Totuşi, în ambele variante pierderiile vor creşte, astfel un tub de aspiraţie eficient va 
avea un difuzor şi o lungime optimă, pentru care reducerea de presiune va fi 
maximizată.

 
Fig. 1. 4 Principiul hidraulic al tubului de aspiraţie. a. cu tub de aspiraţie, b. fără tub de 

aspiraţie. [69] 
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1.2.2 Tipuri de tuburi de aspiraţie 
 

Primul tub de aspiraţie a fost construit în jurul anului 1840 şi a avut forma 
unui cilindru drept. Scopul a fost de-a putea plasa turbina deasupra nivelului aval 
fără a pierde din cădere. Mai târziu, au fost introduse şi utilizate tuburile de aspiraţie 
care aveau forma unui con drept, fig. 1. 5a, pentru a îmbunătăţi randamentul 
turbinei în special a celor de cădere mică. Ani mai târziu, au apărut tipuri de tuburi 
de aspiraţie asemănătoare celor din fig. 1. 5a, cu diferenţa că în mijlocul tubului se 
găsea un con ce avea rolul de-a elimina zonele de stagnare ce apăreau de obicei în 
acea zonă, fig. 1. 5b. Ambele tipuri de tuburi de aspiraţie a permis recuperarea 
foarte bună a energiei cinetice de la ieşire din rotor la puncte de funcţionare departe 
de cel optim, datorită raportului ariilor intrare-ieşire a tubului de aspiraţie. Totuşi, 
până ce nu au apărut tuburiile de aspiraţie cotite dezvoltate de Kaplan, nu se puteau 
instala rotoare cu diametrul de referinţă mai mare de 2.5 m. Odată cu apariţia 
tuburilor de aspiraţie cotite sau cu cot, s-au putut instala rotoare cu diametrul de 
referinţă de până la 10 m. Dezavantajul acestora în comparaţie cu primele două 
este că performanţele turbinei scad mai mult la puncte de funcţionare departe de cel 
optim. 

În general, tuburile de aspiraţie cotite sunt compuse după cum se poate 
observa în fig. 1. 5c, din trei componente: conul de la intrare, cotul şi difuzorul de 
ieşire. 

a. 

 

b. 

 

c. 

 

Fig. 1. 5 Tipuri de tuburi de aspiraţie. a. Con drept, b. hidrocon (Moody), c. curbat 

În conul de intrare, care în general este un con drept, curgerea este 
decelerată, iar presiunea creşte. Desprinderea fluidului de pereţii conului tubului de 
aspiraţie conduce la scăderea drastică a performanţelor turbinei şi pot cauza 
fluctuaţii severe de presiune ce pot afecta structura turbinei. 

În cot, curgerea cu rotaţie intră vertical şi iese orizontal din acesta, 
rezultând o variaţie mare a presiuni de-a lungul acestuia. Această variaţie a presiuni 
duce la creşterea riscului de apariţie a separări fluidului în con. Drept urmare, de 
obicei se menţin constante ariile secţiuniilor transversale sau chiar se reduc, de-a 
lungul cotului. Tranziţia de la arie circulară la arie rectangulară în cotul tubului de 
aspiraţie, simplifică procesul de construcţie dar complică caracteristicile curgerii cu 
rotaţie. 

În difuzor, fluidul este din nou paralel cu pereţi acestuia diminuând variaţiile 
de presiune, în principal datorită creşteri presiuni, îmbunătăţind astfel randamentul 
turbinei. 

Tubul de aspiraţie luat în considerare în cercetarea doctorală de faţă, este 
un tub curbat cu: con, cot şi difuzor. În particular, difuzorul tubului de aspiraţie 
investigat are şi un picior de sprijin, împărţind tubul în două. 
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1.2.3 Hidrodinamica tubului de aspiraţie la regimuri variabile 
 

În ultimele decenii pe piaţa de energie, datorită politicii de încurajare a 
guvernelor spre energia regenerabilă, sa ajuns în ultimii ani la o creştere foarte 
mare a conectării la reţea a energiilor eoliene şi solare, ce au indus de foarte multe 
ori fluctuaţii de putere peste limita ce poate fi controlată. Pe de altă parte 
consumatorii se aşteaptă să aibă la discreţie oricând doresc, mai multă sau mai 
puţină putere în reţea, cu alte cuvinte, este nevoie de o reţea flexibilă. 

Datorită răspunsului şi intrării rapide în sistemul reţelei de energie, turbinele 
hidraulice sunt frecvent utilizate pentru aducerea în parametrii stabili a acestuia. 
Pentru turbinele hidraulice înseamnă, operarea acestora pe o plajă largă de 
funcţionare departe de punctul de randament maxim, instabilitatea curgerii cu 
rotaţie în tubul de aspiraţie, desprinderi ale fluidului de pe peretele conului tubului 
de aspiraţie afectând şi transformarea energiei cinetice reziduale în presiune statică, 
operarea o perioadă mai îndelungată decât a fost prevăzut la debite departe de cel 
nominal pentru care a fost proiectată turbina, etc.. Toate problemele enumerate duc 
la pierderi energetice mari în tubul de aspiraţie, caracterizate prin scăderea 
producţiei de energie şi creşterea costuriilor de funcţionare a turbinei. 

Curgerea cu rotaţie generată aval de rotorul unei turbine hidraulice a fost 
intens investigată atăt experimental [78]  cât şi teoretic [75-76], cu scopul de-a 
elucida fizica fenomenului. 

Zhang şi alţii [136], au analizat numeric curgerea cu rotaţie în cele trei 
segmente ale tubului de aspiraţie: con, cot şi ieşirea din tubul de aspiraţie pentru o 
turbină Francis. S-a observat că la sarcină parţială, în con, curgerea este instabilă 
datorită vârtejului funie. Vârtejul funie reprezintă totodată principala sursă a 
fluctuaţiilor de frecvenţă joasă. Odată cu funcţionarea la sarcină parţială apariţia 
componentei tangenţiale este inevitabilă, iar cheia eliminării vârtejului funie este de 
a suprima zona de recirculare. În cot se continuă zona de recirculare de la intrarea 
în con, care evoluează într-o mişcare haotică.  

Avellan [8] prezintă pentru prima dată investigaţii numerice cât şi 
experimentale asupra curgerii în cotul tubului de aspiraţie în cadrul proiectului 
FLINDT. Principalul obiectiv al acestui proiect este de a investiga curgerea în tubul 
de aspiraţie al turbinelor hidraulice la mai multe regimuri de funcţionare, pentru o 
mai bună înţelegere a curgerii 3D cu rotaţie. Simularea 3D nestaţionară validată cu 
datele experimentale din FLINDT l-a condus pe Mauri şi alţii [71] să concluzioneze 
că scăderea bruscă a coeficientului de recuperare a presiunii în tubul de aspiraţie în 
apropierea punctului de randament maxim, poate fi asociată cu separarea Werlé-
Legendre. Susan-Resiga şi alţii [110] propune o nouă reprezentare analitică în 
avalul rotorului Francis din FLINDT, care se află într-o bună corelare cu datele 
experimentale ale profilelor de viteză axială şi tangenţială.  Modelul lor este 
parametrizat doar cu coeficientul de debit cu o valoare între ±10% din debitul de la 
punctul de randament maxim.  

Ciocan şi alţii [29], au investigat atât numeric cât şi experimental, curgerea 
cu rotaţie pe modelul de turbină in cadrul proiectului FLINDT.  Pe acest model au 
fost efectuate măsurători ale profilelor de viteze cu LDV, măsurători ale câmpului de 
viteză cu PIV şi măsurători ale pulsaţiilor de presiune pe peretele conului tubului de 
aspiraţie. Paralel cu investigarea experimentală au fost realizate simulări 3D 
nestaţionare, pentru a le putea compara cu datele experimentale. Pentru 
investigarea câmpului de viteză cu PIV, s-au folosit două camere de o rezoluţie 
ridicată. Folosind cele două camere s-a determinat simultan atât câmpul de viteză 
meridional cât şi cel tangenţial. În măsurarea profilelor de viteză de-a lungul unei 
axe s-a utilizat un LDV 2D. Cele două profile de viteze au fost măsurate la intrarea 
şi la ieşirea din tubul de aspiraţie. Analiza pulsaţiilor de presiune s-a realizat cu 
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ajutorul a opt traductori de presiune nestaţionari. Pentru fiecare achiziţie au fost 
măsurate 16384 probe intr-un timp prestabilit astfel încât să nu influenţeze timpul 
de răspuns al traductorului. Simularea numerică 3D nestaţionară a fost efectuată cu 
programul de calcul ANSYS-CFX cu un model de turbulenţă k-epsilon. Astfel 
condiţiile la limită, au presupus ca profilele de la ieşire din camera spirală să fie 
impuse la intrare în stator, iar profilele de la ieşire din stator se vor utiliza ca şi 
condiţie de intrare în aparatul director. Din compararea frecvenţei de rotaţie a 
vârtejului funie dintre calcul şi experiment s-a ajuns la concluzia că frecvenţa 
rezultată din calcul este cu aproximativ 13% mai mare decât cea măsurată. Din 
analiza pulsaţiilor de presiune pe con calculat şi măsurat rezultă o mare asemănare 
atât la intrare în con cât şi pe generatoarea conului unde au fost montaţi traductorii. 
Aceste comparaţii dintre partea experimentală si cea de calcul a fost realizată pentru 
prima dată, iar erorile obţinute de 13% în frecvenţa vârtejului şi 3% in amplitudinile 
pulsaţiilor de presiune pot fi considerate foarte bune. 

Susan-Resiga şi alţii [103],  a propus o metodă analitică de reprezentare a 
profilelor radiale a componentelor axiale şi tangenţiale a vitezei, aval de rotorul unei 
turbine Francis pe o plajă de funcţionare de ±10% faţă de punctual optim de 
funcţionare, la cădere constantă. Această metodă empirică extinsă mai departe pe 
conul tubului de aspiraţie [107], nu reuşeşte să prezică configurarea curgerii cu 
rotaţie pe întreaga plajă de funcţionare, în special la debit parţial unde vârtejul 
elicoidal [57] este foarte dezvoltat datorită instabilităţii curgerii decelerate cu rotaţie 
ce are loc în conul tubului de aspiraţie. Cu toate acestea curgerii cu rotaţie la debit 
parţial în conul tubului de aspiraţie a fost calculată prin folosirea unui model axial-
simetric de curgere turbulentă cu rotaţie [108]. Înţelegerea mai bine a 
particularităţiilor curgerii cu rotaţie la ieşirea din rotor / intrarea în tubul de aspiraţie 
este cheia în dezvoltarea de noi tehnici de control al curgerii cu rotaţie aval de 
rotorul turbinei Francis, un exemplu foarte bun fiind metoda cu injecţie de apă din 
coroana rotorului [109] de-a lungul axei maşinii, cu scopul eliminării vârtejului 
elicoidal şi fluctuaţiilor de presiune asociate acestuia. 

Prin măsurători efectuate experimental se poate determina comportamentul 
global al unui tub de aspiraţie, dar detaliile hidrodinamice rămân greu de distins. 
Drept urmare se folosesc simularile numerice pentru a analiza curgerea dintr-un tub 
de aspiraţie, cu scopul de-a înţelege mai bine fizica fenomenului. Dar, simulând 
curgerea (3D nestaţionară şi turbulentă) pe întreg domeniul turbinei (intrare cameră 
spirală – iesire tub de aspiraţie ), necesită o memorie de calcul foarte mare, chiar şi 
pentru computerele din ziua de azi. De aceea va trebui folosită o tehnică de simulare 
simplificată pentru a obţine rezultate utile atunci când se analizează hidrodinamica 
tubului de aspiraţie, folosind resursele de calcul existente.  

Cheia acestei strategii sunt condiţiile de intrare din tubul de aspiraţie. Göde 
şi alţii [47], a investigat hidrodinamica tubui de aspiraţie a unei turbine cu palete 
rotorice fixe la debit parţial, cu scopul de a găsi nişte corelaţii între condiţiile de 
intrare şi structura vârtejului din tubul de aspiraţie. De asemenea şi Galvan şi alţii 
[40], a remarcat că încă este o provocare în a găsi distribuţia optimă a curgerii cu 
rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie, cu scopul de a obţine cele mai bune 
performanţe ale turbinei pe o plajă largă de funcţionare.  

O problemă importantă care influenţează major curgerea cu rotaţie la ieşirea 
din rotor, cât şi piederiile hidraulice din tubul de aspiraţie este geometria paletei 
rotorice la bordul de fugă. În consecinţă, este esenţial să estimăm corect pierderiile 
hidraulice şi recuperarea de presiune în tubul de aspiraţie, încă din proiectarea 
preliminară a unui nou rotor de turbină. Drept urmare, Susan-Resiga, et al. [104] a 
dezvoltat un model matematic care pemite calculul curgerii cu rotaţie la ieşirea din 
rotor pentru întreaga gamă de operare a unei turbine Francis şi a arătat că acest 
model este capabil să surprindă principalele caracteristici a curgerii.
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Pentru a investiga coeficientul de pierdere pentru fiecare componentă a 
traseului hidraulic unei turbine Francis, funcţie de debitul de funcţionare, Vu şi alţii 

[132] efectuează o analiză numerică 3D la o turaţie specifică constantă. Pentru 
rotor, aparat director şi camera spirală se observă că acest coeficient de pierdere 
are o valoare aproximativ constantă la toate debitele de funcţionare, variind cu 
maximum 10%, fig. 1. 6.).  

 

Fig. 1. 6 Variaţia pierderilor funcţie de debit pentru fiecare componentă a unei turbine 
hidraulice de tip Francis, [125] 

Pentru tubul de aspiraţie se observă că valorile coeficientului de pierdere 
funcţie de debit variază cel mai mult cu aproximativ 90%. Variaţia acestui coeficient 
se datorează necorelări curgerii cu rotaţie livrată de rotor la intrarea în tubul de 

aspiraţie. Prin urmare este extrem de importantă optimizarea curgerii cu rotaţie la 
intrarea în tubul de aspiraţie cât şi proiectarea cât mai bună a rotorului, astfel încât 
la cuplarea rotor – tub aspiraţie, turbina să funcţioneze cu pierderi minime de 
energie. 

 
1.3 Stadiul actual al proiectării turbinelor hidraulice 
Francis 
 
1.3.1 Proiectarea turbinelor hidraulice 
 

În domeniul turbomaşiniilor, proiectarea acestora încă a rămas o sarcină 
complexă, combinând discipline multiple din inginerie precum dinamica fluidelor, 
inginerie mecanică şi economie. După toată experienţa acumulată de către 
specialiştii din domeniu în decursul mai multor decenii, încă nu există o tehnică 
unică de-a proiecta o turbină hidraulică care să ofere la ieşire din rotor / intrare în 
tubul de aspiraţie al acesteia, aceea curgere dorită cu pierderi minime de energie pe 
o plajă largă de funcţionare. 

Majoritatea proceduriilor de proiectare folosite în industrie sunt parţial 
cunoscute. Ceea ce diferă de la o companie la alta este “know-how” acumulat de 
fiecare în parte, ceea ce determină dezvoltarea propriilor metodologii de proiectare 
şi optimizare. Chiar şi în cadrul utilizării celor mai avansate tehnnici (programe) de 
proiectare / simulare a curgerii, care ne pot oferi o mulţime de informaţii valoroase, 
singura care decide relevanţa şi validitatea informaţiilor este experienţa 
proiectantului. 
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O turbină hidraulică este proiectată conform specificaţiilor iniţiale, obţinute 
în situ, unde maşina va fi instalată. Condiţiile de operare exprimate ca şi energie 
specifică E, debit Q şi turaţie n, sunt de obicei parametrii iniţiali de dimensionare 
preliminară a maşinii şi de alegere a posibilei configuraţii (radial, axial, radial-axial, 
etc.). După cum este reprezentat în figura 1. 7, la momentul actual există 2 metode 
de abordare pentru proiectarea unui rotor de turbină hidraulică: Metoda directă, ce 
corespunde metodelor clasice de proiectare, respectiv Metoda inversă, specifică 
tehnicilor actuale de proiectare. Metoda inversă diferă de metoda directă prin faptul 
că întâi are loc calculul şi optimizarea curgerii apoi proiectarea geometriei paletei 
care să realizeze aceea curgere cu pierderi minime de energie. Dar, indiferent de 
metodologiile utilizate, clasice sau actuale, proiectarea turbinelor hidraulice este 
bună doar dacă este susţinută de către performanţele hidraulice şi de structură. 

 

 

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

 
1.3.1.1 Metodologiile clasice de proiectare 

Metodologiile clasice sunt considerate acele tehnici de proiectare dezvoltate 
în principiu din experimente. Forma finală a rotorului turbinei fiind strâns legată de 
vizualizarea curgerii în jurul diferitelor profile şi validate pe stande experimentale, 
mai exact, întâi s-a proiectat rotorul apoi sa analizat curgerea, iar rezultatele finale 
(dorite) au fost obţinute print-un proces de încercare şi eroare. Din punct de vedere 
geometric, metodologiile tradiţionale au utilizat desene tehnice de mână şi seturi de 
date  pentru definirea geometriei. Dar această reprezentare limitată şi cumva 
ambiguu, a fost de obicei sursa neînţelegeri a geometriei finale şi a fabricării sale. 
Descrieri mai amănunţite ale acestor metodologii clasice sa pot găsi în [1], [13], 
[21], [50], [122]. 
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1.3.1.2 Tehniciile actuale de proiectare 
Relativ recent, dezvoltarea coduriilor CFD şi a creşterii puterii de calcul a 

permis prezicerea performanţelor unei turbine hidraulice şi reducerea testelor pe 
standuri experimentale, tehniciile CFD [33], [54], [86], [98] devenind astfel un 
instrument standard în proiectarea turbinelor hidraulice. 

Tehniciile actuale s-au dezvoltat şi îmbunătăţit odată cu progresul tehnologic 
în domeniul calculatoarelor. Aceste noi tehnici de proiectare tind să depăşească 
dificultăţiile şi constrîngeriile metodelor clasice, fiind mai flexibile si precise decât 
acestea, deşi majoritatea dintre ele sunt strâns legate de tehniciile clasice de 
proiectare. Majoritatea tehniciilor noi de proiectare se bazează pe proiectarea 
inversă, originalitatea acestei metode constă în inversarea tehnicilor clasice. Pornind 
de la proiectarea curgerii dorite la ieşirea din rotor / intrarea în tubul de aspiraţie, 
care va duce în final la geometria paletajului rotoric care va livra aceea curgere 
dorită. În decursul ultimelor decenii noile tehnici de proiectare bazate pe proiectarea 
inversă au fost dezvoltate şi extinse spre aplicaţii 3D [32], [45-46], [56], [85], 
[113], [128], [30] şi [37] find aplicaţii ale metodei inverse pe turbine hidraulice. De 
asemenea mai există şi pachete de softuri comerciale ce furnizează instrumente de 
proiectare ce se bazează pe proiectarea inversă [141-142].  

 
1.3.2 Proiectare optimizată 

 
Metodele tradiţionale de îmbunătăţire a proiectări rotoarelor sunt descrise ca 

un proces iterativ bazat pe proiectarea iniţială şi anterioară. Procesul tradiţional este 
strâns legat de gândirea subiectivă a proiectantului şi de ipotezele sale, neluând în 
considerare alte posibile soluţii. În consecinţă, forma finală se obţine într-o perioadă 
mare de timp. 

Deşi procesul tradiţional de proiectare a fost accelerat prin introducerea şi 
utilizarea diferitelor tehnici numerice (CAD, CFD, etc.), factorul uman rămâne 
indispensabil. Cererea tot mai mare de geometrii cât mai bune ale paletajului rotoric 
într-o perioadă cât mai scurtă de timp, promovează efortul de a explora metodologii 
noi de proiectare şi de a îmbunătăţii ciclul de proiectare. 

Noua abordare de proiectare a rotorului unei turbine hidraulice Francis 
constă în faptul că rotorul este înlocuit cu un model surogat, mai exact cu un model 
matematic de calcul al curgerii cu rotaţie [104], în timp ce tubul de aspiraţie al 
turbinei rămâne pe loc. Scopul principal a modelului matematic este de-a genera 
configuraţii realiste de curgere cu rotaţie ce pot fi folosite ca şi condiţii de intrare 
pentru a evalua performanţele tubului de aspiraţie. Parametrii modelului matematic 
pot fi apoi implementaţi într-un algoritm de optimizare pentru a identifica soluţia 
finală considerată optimă. Formulând problema matematic, soluţia finală poate fi 
interpretată ca şi o combinaţie a parametriilor de optimizare pentru care o anumită 
funcţie este minimă. 

În elaborarea unui concept de optimizare, trebuie luate în considerare 
anumite aspecte şi influenţele lor asupra asupra procesului de optimizare: 

 Parametrizarea: este necesară stabilirea unui anumit număr de 
parametrii pentru a caracteriza ceea ce se doreşte a se îmbunătăţi. 
Cel mai important factor este numărul lor. Un număr mare de 
parametrii poate caracteriza mai bine ceea ce se doreşte a se 
îmbunătăţi, dar complică procesul de optimizare. De aceea trebuie 
utilizaţi un număr potrivit de parametrii pentru a putea fi 
implementaţi într-un algoritm de optimizare. 

 Evaluarea performanţelor: la momentul actual, performanţele 
turbinelor hidraulice sunt estimate prin utilizarea simulăriilor 
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numerice (CFD, FEM, etc.). În funcţie de modelul de utilizat, în 
această etapă timpul consumat este foarte important. Astfel, sunt 
utilizate modele simplificate pentru a accelera procesul, cu 
dezavantajul că există posibilitatea ca rezultatele obţinute să aibe o 
acurateţe mai mică. 

 Funcţia obiectiv: nu există o definiţie unică a soluţiei optime. Mai 
mult, identificarea celei mai bune soluţii diferă de la caz la caz, iar în 
aplicaţii din inginerie, soluţie optimă rezultă din activităţi 
multidisciplinare. 

 Tehnici de optimizare: parametri sunt implementaţi într-un algoritm 
de optimizare, iar aceştia sunt evaluaţi prin simulări CFD la fiecare 
pas efectuat de algoritmul de optimizare. Criteriul de oprire al 
algoritmului esete declanşat atunci când se atinge minimul global al 
funcţiei obiectiv. 

Aspectele de mai sus reprezintă paşi necesari de îndeplinit pentru a duce la 
bun sfârşit procesul de optimizare. O analiză adecvată a elementelor şi tehnicilor 
utilizate la fiecare pas al metodei de optimizare determină viteza şi calitatea soluţilor 
obţinute. 

 
1.4 Contextul tezei de doctorat 

 

La ora actuală în România peste 70% din turbinele hidraulice necesită 

retehnologizare, datorită timpului de viaţă depăşit, iar alegerea noilor soluţii de 
retehnologizare trebuie să ţină cont de cerinţele tehnice ala pieţei de energie 
(funcţionarea cu pierderi minime de energie pe un domeniu extins de exploatare şi 
intervenţia rapidă pentru a asigura reglajul reţelei). În consecinţă aceasta implică 
modificarea rotorului cu păstrarea traseului hidraulic existent. 

De asemenea echipa din care fac parte a fost contractată de marile companii 

producătoare de turbine hidraulice pentru a studia această tematică. 
Toate acestea reprezintă o motivaţie serioasă pentru e efectua cercetări în 

această direcţie, de-a optimiza curgerea cu rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie al 
turbinelor hidraulice pe o plajă largă de funcţionare cu pierderi de energie minime. 

 
1.5 Obiectivele şi conţinutul tezei de doctorat 
 

Scopul activităţii de cercetare din prezenta teză de doctorat este elaborarea 
unei metode de proiectare optimă a unui rotor de turbină hidraulică care să ofere 
performanţe bune pe un domeniu larg de exploatare al turbinei la cuplarea rotorului 
cu un tub de aspiraţie existent. Aceasta presupune în primul rând parametrizarea 
curgerii cu rotaţie pe întreg domeniul de funcţionare al turbinei, utilizând un număr 
redus de parametri. Parametrizarea profilelor de viteză de la intrarea în tubul de 
aspiraţie este efectuată utilizând modelul matematic de calcul al curgerii dezvoltat 
de către Resiga et al. [104]. S-a ales în lucrarea de faţă ca şi caz test, turbina model 
Francis GAMM [102] pentru care datele experimentale au fost disponibile. Apoi cei 
doi coeficienţi, media şi panta vitezei axiale fără rotaţie, ce descriu geometria paletei 
rotorice la bordul de fugă sunt utilizaţi într-un algoritm de optimizare pentru a 
identifica configuraţia optimă a vitezei axiale fără rotaţie. Mai exact a configuraţiei 
optime a paletajului rotoric la bordul de fugă, pentru care media ponderată a 
pierderilor relative de energie este minimă la cuplarea rotor – tub aspiraţie. Analiza 
hidrodinamicii tubului de aspfiraţie confirmă identificarea profilelor de viteză optime, 
cât şi identificarea punctului de funcţionare la care pierderea relativă de energie este 
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minimă. În final proiectarea noului rotor se va efectua utilizând metoda inversă de 
proiectare la punctul de funcţionare pentru care pierderile relative sunt minime. 

Pentru atingerea acestor deziderate s-au propus următoarele etape: 

1. Parametrizarea curgerii cu rotaţie aval de rotorul unei turbine hidraulice; 
2. Optimizarea curgerii cu rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie funcţie de 

criteriul energetic; 
3. Analiza pierderilor de energie din tubul de aspiraţie; 
4. Proiectarea geometriei noului rotor şi analiza curgerii; 
5. Compararea pierderilor relative de energie din tubul de aspiraţie 

corespunzătoare noului rotor cu cele obţinute din profilele de viteză calculate 
analitic cu modelul matematic de calcul a curgerii cu rotaţie. 

Ţinând cont de obiectivele propuse, conţinutul lucării de doctorat a fost 
structurat după cum urmează: 

o Capitolul 1 – Parcurgerea principiilor de funcţionare a turbinelor hidraulice şi 
a stadiului actual al optimizării turbinelor hidraulice, 

o Capitolul 2 – Modelarea matematică a curgerii cu rotaţie aval de rotorul unei 
turbine hidraulice 

o Capitolul 3 – Metodologia de simulare numerică şi analiză a curgerii 3D în 
tubul de aspiraţie investigat 

o Capitolul 4 – Optimizarea curgerii cu rotaţie 
o Capitolul 5 – Hidrodinamica tubului de aspiraţie 

o Capitolul 6 – Proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice 
o Capitolul 7 – Concluzii, Contribuţii şi Perspective 
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PARTEA I 

 

 

MODELAREA MATEMATICĂ ŞI 

SIMULAREA CURGERII CU 

ROTAŢIE ÎN AVALUL 

ROTORULUI TURBINEI 

HIDRAULICE 
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2. Modelarea matematică a curgerii cu rotaţie 

aval de rotorul unei turbine hidraulice 

În §2 este introdusă o metodologie matematică completă de calcul al 
curgerii cu rotaţie (componentele profilelor de viteză axială, circumfernţială şi 
radială) aval de rotorul unei turbine hidraulice, pe o plajă largă de funcţionare. 
Exemplificarea utilizării metodologiei este realizată pentru un caz test al unei turbine 
hidraulice Francis pentru care sunt disponibile geometria şi datele de proiectare.  

 
2.1 Generalităţii privind modelarea matematică a 

curgerii cu rotaţie 

 
În ultimi ani, tehnicile de investigare bazate pe CFD şi utilizarea algoritmilor 

de optimizare au fost introduse pentru a evalua performanţele turbinelor hidraulice,  
acesta fiind un mare avantaj atunci când trebuie realizate evaluări repetitive, ca în 
cazul tehnicilor de optimizare. 

O mare parte a cercetării în domeniul turbomaşiniilor este concentrată pe 
optimizarea componentelor acestora, cum ar fi compresoare şi paletajele rotoarelor 
de pompă [36], [90], [129]. În cazul rotoarelor de turbină hidraulică, Derakhshan et 
al. [31] a utilizat o metodă de optimizare bazată pe algoritmi genetici (GA) cuplată 
cu un program de simulare 3D, pentru a îmbunătăţi performanţele unui rotor 
Francis. Peng et al. [92] a utilizat o metodă de optimizare în acelaşi timp cu o 
metodă inversă 3D, pentru a optimiza un rotor de turbină Kaplan. Singh et al. [100] 
a investigat efectele geometriei paletajului rotoric la ieşire asupra performanţelor la 
sarcină parţială a rotoarelor axiale de cădere joasă şi a concluzionat că efectele 
modificării paletejului la ieşire sunt importante. Tot el [101] a investigat influenţa 
înălţimii şi a numărului de palete, în cazul turbinelor axiale de cădere joasă, pentru 
aplicaţii de micro-hidro turbine, şi a concluzionat că influenţa numărului de palete 
este mai dominantă decât acela a înălţimi paletei asupra performanţelor turbinei. 
Göde et al. [47] a investigat hidrodinamica tubului de aspiraţie la funcţionarea în 
sarcină parţială a unei turbine cu rotor cu paletaj fix, ca cel al rotoarelor Francis, în 
încercarea de a găsi o corelare între condiţiile de intrare în tubul de aspiraţie şi 
structura vârtejul funie. Marjavaara et al. [68] a demonstrat potenţialul unei 
procedurii de optimizare automată a componentelor noi sau existente unei turbine 
hidraulice. Alţii [34], [67] au utilizat informaţiile obţinute din simulările numerice şi 
măsurători experimentale pentru a îmbunătăţii sistematic geometria rotorică. Se 
poate observa că niciuna dintre aceste recenzi nu sunt adresate performanţelor 
turbinei la diferite profile de viteză la intrarea în tubul de aspiraţie.  

Un prim pas în această direcţie a fost făcut de Galvan et al. [40], care au 
dezvoltat o metodologie de optimizare pentru maximizarea performanţelor tubului 
de aspiraţie funcţie de profilele de viteză de la intrare. În lucrările sale, Galvan et al. 
[41-42], a adaptat un model analitic de calcul al profilelor de viteză dezvoltat de 
Resiga et. al [103], pentru a-l utiliza la calculul curgerii cu rotaţie la ieşire din 
rotorul unei turbine hidraulice Kaplan. Deşi precis, modelul este mai potrivit pentru 
o analiza a-posteriori, datorită numărului relativ mare de parametri utilizaţi pentru 
modelarea curgerii cu rotaţie şi nu poate surprinde zona centrală de stagnare ce 
apare la regimuri de funcţionare la sarcină parţială. Datorită numărului mare de 
parametri necesari pentru a modela curgerea cu rotaţie, modelul analitic [103] 
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devine dificil de utilizat într-o problemă de optimizare. Drept urmare, Resiga et al. 
[104] a dezvoltat o nouă teorie de modelare matematică a curgerii cu rotaţie la 
intrarea în tubul de aspiraţie pe o plajă largă de funcţionare, a-priori proiectării 
rotorului. Această nouă teorie utilizează 3 parametri pentru a descrie curgerea cu 
rotaţie, respectiv, cinematica curgerii cu rotaţie aval de rotor şi va fi utilizată în 
prezenta teză de doctorat, pentru a parametriza curgerea cu rotaţie aval de rotor / 
intrarea în tubul de aspiraţie al turbinei model Francis GAMM [102] pentru o plajă 
largă de regimuri de funcţionare. Obiectivele sunt de a parametriza apoi optimiza 
profilele de viteză de la intrarea în tubul de aspiraţie astfel încât pierderile de 
energie din turbină să fie minimizate. Această teorie inovatoare pentru 
retehnologizarea turbinelor hidraulice este exemplificată pentru un caz test, descris 
în capitolul următor. 

 

2.2 Studiu de caz: Turbina Francis GAMM 
 
Datele experimentale utilizate în cercetarea doctorală întreprinsă, corespund 

unui model experimental de turbină radial-axială. Modelul corespunde unei turbine 

Francis de turaţie specifică medie-mare, 275sn ( 5.0ν ). Acesta a fost proiectat 

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

 
Fig. 2. 1a Vedere izometrică a turbinei Francis GAMM [102] 
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2.2.1 Regimurile de operare 
 

Turbina model Francis GAMM proiectată la EPFL este caracterizată de 

următorii parametrii principali: 
30.372 /Q m s ; ]/[42.58 KgJgHE  ; 

52.36 /rad s  , cu raza de referinţă a rotorului 0.02refR m . Diagrama colinară din 

figura 2.1b este reprezentată în coordonate coeficient deenergie   şi coeficient dedebit   

[80] calculate conform IEC [139]. 
 

 

Fig. 2. 1b Diagrama colinară a turbinei Francis GAMM [50], cu punctele de funcţionare la 
cădere constantă reprezentate cu roşu pentru care datele experimentale sunt disponibile 

Regimurile de funcţionare pentru care datele experimentale au fost 
disponibile sunt reprezentate cu cercuri pline de culoare roşie în figura 2. 1b şi 
corespund punctelor de funcţionare P1 (BEP) [7], P4, P5 [80]. 

Parametrii principali a turbinei Francis GAMM pentru punctele de funcţionare 
reprezentate cu roşu pe diagrama colinară sunt date în tabelul 2.1. 

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

 P4 P1 P5 

Debitul ]/[ 3 smQ  0.290 0.372 0.434 

Căderea ][mH  5.983 5.983 5.983 

Turaţia min]/[rotn  500 (52.36 rad/s) 

În tabelul 2. 2 sunt prezentate adimensional datele corespunzătoare 
debitului şi căderii pentru cele 3 puncte de funcţionare. 

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

 P4 P1 P5 
Coeficient de debit 

2
exp / ref refQ R V   

0.22 0.285 0.33 

Coeficient de energie 

2/2
ref

VgHψ   
1.07 

,unde viteza de referinţă ref refV R . 
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Punctele de funcţionare la cădere constantă: P1 (punctul de randament 
maxim), P4 (punct de funcţionare la sarcină parţială), respectiv, P5 (punct de 

funcţionare la suprasarcină), după cum se poate observa în tabelul 2. 2  au acelaşi 

coeficient de energie 07.1ψ . 

2.2.2 Componentele vitezei aval de rotor 
 

Datele experimentale corespund secţiunii 2S  de măsurare a vitezelor (fig. 2. 

3), situată în conul tubului de aspiraţie aval de rotor, la o rază de 0.21838wR m . 

Efectuarea modelării curgerii cu rotaţie aval de rotor, se va face doar pentru 
profilele de viteză adimensionale. Drept urmare, profilele de viteză utilizate pentru 

efectuarea modelării curgerii cu rotaţie aval de rotor la cădere constantă 07.1ψ , 

corespunzătoare celor 3 regimuri de funcţionare, vor fi adimensionalizate cu raza de 

referinţă 0.2refR m , respectiv, viteza de referinţă 10.472 /ref refV R m s  . 

Datele componentelor vitezei aval de rotor în secţiunea de măsură 2S

adimensionalizate de către cantităţile de referinţă de mai sus, sunt reprezentate 
grafic în figura 2. 2. 

 
 

 
a. Componentele vitezei adimensionale corespunzătoare punctului de funcţionare la sarcină 

parţială P4 
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b. Componentele vitezei adimensionale corespunzătoare punctului de funcţionare la 

randament maxim P1 

 
c. Componentele vitezei adimensionale corespunzătoare punctului de funcţionare la 

suprasarcină P5 

Fig. 2. 2 Profilul adimensional al componentelor vitezei măsurate experimental în secţiunea 
de măsură S2 a turbinei Francis GAMM 

 

2.3 Funcţionarea turbinei hidraulice la regimuri variabile 
 

Conform diagramei colinare a unei turbine hidraulice, regimul de funcţionare 
a unei turbine este caracterizat de către coeficientul de debit φ , respectiv 

coeficientul de energie ψ , mai exact de către perechea ),( ψφ .
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Pentru a analiza funcţionarea unei turbine hidraulice la regimuri variabile, pe 
o plajă largă de funcţionare, se porneşte de la ecuaţia fundamentală a 
turbomaşinilor, scrisă pentru turbine hidraulice, după cum urmează: 

1 2
1 2

1 1 1 2 2 2( )( ) ( ) ( )n z
S S

M M

Q gH RV V dS RV V dS          (2.1) 

În partea stângă a ecuaţiei (2.1) este dată puterea hidraulică, scrisă ca şi produsul 

dintre debitul masic )( Qρ  şi energia specifică )(gH , multiplicat cu randamentul 

hidraulic η . În partea dreaptă a ecuaţiei (2.1) este dată rata cu care fluidul de lucru 

acţionează pe rotor, determinată de diferenţa fluxului de moment cinetic dintre  

secţiunea amonte de rotor 1S , respectiv, aval de rotor 2S , conform Fig. 2.3. În 

această figură 1S este o secţiune în diagonală la ieşirea din aparatul director, iar 2S  

este o secţiune perpendiculară pe axa maşinii la ieşirea din rotor. Astfel, pe 

secţiunea amonte de rotor pentru a calcula 1M se va utiliza viteza debitantă nV1 , 

respectiv, viteza debitantă zV2  pentru 2M pe secţiunea aval de rotor. Viteza 

circumferenţială amonte de rotor este θV1 , respectiv, θV2  aval de rotor. 

 
Fig. 2. 3 Secţiunea meridiană a turbinei Francis GAMM [7]  

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

refref VRπ

Q
φ

2
  

(2.2) 

2

2

ref
V

gH
ψ 

 
(2.3) 

3 2
ref ref

M
m

V R 


 (2.4) 
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,respectiv, a razei de la ieşire din rotorul turbinei hidraulice, considerată raza de 

referinţă 0.2refR m  şi a vitezei de referinţă 10.472 /refV m s , ecuaţia (2.1) se poate 

rescrie şi în formă adimensională, după cum urmează: 

21
2

mm
ψ

ηφ   
(2.5) 

Din ecuaţia (2.5) se poate concluziona că aval de rotor curgerea cu rotaţie 

este caracterizată de către cantităţile integrale φ  şi 2m . Dar trebuie specificat că 

cele două cantităţi integrale nu sunt independente, iar pentru a utiliza ecuaţia (2.5) 
cu scopul de a descrie corect funcţionarea turbinei la cădere constantă şi regimuri 

variabile, este necesară o estimare corectă a dependenţei )(2 φm . Conform Fig. 2.4, 

trebuie luat în considerare că debitul turbinei se modifică odată cu închiderea / 

deschiderea aparatului director. Astfel, pentru a estima corect dependenţa )(2 φm , 

trebuie definită întâi o aproximare pentru )(1 φm . 

 
Fig. 2. 4 Unghiul 1α format de vectorul vitezei absolute cu direcţia tangenţială la ieşirea din 

distribuitor, pe secţiunea 1S  din figura 2.3 [104]  

Luând în considerare un regim de funcţionare de referinţă (de ex. regimul cu 

randament maxim P1), pentru care *φ este considerat cunoscut (indicele superior * 

indică regimul de funcţionare ales ca referinţă), utilizând modelul matematic din 
(2.6), detaliat în [104]: 

αφ

φ α
 1

* *
1

sin

sin
 

(2.6a) 

α

α
1 1

* *
1 1

m sin2

m sin2  
(2.6b) 

, ce formează un sistem de două ecuaţii cu necunoscutele *
1m , *

1 , se va putea 

calcula dependenţa )(1 φm . În ecuaţia (2.6) curgerea este considerată ideală 1η , 

iar media vitezei absolute 1V  la ieşirea din distribuitor (Fig. 2.4) este constantă. 

Drept urmare, utilizând modelul matematic din ec. (2.6) şi ecuaţia fundamentală a 
turbomaşinilor scrisă pentru turbine hidraulice în formă adimensională, ec. (2.5), se 
va putea calcula dependenţa fluxului de moment cinetic adimensional aval de rotor 
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funcţie de coeficientul de debit, )(2 φm , pentru orice regim de funcţionare al turbinei 

la cădere constantă. 
Pentru a valida acest model matematic, se va lua în considerare 3 regimuri 

de funcţionare la cădere constantă (P1, P4, P5, prezentate în §2.2) corespunzătoare 
turbinei Francis GAMM, la care profilele de viteză axială, respectiv, circumferenţială 

măsurate în secţiunea 2S sunt disponibile. Utilizând profilele de viteză măsurate 

[102], corespondente celor 3 regimuri de funcţionare, s-a calculat debitul şi fluxul 
de moment cinetic aval de rotor, conform ecuaţiilor: 


wR

z RdRπVQ
0

2 2  
(2.7) 


wR

zθ RdRπVRVωM
0

222 2)(
 (2.8) 

, unde wR  este raza la perete în secţiunea de măsură 2S . 

Prin introducerea 0.2refR m şi a 10.472 /refV m s , ecuaţiile (2.7), respectiv, 

(2.8) se pot scrie sub formă adimensională, conform: 

2
0

2
wr

zv rdr    
(2.9) 

2 2
0

( ) 2
wr

zm rv v rdr 
 

(2.10) 

Integralele din (2.9), (2.10) se pot calcula utilizând metoda trapezelor, astfel în 

tabelul 2.3 sunt date valorile calculate ale φ  şi 2m , pentru cele 3 regimuri de 

funcţionare la cădere constantă, unde datele experimentale au fost disponibile. 

Tabel 2. 3 φ şi 2m calculat din date experimentale pentru cele 3 regimuri de 

funcţionare la 07.1ψ   

 P4 P1 (BEP) P5 
φ  

coeficient de debit 
0.215 0.308 0.363 

2m

 fluxul de moment 
cinetic adimensional  

0.029 0.0157 -0.00202 

Comparând valorile coeficientului de debit φ din tabelul 2. 3, calculat cu ec. 

(2. 9) din profilele de viteză din figura 2. 2, cu coeficientul de debit expφ  din tabelul 

2. 2, rezultă o eroare relativă de 2% pentru P4, 7% pentru P1, respectiv, 10% 
pentru P5. Aceste erori apar datorită faptului că achiziţionarea datelor experimentale 
a turbinei Francis GAMM a fost efectuată cu o sondă Pitot cu 5 orificii, nu prin LDV 
(Laser Doppler Velocimetry) ce are o acurateţe foarte mare a datelor achiziţionate. 

În figura 2. 5 este reprezentat fluxul de moment hidraulic adimensional 
funcţie de coeficientul de debit. Datele din tabelul 2. 3 sunt reprezentate cu cercuri 
pline de culoare roşie. După cum se poate observa în această figură, modelul 
matematic introdus în acest capitol, ec. (2.6), surprinde foarte bine (linia continuă 
de culoare roşie) datele experimentale corespunzătoare celor 3 regimuri de 
funcţionare, ceea ce înseamnă că modelul matematic nu este dependent de alegerea 
regimului de funcţionare de referinţă. Date experimentale la căderi variabile ale 
turbinei nu au fost disponibile, dar este clar că modelul matematic surprinde foarte 
bine calitativ comportamentul fluxului rezidual de moment cinetic aval de rotor, 
când turbina funcţionează la debite variabile pe o plajă largă de funcţionare. Trebuie 
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menţionat că acest model nu are ca scop analiza curgerii cu rotaţie în turbină, ci 

furnizează cele două cantităţi φ , respectiv, 2m ce caracterizează curgerea cu rotaţie 

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

Conform ecuaţiei fundamentale a turbomaşinilor scrisă în formă 
adimensională pentru turbine hidraulice, ec. (2. 5), puterea turbinei este dată de 
către diferenţa dintre fluxul de moment cinetic amonte şi aval de rotor. Prin urmare, 
cu fluxul de moment cinetic aval de rotor calculat conform ec. (2. 6), utilizând şi ec. 
(2. 5), se poate calcula fluxul de moment cinetic amonte de rotor pentru regimuri 
variabile de funcţionare la cădere constantă. Fluxul de moment cinetic amonte de 
rotor al turbinei Francis GAMM la cădere constantă este reprezentat cu linie continuă 
de culoare albastră în figura 2. 5. 

În această figură se poate observa că fluxul de moment cinetic amonte de 
rotor creşte odată cu creşterea debitului dat de deschiderea aparatului director. De 

asemenea se mai poate observa ca 1m îşi atinge maximul (saturaţia aparatului 

director) practic în dreptul punctului de funcţionare la debit maxim P5, o creştere 
mai mare a debitului prin deschiderea mai mare a aparatului director duce la o 
descreştere a fluxului de moment cinetic amonte de rotor. 

 
Fig. 2. 5 Distribuţia fluxului de moment cinetic adimensional amonte şi aval de rotor funcţie 

de coeficientul de debit la cădere constantă corespondent turbinei Francis GAMM 

Ca o concluzie, se poate spune că distribuitorul turbinei livrează fluxul de 
moment cinetic maxim la rotor, la debitul maxim pentru care a fost proiectată 
turbina să funcţioneze. 

2.3.1 Validarea modelului matematic cu date experimentale 
corespunzătoare altei turbine Francis 

După cum se poate observa din figura 2. 6, modelul matematic din ec. (2. 6) 
este validat şi cu datele experimentale corespunzătoare a altei turbine Francis, în 
speţă cu datele experimentale a 7 puncte de funcţionare la cădere constantă ale 
turbinei Francis FLiNDT [8]. 

Din punct de vedere al turaţiei specifice adimensionale, turbina model 

Francis GAMM 5.0ν , respectiv, turbina model Francis FLiNDT 53.0ν sunt 
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asemănătoare. La fel ca în cazul turbinei GAMM, şi la turbina FLiNDT 1m creşte odată 

cu debitul şi deschiderea aparatului director şi îşi atinge maximul practic la punctul 

de funcţionare la debit maxim 4097.0φ . 

Concluzionând se poate spune că modelul matematic este într-o corelare 
foarte bună cu datele experimentale corespunzătoare celor 2 turbine Francis, 
turbina GAMM investigată în această teză, cât şi turbina FLiNDT luată ca şi exemplu, 
surprinzând foarte bine comportarea turbinei la debite variabile pe un domeniu 
extins de funcţionare. 

 

 
Fig. 2. 6 Distribuţia fluxului de moment cinetic adimensional amonte şi aval de rotor funcţie 

de coeficientul de debit la cădere constantă corespondent turbinei Francis FLiNDT [8]  

 

2.4 Cinematica curgerii la ieşire din rotor 
 

În §2.3 au fost descrişi cei doi parametrii φ şi 2m ce caracterizează curgerea 

cu rotaţie aval de rotor la diferite regimuri de funcţionare, dar datorită faptului că 
rotorul turbinelor Francis are paletele fixe, la ieşirea din acesta curgerea cu rotaţie 
trebuie să satisfacă constrângerile cinematice datorate geometriei paletajului rotoric 
la bordul de fugă. 

Cinematica curgerii cu rotaţie este descrisă de către triunghiul de viteze aval 

de rotorul unei turbine hidraulice reprezentat în figura 2.7. În această figură, cu 

unghiul 2( )R  constant pe direcţia dată de vectorul vitezei relative W


, viteza de 

transport  Rω se poate spune că rămâne constantă pentru o plajă largă de regimuri 

de funcţionare. La debit parţial componenta circumferenţială a vitezei absolute 

02 θV  are aceeaşi direcţie cu viteza de transport ceea ce înseamnă că fluidul se 

va roti în aceeaşi direcţie cu rotorul, iar la funcţionarea turbinei la debit maxim, 

componenta circumferenţială 02 θV este în direcţia opusă vitezei de transport ceea 

ce înseamnă că fluidul se va roti invers faţă de sensul de rotaţie al rotorului. Între 
aceste regimuri de funcţionare la debit parţial şi debit maxim, se poate identifica o 
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zonă unde componenta circumferenţială a vitezei absolute dispare 02 θV , această 

viteză o vom numi viteza axială fără rotaţie sfV . 

Conceptul de viteză axială fără rotaţie sfV [104] a fost introdus ca o 

alternativă la unghiul relativ 2β , pentru a descrie cinematica curgerii cu rotaţie aval 

de rotor, pentru că rămâne practic neschimbată la diferite regimuri de funcţionare 
ale turbinei. În cazul turbinelor hidraulice Francis această ipoteză este valabilă, 
deoarece numărul mare de palete rotorice fixe asigură o bună ghidare a fluidului cu 
efecte tridimensionale minime în canalele interpaletare ale rotorului. În consecinţă, 

se va utiliza sfV pentru a descrie cinematica curgerii cu rotaţie aval de rotorul 

turbinei Francis GAMM. 

 
Fig. 2. 7 Triunghiul de viteze aval de rotor pentru diferite regimuri de funcţionare [104]  

Astfel pentru diferite regimuri de funcţionare vom avea: 

Rω

V
β

VRω

V sf

θ

z 


2
2

2 tan  (2.11) 

, iar viteza axială fără rotaţie sfV se poate calcula în felul următor: 

θ

z
sf

VRω

RVω
V

2

2


  (2.12) 

Prin introducerea razei de referinţă ][mrefR şi a vitezei de referinţă ][mrefV ,  se 

poate scrie şi în formă adimensională, conform ecuaţiei (2.13): 

θ

z
sf

vr

rv
v

2

2


  (2.13) 

Pentru a avea viteza axială fără rotaţie independentă faţă de regimul de 
funcţionare, aceasta va trebui să fie exprimată funcţie de debitul normalizat (sau 

fracţia de debit). Debitul normalizat 01φ este fracţia de debit volumetric evacuată 

printr-o suprafaţă cu wrr  . Drept urmare, calculul debitului normalizat pentru un 

set de date experimentale se efectuează conform ec. (2.14):

01 2
0

1 ir

z
w

v rdr


   (2.14) 
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În figura 2. 8 este reprezentată viteza axială fără rotaţie funcţie de debitul 
normalizat pentru cele trei regimuri de funcţionare (P1, P4, P5) la cădere constantă 
ale turbinei Francis GAMM, unde datele experimentale au fost disponibile. După cum 
se poate observa în această figura, se pot distinge trei regiuni. Prima regiune 
corespunde curgerii principale considerată nevâscoasă şi include datele din mijloc 
reprezentate cu cercuri pline de culoare neagră. Cea de-a 2-a regiune din 
vecinătatea axei corespunde dârei coroanei, rezultată din efectele vâscoase din 
stratul limită dezvoltat pe suprafaţa coroanei. Cea de-a 3-a regiune corespunde 
stratului limită dezvoltat pe suprafaţa peretelui conului tubului de aspiraţie şi include 
efectele vâscoase cumulate la peretele conului cât şi cele dezvoltate de inelul 
rotorului. Datele vitezei axiale fără rotaţie corespunzătoare celor 2 regiuni 
“vâscoase” reprezentate cu cercuri goale de culoare neagră şi delimitate cu linie 
albastră în figura 2. 8, sunt eliminate deoarece curgerea este considerată 

nevâscoasă, iar parametrul sfv  ce descrie cinematica curgerii cu rotaţie aval de 

rotor nu ia în considerare efectele vâscoase ale curgerii. 

 
Fig. 2. 8 Profilul vitezei axiale fără rotaţie funcţie de fracţia de debit corespunzătoare celor 

3 puncte de funcţionare la cădere constantă a turbinei Francis GAMM în secţiunea de 

măsură 2S  

În figura 2. 8 se poate observa că profilul vitezei axiale fără rotaţie calculat 
din datele experimentale corespunzătoare componentelor axiale şi circumferenţiale 
ale vitezei, rămâne practic neschimbat pentru cele 3 regimuri de funcţionarea la 
cădere constantă ale turbinei, acestea fiind bine grupate în jurul aproximaţiei liniare 
reprezentată cu linie continuă de culoare roşie cu o deviaţie standard a abaterilor

03511.0σ , confirmând astfel faptul că sfv rămâne practic neschimbat la diferite 

regimuri de funcţionare ale turbinei. 

Datele experimentale ale profilelor sfv din figura 2.8, au fost aproximate cu o 

ecuaţie de forma: 

 5.0)( 0101  φvvφv slo
sf

ave
sfsf  (2.15) 
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, unde cei 2 coeficienţi 
ave
sf

v  (media vitezei axiale fără rotaţie) şi 
slo
sf

v  (panta vitezei 

axiale fără rotaţie) a sfv , sunt consideraţi parametrii de optimizare a curgerii cu 

rotaţie aval de rotorul unei turbine hidraulice. Examinarea datelor experimentale 
corespunzătoare şi altor turbine hidraulice [77], [105] la regimuri variabile de 

funcţionare au arătat că profilul sfv este foarte bine aproximat cu o ecuaţie liniară 

de forma celei din ec. (2. 15).  
Pentru a efectua calculul vitezei axiale fără rotaţie la intrarea în tubul de 

aspiraţie al turbinei model Francis GAMM, v-a fi scalată cu raportul razelor la 

pătrat dintre raza wr corespunzătoare secţiunii S2 (fig. 2. 3) de măsură a profilelor de 

viteză, respectiv raza de la intrare în tubul de aspiraţie rarerint , conform 

18122 ./ int rarew rr . Drept urmare, media este egală cu 328.0ave
sf

v , iar panta

00.0slo
sf

v . De obicei, în cazul turbinelor hidraulice proiectate cu metodele clasice 

de proiectare, panta este egală cu 0. 

Dacă se va adăuga dependenţa )(2 φm din figura 2. 5, detaliată în §2.3, 

corespunzătoare turbinei Francis GAMM alături de distribuţia profilului sfv din figura 

2. 8, avem imaginea completă a funcţionării turbinei GAMM la regimuri variabile, 

respectiv, a celor 3 parametrii 2m , φ , sfv ce caracterizează curgerea cu rotaţie şi 

cinematica curgerii cu rotaţie aval de rotorul unei turbine hidraulice. 

Scopul utilizării sfv ca o alternativă la unghiul 2β , într-o problemă de 

optimizare a curgerii cu rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie, este de-a minimiza 
pierderile de energie a turbinelor hidraulice prin controlarea celor 2 coeficienţi a 

mărimii sfv . 

 

2.5 Model matematic pentru calculul curgerii cu rotaţie 
constrânsă aval de rotor 
 

În §2.3 a fost demonstrat că, curgere cu rotaţie aval de rotorul unei turbine 
hidraulice la diferite regimuri de funcţionare este caracterizată de doi parametrii φ şi 

2m . În plus, curgerea cu rotaţie trebuie să satisfacă şi constrângerile cinematice ce 

corespund geometriei paletajului rotoric la bordul de fugă, descrisă în §2.4 de către 
profilul vitezei axiale fără rotaţie. Pentru a evalua performanţele tubului de aspiraţie 
la diferite configuraţii a curgerii cu rotaţie impuse la intrare, trebuie cunoscute 
profilele de viteză a componentelor axiale şi circumferenţiale la intrarea în tubul de 
aspiraţie pentru întreaga plajă de funcţionare. Deoarece în continuare se va face 
referire doar la secţiunile aval de rotor, se va renunţa la indicele 2 pentru a 
simplifica notaţiile. 

Pentru a găsi configuraţia curgerii cu rotaţie se va considera un model de 
curgere cu rotaţie simplificat ce corespunde unei curgerii cu rotaţie nevâscoasă, 
incompresibilă, axial-simetrică şi staţionară. De asemenea se va folosi coordonata 

radială auxiliară definită ca 
2ry  în locul razei adimensionale. Ţinând cont de toate 

sfv
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acestea, constrângerile integrale corespunzătoare φ şi 2m , descrise în §2.3 pot fi 

rescrise conform [105]: 

 φdyv

wy

z 
0

 (2.16) 

2

0

1 mdyv
v

v
y

wy

z
sf

z 













  (2.17) 

În ipoteza curgerii paralele, validă în vecinătatea ieşiri din rotor, ecuaţiile 
diferenţiale ce guvernează curgerea cu rotaţie pot fi scrisă în formă adimensională 
conform: 

2

2

2
4 0

sf

d dc di

v dy ddy




     (2.18) 

unde 
2 2

,
2 2

zz v vd v
c rv şi i p c

dy




 
      (2.19) 

Ecuaţiile diferenţiale de mai sus sunt scrise funcţie de funcţia de curent şi 

implică atât utilizarea funcţiei de circulaţie )(yc , respectiv, a rotalpiei ( )i  . 

Condiţiile la limită a diferenţialei din ec. (2. 18) sunt 0  în axă, respectiv, / 2 

la perete. Astfel, echivalarea formulării variaţională necesită minimizarea 
funcţionalei, 

   
2 2

0

d
2 d

d 2

wy
c

F c i y
y y

  
     
   



   (2.20) 

În general rotalpia este cvasi-constantă de-a lungul tuburilor de curent, 
astfel ultimul termen din diferenţiala (2. 18) se neglijează. Principalul avantaj a 
utilizării formulării variaţionale este aceea că poate captura dezvoltarea zonei 
centrale de stagnare, când turbina funcţionează la sarcină parţială, în acest caz 
limita inferioară a funcţionalei (2. 20) devine o necunoscută adiţională problemei, 

0sy . Drept urmare, interpretarea completă a problemei matematice de calcul a 

curgerii cu rotaţie aval de rotor este: Cu coeficientul de debit φ , fluxul de moment 

hidraulic adimensional 2m , profilul vitezei axiale fără rotaţie sfv calculate, şi locaţia 

peretelui wy , să se găsească profilul vitezei axiale zv şi extinderea zonei de stagnare 

sy care minimizează funcţionala (2. 21): 


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la constrângerile integrale (2. 22) şi (2. 23): 

 
w

s

y

y
φdyzv  (2.22) 
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Constrăngerile integrale corespunzătoare ecuaţiilor (2. 22) şi (2. 23), corespund 
celor 2 parametrii ce caracterizează curgerea cu rotaţie aval de rotor, descrişi în 
§2.3. 

Astfel, cu viteza axială calculată, viteza circumferenţială se poate calcula 
conform: 
















sf

z

v

v
rrv 1)(  (2.24) 

Soluţia numerică a problemei (2. 21) este detaliată în Susan-Resiga et al. [104] şi 
utilizează serii Fourier-Bessel pentru calculul profilului de viteză axială. 

Modelul matematic simplificat şi prezentat anterior pentru calculul curgerii 
cu rotaţie aval de rotor / intrarea în tubul de aspiraţie al turbinei hidraulice, 
presupune că, curgerea este paralelă (o curgere cu rotaţie ce neglijează 
componenta radială a vitezei). Totuşi secţiunea de intrare în tubul de aspiraţie al 
unei turbine hidraulice este urmată de către conul tubului de aspiraţie şi evident 
aceasta nu poate fi neglijată, cel puţin în vecinătatea peretelui conului. Mai mult, 
neglijând componenta radială a vitezei poate conduce la desprinderi ale fluidului de 
pe perete alterând astfel rezultatele. O primă aproximare a componentei radiale a 
vitezei a fost dezvoltată pentru cazul test turbina model T-99 de către Bergström 
[9], presupunând o distribuţie liniară a unghiului relativ. Cervantes & Gustavsson  
[20] au investigat mai departe component radială a vitezei cu scopul de a dezvolta o 
abordare mai riguroasă. Tridon et al. [118] a propus o nouă reprezentare analitică 
bazată pe formularea pentru conul tubului de aspiraţie şi [103]. 

În ciuda mărimi, componenta radială a vitezei are o influenţă majoră şi este 
necesară pentru a iniţializa corect simulările numerice. În consecinţă, componenta 
radială a vitezei va fi luată în considerare la intrarea în tubul de aspiraţie. Pe lângă 
componenta axială şi circumferenţială, calculate cu modelul simplificat de calcul a 
curgerii nevâscoasă, ec. (2. 21 – 2. 24), componenta radială se va calcula în formă 
adimensională, bazată pe componenta axială a vitezei şi panta peretelui conului [77] 
conform: 
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(2.25) 

Ecuaţia (2. 25) furnizează o expresie simplă şi riguroasă a componentei 
radiale a vitezei. Aceasta este proporţională cu componenta axială a vitezei şi 
satisface două constrângeri: 1) dispare în axă, respectiv, 2) condiţia de tangenţă a 
debitului la peretele conului. 

 
2.6 Validarea rezultatelor analitice cu date 

experimentale 
 

În tabelul 2. 4 sunt sumarizaţi parametrii de intrare necesari, pentru codul 
turboswirl1D (Anexa 2) compilat în FORTRAN utilizând librăriile IMSL [140] având la 
bază modelul matematic descris în §2. 5, pentru a calcula componentele profilelor 
de viteză. Debitul adimensional şi fluxul de moment cinetic adimensional sunt 
calculaţi conform modelului matematic din §2. 3 (Anexa 1), iar profilul vitezei axiale 
fără rotaţie adimensională conform ec. (2. 15). 
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Tabel 2. 4 Datele de intrare pentru codul turboswirl1D 

Date de intrare P4  
(debit parţial) 

P1 
(Optim) 

P5 
(suprasarcină) 

Locaţia peretelui wy  1.092E0 1.092E0 1.092E0 

Profilul vitezei 
axiale fără rotaţie 

ave
sf

v  0.328E0 0.328E0 0.328E0 

slo
sf

v  0.00E0 0.00E0 0.00E0 

Regimul de operare 
φ  0.215E0 0.308E0 0.363E0 

2m  0.29E-1 0.157E-1 -0.203E-2 

În figura 2. 9 sunt prezentate spre comparaţie profilele de viteză obţinute analitic 
utilizând codul turboswirl1D, cu cele experimentale. În această figură sunt 
reprezentate profilele adimensionale a componentelor axiale, circumferenţiale şi 

radiale a vitezei funcţie de raza adimensională în secţiunea de măsura 2S pentru cele 

3 puncte de funcţionare la cădere constantă ale turbinei Francis GAMM unde datele 
experimentale au fost disponibile. 

Profilele de viteză calculate analitic, sunt într-o bună corelare cu datele 
experimentale, cu excepţia zonei din vecinătatea axei ce corespunde dârei coroanei 
[25]. Aceasta este o limitare a modelului matematic, deoarece acesta nu ia în 
considerare efectele vâscoase. De asemenea modelul matematic a fost validat cu 
date experimentale corespunzătoare şi altor turbine hidraulice [77], [104]. 

În analiza parametrică efectuată, sa constatat că profilele de viteză obţinute 
analitic sunt într-o bună corelare cu cele experimentale. Astfel, se poate concluziona 
că modelul matematic de calcul al curgerii cu rotaţie constrânsă aval de rotor se 
poate aplica într-o problemă de optimizare. Scopul fiind de a optimiza profilele de 
viteză pe o plajă largă de regimuri de funcţionare de la intrarea în tubul de aspiraţie, 
astfel încât noul rotor proiectat să funcţioneze cel mai bine la cuplarea acestuia cu 
un tub de aspiraţie existent, minimizând pierderile de energie. 

 
a. Comparaţie între profilele vitezei măsurate şi cele analitice la punctul de funcţionare la 

sarcină parţială P4 
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b. Comparaţie între profilele vitezei măsurate şi cele analitice la punctul de funcţionare la 
randament maxim P1 

 
c. Comparaţie între profilele vitezei măsurate şi cele analitice la punctul de funcţionare la 

suprasarcină P5 
Fig. 2. 9 Profilele adimensionale ale vitezei axiale şi circumferenţiale, în secţiunea de măsurare 

a vitezelor S2 în tubul de aspiraţie al turbinei model Francis GAMM 

 

2.7 Concluzii privind modelarea matematică a curgerii cu 
rotaţie aval de rotor 
 

Pornind de la ecuaţia lui Euler pentru turbomaşini, împreună cu câteva 
consideraţii ale curgerii la ieşirea din aparatul director, au fost dezvoltate şi 
prezentate un set de ecuaţii algebrice care permit corelarea dintre fluxul 
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adimensional de moment cinetic aval de rotor 2m şi funcţionarea turbinei la regimuri 

variabile. Apoi, a fost introdus parametrul viteza axială fără rotaţie sfv ca o 

alternativă la unghiul relativ 2β pentru a descrie cinematica curgerii cu rotaţie aval 

de rotor. S-a demonstrat că pentru a  parametriza şi calcula curgerea cu rotaţie aval 
de rotor este nevoie de doar 3 parametrii: φ , 2m , sfv .  

În figura 2. 9 modelul matematic de calcul a curgerii cu rotaţie aval de rotor 
a fost validat cu date experimentale corespunzătoare a 3 regimuri de funcţionare la 
cădere constantă a turbinei Francis GAMM. 

Avantajele acestui model sunt: 1) oferă posibilitatea de calcul a profilelor de 
viteză la ieşirea din rotor într-un timp relativ scurt; 2) geometria paletei rotorului la 

bordul de fugă este în legătură directă cu profilul vitezei axiale fără rotaţie sfv , ceea 

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

coeficienţi ave
sf

v  şi slo
sf

v  ai vitezei axiale fără rotaţie sunt potriviţi pentru a fi 

implementaţi într-o metodă de optimizare, pentru a optimiza profilele de viteză la 
intrarea în tubul de aspiraţie, cu scopul de a minimiza pierderile de energie la 
cuplarea rotorului cu un tub de aspiraţie existent; 4) modelul este potrivit pentru 
optimizarea curgerii încă din proiectarea preliminară necunoscând geometria noului 
rotorul sau pentru retehnologizarea turbinelor existente, deoarece permite 
evaluarea mai multor regimuri de funcţionare într-un timp relativ scurt. 

În figura 2. 10 este reprezentată schema logică a metodologiei de calcul a 
profilelor radiale de viteză. Conform acesteia, respectiv, după cum a fost enunţat în 
§2.6, este necesară cunoaşterea parametrilor de intrare ce vor fi introduşi în codul 
turboswirl1D (descris în Anexa2) pentru a putea calcula profilele de viteză axială şi 
circumferenţială, apoi din profilul radial al vitezei axiale şi panta peretelui conului 
tubului de aspiraţie, conform ec. (2. 25) se poate calcula profilul radial al vitezei 
radiale. Cele 3 profile de viteză vor fi apoi impuse la intrarea în tubul de aspiraţie iar 
în final se va calcula pierderile din tubul de aspiraţie. 

 

Fig. 2. 10 Schema logică a metodologiei de calcul a profilelor radiale de viteză 

Datorită ipotezelor simplificatoare luate în considerare, modelul este 
recomandat a fi utilizat pentru evaluări a-priori a turbinei hidraulice, lăsând 
evaluările a-posteriori protocoalelor existente de investigare sau a simulărilor 
numerice 3D a curgerii.  
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3. Metodologia de simulare numerică şi analiză a 

curgerii 3D în tubul de aspiraţie investigat 

3.1 Introducere 

Îmbunătăţirea tehnologiei calculatoarelor a permis dezvoltarea tehnicilor 
numerice de calcul a ecuaţiilor curgerii fluidelor cunoscute ca ecuaţiile Navier-
Stokes. Soluţionarea analitică exactă a problemei a rămas încă nerezolvată, dar 
diferite aproximări bazate pe tehnici iterative sunt utilizate pentru a furniza estimări 
bune ale soluţiei. Aceste tehnici se numesc Calculul dinamici fluidelor (CFD). 

Tehnicile de complexitate mare, furnizează date precise a comportării 
fluidelor, dar necesită un efort semnificativ de calcul. Modelele simpliste, deşi mai 
rapide din punct de vedere al efortului de calcul, nu oferă întotdeauna descrierea 
realistă a comportării fluidului, în concluzie un echilibru calitate rezultat – efort 
calcul trebuie găsit. 

Deşi primele simulări efectuate au fost capabile să descrie curgerea în 
geometrii  2D sau 3D simple, capabilităţile de calcul şi modele de curgere nu erau 
capabile să rezolve cazuri complexe. În zilele noastre, odată cu creşterea 
performanţelor de calcul, utilizarea modelelor CFD au devenit mai accesibile. 
Simularea curgerii în geometrii 3D, luând în considerare vâscozitatea şi modelarea 
turbulenţei, au devenit o sarcină obişnuită. Utilizarea simulărilor 3D complete a 
devenit din ce în ce mai accesibile în aplicaţiile industriale, datorită îmbunătăţirii 
continue în domeniul performanţelor de calcul şi a tehnicilor de calcul paralel. Mai 
mult, îmbunătăţiri semnificative sunt efectuate în principal pentru codurile 
comerciale pentru a furniza funcţii de automatizare a diferitelor etape implicate în 
finalizarea problemei (setare, soluţionare şi analiză) [137], [142]. 

În ce priveşte aplicaţiile în domeniul turbomaşinilor, simulările curgerii ajută 
la evaluarea performanţelor acestora. Simulările 3D complete sunt încă considerate 
“scumpe” din punct  de vedere al efortului de calcul necesar, astfel recurgându-se la 
simplificarea problemei investigate. În cazul de faţă, în cercetarea doctorală 
întreprinsă cu scopul de a optimiza curgerea cu rotaţie la intrarea în tubul de 
aspiraţie, curgerea aval de rotor este descrisă cu un model matematic (sau model 
surogat) ce înlocuieşte rotorul turbinei hidraulice, simplificând astfel problema 
investigată. Drept urmare, se va simula curgerea cu rotaţie doar în domeniul de 
analiză investigat, în cazul de faţă în tubul de aspiraţie. Un dezavantaj al acestei 
simplificări este că modelul matematic descris în §2 nu i-a în calcul efectele 3D ale 
curgerii cu rotaţie dezvoltate aval de rotor, dar ţinând cont că modelul matematic 
este adecvat analizei curgerii a-priori rotorului, acest dezavantaj este neglijat. 
 Utilizând instrumentele actuale de simulare numerică, ce oferă posibilitatea 
evaluări performanţelor tubului de aspiraţie investigat la diferite configuraţii ale 
curgerii cu rotaţie corespondente diferitelor geometrii rotorice parametrizate cu 
modelul matematic [104], oferă un avantaj clar atunci când sunt necesare evaluări 
repetitive. Acest lucru este în mod evident un avantaj în cazul utilizări unei 
proceduri de optimizare, aşa cum este necesar în cazul de faţă. 

 

3.2 Domeniul de analiză 

Domeniul de analiză din figura 3. 1 corespunde unui tub de aspiraţie de 
turbină Francis, cu secţiune de intrare circulară ce are diametrul de 402 mm. 
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Rotorul turbinei Francis GAMM ce va fi cuplat cu acest tub de aspiraţie diferit 
faţă de cel iniţial [102], are un diametru de ieşire considerat de referinţă de 400 
mm, rezultând astfel o raza adimensională la intrare în tubul de aspiraţie de 

005.1r . Secţiunea de ieşire a tubului de aspiraţie reprezentată cu roşu, 

corespunde secţiunii de măsură conform normelor IEC [139], iar pe aceasta au fost 
adăugaţi 12 traductori numerici de presiune, cu scopul de a măsura presiunea la 
perete, iar secţiunea de ieşire din domeniul de calcul este reprezentată cu maro. 

 

 
Fig. 3. 1 Geometria tubului de aspiraţie cu secţiunile de intrare (albastru), ieşire conform 

normelor IEC [139] (roşu), respectiv, ieşirea din domeniul de calcul (maro) 

Geometria tubului de aspiraţie utilizată în cercetarea doctorală întreprinsă în 
această teză, după cum se poate observa în figura 3. 1 este diferită de geometria 
iniţială a tubului de aspiraţie [102] corespondent turbinei Francis GAMM, deoarece: 

1. Geometria iniţială a turbinei model Francis GAMM este de fapt o conductă 
curbată la 900, fără pilon de sprijin a structuri, diferită de cele ce se găsesc 
în realitate în centralele hidroelectrice. 

2. Pentru a optimiza curgerea cu rotaţie aval de rotor / intrarea în tubul de 
aspiraţie, atunci când se cuplează tubului de aspiraţie existent diferite 
geometrii rotorice cu aceeaşi rază de referinţă ca al celui înlocuit, şi nu 
funcţionează întotdeauna cel mai bine la cuplarea acestuia cu tubul de 
aspiraţie existent. Acestea fiind exact condiţiile a ceea ce se întâmplă în 
industrie în procesul de retehnologizare al unei turbine hidraulice, când are 
loc înlocuirea vechiului rotor cu unul nou, iar din motive economice tubul de 
aspiraţie rămâne neschimbat. 

Tubul de aspiraţie din figura 3. 1 are un pilon de sprijin şi nu este simetric 
faţă de planul meridian al turbinei (planul ce conţine axa turbinei). Din punct de 
vedere geometric, acesta are o geometrie clasică a cotului, iar conul tubului este 
compact. Domeniul de calcul a fost extins în aval faţă de ieşirea din tub conform 
normelor IEC. A fost efectuat acest procedeu deoarece curgerea la ieşire din tubul 
de aspiraţie este foarte neuniformă cu posibile zone de recirculare. Drept urmare, 
secţiunea ce conţine condiţiile la limită la ieşire din domeniu a fost mutată în aval 
pentru a nu influenţa curgerea de pe secţiunea de ieşire reprezentată cu roşu în 
figura 3. 1. Traductori numerici de presiune de pe secţiunea de ieşire IEC, 
furnizează media presiuni statice la perete în urma simulărilor numerice a diferitelor 
configuraţii a curgerii cu rotaţie impuse la intrarea în tubul de aspiraţie. În total sunt 
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12 traductori numerici de presiune, distribuiţi astfel: 6 pe canalul stâng, respectiv, 6 
pe canalul drept de ieşire al tubului de aspiraţie, după cum se poate observa şi în 
figura 3. 2. 

Pentru a analiza evoluţia curgerii în tubul de aspiraţie s-au definit un set de 
secţiuni în plan transversal de la intrare la ieşirea din tubul de aspiraţie. În literatura 
de specialitate există mai multe posibilităţi pentru a defini un plan, dar cea mai 
generală este aceea de a defini 3 puncte în spaţiu care nu sunt pe aceeaşi linie 
dreaptă, pe care le vom nota cu A, B şi C. Odată ce a fost definit planul unei secţiuni 
transversale, drept urmare normala la planul format de cele 3 puncte se poate 
calcula astfel: 

 

)(

)(

)()(

)()[(])()()[(

CAACBCCBABBA

CAACBCCBABBA

CAACBCCBABBAAC

ACACABABAB

yxyxyxyxyxyxk

zxzxzxzxzxzxj

zyzyzyzyzyzyikzz

jyyixxkzzjyyixxN

















 (3.1) 

, iar normala unitate: 

N

N
n 



  (3.2) 

Prin definirea acestor secţiuni transversale în tubul de aspiraţie, după cum 
se poate observa în fig. 3. 2, se va putea analiza evoluţia diferitelor cantităţi de 
interes de la intrare la ieşire din tubul de aspiraţie. Pentru a reprezenta grafic 
evoluţia diferitelor cantităţi de interes asociate fiecărei secţiuni transversale, va 
trebui să cunoaştem coordonata curbilinie a tubului de aspiraţie ce corespunde unei 
curbe ce uneşte centrele de greutate corespondente fiecărei secţiuni transversale. 

 

Fig. 3. 2 Secţiunile transversale a tubului de aspiraţie (gri) investigat, coordonata curbilinie 
(portocaliu) şi traductorii de presiune (roşu) 

În tabelul 3 sunt date coordonatele centrelor de greutate (centroid) 
împreună cu ariile corespondente fiecărei secţiuni transversale, respectiv, 
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coordonata curbilinie notată cu S , de-a lungul căreia se va reprezenta grafic 

evoluţia diferitelor cantităţi de interes investigate, calculată conform: 

      2
1

2
1

2
1

2
1

19

01
  

S

S iiiiii ZZYYXXS  (3.3) 

Tabel 3. 1 Aria secţiunilor transversale, coordonatele centrelor de greutate şi 
coordonata curbilinie 

Secţiunile 
Aria A 
[m2] 

X-centroid 
[m] 

Y-centroid 
[m] 

Z-centroid 
[m] 

S 
 [m] 

S01 0.12694971 0.000000001 0.000000316 -0.19625000 0 

S02 0.13929041 0.000000014 0.000000250 -0.265531249 0.069281249 

S03 0.15017717 0.000000035 0.000000120 -0.317202203 0.120952203 

S04 0.16129331 0.000000054 -0.000000035 -0.365767882 0.169517882 

S05 0.17277403 0.001761616 -0.000003147 -0.424975896 0.228752095 

S06 0.19606471 0.023278458 0.000008150 -0.551403058 0.356997181 

S07 0.21598011 0.076350658 0.000013644 -0.665151875 0.482517904 

S08 0.23257531 0.156268488 -0.000006557 -0.759360722 0.606058046 

S09 0.24565138 0.256411443 -0.000010351 -0.829219542 0.728159914 

S10 0.25792232 0.366457397 0.000011191 -0.870509134 0.845696899 

S11 0.27226758 0.488395871 0.000000135 -0.882451252 0.968218757 

S12 0.29250324 0.630249766 -0.002290948 -0.862235163 1.111524259 

S13 0.32801566 0.775818080 -0.003457127 -0.833528674 1.259900661 

S14 0.36758351 0.920000000 -0.004719672 -0.805458961 1.406794938 

S15 0.40619567 1.063000000 -0.005550188 -0.776182812 1.552763369 

S16 0.44564149 1.210000000 -0.007167129 -0.746283283 1.702782022 

S17 0.4864412 1.350000000 -0.008351216 -0.712636349 1.846773404 

S18 0.52252597 1.495000000 -0.003794367 -0.679423335 1.995598366 

S19 0.53644806 1.590000000 0.002912751 -0.668273422 2.09148531 

Distribuţia ariei adimensională a secţiunilor transversale funcţie de 
coordonata curbilinie adimensională de a lungul tubului de aspiraţie de la intrare la 
ieşire este reprezentată în figura 3. 3. Adimesionalizarea a fost efectuată conform: 

 2//
inletinlet RπAAA   (3.4) 

, unde inletA  este aria suprafeţei de intrare corespondentă suprafeţei 1S  din tabelul 

3.1, iar ][201 mmRinlet   este raza suprafeţei de intrare. În această figură se 

poate observa că lungimea tubului de aspiraţie este aproximativ cu un ordin de 
mărime mai mare decât raza de la intrare, în timp ce aria secţiuni de ieşire este de 
aproape patru ori mai mare decât aria secţiuni de intrare. De asemenea aria
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secţiunilor transversale este strict crescătoare de la intrare la ieşirea IEC din tubul 
de aspiraţie. 

 

Fig. 3. 3 Distribuţia ariei adimensională a secţiunilor transversale funcţie de coordonata 
curbilinie adimensională de a lungul tubului de aspiraţie de la intrare la ieşire [26] 

 

3.2.1 Condiţiile pe frontieră 

Hidrodinamica tubului de aspiraţie este foarte complexă deoarece curgerea 
include la intrarea în tubul de aspiraţie atât componenta axială (debitantă) cât şi 
componenta de rotaţie, iar la ieşire curgerea este neuniformă. În consecinţă 
condiţiile pe frontieră au o influenţă foarte mare asupra rezultatelor numerice, 
condiţiile pe frontieră nepotrivite conducând la rezultate greşite. 

Pe suprafaţa de intrare a tubului de aspiraţie vor fi impuse ca şi condiţii de 
intrare, profilele de viteză calculate cu modelul matematic [104] prezentat în §2, iar 
presiunea va fi impusă pe ieşire din domeniul de calcul. Pe secţiunea de intrare vor 
fi luate în considerare câteva ipoteze simplificatoare: 

1. La intrare curgerea este axial-simetrică, fără variaţii circumferenţiale. Drept 
urmare, nu se va lua în considerare dâra coroanei, iar curgerea este 

staţionară. 
2. Parametrii turbulenţei sunt mediaţi la intrare: intensitatea = 5%, mărimea = 

10%. 

În simulările numerice ce vor fi efectuate, fluidul este considerat 
incompresibil, izotermic şi cu vâscozitate constantă. Ecuaţiile ce descriu curgeri 
vâscoase şi staţionare (sau nestaţionare) sunt ecuaţiile Navier-Stokes. Pentru a 
aplica tehnici numerice de rezolvare ecuaţiilor Navier-Stokes este necesară 
discretizarea domeniului de calcul. Investigaţii bazate pe diferite rafinări ale 
discretizării domeniului de calcul şi alegerea diferitelor modele de turbulenţă au fost 
efectuate [43-44], [75-76], [28] utilizând codul comercial de simulare numerică 
Fluent [137]. Drept urmare, a fost considerată o reţea structurată hexagonal cu o 
distribuţie uniformă de a lungul tubului de aspiraţie, pentru discretizarea 
domeniului. 

Reţeaua de discretizare are 501360 celule de calcul şi 519780 de noduri 
[26] şi este reprezentată în figura 3. 4, unde de asemenea se poate observa ceea ce

 
a fost menţionat în §3.2, faptul că tubul de aspiraţie este asimetric, asimetria fiind 
practic către ieşirea din tubul de aspiraţie.   
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Fig. 3. 4 Reţeaua de discretizare 3D a domeniului de calcul [26] 

 

3.3 Ecuaţiile care guvernează simularea curgerilor şi 

modelul de turbulenţă utilizat 
 

Domeniul de calcul al tubului de aspiraţie este investigat tri-dimensional. 
Prin urmare pentru calculul acestuia în codul comercial de simulare numerică Fluent 
6.3 [137] se vor utiliza ecuaţiile curgerilor turbulente 3D. Curgerile turbulente sunt 
caracterizate prin fluctuaţii ale câmpului de viteză. Ecuaţiile curgerii tri-dimensionale 
şi ecuaţiile modelului de turbulenţă utilizate sunt descrise în subcapitolele 
următoare: 
 

3.3.1 Ecuaţiile curgerii pentru domeniul de analiză 3D al tubului de 

aspiraţie 
În investigarea ce va fi efectuată prin simulare numerică a performanţelor 

unui tub de aspiraţie de turbină Francis la modificarea profilelor de viteză de pe 
secţiunea de intrare în acesta, se va considera un fluid izotermic, incompresibil cu 
vâscozitate constantă şi ce poate fi descris de către câmpul de viteză şi de presiune. 
Soluţionarea cu o acurateţe mare a curgerii acestor fluide, este realizată cu ajutorul 
ecuaţiei de continuitate şi a ecuaţiei de mişcare Navier-Stokes. În inginerie, soluţia 
ecuaţiilor RANS (Reynolds-Average-Navier-Stokes) ne permit calculul curgerii în 
domenii de analiză complexe. 

Ecuaţia de continuitate pentru fluide incompresibile este scrisă sub forma: 

0
ui

xi





 (3.5) 

Iar ecuaţia de mişcare Navier-Stokes este descrisă de ecuaţia (3. 6): 

( ) ' 'u uu pi ji u uij i j
t x x xj i j

    
     

     
   (3.6) 

unde: ,ui j este viteza în direcţiile coordonatelor jix , , p este presiunea statică, ρ

densitatea fluidului, ij tensorul tensiunilor turbulente (Reynolds), iar este 

partea vâscoasă a tensorului tensiunilor. 
Tensorul tensiunilor turbulente (Reynolds) ij este o necunoscută şi va trebui 

modelat, utilizând modele de turbulenţă. O gamă largă de modele de turbulenţă 

pentru sunt disponibile, variind de la modele simple algebrice până la modele  

''
jiuuρ

ijτ
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algebrice complete. Astfel de modele de turbulenţă, împreună cu cel utilizat în 
cercetarea doctorală de faţă sunt prezentate în subcapitolul următor. 
 
3.3.2 Modelul de turbulenţă utilizat 

Utilizarea modelelor de turbulenţă servesc la rezolvarea ecuaţiilor ce 
guvernează curgerea. În general în aplicaţiile de inginerie, analiza turbulenţei nu 
necesită informaţii detaliate ale fluctuaţiilor, ci mai degrabă a comportarea generală 
a fenomenului, în principal influenţat de către curgerea principală. Astfel, nu este 
nevoie de o descriere exactă a procesului de turbulenţă, ci de o aproximare utilizând 
modele de turbulenţă. O serie de astfel de proceduri cu scopul de a aproxima astfel 
de curgeri turbulente au fost dezvoltate în ultimele decenii. 

Mai jos este prezentată o clasificare generală a modelelor de turbulenţă 
împărţită în 3 grupe principale: 

1. Modele ce se bazează pe ecuaţiile obţinute din medierea ecuaţiilor 
de mişcare în timp, după o coordonată în care curgerea nu variază. 

Această aproximare conduce la un set de ecuaţii cu derivate parţiale 
numite ecuaţiile Navier-Stokes mediate Reynolds. 

2. Modele ce rezolvă direct tensiunile Reynolds (turbulente): aceste 
modele sunt mult mai complexe şi solicitante, deoarece introduc 
termeni noi în ecuaţii ce trebuie modelaţi suplimentar. 

3. Modele ce nu necesită medierea în timp, ca simularea numerică 
directă DNS, sau modelarea structurilor macroscopic LES. 

În investigarea întreprinsă în cercetarea doctorală de faţă, se va utiliza 
modele corespunzătoare primei grupe principale din cele enumerate mai sus, 
deoarece acestea sunt mai accesibile din punct de vedere al efortului de calcul. 
Celelalte două modele implică creşterea considerabilă a efortului de calcul, fiind 
dezvoltate pentru aplicaţi specifice (particulare), nefiind în general utilizate în cazul 
turbomaşinilor. Din prima grupă fac parte modelele cu 2 ecuaţii, fiind cele mai 
populare, deoarece sunt accesibile din puncte de vedere al efortului de calcul şi sunt 
implementate în majoritatea programelor comerciale de simulare numerică. 

Modelele tipice cu 2 ecuaţii sunt: modelul εk   [64] , respectiv, modelul ωk   

[127], dezvoltat aproximativ 20 de ani mai târziu. 

În continuare, în această investigare se va utiliza modelul ωk  pentru 

calculul 3D al curgerii cu rotaţie în tubul de aspiraţie, deoarece este mai precis decât 

modelul εk  în straturile limită de la perete şi la curgerii cu gradienţi adverşi de 

presiune. Modelul de turbulenţă εk  nu este capabil să surprindă corect 

comportamentul turbulent al curgerii în straturile limită şi la desprinderi ale acesteia 
[73]. Pentru o acurateţe mai mare a calculului curgerii prin simulare numerică, se va 
utiliza modelul Menter [74]. Acest model, notat în continuare cu acronimul SST 
(Shear Stress Transport), utilizează în regiunea interioară a straturilor limită 

modelul ωk  după care schimbă modelul la εk  în zona curgerii principale, cu 

ajutorul unei funcţii de amestec. În ec. (3. 7) şi (3. 8) este dată formularea 
completă a modelului SST: 

( )( ) *( )
u kk ki P kt k

t x x xj i i
kk

 
   

      
      


     

 (3.7) 

( )( ) 12( ) 2(1 )1 2
u ki S Ft w

t x x x x xj i i i i

D

 
     

        
        

   
     






 
(3.8) 
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unde kP
~

 este un limitator de producţie utilizat în modelul SST pentru a preveni 

acumularea de turbulenţe în zonele de stagnare, k  şi ω  reprezintă difuzia efectivă 

al lui k , respectiv, ω , k  şi ω  reprezintă disipaţia lui k , respectiv, ω datorită 

turbulenţelor, S  este viteza de deformare, iar 1F  este o funcţie de amestec care 

este egală cu 0 în curgerea principală atunci când este utilizat modelul εk  , 

respectiv, egală cu 1 în interiorul stratului limită atunci când este utilizat modelul    

ωk  . Modelul SST s-a dovedit eficace în calculul curgerii 3D turbulentă într-o 

turbină hidraulică Francis [70]. 
 

3.4 Plaja de funcţionare investigată 
 

În figura 3. 5 este reprezentată distribuţia fluxului de moment cinetic 
adimensional aval şi amonte de rotor fu7ncţie de debitul adimensional. După cum se 

poate observa în această figură, pe distribuţia )(2 φm sunt reprezentate cele 6 

regimuri de funcţionare de la Op1 la OP6, cuprinse între debitul adimensional 

36.0....26.0φ . Plaja de funcţionare ce conţine cele 6 regimuri de funcţionare 

investigate este reprezentată în figura 3. 6 pe hărţile vitezei axiale, respectiv, 
circumferenţiale la intrarea în tubul de aspiraţie şi este delimitată de liniile 
întrerupte cuprinse în intervalul de debit enunţat mai sus. Aceste hărţi de viteză au 
fost obţinute cu modelul matematic de calcul al curgerii cu rotaţie descris în §2, 
utilizând codul turboswirl1D (Anexa 1) , pentru configuraţia iniţială a vitezei axiale 

fără rotaţie 00.0,328.0  slo
sf

ave
sf

vv  ce corespunde geometriei iniţiale a rotorului 

turbinei Francis GAMM. Plaja de funcţionare este cuprinsă aproximativ între 

BEPQ84.0  şi BEPQ17.1 , având regimurile de funcţionare distribuite astfel: 3 

regimuri la sarcină parţială, respectiv, 3 regimuri la suprasarcină, faţă de punctul de 
randament maxim notat cu BEP (vezi tabel 2. 3) şi reprezentat pe figură 3. 5.

 

 
Fig. 3. 5 Cele 6 regimuri de funcţionare la cădere constantă investigate, reprezentate cu 

pătrate pline de culoare neagră pe distribuţia )(2 φm a turbinei Francis GAMM 
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Fig. 3. 6 Plaja de funcţionare investigată delimitată de liniile întrerupte pe hărţile de viteză 
axială (sus), respectiv, circumferenţială (jos) la intrarea în tubul de aspiraţie 

Cele 6 regimuri de funcţionare supuse investigări sunt caracterizate de către 

φ şi 2m corespondent fiecărui punct de funcţionare investigat, după cum se poate 

observa în tabelul 3. 2. Pentru a putea calcula media ponderată a pierderilor de 
energie corespondentă celor 6 regimuri de funcţionare, fiecărui regim îi s-au asociat 
cote o pondere, în cazul de faţă 10% regimurilor din extremităţi, respectiv, 20% 
celorlalte. 

Tabel 3. 2 Regimurile de operare investigate şi ponderile corespondente fiecăruia 

Regimurile de 
operare 

φ  
2m  

Ponderea 
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 funcţionare este acela de a investiga 
performanţele tubului de aspiraţie la diferite configuraţii a mărimi ce controlează 

cinematica curgerii cu rotaţie aval de rotor, în speţă viteza axială fără rotaţie sfv , 

acest obiectiv fiind abordat în §4. 

 
3.5 Analiza curgerii în tubul de aspiraţie 
 
3.5.1 Decelerarea şi neuniformitatea curgerii  
 

Pentru a analiza diferitele cantităţi de interes, în cazul de faţă decelerarea şi 
neuniformitatea curgerii de la intrare la ieşirea din tubul de aspiraţie la diferite 

configuraţii a sfv , se vor utiliza secţiunile transversale definite în §3.2 şi 

reprezentate în figura 3. 2. Pe aceste secţiuni transversale se vor raporta cantităţile 
investigate, iar coordonata curbilinie va si utilizată ca şi abscisă atunci când se va 
analiza evoluţia curgerii de-a lungul tubului de aspiraţie. Analiza este concentrată pe 

evoluţia fluxului de energie cinetică de-a lungul tubului de aspiraţie pentru a 
surprinde distribuţia decelerării şi neuniformităţii curgerii, deoarece acestea sunt în 
legătură directă cu pierderile de energie din tubul de aspiraţie. În consecinţă, 
următoarele cantităţi integrale sunt definite cu scopul de-a efectua analiza 
hidrodinamicii tubului de aspiraţie: 

 ][
2

2

WdSnV
V

ρF
S

kin    (3.9) 

][
2

2
)( WdSnV

V
ρF

S

nn
kin    (3.10) 

][
2

2
)( WdSnV

V
ρF

S

tt
kin    (3.11) 

][
2

2
)( W

S

Qρ
QF ideal

kin 







  (3.12) 

unde nVVn    componenta normală a vitezei pe secţiunea transversală, iar tV  

este componenta tangenţială a vitezei la planul secţiunii, astfel 
222
tn VVV  . 

Drept urmare, pentru a calcula decelerarea curgerii şi a neuniformităţii de la 
intrare la ieşire din tubul de aspiraţie, va trebui mai întâi calculat fluxul total de 

energie cinetică kinF . Apoi, fluxul de energie cinetică în direcţia curgerii 
)(n

kin
F (sau al 

normalei vitezei la planul secţiunii), respectiv, a componentei tangenţiale la planul 

secţiunii 
)(t

kin
F . Fluxul de energie cinetică în direcţia transversală 

)(t
kin

F  se poate 

calcula mai uşor conform ec. (4.13). Fluxul ideal de energie cinetică 
)(ideal

kin
F calculat 

conform ec. (4.12), corespunde curgerii cu media constantă a vitezei debitante pe 
fiecare secţiune. Acesta este asociat curgerii uniforme cu energie cinetică minimă şi 
va fi luat ca şi referinţă de bază în această analiză. Astfel, excesul de energie 

cinetică 
)(exces

kin
F  este definit ca şi diferenţa dintre fluxul de energie cinetică kinF  şi 

cel ideal 
)(ideal

kin
F , conform ec. (4.14). Datorită neuniformităţii curgerii, întotdeauna 
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fluxul de energie cinetică kinF  va fi mai mare decât cel ideal 
)(ideal

kin
F . 

Neuniformitatea curgerii este cuantificată prin coeficientul de neuniformitate ζ , 

conform ec. (4.15). 

][)()( WFFF n
kinkin

t
kin   (3.13) 

][)()( WFFF ideal
kinkin

exces
kin   (3.14) 

][)(  ideal
kinkin FFξ  (3.15) 

Concluzionând, se poate spune că relaţia dintre kinF şi 
)(ideal

kin
F pe o secţiune 

transversală se poate exprima fie ca diferenţa, ec. (3.14), fie ca raport, ec. (3.15). 
Se vor considera relevante ambele variante pentru analiza întreprinsă a 
hidrodinamicii tubului de aspiraţie la diferite configuraţii a curgerii cu rotaţie de la 
intrare. 
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PARTEA II 

 

 

OPTIMIZAREA CURGERII CU 

ROTAŢIE LA INTRAREA ÎN 

TUBUL DE ASPIRAŢIE FUNCŢIE 

DE CRITERIUL ENERGETIC 
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4. Optimizarea curgerii cu rotaţie 
 

Este cunoscut faptul că mai bine de jumătate din turbinele hidraulice din 
România sunt în proces de retehnologizare. Ca urmare, alegerea noilor soluţii 
tehnico-economice pentru retehnologizarea turbinelor hidraulice implică probleme 
noi care trebuie să ţină cont de cerinţele tehnice ale pieţei de energie (funcţionarea 
pe un domeniu extins şi intervenţia rapidă pentru a asigura reglajul reţelei) precum 
şi de condiţiile economice actuale. În consecinţă, aceasta implică modificarea 
rotorului cu păstrarea traseului hidraulic existent. 

În teza doctorală de faţă a fost introdus un concept inovator privind 
retehnologizarea turbinelor hidraulice care a fost exemplificat pentru un caz test în 
§2.4. Noul concept propune analiza curgerii în tubul de aspiraţie pe un domeniu 
extins de operare pentru a găsi configuraţia hidrodinamică cea mai bună pentru 
condiţiile impuse (conform schiţei explicative de mai jos: geometria tubului de 
aspiraţie este impusă de realitatea din centrală precum şi de condiţiile de exploatare 
impuse conform cerinţelor de exploatare) aprioric procesului de proiectare a 
rotorului. Pe scurt, aceasta înseamnă că ieşirea din rotor trebuie adaptată tubului de 
aspiraţie existent. Ca urmare, geometria rotorului este proiectată numai după ce a 
fost determinată configuraţia hidrodinamică cea mai bună luând în considerare 
întreg domeniul de operare. 

                        

 
Investigarea hidrodinamicii tubului de aspiraţie aprioric etapei de proiectare 

a geometriei rotorului s-a realizat prin utilizarea conceptului sfv . Acest concept 

introduce descrierea hidrodinamicii curentului de la bordul de fugă a paletei rotorului 

turbinei Francis utilizând media 
ave
sf

v  şi panta 
slo
sfv vitezei axiale fără rotaţie.  

Scopul acestui capitol este de a identifica printr-o metodă de optimizare 

configuraţia optimă a sfv , determinând astfel condiţiile la limită optime ce vor fi 

impuse la intrarea în domeniul de analiză pentru care pierderile din tubul de 

Ieşirea de pe paleta rotorică 
(caracterizată de vsf) 

Cuplare 
Rotor – Tub 

aspiraţie 

Geometria tubului de 
aspiraţie este impusă 
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aspiraţie sunt minime pentru cele 6 puncte de funcţionare investigate. Mai mult, 
determinând mai departe şi punctul de funcţionare la care noul rotor va fi proiectat. 

 
4.1 Aspecte generale 
 

Optimizarea reprezintă activitatea de selectare, din mulţimea soluţiilor 
posibile unei probleme, a acelei soluţii care este cea mai bună în raport cu un 
criteriu predefinit. Această definiţie implică existenţa următoarelor componente: 

a. O problemă tehnică constând în calculul matematic al unei soluţii; 
b. Existenţa mai multor soluţii pentru aceeaşi problemă; 
c. Un criteriu de selectare a soluţiei optime. 

În turbomaşini la fel ca şi în alte aplicaţii inginereşti, soluţia optimă constă 
din contabilizarea constrângerilor din discipline multiple ca şi: hidraulică, rezistenţă, 
matematică, economie, etc.. O metodă de optimizare ineficientă nu poate livra 
soluţii optime, iar o funcţie de obiectiv greşită poate furniza concluzii false. 

Tehnicile de optimizare se compun din metodologii de modificare a 
parametrilor, ce descriu ceea ce dorim să optimizăm, în aşa fel încât să se ajungă la 
o combinaţie finală a parametrilor. Această combinaţie finală reprezintă soluţia 
optimă formulată ca minimizarea sau maximizarea funcţiei obiectiv (OF): 

     xfxf minmax   (4.1) 

Un număr mare de metodologii şi algoritmi se pot găsi în literatura de 
specialitate ce pot livra capabilităţi de optimizare. Diversitatea şi complexitatea 
acestora fac dificilă o clasificare clară a acestora. Mai jos sunt enumerate diferite 
metode de optimizare ce folosesc scheme, geometrice, matematice, respectiv, 
inspirate din natură: 

- Algoritm Deterministic Universal (Exhaustive Search) [88]: Această metodă 
constă în evaluarea funcţiei de obiectiv asupra tuturor posibilităţilor din spaţiul 
de căutare. Cu cât zona de căutare este mai fină cu atât cresc şansele de a găsi 
minimul. Finalizarea căutării globale necesită evaluarea OF asupra întregii zone 
de căutare, indiferent dacă minimul a fost deja găsit, acesta fiind un dezavantaj 
al acestei metode. Un alt dezavantaj este determinarea corectă a a fineţii zonei 
de căutare, de aceea această metodă se foloseşte în general atunci când zona 
de optimizare este limitată. 

- Metode Bazate pe Gradienţi (Gradient-Based Methods): Există un număr mare 
de metode numerice care folosesc ca informaţie gradientul pentru a decide 
direcţia de căutare a minimului. Astfel de metode presupun, ca dacă gradientul 
funcţiei de obiectiv nu poate fi calculat, el poate fi cel puţin aproximat [121]. 
Nici o informaţie livrată de acestă metodă nu ne asigură că ceea ce sa găsit este 
o soluţie minimă globală sau locală. Există numeroase aplicaţii unde sa utilizat 
această metoda pentru a atinge soluţia optimă [114], [12], dar ele presupun că 
soluţia optimă nu este departe de ceea de plecare. 

- Algoritmi genetici (Genetic Algorithms) [84], [126]: sunt o familie de modele 
inspirate de teoria evoluţiei (EAs), programe inteligente capabile să soluţioneze 
probleme folosind un concept al evoluţiei speciilor. Aceşti algoritmi codifică 
soluţiile posibile ale unor probleme specifice într-o structură de date şi aplică 
acestor structuri operatori de recombinare, pentru a păstra informaţia utilă. 
Mecanismul specific acestor sisteme este inspirat din funcţionare sistemelor 
biologice, în sensul că încurajează soluţiile candidat capabile să rezolve o 
problemă şi penalizează soluţiile fără succes. În felul acesta se obţin, după mai 
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multe generaţii, soluţii foarte bune pentru probleme de optimizare complexe, cu 
un număr mare de parametri. Ideea de bază a unui algoritm genetic constă în a 
începe cu o populaţie de soluţii, fiecare mai performantă decât precedentele. 
Fazele ciclului prin care operează un asemenea algoritm sunt: crearea unei 
populaţii de “membri” (soluţii candidat la rezolvarea unei probleme); selecţia 
membrilor care s-au adaptat cel mai bine necesităţilor problemei de soluţionat, 
reproducerea (se folosesc operatorii genetici de încrucişare şi mutaţie, pentru a 
obţine noi membri); evaluarea gradului în care noii membri corespund mai bine 
soluţionării problemei; abandonarea populaţiei vechi prin înlocuirea ei cu 
populaţia nouă din noua generaţie. 

- Metoda „Downhill Simplex” [72]: prin naturaleţea sa efectuează optimizări în 
spaţii multidimensionale, necesitând doar evaluări ale funcţiei obiectiv. De obicei 
este necesar un număr mai mare de evaluări pentru a efectua minimizarea, 
devenind astfel utilă pentru aplicaţii ce au funcţii obiectiv cu costuri mici. 
Conform [93] această metodă: necesită doar evaluări ale funcţiei, nu şi a 
derivatelor, este una dintre cele mai eficiente metode de optimizare, fiind 
utilizată pe scară largă, respectiv, are la bază o analogie geometrică fiind uşor 
de utilizat. Mai multe versiuni de îmbunătăţire a algoritmului iniţial au fost 
dezvoltate de-a lungul timpului, dar principalul dezavantaj al algoritmilor de 

optimizare / minimizare este costul evaluării funcţiei  xf . Drept urmare, 

utilizând un număr mic de evaluări, se poate construi o aproximare adecvată. 

Pentru a utiliza metoda “downhill simplex”, notată în continuare cu 
acronimul DSM, într-o problemă de optimizare după cum este cazul de faţă, este 
necesară construirea unei suprafeţe de căutare numită suprafaţă de răspuns, sau 
metamodele, surogat, modele auxiliare, etc., [55]. 

Optimizarea efectuată în această teză de cercetare doctorală se 
concentrează asupra minimizării pierderilor de energie din tubul de aspiraţie. 

 
4.2 Variabilele de control şi Funcţia obiectiv 
 

Scopul unei probleme de optimizare este să se determine valoarea maximă 

sau minimă a unei funcţii f numită funcţie obiectiv.  

În majoritatea problemelor de optimizare funcţia obiectiv  nxxff ,...,1  

depinde de mai multe variabile. În cazul de faţă, aceste variabile sunt parametrii ce 

controlează cinematica curgerii cu rotaţie 
ave
sf

v , respectiv, 
slo
sfv , numiţi în cadrul 

algoritmului DSM, variabile de control, deoarece acestea pot fi “controlate”, mai 
exact valorile lor pot fi alese în mod convenabil. Scopul utilizării acestei teoriei de 

optimizare, este de a obţine valorile optime a 
ave
sf

v  şi 
slo
sfv , pentru care valoarea 

funcţiei obiectiv (OF) este minimă. 
 

4.2.1 Funcţia obiectiv 
Media ponderată a pierderilor relative de energie, notată cu acronimul 

DTLOSS (Draft Tube LOSSes), calculată cu ponderile din tabelul 3. 2, este 
parametrul global ce va fi considerat funcţia obiectiv OF în procesul de optimizare ce 
va fi întreprins. În practică, de obicei în turbinele hidraulice se investighează 
pierderile de energie (exprimată ca înălţime coloană de apă) în locul puterii 
hidraulice pierdute. La fel cum sa procedat de-a lungul acestei investigări, toate 
rezultatele vor fi prezentate în formă adimensională. DTLOSS, considerat funcţia 
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obiectiv, este media ponderată a pierderilor relative de energie rDTh  definit conform 

ec. (4. 2a). Drept urmare, DTLOSS este criteriul principal de ghidare pentru a 
identifica configuraţia optimă a variabilelor de control (configuraţia optimă a vitezei 
axiale fără rotaţie), definit conform raportului: 

  ][
6

1

 
OP

irDTi hwDTLOSS  (4.2a) 

, unde iw  este ponderea asociată fiecărui punct de funcţionare investigat date 

tabelul 3. 2. rDTh  este pierderea relativă de energie din tubul de aspiraţie şi se 

calculează conform ec. (4. 2b): 

[%]100100 
energiedeulcoeficient

aspiratiedetubulinenergiedepierderea

h

h
h DT

rDT
 (4.2b) 

Este mult mai intuitiv să exprimăm pierderile de energie în tubul de aspiraţie DTh  

ca procente din coeficientul de energie al turbinei 07.1ψ , deoarece ambele 

utilizează aceeaşi viteză de referinţă. Pierderea de energie în tubul de aspiraţie DTh

, se calculează conform: 

q

f
hDT   (4.3) 

, iar puterea hidraulică pierdută în formă adimensională, după cum urmează: 

233

2
refref

IEC

RRρω
π

F
f   

(4.4) 

Puterea hidraulică IECF  din ec. (4. 4) se calculează conform ec. (4. 5): 

    
IEC

outin

in

F

out

out
wall

F

S

IEC
A

Qρ
pQdS

Vρ
pF






































 

22

22

 

(4.5) 

ca şi diferenţa dintre fluxul presiunii totale pe secţiunea de intrare inF , respectiv, 

fluxul presiunii totale pe ieşire
IEC
putF , conform standardelor internaţionale IEC 60193 

[139], utilizând media presiunii statice la perete 
out
wall

p  şi viteza debitantă pe 

secţiunea de ieşire 










outA

Q
. Media presiunii statice la perete corespunde mediei 

presiunii statice celor 12 traductori numerici de presiune indicaţii cu puncte de 
culoare roşie în figura 3. 2. După cum se poate observa în ec. (4. 5), puterea 

hidraulică IECF  include şi excesul de energie cinetică 

2

2 










outA

Qρ
 de la ieşire din 

tubul de aspiraţie datorat neuniformităţii mari a curgerii. Astfel, DTLOSS se poate 
calcula cu ponderile specificate în tabelul 3. 2.  

În figura 4. 1a este reprezentată sub forma unui grilaj (reţea) media 
ponderată a pierderilor relative de energie DTLOSS, considerate după cum a fost 
menţionat anterior funcţia obiectiv, funcţie de cei doi parametrii a vitezei axiale fără 

rotaţie 
ave
sf

v  şi 
slo
sfv , consideraţi variabilele de control. Suprafaţa din figura 4. 1a a 
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fost obţinută utilizând codul turboswirl1D (Anexa 2) ce are la bază modelul 
matematic descris în §2.5, pentru a calcula profilele de viteză corespunzătoare celor 
6 regimuri de funcţionare investigată la diferite configuraţii ale celor 2 variabile de 
control. Cu profilele de viteză calculate la diferite combinaţii ale variabilelor de 
control, acestea au fost impuse la intrarea în domeniul de calcul (fig. 3. 4) şi 
utilizând codul comercial Fluent [137] a fost simulată numeric curgerea cu rotaţie în 
tubul de aspiraţie, astfel fiind posibil calculul parametrului global DTLOSS. Prin 
calculul funcţiei obiectiv DTLOSS pentru cele 6 regimuri de funcţionare investigate la 
25 de configuraţii diferite ale variabilelor de control, au fost calculate un total de 150 
de puncte de funcţionare, făcând astfel posibil construirea unei suprafeţe de căutare 
adecvată pentru aplicarea algoritmului de optimizare. 

 

a. Suprafaţa de căutare a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de aspiraţie 

 

b. Suprafaţa de răspuns iniţială a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de 
aspiraţie  

Fig. 4. 1 Suprafeţele pierderilor relative de energie din tubul de aspiraţie 
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În figura 4. 1b este reprezentată suprafaţa iniţială de răspuns a pierderilor 
relative de energie (DTLOSS) din tubul de aspiraţie, obţinută prin triangularea 
suprafeţei de căutare DTLOSS din figura 4. 1a. Triangularea este om operaţie 
trigonometrică prin care se pot determina suprafeţe şi distanţe, divizând suprafaţa 
într-o reţea de triunghiuri şi determinând elementele acestora. 

Pe această suprafaţă de răspuns se va aplica algoritmul de optimizare DSM, 
pentru a identifica configuraţia optimă a celor 2 variabile de control (sau configuraţia 

optimă a sfv ) pentru care funcţia obiectiv are o valoare minimă. 

În figura 4. 2 este reprezentată schema principială de evaluare a funcţiei 

obiectiv (DTLOSS) la diferite configuraţii ale variabilelor de control 
ave
sf

v  şi 
slo
sfv . 

Conform acesteia profilele radiale ale componentelor vitezei, obţinute din codul 
turboswirl1D conform parametrilor de intrare, sunt impuse în Fluent la intrarea în 
domeniul de calcul, apoi este calculată media ponderată a pierderilor relative de 
energie considerată funcţia obiectiv conform ec. (4.2a). Mai departe prin 
„controlarea” variabilelor de control se urmăreşte identificarea configuraţiei optime a 
acestora, astfel identificând configuraţia optimă a curgerii cu rotaţie, mai mult, cât şi 
a geometriei rotorice la bordul de fugă. 

 

Fig. 4. 2 Schema principială de evaluare a funcţiei obiectiv la diferite configuraţii ale sfv  

 Prin optimizarea mărimi sfv se urmăreşte minimizarea pierderilor de energie 

din tubul de aspiraţie, acest obiectiv fiind abordat în §4.4 utilizând metoda Downhill 
Simplex. 

 
4.3 Metoda “Downhill Simplex” 
 
4.3.1 Concept 

Metoda „Downhill Simplex” [72] prin naturaleţea sa efectuează optimizări în 
spaţii multidimensionale, necesitând doar evaluări ale funcţiei obiectiv. De obicei 
este necesar un număr mai mare de evaluări pentru a efectua minimizarea, 
devenind astfel utilă pentru aplicaţii ce au funcţii obiectiv cu costuri mici. Conform 
[93] această metodă:  

- necesită doar evaluări ale funcţiei, nu şi a derivatelor;
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- este una dintre cele mai eficiente metode de optimizare, fiind 
utilizată pe scară largă; 

- are la bază o analogie geometrică, fiind uşor de utilizat. 

Simplexul este o figură geometrică definită de N dimensiuni cu N+1 puncte 
(vârfuri), toate interconectate cu linii de segmente şi feţele poligonale 
corespondente. În 3D este un tetraedron, iar în 2D este un triunghi. Idea unei 
asemenea metode constă în a căuta în direcţiile definite de liniile segmentelor 
simplexului, minimul funcţiei de obiectiv. Metoda nu porneşte de la un singur punct, 
ci de la N+1 puncte ce definesc un simplex iniţial. Dacă plecăm de la un punct, 
considerat punctul iniţial P0, atunci celelalte N puncte pot fi definite ca: 

ii eλPP  0  (4.6) 

, unde ie este N vector unitate. iar λ este o constantă dependentă de caracteristica 

lungimii scalei. 
Algoritmul funcţionează în 3 paşi: 

 începe prin a schimba poziţia punctului cu valoarea funcţiei cea mai 
mare, în poziţia opusă acestuia prin mijlocul segmentului ce uneşte 
celelalte 2 puncte ale simplexului, ce valori mai mici ale funcţiei de 
obiectiv. 

 Atunci când este posibil metoda încearcă să se extindă pentru a face 
paşi mai mari. 

 Când metoda detectează apariţia unei văi (canion), aceasta se 
contractă şi micşorează în toate direcţiile şi încearcă să găsească 
punctul cel mai bun (cu cea mai mică valoare a funcţiei de obiectiv). 

După cum se poate observa în figura 4. 3, aceşti 3 paşi corespund: 1) 
reflecţiei, 2) expansiunii, respectiv, 3) contracţiei (micşorare). O succesiune 

adecvată a acestor paşi va converge întotdeauna spre un minim al funcţiei obiectiv. 

1) 

 

2) 

 

3) 

 

Fig. 4. 3 Mişcări posibile a paşilor metodei “Downhill simplex”. 1) Reflecţie, 2) Expansiune, 3) 
Contracţie. 

Criteriul de finalizare a optimizării se poate impune, atunci când valoarea 
funcţiei de obiectiv în toate direcţiile este mai mare decât cea corespondentă 
punctului cu valoarea cea mai mică a funcţiei din ultimul simplex. Este recomandat 
ca optimizarea să se efectueze de mai multe ori, de fiecare dată cu puncte de 
plecare diferite, pentru a ne asigura că obţinem minimul global. Mai multe  
informaţii se mai pot găsi şi în [121]. 
 
4.3.2 Algoritm 

Conform [72], se începe prin alegerea unui simplex iniţial într-o locaţie 
aleatorie de pe suprafaţa de răspuns, evaluând în fiecare punct al simplexului 
valoarea funcţiei de obiectiv. Apoi iterativ la fiecare pas efectuat, se va încerca să se 
îmbunătăţească punctul cu cea mai mare valoare a funcţiei de obiectiv.  

Dacă presupunem că ix este vectorul de poziţie al celui de-al i-punct, 

ordonat astfel încât: )(..)()( 121  Dxfxfxf , Astfel, primul pas este să 

calculăm centrul feţei simplexului meanx : 
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






1

2

1
D

i

imean x
D

x
  (4.7) 

, unde D  reprezintă numărul variabilelor de control. 
Întrucât toate celelalte puncte ale simplexului au o valoare mai bună a 

funcţiei de obiectiv este rezonabil să credem că ele ne dau o direcţie bună înspre 
care să mergem. Următorul  pas este să reflectăm punctul simplexului cu cea mai 
mare valoare a funcţiei, prin mijlocul feţei, către un nou punct: 

1111 2)( xxxxxxx meanmeanmean
new 

  (4.8) 

Dacă noul punct are valoarea funcţiei de obiectiv mai mică decât cel iniţial 
de la care sa plecat, atunci este clar că noul simplex este mai bun, astfel merită să 
se încerce şi o expansiune: 

1111 23)(2 xxxxxxx meanmeanmean
new 

  (4.9) 

, care în caz că are o valoare mai mare a noului punct va reveni la pasul anterior, 
ec. (4. 8). 

În schimb dacă după reflectare newx
1


este o soluţie nefavorabilă, înseamnă că 

s-a depăşit minimul funcţiei. În acest caz în schimbul reflecţiei se va încerca o 
reflecţie cu micşorare: 

1111
2

1

2

3
)(

2

1
xxxxxxx meanmeanmean

new 
  (4.10) 

Dacă după reflectare şi micşorare newx
1


este încă cea mai rea variantă, 

putem încerca doar să micşorăm: 

1111
2

1

2

1
)(

2

1
xxxxxxx meanmeanmean

new 
  (4.11) 

În cazul în care şi după această mutare 
newx
1


 este o mutare nefavorabilă, 

concluzia este că mutările efectuate sunt prea mari, în consecinţă se va muta 
punctele simplexului cu valorile cele mai mari ale funcţie de obiectiv către cel cu 

valoarea cea mai mică: 

Dixxxxxxx DiDi
new ,...1,

2

1

2

1
)(

2

1
11111  

  (4.12) 

Utilizând toţi aceşti paşi într-o succesiune adecvată, algoritmul va găsi 

minimul funcţiei obiectiv pe suprafaţa de răspuns. Când va ajunge la un minim, 

decizia de oprire a algoritmului se va declanşa atunci când valoarea funcţiei de 

obiectiv nu se va mai îmbunătăţii în nici o direcţie. Avantajul acestui algoritm este 

că în afară de criteriul de oprire, numai există niciun alt parametru ajustabil de 

setat. 
 
4.3.3 Exemplu de aplicare a algoritmului DSM 

Să presupunem un simplex, denumit simplex1 format din cele 3 puncte ale 

sale, caracterizate de 
ave
sf

v  şi 
slo
sfv corespondent fiecăruia, după cum se poate 

observa în tabelul următor. Astfel, după cum a fost enunţat în §4.2, 
ave
sf

v  şi 
slo
sfv în 

sunt consideraţi cele 2 variabile de control, ceea ce înseamnă că 2D .
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Simplex 1 
ave
sf

v  slo
sfv  

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 paşi, după cum urmează: 

mean

D

i

imean P
xx

x
D

x 


 



2

1 32
1

2

  (4.13) 

Pentru a efectua pasul corespunzător reflecţiei, ştim conform ec.(4. 8) că: 

111 2 xxxx mean
new 

  (4.14) 

, astfel 

1321
32

1
2

2 xxxx
xx

xnew 














 
  

(4.15) 

În final noul punct al simplexului va fi egal cu: 

   

ji

jixnew

05.033.0

00.005.000.0328.0328.033.01






 (4.16) 

 

Simplex 1 
ave
sf

v  slo
sfv  

P1 0.328 0.00 

P2 0.33 0.00 

P3 0.328 0.05 

P1 nou 0.33 0.05 

În acest fel, aplicând metoda downhill simplex, respectând algoritmul descris 
în §4.3.1, pe suprafaţa de răspuns din figura 4. 1b, se va ajunge la o soluţie finală 
considerată soluţia optimă. 

 
4.4 Optimizarea curgerii cu rotaţie utilizând metoda 
“Downhill Simplex” 
 

Schema procedurii de optimizare utilizată în cercetarea doctorală de faţă 

pentru a identifica configuraţia optimă a vitezei axiale fără rotaţie 
sf

v care conduce 

mai departe la profilele de viteză optimizate de la intrarea în tubul de aspiraţie, este 
reprezentată în figura 4. 4. 
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Fig. 4. 4 Schema logică a metodologiei de optimizare a profilelor de viteză de la intrarea în 
tubul de aspiraţie. 

 Aceasta este descrisă după cum urmează:  

(1) & (2) – perechile imφ ),( 2  corespunzătoare celor 6 regimuri de 

funcţionare investigate, sunt selectate împreună cu configuraţia iniţială a 

vitezei axiale fără rotaţie 328.0ave
sf

v  şi 00.0slo
sf

v , ce corespunde 

geometriei bordului de fugă a rotorului turbinei Francis GAMM proiectat cu 
metodele clasice [1];  

(3) – profilele de viteză de la intrarea în tubul de aspiraţie corespunzătoare 
celor 6 regimuri de funcţionare investigate, sunt calculate cu modelul 
matematic descris în §2.5 şi implementat în FORTRAN utilizând librăria 
numerică IMSL (International Mathematics and Statistics Library) [140]. 
Apoi, profilele de viteză calculate sunt introduse într-un fişier cu extensia 
“.prof” pentru a putea fi încărcate în codul comercial de simulare numerică 
Fluent;  

(4) – curgerea staţionară 3D turbulentă este simulată numeric utilizând 

modelul de turbulenţă SSTωk  pentru fiecare regim de funcţionare (descris 

de către perechile de la pasul 1) cu condiţiile de intrare determinate la pasul 
anterior;  

(5) – funcţia de obiectiv DTLOSS este calculată utilizând ec. (4. 2a) cu 
ponderile din tabelul 2. 3;  

(6), (8), (9) – soluţia este verificată, iar decizia de oprire este declanşată 
atunci când funcţia obiectiv atinge valoarea minimă globală, ceea ce 
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înseamnă că algoritmul de optimizare a convers la o soluţie. Drept urmare, 
configuraţia optimizată a variabilelor de control sunt obţinute conducând mai 
departe la profilele de viteză optimizate de la intrarea în tubul de aspiraţie, 
ce corespund geometriei optime a paletajului rotoric la bordul de fugă. 

(7) – în caz contrar, procesul va continua prin ajustarea variabilelor de 
control conform algoritmului de optimizare, până când funcţia obiectiv nu se 
va mai îmbunătăţii pentru orice posibilă configuraţie a variabilelor de control. 

Astfel, respectând schema logică de optimizare din figura 4. 4 a profilelor de 
viteză de la intrarea în tubul de aspiraţie, în figura 4. 5 sunt reprezentaţi succesiv 
paşi efectuaţi de algoritmul de optimizare spre configuraţia optimă a vitezei axiale 

fără rotaţie sfv  (sau a variabilelor de control). Din toate cele 3 puncte ale ultimului 

simplex, punctul P3 descris de către variabilele de control 
ave
sf

v  şi 
slo
sf

v  , unde funcţia 

obiectiv are valoarea cea mai mică, este considerat punctul optim. 

 

 

Fig. 4. 5 Metoda Downhill Simplex: Primul pas – Reflecţie; Pasul 2 – Reflecţie; Pasul 3 – 
Reflecţie; Pasul 4 Reflecţie şi Expansiune; Pasul 5 – Reflecţie; Pasul 6 – Reflecţie; Pasul 7 – 

Contracţie; Pasul Final - Reflecţie. 

Valorile configuraţiei iniţiale şi optimizată a variabilelor de control cât şi a 
funcţiei obiectiv sunt date în tabelul 4. 1. 

Tabel 4. 1 Configuraţiile vitezei axiale fără rotaţie 

Viteza axială fără rotaţie 
ave
sf

v  
slo
sf

v  DTLOSS [%] 

Configuraţia iniţială 0.328 0.00 2.308 

Configuraţia optimizată 0.32 0.125 1.857 

Mişcările efectuate de algoritmul de optimizare spre configuraţia optimă a 
vitezei axiale fără rotaţie sunt sumarizate în tabelul 4. 2. 
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Tabel 4. 2 Mişcările simplexului a algoritmul de optimizare către configuraţia optimă 

a 
sf

v   

Nr. 
paşi 

Configuraţia vitezei axiale fără 
rotaţie 

Valoarea 
funcţiei 
obiectiv 

[%] 

Tipul de 
pas 

efectuat 

Reprezentare 
schematică a tipului 
de simplex efectuat 

Iniţial 0000.0,3280.0  slo
sf

ave
sf

vv  2.3080 - - 

1 0500.0,3301.0  slo
sf

ave
sf

vv  2.0870 Reflecţie 

 

2 1000.0,3280.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.9806 Reflecţie 

3 0975.0,3255.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.9633 Reflecţie 

4 0985.0,3240.0  slo
sf

ave
sf

vv  
1.9484 

Reflecţie  
+ 

Expansiune 
 

5 1040.0,3210.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.9170 Reflecţie 

 6 1050.0,3205.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.9124 Reflecţie 

7 1125.0,3200.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.9119 Contracţie 

 

Optim 1250.0,3200.0  slo
sf

ave
sf

vv  1.8570 Reflecţie 

 

 

În concluzie, configuraţia optimă a vitezei axiale fără rotaţie sfv corespunde 

variabilelor de control 32.0ave
sf

v  şi 125.0slo
sf

v cu %857.1DTLOSS . În 

figura 4. 6 este reprezentată suprafaţa de răspuns finală a pierderilor relative de 
energie din tubul de aspiraţie, reconstruită cu toate punctele adiţionale rezultate în 
urma aplicării algoritmului de optimizare. Pe această figură se poate observa foarte 

bine locaţia punctului optim P3 caracterizat de variabilele de control 32.0ave
sf

v  şi 

125.0slo
sf

v .
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Fig. 4. 6 Suprafaţa de răspuns finală a pierderilor relative de energie (DTLOSS) din tubul de 

aspiraţie. 

Se poate observa foarte bine că parametrii 00.0,328.0  slo
sf

ave
sf

vv  cu 

funcţia obiectiv %308.2DTLOSS a configuraţiei iniţiale a curgerii cu rotaţie ce 

corespunde geometriei iniţiale a bordului de fugă a paletajului rotoric, nu se află în 
zona unde valorile funcţiei obiectiv sunt minime. 

 
4.5 Concluzii 
 

În capitolul anterior s-a demonstrat că utilizând algoritmul DSM, prezentat în 
detaliu în §4.3, se poate găsi un minim pentru care funcţia obiectiv are valoarea cea 

mai mică. Parametrii configuraţiei optime a 
sf

v corespunde 3200.0ave
sf

v şi 

1250.0slo
sf

v , care sunt diferiţi de cei corespondenţi rotorului existent 

328.0ave
sf

v  şi 00.0slo
sf

v , sugerând faptul că este destul loc de îmbunătăţire a 

geometriei paletajului rotoric la bordul de fugă. 
Profilele de viteză de la intrarea în tubul de aspiraţie corespunzătoare celor 6 

regimuri de funcţionare investigate, pentru configuraţia iniţială şi optimizată sunt 
prezentate în figura 4. 7. În figura 4. 7a se poate observa că pentru configuraţia 

iniţială a 
sf

v , profilele de viteză axiale sunt de tip jet axial în vecinătatea axei, 

exceptând punctul de funcţionare OP1. Profilele de viteză de tip jet axial sunt 
caracterizate de un exces al vitezei axiale în vecinătatea axei. În schimb în cazul 

configuraţiei optimizate a 
sf

v , se poate observa o reducere semnificativă a vitezei 

axiale în vecinătatea axei. În consecinţă, după cum se poate observa în figura 4. 7b, 
punctele de funcţionare OP1 şi OP2 au un deficit al vitezei axiale în vecinătatea axei. 
Aceste profile de viteză corespund profilelor de viteză de tip dâră. În ambele cazuri, 
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viteza circumferenţială este fie co-rotativă fie contra-rotativă faţă de direcţia de 
rotaţie a rotorului [103]. 

 

a. Configuraţia iniţială a vitezei axiale fără rotaţie 

 

 

b. Configuraţia optimizată a vitezei axiale fără rotaţie 

Fig. 4. 7 Profilele componentelor de viteză la intrarea în tubul de aspiraţie: Axial (albastru), 
Circumferenţial (roşu), Radial (verde). 

Odată cu creşterea debitului, viteza axială ajunge la o distribuţie cvasi-
constantă, în timp ce viteza circumferenţială este co-rotativă la regimuri de 
funcţionare la sarcină parţială, respectiv, contra-rotativă la regimuri de funcţionare 
la suprasarcină [105]. Însă, în cazul configuraţiei optimizate se poate observa o 
creştere a vitezei circumferenţiale în vecinătatea peretelui tubului de aspiraţie. 
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5. Hidrodinamica tubului de aspiraţie 
 

Tubul de aspiraţie este în continuare una dintre cele mai dificile componente 
de descris din perspectiva curgerii fluidelor, datorită dificultăţi de descriere cu o 
acurateţe ridicată a interacţiunilor complexe dintre caracteristicile corespondente 
curgerii tridimensionale. 

În cazul turbinelor de reacţiune de cădere mijlocie, tubul de aspiraţie are o 
influenţă majoră, deoarece randamentul turbinei este afectat semnificativ de către 
performanţele acestuia. Scopul principal al tubului de aspiraţie este de-a recupera 
energia cinetică remanentă de la ieşire din rotor prin conversie în energie potenţială 
(de presiune), fără de care acesta ar avea doar pierderi. Performanţele procesului 
sunt cu atât mai bune cu cât se realizează un grad mai mare din energia cinetică în 
energie potenţială cu pierderi minime. Scopul secundar al tubului de aspiraţie este 
de-a conduce apa de la ieşire din rotor (vertical) la canalul de fugă (orizontal) cu 
pierderi hidraulice minime. 

În capitolul 5, pentru a evalua îmbunătăţirile hidrodinamice aduse de 
profilele de viteză optimizate, reprezentate în figura 4. 7, se utilizează o analiză 
detaliată a câmpului hidrodinamic. Mărimea ce cuantifică îmbunătăţirile din punct de 
vedere energetic pentru cele 6 puncte de funcţionare investigate este pierderea 

relativă de energie în tubul de aspiraţie rDTh . Pentru evaluarea în detaliu a 

hidrodinamicii tubului de aspiraţie au fost definite în §3.5 mărimile ce caracterizează 
performanţele tubului de aspiraţie. Acestea sunt: fluxul energiei cinetice şi 
componentele sale (normală şi tangenţială), fluxul energiei cinetice în cazul ideal 
(atunci când avem o curgere uniformă în fiecare secţiune a tubului de aspiraţie), 
coeficientul de neuniformitate (care este definit ca raportul între fluxul energiei 
cinetice şi energiei cinetice în cazul ideal şi este întotdeauna mai mare decât unu). 
Reprezentarea acestor mărimi de-a lungul coordonatei curbilinii (coordonata ce 
uneşte centrele de greutate a fiecărei secţiuni a tubului de aspiraţie), evidenţiază 
diferenţele în hidrodinamică pentru cele două cazuri analizate, iniţial, respectiv, 
optimizat.  

 
5.1 Analiza decelerării şi neuniformităţii curgerii 
 

Hidrodinamica tubului de aspiraţie corespunzătoare configuraţiei iniţiale, 

respectiv, optime a mărimi viteza axială fără rotaţie 
sf

v  este cuantificată prin 

decelerarea şi neuniformitatea curgerii. Aceste cantităţii au fost definite în §3.5 şi 
sunt calculate conform ec. (3.9 – 3.14) pentru decelerarea curgerii, respectiv, ec. 
(3.15) pentru calculul coeficientului de neuniformitate  . 

Comparaţia între configuraţia iniţială şi optimizată a curgerii cu rotaţie a fost 
efectuată pentru toate cele 6 puncte de funcţionare investigate. În figura 5. 1 este 
reprezentată distribuţia fluxului de energie cinetică de-a lungul tubului de aspiraţie 

de la intrare la ieşire, pentru configuraţia iniţială, respectiv, optimizată a 
sf

v . 
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Configuraţia iniţială 

00.0,328.0  slo
sf

ave
sf

v   

Configuraţia optimă 

125.0,32.0  slo
sf

ave
sf

v  

  
a) OP1 g) OP1 

  
b) OP2 h) OP2 

  

c) OP3 j) OP3 
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d) OP4 k) OP4 

  
e) OP5 l) OP5 

  
f) OP6 m) OP6 

Fig. 5. 1 Decelerarea curgerii de la intrare la ieşirea din tubul de aspiraţie pentru cele 6 puncte 
de funcţionare investigate, corespunzătoare configuraţie iniţiale (stânga), respectiv, 

configuraţiei optimizate (dreapta) a 
sf

v  
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În figura 5. 1 se poate observa că aproape jumătate din energia cinetică 
este recuperată în conul tubului de aspiraţie, rămânând aproximativ un sfert la 

ieşirea din cotul tubului de aspiraţie (S11), pentru ambele configuraţii ale 
sf

v . În 

cazul primelor 2 puncte de funcţionare, recuperarea de energie cinetică este 
aproximativ la fel de la intrare la ieşire în tubul de aspiraţie, uşor mai bună în cazul 
configuraţiei iniţiale. Ceea ce a fost îmbunătăţit într-un mod semnificativ, în urma 
aplicării metodei de optimizare, sunt punctele de funcţionare de la 3 la 6, unde 
recuperarea de energie cinetică de la intrare la ieşire din tubul de aspiraţie este mai 

bună decât cea corespunzătoare configuraţiei iniţiale a 
sf

v . Diferenţele distribuţiei 

energiei cinetice dintre cele două configuraţii, corespunzătoare punctelor de 
funcţionare de la 3 la 6 apar în difuzor, unde pentru configuraţia optimizată 

diferenţa dintre distribuţia fluxului total de energie cinetică kinF , respectiv, a 

fluxului de energie cinetică ideală 
)(ideal

kin
F este mult mai mică faţă de cea 

corespunzătoare configuraţiei iniţiale a 
sf

v . Această diferenţă este cuantificată 

foarte bine prin distribuţia excesului de energie cinetică 
)(exces

kin
F  calculat conform 

ec. (3. 14). Astfel, pentru punctele de funcţionare de la 3 la 6, corespunzătoare 
configuraţiei optimizate, excesul de energie cinetică este mult mai mic în difuzor în 
comparaţie cu cel corespunzător configuraţiei iniţiale. Un exces mai mic al energiei 
cinetice în difuzorul turbinei, înseamnă că tubul de aspiraţie răspunde foarte bine la 
configuraţia optimizată a curgerii cu rotaţie impusă la intrare, acesta recuperând 
mai bine energia cinetică de la intrare la ieşire din acesta. În schimb la configuraţia 

iniţială a 
sf

v , excesul de energie cinetică este foarte mare în difuzor, ceea ce 

înseamnă că energia cinetică numai este recuperată în această zonă a tubului de 

aspiraţie. În cazul distribuţiei de energie cinetică tangenţială la planul secţiunii 
)(t

kin
F , 

practic aceasta este recuperată aproape în totalitate pentru configuraţia optimizată 
a profilelor de viteză de la intrarea în tubul de aspiraţie. 

Neuniformitatea curgerii cu rotaţie este cuantificată prin coeficientul de 

neuniformitate ζ , conform ec. (3. 15). Distribuţia neuniformităţii curgerii de la 

intrare la ieşire din tubul de aspiraţie este reprezentată în figura 5. 2, pentru toate 
cele 6 puncte de funcţionare investigate. 

În această figură se poate observa că în cazul configuraţiei optimizate a 
sf

v , 

figura 5. 2a, distribuţia neuniformităţii curgerii de-a lungul coordonatei curbilinii a 
tubului de aspiraţie, este mai mică comparativ cu cea corespunzătoare configuraţiei 

iniţiale a 
sf

v , figura 5. 2b. Afirmaţia anterioară fiind susţinută de către 

îmbunătăţirea cu aproximativ 20% a %857.1DTLOSS  corespunzător 

configuraţiei optimizate, faţă de %308.2DTLOSS  corespunzător configuraţiei 

iniţiale a 
sf

v . Distribuţia cu valorile minime a neuniformităţii curgerii între secţiunile 

de intrare şi ieşire, corespunde punctului de funcţionare OP2 pentru configuraţia 
iniţială (fig. 5. 2a), respectiv, OP3 pentru configuraţia optimizată (fig. 5. 2b). 
Aceasta înseamnă că punctul de funcţionare OP2 cu distribuţia cea mai mică a 
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neuniformităţii curgerii este mutat către debite mai mari, OP3, în cazul configuraţiei 
optimizate a curgerii cu rotaţie 

 

a) Configuraţia iniţială a 
sf

v  

 

b) Configuraţia optimizată a 
sf

v  

Fig. 5. 2 Distribuţia coeficientului de neuniformitate de la intrare la ieşirea din tubul de 
aspiraţie 
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În particular, distribuţia neuniformităţii curgerii de-a lungul tubului de 
aspiraţie corespunzătoare punctului de funcţionare OP1 la debitul cel mai mic, este 
complet diferită faţă de celelalte puncte de funcţionare. Această distribuţie 
corespondentă punctului de funcţionare OP1 este aproximativ la fel pentru ambele 

configuraţii ale 
sf

v . Distribuţia neuniformităţii este relativ mică în conul şi cotul 

tubului de aspiraţie pentru ambele configuraţii a 
sf

v . Diferenţele dintre cele două 

configuraţii apar în difuzorul tubului de aspiraţie. Neuniformitatea curgerii creşte în 
difuzorul tubului de aspiraţie din cauza distribuţiei inegale a debitului pe cele două 
canale de evacuare ale difuzorului, astfel dezvoltându-se zone mari de recirculare 
[119] în canalul difuzorului cu distribuţiile cele mai mici ale debitului.  

Neuniformitatea curgerii este mai mică în cazul configuraţiei optimizate, 
exceptând punctele de funcţionare din extremităţii, cu debitele minime şi maxime de 
funcţionare, unde distribuţiile neuniformităţii curgerii sunt aproximativ la fel pentru 

ambele configuraţii ale 
sf

v . 

 
5.1.1 Distribuţia debitului la ieşirea din tubul de aspiraţie 
 La ieşirea din tubul de aspiraţie debitul are o distribuţie inegală, după 
cum se poate observa în tabelul 4. 3. În acest tabel este prezentată distribuţia 
debitului în procente pe canalul stâng şi drept al tubului de aspiraţie. 

Tabel 4. 3 Distribuţia debitului pe cele 2 canale de evacuare a tubului de aspiraţie 

 

 
Canalul  
de ieşire 

 

OP1 OP2 OP3 OP4 OP5 OP6 

Configuraţia iniţială 

00.0

,328.0





slo
sf

ave
sf

v
 

 
Canalul  
Stâng 

 

66.3% 55.0% 56.3% 54.0% 52.0% 47.8% 

 
Canalul 
Drept 

 

33.7% 45.0% 43.7% 46.0% 48.0% 52.2% 

Configuraţia 
optimizată 

125.0

,32.0





slo
sf

ave
sf

v
 

 
Canalul 
Stâng 

 

65.1% 60.4% 53.2% 52.6% 50.3% 49.4% 

 
Canalul 
Drept 

 

34.9% 39.6% 46.8% 47.4% 49.7% 50.6% 

 
În cazul primelor 2 puncte de funcţionare distribuţia debitului este mai mare pe 
canalul stâng, chiar dublă în cazul primului punct de funcţionare, pentru ambele 

configuraţii ale 
sf

v , ceea ce înseamnă că din cauza distribuţiei inegale a debitului pe 

canalul drept sunt dezvoltate zone mari de recirculare. Direcţia de rotaţie a fluidului 
se schimbă de la co-rotaţie la contra-rotaţie faţă de direcţia de rotaţie a rotorului, 
odată cu creşterea debitului turbinei. Drept urmare, debitul din canalul drept creşte 
până când devine mai mare decât cel din canalul stâng, OP6, pentru ambele 
configuraţii ale curgerii, după cum se poate observa în figura 5. 3.
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Conform acestei figuri, in cazul configuraţiei optimizate ale curgerii cu rotaţie 
(gri închis) exceptând OP2, distribuţia debitului este mai aproape de distribuţia 
ideală a debitului (50% canal stâng – 50% canal drept). Egalizarea debitului pe 
canalele de evacuare ale tubului de aspiraţie este una dintre „rezervele” 
neexploatate pentru creşterea randamentului turbinei hidraulice. 
 

 

Fig. 5. 3 Distribuţia debitului pe canalele de evacuare ale tubului de aspiraţie corespunzătoare 

configuraţiei iniţiale (gri deschis), respectiv, optimizată (gri închis) a 
sf

v  

 
5.2 Discuţii 
 

Variaţia pierderilor relative de energie din tubul de aspiraţie rDTh , calculată 

conform ec. (4. 2b), pentru cele 6 puncte de funcţionare investigate, este 
reprezentată grafic în figura 5. 4. Pe această figură se poate observa că pentru 

configuraţia iniţială 00.0,328.0  slo
sf

ave
sf

v reprezentată cu linie continuă, 

corespunzătoare geometriei iniţiale a paletajului rotoric la bordul de fugă, minimul 
pierderilor este situat la punctul de funcţionare OP2 ce corespunde debitului de 

funcţionare 28.0φ .  

Configuraţia optimizată 125.0,32.0  slo
sf

ave
sf

v , reprezentată cu linie 

întreruptă, are minimul pierderilor transportat către debite mai mari, mai exact la 

punctul OP3 de funcţionare, corespunzător debitului 30.0φ , ceea ce înseamnă 

că vârful diagramei colinare a turbinei Francis GAMM este mutat către debite mai 
mare. Drept urmare, mutând vârful colinei la debite mai mari se reduc pierderile de 
energie la regimuri de funcţionare la suprasarcină, după cum se poate observa şi în 
figura 5. 4, unde pierderile corespunzătoare punctelor de funcţionare de la 3 la 6 
corespunzătoare configuraţiei optimizate sunt mult mai mici decât cele 
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corespunzătoare configuraţiei iniţiale a sfv . Minimizarea pierderilor de energie la 

regimuri de funcţionare la suprasarcină este la ora actuală unul din obiectivele 
principale urmărite de marile companii producătoare de energie hidroelectrică.  

 

Fig. 5. 4 Pierderile relative de energie în tubul de aspiraţie funcţie de debitul adimensional, 

corespunzătoare configuraţiei iniţiale a 
sf

v  (linie continuă), respectiv, optimizate (linie 

întreruptă)  

De asemenea trebui menţionat şi faptul că în urma optimizării s-a obţinut o 
distribuţie a pierderilor relative de energie funcţie de debit relativ mai plată faţă de 
distribuţia corespondentă configuraţiei iniţiale. Astfel, asociind profilele de viteză 
optimizate din figura 4. 7b cu distribuţia pierderilor relative de energie 

corespunzătoare configuraţiei optimizate a 
sf

v , se poate spune că pentru tubul de 

aspiraţie investigat dat în figura 3. 1, aceste tipuri de profile de viteză cu zone mai 
mari de co-rotaţie, respectiv, contra-rotaţie şi cu o reducere a vitezei axiale în 
vecinătatea axei ce corespund geometriei optimizate la bordul de fugă al paletei 
rotorice, sunt cele care aduc o îmbunătăţire semnificativă în performanţele tubului 
de aspiraţie.  

 
5.3 Concluzii 
 

În capitolul 5 al tezei doctorale, investigarea întreprinsă a fost concentrată 
pe analiza detaliată a hidrodinamicii tubului de aspiraţie. Pentru aceasta au fost 
definite şi calculate fluxul energiei cinetice şi componentele acesteia (normală şi 
tangenţială) pe întreaga plajă de funcţionare investigată. De asemenea a fost  
identificat în urma aplicări algoritmului de optimizare şi punctul de funcţionare la 
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care recuperarea de energie cinetică este realizată cu pierderii relative de energie 
minime. 

Acest punct de funcţionare cu pierderile relative de energie, este situat 

conform figuri 5. 4 la debitul de funcţionare 30.0φ pe distribuţia pierderilor 

relative de energie corespunzătoare configuraţiei optimizate a 
sf

v . Punctul de 

funcţionare situat la 30.0φ , corespunde punctului OP3 de funcţionare considerat 

punctul de randament maxim pentru configuraţia optimizată, şi are conform figurii 
5. 1j o recuperare de energie cinetică din tubul de aspiraţie mai bună comparativ cu 
cea corespunzătoare punctului OP2, figura 5. 1b, considerat optim pentru 

configuraţia iniţială a 
sf

v . De asemenea, în figura 5. 2b se poate observa că 

neuniformitatea cea mai mică a curgerii corespunde punctului OP3 de funcţionare. 
După cum a fost menţionat mai sus, este cunoscut faptul că pierderile 

minime în cazul configuraţiei optime sunt situate la OP3. Astfel, o concluzie 
importantă este că noul rotor va trebui să fie proiectat la acest punct de funcţionare 
pentru a produce aceeaşi distribuţie a pierderilor relative de energie ca cea 

corespunzătoare configuraţiei optimizate a 
sf

v  din figura 5. 4. 

 

Fig. 5. 5 Regiunea cu valori acceptabile ale 
sf

v  de pe suprafaţa DTLOSS 

O altă concluzie importantă este că rezultate similare ale DTLOSS se poate 

obţine din diferitele configuraţii ale perechilor 
ave
sf

v , 
slo
sf

v , după cum se poate 

observa în figura 5. 5. În această figură regiunea cu gri este considerată regiunea în 
care se găsesc configuraţii rezonabile ale paletajului rotoric la bordul de fugă, dar 
desigur că este recomandat ca soluţiile proiectate să fie cât mai aproape de soluţia 

optimă. Totuşi, această flexibilitate în alegerea configuraţiei 
ave
sf

v , 
slo
sf

v , din regiunea 
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considerată rezonabilă, este foarte importantă atunci când rotorul ce va fii proiectat 
trebuie să respecte constrângerile tehnologice şi de structură impuse. 

Concluzia generală a cercetării întreprinsă în PARTEA II-a tezei doctorale,  
este că utilizând algoritmul metodei de optimizare DSM (Downhill Simplex Method) 
împreună cu, conceptul de “viteză axială fără rotaţie” introdus în Partea I, cu scopul 
de a reduce pierderile relative de energie din tubul de aspiraţie pe un domeniu 
extins de operare, arată clar potenţialul metodologiei introdusă şi aplicată pe un caz 
test. Această metodologie este adecvată pentru optimizarea performanţelor şi  
aplicarea la nivel industrial în domeniul turbinelor hidraulice aflate în proces de 
retehnologizare. 
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PARTEA III 

 

 

PROIECTAREA GEOMETRIEI 
ROTORULUI ŞI ANALIZA 

GEOMETRIEI 
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6. Proiectarea cu metoda inversă a geometriei 
rotorice 
 

În domeniul turbomaşinilor, proiectarea acestora încă a rămas o sarcină 
complexă, combinând discipline multiple din inginerie precum dinamica fluidelor, 
inginerie mecanică şi economie. Este cunoscut faptul că mai bine de jumătate din 
turbinele hidraulice din România sunt în proces de retehnologizare, datorită timpului 
de viaţă depăşit. Ca urmare, alegerea noilor soluţii tehnico-economice pentru 
retehnologizarea turbinelor hidraulice implică probleme noi care trebuie să cont de 
cerinţele tehnice ale pieţei de energie (funcţionarea pe o plajă extinsă şi intervenţia 
rapidă pentru a asigura reglajul reţelei) precum şi de condiţiile economice actuale. 
În consecinţă, aceasta implică modificarea rotorului şi în anumite cazuri paletele 
aparatului director, cu păstrarea traseului hidraulic existent. Aceste cerinţe sunt o 
mare provocare din punct de vedere tehnico-economic deoarece condiţiile de acum 
mai bine de 30-50 de ani impuse pentru proiectarea şi executarea echipamentelor 
sunt total diferite de cerinţele actuale pentru proiectarea şi executarea noilor 
componente în procesul de retehnologizare. Mai mult, noile turbine hidraulice 
retehnologizate trebuie să asigure o funcţionare eficientă şi sigură pentru următori 
30 de ani. 

O turbină hidraulică este proiectată conform specificaţiilor iniţiale, obţinute 
în situ, unde maşina va fi instalată. Condiţiile de operare exprimate ca şi energie 
specifică E, debit Q şi turaţie n, sunt de obicei parametrii iniţiali de dimensionare 
preliminară a maşinii şi de alegere a posibilei configuraţii (radial, axial, radial-axial, 
etc.). Metodele de proiectare pot fi clasificate în 2 grupe principale: Metode clasice şi 
Tehnici actuale. Metodologiile clasice sunt considerate acele tehnici de proiectare 
dezvoltate în principiu din experimente. Forma finală a rotorului turbinei fiind strâns 
legată de vizualizarea curgerii în jurul diferitelor profile şi validate pe ştande 
experimentale, mai exact, întâi s-a proiectat rotorul apoi sa analizat curgerea, iar 
rezultatele finale (dorite) au fost obţinute print-un proces de încercare şi eroare. Din 
punct de vedere geometric, metodologiile tradiţionale au utilizat desene tehnice de 
mână şi seturi de date  pentru definirea geometriei. Dar această reprezentare 
limitată şi cumva ambiguu, a fost de obicei sursa neînţelegeri a geometriei finale şi a 
fabricării sale. Relativ recent, dezvoltarea codurilor CFD şi a creşterii puterii de 
calcul a permis prezicerea performanţelor unei turbine hidraulice şi reducerea 
testelor pe standuri experimentale, tehnicile CFD [33], [54], [86], [98] devenind 
astfel un instrument standard în proiectarea turbinelor hidraulice. 

Tehnicile actuale s-au dezvoltat şi îmbunătăţit odată cu progresul tehnologic 
în domeniul calculatoarelor. Aceste noi tehnici de proiectare tind să depăşească 
dificultăţile şi constrîngeriile metodelor clasice, fiind mai flexibile si precise decât 
acestea, deşi majoritatea dintre ele sunt strâns legate de tehnicile clasice de 
proiectare. Majoritatea tehnicilor noi de proiectare se bazează pe proiectarea 
inversă, originalitatea acestei metode constă în inversarea tehnicilor clasice. Pornind 
de la proiectarea curgerii dorite la ieşirea din rotor / intrarea în tubul de aspiraţie, 
care va duce în final la geometria paletajului rotoric care va livra aceea curgere 
dorită. În decursul ultimelor decenii noile tehnici de proiectare bazate pe proiectarea 
inversă au fost dezvoltate şi extinse spre aplicaţii 3D [30], [32], [37], [45-46], [56], 
[85], [113] şi [128], fiind aplicaţii ale metodei inverse pe turbine hidraulice. De 
asemenea mai există şi pachete de softuri comerciale ce furnizează instrumente de 
proiectare ce se bazează pe proiectarea inversă [141-142]. 

Ultima parte a tezei de cercetare doctorală, partea a-III-a, este concentrată 
spre proiectarea cu metoda inversă a geometriei noului paletaj rotoric pentru tubul 
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de aspiraţie existent, reprezentat în figura 3. 1, astfel încât pierderile de energie din 
tubul de aspiraţie ce va fi cuplat cu noul rotor, să fie minime. Cazul test, se bazează 
pe geometria paletajului rotoric iniţial ce corespunde rotorului turbinei model Francis 
GAMM. 

Conform §4, în urma optimizării profilelor de viteză, corespunzătoare celor 6 
puncte de funcţionare investigate, de la intrarea în tubul de aspiraţie şi conform 
distribuţiei optime a pierderilor relative de energie din tubul de aspiraţie 
reprezentată în figura 5. 4, este cunoscut faptul că pierderile minime de energie au 
loc la punctul 3 de funcţionare. În consecinţă, noul rotor va fi proiectat la acest 

punct de funcţionare ce corespunde unui debit adimensional de 30.0q , astfel 

încât la cuplarea geometria noului paletaj rotoric cu tubul de aspiraţie existent, 
pierderile de energie vor fi aproximativ egale cu cele din figura 5. 4. 

 
6.1 Modelul matematic al curgerii nevâscose, staţionare, 
axial simetrice cu rotaţie  
 

Descrierea completă a curgerii fluidelor presupune specificarea unor anumite 
mărimi caracteristice. În primul rând, se descrie câmpul de viteze a tuturor 
punctelor în spaţiu şi timp. De altfel, câmpul de viteze nu conţine destule informaţii 
pentru a defini starea lichidului în întregime, trebuind a fi cunoscute şi alte 
proprietăţi statice ale fluidului. Susan-Resiga R. şi alţii [106] tratează curgerea axial 

simetrică a fluidelor ideale atât pentru zona nepaletată a turbinelor cât şi în zona 
paletată. 
 
6.1.1 Modelarea matematică a curgerii axial-simetrice a fluidului 
incompresibil în zona nepaletată 
 

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

z z r rV V V Vθ θ  e e e
 

(6.1)         

unde , ,z rV V V , sunt proiecţiile vectorului viteza pe cele trei axe ale sistemului. În 

curgerea axial-simetrică viteza are doar 2 componente: axială z  şi radială r . 

Deoarece curgerea se reproduce în orice plan axial definit de unghiul  , este evident 

că / 0V   . 
Forma locală a ecuaţiei de continuitate pentru fluide incompresibile este: 

0V   
(6.2)         

Curgerile incompresibile pot fi exprimate în funcţie de un potenţial vectorial 

β iar ecuaţia de continuitate devine 

  0  
 

(6.3) 

In curgerile axial-simetrice, componenta tangenţiala a potenţialului  este în 

legătură cu funcţia de curent a lui Stokes pentru curgerea 2D / R    . Funcţia 

 depinde numai de coordonatele axială şi radială, ( , )z r  iar viteza se poate 

exprima.astfel:

θ
ψ   

   
  

z r
1 Ψ 1 Ψ

e e - e
r r r r r

 (6.4) 
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Ţinând cont de ecuaţia (6.4) se pot scrie componentele vitezei în direcţia 

curgerii zV  şi în direcţie radială rV  

 
ψ




z
1

V
r r

, 
ψ

 


r
1

V
r z

 (6.5)         

În aceste condiţii, ecuaţia de continuitate pentru curgerea axial-simetrică se 
poate scrie: 

 rz rVV 1
0

z r r


 

 
 (6.6)         

Curgerea axial simetrică, nevâscoasă şi incompresibilă este guvernată de 

ecuaţia lui Euler
dV

f p
dt

ρ ρ    . Neglijând acceleraţia forţelor masice, ecuaţia Euler 

se rescrie: 

 V 1
V V p

t ρ


     


 (6.7)         

unde: 

z r z r
p p 1 p p p

p e e e e e
z r r z r

θ
θ

             
             

             
= este gradientul 

presiunii în coordonate cilindrice, iar 

(6.8)         

   r rz zrV rVVV V1 1 1
V

z r r r z r r
θ

θ

  
      

    
 este divergenţa 

vitezei în coordonate cilindrice, în ipoteza mişcării axial – simetrice. 

(6.9)         

Ţinând cont de ecuaţiile (6. 8) şi (6. 9), ecuaţia (6. 7) are proiecţiile pe cele 
trei axe ale sistemului de coordonate cilindrice: 

1V V V pz z zV Vz r
t z r z

   
   

   
 (6.10)         

2
1VV V V pr r rV Vz r

t z r r r

   
    

   




 (6.11)         

0
V V V V VrV Vz r
t z r r

  
   

  

     
(6.12)         

În [106], Capitolul 3, pag. 124, se definesc următoarele 2 funcţii: 
- funcţia de vârtej       

C RVθ  
(6.13)         

- intensitatea vârtejului circumferenţial 

2 21 1 1

2 2 2

V Vr z

r z r r rr z r

                          

 L  (6.14)         

Rotorul vitezei este dat de  

 1 r z
z r

rV V V V
e e e

r r z z r

    
    

    

 


  

 (6.15)         

Ecuaţia de transport a vârtejului pentru curgerea axial simetrică, nevâscoasă 
3D se scrie sub următoarea formă: 
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   
D

V V
Dt t

ω ω
ω ω


      


 (6.16)         

Proiecţiile ecuaţiei (6. 16) se scriu: 

z z z
z r

D V V

Dt z r

 
 

 


   

(6.17)         

r r r
z r

D V V

Dt z r

 
 

 


   

(6.18)         

2r rD V V

Dt r


    

 
(6.19)         

În curgerea axial-simetrică, fără vârtej, componenta circumferenţială este 
nulă. În cazul vârtejului staţionar 

 
0

D rV DC

Dt Dt
 


 

(6.20)     

Funcţia de vârtej C şi intensitatea vârtejului circumferenţial χ se scriu astfel: 

         
        

        
z r

DC C C C C 1 Ψ C 1 Ψ C C
V V Ψ,C 0

Dt t z r t r r z r z r t
 (6.21)         

 χ
χ

 
 

 

2

2

1 C
Ψ,

t z4y
 (6.22)         

Într-o curgere axial-simetrică staţionară, particulele de fluid situate pe o 
linie de curent dată, vor forma în timp o suprafaţă de revoluţie prin rotirea în jurul 
axei de simetrie. Pentru curgere staţionară, ecuaţia (6. 21) se reduce la forma 

 ψ ,C 0 . Întrucât Jacobianul se anulează, trebuie să avem o dependenţă de forma 

ψC( ) , adică funcţia de vârtej C  rămâne constantă de-a lungul liniei de curent. 

Termenul din membrul drept al ecuaţiei (6. 22) poate fi scris [106]: 

     
      

      

2 2 2 2

2 2

1 C 1 d(C ) Ψ d(C ) 1 1 d(C )
,Ψ Ψ,

z z 4y 4ydΨ dΨ dΨ4y 4y
 (6.23)         

În cazul curgerii axial simetrice staţionare ecuaţia de transport a densităţii 
vârtejului (6. 20) se scrie sub forma: 

χ
  

  
  

21 d(C )
Ψ, 0,

4y dΨ
 (6.24)         

unde termenul χ 
21 d(C )

4y dΨ  

este o funcţie care depinde numai de linia de curent 

Ψ şi se notează F(Ψ) . 

Pentru a determina această dependenţă se porneşte de la produsul vectorial 
dintre viteză şi vârtej dat de relaţia: 

BUPT



90    Proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice - 6 

z r z r

z r z r

z r r z

r z z r r z z r

e e e e e e
r

V V V V V V V
r

rV V V V

r r z z r

V rV V rV
V e V e V V e

r z r r

θ θ

θ θ

θ θ θ

θ θ θ θ
θ θ θ

ω

ω ω ω

ω ω ω ω

    

    
   

    

    
                 

1  (6.25)         

Pornind de la (6. 5) (şi având în vedere scrierea unei funcţii vectoriale), se 
poate exprima gradientul funcţiei de vârtej C : 

1

1 1
( ) ( )

C C C C C
C e e e e ez r z z r

z z r z r

C C C
r e r e r V e V ez r z r r z

r r r r

      
      

      

       
       

       

 

  

 

  

 

 

(6.26)         

Cu rezultatul de mai sus se poate rescrie produsul vectorial (6.25): 

   

( )

2 21 dC 1 1 dC

4 d 4 d

V rV V rV
V V e V e V V er z r r r z z r z

r z r r

V Vr zr R V e V e r V e V ez r r x z r r x
y R z r y

    
           

    

                          

        



 
(6.27)  

În curgerea staţionară, în ipoteza forţelor masice conservative, ecuaţia 
impulsului poate fi exprimată astfel: 

V Eω    (6.28)         

,unde E este funcţia Bernoulli exprimata în energii specifice masice. Funcţia E este 

definită ca fiind: 2/ / 2E p V    . Pentru că E  este constantă pentru particula 

de fluid în curgerea staţionară, trebuie să depindă doar de liniile de curent  E Ψ . 

Combinând (6. 27) şi (6. 28), ecuaţia impulsului se rescrie: 

   
d

d
z r r z z r r z

E
r V e V e r F V e V e    


 

 
 d

d

E
F


 


  

(6.29)         

Utilizând expresia operatorului liniar   in coordonate cilindrice, rezultă o 

ecuaţie neliniară pentru funcţia de curent intr-o curgere axial simetrica staţionară:
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2 2 21 1 1 1 1 1 1

2 2 2 2 3 2

2 2 2 2 2 21 1 1 1 1

2 2 2 2 2 2 2 2 2 22

r r r r r r r y r rr r r r r y

r rr r r y y r z y y z

                                  

       
           
         

 

   

2 2 2 21 1 1 1 1

2 2 2 2 2 2 2

2 2 2 ( ) ( )1 1 ( ) 1 ( )

2 22 4 4

( ) ( )1 ( ) 2
( ) ( )

4 4

r r r rr z r r r r z

d C CdC dE dE

y y d d y d dy z

d C d C dE
C C C

y d d d y

         
           
          

 
       

 

 
    

 

   


    

   

  
 

  

 ( )
( ) ( )

1
( ) ( ) ( )

2

d C
E

d

C C E
y

 

 


 



  

 

(6.30)         

Deducţia de mai sus ajută să se scrie ecuaţia: 

     
2 2

' '

2 2

ψ 1 ψ 1
- - - C ψ C ψ + E ψ = 0

2y 2yy z

 

 
 (6.31)         

Ecuaţia (6. 31) este recunoscută în literatura de specialitate sub numele de 

ecuaţia lui Bragg-Hawthorne sau ecuaţiile lui Long-Squire. Această ecuaţie este 
valabilă in cazul curgerilor axial-simetrice, cu vârtej, incompresibile şi staţionare. 
Această deducţie a pornit de la studiul curgerii axial-simetrice, al ecuaţiei lui Euler 
pentru curgerea cu vârtej, scrisă pentru liniile de curent Stokes. 

O altă cale de a ajunge la ecuaţia lui Bragg–Hawthorne pentru curgerea 
axial-simetrică, nevâscoasă, staţionară şi incompresibilă este dată de Benjamin 
[106], Capitolul 3, pag. 126. 
 
6.1.2 Curgerea axial-simetrică cu rotaţie în zona paletată a turbomaşinilor 
 

In general, proiectarea turbomaşinilor se face în ipoteza fluidelor ideale 

considerând pierderile nule în punctul de proiectare. Creşterea randamentului 
acestor maşini presupune evaluarea pierderilor prin frecare dar, un prim pas, 
trebuie parcurs la proiectarea preliminară neglijând aceste pierderi. Elementele 

curgerii axial – simetrice cu rotaţie în zona paletată a turbomaşinilor este tratată de 
Susan-Resiga [106]. 

În curgerile absolute staţionare, în zonele paletate sau nepaletate, ecuaţia 

de continuitate şi ecuaţia impulsului sunt date de: 
 

V 0  

       

ecuaţia de continuitate  

 V V E               ecuaţia impulsului (6.32)         

2p V
E

2ρ
         energia specifică masică

 

 

În mod evident, ecuaţia impulsului este dată de relaţia: V E 0   dacă se 

presupune că energia mecanica specifică este constantă de-a lungul unei linii de 

curent a câmpului vitezei absolute. 
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Pentru canalele interpaletare rotorice se iau in considerare ecuaţiile curgerii 

relative unde viteza relativă este dată de relaţia W V Ω R   , iar energia specifică 

absolută E se regăseşte în relaţia energiei specifice relative  RE E Ω RVθ  . În mod 

analog, ecuaţiile mişcării relative sunt: 

W 0  

       

ecuaţia de continuitate  

    V W Er           ecuaţia impulsului (6.33)         

   
 22

2 2

Rp V
Er   




    energia specifică masică relativă

 

 

În acest caz ecuaţia impulsului pentru curgerea relativă este Wx E 0   iar 

energia specifică relativă este constantă de-a lungul liniilor de curent ale curgerii 
relative. 

Considerând curgerea tridimensională în canalul interpaletar, paleta produce 
diferenţe de presiune între intradosul şi extradosul ei, exprimate prin gradientul de 
presiune circumferenţial care deviază curentul. Liniile de curent ce urmăresc faţa 
paletei cu presiune mare sunt împinse radial spre butuc în timp ce liniile de curent 

din vecinătatea feţei paletei cu presiune mică sunt deviate spre periferie. De altfel, 
simplificând modelul axial-simetric pentru curgerea în turbomaşină de la butuc la 
periferie se consideră că suprafeţele de curent rămân axial simetrice in zona 
paletată.  

Calculul simplificat, în ipoteza curgerii axial-simetrice, utilizează o valoare 
medie a presiunii dintre palete nefiind permisă considerarea unui gradient 

circumferenţial. Din acest motiv este nevoie de o mărime convenţională, forţa 

masică a paletei B , pentru considerarea interacţiunii paletă-lichid. În consecinţă, 

ecuaţia (6.32) se scrie: 

V 0  

      

ecuaţia de continuitate  

 V V E B                ecuaţia impulsului (6.34)         

2p V
E

2ρ
         energia specifică masică

 

 

iar ecuaţiile curgerii axial-simetrice pentru mişcarea relativă sunt: 

W 0  

       

ecuaţia de continuitate  

  RV W E B                ecuaţia impulsului (6.35)         

 
22

R

Rp V
E

2 2

ω

ρ


          energia specifică masică relativă

 

 

În zona paletată, curgerea poate avea loc pe suprafeţele de curent absolute sau 
relative definite astfel: 

   z,r , f z,r const.α θ θ    (6.36)         

unde  f z r, este unghiul de înfăşurare al paletei în cazul numărului infinit de palete. 

Ecuaţia (6. 36) corespunde paletei subţiri. Cu vectorul unitar normal la suprafaţa de 
curent (6. 37) condiţia de tangenţialitate este dată de produsul scalar dintre 
vectorul normalei şi vectorul vitezei absolute, respectiv relative, (6. 38) 
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r z

2 2

r f r f
e e e

r zn

r f r f
1

r z

θα

α

 
 

   


    
    

    

 
(6.37) 

n V 0

n W 0

 

 

 (6.38) 

Forţa masică B este normală atât la vectorul vitezei relative cât şi la 

vectorul vitezei absolute: 

B V  0  (6.39) 

B W  0  (6.40) 

şi poate fi scrisă sub forma  

 B B z r α  ,  

unde  B V RVθ    

(6.41) 

În ecuaţia (6. 41) funcţia B(z,r) este legată de schimbarea momentului 
impulsului fluidului dat de reţeaua de palete. Constanta α  poate fi echivalată cu 

grosimea paletei iar α este un vector pe direcţie normală la suprafaţa paletei. Forţa 

masică specifică a paletei B  este anulată în afara zonei paletate deoarece RVθ  este 

constant de-a lungul liniilor de curent în mişcarea absolută. Ecuaţia (6. 41) este în 
concordanţă cu ecuaţia lui Euler a turbomaşinilor. Momentul generat de componenta 

circumferentială a forţei masice   /B V rV r      este: 

 

   

d d

d d

V rV
M r B Vol r Vol

r
Vol Vol

V rV Vol V rV Vol

Vol Vol

 
   

  

     

 

 

 

  

 (6.42) 

Puterea transferată de rotor, cu viteza unghiulară ω , de la/spre fluid, este:  

   

   

d

IN OUT

P M V rV Vol rV V n dS

Vol S

UV V n dS UV V n dSIN OUT

S S

          

   

 

 

  

  
 

(6.43) 

În ecuaţia (6. 43), cunoscută ca ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor, a 
fost folosită transformarea lui Gauss (transformarea integralei de volum în integrală 

de suprafaţă) şi s-a luat în considerare că V n 0   la frontierele solide. Notând 

viteza de transport cu U Ω R  , ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor devine: 

   

in out

out

S S

P MΩ UV V n dS UV V n dSθ θρ ρ       
    in  

(6.44) 

Evident, în secţiunea de intrare inV n   , iar în secţiunea de ieşire 

outV n >0. Dacă valoarea mediei ponderate UVθ  este luată în calcul pentru 

secţiunile de intrare şi ieşire, ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor se rescrie sub 
forma: 
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   

   
in out

in out

S S

out in
out in

P UV V n dS UV V n dS

UV VS UV VS

θ θ

θ θ

ρ ρ

ρ ρ

       
   

  

 

       
out in out in

UV UV Q m UV UVθ θ θ θρ
   

         
 

(6.45) 

unde m  este debitul masic care trece prin turbomaşină. 

Din [106] se poate concluziona că cele 3 proiecţii ale ecuaţiei impulsului pot 

fi înlocuite de:  
- condiţia curgerii tangenţiale pe suprafeţele de curent absolute sau relative; 

- proiecţia pe suprafaţa de curent, de-a lungul vectorului viteza (V E   0  pentru 

curgerea absoluta si RW E   0  pentru curgerea relativă, această proiecţie arată că 

RE nu se schimbă de-a lungul liniei de curent în curgerea relativă. 

- proiecţia pe suprafaţa de curent normală la vectorul viteză; aceasta conduce la 
principala ecuaţie scalară pentru curgerea axial-simetrică, staţionară, absolută sau 
relativă. 

Proiecţia ecuaţiei impulsului pe suprafaţa de curent relativă arată că energia 
specifică masică relativă este constantă de-a lungul unei linii de curent. Cum prin 

definiţie RE E UVθ  , ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor (6. 46) devine: 

    out in out inR R
out in

P m UV UV m E E E E m E Eθ θ
                  

 
(6.46) 

Ecuaţia de mai sus arată că, în ipoteza neglijării pierderilor, puterea 
mecanică transferată de la/către rotor corespunde creşterii/descreşterii energiei 
specifice a fluidului E . Direcţia suprafeţei de curgere, normală la vectorul viteză, 

este dată de vectorul unitar: 

W
N n.

W
   (6.47) 

Ţinând cont de condiţia de tangenţialitate exprimată în relaţia (6. 38), se 

obţine proiecţia de-a lungul vectorului normal N  al membrului stâng a ecuaţiei 

impulsului (6. 48): 

     

    

    +

W W
N V W n W V W V n

W W

W n
n W V W W V

W W

n n
V W W V

W W

2 2

+

W W

                                             

                         

          
  

- -     

    

n
V W V

W

n V W n VW

 
       

 

          

2

 (6.48) 
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Membrul drept al ecuaţiei impulsului devine: 

 

     

 

     

R R R

r r z z z r z r r z

R R R R
z r r r

R R R
z z r r z z

W
N E n E W n E

W

W n W n e W n W n e W n W n e

E E E E
e e e W n W n

z r z

E E E
W n W n W n W n W n W n

r z r

θ θ θ θ θ

θ θ θ

θ θ θ θ θ θ

θ

 
           

 
 

      
 

    
      

    

  
     

  

 (6.49) 

Folosind expresia matematică a vectorului vârtej în coordonate cilindrice 

r z
z r

V V V V
V e e e

r z z r
θ θ

θω
     

          
     

 şi proiecţiile membrului stâng şi 

membrului drept a ecuaţiei impulsului, pe direcţia lui N , se obţine: 

     

   

R R
r r z z

r z R R
z r r r z z2

r z R
z r r2

E E1
Wn W n W n W n W n

W z r

V V V V E E1
n e e e W n W n W n W n

r z z r z rW

V V V V E1
n n n W n W

r z z r zW

θ θ θ θ

θ θ
θ θ θ θ θ

θ θ
θ θ θ

  
         

  

          
                        

      
        

      

V

   R
r z z

z r r z R r R z
r z2

r z R R
r z2

E
n W n W n : n

r

V Vn n V V E n E n1
W W W W

n r n z z r z n r nW

V VV V E Er f r f 1 r f r f
W W W W

z r z r r z z r rW

θ θ θ

θ θ
θ θ

θ θ θ θ

θ θ
θ θ

 
  

 

           
                               

        
       

           z

  
  

  

 

 

(6.50) 

În direcţie normală la suprafaţa de curent, ecuaţia (6. 50) ia forma: 

   r z R R
r z2

RV RVV V E Ef f 1 R f R fW W W W
z r z r r z z r r zW

θ θ
θ θ

                      
             

 (6.51) 

Ecuaţia (6. 51) este acceptată ca fiind rescrisă folosind funcţia de curent Stokes Ψ  
pentru curgerea axial-simetrică. În zona paletată a turbomaşinilor grosimea paletei 
este luată în calcul pentru determinarea coeficientului de obstrucţie al paletei b<1 

iar în zona nepaletată b=1. În ecuaţia de continuitate [106], Capitolul 3, pag. 149, 
pentru viteza medie circumferenţială: 

   
0

brV brVz r

z r

 
 

 
 (6.52) 

se poate introduce funcţia de curent pentru curgerea absolută 

1

1

rbV Vz z
r r rb

rbV Vr r
z z rb

 
  

 

 
    

 
 

(6.53) 

şi pentru curgerea relativă 

1

1

rbW Wz z
r r rb

rbW Wr r
z z rb

 
  

 

 
    

 
 

(6.54) 
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Considerând ecuaţiile (6. 53) şi (6. 54), ecuaţia fundamentală a 
turbomaşinilor se rescrie astfel: 

   1 1

1

2

rV rVf f

z br z r br r r z z r

E r fR W Wz
r z

E r fW R W Wr
z r

         
     

          

   
   

   
   
   

   

 



  

(6.55) 

Termenul RE  se poate exprima depinzând de funcţia de curent [106], 

Capitolul 3, pag. 150 (este constant de-a lungul liniei de curent în plan meridian): 

d d
,

d d

d d

d d

E E ER R RrbWz
r r

E E ER R RrbWr
z z

 
 

   

  
    

    
 

(6.56) 

Dacă se consideră pierderile de frecare,
 RE  nu rămâne constantă de-a 

lungul tubului de curent axial-simetric. Aval de zona paletată termenul RE descreşte 

datorită frecării vâscoase. Utilizând condiţia de tangenţialitate a curgerii şi folosind 
relaţia (6. 37) şi (6. 38), rezultă: 

 z z r r r z

r z

r z

r f r f
W 0 W W W 0

r z

r f r f
W W W 0

r z

r f r f
W W W

r z

θ θ θ

θ

θ

α
  

         
  

 
   

 

 
  

 

e e e e e e

 

 
 

(6.57) 

Astfel, ecuaţia pentru curgerea axial-simetrică cu vârtej, fără pierderi în 
turbomaşini, se scrie: 

θ θ

θ θ

θ θRV dEψ ψ f f
+ b +

dψ z r

         
         

             

      
       

       

        
    

          

z

R R
r z2

V VVΨ 1 Ψ 1 r f r f

z r rb r z rb z r r z

E E1 r f r f
W W W W

z r r zW

rV rV1 1
r .

z z rb r r rb r z
z⇒ - = -

 

 
 

 
(6.58) 

Pentru o distribuţie  rVθ în zona paletată, ecuaţia (6. 58) stabileşte o relaţie între 

funcţia de curent Ψ  şi forma suprafeţei de curgere f [106]. Termenul RdE d/ Ψ  

este cunoscut ca o funcţie de Ψ  pentru condiţiile amonte. A doua relaţie 

intre Ψ şi f  este dată de condiţia de curgere tangenţială: 

θψ
ω

      
           

Vf f

rb r z rb z r r

1 Ψ 1
 (6.59) 

Zangeneh [131] foloseşte sistemul de ecuaţii (6. 58) si (6. 59) dar scheletul 
paletei nu este aproximat de constanta α . În acest caz, câmpul de viteze este 

descompus în viteza medie circumferenţială şi o componentă periodică, folosind 

formularea Clebsh a curgerii rotaţionale permanente. Forma paletei este 
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determinată de impunerea condiţiei de neaderenţă a fluidului ideal, iar aceasta este 
diferită de constanta α  a suprafeţei de curent. 

Pentru zona nepaletată unde grosimea paletei este zero, teorema lui Kelvin 

prevede că funcţia de circulaţie C rVθ este constantă în tubul de curent axial-

simetric, deci  C C Ψ . Având în vedere aceste aspecte membrul drept din ecuaţia 

(6. 58) devine: 
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θ θ

θ

θ

ψ ψ

ψ ψ

ψ ψ ψ ψ

ω
ω

ψ ψ ψ

             
         
              

        
             
       


   

r z r z

rV rVf f f C f C f dC f dC

z r r z r z z r r d z z d r

Wf dC f dC dC f f dC
rbW rbW rb W W r

r d z d d r z d r

V rdC dC C dC
r r

d r d r d

 

 

 

(6.60) 

Folosind relaţiile de mai sus ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor (6. 58) 
se rescrie sub următoarea formă: 
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 (6.61) 

Această ecuaţie guvernează curgerea axial-simetrică, nevâscoasă, incompresibilă şi 
se numeşte ecuaţia Long - Squire sau Bragg - Hawthorne. 

 
6.2 Aspecte generale privind proiectarea rotoarelor de 
turbomaşini cu metoda inversă 
 

În ultimii 40 de ani s-a dezvoltat o metodă inversă de proiectare, care 
proiectează curgerea şi mai apoi forma paletelor care să realizeze această curgere. 
Astfel, distribuţia unghiului constructiv al paletei de la intrare la ieşire rezultă din 
stabilirea variaţiei încărcării paletei şi nu din consideraţii de alt gen. Paleta este în 
acest caz concepută ca o suprafaţă de vârtej. Calcul se face în ipoteza curgerii axial 
simetrice a fluidelor ideale. 

 Principalele avantaje ale utilizării metodei inverse sunt: forma paletei se 
obţine având la bază fizica curgerii (prin specificarea încărcării paletei), iar controlul 
câmpului de viteze şi presiuni 3D nu mai depinde de „experienţa” proiectantului. Se 
pot realiza mai multe deziderate simultan: randament ridicat, comportare 
cavitaţională bună şi construcţie compactă. Deoarece metoda inversă se bazează 
direct pe fenomene fizice, se pretează la obţinerea unor familii de turbomaşini într-o 
gamă largă de turaţii specifice. De asemenea, expertiza de proiectare depinde mai 
puţin de om şi de „intuiţiile” sau experienţa acestuia, fiind universală şi transmisibilă 
în mod obiectiv. 
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Elementul principal al proiectării inverse este încărcarea paletei, definită ca 

derivata momentului cinetic mediat in direcţia liniilor de curgere XRVu  / . Etapele 

principale ale proiectării cu metoda inversă sunt: stabilirea geometriei rotorului în 
plan meridian, discretizarea domeniului de analiză, impunerea datelor de proiectare 
(debit sau viteză debitantă, numărul de palete, grosimea paletei), stabilirea 
încărcării paletei în direcţie radială şi în direcţia liniilor de curgere, stabilirea 
condiţiilor de stivuire a paletei. 

Metoda pe proiectare inversă are mai multe dezvoltări bidimensionale. În 
cazul ideal se prescrie distribuţia de presiuni sau viteze pe faţa şi dosul paletei, 
paleta fiind proiectată cu un strat limită optimizat [48], [65]. În aceste cazuri nu se 
controlează grosimea paletei şi se poate ajunge la nedeterminare, deoarece este 
imposibil de a preciza distribuţia vitezei pe paletă şi condiţiile la limită la intrare şi 
ieşire. Din aceste motive, unii autori [66] preferă să prescrie distribuţia vitezelor 
(sau presiunilor) pe faţa cu depresiune a paletei şi distribuţia grosimii paletei, în 
timp ce alţii [87] propun ca încărcarea paletei să fie impusă împreună cu distribuţia 
de grosime. 

În 3D apar constrângeri suplimentare ale datelor de proiectare, care pot 
conduce la probleme nedeterminate, sau cu prea multe condiţii pentru a putea fi 
rezolvate. De exemplu, Zangeneh [130] arată că valoarea presiunii pe paletă la 
butuc este influenţată de valoarea presiunii de-a lungul inelului şi în concluzie nu pot 
fi prescrise valorile acestor presiuni în mod independent. La momentul la care se 
referea Zangeneh, în 1991, [131] existau doar 5 metode de proiectare inversă 3D a 
turbomaşinilor. Toate erau afectate de simplificări care au limitat aplicabilitatea lor 
la probleme de interes practic. 

Zangeneh propune [132], [133] o metodă Q3D de proiectare inversă a 
turbomaşinilor, la început pentru fluide compresibile aflate în curgere subsonică, şi 
apoi o particularizează la fluide incompresibile [134] şi [135]. Această metodă este 
o extindere a celei prezentate de Hawthorne în 1984 [49], în care paletele sunt 
considerate ca suprafeţe de vârtej, a căror intensitate este determinată de o 
mediere circumferenţială a momentului cinetic, definit astfel: 



Nπ

uu θdRV
π

N
VR

2

0
2

 (6.62) 

unde N este numărul de palete. În acest fel este posibil să se determine o expresie 

pentru vorticitate în funcţie de uVR  şi o expresie pentru suprafaţa paletei. Din 

vorticitate se obţine câmpul de viteze, care este format din componente mediate 
circumferenţial şi componente periodice, folosind formularea Clebsch pentru 
curgerea staţionară. Forma paletei este determinată prin impunerea condiţiei de 
impenetrabilitate şi neaderenţă (adică, forma paletei se aliniază cu vectorul local al 
vitezei relative). Deoarece vârtejurile depind de forma paletei şi paleta depinde de 
câmpul de viteze, problema trebuie soluţionată iterativ. Metoda nu numai că oferă 
calculul paletei, dar dă şi detalii despre structura curgerii (distribuţiile de viteze şi 
presiuni) în reţeaua de palete proiectată şi în extensiile domeniului paletat, amonte 
şi aval. 

Metoda de proiectare inversa adopta următoarele condiţii iniţiale de calcul a 
formei paletei: 

a) Curgerea este staţionară şi uniformă la intrare; 
b) Nu există dâră turbionară provocată de desprinderi, la bordul de fugă; 
c) Paletele au grosime nulă, putând fi reprezentate de o singură suprafaţă de 

vârtej. Oricum, efectul de obturare produs de grosimea reală a paletelor 
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este luat în considerare prin folosirea unui parametru mediu de grosime al 
suprafeţei de curent în ecuaţia de continuitate a curgerii mediate; 

d) Fluidul este ideal.  

Câmpul de viteze rezultă din calculul curgerii mediate, potenţiale. Odată 
câmpul vitezelor determinat, este posibil să se calculeze forma paletei folosind 
condiţiile la limită ale paletei, care trebuie să se alinieze vectorului vitezei. Această 
condiţie poate fi exprimată în forma: 

0 aW bl  (6.63) 

unde a  este un vector normal la suprafaţa paletei iar blW  este viteza relativă pe 

suprafaţa paletei. Constanta ),( zrfθa   se defineşte în funcţie de coordonata 

unghiulară θ  şi de unghiul de înfăşurare ),( zrf . Viteza relativă pe paletă este 

definită astfel: 

 2/










WWW bl  (6.64) 

unde 


W  şi 


W sunt vitezele pe suprafeţele paletei (pe suprafaţa cu suprapresiune, 

respectiv pe suprafaţa cu depresiune).  
Proiectarea inversă a turbomasinilor porneşte de la realizarea curgerii pentru 

care se obţin parametri funcţionali impuşi la proiectare. Este o metodă mai 
apropiată de fenomenele fizice efective. Totuşi este necesar să se ţină seama şi aici 
de un număr relativ mare de parametri, din care cel mai important este încărcarea 
paletei. Repartiţia încărcării paletei în direcţie radială şi de-a lungul liniilor de curent 
influenţează major performanţele energetice şi comportarea cavitaţională rotorului 
obţinut. Dezvoltarea CFD a curgerii a deschis noi posibilităţi de automatizare şi 
optimizare a proiectării. 

 
6.3 Metodologia de proiectare inversă 
 
6.3.1 Etapele de proiectare 

Pentru aplicarea metodei de proiectare inversă a fost dezvoltat un cod 
comercial Aero/Hidro - dinamic destinat proiectării turbomaşinilor produs de către 
firma Advanced Design Technology. Conform producătorului se aplică pentru: 

 Îmbunătăţirea performanţelor turbomaşinilor 
 Dezvoltarea de tiposerii de turbomaşini 
 Proiectare rapidă 
 Reducerea costurilor de dezvoltare 

Pentru folosirea acestei metode, programul ia în calcul următoarele ipoteze: 
- Paleta de turbomaşină este considerata ca o suprafaţă de vârtej; 
- Dezvoltarea vârtejului este dată de distribuţia momentului cinetic 

uVR  de la intrare la ieşire de pe paletă 

- Proiectarea se face în ipoteza fluidului nevâscos, în mişcare 
potenţială, respectând condiţia de neaderenţă la perete. 

Algoritmul general al programului de proiectare inversă este redat în figura 
6. 1: 
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Fig. 6. 1 Algoritmul programului de proiectare inversă [143] 

Ecuaţiile diferenţiale cu derivate parţiale, care descriu mişcarea mediată, 
mişcarea periodică şi forma paletei, trebuie soluţionate prin metode numerice 
(diferenţe finite sau element finit). Calculul formei paletei este iterativ, pornindu-se 
de la geometria meridiană, condiţiile cinematice de la intrare şi ieşire, distribuţia 

momentului cinetic uVR  şi a condiţiilor de stivuire ale paletei. Prima variantă a 

formei paletei este obţinută din alegerea variaţiei uVR  şi presupunând o distribuţie 

uniformă a vitezei. Acesta este momentul pornirii iteraţiilor prin care se determină 
curgerea mediată şi cea periodică. Cu acestea se obţine forma paletei şi procedura 
se repetă până la atingerea unei convergenţe dorite a rezultatelor. Dacă se 
calculează forma paletei fără considerarea mişcării periodice, se obţine o paletă ca în 
cazul limită al numărului infinit de palete. 

Pentru utilizarea metodei inverse de proiectare, etapele parcurse sunt: 
stabilirea geometriei în plan meridian, alegerea reţelei de discretizare şi 
discretizarea planului, alegerea grosimii paletelor, stabilirea coeficientului de 
obturare, impunerea debitului sau a vitezei debitante, stabilirea încărcării şi 
stivuirea. Acestea sunt explicate pe larg, prin aplicarea metodei asupra unei turbine 
hidraulice Francis [27] luată ca şi exemplu,  în următoarele subcapitole. 
 
6.3.1.1 Geometria meridiană a rotorului 

Prima etapă este definirea geometriei în plan meridian a rotorului supus 
optimizării. Domeniul de analiză se construieşte în coordonate 2D şi trebuie să 
cuprindă atât domeniul paletat cât şi extensiile, aval şi amonte. Se impun 
coordonatele punctelor de la intrare până la ieşire, pe direcţia liniilor de curent (fig. 
6. 2 punctele albastre), acestea formând conturul secţiunii meridionale. În direcţie 
radială se impun coordonatele ce definesc bordul de atac şi bordul de fugă.

 
Fig. 6. 2 Conturul secţiuni meridionale a unei turbine Francis [27] 
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6.3.1.2 Discretizarea domeniului de analiză 
Geometria în plan meridian se împarte în celule de discretizare. În zonele de 

interes mai ridicat, cum ar fi zona bordului de atac sau a bordului de fugă, 
programul de proiectare inversă dă posibilitatea utilizatorului să aglomereze celulele 
în acele zone. În figura 6. 3 este prezentat ca şi exemplu un domeniu de analiză 
discretizat pentru o turbină Francis [27]. 

 
Fig. 6. 3 Secţiunea meridională discretizată [27] 

 
6.3.1.3 Distribuirea grosimii paletei 

Grosimea paletei la turbomaşinile hidraulice se subordonează condiţiilor de 
rezistenţă mecanică. Există posibilitatea impunerii unei grosimi constante, rezultată 
din calculele mecanice, sau se poate adopta profilarea paletei, prin alegerea unui 
profil aero–hidro–dinamic şi aşezarea acestuia pe suprafaţa schelet a paletei. 

Pentru definirea grosimii paletei există 2 variante: în direcţie normală şi în 
direcţie tangenţială (fig. 6. 4). Algoritmul permite definirea grosimii paletei ca fiind 
constantă sau variabilă. Tot în această etapă se alege forma bordului de atac şi 
bordului de fugă (rotund sau eliptic). Un bord de atac rotund este bun din punct de 
vedere hidrodinamic pe când unul tăiat sau eliptic poate să producă desprinderi ale 
curentului de pe paletă dar şi să afecteze rezistenţa mecanică a paletei. În plus, un 
bord de atac ascuţit este defavorabil din punct de vedere cavitaţional. 

 

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

 
6.3.1.4 Factorul de blocare (coeficientul de obstrucţie) 

Factorul de blocare este raportul dintre viteza meridională medie dată de 
aria de trecere şi viteza meridională medie dată de debitul masic. 

 
6.3.1.5 Mărimi caracteristice proiectării 

Se introduc datele referitoare la viteza de rotaţie, raza de referinţă, numărul 
de palete, debitul, presiunea de vaporizare şi unghiul de incidenţă. 

BUPT



102    Proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice - 6 

Viteza de rotaţie [m/s]: direcţia de rotaţie se stabileşte cu ajutorul regulii 
mâinii drepte (fig. 6. 5). 

 
Fig. 6. 5 Direcţia de rotaţie [143] 

Raza de referinţă: Pentru impunerea razei de referinţă există 3 opţiuni: 
 pentru rotoarele axiale 
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 pentru rotoarele radial-axiale 

60
2

2

22
N

RπV
RR

R refref
pb

ref
outout 


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 pentru alte cazuri 
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Condiţiile la intrare pentru calculul paletei pot fi: 
 dacă se impune intrare normală, condiţia de la intrare este viteza axială 

(debitantă); 
 dacă nu este o intrare normală, se impune variaţia vitezei pe cele două 

direcţii (axială şi radială). Această variaţie se poate impune ca valoare 
medie sau printr-un fişier ce conţine în fiecare punct, de la butuc la 
periferie, valorile componentelor vitezei (axială şi radială). 
 

6.3.1.6 Încărcarea paletei 
Pe lângă impunerea geometriei în planul meridian, încărcarea paletei este 

cea mai importantă etapă în obţinerea formei paletei, ceea ce duce implicit la forma 
rotorului de turbomaşină. Hawthorne [49] a dezvoltat o metoda de proiectare 
inversă pentru cazurile bidimensionale. Metoda a fost extinsă pentru curgerea 3D, 
incompresibilă de către Borges [14] iar Zangeneh [135] extinde metoda pentru 
curgerea compresibila în turbomaşini. Conform acestei metode, încărcarea paletei 
reprezintă propagarea vârtejului de la intrare până la ieşire, de-a lungul liniei de 
curent in plan meridian. 

Încărcarea paletei derivă din repartiţia momentului cinetic de-a lungul liniilor 
de curent, de la intrare până la ieşire de pe paleta. Derivata momentului cinetic 

xuRV  / determină repartiţia de presiune pe suprafeţele paletei [131]: 

 
x

uRV
mblWρ

N

π
pp




 2

 
(6.68) 
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unde: N este numărul de palete ale rotorului, ρ este densitatea mediului de lucru, 
Wmbl este viteza relativă medie de-a lungul paletei, RVu este momentul cinetic 
dimensional. 

Grafic, variaţia legii de încărcare este reprezentată adimensional în funcţie 
de abscisa curbilinie normalizată de-a lungul secţiunii de calcul. Aceasta se poate 
distribui pe 2 sau 3 segmente de la butuc la periferie, după cum se poate observa în 
exemplul dat în figura 6. 6 (1 – butuc, 2 – mijloc, 3 – periferie): 

 

   

Fig. 6. 6 Configuraţia încărcării paletei rotorice unei turbine Francis în direcţia curgerii x01 pe 3 
segmente de la butuc la periferie din programul de proiectare inversă [27] 

Există mai multe abordări pentru considerarea unei distribuţii optime RVu pentru o 
problemă dată. O abordare elementară este de a calcula valoarea RVu la intrare şi 
ieşire în plan meridian şi de a realiza o interpolare între valorile astfel determinate. 
Alegerea valorilor RVu pentru coroană (butuc) şi inel (periferie) este influenţată de 
următoarele consideraţii: 

 valorile RVu pe muchia de intrare şi de ieşire se determină din calcul, 
pornind de la energia specifică şi ecuaţia Euler; valoarea vitezei tangenţiale 
pe muchia de intrare la butuc trebuie să fie mai mică decât viteza periferică 
a paletei la inel, pentru a satisface condiţia de „incidenţă optimă”; pe 
muchia de ieşire, valoarea RVu=0, pentru a reduce pierderile de energie 
cinetică,conform figuri 6. 7. 

- Dacă există o reţea amonte (la turbine, aparatul director) trebuie specificată 
distribuţia vârtejului pe rază. La turbine, după cum se poate observa în 
figura 6. 7 ţinând cont de condiţiile concrete de curgere şi de maximizarea 
energiei transmise de la fluid la rotor, se admite o ieşire fără vârtej 
(RVu)out=0 

- Derivata momentului cinematic la muchia de ieşire trebuie să se anuleze 

0 xuRV /  (încărcarea paletei în direcţia curgerii) pentru a satisface 

condiţia Kutta – Joukowski. 
- De variaţia momentului cinetic pe paletă, depinde şi variaţia presiunii, fiind 

posibilă scăderea acesteia sub valoarea presiunii de vaporizare, ceea ce 
înseamnă funcţionarea în cavitaţie, mai mult sau mai puţin dezvoltată. De 
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aceea, stabilirea unei variaţii optime pentru RVu care să satisfacă exigenţele 
energetice, cavitaţionale şi problemele constructive este un proces iterativ. 

 

 

Fig. 6. 7 Configuraţia încărcării paletei rotorice unei turbine Francis de-a lungul muchiilor de 
intrare (roşu) şi ieşire (maro) din programul de proiectare inversă [27] 

 
6.3.1.7 Stivuirea paletei 

O specificaţie de intrare importantă, care influenţează forma finală a paletei 
este condiţia de stivuire. Impunerea stivuirii se realizează specificându-se unghiul de 
înfăşurare de-a lungul unei linii cuprinse între butuc şi periferie. Semnul unghiului de 
înfăşurare trebuie să respecte sensul indicat în figura 6. 8. O modificare a unghiului 
de înfăşurare (θ) are potenţialul de-a induce o înclinare în direcţia sau împotriva 
direcţiei de rotaţie. O înclinare în direcţia de rotaţie duce la creşterea încărcării 
paletei la inel şi descărcarea încărcări la coroană. O înclinare împotriva direcţiei de 
rotaţie va duce la încărcarea paletei la coroană şi descărcarea paletei la inel. 
Stivuirea se poate alege pornind de la bordul de atac, de la bordul de fugă sau în 
orice zonă cuprinsă între bordul de atac şi bordul de fugă. În lipsa unei specificări 
anume, codul de proiectare stabileşte implicit modul de stivuire. 

 

Fig. 6. 8 Sensul unghiului de înfăşurare [143] 
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6.3.1.8 Postprocesarea 
Programul de proiectare inversă [141], utilizat pentru proiectarea optimizată 

a geometriei paletajului rotoric al unei turbine Francis, permite vizualizarea paletei 
în timpul iteraţiilor spre varianta optimă. Dacă încărcarea a fost greşit stabilită, 
problema nu converge. În figura 6. 9a este prezentat ca şi exemplu fereastra în care 
se vizualizează procesul de constituire al paletei şi o imagine 3D a paletei obţinute în 
figura 6. 9b, iar în figura 6. 10 este reprezentat un rotor de turbină Francis proiectat 
cu metoda inversă. 
  

Fig. 6. 9a. Fereastra de convergenţă afişată de programul de proiectare inversă; b. geometria 
paletei de turbină Francis rezultată în urma calculelor [27] 

 

  
Fig. 6. 10 Distribuţia presiuni statice pe suprafaţa paletei, respectiv, a rotorului 

Programul de proiectare inversă permite analiza câmpului hidrodinamic 
(vitezele şi presiunile) pentru fiecare linie de curent precum şi performantele 
rotorului proiectat (puterea hidraulică, energia transmisă fluidului sau absorbită de 
la fluid etc). În figura 6. 11 este reprezentată ca şi exemplu distribuţia de presiuni 
pe paleta unui rotor, pentru zona limitrofă butucului şi periferiei. 

BUPT



106    Proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice - 6 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

Fig. 6. 11 Repartiţia de presiune statică în zona butucului (1), respectiv, în zona periferiei (25) 
a unei palete rotorice de turbină Francis 

 
6.3.2 Concluzii privind metodologia inversă de proiectare şi analiza 
numerică a curgerii 

Proiectarea unui rotor de turbină hidraulică cu un soft specializat şi analiza 
numerică a curgerii prin acesta constituie etape obligatorii la nivelul actual al 
dezvoltării tehnicilor de proiectare. Utilizarea metodei inverse de proiectare este mai 
apropiată de fenomenul fizic al transferului energetic.  

Rezultatele obţinute pe baza analizei numerice oferă informaţii valoroase 
pentru modificarea unor parametri din softul de proiectare, în scopul obţinerii unor 
deziderate necesare funcţionării optime a maşinii.  
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Vizualizarea rezultatelor în urma analizei numerice cu softuri specializate 
precum şi interpretarea acestora este importantă. Interpretarea rezultatelor ajută la 
stabilirea performanţelor turbomaşinilor, compararea cu obiectivele stabilite, 
reluarea calculelor de proiectare şi analiză până când obiectivele sunt atinse. 

Conform [79], algoritmul acceptat astăzi, abordat pentru rezolvarea unor 
probleme inginereşti este: proiectarea directă sau inversă a maşinii → analiza 
fenomenului fizic → stabilirea unui model matematic corespunzător → stabilirea unui 
algoritm pentru analiza numerică → obţinerea şi analiza soluţiei numerice → 
revenirea la proiectare pentru optimizare → validarea experimentală. 

Prin utilizarea în tandem a metodelor de proiectare inversă şi a celor de 
analiză numerică se creează premizele optimizării, pe baza unuia sau mai multe 
criterii necesare unui anumit tip de funcţionare a maşinii. 

 
6.4 Studiu de caz – proiectarea cu metoda inversă a 
geometriei rotorice 
 

Modelul utilizat pentru proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice 
corespunde turbinei Francis GAMM prezentată în §2.2. 

Rotorul iniţial al turbinei Francis GAMM are 13 palete, diametrul de ieşire 
(D2e) considerat la turbinele radial-axiale diametrul de referinţă este de Dref=400 
mm, iar turaţia rotorului este de n=500 rpm. 

Turbina model Francis GAMM este caracterizată, conform diagramei colinare 
a turbinei [80] de următorii parametrii principali în formă adimensională: 2850.φ  

(coeficient de debit); 071.ψ  (coeficient de energie). Aceasta a fost proiectată 

conform metodelor clasice de proiectare, considerând nulă componenta de rotaţie a 
fluidului aval de rotor 022  )()( uu RVωUV . Din ecuaţia lui Euler pentru turbine ştim 

că: 21 )()( uUVuUVgH   şi considerând 02 )( uUV , componenta de rotaţie a fluidului 

amonte de rotor va fi ωgHuRV /)( 1 . Prin adimensionalizarea lui 1)( uRV cu raza şi 

viteza de referinţă, vom avea în final în forma adimensională
5350207121 ././)(  ψurv . Aceasta fiind valoarea componentei de rotaţie a 

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

 În urma cercetării întreprinse în §4, s-a concluzionat că noul rotor 
considerat optim pentru tubul de aspiraţie existent, va fi proiectat conform figurii 6. 
12, la punctul de funcţionare unde pierderile de energie sunt minime, în speţă, OP3. 
În consecinţă, noul rotor va fi proiectat la debitul adimensional 300.φ . 

După cum se poate observa în fig. 6. 12, punctul optim de proiectare OP3 
este caracterizat de către debitul adimensional 300.φ , respectiv, fluxul de moment 

hidraulic aval de rotor 019102 .m . Ştiind că 22 )( urvφm  , rezultă că 063602 .)( urv  

ceea ce înseamnă că pentru noul rotor ce va fi proiectat utilizând programul de 
proiectare inversă Turbodesign-1, fluidul la ieşirea de pe paletă va avea o mişcare de 
rotaţie. Componenta de rotaţie a fluidului amonte de rotor va rămâne egală cu cea 
corespondentă rotorului iniţial, diferenţa dintre cele două rotoare fiind componenta 
de rotaţie a fluidului aval de rotor, respectiv debitul de proiectare. În concluzie noul 
rotor este caracterizat de către parametrii 0.30  ; 1.07  , diferiţi faţă de cei ce 

corespund rotorului iniţial, după cum se poate observa în figura 6. 13. Soluţia 
proiectării şi implementării noului rotor urmăreşte îmbunătăţirea performanţelor din 
punct de vedere energetic pe plaja de funcţionare investigată, la cuplarea tubului de 
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aspiraţie (fig. 3. 1) cu noul rotor al turbinei Francis GAMM ce va fi proiectat utilizând 
metoda inversă de proiectare la parametrii enunţaţi mai sus. 

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

 

Fig. 6. 13 Diagrama colinară a turbinei model Francis GAMM, Punctul roşu – unde a fost 
proiectat rotorul iniţial; Punctul mov – unde va fi proiectat noul rotorul  

6.4.1 Etapele de proiectare a noului rotor 
 

Etapele de proiectare au fost descrise în §6.3. Pentru cazul test (turbina 
Francis GAMM) etapele sunt detaliate în cele ce urmează. 
 
6.4.1.1 Geometria rotorului de turbină în plan meridian 

Prima etapă a programului de proiectare inversă necesită stabilirea 
geometriei domeniului rotoric în plan meridian, precizându-se limitele amonte şi aval 
ale domeniului de proiectare extins, cât şi coordonatele punctelor de pe bordul de 
atac şi de pe bordul de fugă ale paletei de rotor. După definirea domeniului se alege 
reţeaua de discretizare. In fig. 6. 14 este reprezentat în plan meridian domeniul de 
analiză discretizat cu extensiile amonte si aval de paleta rotorului.

BUPT



6.4 - Studiu de caz – proiectarea cu metoda inversă a geometriei rotorice    109 

 
Fig. 6. 14 Planul meridian discretizat al rotorului caz test 

 
6.4.1.2 Numărul de palete şi grosimea paletei 

Grosimea paletei se alege în funcţie de grosimea paletei rotorului de turbină 
iniţial dar şi ţinând cont de gradul de obstrucţie al curentului la intrare în rotor. 
Astfel, distribuţia grosimii paletei este aceeaşi ca a paletei rotorice iniţiale, având 
maximul de 8.65 mm situat la aproximativ 40% din lungimea paletei faţă de bordul 
de atac. Rotoarele de turbină Francis sunt proiectate în general cu un număr de 
palete impar cuprins între 11-17. Noul rotorul al turbinei Francis GAMM proiectat cu 
metoda inversă va avea 13 palete, la fel ca varianta iniţială.  
 
6.4.1.3 Stivuirea paletei 

În conformitate cu recomandările din §6.3, stivuirea la rotoarele radial-
axiale se stabileşte spre bordul de atac (LE). In cazul de faţă, stivuirea a fost 
stabilită la 0% faţă de LE, adică exact pe bordul de atac. Unghiul de stivuire al 
profilelor paletei este de -5° la coroană, respectiv, 5° la inel. 
 
6.4.1.4 Încărcarea paletei 

Alături de stivuirea paletei, încărcarea paletei reprezintă cel mai important 
parametru al proiectării. Pentru reprezentarea grafică a legii de încărcare este 
necesară adimensionalizarea mărimilor ce intră în componenţa ei dar şi normalizarea 

lungimii paletei. Mărimile se adimensionalizează cu raza de referinţă refR . 

][];[ 
refR

L
x

refR

R
r  (6.69) 

unde LETE xxL  . 
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Componenta tangenţială a vitezei absolute uV , se adimensionalizează cu 

viteza de referinţă refRωrefV  . Având în vedere cele de mai sus, derivata 

momentului cinetic se poate scrie în formă adimensională după cum urmează:  

   
]/[ smrefV

x

urv
refV

refR

L

refVrefR

uRV

X

uRV









































 (6.70) 

Programul de proiectare inversă Turbodesign-1 afişează grafic forma legii de 
încărcare adimensionalizată, în funcţie de coordonata meridiană normalizată 01x  a 

paletei în plan meridian. Variaţia derivatei momentului cinetic )( urv se stabileşte de 

la coroană la inel şi de la bordul de atac (LE) spre bordul de fugă (TE). Încărcarea 
paletei la LE poate să fie nulă sau o valoare negativă diferită de zero. La TE 
încărcarea trebuie să satisfacă condiţia Kutta – Joukowski (derivata momentului 
cinetic la TE trebuie sa fie nulă). În fig. 6. 15 este reprezentată forma legii de 
încărcare a noi palete rotorice pentru 2 secţiuni ale paletei (la coroană şi la 
periferie). 

 
Fig. 6. 15 Legea de încărcare a paletei rotorice stabilită în programul de proiectare inversă pe 2 

secţiuni funcţie de lungimea normalizată a paletei în plan meridian 

După cum se observă, distribuţia legii de încărcare nu porneşte din zero la 
coroană. Încărcarea paletei la bordul de atac în zona coroanei va conduce fizic la o 
torsionare mai mare a paletei rotorice în zona limitrofă intrării, ceea ce contribuie la 
evitarea desprinderilor imediat după angajarea curentului pe paletă. Referitor la 
încărcarea în direcţie longitudinală, cercetătorii japonezi, în lucrările lor [4], [5] şi 
[6], sugerează o încărcare mai mare spre bordul de atac, în cazul rotoarele radial-
axiale, respectiv, axiale. 

Integrala ecuaţiei (6. 71) este egală cu diferenţa de moment cinetic dintre 
ieşire şi intrare, pe paleta impulsorului, conform ecuaţiei lui Euler. Integrând funcţia 
de încărcare se obţine suprafaţa de sub curbă echivalentă cu valoarea momentului 
cinetic transmis de paletă fluidului. 
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unde 
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101
01 ; . 

Integrala (6. 71) se poate calcula folosind metoda trapezelor: 
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 (6.72) 

unde NLE2TE reprezintă numărul de noduri de la bordul de atac la bordul de fugă, 
pe o linie de curent. 

Pe lângă stabilirea în direcţia curgerii a formei legii de încărcare, programul 
de proiectare inversă permite stabilirea variaţiei momentului cinetic în direcţia 
anvergurii (radială) paletei rotorice, figura 6. 16. La LE se alege o variaţie liniară 
(linia continuă) a momentului cinetic, cu valori mai mici la coroană (0.5) şi mai mari 
la inel (0.57), având astfel componenta de rotaţie a fluidului amonte de rotor (la 
bordul de atac) egală cu 0.535, respectând astfel condiţiile impuse la începutul 
capitolului §6.4.  

 
Fig. 6. 16 Variaţia momentului cinetic în direcţia radială a paletei rotorice 

De asemenea, la TE v-om avea tot o distribuţie liniară a variaţiei momentului 
cinetic, cu o valoarea de 0.0 la coroană, respectiv 0.126 la inel a rvu,2, având în final 
o medie a variaţiei momentului cinetic la ieşire din rotor egală cu 0.063, respectând 
astfel condiţiile impuse la început în §6.4. 
 
6.4.1.5 Proiectarea paletei rotorice 

În programul de proiectare inversă vârtejurile depind de forma paletei, iar 
paleta depinde de câmpul de viteze [130]. În aceste condiţii calculul formei paletei 
este iterativ. Conform subcapitolelor enunţate anterior se porneşte de la: geometria 
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meridiană, condiţiile cinematice de la intrare şi ieşire (triunghiurile de viteze), 
distribuţia momentului cinetic urv  şi a condiţiilor de stivuire ale paletei. 

Astfel respectând toţi aceşti paşi, în urma calculelor iterative se obţine o 
paletă care este rezultatul stivuirii mai multor profile. În fig. 6. 17a este 
reprezentată geometria noului paletaj rotoric obţinută cu metoda inversă de 
proiectare.  

Noul rotor rezultat în urma proiectării cu metoda inversă este reprezentat în 
fig. 6. 17b, acesta având un număr de 13 palete rotorice, acelaşi ca rotorul iniţial. 

 

 

Fig. 6. 17a Forma paletei rotorice obţinută prin 
iteraţie în urma rulărilor 

Fig. 6. 17b Rotorul 3D obţinut în urma 
proiectării cu metoda inversă 

 
6.5 Discuţii 
 

În figura 6. 18 sunt reprezentate comparativ geometriile paletajului rotoric 
iniţial, respectiv, al noului rotor proiectat cu metoda inversă. Din punct de vedere al 
datelor de intrare în programul de proiectare inversă, noua variantă se diferenţiază 
de varianta iniţială prin debitul de proiectare, respectiv, valoarea mediată a 
componentei de rotaţie a fluidului aval de rotor. Din punct de vedere geometric, 
bordul de fugă al noului paletaj rotoric este rotunjit, diferit faţă de cel drept pe 
direcţie radială al variantei iniţiale, ce corespunde proiectării cu metodele clasice. 
Bordul de atac al noului rotor, după cum se poate observa are aceeaşi formă 
geometrică şi înclinare plan meridian ca cea corespondentă rotorului iniţial.  

În figura 6. 19 sunt evidenţiate diferenţele paletajului rotoric la bordul de 
fugă corespunzător celor două rotoare. Bordul de atac este acelaşi pentru ambele 
variante ale paletajului rotoric, ceea ce diferă este geometria paletajului la bordul de 
fugă validând astfel ceea ce a fost enunţat în §2.4, precum că mărimea viteza axială 
fără rotaţie este în legătură directă cu bordul de fugă al paletei rotorului. Prin 
modificarea configuraţiei vitezei axiale fără rotaţie, modificăm geometria bordului de 
fugă al paletei, în timp ce bordul de atac rămâne nemodificat. Astfel, geometria 
paletei noului rotor reprezentată cu mov ce corespunde configuraţiei 

0.32, 0.125ave slov v
sf sf

  identificată în urma aplicării algoritmului de optimizare, este 

cea care în urma cuplării cu tubul de aspiraţie existent îmbunătăţeşte performanţele 
turbinei din punct de vedere energetic. 
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Fig. 6. 19 Evidenţierea diferenţelor a bordului de fugă corespunzător paletajului rotoric iniţial 

(gri) caracterizat de 0.328, 0.00ave slov v
sf sf

  , respectiv a noului rotor (mov) caracterizat de 

0.32, 0.125ave slov v
sf sf

    

  

Fig. 6. 18 Compararea geometriilor a paletajului rotoric iniţial (gri) şi a noului rotor (mov) 
proiectat cu metoda inversă 

Intrados Extrados 
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a. Coroană b. Inel 

 

c. Mijloc 

Fig. 6. 20 Comparare între profilele paletelor corespunzătoare rotorului iniţial (gri), respectiv, a 
noului rotor (mov) 

Diferenţele dintre geometriile paletelor evidenţiate în figura 6. 19 se pot 
observa mai bine în figura 6. 20. În această figură sunt reprezentate spre 
comparaţie profilele paletelor corespunzătoare rotorului iniţial (gri), respectiv, a 
noului rotor (mov), pe trei secţiuni de la coroană la inel. Din analiza profilelor se 
poate observa că ambele palete au acelaşi bord de atac, iar diferenţele apar la 

bordul de fugă, care este caracterizat de sfv corespunzător fiecărei geometrii a 

paletei rotorului la bordul de fugă. 
În figura 6. 21 sunt reprezentate şi suprapuse geometriile paletelor 3D 

corespondente rotorului iniţial (gri), respectiv, noului rotor (mov). 
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a. Vedere dinspre bordul de atac 

     

b. Vedere dinspre bordul de fugă 

Fig. 6. 21 Geometria 3D a noului paletaj rotoric (mov) suprapusă peste geometria iniţială (gri) 
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6.6 Concluzii 
 

Proiectarea unui rotor de turbină hidraulică cu un soft specializat şi analiza 
numerică a curgerii prin acesta constituie etape obligatorii la nivelul actual al 
dezvoltării tehnicilor de proiectare. Utilizarea metodei inverse de proiectare este mai 
apropiată de fenomenul fizic al transferului energetic. 

În capitolul 6 s-a proiectat un rotor de turbină hidraulică – studiu de caz 
(turbina model Francis GAMM), utilizând un soft specializat ce se bazează pe metoda 
inversă de proiectare. În urma procesului de proiectare, a fost obţinută noua 
geometrie a paletajului rotoric. Noul rotor are acelaşi număr de palete, respectiv, 
aceeaşi raza de referinţă corespunzătoare rotorului iniţial. Din punct de vedere 
geometric, bordul de fugă al noului paletaj rotoric este rotunjit, diferit faţă de cel 
drept pe direcţie radială al variantei iniţiale, ce corespunde proiectării cu metodele 
clasice. Bordul de atac al noului rotor, după cum se poate observa are aceeaşi formă 
geometrică şi înclinare în plan meridian ca cea corespondentă rotorului iniţial. S-a 
evidenţiat că prin modificarea configuraţiei vitezei axiale fără rotaţie modificăm 
forma bordului de fugă, în timp ce bordul de atac rămîne nemodificat. Important de 
menţionat este că, după cum se poate observa în fig. 6. 20b, din punct de vedere 
geometric noua paleta este mai scurtă decât cea iniţială. O concluzie importantă 
este că geometria paletei noului rotor reprezentată cu mov, este cea care în urma 
cuplării cu tubul de aspiraţie existent îmbunătăţeşte performanţele turbinei din 
punct de vedere energetic. 
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7. Concluzii, Contribuţii şi Perspective 
 
7.1 Concluzii generale 

 
Prezenta lucrare tratează modelarea şi optimizarea curgerii cu rotaţie, 

pentru proiectarea inversă a turbomaşinilor hidraulice. Estimarea celor mai bune 
performanţelor a turbinei hidraulice încă din faza de preproiectare a acesteia, 
micşorează semnificativ timpul de cercetare  proiectare  realizare a acestora. 

Din analiza stadiului actual al optimizării performanţelor turbinelor hidraulice 
s-a observat că niciuna dintre abordări nu este adresată performanţelor turbinei la 
diferite profile de viteză la intrarea în tubul de aspiraţie. Cercetarea întreprinsă în 
această teză a fost concentrată înspre această direcţie, de a parametriza utilizând 
un număr mic de parametri, respectiv, optimiza curgerea cu rotaţie la intrarea în 
tubul de aspiraţie, iar în final de a proiecta rotorul turbinei utilizând metoda inversă. 

Partea I a tezei de doctorat a fost concentrată pe parametrizarea curgerii cu 
rotaţie aval de rotor pe o plajă largă de funcţionare utilizând un model matematic de 
calcul al curgerii cu rotaţie dezvoltat de către Resiga et. al [104]. Modelul utilizează 
3 parametri pentru a descrie curgerea cu rotaţie, respectiv, cinematica curgerii cu 
rotaţie aval de rotor, fiind util pentru utilizarea acestuia într-o problemă de 
optimizare, datorită numărului redus de parametrii necesari pentru a parametriza 
curgerea. Cei trei parametrii sunt: debitul adimensional φ , fluxul de moment cinetic 

adimensional aval de rotor 2m , pentru descrierea curgeri aval de rotor la diferite 

puncte de funcţionare, respective, viteza axială fără rotaţie adimensională sfv

pentru descrierea cinematici curgerii aval de rotor. Pentru validarea modelului 
matematic a fost utilizate datele experimentale corespunzătoare turbinei test Francis 
GAMM. A fost utilizată această turbină proiectată de către EPFL, deoarece datele 
experimentale corespunzătoare diferitelor puncte de funcţionare a acesteia au fost 
disponibile pentru utilizarea acestora în scopuri de cercetare. Astfel, modelul 
matematic a fost validat cu date experimentale corespunzătoare a trei puncte de 
funcţionare la cădere constantă a acestei turbine. În figura 2. 9 s-a observat că 
modelul surprinde foarte bine profilele de viteză obţinute din experiment, cu 
excepţia zonei din vecinătatea axei, deoarece modelul nu ia în considerare efectele 
vâscoase datorate dârei coroanei.  

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

1) oferă posibilitatea de calcul a profilelor de viteză la ieşirea din rotor într-
un timp relativ scurt;  

2) geometria paletei rotorului la bordul de fugă este în legătură directă cu 
profilul vitezei axiale fără rotaţie sfv , ceea ce permite controlul asupra geometriei 

acesteia prin modificarea acestuia;  

3) cei 2 coeficienţi ave
sf

v  şi slo
sfv  ai vitezei axiale fără rotaţie sunt potriviţi 

pentru a fi implementaţi într-o metodă de optimizare, pentru a optimiza profilele de 
viteză la intrarea în tubul de aspiraţie, cu scopul de a minimiza pierderile de energie 
la cuplarea rotorului cu un tub de aspiraţie existent;  

4) modelul este potrivit pentru optimizarea curgerii încă din proiectarea 
preliminară necunoscând geometria noului rotorul sau pentru retehnologizarea 
turbinelor existente, deoarece permite evaluarea mai multor regimuri de funcţionare 
într-un timp relativ scurt. 
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În capitolul 3 a fost stabilit domeniul de analiză, reţeaua de discretizare a 
acestuia, condiţiile la limită şi modelul de turbulenţă utilizat în simulările numerice 
3D a curgerii cu rotaţie. Domeniul de analiză ce corespunde unui tub de aspiraţie de 
turbină Francis este utilizat pentru a investiga comportarea acestuia din punct de 
vedere energetic pe o plajă largă de funcţionare la diferitele configuraţii a curgerii cu 
rotaţie impuse la intrare. Apoi au fost stabilite cantităţile de interes şi metoda de 
investigare a hidrodinamici tubului de aspiraţie la diferitele configuraţii a curgerii cu 
rotaţie (diferite profile de viteză) impuse la intrare în domeniul de analiză. 

Partea a II-a cercetării doctorale a fost concentrată pe optimizarea curgerii 
cu rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie funcţie de criteriul energetic. Pentru a 
optimiza curgerea cu rotaţie la intrarea în tubul de aspiraţie au fost definite 

variabilele de control: media ave
sf

v  şi panta slo
sfv  vitezei axiale fără rotaţie, respectiv, 

funcţia obiectiv: media ponderată a pierderilor relative de energie în tubul de 
aspiraţie DTLOSS. Utilizând algoritmul “DSM” (Downhill Simplex Method), prezentat 
în detaliu în §4.3, s-a demonstrat că se poate găsi un minim pentru care funcţia 
obiectiv are valoarea cea mai mică. Avantajul acestui algoritm este că în afară de 
criteriul de oprire, numai există niciun alt parametru ajustabil de setat. În urma 

aplicării algoritmului DSM a fost identificată configuraţia optimă a sfv obţinând apoi 

profilele de viteză optimizate de la intrarea în tubul de aspiraţie pe întreaga plajă de 

funcţionare investigată. Parametrii configuraţiei optime a 
sf

v corespund 

32000.ave
sfv şi 12500.slo

sfv , care sunt diferiţi de cei corespondenţi rotorului existent 

3280.ave
sfv  şi 000.slo

sfv , sugerând faptul că este destul loc de îmbunătăţire a 

geometriei paletajului rotoric la bordul de fugă. 
Profilele de viteză obţinute în urma optimizării pentru cele 6 puncte de 

funcţionare luate în considerare sunt caracterizate de către o reducere semnificativă 
a vitezei axiale în vecinătatea axei. În consecinţă, punctele de funcţionare OP1 şi 
OP2 au un deficit al vitezei axiale în vecinătatea axei. Aceste profile de viteză 
corespund profilelor de viteză de tip dâră. Viteza circumferenţială este fie co-rotativă 
fie contra-rotativă faţă de direcţia de rotaţie a rotorului. Odată cu creşterea 
debitului, viteza axială ajunge la o distribuţie cvasi-constantă, în timp ce viteza 
circumferenţială este co-rotativă la regimuri de funcţionare la sarcină parţială, 
respectiv, contra-rotativă la regimuri de funcţionare la suprasarcină. 

În capitolul 5, au fost evaluate îmbunătăţirile hidrodinamice aduse de 
profilele de viteză optimizate. Mărimea ce cuantifică îmbunătăţirile din punct de 
vedere energetic pentru cele 6 puncte de funcţionare investigate este pierderea 
relativă de energie în tubul de aspiraţie rDTh . Pentru evaluarea în detaliu a 

hidrodinamicii tubului de aspiraţie au fost definite în §3.5 mărimile ce caracterizează 
performanţele tubului de aspiraţie. 

În urma analizei din capitolul 5 s-a constatat că variaţia pierderilor relative 
de energie din tubul de aspiraţie corespunzătoare configuraţiei optimizate a curgerii 
cu rotaţie are minimul pierderilor transportat către debite mai mari, mai exact la 
punctul OP3 de funcţionare, corespunzător debitului 300.φ , ceea ce înseamnă că 

vârful diagramei colinare a turbinei Francis GAMM este mutat către debite mari. 
Drept urmare, mutând vârful colinei la debite mai mari se reduc pierderile de 
energie la regimuri de funcţionare la suprasarcină. Minimizarea pierderilor de 
energie la regimuri de funcţionare la suprasarcină este la ora actuală unul din 
obiectivele principale urmărite de marile companii producătoare de energie 
hidroelectrică. 
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 De asemenea s-a constatat că rezultate similare ale DTLOSS se pot obţine 

din diferitele configuraţii ale perechilor ave
sf

v , slo
sf

v . Conform fig. 5. 5, regiunea cu gri 

este considerată regiunea în care se găsesc configuraţii rezonabile ale paletajului 
rotoric la bordul de fugă, dar desigur că este recomandat ca soluţiile proiectate să 
fie cât mai aproape de soluţia optimă. Totuşi, această flexibilitate în alegerea 

configuraţiei ave
sf

v , slo
sf

v , din regiunea considerată rezonabilă, este foarte importantă 

atunci când rotorul ce va fii proiectat trebuie să respecte constrângerile tehnologice 
şi de structură impuse. 

O concluzie importantă în urma analizei efectuate în §5 este că pentru tubul 
de aspiraţie investigat dat în figura 3. 1, aceste tipuri de profile de viteză, fig. 4. 7b, 
cu zone mari de co-rotaţie, respectiv, contra-rotaţie şi cu o reducere a vitezei axiale 
în vecinătatea axei ce corespund geometriei optimizate la bordul de fugă al paletei 
rotorice, sunt cele care aduc o îmbunătăţire semnificativă în performanţele acestuia. 
Astfel, faptul că pierderile minime în cazul configuraţiei optime sunt situate la OP3, 
noul rotor a fost proiectat la acest punct de funcţionare. Acesta a fost un indiciu 
extrem de important obţinut în urma optimizării, datorită faptului că s-a aflat la ce 
punct de funcţionare va trebui proiectat noul rotor pentru a produce aceeaşi 
distribuţie a pierderilor relative de energie ca cea corespunzătoare configuraţiei 

optimizate a 
sf

v .  

În partea finală a cercetării doctorale s-a proiectat noul rotor de turbină 
hidraulică la punctul OP3 de funcţionare, utilizând un soft specializat ce se bazează 
pe metoda inversă de proiectare. Metoda inversă de proiectare a turbomaşinilor, 
dezvoltată în ultimii 20 de ani, de Zangeneh [134] a fost utilizată pentru obţinerea 
paletajului rotoric pentru cazul concret a turbinei hidraulice Francis GAMM. Această 
metodă presupune curgerea axial – simetrică a fluidului ideal, paletele rotorului fiind 
considerate suprafeţe de vârtej. Pentru acest tip de curgere sunt oferite în lucrare 
elementele teoretice de bază. 

Din punct de vedere al datelor de intrare în programul de proiectare inversă, 
noua variantă se diferenţiază de varianta iniţială prin debitul de proiectare, 
respectiv, valoarea mediată a componentei de rotaţie a fluidului aval de rotor. Din 
punct de vedere geometric, bordul de fugă al noului paletaj rotoric este rotunjit, 
diferit faţă de cel drept pe direcţie radială al variantei iniţiale, ce corespunde 
proiectării cu metodele clasice. Bordul de atac al noului rotor are aceeaşi formă 
geometrică şi înclinare plan meridian ca cea corespondentă rotorului iniţial. 
Important de menţionat este că geometria paletei noului rotor reprezentată cu mov 

ce corespunde configuraţiei 0.32, 0.125ave slo

sf sfv v  identificată în urma aplicării 

algoritmului de optimizare, este cea care în urma cuplării cu tubul de aspiraţie 
existent îmbunătăţeşte performanţele turbinei din punct de vedere energetic. 

În concluzie, lucrarea de faţă abordează şi rezolvă un deziderat mai vechi al 
proiectanţilor de turbine hidraulice: optimizarea funcţionării maşinii printr-o 
proiectare adecvată. Se oferă o metodologie de optimizare considerând criteriul 
energetic pentru un studiu de caz – turbina model Francis GAMM, care este 
aplicabilă în special turbinelor hidraulice radial-axiale. Este de subliniat cuplarea 
etapelor de: parametrizare optimizare  analiza numerică a curgeri în tubul de 
aspiraţie, şi crearea unei bucle: proiectare  analiză numerică  concluzii privind 
funcţionarea rotorului reproiectat şi analiză numerică finală. 
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7.2 Contribuţii personale 
 

1. Validarea modelului matematic de calcul a curgerii cu rotaţie aval de rotor 
cu date experimentale corespunzătoare turbinei Francis GAMM. 

2. Evaluarea sensitivităţii performanţelor tubului de aspiraţie la diferite 
configuraţii a vitezei axiale fără rotaţie şi evidenţierea importanţei acestei 
mărimi asupra pierderilor de energie. 

3. Introducerea şi aplicarea în domeniul turbinelor hidraulice într-o problemă 
de optimizare, a metodei Downhill Simplex (DSM). 

4. Introducerea şi aplicarea suprafeţelor de răspuns pentru identificarea 
minimului funcţiei obiectiv. 

5. Reproiectarea cu metoda inversă a rotorului turbinei Francis GAMM, conform 
datelor obţinute în urma aplicării algoritmului de optimizare. 

 

 
7.3 Perspective 
 

Pentru continuarea cercetărilor se propun următoarele direcţii: 

 Simularea numerică 3D a noului rotor, apoi impunerea profilelor de viteză de 
la ieşirea din rotor, obţinute în urma simulării 3D, la intrarea în tubul de 
aspiraţie, pentru a analiza dacă a fost obţinută aceeaşi distribuţie a 
pierderiilor relative de energie ca cea corespondentă curgerii optimizate. 

 Luarea în calcul a unei metode de optimizare a încărcări paletei rotorice pe 
criteriului cavitaţional în cadrul etapei de reproiectare a rotorului, astfel încât 
la cuplarea acestuia cu tubul de aspiraţie existent, să avem o funcţionare 
îmbunătăţită din punct de vedere energo-cavitaţional nu doar energetic a 
turbinei pe o plajă largă de funcţionare. 
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A. 1 Program FORTRAN de calcul a dependenţei 

m2(φ) 

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) 
 
C 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, DR8LIN 
 

 DATA THETA / 0.4D-1, 0.55D0 /  

 
C 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 '('' alpha1_star ='',G15.7)', DASIN(Astar)/DACOS(-1.D0) 
 &        
 *180.D0 
 IDERIV = 1 
 CALL DRNLIN (M2Q, NPARAM, IDERIV, THETA, R, LDR,  
 &   IRANK, DFE, SSE) 

 

 
C use non-default parameters with R8LIN and R2LIN 
 
 
C print computed fit parameters 
 M2star = THETA(1) 

 Astar  = THETA(2) 
 
 PRINT '('' m2_star ='',G15.7)', M2star 
 PRINT '('' alpha1_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 '('' alpha1_star ='',G15.7)', DASIN(Astar)/DACOS(-1.D0) 
 &        
 *180.D0 
 
 
C 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 
 

C 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='q-m2_fit-m1.dat')
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 DO I=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 
C IOPT = 0 (evaluate the function) - input 
 REAL*8 THETA(NPARAM), FRQ, WT, E, DE(2), 
 &  M2star, Astar, Qstar, Hstar 
C 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 
 
C 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 /  
 
C 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 
C  E = (M2star+Qstar*Hstar/2.D0)* 

C & (Qdata(IOBS)/Qstar)* 
C    & DSQRT(1.D0-Astar**2*Qdata(IOBS)**2/Qstar**2) 
C    & /DSQRT(1.D0-Astar**2) 
C    & -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(IOBS)/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.D0-Astar**2*(Q/Qstar)**2)/DSQRT(1.D0-Astar**2) 
     & -Q*HSTAR/2.D0 
 RETURN 

 END FUNCTION  
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A. 2 Program FORTRAN „TURBOSWIRL1D” 
pentru calculul profilelor de viteză aval de 
rotorul turbinei hidraulice 
 
 PROGRAM turboswirl1D 
C solve the 1D swirl downstream a runner 

C 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), 
 &                XSCALE(NMODMAX+1), X(NMODMAX+1), F 
 

C problem parameters 
 NMOD = 20 
 YW = 1.0050**2 ! draft tube inlet 
 

C GAMM OP1 
 DISCHARGE =.2600000D0 
 FLUXRVU = .2560964D-1 

C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'OP1.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'OP1.prof') 

 

C GAMM OP2 
 DISCHARGE =.2800000D0 
 FLUXRVU = .2294782D-1 
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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
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 CALL POST(X,'OP2.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'OP2.prof') 

 
C GAMM OP3 
 DISCHARGE = .3000000D0 
 FLUXRVU =.1910405D-1 
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 

C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 

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,'OP3.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'OP3.prof') 
 
C GAMM OP4 
 DISCHARGE =.3200000D0 
 FLUXRVU = .1392168D-1 

C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'OP4.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'OP4.prof') 
 
C GAMM OP5 

 DISCHARGE = .3400000D0 
 FLUXRVU = .7216558D-2 
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'OP5.dat') 

 CALL INLETSWIRL(X,'OP5.prof') 
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C GAMM OP6 
 DISCHARGE =.3600000D0   

 FLUXRVU =-.1232879D-2  
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'OP6.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'OP6.prof') 
 

C GAMM q026 
 DISCHARGE =.2600000D0 
 FLUXRVU = .2545462D-1 
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 

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,'q026.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'q026.prof') 
 
C GAMM q028 
 DISCHARGE =.2800000D0 
 FLUXRVU = .2693611D-1 
C initialize the problem 

 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'q028.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'q028.prof') 
 
C GAMM q030 

 DISCHARGE =.3000000D0 

 FLUXRVU = .2778614D-1
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C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 

C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'q030.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'q030.prof') 
 
C GAMM q032 
 DISCHARGE =.3200000D0 
 FLUXRVU = .2791510D-1 

C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'q032.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'q032.prof') 
 

C GAMM q034 
 DISCHARGE =.3400000D0 
 FLUXRVU = .2722542D-1 
C initialize the problem 
 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 
C nonlinear constrained minimization with finite-difference gradient 
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,'q034.dat') 
 CALL INLETSWIRL(X,'q034.prof') 
 
C GAMM q036 
 DISCHARGE =.3600000D0 
 FLUXRVU =-.1170085D-1 
C initialize the problem 

 CALL SETUP(XGUESS, XLB, XUB, XSCALE) 

C 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) =  0.0D0 
    XLB(IMOD)    = -1.D0 

    XUB(IMOD)    =  1.D0 
    XSCALE(IMOD) =  1.D0 
 END DO 
 XGUESS(NMOD+1) = YW/2.D0 ! initialize stagnation 
 XLB(NMOD+1) = 0.D0       ! 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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