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INTRODUCERE 

Practica curenta a exploatarii pompelor face imposibila ftinctionarea ac-
estora la turatie strict constanta, respectiv la un debit uniform (constant). 

Regimul de exploatare a pompei poate fi asemanat cu regimul de ex-
ploatare a unui autovehicul; pompa trebuie adesea pornita si/sau oprita, debitul 
poate varia de la un moment la altul ca urmare a cerinţelor reţelei, sistemul de 
pompare poate fi supus unor variaţii primejdioase ale presiunii in timpul accel-
erării sau decelerarii coloanei dQ lichid. 

Modul in care trebuie protejate atat pompa cat si reţeaua de conducte 
precum si elaborarea unor tehnologii sigure si eficiente de exploatare a pompei 
in raport cu aceste variaţii necesita o analiza concreta, orientata atat asupra 
pompelor si reţelelor de conducte in general, cat si asupra fiecărui caz particular 
in parte. 

Energiile, care necontrolate, pot duce la distrugerea sistemului de pom-
pare pot fi: 

- energia cinetica a coloanei de lichid in mişcare 
- energia «lastica a lichidului si a materialului din care sunt realizate 

conductele. 
Problema studiului condiţiilor tranzitorii ale funcţionarii pompelor con-

sta in utilizarea acestor energii sau in disiparea lor in scopul eliminării conse-
cinţelor violente. 

In teza de doctorat pe care o prezint in cele ce urmeaza, imi fixez ca 
obiective de urmărit: 

• construirea unei pompe virtuale care sa permită analiza funcţion-
arii pompelor centrifuge atat in regim normal de funcţionare, cat 
si in regimuri tranzitorii, 

• realizarea/adaptarea unei statiuni de laborator, elaborarea unor 
metodologii corespunzătoare si efectuarea de incercari de func-
ţionare in regimuri tranzitorii ale pompelor centrifuge, 

• definirea' pompei centrifuge ca element al sistemelor automate si 
determinarea ecuaţiilor diferenţiale si a funcţiilor corespunzăto-
are. 

Pentru atingerea acestor obiective, am structurat teza in trei parti mari: 

1 . ) Studiul intercorelatiei motor electric de antrenare — pompa — reţea 
de pompare si modul in care motorul electric respectiv reţeaua de pompare pro-
voaca regimuri tranzitorii de funcţionare. Voi studia, in acest context: 

- I -

BUPT



Studiul funcţionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

* Stabilitatea sistemelor de pompare, considerata simultan in cele doua 
conexiuni ale pompei, 

* analiza cauzelor ce produc apariţia regimurilor de funcţionare tranzito-
rii- - lovitura de berbec in reţeaua de conducte, 

- modificări ale turatiei pompei, produse la pornire, oprirea sau 
reglajul pompei. 

Acestui studiu ii sunt rezervate primele trei capitole din teza. 

2.) Construirea unor modele matematice (realizarea unor pompe vir-
tuale) care sa simuleze: 

• 

- funcţionarea pompei in regimuri normale de funcţionare, 
- funcţionarea pompei in regimuri tranzitorii. 

Aceste modele se vor referi la: 
* pompa, luata in ansamblul ei, ca entitate globala, funcţionând in regim 

(cvasi)static, 
* pompa, luata in ansamblul ei, ca entitate globala, funcţionând in 

regim supus unor perturbaţii cu frecvente date, 
* analiza comportării reţelei de palete a rotorului la o modificare brusca 

a parametrilor energetici (turatie/debit), 
* asimilarea pompei cu un element component al unui sistem de pom-

pare automat si definirea funcţiilor de transfer ale sale, considerate elemente 
esenţiale in analiza comportării in timp a pompei, 

* modelarea funcţionarii pompei in regimuri tranzitorii cu ajutorul 
ecuaţiei dinamice a ansamblului rotitor. 

Acestei problematici ii sunt rezervate capitolele 4, 5 si 6 al tezei. 

3.) Studiul experimental al pompei considerate in regimuri tranzitorii 
ge- nerate de pornirea si oprirea pompei. 

Statiunea utilizata, metodologia de masura si rezutatele obtinute sunt 
prezentate in capitolul şapte. 

In afara de aceste obiective, in capitolul al optulea, asimiland pompa cu 
un element de automatizare, i-am determinat funcţiile de transfer si ecuaţiile 
diferenţiale ale pompei — element de transfer. 

Aceasta teza de doctorat reprezintă o insumare a experienţei acumulate 
de autor in activitatea desfasurata in cadrul Uzinei de Constructii de Maşini Re-
şiţa, a fostului C.C,S.I.T.E.H. Resita cat si in calitate de cadru didactic in Unier-
sitatea Politehnica", din Timişoara, in activitati didactice si de cercetare -
proiectare in domeniul pompelor. 

-II-
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NOTATII FOLOSITE 

In cadrul acestui paragraf voi prezenta notaţiile cele mai frecvent utilizate 
in cadrul tezei de doctorat, urmând ca in text sa explicitez doar acele notatii ce 
vor apare in mod ocazional. 

Notatie folosita Denumirea mărimii Unitate de masura 
P densitatea lichidului ve-

hiculat 
kg.m-^ 

t variabila temporala sec 
El modulul de elasticitate 

volumica (bulk) a li-
chidului vehiculat 

N.m-' 

E modulul de elasticitate 
(Young) longitudinala a 

materialului din care 
este realizata conducta 

N.m"^ 

d diametrul interior al 
conductei 

m 

gr grosimea peretelui con-
ductei 

m 

Kc . 
• 

constanta care tine cont 
de tipul conductei si de 
modul ei de ancorare in 
teren 

g valoarea acceleraţiei 
gravitaţionale (standard: 
g = 9.80665 m.s"^) 

m.s"^ 

S aria transversala curenta 
(instantanee) a diafrag-
mei 

m^ 

S o aria transversala iniţiala 
a diafragmei 

m^ 

K modulul de rezistenta 
hidraulica [a conductei] 

s ^ m ' 

Qo debitul volumic nomi-
nal ce trece prin organul 

- I I I -
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respectiv in cazul 
regimului de curgere 
stationar 

Q debitul volumic instan-
taneu ce trece prin or-
ganul respectiv 

m^s ' 

Q valoarea medie a debi-
tului volumic instanta-
neu 

m^s-' 

q amplitudinea variaţiei 
debitului volumic in-
stantaneu sub acţiunea 
perturbatiei 

5, 
1 

defazajul variaţiilor ar-
monice ale debitului 
fata de variaţiile ar-
monice ale vitezei 
unghiulare 

grade 

Ah^ pierderea hidraulica pe 
vana, in cazul regimului 
de curgere stationar 

m 

Ah pierderea hidraulica in-
stantanee pe vana 

m 

coeficientul de debit 
corespunzător regimului 
de curgere permanent 

J momentul de inerţie al 
ansamblului rotitor 

kg.m-

Ma momentul/cuplul activ, 
la arborele motorului 
electric de antrenare a 
pompei 

N.m 

Mf mometul/cuplul rezis-
tent, la arborele pompei 

N.m 

U tensiunea curentului 
electric la bornele mo-
torului de antrenare al 
pompei 

V 
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G , mulţimea elementelor 
geometrice caracteris-
tice ale pompei 

G „ mulţimea elementelor 
geometrice caracteris-
tice ale motorului de an-
trenare al pompei 

I intensitatea curentului 
electric la bornele mo-
torului de antrenare al 
pompei 

A 

deschiderea adimen-
sionala a vanei 

s grosimea paletei m 

co viteza unghiulara in-
stantanee, sau pulsaţia 

rad.s*' 

m valoarea medie a vitezei 
unghiulare instantanee 

rad.s' 

Q amplitudinea variaţiei 
vitezei unghiulare in-
stantanee sub acţiunea 
unei perturbaţii 

rad.s"' 

f frecventa perturbatiei Hz 

f„ frecventa perturbatiei 
turatiei instantanee 

Hz 

frecventa perturbatiei 
debitului instantaneu 

Hz 

Modelările numerice si experimentele de laborator din aceasta lucrare au 
fost efectuate asupra unei pompe din tiposeria PCN diversificata, avand punctul 

nominal Qq = 80 m ^ / s (= 22,222 l/s), Hq = 35 m si turatia in acest punct 

nominal n^ = 2970 ro t /min , cu z = 6 palete si unghiul constructiv ^^ = 

Diagramele reprezentate in trei dimensiuni au marimea trecuta in axa z 
(verticala) in valori adevarate, iar mărimile trecute in axele x si y, notate cu bara 
superioara, sunt proporţionale cu valorile adevarate ale mărimilor respective. 

- v -
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CAPITOLUL 1 

REGIMURI NEPERMANENTE 
IN SISTEMELE DE POMPARE 

l .L Generalitati 

In cadrul acestui capitol voi analiza comportarea pompelor centrifuge in 
regimuri de funcţionare in care parametrii energetici variaza in timp. 

Ca parametri ai pompei disponibili variaţiei temporale, voi considera: 
- debitul volumic sau, dupa caz, debitul masic vehiculat de pompa, 
- inaltimea de pompare (energia specifica transferata de pompa lichidu-

lui vehiculat), 
- turatia arborelui pompei, 
- momentul (cuplul) rezistent la arborele pompei, 
(- puterea absorbita de pompa). 

Pentru o pompa ftinctionand intr-o anumita reţea de pompare care are 
curba caracteristica Hrj = HRt(Q), se defineşte punctul de lucru, PL, (sau punc-
tul de funcţionare — conform figurii 1.1) drept punctul de intersectie al curbei 
caracteristice al reţelei HRt(Q) si al curbei caracteristice a pompei, Hp = Hp(Q) = 
H(Q). In punctul respectiv se realizeaza egalitatea debitelor vehiculate prin 
pompa si reţea, precum si egalitatea energiilor specifice cerute de reţea si oferite 
de pompa, pentru o turatie/viteza unghiulara a ansamblului rotitor constanta si 
pentru o anumita stare termodinamica a fluidului de lucru. 

In acest context, regimuri nepermanente de funcţionare pot sa apara : 
- in cursul trecerii de la un punct de lucru la altul, la reglarea prin vana, 
- in cazul apariţiei unui punct de lucru instabil, 
- in cazul apariţiei fenomenului de lovitura de berbec 
- in cazul modificării curbei caracteristice a pompei la: 

* pornirea pompei, 
* oprirea pompei, 
* modificarea turatiei pompei ca urmare a unui reglaj a acesteia 

in scopul optimizării energetice a funcţionarii pompei, 
- in cazul funcţionarii pompei in regim de cavitatie, 

1.2. Puncte de lucru stabile si instabile 

Curbele caracterisitice prezentate in figura 1.1 se refera doar la cazul in 
care pompa functioneaza in "cadranul intai". Din punct de vedere practic, acest 
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lucru se realizeaza prin montarea pe conductTde'refu^^^^^^^^ de sens 
(prm care se interzice funcţionarea "in cadranul doi") si prin asigurarea unor 
astfel de regimuri de funcţionare, incat prin limitarea debitului sa nu se permită 
funcţionarea "in cadranul patru". 

Fig. 1.1. Definiţia punctului de lucru 

Analiza stabilitatii punctului de lucru consta, in ultima instanta, in 
analiza bilanţului schimbului de energie specifica in cazul unor perturbaţii 
[mici] a stării energetice a sistemului de pompare. 

In conformitate cu demonstraţiile efectuate in teoria turbopompelor [7], 
[60], [91]: 

- orice perturbatie mica a echilibrului sistemului de pompare func-
ţionând in punctul de lucru A are drept consecinţa o revenire in punctul respec-
tiv; punctul de lucru A este un punct de lucru stabil, 

- orice perturbatie mica a echilibrului sistemului de pompare frmc-
tionand in punctul de lucru B nu are drept consecinţa o revenire in punctul re-
spectiv; punctul de lucru B este un punct de lucru instabil; 

- orice perturbatie mica a echilibrului sistemului de pompare func-
ţionând in punctul de lucru C avem doua situatii distincte, in funcţie de semsul 
dezechilibrului energetic al sistemului. In acest caz, punctul de lucru de tip C 
este instabil la stanga si stabil la dreapta. 

In cele ce urmeaza, voi analiza modul de stabilire a unor condiţii anali-
tice de stabilitate a sistemelor de pompare, luând in considerera simultan atat 
conexiunea motor electric de antrenare — pompa cat si conexiunea pompa — 
reţea de conducte. 

- 2 -
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i 

pe aspiraţie "a", respectiv pentru traseul de refulare, intre limita pompei la re-
fulare "r" si recipientul de refulare "R": 

2 ^ a - v ^ p 
2 - g p - g 

2 QfV^ p 
+ Z 

2 - g p - g J 

3 

a ^ 

2 

2 - g p - g Jj. 

2 
2-g p-g 

R 

1 ' R 
, (15) 

in care v^j reprezintă viteza medie pe diafragma plana "i", iar fi reprezintă coe-
ficientul impulsului, (primul coeficient al lui Boussinesq), pe care, presupunând 
mişcarea turbulenta, il voi considera « 1. Ultimul termen din ecuaţiile (1.4) si 
(1.5) devine, dupa dezvoltări: 

1 
S. 

in care am notat lungimea echivalenta a conductei intre diafragmele plane "i" si 
S. 

i+l dl "i+l"prin: J (So = aria de referinţa). 

Exprimând, in continuare, (1.4) si (1.5) cu ajutorul funcţiilor Bemoulli, 
tinand cont si de (1.6), rezulta: 

H A = H a + h + U - a dQ 
pA-a g S a dt 

>r-R ^ 
(1.7) 

- definiţia înălţimii de pompare, in funcţie de parametrii energetici 
[globali] de la limitele pompei: 

H p = H j . - H a 

Tinand, in continuare, cont de (1.7), (1.8) devine: 

(1.8) 

- 4 -
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- H . . L dQ 

respectiv: 

g S d t " ^ P " " R t ' 

ecuaţie care este echivalentul hidraulic al ecuaţiei (1.3). In ecuaţia (1.9), prin 
L am notat lungimea echivalenta a reţelei de conducte; se remarca faptul ca ex-
presia reprezintă inertanta hidraulica a reţelei de conducte. g-S 

Astfel, am obtinut ecuaţiile care descriu/guvemeaza funcţionarea unei 
pompe intr-o reţea de pompare sub forma ecuaţiilor (1.2), (1.3) si (1.9). 

Pentru a analiza, cu ajutorul acestor ecuaţii, interdependenta pompa -
reţea de pompare, respectiv interdependentele mărimilor care intervin in aceste 
relaţii si apoi stabilitatea sistemului de pompare, voi introduce urmatoarele 
ipoteze: 

a.) debitul masic la limita de aspiraţie a pompei este funcţie de starea 
termodinamica a lichidului vehiculat: 

( p Q ) a = ( / ' Q ) a ( A Q ) ; (110 .1 ) 

b.) debitul masic la limita de refularea pompei este funcţie de starea 
termodinamica a lichidului vehiculat si de turatia (viteza unghiulara a) pompei: 

( p Q ) r = ( / ' - Q ) r ( A Q . < i ' ) ; (1.10.2) 

c.) momentul motor (activ), la arborele motorului electric, presupus 
asincron trifazat cu.rotorul in scurtcircuit, este funcţie de caracteristicile curen-
tului electric, de iilcarcarea motorului si de viteza unghiulara a arborelui mo-
torului, presupusa identic egala cu cea a arborelui pompei (asupra acestor ipo-
teze voi reveni in cadrul capitolului 6): 

-5-
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(unde am presupus, in plus ca intensitatea curentului electric din rotorul mo-
torului electric este funcţie de incarcarea motorului, determinata de inaltimea de 
pompare, corespunzătoare unei anumite viteze unghiulare); 

d.) momentul rezistent, la arborele pompei, este funcţie de parameu-ii e-
nergetici ai pompei: 

M p =Mp(Q,Hp(Q,â>, /?) ,6) , ;7p(iy,p) ,p) ; (1.10.4) 

e.) inaltimea de pompare (energia specifica transferata de pompa li-
chidului vehiculat, raportata la greutaatea coloanei de lichid) se va considera ca 
funcţie de debitul volumic, viteza unghiulara si starea termodinamica a li-
chidului vehiculat, respectiv de masa specifica a acestuia: 

H p = H p ( Q , i y , / ? ) ; (1.10.5) 

f ) energia specifica ceruta de reţeaua de pompare se va considera ca 
funcţie de debitul volumic si starea termodinamica a lichidului vehiculat, re-
spectiv de masa specifica a acestuia: 

(1.10.6) 

In afara de mărimile considerate mai sus, in relaţiile (1.10.1) ... (1.10.6) 
intervin si mărimile geometrice caracteristice ale pompei, ale reţelei de pom-

pare si ale motorului electric; aceste mărimi nu s-au introdus, insa, deoarece am 
presupus ca ele vor ramane constante in intreaga perioada de timp a analizei 
efectuate. 

In relaţiile (1.2), (1.3) si (1.9) voi considera dezvoltarea in serie Taylor a 
mărimilor specificate in relaţiile (1.10), presupunând o variaţie liniara a acestor 
mărimi in vecinatatea punctului in care se considera funcţionarea sistemului in 
regim permanent; pentru coordonatele caracteristice acestui punct voi folosi in-
dicele "O": 

= Q\o) - Q)a - (P- Q)ao) = " Q),o " 

+ AQ-

âp 
Ar-H 

O dp o 

o 

Ap + 

â(0 

o 

o 

AQ 
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âco J Aoj (1.11) 
O 

(unde am considerat A(p.Q)^«A(p.QXo); 

d co 
J - d f = ( ^ ^ M - ^ ^ M o ) - ( ^ M p - ^ M p o ) M ""̂ '̂ 'MO PO 

= A M - AMp - + AMp(j = 

â\} J AU + 

f â U , ^ ^âM,] ( â u A 
\ 

âl Q U H P ; 
0 

l â Q j 0 âQ j 0 0 
âQJ 0 

fâM^ fâ^p) 
â î ] f J 0 I^QJ 0 7 

AQ + 

f â U , ^ 
\ 

J 0 U H , J 0 \ d (O) 0 \ d (O ) 0 UHPJ 0 \ â co) 0 \ â 0) J 0 

p M p ] 
V ârjp J 0 0)J 0 

Aa) 

/ 

r ^ n f â u , ] ( â M , ] r^Hp] r^Mp] r^Mp^ 
\ 

+ 
\ l J 0 U h p J 0 Kd p ) 0 [ â U j 0 i ^p J 0 i j 0 â p ) 0 K â p ) a' 

Ap-

-AMmo +AMpo 
(1.12) 

(in care avem 
O 

• A U » 0 si A M j ^ Q « A M p Q ) ; 

g-S dt 

AQ + 
f^Hr' 

O 
^ 0) Aty + 

- ( A H p o - A H R t o ) » 

<?H 
« 

O 
âQ 

O 

\ \ 

OJ) 
AQ + 

^P) 
A/7-

o V 

A Q -
0 

f ^ R ţ ] 
âp J Ap-

0 

.^/T J O 

f f ^ l 
JoJ âo) 

A(y 
O 

( 1 . 2 0 ) 

(in care am introdus: AHpQ » AH^^^q). 
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In urma acestor dezvoltări, s-au obtinut relaţiile (1.11) ... (1.13), care se 
pot regrupa sub forma sistemului (1.14). 

Se observa ca acest sistem se poate scrie, concemrat, sub forma matri-
ciala, ca in relaţia (1.15), unde elementele Ay (cu i j = 1,2,3) rezulta imediat din 
(1.14). 

dp 1 1 
Vr 

'â(p-Q)r) 
d (O •Aa) + - ) - (Qr-Qa) Ap 

O Vp 

da) 1 
dt J 

âM M âl 
JqI 

J 

1 âl O 

O 

âl 

^Hp, 

U q j 

o 

o 

âQ. O o âHr. O O 
AQ + 

V^Hp, 

/ 3TT \ 

^ â O) O 

âU 

ârjp 

âo) J 

âr^ 
O 

fâM^) 

O âH 

/ T \ 

O 

âU 
y â Q) O 

1 

âM M 
âl O 

âl 
âH 

O ^ 

'âU ^ 

o 

âo) J 

P 

O 

âp J O O âp J O 

p M p ^ 'âMp^ âr^) 
âp J 0 l^'TpJ 0 l âp^ 0 / 

Ap 

dQ g S 
dt L 

. g - s 

^fâHp) 
LI ^Q o âQ 

AQ + 
g S 

/ au ^ 

/ (âHp^ r ^ H R t ] 
\ 

V l âp 0 âp ) 

O 

Ap 

âH 
â 0) J 

A(o + 
O 

AQ) + 

(1.14) 

dt 
dco 
dt ^ 
dt 

i i 

^21 

^31 

4 2 ^ 1 3 

^32 ^^33] 

AQ' 
• 

. V . 

(1.15) 
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Pentru ca sistemul de pompare sa fie stabil, este necesar, conform teo-
remei intai de stabilitate a lui Leapunov, ca ecuaţiile ce formeaza sistemul 
(1.14) (respectiv (1.15) ) sa fi identic nule, sau termenii din partea dreapta a 
semnului egal sa fie de semn opus termenilor din stanga semnului egal. 

Din punct de vedere fizic, acestor trei ecuaţii li se asociaza urmatoarele 
interpretări fizice: 

- prima ecuaţie este relevanta in cazul in care apar modificări 
importante ale stării termodiixamice ale stării lichidului in timpul vehiculării 
sale prin pompa, cand cantitatea de aer in lichidul vehiculat este mare, sau cand 
pompa flmctioneaza in regimuri cavitationale. In regimuri normale de func-
ţionare, vom avea, prin urmare ^ ^ ; 

- a doua ecuaţie este relevanta in cazul in care apar modificări 
importante ale turatiei de antrenare a pompei, respectiv la reglajul de turatie in 
scopul optimizării energetice al fiinctionarii pompei, sau in regimuri tranzitorii 
generate de pornirea respectiv la oprirea pompei. Aceste probleme vor fi discu-
tate pe larg in capitolele urmatoare. Pentru moment, vom presupune ca in ipo-
teza iniţiala a funcţionarii pompei la turatiea [cvasijconstanta furnizata de mo-
torul electric de antrenare al pompei, variaţia turatiei nu este semnificativa, pu-

tand,deci, presupune; ^ « O ; 

- a treia ecuaţie se refera explicit la schimbul energetic dintre 
pompa si reţeaua dş pompare, in condiţii normale de funcţionare si la turatia de 
funcţionare. Acest caz, il voi discuta in cele ce urmeaza. 

Vom avea, deci ecuaţia (1.13), din care, prin ipotezele introduse: 

A/?wO si A^ywO 

va mai ramane: 

L 1 dQ 
g -S 'AQ' dt 

(âHp) f'^HRtl 
^Q) 0 '^Q J 

(1-16) 
O 

Prima condiţie de stabilitate din teorema intai a lui Leapunov conduce la 
urmatoare soluţie pentru condiţia de stabilitate a sistemului de pompare: 

- 9 -
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L 1 dQ 
g-S AQ dt = 0 f-^HRtl 

'^Q J 0 ^ Q J O 

ceea presupune, din punct de vedere fizic ca panta curbei pompei Hp(Q) sa fie 
egala cu panta curbei reţelei Hrj(Q), in acelaşi timp, aceasta condiţie corespunde 
echilibrului sistemului, adica a funcţionarii in regim permanent. 

Din ecuaţia (1.16) se vede, insa, ca termenul din stanga semnului egal 
este întotdeauna pozitiv. Pentru ca sistemul de pompare sa fie stabil, confonn 
teoremei intai a lui Leapunov, este necesar ca termenul din dreapta semnului 
egal sa fie de semn opus, adica negativ, respectiv: 

^ Q J 

r ^ H 
< 

o 
Rt (1.17) 

O 

S-a obtinut, astfel, prin inegalitatea (1.17), condiţia de stabilitate a 
unui sistem de pompare, conform teoremei intai a lui Leapunov, determinata 
pentru funcţionarea la turatie constanta, pompa vehiculând un lichid fara in-
cluziuni, in special- gazoase, si presiunea de pompare fiind relativ redusa [54] 
(sub 10 bar) si in cazul unor perturbatii mici ale punctului de lucru. î 

Acceptând, acum, pentru curba caracteristica a reţelei de pompare o ex-
presie de forma: 

(1.18) 

iar pentru curba caracteristica a pompei funcţionând la turatie constanta, o 
aproximare (asupra acestei aproximari voi reveni in paragraful 4. l) de forma: 

H p = a Q 2 + b Q + c (1.19) 

condiţia de stabilitate (1.17) intr-un punct de lucru dat al sistemului de pompare 
devine: 

2 K Q > 2 a Q + b , 

obtinandu-se o relaţie echivalenta relaţiei (117), respectiv: 

( 1 . 2 0 ) 
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1.4. Concluzii 

In cadrul acestui capitol au fost analizate condiţiile de funcţionare sta-
bila a unui sistem de pompare. Discuţia stabilitatii sistemului a fost limitata la: 

- reţeaua de pompare este astfel realizata, incat nu permite funcţionarea 
pompei "in cadranul al doilea", pe conducta de refulare fiind amplasata o su-
papa de sens; 

- pompa functioneaza la turatie constanta, respectiv la turatia nominala a 
motorului electric de antrenare; I ' 

- lichidul vehiculat de pompa nu conţine un procentaj semnificativ de 
impuritati, in speciaf gazoase; 

- pompa functioneaza intr-un regim indepartat de cavitatie. 

Stabilirea condiţiei de stabilitate a sistemului, exprimata, cu simplifi-
cările amintite, exprimata prin relaţia (1.17), a fost facuta, spre deosebire de 
alte demonstraţii de acelaşi fel, in condiţiile explicitarii detaliate a parame-
trilor care defmesc/influenteaza mărimile energetice caracteristice ale transferu-
lui energetic din sistemul de pompare. 

-11 -t' , 
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CAPITOLUL 2 

REGIMURI NEPERMANENTE 
GENERATE DE LOVITURA DE BERBEC 

IN SISTEMELE DE POMPARE 

2.1. Ecuaţiile fundamentale ale loviturii de berbec 

Fie un segment de tub de curent, conform figurii 2.1, cu frontiera laterala 
S cu evoluţie [24], [30], [105]/Si fie, separat din segmentul de tub de curent, un 
volum de control elementar dV*, mărginit amonte de diafragma de influx de 
arie S, = 5 si in aval de diafragma de eflux de arie S^^S + dS, situate, una fata 
de cealalta, la distanta dx*. Masura volumului de control considerat [92] va fi 
data de dV' =S dx\ 

(h 

o'k-

Fig. 2.1 Volumul de control 

2.1.1. Ecuaţia de continuitate 

Presupunând ca prin diafragma de eflux iese mai mult lichid decât intra 
prin diafragma de influx, ca urmare a deformării in timp a frontierei solide, dif-
erenţa dintre masa de lichid ieşita din elementul de volum si cea intrata in el m 
intervalul elementar de timp dt este [9], [61], [105]: 

dm'=(/7.v.S + (/7.v S), .•dx*).dt-/7 v S dt = (/9.v.S),^,dx^.dt (2.1) 

-12-
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unde prin ,x* s-a notat derivata locala in raport cu x* : ^ 
â 

In acelaşi timp, masa de fluid aflata in interiorul lui dV* trebuie sa se 
modifice (sa scada) cu: 

Conform principiului conservării masei, trebuie indeplinita condiţia: dm' 
= = dm", adica: 

# 

(P'V'S) + •dx*-dt = - ( p S ) „ d x * d t 
,x ^ 

(P'V'S), ^ + ( p S ) , . = 0 . ( 2 .3 ) 
X ^ 

Ecuaţia obtinuta, (2.3), reprezintă ecuaţia de continuitate pe tuburi de 
curent in cazul mişcării nepermanente. 

Având acum si viteza de propagare a undei in fluidul de lucru, numita 
celeritate, si definita prin relaţia simplificata [9], [105]: 

c = 

I 

El 

- . (2.4) 1 El d „ 1 + — Kc E gr 

se vor introduce urmatoarele ipoteze in vederea stabilirii ecuaţiilor fundamen-
tale ale loviturii de berbec [129]: 

V « c (2.5) 

d/H « p (2.6) 

dS\ « S (2.7) 

2.1.2. Transformarea derivatei locale in derivata totala 

In aceste condiţii, sa presupunem un recipient la care este ataşata o con-
ducta, conform figurii 2.2., pe care, la distanta / se afla o vana. Lovitura de ber-
bec va fi produsa de Închiderea brusca a acestei vane. 

- 13-
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Fie U(x\t) care se modifica in tubul de curent definit de numita conducta 
la trecerea undei de soc provocata de Închiderea vanei. 

1!J 

Fig. 2.2. Volumul de control definitoriu al loviturii de berbec 

Conform definiţiei date de [61], [105], derivata substanţiala a acestei pro-
prietăţi este: 

dn = n 
dt 

(2.8) 

Notând cu x* coordonata diafragmei plane curente in raport cu unda, re-
zulta imediat: 

x + x '=(c-v)- t 
x * + x = l 

de unde: x'=(c-v).t -1 + x* sau, tinand cont de (2.5), 

x ' « c - t - l + x* , 

cu alte cuvinte, x' -:X'(x*,t) si care are derivatele parţiale: 

(2.9) 

(2.10) 

âx ^ 

âx' 
ât 

= x',^ = c 

( 2 . 1 1 ) 
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Pentru un observator solidar cu unda, proprietatea O variind exclusiv in 
raport cu x', se semnaleaza faptul ca cp(x*,t) = <I)(x'). Folosind (2.11), rezulta 
imediat: 

dO dO 

• dO dO 

înlocuind acum aceste rezultate in (2.8), se obţine: 

d n dO dO dO , , v- ^ 

In acest rezultat, insa, se observa (2.5) si, deci, se poate trage concluzia 
ca variaţia totala a proprietatii n este egala cu variaţia ei locala: 

^ « n (2.13) 

Reluând ecuaţia de continuitate scrisa pentru regimul de curgere 
nestationar (2.3), si dezvoltand-o, conform relaţiilor (2.12) ([9], [61], [105]) 
rezulta, succesiv: 

â p c ^^ o ^ - ^ - f t 

^ dx ' " d t 

Simplificând cu (p.v.S), se obţine: 

1 dp 1 d S 1 ^ J L . d S ^ Q 
d t v S d t 

si observând apoi (2.6) si (2.7), se obţine: 

1 d p ^ 1 d S n 
p ax 

deci: 
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de unde : 

V dx' yO-v d t v S ' d t ~ 

sau: 

p s 

Din calculul celeritatii avem, insa, [9], [24], [71], [105]: 

dp dS _ dp 

care, Înlocuit, da: 

respectiv: 

V .•dt + - ^ = 0 

1 # A 
,x 2 dt 

Tinand conţ de (2.13) si observând faptul ca produsul p.g.z poate fi 
considerat independent de variabila temporala t, in loc de variabila presiune p 
vom nota: 

} 

p * = p +p.g.z (2.14) 
deci: 

+ = = 0 • (2.15) ,x d t ,X 

Presupunând, in acelaşi timp, ca lichidul este ideal si incompresibil, ecu-
aţia de mişcare va fi: 
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dt ~ 1 p 

care, descompusa intr-un sistem de coordonate carteziene rectangulare cu axa 1 
(axa X) m lungul axei conductei, conform figurii 2.1, devine: 

(2.16) 

respectiv: 

n . dz 

— 1 1 
dt ~ 
dv 1 r dz 

dz 

dt p P - g - ^ + P . * 
/ 

= 0 

care, cu observaţia (2.14) devine: 

1 
(2.17) 

Efectuând acum in (2.15) si (2.17) schimbarea de variabila, definita prin 
(2.9), respectiv 

x * = l - x 
âU â n 

.âK*~ â X. 

rezulta: 

v,x 

V . p X = 0 
(2.18) 

Sistemul de ecuaţii (2.18) reprezintă ecuaţiile fundamentale ale lovi-
turii de berbec, determinate in conformitate cu ipotezele formulate. 
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Acest sistem de ecuaţii poate suferi o modificare, in sensul eliminării 
uneia dintre necunoscute (v sau p). 

In cazul eliminării vitezei, in urma derivării primei ecuaţii in raport cu t, 
iar a doua ecuaţie in raport cu x si scazandu-le, se obţine: 

• 1 • n P , x x - ^ - P , t t = 0 . (2.19) 

ecuaţie care este de tip hiperbolic (si este similara ecuaţiei coardei vibrante din 
mecanica solidului). 

2.2. Integrarea ecuaţiilor loviturii de berbec 

Integrarea ecuaţiilor loviturii de berbec (2.18) sau (2.19) se poate face: 
* prin metoda d'Alembert - Euler (metoda caracteristicilor), 
* prin metoda Bemoulli, 
* prin metode numerice. 

In vederea integrării, insa, trebuie precizate condiţiile iniţiale si, dupa 
caz si condiţiile limita corespunzătoare. 

Pentru cazul analizei loviturii de berbec in reţele de conducte, condiţiile 
limita sunt bine stabilite si cunoscute [10], [30], [61], [67], [77], [82], [102], 
[105], [107] si nu voi mai insista asupra lor. 

O consideraţie deosebita trebuie acordata determinării pasului de timp la 
care se face integrarea. Astfel, va trebui respectata condiţia Courant-Friedrichs-
Lewy[10], [57], [105], [107]: 

At < — « (0,99 ... 0,995) • — . (2,20) c c 

2.3. Condiţii limita la intrarea si ieşirea 
dintr-o reţea de palete de rotor de pompa centrifuga 

Voi preciza, in continuare, condiţiile limita pentru analiza funcţionarii 
pompelor [centrifuge] in instalatii de pompare in care apare lovitura de berbec 
[2], [10], [18], [58], [62], [64], [67], [75], [76], [81]. 
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Fie suprafaţa interpaletara, caracteristica unei reţele de palete apartinand 
unui rotor de pompa centrifuga, prezentata in figura 2.3.; principalele particu-
laritati care scot in evidenta aceasta suprafaţa dublu curbata spaţiala fala de o 
suprafaţa plana bidimensionala sunt raza de curbura r si grosimea suprafeţei de 
curgere b. 

Conform [6], [7], [55], [60], [70], [93], [122], un canal interpaletar este 
controlat de urmatoarele variabile spaţiale independenta: coordonata meridiana 
X si coordonata azimutala (p, curgerea evoluând in domeniul definit de conturul 
ABJCDEFIGH. Planul de intrare AH si cel de ieşire din reţea DE sunt consider-
ate a fi suficient de indepartate de fronturile respective ale reţelei, convenţional 
la t/2, astfel incat sa nu fie simtita influenta curgerii prin reţea, respectiv sa po-
ata fi neglijate componentele tangentiale ale vitezei absolute in lungul liniilor 
AH si DE. 

Ecuaţiile care descriu curgerea prin reţeaua de palete sunt: ecuaţia de 
continuitate, ecuaţia de transfer a monentului impulsului pe tuburi de curent si 
ecuaţia energiei, proiectate dupa direcţiile x si cp. Tinand cont de observaţia de 
mai sus, referitoare la distributia vitezelor in lungul lui AH si DE, aceste ecuaţii 
devin: 

âX ^ âx p âx (2.21) 

âi ^ âx 
^ P ^ P ^ V m A 
âi'"^ âx'' âx 

relaţii in care am notat: 
- proiecţia corzii profilului care defineşte secţiunea de calcul in plan me-

ridian, Ix, 
- valoarea celeritatii la intrarea in reţea, cy, 
- greutatea specifica a lichidului vehiculat y, 

presiunea statica de la intrare, pi 

Direcţiile caracteristice asociate, corespunzătoare condiţiilor integrării 
ecuaţiilor diferenţiale cu ajutorul metodei d'Alembert - Euler vor fi definite 
de-v V + c V - c, Inerpretarea fizica a acestei observaţii se poale face 
luând in considerare imaginile liniilor caracteristice in planul x-t (figura ^.4). 
Din figura se observa ca punctul H reprezintă data iniţiala la momentul initial 
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t = , in lungul liniilor BH, CH, DH. Punctul B face legaturâla dreapta punc-
tului A, presupunând cazul real dat al vitezelor subsonice: v„,<c . 

f « 

t 

C D 
-K 

Fig. 2.3. Suprafaţa paletei pompei centrifuge 
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Pentru calculul reţelei vor trebui specificate urmatoarele date: 
- presiunea totala 
- [diferenţa de] temperarura 
- unghiul vitezei absolute la intrare. 

Pe de alta parte, profilul generic al reţelei de palete, prezentat in figura 
2.3, se proiecteaza ([60], [91]) in planul meridian si planul axial — figura 2.5. 

Astfel, pentru un punct arbitrar P, situat la raza r si avand coordonata 
curbilinie x, viteza meridiana Vĵ ^ , conform figurii 2.6, va rezulta din câmpul 
meridian de viteze. 

Fig. 2.4. Direcţiile caracteristice 

Punctul omolog P' din planul axial are coordonatele cilindrice r si cp. In 
acest plan, proiecţia unghiului constructiv al paletei, P , va fi p'; legătură dintre 
cele doua unghiuri este data de unghiul dintre proiecţia in plan meridian al liniei 
de curent de calcul si perpendiculara pe axa prin punctul respectiv , X: 

tgj3 =tg;0-cosA (2.22) 

Proiecţia vitezei relative w dupa direcţia vitezei de transport va fi data 
de: 

W ^ = W u = m 
tgy^ 

(2.23) 
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, . A 
\ 

! i >: 

\ . \ \ \ 
V 

Fig. 2.5. Proiecţiile paletei 

La alegerea pasului de timp At trebuie sa se tina cont de condiţia Cou-
rant-Friedrichs-Lewy, precum si de urmatoarele precizări: 

* lungimea care urmeaza a fi discretizata in pasi elementari Ax este lun-
gimea spaţiala a canalului interpaletar, la care se adauga de doua ori cate o ju-
matate de pas, pentru a evidenţia influenta transformărilor energetice din reţea 
asupra condiţiilor limita; astfel, lungimea canalului interpaletar va fi data de : 

1 = 
r ^ - r j 

sm cos 
A I 4" A 2 

(2.24) 

* pentru calculul celeritatii, se va lua in considerare diametrul hidraulic, 
corespunzător ieşirii din paletaj: 

t. - 2 s 

1 1 
(2.25) 

cu bj = latimea canalului interpaletar, t j = pasul paletelor, cu indicele i consi-
derat astfel: 2 , daca se analizeaza unda directa si 1 daca se analizeaza unda in-
versa. 
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Fig. 2.6. Triunghiul curent de viteze 

2.4 Modelarea numerica a loviturii de berbec 

Pentru cazul .concret al statiunii de laborator [10] care permite simularea 
loviturii de berbec iotr-o amenajare hidroelectrica din cadrul Laboratorului de 
Cercetări Maşini Hidraulice Timişoara, care are urmatoarele caracteristici 
geometrice: 

- lungimea conductei: 6,7 m, 
- sarcina, la capatul amonte al conductei: 4,35 m, 
-celeritatea: 10,36 m/s, 
- timpul de inchidere a vanei de la extremitatea aval al conductei: 0,3 

sec, am simulat numeric lovitura de berbec, obţinând urmatoarele rezultate: 

a.) Considerând fenomenul loviturii de berbec ca un fenomen monodi-
mensional, evoluând in lungul conductei, ecuaţia (2.19) are soluţia exacta data 
de: 

P = P o Y + sin ( 2 - ; r ( Ţ - - (2.26) 
max ^ 

in care x e [O , 1] reprezintă coordonata curenta in lungul conductei, iar x g [O , 
tn,ax] reprezintă timpul curent. In figura 2.7 este prezentata variaţia presiunii in 
timp si in lungul conductei. 
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Fig. 2.7. Simularea numerica a loviturii de berbec 
in statiunea experimentala (soluţia exacta) 

In urma integrării ecuaţiilor fundamentale ale loviturii de berbec cu me-
toda d'Alembert - Euler (metoda caracteristicilor), am obtinut variaţia presi-
unii (in metri coloana apa) la vana si debitul la recipient, rezultatele fiind 
prezentate in figurile 2.8. ... 2.10: 

5.5 -

B 
i 

• 

5 -

4.5 
cn 
Pk 4 -

3.5 
o 5 10 15 20 

Timpul, s 

(A 

X) (U 
Q 

Timpul, s 

Fig. 2.8. Simularea numerica a loviturii de berbec,pentru Qo = 2 l/s 
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Fig. 2.10. Simularea numerica a loviturii de berbec, pentru Q» = 5 I/s 
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1 o 5 <6 15 20 

Timpul, s 
Fig. 2.11. Simularea numerica a loviturii de berbec, pentru Qo = 7 I/s 

2.5. Concluzii 

In cadrul acestui capitol, am prezentat, in accepţiunea clasica, modali-
tatea de apariţie a regimurilor tranzitorii in sistemele de pompare ca urmare a 
loviturii de berbec. Aceasta analiza se explica pe deplin prin frecventa de apari-
ţie a regimurilor tranzitorii generate de lovitura de berbec in sistemele de pom-
pare, in special la sisteme mari de hidroamelioraţii si in cazul centralelor re-
versibile. 

Am sintetizat si prezentat unitar ecuaţiile fundamentale aleloviturii de 
berbec, precum si m6dul lor de integrare, ca etapa teoretica necesara in demer-
sul epistemiologic si explicativ al procesului analizat. 

Condiţiile limita pentru instalaţiile hidraulice sunt circumscrise cazurilor 
frecvent intalnite, atat in laboratoare, cat si in instaltiile industriale. Finalitatea 
demersului se concretizează in largirea activitatilor si echiparea, intr-o etapa ul-
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terioara, corespunzătoare a Laboratorului de Cercetări Maşini Hidraulice Timi-
şoara, in vederea studiilor mai aprofundate in domeniu, consecinţele de ordin 
practic fiind evidente. 

Ca si contributii personale, amintesc introducera condiţiilor limita pen-
tru studiul loviturii de berbec in prezenta reţelelor de palete ale pompelor centri-
fuge, in felul cum au fost prezentate, o consider o interfata necesara intre condi-
ţiile concrete din laborator si cele din funcţionarea in condiţii industriale. 
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CAPITOLUL 3 

FUNCŢIONAREA POMPELOR CENTRIFUGE 
IN REGIMURI TRANZITORII GENERATE 

DE MODIFICAREA TURATIEI 

3.1. Fenomene ce apar in timpul pornirii si opririi pompelor 

Practica curenta a exploatarii pompelor face imposibila funcţionarea ac-
estora la turatie strict constanta, respectiv la un debit constant. 

Regimul de exploatare a pompei poate fi asemanat cu regimul de ex-
ploatare a unui autovehicul; pompa trebuie adesea pornita si/sau oprita, debitul 
poate varia de la un moment la altul ca urmare a cerinţelor reţelei, sistemul de 
pompare poate fi supus unor variaţii primejdioase ale presiunii in timpul accel-
erării sau decelerarii coloanei de lichid. 

Modul in care trebuie protejate atat pompa cat si reţeaua de conducte 
precum si elaborarea unor tehnologii sigure si eficiente de exploatare a pompei 
in raport cu aceste variaţii necesita o analiza concreta, orientata atat asupra 
pompelor si reţelelor de conducte in general, cat si asupra fiecărui caz particular 
in parte. 

Energiile, c ^ e necontrolate, pot duce la distrugerea sistemului de pom-
pare pot fi: 

- energia cinetica a coloanei de lichid in mişcare 
- energia potentiala a lichidului si a materialului din care sunt realizate 

conductele. 
Problema studiului condiţiilor tranzitorii ale funcţionarii pompelor con-

sta in utilizarea acestor energii sau in disiparea lor in scopul eliminării conse-
cinţelor violente. 

Analizele efectuate [2], [30], [67], [105] arata ca este convenabil sa pre-
supunem ca cele mai severe condiţii de funcţionare corespund regimurilor reali-
zate la pornirea pompei sau la oprirea brusca a pompei. 

3.2. Pornirea brusca a pompelor 

Fie un sistem de pompare format, conform figura 3.1., dintr-un bazin de 
alimentare (Ba), o conducta de aspiraţie verticala si scurta (Ca), care are la capat 
un sorb (S), pompa propriu-zisa (P), conducta de reftilare (Cr), presupusa ori-
zontala si recipientul de refulare (Rr). 

Atat timp cat lichidul vehiculat si rotorul sunt in repaus, linia pie-
zometrica ([24], [67]) va fi orizontala, reprezentata in figura de linia AB. Porni-
rea pompei, operaţie materializata prin conectarea motorului electric la reţeaua 
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electrica, presupusa a fi realizata instantaneu^rusc, va ridica cota energetica a 
lichidului de la valoarea Hst (inaltimea statica de pompare [60], [91]) la va-
loarea curenta H, aceasta a doua valoare fiind determinata de curba caracteris-
tica a pompei si poziţia relativa a ventilului vanei de pe conducta de reftilare. 

-A', C Q 

A' 

lJ-

p) 'X 

[V -A - >: - -

A i- -
f r c n i c j e i j n d d 

... p. 

Y 

L a -
s ' 

Lrf" 
Fig. 3.1. Pornirea pompei 

In acelaşi moment, lichidul din racordul de refulare al pompei va incepe 
sa se mişte cu viteza elementara dv, in timp ce lichidul din conducta de refulare 
ramane (inca) inert (in repaus), dar, foarte curând, va incepe sa se mişte. 

Energia specifica generata de pompa se va deplasa in lungul conductei 
sub forma unei unde, care este reprezentata printr-un salt in linia piezometrica 
(gradientul hidraulic). Dupa un interval de timp, acest salt avanseaza in poziţia 
CD, din figura, dupa un alt interval de timp in CD' si asa mai departe. In timp, 
unda ajunge la capatul dinspre recipient al conductei de refulare, intreaga 
coloana de lichid avand un spor de energie specifica Ah ([37]) si se va deplasa 
cu viteza Av. 

Ajunsa la recipient, unda isi va schimba sensul de mişcare, intorcandu-
se spre pompa fara a-si schimba viteza, coloana de lichid suferind intre timp o 
noua acceleraţie, viteza crescând cu Av. 

In figurile 3.2.a. si 3.2.b. sunt prezentate aceste salturi de viteza si ener-
gie specifica, in secţiunile X-X si respectiv Y-Y. Variabilele sunt reprezentate 
in funcţie de timp, prin dt notandu-se timpul necesar pentru ca unda de presiune 
sa efectueze un drum de la un capat la altul al conductei de refulare. 

Relaţia de legătură intre salturile de energie specifica si de viteza este 
data de: 
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Ah = - - . A v g (3.1) 

X - X vit ezd Y Y' 

A f 

4 

, 1 

pres iL ineâ ( îna l t imea cJe poin!jd:-p) > 

a 
Fig. 3.2. Variaţia vitezei si a presiunii in secţiunile X-X si Y-Y 

unde prin c s-a notat celeritatea, data de (2.4). 
Se remarca faptul ca pentru o conducta cu pereţi rigizi si inextensibili, 

viteza de propagare a undei, c, este identica cu viteza sunetului in lichidul re-
spectiv. 

3.3. Acceleraţia coloanei de lichid 

In cele de mai sus, am presupus ca fiecare volum elementar din masa de 
lichid din conducta de refiilare este accelerat printr-o serie de impulsuri mo-
mentane si ca viteza medie a intregii coloane de lichid creste incet si uniform. 
Acceleraţia medie este data de: 

Ah (3.2) 

In timp ce coloana de lichid este accelerata, unda de presiune se de-
plaseaza in lungul conductei cu viteza c, nemodificata. 

Intre timp, debitul prin pompa creste astfel incat inaltimea de pompare 
generata la valoarea nominala constanta a turatiei sa inceapa sa se modifice, 
urmând curba caracteristica a pompei. In continuare, drept consecinţa a pier-
derilor hidraulice, acceleraţia coloanei de lichid scade progresiv. In final, accel-
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eratia inceteaza sa-si faca simtita prezenta, unda de presiune "se atenuează si in-
tregu sistem intra in regim normal de funcţionare. Panta liniei piezometrice 
A B (m tigura 3.1.) este data in Întregime de pierderile hiraulice. 

3.4. Oprirea brusca 

Sistem de pompare fara sorb. Presupunem ca pe conducta de aspiraţie 
nu este montat un sorb sau un alt tip de supapa de sens si ca pompa func-
ţionează normal — figura 3.3. 

Oprirea brusca a pompei p^ne in mişcare o unda de presiune, conform 
unui mecanism similar celui celui prezentat mai sus, dar de o amplitudine mult 
mai mare, echivalenta energiei specifice transferata de pompa lichidului ve-
hiculat. Corespunzător, pasul — rata medie a — decelerarii este corespunzător 
mai mare. 

A' 

ZI 
z I 

XZ 

- S 

presiunea (maltimed de ncrnijai-r 

V. 1 e 7 d 

Fig. 3.3. Oprirea pompei fara sorb 

Coloana de lichid ajunge in repaus, apoi isi inverseaza direcţia de miş-
care si incepe sa se deplaseze inapoi spre pompa; lichidul se scurge din recipi-
entul de refulare spre bazinul de aspiraţie. Ca urmare, rotorul pompei incepe sa 
se roteasca in sens invers, comportandu-se ca un rotor de disipator (pompa 
functioneaza in cadranul II). Aceste inversări nu au efect asupra undei de pre-
siune, pentru moment, in timp, insa, aparand diminuări considerabile ale ac-
esteia. In final, toate' fluctuaţiile de presiune se diminueaza, curgerea caracteri-
zandu-se prin linia pifezometrica A'"B, in figura 3.3. 

Debitul curgerii inverse uniforme prin sistem va depinde de rezistentele 
hidraulice ale sistemului de conducte si ale rotorului. In cazul ansamblului ro-
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titor al pompei, se semnaleaza faptul ca turatia, in cazul curgerii inverse, poate 
fi, in unele situatii, mai mare decât turatia nominala. 

Sistem de pompare cu sorb. In cazul in care in reţeaua de pompare este 
montat un sorb sau alt tip de supapa de sens pe conducta de aspiraţie, figura 
3.4., acesta nu are efect apreciabil, pana in momentul opririi coloanei de lichid. 
Cand lichidul se scurge inapoi si frontul de unda ajunge la sorb, este oprit brusc 
de acesta, care se inchide. Presiunea inerţiala rezultanta (lovitura de berbec) 
transforma unda de presiune negativa — relativ fata de sensul de refulare — in 
presiune pozitiva a cărei amplitudine poate fi tot atat de mare ca si inaltimea 
statica de pompare H t̂ iniţiala; respectiv, presiunea maxima in conducta de aspi-
raţie este dublul presiunii generate de coloana de lichid corespunzătoare inal-
timii statice de pompare. 

Unda pozihva 

Unda negdîiva 

i^resiunea ji-al''liiCd oO r ! 
l - l 

\<r 

_Ai Ĵ i 

Fig. 3.4. Oprirea pompei cu sorb 

Aceasta unda pozitiva traverseaza, acum, sistemul — figura 3.4. Ii va 
urma o alta sarcina negativa si altemarile vor continua pana cand energia dis-
ponibila in conducta in momentul Închiderii sorbului va fi disipata integral. 

In aceasta perioada de timp. coloana de lichid, ca un intreg, este sta-
ţionara ([24], [30], [67], [105]). 

3.5. Separarea in coloana de lichid 

Analiza figurilor 3.3. si 3.4. pune in evidenta următorul efect secundar 
important al opr ir i i instantanee al pompei: de indata ce saltul la valori negative 
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al undei de presiune a trecut de la un punct dat de pe conducta de refulare ener-
v a specifica in punctul respectiv isi schimba semnul, respectiv presiunea do-
bândeşte valon mid, putând cobori sub valoarea presiunii atmosferice. 

Rezultatul net al acestor influente conflictuale se concretizează in fe-
nomenul numit separaţie. 

In punctul din conducta in care se atinge mai intai valoarea limita, 
corespunzătoare presiunii de vaporizare a lichidului respectiv, coloana de lichid 
se rupe. Cu cat partea din spate a coloanei suferă mai multe intarzieri violente 
decât partea din fata, spaţiul dintre cele doua porţiuni de coloana creste, urmând 
sa se inchida, la un moment dat, la refacerea presiunii. Impactul reunirii celor 
doua porţiuni de coloana este violent, putând duce chiar la distrugerea fizica a 
reţelei de conducte. 

Pe de alta parte, se poate ca sa nu se producă o separare propriu-zisa a 
coloanei; spaţiul "vid" din conducta poate fi si sub forma unei pungi de 
gazoase, formata din vapori ai lichidului vehiculat. 

In aceasta zona, conducta are tendinta de a se distruge prin implozie, 
distrugere care nu poate fi Împiedicata decât de rezistenta mecanica a materi-
alului conductei. 

3.6. Condiţiile reale din timpul pornirii si opririi pompei 

Este evident faptul ca, caracteristicile generale ale sistemului de pom-
pare, luat ca un intreg, au o importanta influenta asupra modificărilor de presi-
une din sistem. Momentul de inerţie al ansamblului rotitor si energia ceruta 
pentru a accelera mişcarea lor sunt elemente care trebuie luate, de asemenea, in 
considerare. In mod similar, energia acumulata in acest ansamblu mecanic va 
influenta gradul de Întârziere al lichidului la oprirea pompei; trebuie luata in 
considerare si natura si poziţia (intre poziţia inchis complet si poziţia deschis 
complet) ventilelor vanelor aflate in sistem. 

In ceea ce priveşte pompa, vom presupune ca alura curbelor caracteris-
tice energetice ale acesteia, respectiv panta acestora, determinate pentru condi-
ţia funcţionarii la turatie constanta (stationara) se menţine si in timpul modifi-
cărilor rapide a condiţiilor de funcţionare. In cele de mai jos, vom presupune ca 
pentru o valoare instantanee n a turatiei, pentru o valoare instantanee Q a debi-
tului, inaltimea de jjompare va avea valoarea instantanee H, corespunzătoare 
punctului corespunzător de pe curba H(Q) a pompei. 

In timpul analizei modificării condiţiilor de curgere va trebui sa se tina 
seama de : 

- natura, respectiv caracteristicile fizice, ale lichidului vehiculat, 
- lungimea, diametrul, grosimea pereţilor si modul de anco-

rare/amplasare a conductelor, 
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- tipul si poziţia relativa a ventilului vanelor, 
- viteza medie iniţiala (debitul iniţial) a coloanei de lichid, 
- alura curbelpr caracteristice energetice H(Q) si Pabs(Q) ale pompei, 
- caracteristicile dispozitivului/mecanismului de pornire a pompei, 
- relaţia dintre turatie si energia cinetica a ansamblului rotitor. 

3.7. Condiţiile de pornire ale pompei 

a. Pornirea cu vana de refulare inchisa. Metoda uzuala de pornire a 
pompelor centrifuge [35], [60] este de a pastra vana de pe conducta de refulare 
complet inchisa in intreaga perioada de accelerare. Vana se va deschide doar 
cand pompa va funcţiona la turatia nominala, la stabilirea regimului stationar de 
funcţionare, astfel incat inaltimea de acceleraţie se va aplica treptat coloanei de 
lichid, care ramane pana atunci in repaos. Undele de presiune, asemanatoare 
celor corespunzătoare pornirii instantanee, devin cvasi imperceptibile. 

Referitor la momentul (cuplul) care trebuie aplicat ansamblului rotitor, 
se stie ca la momentul t = O al pornirii din repaos rotorul pompei nu fumizeaza 
energie lichidului; intregul cuplu de pornire este absorbit pentru a accelera ro-
torul si respectiv ansamblul rotitor. 

De indata ce este atinsa valoarea turatiei nominale, cuplul cerut de rotor 
creste, valoarea sa corelandu-se cu valoarea necesara, ceruta de reţea, ca urmare 
a realizarii punctului de lucru necesar tehnologiei deservite, prin deschiderea 
vanei de pe conducta de refulare in urma intervenţiei operatorului uman sau al 
sistemului de automatizare. Diferenţa dintre acest cuplu si cuplul total aplicat 
ansamblului rotitor da cuplul rezidual, disponibil pentru generarea acceleraţiei 
unghiulare. 

b. Influenta supapei de sens (a sorbului) de pe conducta de aspiraţie. 
In acest caz, voi presupune ca pe conducta de refulare nu exista o vana, exis-
tând, doar o supapa de sens — un sorb — pe conducta de aspiraţie. 

Dupa pornirea pompei, secvenţele se succed ca si in cazul precedent, 
pana in momentul in care forţele de presiune produc deschiderea supapei. In ac-
est moment, coloanei de lichid ii este imprimata o forţa de accelerare; in con-
ducta apare o unda 'de presiune, a cărei amplitudine, insa, este mult mai mica 
decât s-a aratat in figura 3.2.; forma undei va fi diferita, iar variaţiile de presi-
une pot fi destul de pronuntate, in cazul existentei unui cuplu mare la pornire. 
Astfel de condiţii apar atunci cand motorul electric de antrenare este cuplat di-
rect cu pompa. Mai mult, indata ce debitul vehiculat de rotor creste, creste pro-
porţional si puterea absorbita de pompa, acest fapt avand un efect corespunzător 
asupra cuplului net disponibil pentru acceleraţie. 
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3.8. Oprirea pompei 

Am argumentat in cele de mai sus de ce pompa trebuie pornita cu vana 
de refulare mchisa. Din aceleaşi considerente, se recomanda ca si oprirea pom-
pei sa se faca tot dupa ce vana de pe conducta de refulare a fost inchisa. 

Pentru o pompa funcţionând in regim stationar, la oprire vana de refu-
lare se inchide treptat, pana la oprirea intregii coloane de lichid, iar abia apoi se 
intrerupe sursa de energie. 

Astfel turatia pompei se reduce treptat, pentru a se aduce coloana de li-
chid in repaos fara fluctuatii majore de presiune. întreaga operaţie se desfasoara 
strict sub controlul operatorului uman sau al sisteului automat de urmărire. 

In momentul următor intreruperii alimentarii cu energie electrica, sin-
gura sursa de energie disponibila pentru vehicularea lichidului ramane energia 
cinetica acumulata in ansamblul rotitor; in momentul cand si aceasta energie va 
fi consumata, coloana de lichid va fi in reapos. 

Gradul de intarziere a ansamblului rotitor va depinde de valoarea mo-
mentului de inerţie a ansamblului rotitor J si de condiţiile hidraulice din mo-
mentul espectiv, materializate prin inaltimea de pompare H, debitul masic m si 
turatia pompei, n si se exprima prin ([30], [67]): 

A n _ m-H 
A t ' ^ O ' ^ T ^ T j ' 

in care, constanta k q include si valoarea acceleraţiei gravitaţionale si, in cazul in 
care toate mărimile se exprima in unitati de masura din Sistemul International, 
are valoarea : ko= 936. 

3.9. Forma undei de presiune 

Combinând o metoda pas cu pas cu un sistem de triere a erorilor, se po-
ate utiliza ecuaţia (3.3) pentru analiza grafo-analitica a variaţiei in timp a tu-
ratiei si inaltimii de pompare in cazul intreruperii sursei de alimentare cu ener-
gie. 

Aceste curbe sunt reprezentate in figura 3.5.a. Panta curbei n(t), in fie-
care moment reprezintă o aproximare liniarizata a valoarii . In schimb, ac-
este curbe nu permit -determinarea gradului de intarziere si forma undei de pre-
siune, asa cum este reprezentata in figura 3.3. 

Intai, voi presupune ca intarzierea rotorului pompei se face prin şocuri 
(pasi) mici. Daca perioada totala de intarziere este impartita intr-un număr de 
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intervale mici si egale de timp atunci interval 
inaltimea de pompare este imaginata ca scazand brusc, iar apoi ramanand con-
stanta pana la următorul pas. Fiecare modificare brusca a lui H va genera o unda 
de presiune in lungul conductei, asa cum este reprezentat in figura 3.3., dar am-
plitudinea undei este mai mica. 

r 

AS^-. 

SI 
n 

cJO ^ Pb 
yojld. a 

(jupa f int I int ef Vdie de M.np 

b 
Fig. 3.5. Forma undei de presiune 

Adevarata valoare a presiunii (respectiv a inaltimii de pompare) din 
conducta, in orice punct al acesteia, se obţine combinând efectele undelor indi-
viduale, asa cum este reprezentat in figura 3.5.b. In aceasta figura, distanta CqC, 
sau dod, reprezintă distanta parcursa de o unda in intervalul considerat unitar de 
timp, iar distanta Codo sau c,d, reprezintă amplitudinea primei unde. Astfel, 
conform figurii, la gfarsitul a cinci intervale de timp, prima unda, de amplitu-
dine Cfldo a ajuns in punctul P5 din conducta, a doua unda a ajuns in punctul P̂  
si asa mai departe. 

Curba A2B2 din figura 3.5.b. reprezintă distributia sarcinii in conducta 
dupa doua intervale de timp, iar curba A5B5 va reprezenta distributia presiunii 
dupa cinci intervale de timp. 

Comparand tipurile generale de unda din figura 3.3. si figura 3.5.b., se 
remarca faptul ca unda reala este prea jos pentru a fi periculoasa, in comparaţie 
cu cea teoretica. Daca curba din figura 3.5.b. reprezintă condiţii extreme, 
atunci conducta de refulare va putea avea panta din figura, fara sa se distrugă in 
cazul unui soc de presiune anormal, rezultat din separare : in nici un punct din 
conducta nu va apare sarcina negativa, deci pericol de apariţie a cavitatiei. 

Diagramele de tipul celor din figura 3.5. nu oferă informaţii despre des-
cărcarea prin pompa cand aceasta incepe sa incetineasca, urmare a întreruperii 
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alimentarii cu energie a pompei. Totuşi, relaţia dintre turatia pompei si inal-
timea de pompare, trasata in figura 3.5.a., nu poate fi stabilita [cu exactitate] 
atat timp cat debitul momentan nu este cunoscut (vezi paragraful 3.8), aceste 
trei variabile fiind organic legate prin forma curbelor caracteristice ale pompei. 

Pentru a elimina aceasta incertitudine si atunci cand se impune a se 
analiza si influenta erorilor, se recomanda utilizarea metodei grafo-analitice 
Schnyder-Bergeron. 

3.10. Legea de variaţie in timp a turatiei la oprirea pompei 
# 

In cele ce urmeaza, voi prezenta o justificare a relaţiei (3.3) care da 
legea de variaţie in timp a turatiei la oprirea pompei ([30], [67]). 

Dinamica ansamblului rotitor este descrisa de ecuaţia: 

J - ^ = M a - M , , (3.4) 

unde: momentul/cuplul activ, la arborele motorului electric 
Mj= momentul/cuplul rezistent, la arborele pompei. 

Pentru cazul analizat, al opririi pompei, vom avea, evident, M^ = 0 , iar 
momentul rezistent va fi dat de: 

M . P g b g ^ P g Q H . l 3 5 , 
O) ÎJ O) 

înlocuind (3.5) in (3.4), se obţine, succesiv: 

dt-, ^ rj-Q) 

30) 
PiKiQJL.^.j, 

rj-co ^'Jl 
30 

. (3.6) 

In relaţia (3.6), parametrii Q, H si n reprezintă coordonatele punctelor 
succesive de lucru corespunzătoare pe parcursul regimului tranzitoriu de oprire. 

Rezolvarea ecuaţiei (3.6) se poate face in urmatoarele moduri: 
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a.) In cazul in care se dispune de diagrama universala "in patru cadrane" 
([60], [105]), ecuaţia (3,6) se poate aproxima sub forma: 

900-p'g jQx'H 
At (3.7) 

mărimile notate cu indice inferior "2" fiind considerate necunoscute si urmând 
sa fie determinate prin aproximari succesive. Pasul de timp At se determina din 
condiţia de stabilitate Courant (2.38). 

b.) Daca se dispune doar de curba caracteristica H(Q) la turatie n = n̂  = 
= const., atunci se presupune randamentul constant in intregul domeniu de 
funcţionare si ecuaţia (3.6) se va putea integra, folosind relaţiile de similitudine 
pentru turbopompe ([7], [32], [35] [60], [91]): 

(3.8) 

OBSERVAŢIE: aceste relaţii se pot utiliza cu restrictii privind do-
meniul de aplicare, dfevenind deplin operaţionale doar in cazul in care pompa 
este montata intr-o rete» sau statiune experimentala in circuit inchis. 

Astfel: 

Q n H 
/ \ 

n 
l 

Pabs 
\ 

n 

6 b " '"0 0> ' Pabs^~ I v 

dt 
900'p g Q'H ^ 

900'P'g QQ' « Hpn^ 1 
n 

; ^ " — ^ — S L ^ 

900-p g Qq'^O „2 
J — TT'-'J'TJq «q 

(3.9) 

relaţie care, integrata pentru: 

raţiei pompei la oprire: 

" , oferă legea de variaţie m timp a tu-
t e[0,t] 
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% n = - ^ 
l + kQ-riQ-t ' (3.10) 

Având timpul At, dat de (2.38) si definit ca timpul necesar pentru ca 
unda de presiune sa parcurga o data lungimea I a conductei, prin condiţia 
Courant - Friedrichs - Lewy: 

A/= (0.995... 0.99)--
I 

Prin urmare, variaţia turatiei, ia fiecare parcurs al undei va fi: 

An = -kQ'At , (3.11) 

iar fiecare valoare succesiva a turatiei va rezulta din precedenta, la care se 
aduna algebric An. 

3.11. Analiza condiţiilor de funcţionare a pompei in regim de 
oprire, folosind metoda Schnyder - Bergeron 

Fie o pompa centrifuga care functioneaza intr-un punct de lucru, O, 
avand o inaltime de pompare / /q, conducta de refulare fiind presupusa lunga 
([24], [67]), de diametru d si lungime 1. 

Analiza funcţionarii pompei in regim de oprire cu ajutorul metodei grafo 
- analitice Schnyder — Bergeron presupune parcurgerea următoarelor etape: a.) 
Cunoscând caracteristicile conductei si ale lichidului vehiculat, se determina 
celeritatea cu ajutorul relaţiei (2.4). b.) Cunoscând caracteristicile pompei, se 
traseaza curba caracteristica H(Q) la turatie nominala constanta (figura 3.6., 
curba P) si curba reţelei (figura 3.6, curba R). c.) Se determina punctul de 
funcţionare nominal corespunzător regimului de funcţionare stationar (QQ, HQ) 
si valoarea corespunzătoare a randamentului îJq. d.) Se calculeaza rezistenta 
de unda cu relaţia (3.12): 

= = (3.12) 
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e.) Cunoscând, acum, particularitatile sistemului de pompare, cu relaţia (3.11) se 
calculeaza salturile succesive de turatie, respectiv valorile succesive ale 
acesteia: nj=n Q- An, Hj = n o -2.An , n 3=n q - 3.An , , cu semnificaţiile: 

- An = saltul de turatie corespunzător perioadei At in care unda de 
presiune efectueaza un drum intre pompa si recipientul de refulare, 

- n 1 = valoarea turatiei in momentul in care frontul de unda de presiune a 
ajuns prima data la recipient, 

- n 2 = valoarea turatiei in momentul in care frontul de unda de presiune a 
ajuns pompa, la prima Întoarcere de la recipient, 

- n 3 = valoarea turatiei in momentul in care frontul de unda de presiune a 
ajuns a doua oara la recipient 

H I Q I p o t r , p 3 

Fn Oi ' 

I I 
/ 

Fig. 3.6. Dezvoltarea grafica a metodei Schnyder - Bergeron 

f.) Având valorile n j (i=0, 1, 2, 3,...) ale turatiei, se determina, utilizând relaţiile 
de similitudine (3.8), curbele caracteristice H(Q) ale pompei pentru turatiile n 
g.) din punctul O — figura 3.6, se traseaza dreapta Oaj de panta m, paralela la 
derapta DC — figura 3.7, punctul a 2 aflandu-se pe curba caracteristica a 
pompei, corespunzătoare turatiei n j • h.) Din punctul a2 se o dreapta cu panta -
m , si paralela la DE, care intersectează curba caracteristica a reţelei in punctul 
b, ' i.) Din punctul bj se traseaza segmentul de dreapta b2a4 , de panta m , 
paralela la DC, punctul a4 fiind pe curba caracteristica a pompei 
corespunzătoare turtiei n4 si asa mai departe, j.) Se procedeaza in acelaşi mod 
pentru determinarea succesiva a punctelor a„ a2 , ... ,aflate pe curbele H(Q) 
corespunzătoare turatiilor n„ nj, n3, .... , respectiv a punctelor b„ b., b 3, .... , 
aflate pe curba reţelei, k. ) In momentul atingerii axei Q = O, se considera ca 
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întreaga energie cinetica a coloanei de lichid s-a epuizat, iar undele de reflexie 
se vor face doar intre axa Q = O si curbe caracteristica a reţelei. 

Interpretarea fizica a figurii 3.6. Din analiza figurii 3.6., se pot obţine 
urmatoarele informaţii: 
I. Curba Oa,a2a3 reprezintă variaţia inaltimii de pompare in timpul 

procesului tranzitoriu declanşat de întreruperea alimentarii cu energir 
electrica a pompei, asa cum este ea determinabila la limitele geometrice ale 
pompei. 

n . Din curba C)a,a2a3 se deduce imediat variaţia in timp a inaltimii de 
pompare. Astfel, ordonata punctului O — Ho , corespunde inaltimii de 
pompare la momentul întreruperii alimentarii cu energie, presupus 
"momentul zero": t = 0; ordonata punctului a, corespunde inaltimii de 
pompare la At secunde de la momentul zero; ordonata punctului aj 
corespunde inaltimii de pompare la 2.At secunde de la momentul zero = si asa 
mai departe. 

n L Punctele de pe curba reţelei, b 2, b 4, b ^ , reprezintă debitul, respectiv 
energia specifica la capatul liber , la recipientul de refulare la 3.At, S.At,.... 
secunde de la întreruperea alimentarii cu energie electrica a pompei. 

Condiţiile curgerii inverse. Figura 3.6.prezinta utilitate practica si in 
cazul studiului comportării sistemului de pompare dupa ce coloana de lichid s-a 
oprit, respectiv dupa depasirea fazei descrise in paragraful 3.11, punctul k.). 
Daca sistemul de pompare nu include si o supapa dc sens, atunci intarzierea 
coloanei se va menţine si va conduce la valori negative ale debitului in 
conducta; coloana de lichid va începe sa curgă invers prin pompa (de la flansa 
de refulare spre cea de aspiraţie), pompa rotindu-se in sens normal , iar energia 
specifica de la ieşirea din rotor este mai mare decât enrgîa specifica de la 
intrarea în rotor, astfel încât va începe sa funcţioneze ca o frana ( disipator de 
energie) (pompa fimctioneaza "în cadranul al doilea"). In derularea fenomenului 
se pot distinge doua faze: 

• restul de energie cinetica a ansamblului rotitor va fi diminuat pe 
masura ce acesta este adus în stare de repaus, lichidul mentinandu-si curgerea 
inversa prin pompa la viteze din ce în ce mai mari; 

» turatia isi schimba sensul si continua sa creasca, dar cu semn 
schimbat, pana cand condiţiile stationare limita, schitate in figura 3.3. sunt 
atinse, respectiv intreaga înălţime de pompare statica este absorbita in inaltime 
de pompare cinetica si acopera pierderile dm conducta si rezistenta hidraulica a 
pompei care poate sa se comporte ca o turbina hidraulica. 
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3.12. Variaţia randamentului la modificarea turatiei 

Pentru a determina modul de variaţie a randamentului pompei cu turatia, 
VOI presupune pompa cunoscuta prin curbele sale caracteristice H(0) si r[(0) -
figura 3.7. 

Motorul electric care antreneaza pompa este echipat cu un variator de 
turatie, pentru a i se putea modifica turatia in mod continuu. Sistemul de 
pompare este dotat cu un regulator de presiune, care are rolul de a menţine 
constanta 

rond 

80 

I 40 

4000 

Fig. 3.7. Curbele caracteristice ale pompei 

presiunea de la refulare, la valoarea corespunzătoare Hq ceruta de consumatori, 
indiferent de valoarea debitului necesar la consumatori. Asa cum se remarca, 
in calcule se ignora componenta dinamica a inaltimii de pompare. 

In plus fata de aceste ipoteze, se presupune ca statia de pompare, daca 
este cazul, este echipata cu pompe identice, funcţionând in serie. Daca statia 
este dotata cu pompe diferite, trebuie reluat calculul pentru fiecare pompa in 
parte, efectuând apoi "legarea" lor in serie. 

Problema a cărei rezolvare se urmăreşte este determinarea variaţiei 
debitului si a randamentului cu turatia ([30], [54], [60], [76], [117]), astfel: a.) 
Se determina, din curba caracteristica H(Q) valoarea Iui Qq, corespunzătoare 
valorii lui Hq, pompa funcţionând Ia turatia nominala no . b.) Se recalculeaza 
curba H(Q) pentru alte turatii, utilizând relaţiile de similitudine (3.8), in care 
introducem notatia urmatoare pentru valoarea adimensionala a turatiei, din 
motive de simplificare a scrierii 
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n = 
n 

n O 
(3.14) 

c.) Pentru valorile recalculate Q, H, la valorile n ale turatiei corespunzătoare, se 
calculeaza puterea utila a pompei, puterea absorbita de pompa de la motor, 
puterea electrica absorbita de la reţea si energiile corespunzătoare acestor 
puteri, considerandu-se si At = perioada de timp de funcţionare in punctul de 
lucru considerat (Qq, Hq). d.) Luând ca punct optim de funcţionare punctul (Qq, 
Hq), se recalculeaza punctele de funcţionare ale pompelor, tinand cont de 
reducerea turatiei si, corespunzător, introducerea in funcţiune a mai multor 
pompe in scopul acoperirii debitului cerut de reţeaua de pompare. 

fano 

— 1-̂  
1000 2000 3000 4000 M , 

Fig. 3.8. Corecţia de randament la reglarea turatiei 

e.) In lungul dreptei Ho = const., se determina, la intersectia cu curba H(Q) 
corespunzătoare, turatia adimensionala « corespunzătoare, f.) Pentru aceasta 
valoare se recalculeaza, cu (3.8), debitul si inaltimea de pompare corespun-
zătoare curbei n = \ : g.) Corespunzător acestui punct, se determina 
randamentul pompei, caruia, de asemenea, i se aplica corecţia de turatie 

[60], [91]: 

1 - 77 /-x-0.1 
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respectiv: 

(3.14) 

h.) Se calculeaza puterile si energiile corespunzătoare fiecărui punct. 

3.14. Modelarea numerica a comportării unei pompe centrifuge 
in regimuri tranzitoVii generate de variaţia turatiei 

Pentru pompa luata in studiu pentru experimentele teoretice si de 
laborator, in figura 3.9. am reprezentat, variaţia inaltimii de pompare cu debitul 
si variaţia inaltimii de pompare in timp, in cazul socului produs de oprirea 
brusca a pompei prin deconectarea de la reţeaua electrica. Calculele au fost 
efectuate prin metoda Schynder — Bergeron, iar ca parametru, am presupus 
diferite lungimi ale conductei de refulare. 

Fig. 3.9. Variaţia inaltimii de pompare cu debitul si cu timpul 

In figura 3.10. am reluat reprezentat aceeaşi variaţie, utilizând curbe de 
egala inaltime de pompare. 

Preluând din literatura [10], [60], [64], [91], curbele caracteristice pentu 
o pompa centrifuga in trei cadrane (cadranul doi,unu si patru, unghiul polar 0 
variind intre valorile -180° si 90°, in sens trigonometric; din considerente de 
ordin practic, am efectuat o transformare circulara a valorilor unghiului 9, 
domeniul sau de variaţie devenind: 9 e [0°,270°]). Curbele, in varianta 
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adimensionala, sunt prezentate in figura 3.11. In procesul de transpunere a 
acestor curbe la valori reale — figura 3.12. — am folosit o tehnica mixta: 
pentru cadranul intai am folosit curbele caracteristice ale pompei studiate, 
calculate cu metodologia prezentata in paragraful 4.1., iar pentru cadranele doi 
si patru am folosit curbele adimensionale transpuse pentai valorile corespunză-
toare pompei studiate. 

O'rhp Hc pipal H n«.rtni 1 = 10 m 
25 
a 
t/\ / 20 

15 

10 

5-" 5 

10 
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Fig. de pompare cu debitul si cu timpul 
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Fig. 3.11. Variaţia inaltimii de pompare si a momentului la arborele pom-
pei, in trei cadrane (reprezentare adimensionala) 

In zonele de racordare, am respectat condiţiile de continuitate a curbelor 
([60]). In figura 3.13., am prezentat variaţia inaltimii de pompare si a momen-
tului cu unghiul polar 9, in coordonate tridimensionale. Utilizând aceste curbe, 
am aplicat, apoi, metodologia prezentata paragraful 3.10., punctul a.), obţinând 
curbele prezentate in figurile 3.14. si 3.15. 

% I 
•O 
cd 

cd 
a 

E 
tL 

1 
E o 
S 

2 70 

Unghiul polar, grade Unghiul polar, grade 

Fig. 3.12. Variaţia inaltimii de pompare si a momentului la arborele pom-
pei, in trei cadrane, in funcţie de unghiul polar 9 

Pe baza celor prezentate in paragraful 3 . n , am efectuat un calcul 
pentru o statie de pompare destinata alimentarii cu apa dintr-o localitate 
Comparand situatia funcţionarii la turatie constanta, cu situatia in care se 
face reglai continuu de turatie, simultan cu introducerea mai mujjor 
pompe in funcţiune, am obtinut, in cazul funcţionarii ia parametri actuali un 
consum energetic, pentru ziua eşantion, de 70,35 MWh, iar in cazul 
funcţionarii la turatie variabila un consum de energie electrica de 45,78 
MWh, rezultând o economie de enerşie electrica de 
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— o 

Fig. 3.13. Variaţia inaltimii de pompare si a momentului la arborele pom-
pei in trei cadrane, in funcţie de unghiul polar O 

Fig. 3.14. Variaţia debitului si a inaltimii de pompare cu turatia, 
in trei cadrane, la oprirea pompei 

3.15. Concluzii 

Abordarea intr-un capitol separat a problematicii comportării pompelor 
in regimuri tranzitorii provocate de modificarea turatiei pompei se justifica prin 
şocurile care apar insistemele de pompare ca urmare a acestui fenomen. Sal-
turile de turatie generate de regimurile ce apar la pornirea si respectiv la oprirea 
unei pompe reprezintă un factor de risc real pentru buna funcţionare a acesteia. 

Ca urmare, am abordat determinarea caracteristicilor comportării unei 
pompe, ca si componenta intrinseca a unui sistem de pompare, in condiţii de 
pornire' si oprire brusca, atat din perspectiva strict teoretica, cat si in condiţii 
reale de funcţionare. 
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Fig. 3.15. Variaţia debitului si a inaltiinii de pompare la oprirea pompei^ 
in trei cadrane 

Analiza comportării unei pompe in regimuri tranzitorii de oprire a fost 
fundamentata pe metoda grafo - analitica Schnyder - Bergeron, aplicata pentru o 
pompa integrata intr-o statiune din cadrul LCMHT. 

O atentie deosebita este acordata reglării turatiei, considerata ca o im-
portanta cale de economie de energie electrica. In aceasta direcţie este prezen-
tata modalitatea de recalculare a randamentului pompei, in cazul reglării tu-
ratiei. Calculele făcute pentru o situatie concreta, realizate de autor in colabo-
rare cu specialisti din cadrul Institutului de Tehnica de Calcul, filiala Timişoara, 
au condus la obţinerea unui program complex de urmărire si control, care sa 
constituie baza automatizarii statiilor de pompare, in scopul economiei de ener-
gie electrica. In urma calculelor efectuate, sunt de remarcat importantele 
economii de energie realizabile. 
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CAPITOLUL 4 

MODELAREA MATEMATICA 
A FUNCŢIONARII POMPELOR CENTRIFUGE 

IN REGIMURI TRANZITORII 

4.L Model (cvasi)static 
pentru o pompa centrifuga monoetajata 

In cadrul acestui paragraf voi cauta sa determin structura unor funcţii cu 
care sa se poata descrie curbele caracteristice ale unei pompe centrifuge mono-
etajate. Deci, voi cauta determinarea unor funcţii de tipul: 

H = H(Q,^y,AV^,Gp) (4.1.1) 
Pabs= Pabs(Q,iy,p,v/,Gp) (4.1.2.) 

;7=;7(Q,^y,AV^,Gp) (4.1.3) 
Ahj=Ah.(Q,â),AV,Gp) (4.1.4) 

In structura funcţiilor (4.1.1) ... (4.1.4) cautate, se va incerca scoaterea in 
evidenta a influentei debitului si a vitezei unghiulare, respectiv a turatiei, asupra 
inaltimii de pompare, a puterii absorbite, a randamentului si a energiei specifice 
necesare la aspiraţie, avand ca parametri proprietăţile lichidului vehiculat si 
geometria pompei analizate. 

Acest model matematic l-am denumit (cvasi)static pentru ca se va putea 
folosi: 

- pentru anticiparea curbelor caracteristice energetice si a curbei carac-
teristice de cavitatie in cazul funcţionarii pompei la turatie constanta, la diferite 
valori ale debitului; 

- pentru analiza comportării pompei in cazul modificării relativ lente a 
debitului si/sau a turatiei, modificare care are loc dupa legi antestabilite, 

- pentru analiza performantelor energetice si cavitationale ale pompei in 
cazul modificării naturii lichidului vehiculat sau a modificării unor elemente 
geometrice ale pompei. 

I 

: 4.LL Curba inaltimii teoretice de pompare 

Pentru determinarea curbei inaltimii teoretice de pompare in ftinctie de 
debit(ul teoretic) si de turatie, se pleaca de la exprimarea ecuaţiei fundamentale 
in unghiuri a turbopompelor ([60], [91]), dedusa din expresia momentului hi-
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componenta tangentiala a vitezei absolute de la intrarea in rotor: 

_ Qt 1 v^ j = Vi.cos «1 = tg t t j 2 r2 bj.yOj t g a j (4.10) 

- gradul de obturare, datorat grosimii finite a paletei, la intrarea in rotor: 

= 1 -
Zj s 

f 

2 • rj • sin (4.11) 

Efectuând Înlocuirile corespunzătoare in (4.5), se obţine expresia inal-
timii teoretice de pompare pentru număr infinit de palete: 

^ t o o " " 
1 
g 

Q t " 2 

u- -

J_ 
g 

- u Q. 

u 2 -

1 2 r | b | - r , t g a [ ^ 

Q f " ! 

- 1 2 

^ 2 2 r2 b2 r2 tg^2 2 r, b, r, tg a , 
\ 

1 1 
[ 2 b 2 - r 2 - t g > 9 2 ' ^ 2 . b j . r j t g a^^ 

2 2 

g g 
•Qt'^ 

Aceasta expresie poate fi rescrisa sub forma: 

(4.12) 

in care se observa faptul ca A si B depind exclusivde geometria rotorului pom-
pei si, in ultima instânta, de tipul acesteia, definit de turatia caracteristica. 

Trecerea de la inaltimea teoretica de pompare pentru număr infinit de 
palete (4.5) la inaltimea teoretica de pompare pentru număr real de palete 

(4.13) 

se face prin intermediul coeficientului de deviaţie (7], [60], [91 

1 
t-Up'^tcc ' 

in care coeficientul de deviaţie p este definit prin: 
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Av u23 

'u3 
'1 

'ui 
1 

ul 

(4.14) 

Av 
P = u 2 3 - % 2 

2 .p-
Ap Ab 

r Abo 
z- J r d x 

o \ 

1 + 60 z- jr dx (4.15) 

unde integrala, definita intre muchia de intrare si cea de ieşire din rotor, 
reprezintă momentul static al firului de curent de caicul, iar k este o constanta 
dependenta de topografia spaţiului din aval de rotor. 

Se remarca faptul ca in acest caz, variaţiile HţQ^(Qţ) si H j(Qţ) 
reprezintă nişte drepte paralele (figura 4.2), avand ca parametru viteza unghiu-
lara co si presupunând mulţimea elementelor geometrice ale pompei constante. 

Pe de alta parte, K. Fujie ajunge la concluzia ca se poate scrie: 

r : _ l-(693+15.8>z-0.258 z^ )10 
= 1 1 

,-3 

1 + p 
1 -

'm2 1 
(4.16) 

U2 tg)^^ 

caz in care se obţine o mai stransa dependenta a coeficientului de deviaţie de Q, 
si de co. 

In figura 4.2. sunt prezentate curbele de variaţie H^ ^(Qi ) si H ^(Qţ) 
si influenta coeficientului de deviaţie, in variantele prezentate in (4.15) si 
(4.16). 

Prin simetrie cu (4.12), relaţia inaltimii teoretice de pompare se poate 
scrie, tinand cont de cele de mai sus, sub forma: 

(4.17) 

4.1.2. Legătură dintre debitul teoretic si debitul real 

Legătură dintre debitul teoretic si debitul real este definita de geomeU-ia, 
confi-om figurii 4.3., si regimul de funcţionare al şicanei de etansare al rotorului, 

debitul pierdut prin şicana este dat de: 
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30 l/£ 

Variaţia inaltimilor teoretice de 
pompare cu debitul teoretic 

30 I/: 
Variaţia coeficientului de deviaţie cu 

debitul teoretic 
Fig. 4.2. Variaţia inaltimilor de pompare teoretice 

si a coeficientului de deviaţie cu debitul teoretic 

Qp = Q t - Q (4.18) 

respectiv, scriind ecuaţia transferului energiei intrele diafragmele " i " si " O 
conform figurii 4.3., si ordonând, se obţine: 

Q D = S s V s = 2.;r.rs<^ 

1 
2-g 

Aps 
g 

i.5+;is 
1-5 

2-g APs (4.19) 

Caderea de presiune pe şicana este data de: 

Aps 
g 

2 2 

2-g 
(4.23) 

Valoarea inaltimii teoretice de pompare care intervine in (4.20) a fost 
calculata mai sus, reprezentata fiind de relaţia (4.17). 
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Is 

6 

/ 

Jir / 

Fig. 4.3. Geometria şicanei 

Efectuând ihlocuirile corespunzătoare in (4.20), se obţine: 

A p s 
r A ( p ) i 4 ^ s 

+ 
2-g 

2 i + p ; 8-g 

1 1 
1 -

U + p 
2JJ 

(4.21) 

Oî 

si inlocuind apoi in (4.19), se obţine pentru debitul pierdut o relaţie care poate ti 
sintetizata sub forma: 

Qp = (4.22) 

in care s-a tinut cont si de faptul ca X̂  depinde de regimul de curgere prin şi-
cana, adica de si de Ap /̂y .Cu acestea, debitul real prin pompa se poate scrie : 

Randamentul volumic rezulta imediat, sub forma : 

' ^ " Q t " Qt • 

respectiv sub forma unei relaţii sintetice de forma : 

(4.23) 

(4.24) 
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'7v = Cr(C(Q^,6?),Qt) . (4.25) 

4.1.3. Calculul pierderilor hidraulice 

Pierderile hidrauice din racordul de aspiraţie. Prin " racordul de 
aspiraţie " s-a denumit zona din pompa cuprinsa intre flansa de aspiraţie - limita 
geometrica a pompai pe aspiraţie - si rotor. Aceasta zona se poate asimila, din 
punct de vedere hidraulic, cu o conducta orizontala, de diametru constant. 

In aceste condiţii, pierderea hidrauloca in racordul de aspiraţie va fi data 
de : 

'O 

sau : 

h p r a = Pi(Q)Q^ . (4.27) 

In relaţia (4.26) coeficientul Darcy depinde de regimul de curgere din 
racordul de aspiraţie,deci de debitul real Q. 

Pierderile hidraulice in rotor. 
Pierderile hidraulice prin soc la intrarea in rotor. Aceste pierderi 

sunt pierderi locale si apar in cazul modificării direcţiei curentului la intrarea 
intr-o zona paletata (rotor sau stator) sau la intrarea in colector. Se numesc 
pierderi " "prin soc " deoarece are loc o modificare brusca a vitezei, de la viteza 
din amonte (w sau la viteza impusa de geometria paletajului, respectiv de 
geometria colectorului ( w' sau v'); masura acestui salt de viteza defineşte 
vectorul viteza de soc : w^ = sau = ^ • ^^ poate considera ca 
aceasta categorie de pierderi depinde de diferenţa de debit fata de un debit de 
referinţa — de exemplu, debitul nominal Q ,o al pompei. 

In cele ce urmeaza, voi nota : cu indicele " 10 " condiţiile cinematice de 
la intrarea in rotor in cazul debitului nominal Q ,o, deci a socului nul (figura 
4.4). In acest caz, v,o va fi viteza absoluta de la intrarea in rotor, data de 
condiţiile cinematice din amonte de rotor, iar w,o va fi viteza relativa 
corespunzătoare direcţiei scheletului paletei la intrare. 
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"f 

o 

ii . ii 

Fig. 4.4. Triunghiul de viteze Ia intrarea cu soc in rotor 

Pierderile prin soc la intrarea in rotor se vor calcula cu ajutorul 
modelului Weisbach : 

w | 
VsR ^ s R ' 2 g (4.28) 

unde C sR = 0.6 ... 1.0, iar Wj rezulta in flinctie de valoarea debitului curent, 
conform fig. 4.4.. Astfel, pierderile prin soc la intrarea prin rotor vor putea fi 
scrise: 

s R ~ ^ s R ' 2-

2 2 
rj -^y^ 

• g 1 -
QtO 

(4.29) 

sau, concentrat: 

(430) 

Pierderile hidraulice propriu-zise in rotor. Pierderile hidraulice 
propriu-zise din rotor le voi exprima global, sub forma data de Borda - Camot, 
considerând drept viteza caracteristica, viteza relativa de la ieşirea din rotor : 

wî 
^ p h R " ^ R ' 2 . g 

(4.31) 
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unde coeficientul de pierderi este funcţie de numerele Reynolds si Strouhal 
exprimate prin : ' 

D h w o 
Re = 2. 

Sh = 

V 
Dh'O) 

diametrul hidraulic fiind calculat cu 

l-TT-r^ 
U-2'S ^ - 2 - s 

^ b o + t o - 2 - s 2 
^ z 

Efectuând. 
in relaţia (4.31) aceste mărimi si efectuând calculele se 

obţine o relaţie care poate fi simbolizata prin : 

= • (4.32) 

Pierderile hidraulice in colector. 
Pierderile hidraulice prin soc la intrarea in colector. In acest 

paragraf voi determina pierderile prin soc la intrarea in colector, preluând 
modelul folosit pentru calculul pierderilor prin soc la intrarea in rotor si 
modelul de calcul al pierderilor prin soc la intrarea in statorul paletat ([60], 
[91]) si dezvoltând astfel modelul prezentat in [60]. 

In figura 4.5., triunghiurile OAjUj si OA3U2, inaltimea lor fiind data de 
viteza veridiana de la ieşirea din rotor, v'n,2o> corespunzătoare debitului teoretic 
nominal Qto-

Triunghiul OA4D are ca inaltime viteza meridiana ^mio' corespunzătoare 

debitului nominal Qq. Dreapta OA4 defineşte direcţia curentului la intrarea in 

colector. Astfel, segmentul OC are masura OC = , iar segmentul OD are 
U2 r2 

masura : OD = — . 1 + p rj 
Pierderile prin soc la intrarea in colector se vor scrie : 
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4 Uq) 

I 
f — 1 J + p> 1 -

'0 
(4.33) 

O, 

O 

ctirechd curentului lâ 
infrarea in coterior 

T 

I ..i 
\ \ / 

V 
\ / y 

\ V. 

ţc 

! I 
"A •. . , 

Fig.4.5. Elementele geometrice si unghiulare 
caracteristice socului la intrarea in colector 

respectiv, concentrat, sub forma : 

(4.34) 

Pierderile hidraulice propriu-zise in colector. Aceasta categorie de 
pierderi se va exprima sub forma ([7], [60]): 

phc 
n-TT 

Ig-dcp 
O 

^vL 
2-g 

'2-ti: ^ \ 
Q' (4.35) 

respectiv, concentrat: 

(4.36) 
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Pierderile hidraulice in difuzor. 
Difuzorul fkce trecerea de la diametrul de ieşire din colector, dj^ la 

diametrul de ieşire din pompa, D^r . 
Pierderile hidraulice in difuzor se scriu tot sub forma t 

^ ^ ^ g î^NR 
sau, concentrat: 

hp^ = D(Q).Q2 . (4.38) 

4.1.4. Randamentul hidraulic 

In baza celor de mai sus, pierderile hidraulice din pompa se vor putea 
aproxima drept suma pierderilor hidraulice din elementele componente ale 
pompei: 

respectiv, inlocuind (4.26)... (4.38) : 

iar de aici, randamentul hidraulic 

(4.39) 

u _ i L - i _ ! î P 

devine : 

+ 

(4.40) 
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4.1.5. Pierderi mecanice 

Pierderile mecanice dintr-o pompa centrifuga pot fi clasificate in 
- pierderi mecanice produse prin frecare intre diverse parti componente 

solide ale pompei, pierderile mecanice in lagar si pierderi mecanice in etan-
sarea arborelui pompei 

- pierderi de disc, care sunt tot pierderi mecanice produse prin frecarea 
de tip solid/fluid, intre exteriorul rotorului si fluidul aflat in carcasa (aceste 
pierderi se mai numesc si pierderi prin ventilatie). Se vor neglija pierderile de 
disc produse prin frecarea dintre arborele pompei si aer. 

Pierderi mecanice in lagar. In ipoteza ca lagarul pompei este de ros-
togolire, momentul de frecare din lagar se poate scrie sub forma : 

(4.41) 

in care : = coeficientul de frecare in lagar, funcţie de tipul rulmenţilor; 

F = + Fax == ^Siĝ r; dm = diametrul mediu al rulmenţilor. 

Ca urmare, puterea pierduta prin frecare in lagar va fi data de : 

P , = M , - < y , (4-42) 
pl 1 

I 

sau, concentrat; 

Pierderi mecanice in etansarea arborelui. Presupunând ca etansarea 
arborelui este moale, de tip presetupa, puterea mecanica pierduta prin frecare in 
etansare este : 

V ' ^ i ^ a t K exp(K.XQ) ni2 

Pi^rdftHle de disc. In funcţie de geometria discului considerat, conform 
figura 4.6., puterea pierduta de disc se poate scrie sub forma concentrata : 
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\ \ ^ Oo 
\ 

Fig. 4.6. Tipuri de discuri considerate pentru pierderile de disc 

(4.45) 

Iar puterea pierduta mecanic va fi : 

4.1.6. Randamentul mecanic. Randamentul total 

Din schema,bilanţului energetic, figura 4.7., rezulta ca: 

Pabs (4.47) 

cu P g si Pabs = M.co 
Dar: 

P ' = p • g • Qţ • . (A(p). - B(p) • Qj) 

In acelaşi timp : 

P' P' I 
Vm ~ doKC ~ P'j-P P, P a b s P ' + P p m i p m 

1 + p . 

(4.48) 
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r rn 

Pabs 

Q H 

Fig.4.8. Schema bilanţului energetic 

Randamentul total rezulta: 
I 

(4.49) 

4.1.7.CurbeIe caracteristice de cavitatie ale pompei 

4.1.7.1. Consideraţii generale 

In cele ce urmeaza, voi cauta sa determin, ca si in cazurile precedente, 
structura unor funcţii care sa descrie curbele caracteristice de cavitatie a unei 
pompe centrifuge monoetajate ; voi cauta, deci, sa determin dependentele : 

Ahj = Ah.(Q,6>,A^,Gp) 

^^i toi " ^^i 

(4.50.a) 

(4.50.b) 

Marimea Ahjse defineşte ,[4], [60], [91]), in acest caz, fata de limita 

geometrica a pompei la aspiratei, notata cu a (figura 4.8.) si pentru un punct 
critic, M, in care se realizeaza valoarea minima a presiunii,, in rotor: 

Ah. = Pa .Q^a-va ^M 
i p ' g 2 g p-g 

(4.51) 
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' I 

/ / / 
a 
L-

-J y-' M 

~ / 1 

- J 1 i t 
Fig. 4.8. Mărimile caracteristice ale Ahj 

Valoarea presiunii p^ se va accepta in centrul de greutate al diafragmei 
(al secţiunii) de intrare in pompa, practic in axa ; valoarea vitezei v^ se va 
acccepta ca valoarea mediata pe secţiune, iar valoarea coeficientului Coriolis : 
«a ^ 1 ; localizarea punctului M si implicit valoarea presiunii minime 
Pjyj = Pj^jj^ va depinde de distributia de viteze de pe paleta, deci de regimul de 

curgere : de valoarea debitului si a turatiei. 

4.1.7.2. Curba caracteristica de incipienta a cavitatiei 

Pentru a determina structura funcţiei care defineşte curba incipienta de 
cavitatie, se dispune de urmatoarele ecuatii([53]): 

- pentru porţiunea de corespunzătoare racordului de aspiraţie a - I, con-
form figurii 4.8 : 

Pfl «f l -vi Pi ^ l"^! u 
P'% 2-g 2-g 

(4.52) 

- pentru porţiunea de rotor 1 - M : 

2 2 
Pi ~ "l 

p-% 2-g i 

- Q = v S 

P wr>r-u _ ^min 
P'% 

+ • 'Ia 
2-g 

(4.53) 

(4.54) 

definiţia mărimii Ahj, data de (4.51). 
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V 

1 p ' g 2-g p ' g (4.55) 

forma: 
In relaţiile (4.52) si (4.53) pierderile hidraulice se vor exprima sub 

w 
(4.56) 

Ah: = 
w M 

VW? 

2 2 Wj Wj r , . 2 u M - l 
2 2 u f v f 

2 2 2 2 wf wf uf vr 

Ah 
w f V , u , 

+ + 0 + + . (4.57) 

In relaţia (4.57) termenul ĝ ^ + k ^ se poate rescrie sub forma ([60]): 

unde k • este asimilabil coeficientului de presiune ([93], [122]), luat cu 
w mm 

semn schimbat: 

w mm W i p w f 
- c 

2 'g ' 

p min 

iar (Ay^j) este abaterea curentului de la direcţia paletei, asimilabil unghiului de 

soc, conform figurii 4.9. . r i 
înlocuind in (4.56), rezulta ,dupa ordonare si, tinand cont de faptul ca : 

Q t = Q + Q p = Q + Q p ( Q t ' 
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!, I 

Fig. 4.9. Semnificaţia unghiului (A/îJ) 

relaţia cautata (4.50.a), devenind : 

-•"1 

't: I ' 

Ah. = 

2 
g 

'O 

(4.58 

4.1.7.3. Curba caracteristica pentru cavitatia tolerata 

Prin " cavitatie tolerata " se intelege gradul " permis " de dezvoltare a 
cavitatiei in pompa ([35], [60]), cu condiţia ca performantele energetice ale 
pompei sa nu scada sub un anumit procent, convenit prin norme, din valoarea 
lor la funcţionarea in absenta cavitatiei. 

Studiile teoretice si experimentale, [4], [7], [8], [35], [60], [91]) au relie-
fat faptul ca la debite mari, incipienta cavitatiei si limita tolerata a cavitatiei 
sunt apropiate (figura 4.10); la debite mici, insa, acestea sunt [mult] diferite. 

Cercetările experimentale asupra efectelor hidrodinamicii cavitatiei asu-
pra pompelor centrifuge, releva faptul ca pentru valori ale turatiei caracteristice 
no<50, curba Ahj td = f(Q) prezintă, la debite mici, o valoare aproape constanta, 
crescând apoi cvasiexponential cu debitul la creşterea acestuia. 

Pe baza acestor observaţii, se poate defini o funcţie de tolerare bazata pe 
criteriul hidrodinamic de tolerare a cavitatiei, de forma : 
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Ah. 

1 
(4.59) 

O 
C. A 

- c o ( ~ i s ! 

Ah, 

B L 
Fig. 4.10. Definirea limitei tolerate de cavitatie 

avand structura : 

t(Q) = 0,2 + 0,8 
1,5 

\ / 

(4.60) 

cu a e (1 , 2). 
Din (4.58), (4.59), (4.60) rezulta curba caracteristica pentru cavitatia tol-

erata : 

(4.61) 

4.1.8. Modelare numerica 

Pe baza observaţiilor teoretice de mai sus, am calculat curbele caracter-
istice energetice si cavitationale pentru o pompa centrifuga monoetajata (din 
tiposeria PCN), rezultatele fiind prezentate in figurile de mai jos, sinteza lor fi-
ind prezentata in tabelul 4.1.: 
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TABELUL 4.L 
Tipul curbelor Parametrii curbelor Numărul figurii 

Curbele caracteristice H(Q) 

1 

Diametrul Dj, pentru n=2970 
rot/min, p = 1000 kg/m^ si z = 

6 

Fig.4.n 

Curbele de randament.t|(Q) Diametrul D2, pentru n = 
2970 rot/min, p = 1000 kg/m\ 

z = 6 

Fig. 4.12 

Curbele de putere Pabs(Q) 

Diametrul D2, pentru n = 
2970 rot/min, p = 1000 kg/m\ 

z = 6 
Fig. 4.13 

Curbele tolerate de cavitatie 
AHI,,(Q) 

Diametrul D2, pentru n = 
2970 rot/min, p = 1000 kg/m\ 

z = 6 

Fig.4.14 

Curbele H(Q) Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, 

z = 4 , 6 , 8 , p = 1000 kg/m' 

Fig. 4.15 

Curbele Pabs(Q) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, 

z = 4 , 6 , 8 , p = 1000 kg/m' 
Fig. 4.16 

Curbele ti(Q) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, 

z = 4 , 6 , 8 , p = 1000 kg/m' 

Fig. 4.17 
Curbele AKoiiQ) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, 

z = 4 , 6 , 8 , p = 1000 kg/m' 

Fig. 4.18 
Curbele H(Q) Diametrul Dj = 200 mm, 

n = 2970 rot/min, z = 6 , 
p = 1000 kg/m^, variaţia 

unghiului de ieşire din paletaj, 
P2 

, Fig. 4.19 

Curbele Pabs(Q) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, z = 6 , 
p = 1000 kg/m^, variaţia 

unghiului de ieşire din paletaj, 
P2 

Fig. 4.20 
Curbele ti(Q) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, z = 6 , 
p = 1000 kg/m^, variaţia 

unghiului de ieşire din paletaj, 
P2 

Fig. 4.21 

Curbele Ahi,„,(Q) 

Diametrul Dj = 200 mm, 
n = 2970 rot/min, z = 6 , 
p = 1000 kg/m^, variaţia 

unghiului de ieşire din paletaj, 
P2 

Fig. 4.22 
Influenta jocului din şicana 
asupra debitului si a puterii 

Turaţia n = 2970 rot/min, 
p = 1000 kg/m\z = 6, 

1̂  = 0,0175 m, 

Fig. 4.23 

Influenta lungimii şicanei 
asupra debitului si a puterii 

Turaţia n = 2970 rot/min, 
p = 1000 kg/m\z = 6, 

6, = 8. 10 ' m 

Fig.4.24 

- 66 -

BUPT



Studiul ftinctionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

«i 

70 

60 

50 

m 40 

30 

20 
10 

O 

^ 

— — _ " ^ " - - . - Vi aOin 

— ^ " - ^ 

T> h FHţn "T90 m m 

10 15 
Debitul, l/s 

20 25 30 

Fig. 4,11. Curbele H(Q) la diferiţi diametri D̂  
100 

75 

50 

25 

- - - D̂. .=210inm f / 60 mm / 
10 15 

Debitul l/s 

20 25 30 

Fig. 4.12. Curbele r|(Q) la diferiţi diametri D2 
15 

"^-mrom 
10 

kW 

5 

D2-190 mm 

p9=1 fin mm 
— -

10 
kW 

5 

. DebituL l/s 

Fig. 4.13. Curbele Pabs(Q) la diferiţi diametri D2 
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Studiul ftinctionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

4.2. Model dinamic pentru o pompa centrifuga monoetajata 

4.2.1. Consideraţii generale 

In cadrul acestui paragraf, voi considera ca punct de plecare ideea 
prezentata in [13], [52], [53], corespunzător careia mărimile care guvemeaza 
funcţionarea pompei sunt afectate de perturbaţii armonice mici, marimea 
corespunzătoare instantanee reprezentând suma dintre valoarea medie instanta-
nee a mărimii respective si produsul dintre amplitudinea valorii instantanee a 
mărimii sub acţiunea perturbatiei si o exponenţiala in care intervine defazajul 
variaţiilor armonice ale mărimii considerate fata de o mărime considerata de 
referinţa si frecventa perturbatiei mărimii si variabila temporala. 

Astfel, in lucrările citate sunt luate in considerare urmatoarele mărimi: 
- valoarea instantanee a debitului sub influenta frecventei perturbatoare f 

este data de: 

Q = Q + q-exp(2-7cft - i ) (4.71) 

- valoarea instantanee a vitezei unghiulare sub influenta frecventei f este 
data de: 

co=®+Q-exp((2-7r - f - t+5^)- i ) (4.72) 

- valoarea instantanee a coordonatei curente a unui punct de pe rotor 
este dat de: 

<D = ^ + ( p . e x p ( ( 2 - 7 c . f - t + 6 ^ ) - i ) (4.73) 

- valoarea instantanee a inaltimii de pompare este data de: 

H = H + h . e x p ( ( 2 . 7 c f t + 5 j ^ ) i ) (4.74) 

- valoarea instantanee a momentului rezistent este data de: 

M^ = Mj. .exp((2.7c-f-t + e^.)-!) (4.75) 

- valoarea instantanee a momentului activ este data de: 

M = M + m • exp ( (2 -7 f f - t+5J - i ) (4.76) ă â ă B 
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In tabelul 4.2 este sintetizata semnificaţia mărimilor utilizate in relaţiile 
(4.71) ...(4.76). 

TABELUL 4.2. 
Marimea instantanee Valoarea medie a 

mărimii instanta-
nee 

Amplitudinea variaţiei 
mărimii instantanee sub 
acţiunea frecventei per-

turbatoare f 

Defazajul vectoru-
lui amplitudine fata 

de amplitudinea 
debitului instanta-

neu 
Debit, Q Q q 0 

Viteza unghiulara, co co O s . 
Coordonata unghiu-lara, 

O 
O 5cp 

Inaltimea de pompare, H H h 
Sh 

Momentul rezistent, Mj. Mr mr Sr 
Momentul activ, M^ Ma ma Sa 

Spre deosebire de cele cele prezentate de mai sus, in paragraful 4.1., 
in cele ce urmeaza voi considera ca doar turatia de antrenare a pompei, respec-
tiv viteza unghiulara, si debitul [volumic] sunt afectate direct de perturbatii ar-
monice mici de frecventa data, datorate unor cauze externe, urmând sa fie anali-
zat modul in care aceste perturbatii afecteaza funcţionarea pompei. Influenta 
perturbatiilor asupra celorlalte mărimi caracteristice ale pompei am considerat-o 
printr-o metoda similara celei prezentate in cadrul paragrafului 4.L 

Astfel, voi considera ca: 

(o=co + A(o=co+Q - exp(2 • ti • f^ • t • i) (4.77) 

si: 

Q = Q + AQ = Q + q.exp((2-7r .fq . t + 5q)-i) (4.78) 

înainte de a efectua calculele mai departe, am evaluat influenta parame-
trilor interni asupra valorilor instantanee ale debitului si turatiei/vitezei unghiu-
lare. Rezultatele evaluarilor sunt sintetizate in tabelul 4.3. si figurile 4.25. ... 
4.28. 

Pentru simplificarea notatiilor, voi simboliza: 

(p = 2-7C-fn -t (4.79) 
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(pl = 2 .7 i . fq . t + 6 (4.80) 

TABELUL 4.3. 
Timpul Q fn [Hz] q [mVs] 5, [rad] Nr. 

[sec] [rad/sec] figura 
10 cOo/5 0,10 QO*0,05 0,10 7C/3 4.25 
10 cOo/10. 0,10 Qo/50 0,10 71/3 4.26 

100 c O o / 5 . . 0,25 QO*0,05 0,25 71/3 4.27 
100 CDO/5 • 0,25 Qo*0,05 0,25 7C/2 4.28 

Cu acestea, utilizând formula lui Euler, dupa descompunerile corespunză-
toare ale relaţiilor (4.77) si (4.78), se obţine: 

Re((D ) = reo = co + Q • coscp (4.81.1) 

Im(co) = imo = Q • sin cp (4.81.2) 

Re(Q) = req = Q + q • coscp 1 (4.82.1) 

Im(Q) = imq = q • sincp (4.82.2) 

In continuare, se va analiza influenta perturbatiilor debitului si a tura-
tiei asupra curbelor caracteristice energetice si de cavitatie ale pompei. 

4.2.2. Inaltimea teoretica de pompare 

In expresia inaltimii teoretice de pompare intervine debitul teoretic. Dar 
perturbatia s-a presupus aplicata debitului real Q. Ca urmare, voi presupune o 
valoare a randamentului volumic, de exemplu, cea obtinuta din bilanţul 
energetic al pompei, determinat pentru valorile instantanee ale mărimilor 
caracteristice, urmând ca, ulterior, aceasta valoare sa fie corectata printr-un 
procedeu iterativ. 
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Astfel, vom avea: 

'too 

1 
g 2 

g 

u^ -

g 

'm2 
2 r^-tg^^J 

1 
g 2 

u^ - 'm2 
2 

(4.83) 

in care: 

V « = ni2 TTv'S-̂  l'TV'T^'h^'rhf 
(4.84) 

In expresiile (4.83) si (4.84), apeland (4.77) si (4.78) si respectiv (4.82) 
si (4.82), voi nota, pentru simplificare: 

Re (U2) = Vi2r = 12 ^ ' ^ ^ 
Im (U2) = U2- = r2 • Q • sin (p 

Q + Qp-cos (p\ 

m2r ~ 2-;^-r2-b2-7v 
Qp • sin ^ 1 

R e ( v ^ ) = v 

I m ( v ^ ) = v m2i 2-;r-r2-b2-77v 

(4.85) 

(4.86) 

Q + Qp-cos (p\ 
m2rr 

Qp-sin 
(4.87) 

In cele de mai sus si in continuare, am notat cu indice inferior supli-
mentar r componenta reala a mărimii respective, iar cu indice inferior supli-
mentar i componenta imaginara. 

înlocuind in continuare mărimile calculate in (4.85)... (4.87) in (4.83) si 
separand partea reala si cea imaginara, se vor obţine componentele corespunză-
toare ale inaltimii teoretice de pompare pentru cazul numărului infmit de palete: 
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Re(Hţ^) - h^jj. 

g 
= htii = 

(4.90) 

Inaltimea teoretica de pompare va rezulta imediat, sub forma: 

Re(Hţ) = htr = htir-pp 
Im(Hţ) = hti = htii • pp ' (4.91) 

cu pp = 
i + p 

4.2.3. Debitul pierdut. Randamentul volumic 

Pentru calculul debitului pierdut prin şicana rotorului, trebuie determi-
nata, mai intai caderşa de presiune pe şicana rotorului: 

care, dupa efectuarea calculelor si separarea pârtii reale si a pârtii imaginare, 
devine: 

Re 

Im 

/a N APs 
Ip -gJ 

fAps 

dpsgr = htr ^ ^ ^ olpr ^̂  

= dpsgi = hti -

2-g 

2-g 
-olpi 

2-g 
2 2 

r l - ' s 
2-g 

(4.93) 

in care am notat: 

ttD 
j-req 
O 

^ O i t t D 
^ . i m q 

(4.94) 
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^u2r = " 2 r - ^ m 2 r r 

% 2 i = "2 i - ^m2r i 
(4.95) 

v r = V o + 1 • V '3 - ^3pr 3pi' 
2 . „2 

u2i 

m care : 

2 (4.96) 

9 9 9 Re(6>p = olpr = ponst • (reo"^ - imo^) 

\m{coţ) = olpi = 2 • const • reo • imo 
(4.97) 

înlocuind acum (4.14) in relaţia de definiţie a debitului pierdut: 

Q D = ^ S s - j 2 . g Aps 
P-g 

se obţin componentele debitului prin şicana, scrise concentrat, sub forma: 

Re(Qp) = reqp 

Im(Qp) = imqp 
(4.98) 

Randamentul volumic fiind r|v = Q Q 

Qt Q+Qp 
zulta partea reala si imaginara a debitului teoretic: 

, cu Qt = Q + Qp , re-

Re(Q^) = reqt = req + reqp 

Im(Qp = imqt = imq + imqp 
(4.99) 

SI 

_ , , , req • reqt + imq • imqt 
Re(77v) = randvr = — ^ 9 

reqt^ + imqt^ 
, , , , . reqt • imq - req • imqt 
Im(7;y) = randvi = « ^ 

reqt^ + imqt"^ 

(4.100) 
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In acest moment al calcului se initializeaza iteratia, substituind randvr 
in relaţia (4.8) si urmatoarele relaţii; calculul iterativ se desfasoara pana la at-
ingerea unei erori acceptate pentru valoarea randamentului volumic. 

4.2.4. Calculul pierderilor hidraulice 

Pierderi hidraulice in racordul de aspiraţie. Plecând de la 

h - X h p r a - ^ r a ^ ^ . 

# 

dupa Înlocuirea vitezei de la intrare si descompunerea in componenta reala si 
componenta imaginara, se obţine: 

Re(h ) = hprar = coasp-(req^ - imq^) pi a 
= hprai = 2 • coasp • req • imq 

(4.101) 

cu 

coasp = S-lj-a-Af^ 

y2^ 
O 

(4.102) 

Pierderi hidraulice in rotor. Pierderi hidraulice prin soc la intrarea 
in rotor. Procedând ca si in paragraful 4 .1plecând de relaţia 

p s R " ^ s R 2-g ^sR 2-g 
w ş_ _ w 

1 -

Qo 

dupa dezvoltările de rigoare si separarea pârtilor reale si imaginare, se obţine: 

" ^P®^ " "lor ^Ini" 
(4 103) 

^"^^^psR^ " " " i p r ' "pi • 

cu: 
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r2 

reo • imo 

(4.104) 

reqq^p = 
/ • \ 

imqqQp = 2' 

req 
QJ 

imq 
A Q 

req 
Q 

\ 
- 1 

/ 

imq 
• Q 

(4.105) 

Pierderi hidraulice propriu-zise in rotor. Plecând, ca si in cazul 
wî 

precedent, de la ^^^iR ~ ^R' ' ^̂  dezvoltările corespunzătoare, rezulta 

cu : 

(4.106) 

V m2r 
2r ^ r2 • sin /?2 

w^. = m2i 
2i r2 • sin P2 

(4.107) 

Pierderi hidraulice in colector. Pierderi prin soc la intrarea in colec-
tor. Ca si in cazurile precedente, plecând de la relaţia (4.37), rescrisa sub forma: 

^psc - ^sc 2 g - ^SC' I t L 
2-g 1 -

^0. 

notând 
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(4.104) 

rezulta : 

Re(hpsc) = hpscr = ^sc 
(reqq^p • (v^ - v^.) + 2 • imqq^p • v̂ ^ • v^. 

2-g 

Im(hpsc) = hpsci = ^ sc - -
tr • ^ti • reqqQP-^Vtr-v^ij-imqqQp 

2-g 

(4.109) 

Pierderi hidraulice propriu-zise in colector. Se accepta pentru aceasta 

categorie de pierderi o expresie de forma (4.39), rescrisa : ^pi^Q^ ' 

Dupa ce se dezvolta acesta expresie, scoţând in evidenta debitul si separand 
părţile reala si imaginara, se obţine : 

ifrd 
2pJ 

• req - imq 

ir-d 2 
2p. 

• req • imq 

(4.110) 

Pierderi hidraulice in difuzor. Acceptând relaţia Weisbach 
v2 

^pd ~ ^d ' ^̂  ^^^^ ^^ scoate in evidenta debitul si apoi se separa partea 

reala si cea imaginara : 
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8.V, 
Re(h ) = hpdr = — d . 

•(^r-D?-) g 

2 • req - imq 

NR; 
8.V 

Im(hp^) = hpdr = — 
g-

j • 2 • req • imq 
(4.111) 

4.2.5. Inaltimea de pompare. Randamentul hidraulic 

Componentele reala si imaginara a pierderilor hidraulice in pompa se 
vor considera obtinute sub forma : 

Re(hp) = hpr = hprar + hpsRr + hphRr + hpscr + hpcr + hpdr 
Im(hp) = hpi = hprai + hpsRi + hphRi + hpsci + hpci + hpdi (4.112) 

De aici, prin H = Hj - hp , vor rezulta componenta reala si imaginara a 
inaltimii de pompare : 

Re(H) = hr = ht r -hpr 
Im(H) = hi = hti - hpi (4.113) 

H hp 
Randamentul hidraulic, definit prin h ~ Î F ^ ^ H ' ' 

= randhr = 1 -
hpr • htr + hpi • hti 

htr^ + hti^ 

= randhi = hpr • hti - hpi • hti 
htr^ + hti 

(4.114) 

4.2.6. Puteri pierdute mecanic 

Puterea pierduta mecanic in lagar. In ipoteza acceptata mai, conform 
careia lagarul pom'pei se considera lagar de rostogolire, plecând de la (4.44) si 
(4.45), puterea pierduta in lagar, 

T̂  1 T- dm 
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Studiul funcţionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

dm Re(Ppl) = pplr = /i • F • — • reo 

dm Im(Ppl) = ppli = // • F • — • imo 
(4.115) 

Puterea pierduta mecanic in etansarea arborelui. In ipoteza enuntata 
anterior, conform etansarea pe arbore este de tip presetupa, puterera pierduta 
prin frecare fiind Ppet = Cpl . co , unde coeficientul Cpl este funcţie de geome-
tria presetupei, conform relaţiei (4.47), se obţine, dupa dezvoltări: 

Re(Ppet) = ppetr = Cpl • reo 
Im(Ppet) = ppeti = Cpl • imo (4.116) 

Pierderile de disc. Asa cum s-a văzut mai sus, puterea pierduta prinfre-
carea exteriorului discurilor in mişcare cu fluidul Înconjurător este proporţion-
ala cu cubul vitezei unghiulare : Ppd=Cpd . (o .̂ , in care Cpd depinde de tipul 
discului, respectiv de poziţia lui fata de axa pompei. 

Componentele acestui tip de putere vor f i : 
- pentru discuri verticale fata de axa : 

Re(Ppdv) = ppdvr = Cpdv • |reo^ - 3 • reo • imo^ j 

Im(Ppdv) = ppdvi = Cpdv • |3 • reo^ • imo - imo^ j 

- pentru disc orizontal (paralel cu axa): 

Re(Ppdo) ^ ppdor = Cpdo • |reo^ - 3 • reo • imo^) 

Im(Ppdo) = ppdoi = Cpdo -(3 • reo^ • imo - imo^ j 

(4.117) 

(4.118) 

Cu acestea, puterea pierduta mecanic va fi data, prin componentele sale, 
de : 

Re(Ppm) = ppmr = pplr + ppetr + ppdvr + ppdor 
Im(Ppm) = ppmi = ppli + ppeti + ppdvi + ppdoi 

(4.119) 
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4.2.7. Puterea absorbita. Randamentul total 

cu : 

Prin definiţie, puterea hidraulica este [60]: 

P =Pj^ = p-g-H^-Qt = p -g (h t r + i-hti) 

Re(Pj^) = phr = 5 • g • (htr • reqt - hti • imqt) 
Im(Pj^) = phi = g • (htr • imqt + hti • reqt) (4.120) 

Pe de alta parte, puterea utila va fi data de [60] : 

Pu =/?-g-(req + i-imq)-(hr + i-hi) , 

de unde, dupa efectuarea operaţiilor : 

ReifPu) = pur = p • g • (hr • req - h • iimq) 
Im(i\j) = pui = • g • (hr • imq - hi • req) (4.121) 

Puterea absorbita de pompa va fi : Pabs = Ph + Ppm > respectiv : 

Re(Pabs) = pabsr = phr + ppmr 
Im(Pabs) = pabsi = phi + ppmi (4.122) 

acum, randamentul total al pompei va fi dat de : 

_ Pu _ (pur + i • pui) • (pabsr - i • pabsi) 
^ ~ Pabs " pabsr^ + pabsi^ 

respectiv : 

„ ^ ^ , pur • pabsr + pui • pabsi 
Re(;7) = randr = - — - — ^ — - — ^ — 

pabsr + pabsi 
^ ^ ^ pui • pabsr - pur • pabsi 
Im(;7) = randi = - — - — j ^ — 

pabsr'^ + pabsi 

(4.119) 
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4.2.8. Curba caracteristica tolerata de cavitatie 

Reluând relaţia (4.67), sub forma : 

Ahj =Cl - (Q+Qp)2 + C2-(Q + Qp)<y + C3-â)^ + C 4 Q 2 + C5 , 

se obţine, dupa Înlocuirile corespunzătoare, conform (4.81), (4.82) si (4.98) 

o 
Ah. = C1 • ((req + i • imq) + (reqp + i • imqp)) + 

+ C2 • ((req + i • imq) + (reqp + i • imqp)) • (reo + i • imo) + , 

+ C3 • (reo + i • imo)^ + C4 • (req + i • imq)^ + C5 

iar dupa efectuarea calculelor : 

Re(Ah.) = delhir = C1 • ((req + reqp)^ - (imq + imqp)^) + 

+ C2 • ((req + reqp) • reo - (imq + imqp) • imo) + 

+ C4(req^-imq^) + C5 
Im(Ahj) = delhii = 2 • C1 • (req • imqp + imq • reqp) + 

+ C2 • ((imq + imqp) • reo) + (req + reqp) • imp) + 
+ 2 • C3 • reo • imo + 2 • C4 • req • imq 

(4.124) 

Având, apoi, gradul de tolerare, dat de (4.68), curba caracteristica toler-
ata de cavitatie va f i : 

Ah. = t A h . = it 1 0,2 + 0,8 1,5 

â  
•Ah. 

respectiv, folosind (4.82): 
- pentru cazul a = 1 : 

f 0 8 ^ 0 8 
Re(Ahj^l) = delhitlr = delhir • |̂ 0,2 + y f ^ Q ' ~ ' T ^ Q ' 

Im(Ah.J) = delhitli = delhir • • imq + delhii 10,2 + - ^ . req 
11 1>J'V ^ AP'V ' 

- pentru cazul a = 2 : 

(4.119) 
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Re(Ahj^l) = delhitlr = delhir ^ ^ . 0,8 . „ .. 0,8 . 

Im(Ahj^l) = delhitl i = delhir • • imq + delhii • [ 0,2 + • req 
(4.125) 

- pentru cazul a = 2 : 

Re(Ahj^2) = delhit2r = delhir 0 8 o o 
0,2 + ^ • (req^ - imq^ ) + 

+ 2-req-imq-delhii 
Im(Ah.^2) = delhit2i = 2 • req • imq • delhir + 

+ 0,2 + — ' (req2 - imq^) •delhii 

(4.126) 

4.2.9. Modelare numerica 

Pe baza observaţiilor teoretice de mai sus, am calculat curbele 
caracteristice energetice si cavitationale pentru o pompa centrifuga monoetajata 
(din tiposeria PCN), rezultatele fiind prezentate in figurile de mai jos, sinteza 
lor fiind prezentata in tabelul 4.4.: 

TABELUL 4.4. 
Figura Q[rad/sec] f„ [Hz] q [l/s] f« [Hz] 5, [rad] t max [s] 

4.29 0 0 0 0 0 10 

4.30 ©o/lOO 0,1 Qo*0,05 0,1 n/3 20 

4.31 c O o / 1 0 0 0,25 Qo/50 0,25 71/6 20 

OBSERVAŢIE : in figurile 4.29.a. ... 4.29.f se remarca faptul ca 
mărimile reprezentate sunt constante, asa cum era, de altfel, de aşteptat. 
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Fig. 4.29.d. Variaţia puterii absorbite 
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Fig. 4.29.f. Variaţia caracteristicii de cavitatie 
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4.3. Modelarea mişcării potentiale nestationare 
in prezenta unei reţele de palete apartinand unei pompe centrifuge 

4.3.1. Consideraţii generale 

In cadrul acestui paragraf voi analiza mişcarea potentiala in prezenta 
unei reţele de profile apartinand unei pompe centrifuge, evidenţiind compor-
tarea acesteia in regim de oprire. 

Aceasta reţea este, prin definiţie, o reţea circulara de profile, conform 
figurii 4.33. Profilul generic al reţelei esţe definit ca un profil subţire, avand o 
distributie constanta a grosimii, cu bordul de atac rotunjit — dupa un arc de 
cerc sau un arc de elipsa — si bordul de fuga teşit. 

Fig. 4.33. Profilul generic al reţelei circulare 

4.3.2. Liniarizarea si incarcarea reţelei 

In accepţiunea consacrata [67], [98], voi presupune ca in condiţii de 
funcţionare nepermanente, curba caracteristica a unei pompe centrifuge urmăreşte 
curba caracteristica determinata in regim permanent de funcţionare; voi presupune, 
de asemenea, ca: 

- fluidul vehiculat de pompa este incompresibil si omogen, 
- pompa functioneaza in regimuri indepartate de cavitatie, 
- curgerea prin rotor este axial - simetrica, 
- intrarea in rotor este fara circulaţie. 
Elementele geometrice ale reţelei sunt prezentate in figura 4.34. 

- 97 -

BUPT



Studiul ftinctionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

Curgerea fluidului prin rotor se presupune a fi generata de o sursa de 
debit unitar q(x), precum si de un tren de vârtejuri legate situate pe profilul ge-
neric, avand intensitatea Y(X,X), care genereaza circulaţia pe profil, de un tren de 

J 

% X 
/ 1/2 / 

X . 
s , / / / / > 

/ / X=n 

/k=-l / /k=-l 

Fig. 4.34. Elementele geometrica ale reţelei 

vartejurii libere de intensitate e(x,T) (x<l) — situate la momentul temporal x pe 
profil — si un tren de vârtejuri libere de intensitate 8(x,x), (x>l), situate la mo-
mentul temporal x in dara profilului, conform figurii 4.35.: 

Fig. 4.35. Incarcarea paletei 
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In conformitate cu metoda Weinig [112], apeland si funcţia de transfor-
mare Sorensen, reţeaua circulara se transforma intr-o reţea liniara, coordonatele 
profilului curent k fiind date de: 

x = Z ' t 

2-k 

z t 

sin p • In 

2.;r - cos p• In 

+ cosy0-(i/+2-k-;7r) 

+ sin p-{v-\-2-\i'7i) 

, (4.127) 

desimea reţelei fiind data de: 

t ~ TT 0,5 • sin /?• In— + 0,5- v^ • cos p 
1 ^ 

(4.128) 

in care 

p = arctg l . l n ^ (4.129) 

z = numărul de palete si t = 
l-7t-X = pasul reţelei. 

Vârtejurile libere 8 sunt definite prin teorema de conservare Helmholz 
[93), {122]: 

f (x, r) = - 1 r) 
U dx (4.130) 

(in care U « Wqo = viteza de transport al vârtejurilor libere) si se extind pana la 
raza: 

^3 = i 
1 ^ 

^ n 
q ( r ) -dr (4.131) 

Având, coordonatele scheletului profilului, date de X(T) si y(T), coeficienţii 
seriei Fourier cu care se poate descrie scheletul, vor fi dati de: 
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Ao(t) = 2- 2 ' î ' l y . ( r ) 

4 7Tăy.{T) (4.104) 

iar circulaţiile locale vor fi date de: 

e n 
X(x,r) = Woox(î-)- AQ(r)-ctg-+ Z (An(r)-sin(k.6>)) . (4.133) 

^ ^ k=l / 

Iar circulaţia pe profilul k va fi: 

r ( r ) = f r ( x , r ) . d r (4.134) 

4.3.3. Determinarea legii de variaţie a turatiei in timp 

Turaţia instantanee, ca funcţie de timp si de punctul nominal de func-
ţionare — considerat ca punct de funcţionare in regim permanent — si notat cu 
indici "zero", este data de 

n ( r ) = l + 
n O 

900 g-p Q q H q 

tP-'I nl-rj^j 

= 1 + 
n O 

n^ + K^T (4.135) 

in care momentul de inerţie al ansamblului rotitor a fost determinat pe cale 
experimentala ([3^], [42]) J = 0,8758129 kg.m^, in conformitate cu metodolo-
gia prezentata in paragraful 7.5. Din rezultatul obtinut prin (4.135); rezulta ime-
diat variaţia in timp a vitezei unghiulare, co(x). 

4.3.4. Determinarea variaţiei inaltimii de pompare in timp 

In conformitate cu observaţiile din [60], [91], [113], inaltimea teoretica 
de pompare se considera ca se poate descompune intr-o componenta dinamica 
si o componenta statica: 

Ht — Hm + H tst ' (4.136) 
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in care inaltimea teoretica statica de pompare este data de: 

2-7t-g 

d r ( r ) d 2 

1 > 

+ 
2-g 

q(î-) 
2 • r • r̂  2 • r • ri - Z ' 0 ) { T ) 

dr(r) 
K 2'K-X^ r(T) 

iar inaltimea teoretica dinamica de pompare este data de: 

(4.137) 

/ 
/ \ 2 / \ 2 / \ 2^ 

1 q(^) + z - r ( r ) 
g [2.;r-r2J 

+ (4.138) 

4.3.5. Determinarea variaţiei debitului in timp 

Variaţia debituluîca funcţie de timp se obţine din rezolvarea ecuaţiei. : 

2 
= Pţ(r) = ^.g.H^(T) , (4.139) 

U ciQ(r) ^ Q(t) 

'O 

in care: Q(x) = q(t)-b2 
; r D 

4 
O _ = aria nominala a secţiunii de intrare 

L S 
g = • ^^ ^ lungimea echivalenta a traseului interpaletar 

g = —^ = coeficientul de pierderi, determinat din condiţiile iniţiale: 
(PO 

H 

u 
tO 
T 

2-g 
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4.3.6. Modelare numerica 

In urma calculelor efectuate, din (4.128) am obtinut l/t = 2,7572809 , iar 
semiextinderea polara a paletei este, conform (4.129), Vq = 78,452377 ° . 

Urmând, in continuare, metodologia expusa mai sus, am obtinut curbele 
prezentate in figura 4.36, astfel: 

- curba "a" reprezintă curba caracteristica H((Qt), obtinuta cu ajutorul 
modelului (cvasi)static, dezvoltat in paragraful 4.1, 

- curba "b" reprezintă curba caracteristica H(Q), obtinuta cu ajutorul 
modelului (cvasi)static, dezvoltat in paragraful 4.1, 

- curba "c" reprezintă variaţia inaltimii teoretice de pompare in funcţie 
de debit pe perioada unui regim nepermanent generat de oprirea pompei, curba 
obtinuta utilizând modelul descris mai sus. 

H. H t 
n 

Fig. 4.36. Variaţia inaltimii de pompare cu debitul, la oprirea pompei 

4.4. Concluzii 

In cadrul acestui capitol m-am concentrat asupra realizarii unor modele 
matemetice cu ajutorul carora sa pot descrie comportarea pompei in diferite 
regimuri de funcţionare — urmărind, astfel sa creez o pompa virtuala. 

Astfel: 
- modelul prezentat in cadrul paragrafului 4.1. permite determinarea 

curbelor caracteristice ale pompei, in regimuri permanente de funcţionare, in-
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cluzand si posibilitatea analizei modificării performantelor energo - cavitation-
ale ale pompei ca urmare a modificării unor parameri geometrici; 

- modelul prezentat in cadrul paragrafijlui 4.2. permite determinarea 
curbelor caracteristice ale pompei in condiţiile in care unii parametri sunt func-
ţie de timp, mai ex?act sunt afectati de o anumita perturbatie avand o frecventa 
determinata, f; ": 

- modelul prezentat in paragraful 4.3.permite determinarea variaţiei in-
altimii teoretice de pompare in timp, respectiv cu debitul, impunând o anumita 
variaţiei a circulaţiei in jurul profilelor care definesc reţeaua de palete. 

Fiecare din aceste modele este insotit de experimente numerice, dove-
dind, astfel, valabilitatea acestora.. 
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CAPITOLUL 5 

STUDIUL FUNCŢIONARII POMPELOR CENTRIFUGE 
IN REGIMURI TRANZITORII 

CU AJUTORUL MATRICILOR DE TRANSFER 

5.1. Matrici de transfer 
utilizate in studiul funcţionarii pompelor in regimuri tranzitorii 

In regimuri de funcţionare in care cavitatia nu apare, sau apare eventual 
in mod accidental, o pompa centrifuga poate fi considerata drept un cvadripol 
informaţional [13], caracterizat prin mărimile prezentate in figura 5.1.: 

- viteza unghiulara, co , 
- momentul (cuplul) la arborele pompei, M , 
- debitul volumic, Q, 

- inaltimea de pompare, H. 

Fig. 5.1. Scheme de aproximare a pompei cu un cvadripol informaţional 

Corespondentul matematic al acestui model se constituie printr-o relaţie 
matriciala de forma: 

"H" 0) 
M ^ 2 2 . Q. 

(5.1) 

- 104 -

BUPT



Studiul funcţionarii pompelor centrifuge in regimuri tranzitorii 

unde matricea W.. 
U 

, (i, j = 1,2) reprezintă matricea funcţiilor de 

transfer, elementele ei exprimând modul de traducere a informaţiilor in 
pompa in ceea ce priveşte amplificarea si intarzierea semnalului. 

Interpretarea elementelor matricii de transfer va fi data de: 
- Wj j = panta curbei H(co), la debit constant, 

- Wj2 = panta curbei H(Q), la viteza unghiulara (turatie) constanta, 
- W2J = panta curbei M(co), la inaltime de pompare constanta, 

- W22 = panta curbei M(Q), la viteza unghiulara (turatie) constanta. 

Fata de acest model general, se pot, de asemenea construi si alte variante 
de matrici de transfer. 

Utilizând coeficienţi adimensionali, relaţia (5.1) poate fi scrisa sub forma 
data de ([20]): 

i h r - m a 

W l j i WI12 
W1 21 wi 22 j m a 

(5.2) 

unde cu indicii "a" respectiv "r" s-au notat intrarea si respectiv ieşirea din 
pompa, iar elementele matricii de transfer au asemnificatia: 

- W1 j j = panta curbei (ţ̂ j. - y/^) = f (v̂ 'a) , la viteza unghiulara (turatie) 
constanta, 

• ^ ^ 2 ^ curbei [y /^-¥2)= ^^^ » respectiv panta curbei 

H(Q), 
• ^ ^ 2 1 P^^ta curbei (îhj. - iha) = f (v^a) » ^̂  valori constante ale 

debitului masic adimensional la aspiraţie, m a , 

- W1 22 ^ panta curbei (mj.-niia) = f ( m a ) , la valori constante ale 
presiunii adimensionale la aspiraţie, xţ/̂ .̂ 

Mărimile adimensionale sunt date de: 

m r,a 
f .S2U2 

2-Pr,a 
(5.3) 
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In ambele cazuri discutate anterior trebuie remarcat faptul ca daca pompa 
functioneaza in regimuri indepartate de regimul de funcţionare in cavitatie, 
respectiv daca se pot neglija compresibilitatea lichidului vehiculat si 
compleanta structurala, atunci : W 2 j = 0 si W22=0 , respectiv 
W1 2 1 = 0 si W1 2 2 = 0 

In cazul in care se doreşte analizarea simultana si a influentei turatiei, 
respectiv a fluctuaţiilor turatiei, relaţia de tipul (5.1) se scrie sub forma : 

> r - Ţ a " 
rhj. - i h a 

W2i j W2J2 

W221 W222 W223 riio 
(O 

(5.4) 

in care co = ^ ^ reprezintă fluctuatia vitezei unghiulare, raportata la valoarea 

medie a acesteia in punctul nominal, presupus stationar. 

Componentele matricii de transfer W2ij , (i, j = 1, 2) se obţin 

asemanator metodologiei descrise mai sus. 
Celelalte doua componentele ale matricii de transfer din (5.4) vor fi date 

de : ^ reprezintă panta curbei {yy -y^a)- f ' ^̂  valori constante 

ale y/fj si m^ , 

^ ^ 2 3 ~ reprezintă panta curbei 

ale y/a si iha-

m -m , = /(co) , la valori constante 

Pentru cazul in care se admite o anumita cantitate de aer dizolvat in 
lichidul vehiculat, sau funcţionarea pompei in regimuri cavitationale, se poate 
scrie o relaţie de tipul : 

W3„ W3I2 W3,3 

mj . - iha = W32, W322 W323 
W33, W332 W333_ 

rîio 
co 

(5.5) 

m care 

Mv 
AM, 
M rO 

(5.6) 
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Semnificatia elementelor matricii de transfer W3.. 
y 

, (i , j =1, 2) este : 

- W3j j = amplificarea de presiune, respectiv raportul fluctuaţiilor 
creşterii totale de presiune prin pompa, fata de presiunea de la aspiraţie ( de la 
intrarea in pompa). Partea reala a acestei componente, Re( W3j j), reprezintă 

coeficientul de amplificare dinamica de presiune a pompei; pentru 
cazul vitezei unghiulare constante, acest coeficient are semnificaţia fizica a 
pantei curbei H(pa) , determina la turatie constanta. Partea imaginara, 
Im(W3jj) reprezintă intarzierea in transmiterea informaţiei referitoare 
la presiune prin pompa 

- W3j2 = impedanta inductiva a pompei, luata cu semn schimbat, 
respectiv raportul dintre fluctuaţiile creşterii de presiune prin pompa si debitul 
masic de la aspiraţie ( de la intrarea in pompa). Partea reala, Re( W3j2 ), repre-
zintă rezistenta adimensionala a pompei, luata cu semn schimbat ;in valori 
absolute/dimensionale, rezistenta pompei este data de: 

A ( p r - p a ) _ p g-H , 
r^a ( P Q ) a 

pentru frecvente scăzute ale perturbatiei, rezistenta R are interpretarea fizica de 
panta a curbei creşterii de presiune in funcţie de debitul masic de la aspiraţie 
(intrarea pompei), respectiv tangenta la curba H(Q) determinata la turatie 
constanta; se obţine, din (5.7): 

Re(W3i2) = - ^ ^ ; (5.8) 

componenta imaginara, Im(W3j2) defineşte inertanta adimensionala, fiind un 
factor inerţial; 

- W3j2 reprezintă un termen care coreleaza fluctuaţiile diferenţei 

de presiune realizate de pompa cu fluctuaţiile vitezei unghiulare / 
a turatiei. Partea reala, Re(W3j^) se obţine ca tangenta curbei H(co), 
determinata in condiţiile unor frecvente scăzute ale perturbatiilor. Componenta 
imaginara, Im(W3j 2) reprezintă intarzierea pompei; 
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- W32J = reprezintă un termen care se obţine din raportul dintre 
diferenţa fluctuaţiilor debitelor masice de la refulare (ieşirea din pompa) si 
aspiraţie (intrarea in pompa) si fluctuatia presiunii de la aspiraţie. Partea sa 
reala, Re(W32j) reprezintă compactitatea pompei, care se considera egala 
cu zero in cazul regimurilor energetice sau in cazul unor perturbatii mici, iar 
partea imaginara, Im(W32j) reprezintă compleanta propriu-zisa ; 

- W322 = reprezintă un termen care defineşte amplificarea debitului 
masic realizata de pompa. Componentele sale reala si imaginara au sens fizic 
doar: 

- la funcţionarea in regimuri de cavitatie 
- Ia funcţionarea cu tnedi de lucru bifazice 
- la apariţia unor pulsaţii cu frecvente ridicate a mărimilor care le 

definesc; 

- W322 = reprezintă un termen definit de raportul dintre fluctuaţiile 
debitului masic de la refulare si aspiraţie si fluctuatia turatiei/vitezei unghiulare 
.Reprezintă amplificarea, respectiv intarzierea fluctuaţiilor debitelor 
masice si ale turatiei: 

- {k = 1,3) = reprezintă termeni care oferă informaţii asupra 

amplificării, respectiv Întârzierii unghiulare a mărimilor energetice de la 
aspiraţie (presiune; debit masic) si a turatiei in raport cu momentul 'cuplul) de 
torsiune absorbit/solicitat de pompa. 

In cazul in care compresibilitatea lichidului vehiculat este mica, iar 
rigiditatea pompei este [foarte] mare, la funcţionarea in regimuri energetice, 
termenii W3j j = O, W32j = O si ~ ^ " ^^ funcţionarea in regim 
stationar, sau in cazul unor frecvente scăzute de fluctuatie a parametrilor, 

componentele imaginare ale matricii de transfer sunt nule. 

In cele de mai sus, am considerat ca mărimile caracteristice sunt funcţii 
de timp ([13], [52], [53]), variabile in jurul valorii medii corespunzătoare 
punctului nominal corespunzător funcţionarii unui regim permanent/stationar. 
Asemănător celor prezentate in paragraful 4.2., voi considera : 

- debitul volumic vehiculat de pompa va fi : 
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/ > 
Q = QQ + q-exp [2. ; r - f^- t - i^ (5.9) 

- viteza unghiulara va fi : 

co (5.10) 

- presiunea va f i : 

Pa / r = POa/r + P e a / r ® ' ^ (5.11) 

in care pg este ^ amplitudinea pulsaţiilor de presiune in jurul valorii 
corespunzătoare regimlui permanent pQ, iar indicii "a" sau "r" se refera la 
presiunea de la aspiraţie sau de la refulare; 

- momentul va fi dat de : 

M = Mq + n 'exp {l-TV'îy^'i-x (5.12) 

In figurile 5.2...5.5. sunt prezentate, conform măsurătorilor efectuate in 
[13] si [17], semnificaţia fizica a mărimilor Q, pQ s i 

Fig. 5.2. Pulsaţia vitezei unghiulare, conform [13] 
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Fig. 5.3. Pulsaţia presiunii de Ia refulare, conform [13] 

Fig. 5.4. Pulsaţia presiunii de la aspiraţie, conform, [17] 

t% 

Fig. 5.5. Pulsaţia momentului la arborele pompei, conform [13] 
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5.2. Model analitic pentru matricea de transfer 
a unei pompe centrifuge 

5.2.1. Prelungirea modelului matricii de transfer "clasice" 

Utilizând modelul teoretic prezentat in paragraful 4.1. si definiţia matricii 
de transfer a unei pompe centrifuge, asa cum a fost prezentata in paragraful 5.1., 
([12], [20], [53], [75], [104]) definesc relaţia matriciala: 

m care : 

(5.13) 
H ' "Wll W12' 'co' 

W21 W22_ 
• 

Q. 

Wl l 

W21 

H W12 = H W12 = H 
co ' Q 
M W22 = 

M 
W22 = CO Q 

(5.14) 

Utilizând, asa cum am precizat, rezultatele obtinute in ̂ ^aragraful 4.1. si 
4.2 folosind dezvoltările prezentate in (5.9) ... (5.12), am presupus variaţii de 
tipul : 

- pentru viteza unghiulara am admis o relaţie de tipul (4.77) : 

a> = co^-\-Ci-exp (2• 6)• f ^ • t• i) , 

- pentru debit o relaţie de tipul (4.78): 

- pentru moment: 

Relaţiile (5.15) ... (5.17) se dezvolta, folosind notatiile: 

(5.15) 

(5.16) 

(5.17) 
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0) 
(5.18) 

si relaţia Euler: 

Re (co) = reo = ^Wq + Q • cos (p^ 
Im (co) = imo = Q • sin (p^ (5.19) 

Re (Q) = req = ^ +' ̂  • cos (pg 

Im ( 0 = imq = ^ • sin ^ ' 

Re (M) = rem = Mq + //-cos (pj^ 
Im(M) = imm = //-sin (p^ 

(5.20) 

(5.21) 

din motive de comoditate, nu voi folosi pentru moment dezvoltările din relaţia 
(5.21), ci relaţia ăe definiţie a momentului, in funcţie de putere si viteza 

unghiulara M = ^ ^ , respectiv dezvoltările : 0) 

' „ pabs r • reo + pabs i • imo Re (M) = y—-—^ 
reo + imo 

X XX pabs i • reo + pabs r • imo 
Im (M) = ^̂̂  — 2 

reo^ + imo^ 

(5.22) 

in care s-au folosit notatiile din paragraful 4.2. 
Cu acestea, si utilizând rzultatele si notatiile din paragraful 4.2., funcţiile 

de transfer definite in (5.14) devin : 

Re(Wl l ) 

Im(Wll ) 

hr • reo + hi • imo 
2 ^ 2 ~ reo + imo 

hi • reo - hr • imo 
2 ^ 2 ~ reo"̂  + imo^ 

(5.23) 
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req^ + imq^ 

Im(W12) = 

Re(W21) = 

Im(W21) = 

hi • req - hr • imq 
2 ^ 2 req^ + imq^ 

pabs r • (reo - imo ) + 2 • pabs i • reo • imo 
(reo^ - imo^)^ + 4 • reo^ • imo^ 

pabs i • (reo^ - imo^) - 2 • pabs r • reo • imo 

Re (W22) = 

Im (W22) = 

(5.18) 

(5.25) 

(reo^ - imo^)^ + 4 • reo^ • imo^ • 

pabs r • (reo • req - imo • imq) + pabs i • (reo • imq + req • imo) 
(reo • req - imo • imq) + (reo • imq + req • imo) 

pabs i • (reo • req - imo • imq) - pabs r • (reo • imq + req • imo) 
(reo • req - imo • imq) + (reo • imq + req • imo) 

(5.26) 

5.2.2. Propunere pentru un nou mod de scriere 
a matrieii de transfer 

a.) Lunad in considerare modul de transmitere a energiei de la motorul 
electric de antrenare la pompa si de la pompa la lichidul de lucru, presupunând 
ca si in cazurile precedente ca pompa nu functioneaza in regimuri de cavitatie 
sau cu lichid de lucru multifazic, propun urmatoarea relaţie matriciala : 

(5.27) 
H" "FII F12" 0) ' 
Q. F21 F22_ M 

in care funcţiile Fij ( i j= 1,2) sunt date de 

(O 
_ Q . F21 = (O 

F12 = 

F22 = 

U 
M 
Q 
M 

(5.28) 

Dezvoltând aceste expresii, ca si in cazurile precedente, se obţin 

- pentru prima funcţie de transfer se constata ca : 
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FII =W11 (5.29) 

cu toate consecinţele ce decurc de aici; 

- din 

F12 = | i = H _ . 
M Pabs 

O) (hr + i • hi) • (reo + i • imo) 
pabs r + i • pabs i 

se obţin : 

pabs r • (lir vreo - hi • imo) + pabs i • (hr • imo + hi • reo) 
Ke (M2) = — 2 — 7 

pabs r + pabs 1 
T pabs r • (hr • imo - hi • reo) + pabs i • (hr • reo + hi • imo) 
Im (r 12) = ^—2" 

(5.30) 

pabs r + pabs i 72 

- din 

P2i = 2 = 
>co reo + i • imo 

se obţin : 

Re(F21) 

Im(F21) 

req • reo + imq • imo 
2—^—2 

reo + imo 
imq • reo - req • imo 

2—^—2 reo^ + imo"̂  

(5.31) 

- din 

F22 = § = Q 0) _ (req + i • imo)(reo + i • imo) 
Pabs ~ pabs r + i • pabs i 

se obţin : 

Re(F22)= 

Im (F22) = 

pabs r • (req • reo - imq • imo) + pabs i • (req • imo + imq • reo) 
pabs r^ + pabs i^ 

pabs r • (req • imo + imq • reo) - pabs i • (req • reo - imq • imo) 
pabs r + pabs i 

(5.32) 
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b.) In cazul in care pompa flinctioneaza in regimuri apropiate de 
cavitatie si trebuie sa se tina cont in analiza funcţionarii ei de acest fenomen, 
propun utilizarea urmatoarei relaţii matriciale: 

H ' g i i G I 2 ' 

Q = G 2 1 G 2 2 

G 3 1 G 3 2 

(O 
M (5.33) 

in care funcţiile Gij, (i, j = 1,3)sunt date de: 

G l l = 

G21 = 

H G12 = 'H 
M 

Q . G22 = Q 
M 

co 
G32 = 

M 

(5.34) 

Se remarca faptul ca: 

Gij = Fij, ( i , j =1,2) , 

si, apeland relaţiile definite in paragraful 4.2 pentru caracteristica de cavitatie 
tolerata — fara a preciza, in cele ce urmeaza valoarea exponentului "a" — se 
obţine : 

G31 = 
delhitr + i • delhtii 

reo + i • imo 

respectiv : 

delhtir-reo + delhtii-imo 
Re(G31) = 2 » 2 

reo^ + imo^ 
X delhtii • reo - delhtir • imo 
Im (G31) = — 2 

reo^ + imo^ 

(5.35) 

respectiv : 

G32 = (delhtir + i • delthti) • (reo + i • imo) 
pabsr + i • pabsi 
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CU : 

pabsr-(delhtir-reo - dehtii • imo) + pabsi • (delhtir • imo + delhtii • reo) K.e ((J32) — gj « 
pabsr + pabsi 

T pabsr • (delhtir • imo + dehti i • reo) - pabsi • (delhtir • reo - delhtii • imo) 
Im (CJ32) = j 

pabsr^ + pabsi^ 
(5.36) 

5.2.3. Analiza in domeniul frecventelor 
a funcţionarii pompelor centrifuge 

In cazul in care se urmăreşte analiza comportării pompei in domeniul 
frecventelor [9], [2l], [44] , [51], atunci, pe baza relaţiilor (5.23) ... (5.26) se 
construiesc caracteristicile modul-frecventa si faza-frecventa : 

A (Wl 1) = ^lRe^iW\ 1) + Im2(Wl 1) (a) 
L = 20-lg(A(Wll)) (b) , (5.37) 

^ ( W l l ) = a r c t g g ^ (c) 

In sistemul de ecuaţii (5.37), relaţiile de tipul (a) si (c) definesc 
caracteristica faza-frecventa — respectiv locul frecventelor — i a r 
relaţiile de tipul (b) si (c), caracteristicile frecventa, respectiv 
caracteristica atenuare-frecventa si faza-frecventa. 

5.3. Modelări numerice 

In figura 5.6. este prezentat un exemplu de reprezentare a locului 
fi-ecventelor; pentru funcţia de transfer presiune de refulare — debit, iar in 
figura 5.7. a loculuifrecventelor; pentru funcţia de transfer presiune de refulare 
— turatie, obtinute din prelucrarea datelor experimentale obtinute in cadrul 
tezei si prezentate in capitolul 8. 
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Im /K 
W ( p r / Q ) 

c^ =10,0 

co =5,0 

co^S.f o . 2 0 O 
0,2 
i 

2 
f — K e 

=0 .2 

co =0.S 

=1,S 

Fig. 5.6. Locul frecventelor pentru funcţia de transfer 
presiune de refulare — debit 

Preluând in reprezentare tridimensionala caracteristicile de frecventa 
corespunatoare matircilor de transfer, definite prin relaţiile (5.28) si (5.34), 
pentru parametrii sintetizati in tabelul 5.1., am obtinut figurile 5.7. ... 5.9. 

TABELUL 5.1. 
Figura Q [rad/sec] f„ [Hz] q m fa [Hz] 5, [rad] t max [s] 

5.7 0 0 0 0 0 10 

5.8 cOo/100 0,1 QO*0,05 0,1 %/3 20 

5.9 ©o/lOO 0,25 Qo/50 0,25 %/6 20 

OBSERVAŢIE ;Figura 5.7. nu mai apare in prezentul text, deoarece 
reprezentările Im(F12) - Re(F12), Im(F21) - Re(F21), Im(F22) - Re(F22) si 
Im(G31) - Re(G31), se suprapun peste origine, iar reprezentările Im(Fll) -
Re(Fl 1) si Im(G32) - Re(G32) se suprapun peste axa absciselor. 
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Fig. 5.7, Funcţiile de transfer Fi,j (i,j=l,2) si G3, j 
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5.4. Concluzii 

In cadrul acestui capitol, am prezentata o sinteza a modalitatilor de 
exprimare a calitatilor dinamice ale pompelor prin intermediul matricii de 
transfer. Matricile de transfer prezentate includ si cazurile in care pompa 
vehiculeaza lichid^ neomogene sau functioneaza in regimuri cavitationale. 

In particular, sunt reliefate modalitatile de introducere a unor funcţii de 
transfer care includ impedanta inductiva, compactitatea si compleanta pompei. 

Ca si contributii personale, sunt prezentate doua modalitati de 
exprimare a matricii de transfer bazate pe model matematic dinamic, 
fundamentat in paragraful 4.2. Prin relaţiile (5.27) si (5.33), am propus doua 
modalitati de exprimare a matrjcii de transfer mai apropiate de fenomenul 
REAL de transfer al energiei de la motorul electric la pompa si de la pompa la 
lichidul vehiculat, rezultatele modelării numerice fiind prezentate in figurile 
5.7. ... 5.9. 
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CAPITOLUL 6 

MODELAREA COMPORTĂRII UNEI POMPE CENTRIFUGE 
IN REGIMURI TRANZITORII 

CU AJUTORUL ECUAŢIEI DINAMICE 

6.L Consideraţii generale 

Ecuaţia dinamica de mişcare a ansamblului motor electric de antrenare — 
pompa ([11], [43], [45], [60]) oferă legea de variaţie in timp a turatiei pompei in 
funcţie de legea de variaţie in timp a momentului/cuplului activ dat de motorul 
electric de antrenare si a momentului/cuplului rezistent cerut de pompa. 

In general, analiza comportării in regimuri tranzitorii cu ajutorul ecuaţiei 
dinamice se refera la determinarea stabilitatii punctului de funcţionare — in 
cazul unor perturbatii mici in jurul acestuia — sau pentru analiza funcţionarii 
pompei in caz de avarie (energetice, ca urmare a Întreruperii alimentarii cu 
energie electrica, sau avarierii mecanice a motorului, a cuplajului), in cazul 
modificării voluntare a turatiei — a reglării acesteia, sau in cazul opririi 
pompei. 

In cadrul acestui capitol voi analiza comportarea in regim dinamic a unei 
pompe centrifuge cu ajutorul ecuaţiei dinamice. Spre deosebire de alte 
analize de acelaşi fel, prezentate in [9], [10], [11], [12], [60], voi lua 
in considerare si variaţia in timp a momentului activ ca funcţie de 
incarcarea motorului electric ; incarcarea motorului electric o voi 
considera ca fiind definita de punctul de funcţionare momentan al 
pompei. Astfel, fata de situatiile "clasice" studiate in referinţele bibliografice 
citate, voi cauta*definirea unei posibilitati de analiza a comportării pompei si 
in cazul unor modificări a punctului de funcţionare ca urmare a reglării turatiei. 

6.2. Ipoteze de lucru 

Ecuaţia dinamica de mişcare a ansamblului rotitor este data de : 

J - ^ = M a - M r . (6.1) 

Voi introduce urmatoarele ipoteze : 

- 1 2 6 -
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a.) curbele caracteristice ale pompei, luate in considerare vor fi curba 
caracteristica a inaltimii de pompare : 

H = H(Q,<y,Gp,v,p) (6.2) 

si curba caracteristica de randament: 

;7=;7(Q,6>,Gp,v,p) ; (6.3) 

b.) pentru motorul electric de antrenare al pompei, presupus trifazat, 
asincron, cu rotorul in scurtcircuit, curba caracteristica va fî ([54], [96]): 

Ma = Ma(U,I,6),Gj^) , (6.4) 

intensitatea curentului electric la bornele motorului fiind presupusa ca funcţie 
de incarcarea motorului, respectiv : 

(6.5) 

C.) intre doua momente de timp succesive, mărimile considerate prezintă 
o variaţie liniara; 

d.) pentru momente temporale anterioare apariţiei perturbatiei, moment 
care defineşte originea timpului, cele doua cupluri sunt constante, definite de 
valorile corespunzătoare punctului de lucru corespunzător regimului stationar 
de funcţionare : 

t<0 . 

MrO = 

co. (6.6) 

^ r O = ^aO 
O 

(cu p = numărul perechilor de poli); 

e.) dupa apariţia perturbatiei, cele doua cupluri sunt date de valorile 
instantanee corespunzătoare : 
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g r - Q H 

t > O, 
Mr = ^ ri'CO 

^ U I 
Ma = 3-p ^ co 

(6.7) 

f.) elementele geometrice ale pompei si ale motorului electric raman 
nemodificate in intreaga perioada de timp analizata. 

6.3. Dezvoltarea ecuaţiei dinamice 

Presupunând,un interval de timp 

variaţia variabilei temporale in acest interval fiind presupusa liniara, conform 
ipotezei c.). 

Având momentul rezistent definit de : 

Mj. = Mi.(Q,H,<y,;7,>o,Gp) (6.8) 

se pot dezvolta relaţiile (6.4) si (6.8) in serie Taylor in jurul punctului 
nominal/stationar, notat cu indice inferior "O", dezvoltare din care se reţin doar 
termenii de ordinul intai : 

AMj. » Mj. - Mj.q = 

+ f ^ M r ' 

(âU, 

O 

O 

AQ + 

A77 + 

•AU + 
O 

âW 

(âUr) 
dp 

. âl J 

•AH + 
O 

^ M r ACD + o 

O 
Ap 

AI + 
O âo) Act) 

O 

. (6.9) 

înlocuind, acum (6.9) in (6.1), se obţine : 

d 6) 
~dt AMa + M ^ O j - ( A M r + M^o) 

= A M a - A M r 

in care s-a folosit relaţia (6.6). 

(6.10) 
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In (6.9), mărimile AI, AH si Ar| rezulta din dezvoltarea in serie Taylor a 
relaţiilor (6.2), (6.3) si (6.5) : 

AI = 
âl 

A H = 

A77 = 

âQ) 

( I n ) 
o AQ + 'âH' 

O 
AH + 

O 

O 
AQ + 

âo)) 

r ^ l 
âo). 

O 

O 

A(o + 

Aco + 

(11] 
dco, 

âU' 

. ^ v J q 

Aco 

•Av + 

Av + 

V âpy 
â rj 

O 
Ap . (6.11) 

O 
Ap 

Derivatele care intervin in relaţiile (6.9) si (6.11) se calculeaza direct din 
(6.7), obtinandu-se : 

(âuA 
âQ) 0 ^ 

fâUr] / 

m ) 0 ^ 
fâU^] 

/ 

dco J 0 < 
fâUr] 

âri ) 0 l 
/ 

âp j 0 
r^Ma^ / 

0 ^ 
r ^ M a ' 

0 ^ 
p M a ^ 

/ 

dco , 0 V 

rjo) 

rf-Q) 

M rO 
O Qo 

M rO 
O 

g p Q ' H 
2~ 

g . p Q H 

M rO 

O 

2 

O), 
M 

O 
rO 

rjco 

O 
M 

% 
rO 

3 p 

3.p 

I 
O Po 
_MaO 

a> O u o 
co 

- 3 . p . 

O 
I U 

I o 
M 

O co 
aO 
T 
O 

(6.12) 

I 

înlocuind, in continuare, (6.12) in (6.11), in (6.9) si apoi in (6.10), se 
obţine, succesiv : 
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M AU M 
a O ' u + aO 

L O 'O 

âU 
âQj 

O + 

O 
(m] 

â v y Q 

AQ + 
0 

Av + 

dco Aco + 

O 
Ap 

+ 

+ \âa>j Aco 
O 

M aO 
co, Ao) 

O 

Q H O O 

6), O % 

âQ 

I U q J 

•AQ+ 
( m 
\â(Oy Aa)-\-

O 

AQ + 

M 
J A U ^ A Q 

rO dt U O 

â\ 
lâH 

O 

(âH^ 

ârf 
Kdv Av + 

•Av + 

O 
Ap 

Vâp. 

M 
O 

Ap 

+ rO Ap 

O 

Ax 
Io" 
AQ 

âU) O 

âQ) 

Ap âU^ + 

Aco 
O IQ 

d\ 

fâl^ fâU 

O 

l ^ H 

^âp. 

O Kâco 

Aco 

O 

+ 
O 

+ âa>) 
Ao) 
0)r 

H O 

Aco r ^ n Av (âU^ Ap 
[âQj 0 lâcoj 0 [âvj 0 < [âpj 

+ Ao) 

J dco 

MrO 
'O 

/ ^ T \ â\ 

O % 

(âU) 

âiji 
dco. 

Av 

O 
Aco + + 

O 
'dri\ ^Ap [dri\ Ap 

O % v ^ ^ O % /̂ O 

âH 

+ 

+ 

+ 

f^O fâV / 

U o ' UH> 
• 

0 

r - o ^âi] / 

l ^o" ^âW 0 ^ 

f ^ o (âl] / 

U o " [âw 0 

O 
- 1 -

O H O l^Q. 

âH 

co, o + O 
âl 
âo) 

ân 

co, O 

% 
ân 

âQ) O, 

AQ 
+ 

O âco) 
(^rj^ + 

O % yâco. O, 

Aco 
co, • + 

O 

+ • 'O 
l ^ v j o Hq \âv)Q Î]q 

[âv] 
\ 

Av — 1 
yâv) 0> 

~r 

âU 
\dp. 1 -

O H O 

m 
\dp. O % ^^P- 0. 

+ 

(6.13) 
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Relaţia (6.13), obtinuta mai sus, reprezintă ecuaţia dinamica a unei 
pompe centrifuge, luandu-se in considerare si variaţia in timp a 
momentului activ ca funcţie de incarcarea motorului electric. 
Aceasta ecuaţie se poate rescrie sub o forma "simplificata", introducandu-se : 

- mărimile adimensionale : 

Q = 

V-

ACD 

âco 1 

r =x 

u = 

âi (O 

Qo 
Ax 

yo 

U 

O 

âO. 
â\ 

(6.14) 

- timpii caracteristici : 

T^ = O 

Tv = 

M 

'o 
(âV 
U H , 

O 
0 

fâU 
[âQ. 

% " o U Q . 
[dn 
[âQ J o - ' 

'o 
(âV 

• 

0 
fâu' 

âCOy 0 IQ 
1 

r^n 
0 Ho' 0 

'âi] 
.âW 

/ 

0 ̂  
'âU] 
. âv) 0 Hq 

1 
. ^ J 0 ^ ) 

•o [âW 0 
(âH-) 
Vdp) 0 " o 

fâH' 
dp j 0 % Kdp) -1 0 

rO 
(6.15) 
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Cu acestea, ecuaţia dinamica a pompei devine : 

Q Q L> r u n = 7 ^ + — + — + — + — . (6.16) 
^Q Q̂) W V U 

; 6.4. Interpretarea fizica a mărimilor 
ce intervin in ecuaţia dinamica (6.16) 

In cele de mai sus, mărimile notate cu indice inferior "O" corespund, asa 
cum am precizat, punctului de 'funcţionare corespunzător regimului de lucru 
stationar, punct in care, conform ipotezelor enuntate, apare perturbatia. 

Mărimile se obţin din curbele respective ale pompei, determinate 
\C>'..Jq 

in regim stationar de funcţionare ; aceste mărimi au semnificaţia fizica de 
tangenta la curba respectiva in punctul "O". Astfel: 

- curbele H(Q) (figura 6.1) si r|(Q) (figura 6.2) se obţin in urma 
prelucrării rezultatelor obtinute in urma incercarii energetice a pompei, conform 
celor precizate in capitolul 7 ; 

- curbele H(co) (figura 6.3) si r|(co) (figura 6.4) se obţin indirect din 
măsurători, prin asocierea fiecărei valori ale vitezei unghiulare a unei valori a 
inaltimii de pompare, respectiv a randamentului; 

- curbele H(v) (figura 6.5) si r|(v) (figura 6.6) se obţin din curbele H(Q) 
si ri(Q), printr-o transformare de ordonata, cunoscând legea de variaţie f(Q,v) = 
O a deschiderii vanei de reglare a debitului, montata pe conducta de refulare; 

- curba I(H) (figura 6.7) se obţine in urma măsurătorilor, trebuind sa fie 
citita, in plus fata de măsurătorile "clasice" ([35], [60]) ; 

- curbele H(p) si r|(p) reflecta influenta stării fizice a lichidului vehiculat; 

iar mărimile 
âm . 

0 
- in regimuri cu cavitatie 
- cu medii de lucru multifazice. 

prezintă importanta la funcţionarea pompei: 
O 
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Fig. 6.1. Curba caracteristica H(Q) 

Fig. 6.2. Curba caracteristica r|(Q) 
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Fig. 6.3. Curba H((o) 

Fig. 6.4. Curba r|((o) 
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Fig. 6.5. Curba H(v) 

Fig. 6.6. Curba i](v) 
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Fig. 6.7. Curba I(H) 

6.5. Modelare numerica 

In preambulul utilizării efective a ecuaţiei dinamice (5.16), in 
conformitate cu cele precizate in paragraful precedent, trebuie determinate 
curbele caracteristice ale pompe si momentul de inerţie al ansamblului rotitor. 

a.) Curbele caracteristice au fost obtinute in conformitate cu metodologia 
prezentata in capitolul 7.4.1. Alurile acestor curbe sunt prezentate in figurile 
6.1. ... 6.7. 

b.) Momentul de inerţie al ansamblului rotitor a fost determinat in 
conformitate cu metodologia prezentata in capitolul 7.5., obtinandu-se valoarea: 
J = 0,8758129 kg.ml 

c.) Pe baza curbelor date, am calculat timpii caraceristici definiţi in (6.15) 
si prezentati in tabelul 6.1. si apoi am efectuat integrarea ecuaţiei (6.16) in 
urmatoarele ipoteze: 

* c.a.) motorul electric este cuplat cu pompa si se produce o avarie 
energetica, sau o Întrerupere a alimentarii cu energie electrica, avand loc o 
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variaţie a turatiei intre valoarea nominala si zero. Legea de variaţie a turatei este 
prezentata in figura 6.8: 

.5 

I 
I 

3 0 0 0 

2 5 0 0 

2000 

1500 

1000 

500 

O 
16 18 

I impui, s 

Fig. 6.8. Variaţia turatiei in cazul unei avarii energetice 
sau al oprirea pompei 

*c.b) motorul electric este cuplat cu pompa si se produce pornirea 
pompei, avand loc o variaţie a turatiei intre zero si valoarea nominala, l.egea de 
variaţie a turatei este prezentata in figura 6.9: 

I 
2 

1 2 

ri inpul . s 

Fig. 6.9. Variaţia turatiei la pornirea pompei 

• c.c) motorul electric este cuplat cu pompa si se produce o variaţie 
a turatiei in urma reglării acesteia, intre valoaea nominala si valoare de 2000 
rot/min; variaţia turatiei in timp este prezentata in figura 6.10: 
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.5 
1 £ «f 
2 

3000 X 

2750 

2500 -

2250 

2000 -I-
0 1.2 

Timpul, s 

Fig. 6.10. Variaţia turatiei Ia reglare, "in jos" 
* c.d) motorul electric este cuplat cu pompa si se produce o variaţie 

a turatiei in urma reglării acesteia, intre valoare de 2000 rot/min si valoarea 
nominala; variaţia turatiei in timp este prezentata in figura 6.11: 

3 0 0 0 

c 2 7 5 0 
E 
2 

2 5 0 0 

1 
H 2 2 5 0 

2 0 0 0 

Timpul, s 

Fig. 6.11. Variaţia turatiei la reglare, "in sus" 

TABELUL 6.1 
Q [l/s] To[s] 10 ' . T , [s] Tv [s] Tu[s] 

2 -216,003 6,266169 366,213 16,44971 
4 -146,2563 7,96745 138,6359 11,18874 
6 -135,871 8,767207 59,55717 8,70637 
8 -196,1383 9,222711 30,83041 7,287236 
10 -4135,739 9,507468 18,51188 6,391107 
12 162,9552 9,691887 12,41073 5,794709 
14 80,27343 9,809262 9,036523 5,390009 
16 58,85356 9,876874 7,006592 5,119511 
18 55,10159 9,904044 5,701658 4,95116 
20 68,03951 9,895499 4,814311 4,867401 
22 167,7041 9,852745 4,814311 4,860169 
24 -126,574 9,774457 3,687158 4,928836 
26 -39,47688 9,656134 3,273536 5,080061 
28 -23,88253 9,489009 2,873724 5,329477 
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6.6. Concluzii 

In cadrul acestui capitol, am analizat modul in care se poate studia 
comportarea ansamblului rotitor al unei pompe centrifuge cu ajutorul ecuaţiei 
dinamice. 

In dezvoltarea termenilor care intervin in ecuaţia dinamica am detaliat 
modul in care interactioneaza parametrii energetici care guvemeaza 
comportarea sistemului de pompare, respectiv a schimbului energetic. Prin 
introducerea, in expresiile timpilor caracteristici, a dependentei parametrilor 
energetici ai motohilui electric de parametrii energetici ai pompei, ceea ce 
reprezintă o noutate in domeniu, am apropiat modelul matemetic al 
sistemului de pompare de fenomenele reale de transfer energetic. 

Prin experimentele numerice efectuate, am aratat, tot ca o prioritate in 
domeniu, modul in care ecuaţia dinamica a ansamblului rotitor se poate utiliza 
in analiza si predictia comportării sistemului, respectiv in automatizarea 
sistemelor de pompare. 

- m -
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CAPITOLUL 7 

STUDIUL EXPERIMENTAL AL POMPELOR CENTRIFUGE 
IN REGIMURI TRANZITORII 

7.1. Obiectivele cercetării experimentale al pompelor centrifuge 
funcţionând in regimuri tranzitorii 

Asa cum am văzut in capitolele precedente, funcţionarea unei pompe in 
regimuri tranzitorii presupune funcţionarea acesteia in timpul trecerii de la un 
regim de fiinctionafre permanent in alt regim de funcţionare permanent. Astfel 
de situatii apar : : 

- la pornirea pompei, 
- la modificarea punctului de fiinctionare, 
- la oprirea pompei. 

In cadrul studiului experimental al funcţionarii pompelor in regimuri 
tranzitorii se urmăreşte, in general: 

a.) variaţia parametrilor energetici caracteristici la pornire, 
b.) variaţia parametrilor energetici caracteristici la oprire, 
c.) variaţia parametrilor energetici caracteristici la o modificare [con-

trolata in timp] a anumitor parametri, 
d.) variaţia parametrilor energetici caracteristici in timpul trecerii de lai 

un punct de funcţionare stabil la alt punct de funcţionare stabil. 

In sensul cerut de a.), b.) si d.), prin "parametri energetici caracteristici" 
se intelege : 

- debitul, 
- turatia, 
- inaltimea de pompare, 
- puterea absorbita, 
- randamentul, 

cu urmatoarele observaţii: 
* in ftinctie de scopurile urmărite de cercetarea experimentala, in loc de 

inaltimea de pompare, ca "parametru energetic caracteristic" se poate consi- -
«fera: 

- presiunea de la refulare, 
- diferenţa dintre presiunea de refiilare si presiunea de aspiraţie, 

* in funcţie de scopurile urmărite de cercetarea experimentala, trebuie 
precizata marimea energetica masurata in conexiunea pompa-motor electric de 
antrenare: 

- MO-
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- puterea absorbita de grupul motor-pompa de la reţea, 
- momentul/cuplul motor la arborele pompei. 

7.2. Statiunea experimentala utilizata 

Statiunea experimentala pe care am utilizat-o este o statiune multifunc-
ţionala [35], [60]; particularitatea acestei statiuni consta in faptul ca, printr-o 
simpla manevra de vana, poate fi transformata din statiune in circuit inchis in 
statiune in circuit deschis si reciproc. 

Ca lichid de lucru se foloseste apa din reţeaua Timisorii, considerata 
convenţional curata. 

Statiunea este schitata in figura 7.1 si se compune din urmatoarele ele-
mente: 

- recipient de alimentare Ra, cu suprafaţa libera si impartit in doua 
compartimente; in acest mod, apa refulata de pompa in recipient este supusa 
unui proces de liniştire si dezaerare naturala inainte de a fi reintrodusa in cir-
cuit; 

- conducta de aspiraţie Cal, pe care este montata vana de aspiraţie Vra, 
cu rolul de a separa statiunea de recipientul de alimentare in cazul in are se fac 
diferite operaţii mecanice la statiune (schimbarea pompei, schimbarea unor 
conducte, montarea de aparate de masura), sau de modificare a presiunii la as-
piraţia pompei, in cazul incercarii la cavitatie a pompei; 

- recipient tampon de aspiraţie Rta, cu rolul de a colecta si evacua aerul 
antrenat de pompa din recipientul de alimentare si de a uniformiza curentul de 
apa pe traseul de aspiraţie; evacuarea aerului colectat se face prin robinetul R; 

- conducta de aspiraţie propriu-zisa; 
- pompa care urmeaza a fi incercta, P; 
- conducta de refulare Cr; 
- recipient tampon Rt, cu rolul de a uniformiza curentul in amonte de 

coloana debitmetrica Cd; asigurarea umplerii acestui recipient si evacuarea 
eventualului aer acumulat, se face prin intermediul robinetului Rr; 

- canalul colector Cc, care are rolul de a readuce apa refulata de pompa 
in recipientul de alimentare; 

- asigurarea; umplerii statiunii cu apa se face cu ajutorul unei pompe 
auxiliare Pa, dintr-un bazin ingropat, alimentat de la reţeaua de apa a Timisorii. 

Universalitatea statiunii este asigurata astfel: a.) daca vana de la aspi-
raţie Vra este deschisa, robinetul Rrl este inchis si robinetul Rr2 este deschis, 
atunci statiunea este "in circuit deschis"; b.) daca vana de la aspiraţie Vra este 
inchisa, robinetul Rrl este inchis si robinetul Rr2 este inchis, atunci statiunea 
este "in circuit inchis"; c.) daca vana de la aspiraţie Vra si robinetul Rrl sunt 
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deschise si robinetul Rr2 este inchis, atunci statiunea oferă avantajele statiunii in 
circuit inchis, materializate prin extinderea posibilităţilor de operare prin 
restrângerea zonei de umbra a statiunii [60], cat si controlul presiunii iniţiale in 
statiune, respectiv stabilitatea curbei caracteristice a statiunii. 
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Fig. 7.1. Schema statiunii experimentale 
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In oricare din cele trei situatii, reglarea punctului de funcţionare se face 
prin manevrarea cqrespunzatoare a vanei de la refulare Vr. 

Pompa este _ antrenata de un motor electric ME trifazat, cu rotorul in 
scurtcircuit,tip ASI 200 S/2, cu puterea nominala de 30 kW si turatia nominala 
de 2940 rot/min. 

In figura 7.2. este prezentata o vedere generala a statiunii experimen-
tale, in cadrul Laboratorului de pompe, iar in figura 7.3. este prezentata o vê  -

c/ere detaliata. 

Pompa utilizata pentru măsurători este o pompa din tiposeria PCN 
(pompa centrifuga normala), tipodimensiunea PCN 65-200 diversificata, cu 
diametrul nominal al rotorului D2 = 200 mm, aflata in producţia curenta a U' -

2inei de Prototipuri si Piese de Schimb (UPRUC) din Fagaras. 
In cadrul măsurărilor efectuate am urmărit urmatoarele mărimi: presi-

unea la aspiraţia pompei, presiunea la refularea pompei, diferenţa de presiune 
dintre refulare si aspiraţie, debitul volumic vehiculat de pompa, turatia arbore-
lui pompei, puterea absorbita de grupul pompa-motor de la reţeaua electrica. 

Aparatele de masura utilizate pentru măsurători au fost: a.) pentru 
masurarea presiunii la aspiraţia pompei, s-au folosit un manometru diferenţial 
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CU piston tip ASTRO (notat Aa in figura 7.1), cu intervalul de masura -10 ...10 
metri coloana apa (masoara diferenţa de presiune intre presiunea atmosferica si 
presiunea de la aspiraţie) si, in paralel, un traductor de presiune relativa tip 
HMB, cu presiunea maxima de 5 metri coloana apa; b.) pentru masurarea pre-
siunii la reftilarea pompei, s-au folosit: un traductor de presiune relativa tip 
HMB, cu presiunea maxima de 200 metri coloana apa; c.) pentru masurarea 
diferenţei de presiune dintre refulare si aspiraţie s-a folosit un manometru dif-
erenţial cu piston tip ASTRO (notat Ar in figura 7.1), cu intervalul de masura O 
...100 metri coloana apa; in figura 7.4. este prezentat modul de amplasare a 
traductoarelor de presiune in statiune, iar in figura 7.5. o vedere generela a ma-
nometrelor diferenţiale ASTRO; d.) pentru masurarea debitului s-a folosit un 
debitmetru cu turbina, Tq, tip UF 75/63-135 4/AOOl, cu debitul maxim de 135 

m3 
si diametrul nominal de 75 mm; o vedere a traductorului de debit este 

n 
prezentata in figura 7.6.; e.) pentru masurarea turatiei s-a folosit un traductor de 
turatie, Tt, format dintr-un disc cu (60 de) fante, montat pe cuplajul dintre mo-
tor si pompa si o celula fotoelectrica cu fototranzistor, alimentata la tensiunea 
de 12 V; in figura 7.7. este prezentat modul de amplasare a traductorului de tu-
ratie in statiun;e f ) pentru masurarea puterii absorbite s-a folosit un traductor 
trifazat de putere activa , TP, tip 2-TPT-79, prezentat in figura 7.8. 

Fig. 7.2. Vedere generala a statiunii 
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Fig. 7.3. Vedere generala (din spate) a statiunii experimentale 

7.3. Aparate de masura si control utilizate 
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Fig. 7.4. Modul de montare a traductoarelor de presiune 

Am mai folosit: o punte tensiometrica, Pta, tip KWS/11-50-HBM pen-
tru amplificarea si transformarea semnalului emis de traductorul de presiune de 
la aspiraţie; o punte tensiometrica, Ptr, tip N 2301 pentru pentru amplificarea si 
transformarea semnalului emis de traductorul de presiune de la refulare; un 
amplificator de serrtnal, A, tip MERLAB, pentru debitmetrul cu turbina, un 
contor , Cd, pentru debitmetru, destinat convertirii semnalului in frecventa emis 
de traductorul inductiv al debitmetrului in semnal in tensiune; pentru filtrarea si 
transformarea semnalului emis de traductorul de turatie, schema sa electronica 
a fost modificata, in comparaţie cu traductoarele de turatie de acest tip folosite 
in mod curent in cadrul Laboratorului de Cercetări Maşini Hidraulice din Timi-
şoara (LCMHT), introducând o punte suplimentara pentru transformarea sem-
nalului infrecventa in semnal in tensiune; doua numaratoare electronice, care 
oferă semnale digitale de control, astfel: numărătorul Neq, care permite citirea 
frecventei de rotatie a turbinei debitmetrului si numărătorul Nen, care permite 
citirea frecventei de rotatie a arborelui pompei; prin constructia sa, traductorul 
de turatie oferă la numărător DIRECT valoarea turatiei, in rotatii pe minut; tra-
ductorul de putere TP primeşte semnalul de o trusa wattmetrica, TW, care are 
rolul de a asigura condiţiile de semnal necesare traductorului de putere; in 
paralel cu traductorul de putere este montat, pentru control, un multimetru 
electronic, Me; pentru Înregistrarea semnalelor analoge, s-a folosit un inregis-
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irator X-Y, I X-Y; in figura 7.9. este prezentata o vedere a punţilor tensi-
ometrice si a Înregistratorului, montate in statiune. 

Fig. 7.5. Manometrele diferenţiale ASTRO 
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Fig. 7.6. Traductorul de debit, montat in statiune 

Fig. 7.7. Traductorul deturatie, montat in statiune 
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Fig. 7.8. Traductorul de putere 

Fig.7.9. Punţile tensometrice si inregistratorul 

In figura 7.10. este prezentata o vedere a pupitriilui de comanda, cu 
numaratoarele si traductorul de putere montate. 
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7.4. Metodologia efectuării măsurătorilor 

Măsurătorile au fost efectuate in doua etape ([35], [60], [127], [128]): 
a.) măsurători in regim (cvasi)permanent, pentru determinarea curbelor 

caracteristice energetice ale pompei, 
b.) măsurători in regimuri tranzitorii. 

7.4.1. Metodologia determinării experimentale 
a curbelor caracteristice energetice ale pompei 

In urma acestei categorii de incercari, se obţin curbele: 
- inaltimea de pompare in funcţie de debit, 
- puterea absorbita de pompa de la motor in funcţie de debit, 
- randamentul pompei in flinctie de debit, 

precum si urmatoai^le dependente: 
- debitul pompei, inaltimea de pompare, puterea absorbita si randa-

mentul in funcţie de turatiea arborelui pompei, 
- momentul la arborele pompei in flinctie de debit, 
- intensitatea curentului absorbit de la reţeaua electrica in funcţie de in-

altimea de pompare (in funcţie de incarcarea motorului), 
- curba caracteristica a vanei de la refulare, Vr„ reprezentata prin de-

pendenta inaltimii de pompare de deschiderea ventilului vanei, 
- curba caracteristica a statiunii experimentale. 

Pregatirea statiunii pentru incercari presupune urmatoarele operaţii : 
verificarea montării corecte a pompei si motorului electric in statiune; verifi-
carea legării corecte a motorului electric la reţeaua electrica a laboratorului; 
umplerea recipientului de alimentare Ra cu apa, cu ajutorul pompei auxiliare 
Pa; verificarea poziţiei ventilului vanei de aspiraţie Vra in poziţia "complet 
deschis"; eliminarea aerului din recipientul tampon de aspiraţie Rta, prin 
manevrarea corespunzătoare a ventilului robinetului R; verificarea montării si 
strângerii corecte a etansarii arborelui pompei (etansarea arborelui pompei fiind 
de tip presetupa, prezoanele de strângere trebuie astfel strânse incat sa se asig-
ure o picurare controlata — in vederea asigurarii ungerii si răcirii garniturii 
presetupei — cu un debit de 3 ... 5 picaturi pe minut); deschiderea completa a 
vanei de reglare a debitului de pe refulare, Vr si evacuarea aerului din recipi-
entul tampon Rt; închiderea completa a ventilului vanei de refialare Vr; 
Închiderea completa a ventilului vanei Ri*2; deschiderea completa a ventilului 
vanei Rrl. 
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Fig. 7.10. Pupitrul de comanda 

Se verifica montarea corecta a aparatelor de masura. Astfel: se real-
izeaza aerisirea celor doua manometre diferenţiale tip ASTRO si aerisirea tra-

t 
ductoarelor de presiune; se verifica conectarea corecta a traductoarelor de pre-
siune la punţile tenâoinetrice respective si realizarea conectării corecte a aces-
tora, la rândul lor, cu inregistratorul X-Y; alimentarea si funcţionarea in bune 
condiţii a traductorului de turatie si conectarea lui corecta atat la numărătorul 
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electronic Nen cat si la Înregistrator; montarea corecta, conform schemei sale, a 
traductorului de putere activa la trusa wattmetrica si la înregistrator; verificarea 
montării corecte a lanţului de aparate care leaga debitmetrul cu turbina de nu-
mărătorul electronic Neq si Înregistrator. 

înainte de Începerea propriu-zisa a măsurătorilor, am verificat pozi-
ţionarea corecta a comutatoarelor trusei wattmetrice — conform regimului es-
timat de lucru si a variaţiei corespunzătoare a parametrilor curentului electric 
— poziţia complet deschisa a ventilului vanei de la aspiraţie Vra si poziţia 
complet deschisa sau inchisa a ventilelor celorlalte vane din circuit. 

Am pozitionat comutatorul de joasa tensiune a pupitrulu de comanda si 
Întrerupătoarele aparatelor electrice pe poziţia "deschis". Am pozitionat comu-
tatorul de inalta tensiune a pupitrului de comanda pe poziţia "deschis". Am 
conectat motorul electric la reţea, prin apasarea butonului de "start". Am reglat 
domeniul de masura a trusei wattmetrice prin poziţionarea corespunzătoare a 
comutatoarelor de pe trusa.. 

Am deschis treptat vana de la refulare Vr, la fiecare poziţie parametrica 
a ventilului vanei inregistrandu-se indicaţiile aparatelor de masura. 

Dupa terminarea măsurătorilor, am deconectat statiunea de la reţeaua 
electrica se face in ordine inversa fata de ordinea precizata mai sus. 

7.4.2. Metodologia încercării pompei in regimuri tranzitorii 

Tinand cont de alcatuirea statiunii si a dotării ei cu aparate de masura si 
control, am făcut urmatoarele tipuri de măsurători in regimuri tranzitorii: 

- masurarea variaţiei parametrilor energetici ai pompei la pornire, 
- masurarea variaţiei parametrilor energetici ai pompei la oprire. 

Am procedat astfel: am pregătit statiunea pentru măsurători, in confor-
mitate cu metodologia descrisa mai sus; se pregăteşte, de asemenea, Înregis-
tratorul, verificând corecta montarea corecta a peniţei si corecta montare din 
punct de vedere a polarizarii a conectării traductoarelor. Am ales punctul de 
funcţionare in care se doreşte efectuarea măsurătorilor, prin poziţionarea 
corespunzătoare a ventilului vanei de la refulare. Am ales scările de Înregis-
trare, in funcţie de valoarea curentului electric la ieşirea din traductoare si a 
vitezei de variaţie ş scării timpului la înregistrator. 

In cadrul înregistrării regimului tranzitoriu de pornire, am conectat 
motorul pompei la reţeaua electrica. In cadrul Înregistrării regimului tranzitoriu 
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de oprire, am conectat motorul pompei la reţeaua electrica, am ales punctul de 
funcţionare, am pornit inregistratorul, dupa verificările de rigoare, apoi am de-
conectat motorul de la reţea, efectuandu-se Înregistrările. 

7.5. Determinarea experimentala 
a momentului de inerţie a ansamblului rotitor 

In analiza comportării unei pompe in regimuri dinamice de funcţionare, 
asa cum s-a văzut in capitolele precedente, intervine momentul de inerţie al 
ansamblului rotitor, J. Prin ansamblu rotitor voi intelege rotorul pompei, ar-
borele pompei, lichidul din rotorul pompei, etansarea de pe arborele pompei, 
cuplajul, arborele motorului electrip, rotorul motorului electric. 

Pentru motorul electric, momentul de inerţie se poate extrage din cata-
loage de specialitate [96]. Pentru pompa, momentul de inerţie se poate calcula 
pe baza dimensiunilor pompei, sau se poate estima pe cale statistica [10], [60]. 
Momentul de inetrie al Întregului ansamblu rotitor rezulta prin Însumarea mo-
mentelor de inerţie al componentelor. Aceasta metoda poate duce, insa, la erori 
destul de mari si incontrolabile. Ca urmare, momentul de inerţie al ansamblului 
rotitor, in cazul analizei funcţionarii unei pompe centrifuge in regimuri tranzi-
torii trebuie determinat pentru fiecare caz in parte. 

Pentru determinarea pe cale experimentala a momentului de inerţie al 
ansamblului rotitor, am folosit statiunea experimentala descrisa in paragraful 
7.2. si prezentata in figura 7.1. 

Pregatirea statiunii pentru Încercare am facut-o in conformitate cu me-
todologia descrisa in paragraful 7.4.1. 

dupa conectarea motorului electric la reţea, comportarea ansamblului 
motor de antrenare — pompa este guvernata de ecuaţia dinamica: 

) 

La oprirea pompei, respectiv la deconectarea motorului electric de la 
reţea, momentul activ se anuleaza, practic, instantaneu, in orice caz intr-un timp 
mult mai scurt decât al evoluţiilor celorlalte fenomene (vezi capitolul 8) — vezi 
figura 7.11. 

Puterea absorbita [de pompa] este data de: Pabs = (p. g Q. H)/r| . Ca 
urmare, 

j d ^ p g-Q H 
d t t]CO 
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T P g-Q H 

n 
J dn TT ^ 30 p g»Q H 

dt 30 Tu-n-r} 
dn 900 p g Q H J1 

n 

8 

O 
\j r f 

Fig. 7.11. Variaţia puterii la bornele motorului electric in timp 

J = 
900 p g Q H J_ ^ 

n dn TT^'h 
(7.2) 

De aici, momentul de inerţie al ansamblului rotitor, J, l-am determinat 
in condiţiile in care se cunoaşte starea lichidului antrenat (materializata prin 
valoarea masei sale specifice), punctul nominal de funcţionare al pompei in 
regim permanent — in momentul Întreruperii alimentarii cu energie electrica 
(respectiv debitul volumic, turatia pompei, inaltimea de pompare, randamentul 
pompei) si alura curbei de variaţie a turatiei in timp la oprire — figura 7.12. 
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'OI / imn 
3000--

7000 

1 0 0 0 -

0 10 -1- sc-

Fig. 7.12. Determinarea momentului de inerţie a ansamblului rotitor 
7.6. Rezultate obtinute in urma măsurătorilor 

In urma efectuării măsurătorilor, in conformitate cu metodologia 
prezentata anterior, am obtinut curbele prezentate sintetic in tabelul 7.1. 

TABELUL 7.1. 
Tipuri de incercari Curbe obtinute Observaţii 

încercări in regimuri perma-
nente 

Curbele caracteristice 
prezentate in capitolul 6 

Figurile 6.1. 6.7. încercări in regimuri perma-
nente 

Curba presiune de refulare in 
funcţie de debit 

Figura 7.13 

încercări in regimuri perma-
nente 

Curba putere absorbita (de 
grupul motor - pompa) in 
funcţie de debit 

Figura 7.14 

încercări in regimuri 
dinamice 

1 

Variaţia presiunii de la refu-
lare in timp 

Figura 7.15. încercări in regimuri 
dinamice 

1 

Variaţia debitului in timp Figura 7.16. 

încercări in regimuri 
dinamice 

1 

Curbele presiune de aspiraţie 
presiune de refulare, putere 
absorbita, debit, turatie in 

funcţie de timp, pentru Q = 
0,48. Qo 

Figura 7.17. 

încercări in regimuri 
dinamice 

1 

Curbele presiune de aspiraţie 
presiune de refulare, putere 
absorbita, debit, turatie in 
funcţie de timp, pentru Q = 
0,709. Qo 

Figura 7.18. 

încercări in regimuri 
dinamice 

1 Curbele presiune de aspiraţie 
presiune de refulare, putere 
absorbita, debit, turatie in 

Figura 7.19. 
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flinctie de timp, pentru Q = 
0,7551. Qo 
Curbele presiune de aspiraţie 
presiune de refulare, putere 
absorbita, debit, turatie in 
ftinctie de timp, pentru Q = 
0,8559. Qo 

Figura 7.20. 

Curbele presiune de aspiraţie 
presiune de refulare, putere 
absorbita, debit, turatie in 
funcţie de timp, pentru Q = 
0,9693. Qo 

Figura 7.21. 

o ? U) ÎS V) 2S 30 

Fig. 7.13. Variaţia presiunii de la refulare cu debitul 

Fig. 7.14. Variaţia puterii absorbite cu debitul 
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1 2 3 4 5 6 7 9 11 

Fig. 7.15. Variaţia presiunii de refulare in timp 

. . . 1 \ \ \ \ » — \ — ^ 

3 10 12 % 16 18 20 i « •c 

Fig. 7.16. Variaţia debitului in timp 
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- ^ 

18 20 22 2 4 ^ «•c 

Fig. 7.17. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
la Q = 0,48.Qo 
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10 12 14 16 
StfC 

Fig. 7.18. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
Ia Q = 0,709.Qo 
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4 6 8 10 12 14 16 18 20 %mc 

Fig. 7.19. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
l a Q = 0 , 7 5 5 1 . Q o 
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m 
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Fig. 7.20. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
l a Q = 0 , 8 5 5 9 . Q o 
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8 10 12 14 16 18 20 22 24 « e c 

Fig. 7.21. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
la Q = 0,9693.Qo 
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14 16 18 20 22 sec 

Fig. 7.22. Variaţia parametrilor energetici in regim tranzitoriu, 
I a Q = l , 1 5 3 . Q o 

7.7. Concluzii 

Capitolul de fata a avut ca scop prezentarea statiunii de laborator, a 
metodologiei efectuării măsurătorilor si prezentarea rezultatelor obtinute. 

Statiunea folosita a fost o statiune din cadrul Laboratorului de Cercetări 
Maşini Hidraulice,, adaptata si completata cu aparatura de masura adecvate 
pentru măsurători in regimuri dinamice. 

Metodologia utilizata a fost in conformitate cu normele si standardele in 
vigoare si cu experienţa acumulata in cadrul Catedrei de Maşini Hidraulice. 

Metodologia si rezultatele măsurătorilor in regimuri tranzitorii generate 
de pornirea si oprirea pompei sunt, aici, prezentate pentru prima data in Roma-
nia. 

De asemenea, pentru necesitatile modelărilor numerice efectuate, am 
avut nevoie de determinarea momentului de inerţie a ansamblului rotitor, 
prezentând in cadrul acestui capitol o metodologie de determinare a acestuia. 
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CAPITOLUL 8 

UTILIZAREA POMPEI CENTRIFUGE 
CA ELEMENT AL SISTEMELOR AUTOMATE 

In cadrul acestui capitol voi analiza modul in care se comporta o pompa 
centrifuga in cadrul unui sistem automat. De asemenea, plecând de la 
măsurătorile efectuate, voi stabili performantele dinamice ale pompei, 
considerand-o c a un element al sistemelor automate de pompare, numita pe 
scurt element. 

8.1. Determinarea funcţiilor de transfer ale unei pompe centrifuge 

Dispunând de variaţia parametrilor energetici ai pompei, se pot determina 
funcţiile de transfer pentru pompa. Acesta se poate face pe doua cai: priin 
metode grafo - analitice, sau apeland analiza corelationala. 

In cele ce urmeaza, voi prezenta cele doua posibilitati de obţinere a 
funcţiilor de transfer, apoi voi prezenta rezultatele obtinute din aplicarea acestor 
metode atat asupra rezultatelor obtinute din incercari, cat si asupra rezultatelor 
obtinute in urma simulării matematice a funcţionarii pompei. 

8.LL Determinarea funcţiilor de transfer prin metoda grafo - analitica 

Metoda grafo - analitica de determinare a funcţiilor de transfer pe care o 
voi utiliza in continuare este descrisa pe larg in [68]. Astfel, prin aceasta 
metoda, plecând de la inregistrarile semnalului de la intrare xi si a semnalului 
de la ieşire xe in fianctie de timp, se determina anumiţi parametri caracteristici ai 
locului de transfer corespunzător fijnctiei de transfer 

x e 
H . = - ? . (8.1) xexi XI 

Cu acestea, se poate, apoi, aproxima elementul caracterizat de mărimile 
xi si xe cu unul din elementele tipizate (P, I, D, PD, PID), [129], determinând 
coeficienţii ecuaţiei diferenţiale corespunzătoare, identificând astfel elementul 
respectiv. 

Având modelul matemetic al elementului, prin ecuaţia sa diferenţiala, i se 
poate aplica acesteia transformata Laplace, determinând apoi locul de transfer si 
diagramele modul- frecventa si faza - frecventa corespunzătoare. 
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Având ecuaţia diferenţiala a elementului echivalent, i se poate aplica 
acesteia transformata Laplace, determinandu-se apoi locul frecventelor si 
caractreisticile modul - frecventa si faza - frecventa corespunzătoare. 

Fie, astfel, un element caruia i se aplica la intrare un semnal treapta xi(t), 
reprezentat in figura 8.1.a, semnal caruia ii corespunde un semnal de ieşire 
xe(t), reprezentat in figura S.l.b. 

Semnalul de intrare se caracterizeaza prin valoarea sa corespunzătoare 
regimului permanent, Axi. Semnalul de ieşire se caracterizeaza prin valoarea sa 
iniţiala corespunzătoare unui regim permanent, xe(0) si valoarea finala 
corespunzătoare unui regim permanent x e ( o o ) ; diferenţa dintre aceste doua 
valori extreme este înotata cu Axe. Segmentul OB reprezintă intarzierea totala, 
x; valoarea Întârzierii totale se compune, in fapt, din Însumarea Întârzierii pure -
de transport si a Întârzierii capacitive - tranzitorii. Segmentul BD reprezintă 
constanta de timp, T. 

X I I 

a 

XP 

ai 
X 

<] 

t 
b 

> 

^ ^ 
Fig. 8.1. Semnalul treapta de intrare si semnalul ieşire corespunzător 

Coeficientul (factorul) de amplificare, k̂ b» reprezintă variaţia mărimii de 
la ieşire, la trecerea din starea permanenta iniţiala la starea permanenta finala, 
raportata la semnalul unitate de la intrare: 

^ ^ xe(oo)-xe(0) 
ob A xi 

(6.10) 
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Daca intarzierea semnalului de ieşire este comparabila cu timpul de creştere 
a semnalului de intrare, te, pentru determinarea valorii lui x trebuie sa se 
inlocuiasca semnalul real cu un semnal de tip rampa, conform schiţei din figura 8.2. 

Pentru cazul cel mai frecvent, de creştere uniforma a semnalului, 
inarzierea va fi, in acest caz: 

T=T'— te 
(8.3) 

Construirea locului de transfer se poate face, acum, avand aproximaţi 
grafic parametrii funcţiei indiciale. Daca un element al unui sistem automat 
este aproximat printr-un element simplu cu intarziere pura si printr-un element 

static de ordinul intai, atunci locul frecventelor rezulta imediat, cunoscând 
valorile timpilor caracteristici x, T si a coeficientului de amplificare k̂ b, 
determinati mai sus. 

Funcţia de transfer a elementului acceptat ca aproximare reprezintă 
produsul funcţiilor de transfer a celor doua elemente simple: 

• ^y) = Wj (i • ̂ y) • Wţ(i • ^y) (8.4) 

-ci 

x e 

• o 

<1 

t) 

Fig. 8.2. Semnalul rampa de intrare si semnalul ieşire cu intarziere 

Coeficientul de amplificare al elementului de gradul intai este egal cu 
coeficientul de amplificare k î,; locul de transfer al acestui element este un 
semicerc in planul complex, conform figurii 8.3, cu diametrul M(0) = ko .̂ 
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Aceasta observaţie este suficienta pentru a putea construi locul frecventelor 
pentru W,(i.co). Cunoscând constanta de timp a elementului aproximat, T, si, 
prin urmare, a elementului de gradul intai, se determina punctelor locului de 
transfer: 

tg (P-, 
(8.5) 

unde cp j este decalajul de faza a punctului considerat, luat conform figurii 8.3. 
Elementul de intarziere pura, avand amplitudinea oscilaţiilor constanta, 

introduce un decalaj de faza intre oscilaţii definit de: 

W^(i • co) = exp(-i - c o - t ) (8.6) 

locul de transfer corespunzător fiind un arc de cerc are centrul in originea axelor 
de coordonate complexe. 

Ca urmare, punctul curent al locului de transfer corespunzător fiinctiei de 
transfer Wob(i.co) se obţine prin deplasarea punctului curent, corespunzător 
punsatiei co ; (apartinand locului W,(i.CD) ) pe un arc de cerc ce trece prin aceste 
puncte, avand centrul in originea axelor complexe; unghiul de decalaj, in grade, 
este dat de: 

/ 

Fig. 8.3. Determninarea locului de transfer 

(6.13) 
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Ordinul ecuaţiei diferenţiale care va reprezenta modelul matematic al 
elementului, se determina prin numărul cadranelor din planul complex, parcurse 

de locul de transfer. 

Astfel: 
a.) locul de transfer din figura 8.4., corespunde unui element proporţional 

cu Întârziere ordinul intai, de ecuaţie diferenţiala: 

Txe ' ( t ) + xe(t) = k^ţ^xi(t) 

cu coeficientul de amplificare: 

kob = M(0) , 

(8.8) 

(8.9) 

egal chiar cu raza vectoare a locului frecventelor la valoarea punsatiei co = O, 
considerat in sens pozitiv al axei reale (in sens negativ trigonometric), iar 
constanta de timp: 

T = 
ţ g ^ 

co- < secunde > (8.10) 

b.) in figura 8.5 este prezentat locul de transfer corespunzător elementelor 
mai complexe, de grad superior sau cu Întârziere pura. Aceste elemente se pot 
aproxima cu elemente de ordinul intai cu Întârziere, conform metodologiei 
prezentate mai sus, sau cu elemente de ordinul doi. 

Im 

k„., M (01 
c o -O 

R e 

Fig. 8.4. Locul de transfer corespunzător elementului de ordinul intai 
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Pentru un element de ordinul al doilea, ecuaţia diferenţiala este: 

t | • xe":(t) + Tj • xe'(t) + xe(t) = k^^ • xi(t) (8.11) 

In acest caz, coeficientul de amplificare este dat de: 

kob = M(0) , (8.12) 

constanta de timp T2 este data de: 

O), 
1 

•90 

3 
> 

n 

c)b 

Q 

CJ) 4 b' 

e 

(8.13) 

Fig. 8.5. Locul de transfer corespunzător elementului de ordinul doi 

cealalta constanta de timp va fi data de: 

T = T M ^ Q ) 
M ' 2 • M ( ^ 9 o ) 

(8.14) 

iar factorul de amortizare C^ va fi definit de: 

1 M(0) 
2 Micog^) 

(8.15) 

Coeficienţii ecuaţiei diferenţiale rezulta imediat: 
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a.) pentru elementul de ordinul intai: 

aj.xe'(t) + aQ-xe(t) = xi(t) , 

cu coeficienţii dati de: 

(8.16) 

an = 
1 

0 - k 

a, = 

ob 
T 

l " k ob 

(8.17) 

b.) pentru elementul de ordinul al doilea: 

a2 • xe"(t) + a j • xe'(t) + a^ • xe(t) = xi(t) (8.18) 

cu coeficienţii dati de: 

ar. = 

1 1 
ai = 1 CpQf. M(6)Qf.) 

. n 2 

^2 = 
1 

co, 90 

1 
M(0) 

(8.19) 

8.1.2. Determinarea funcţiilor de transfer prin metoda analizei 
corelationale 

Fie un element al unui sistem automat, caruia i se aplica la intrare un 
semnal xi(t), obtinandu-se la ieşire semnalul xe(t), semnale reprezentate in 
figura 8.6. 

Pentru fiecare din cele doua semnale, momentul centrat de ordinul 
intaifmedia aritmetica^ [14] se calculeaza cu: 
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xi(t)= lim ^ - l / i j O ) 

^ ( 0 = lim ^ l / e j d ) 
N-^oo N 1=1 ^ 

(8.20) 

in cazul unui proces stationar (pentru N discrete valori ale semnalelor) si 

1 
xi (t)= lim Jxi (t) dt 

T->ooT O 

xe(t)= lim -• fxe( t>dt 
T - > O O T Q 

(8.21) 

xe/ 

Fig. 8.6. Semnalul de intrare si semnalul ieşire corespunzător 

in cazul unui proces ergodic. 
Funcţiile de covariatie vor fi: 

R lim xixi T-^oo 

Rxexe(^) ~ J i m T^oo 

(\ T 
Jxi(t)-xi(t + r)-dt 

T O 
f i T 

fxe(t)-xe(t + r)-dt 
T O 

xi(t)-x(t+r) 

« xe(t) • xe(t + T) 

, (8.22) 

iar funcţia de intercorelatie a celor doua semnale va fi: 
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1 
C . lim ;^-l(xi(t)-xi(t)).(xe(t + r ) -xe( t ) ) .d t 

xixe T->ooV 1 (8.23) 

cu 

^xixe^^^ = J i m [ T • | • xe(t + r) • dtJ « xi(t) • xe(t + r) , (8.24) 
l->00 T 

iar funcţiile de autocorelatie vor fi: 

C . . ( r ) = lim f^-î(xi(t)-xi(t))-(xi(t + r ) -x i ( t ) ] = R . . ( r ) -x i^ ( t ) 
xixi T->oo^ * o 

1 
Cxexe(^)= lim • Kxe(t) - xe(t)) • (xe(t + r) - xe(t) (t) 

(8.25) 

Având definite aceste funcţii, in continuare, funcţiile de densitate 
autospectrala vor fi: 

00 

00 
(8.26) 

SxexeCO = JRxexe(^)• exp (-2• ;r• f • r• i)• d r 
- 0 0 

(cu f = frecventa perturbatiei), funcţia de densitate interspectrala se introduce 
prin: 

00 

funcţia de densitate cospectrala va fi data de: 

00 
(8.28) 

iar funcţia de densitate cuadspectrala va fi: 
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Q . (f) = 2. f R . ( r ) . s i n ( 2 . ; r . f . r ) . d r , xixe xixe (8.29) 

legătură dintre funcţia de densitate cospectrala si funcţia de densitate 
cuadspectrala definind funcţia de densitate spectrala unilaterala: 

Aceasta funcţie de densitate spectrala unilaterala permite, acum 
determinarea locului frecventelor — figura 8.7.a., respectiv caracteristicile 
modul — frecventa si faza — frecventa (diagrama Bode), conform figurii 8.7.b., 
in care: 

^xixe(f) = ' ' -C". (f) xixe^ ' 

(8.31) 

InCGCf)) A 

GCF) 

ReCCiCD) > 
^ ( f ) / 

b . ) 

Fig. 8.7. Locul de transfer (a) si 
caracteristicile modul — frecventa si faza — frecventa (b) 
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8.2. Comportarea in domeniul timpului 
a pompei centrifuge modelate matematic, conform paragrafului 4.1. 

Pentru pompa aleasa pentru experimentele numerice si de laborator 
efectuate in prezenta teza de doctorat, am aplicat modelul matemetic prezentat 
in cadrul paragrafului 4.1. Spre deosebire de experimentele numerice prezentate 
in paragraful 4 . 1 v o i modela funcţionarea pompei avand ca parametru timpul. 

a.) Am presupus turatia ca mărime de intrare, impunandu - i o variaţie 
tip rampa conform figurii 8.8.a. Utilizând, apoi, metodologia prezentata in 
paragraful 4.1.a, am obtinut variaţia celorlalte mărimi. Cu aceste date, am 
reconstituit, utilizând analiza corelationala, funcţiile de transfer Fy (i,j = 1,2) si 
Gji,prezentate in capitolul 5. Funcţiile de transfer, astfel obtinute, sunt 
prezentate in figurile 8.8. b. ... 8.8.g. 

I 
cd 

1 

3000 ; 

2000 

1000 

10 15 

Timpul, s 

Fig. 8.8.1. Variaţia turatiei- rampa 

9 
rv 

1 

-36 

-37 

-38 

-39 

-40 -

0 c .2 C 4 / 6 C 8 

— V 

. 

Frecventa , H z 
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Fig. 8,8.b. Funcţia de transfer H/n 

- 4 2 . 2 7 2 

" 4 2 . 2 7 2 6 

- 4 2 . 2 7 3 2 

TD 
- 4 2 . 2 7 3 8 

3 3 4 2 . 2 7 4 4 

2 - 4 2 . 2 7 5 

o o 2 O 4 O 6 O 
•s 

-6 

0.001 

- 0 . 0 0 2 5 

- 0 .0043 

7 1 r Ţ» ( r 1 \ / > V f 

Frecventa Hz Frecventa ' . . H z 

20 

Fig. 8.8.C. Funcţia de transfer H/M 
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9 
0.5 

i 
0.4 

TD 0.3 

3 
0.2 

73 
o 

0.1 
o 0.2 0.4 0.6 0.8 1 

Frecventa Hz 

1 
0.8 

0.6 'c' 
0.4 -

-d 
a 

0.2 -

a Uh 0 
O 0.25 0.5 0.75 

Frecventa < . H z 

Fig. S.l.d. Funcţia de transfer Q/n 

/—V 

d' 

3 •O 
I 

"2 

-3 

-4 

5 

-6 

O C 2 O 4 O 6 O 

s 
a 

2 

-4 

-8 
10 

n li^ 
25 0 

n li^ 
25 0 .5 0. 

/ / 

/ / 

Frecventa de* . Hz Frecventa ( . i .Hz 

— o 

Fig. S.S.e. Funcţia de transfer Q/M 
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PQ T3 

2 
Ic <7 
T3 
3 
•B 

-60 

- 6 2 

64 

66 

O O 2 O 4 . O 

Frecventa . Hz 

I 

Frecventa d ^ . .. v -... Hz 

r c^ îO 

Fig. 8,8.f. Funcţia de transfer Ah-^^Jn 

PQ •o 

-d 

I 

-qj" 2 

x: <7 

Uh 

Frecventat Hz Frecventa ' , H z 

' tCGn) 

ţ J i 

Fig. 8.8.g. Funcţia de transfer Ah,m/M 
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b.) Am presupus turatia ca mărime de intrare, impunandu - i o variaţie 
tip treapta conform figurii 8.9.a. Utilizând, apoi, metodologia prezentata in 
paragraful 4.1., am obtinut variaţia celorlalte mărimi. Cu aceste date, am 
reconstituit, utilizând analiza corelationala, funcţiile de transfer Fjj ( i j = 1,2) si 
G3 i,prezentate in capitolul 5. Funcţiile de transfer, astfel obtinute, sunt 
prezentate in figurile 8.9. b. ... 8.9.g. 

c 

1 
2 

g 

•3000 T -

2000 

1000 

- - -5 
10 15 

Timpul, s 

Fig. 8.9.a. Variaţia turatiei — treapta 

CQ -a 

-6 
3 D 

37 

-42.75 

-48.5 

-54.25 i 

-60 

— - -0 u '2 U .4 U .6 U 8 (D 
1 

4*10 

3*10 
2-10 

1 - 1 0 

1 * 1 0 

14 
14 
14 
14 

14 
O C.2 (4 O 6 O 

Frecventa de variaţie a turatiei, Hz Frecventa de variaţie a turatiei, Hz 

Fig. 8.9.b. Funcţia de transfer H/n 

. Fig. 8.9.C. Funcţia de transfer H/M 
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Fig. 8.9.d. Funcţia de transfer Q/n 

PQ •o 
rv 

d 

3 
-S 

.'2 
-3 

-4 

-5 
6 - . 

0 c .2 0 4 C 6 0 8 .2 0 4 C 6 0 

Frecventa de variaţie a momentului . Hz 

1 , 
a 

1 * 1 0 

7.67M0 

5.33M0 

3*10 

6 .67-10 

I .67M0 

14 

15 

15 

- 15 

16 

15 

4M0 - 15 

Frecventa de variaţie a momentului, Hz 

Fig. 8.9.e. Funcţia de transfer Q/M 

PQ -o — 
4 

n o ^ PQ -o - 59 .99 
0 0 .2 C .4 C .6 C .8 1 

4 
n o ^ 

2 
IH - 59 .9967 

"o 

15 

5*10 

<2 3 0 0 25 C .5 0. 75 1 

T3 
3 

- 6 0 . 0 0 3 3 - - - -
TD Vi-; 
i 

5 - 1 0 ^ 

4 

0 0 25 C .5 0. 75 

D 

- 6 0 . 0 1 

1 
— — 

1 - 1 0 

Frecventa de variaţie a turatiei, Hz 

Frecventa de variaţie a turatiei, Hz 

PQ T3 

2 
15 
C7 
TD 

3 3 T3 O s 

8.9.f. Funcţia de transfer Ah ̂  /n 
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Fig. 8.9.g. Funcţia de transfer Ah /M 
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c.) Am presupus turatia ca mărime de intrare, impunandu - i o variaţie 
tip sinusoidal conform figurii S.lO.a. Utilizând, apoi, metodologia prezentata in 
paragraful 4.1., am obtinut variaţia celorlalte mărimi. Cu aceste date, am 
reconstituit, utilizând analiza corelationala, funcţiile de transfer Fjj (i,j = 1,2) si 
Gji, prezentate in capitolul 5. Funcţiile de transfer, astfel obtinute, sunt 
prezentate in figurile S.lO.b. ... S.lO.g. 

c •g 

2 9 8 0 

2 9 7 5 

2 9 7 0 

2 9 6 5 

2 9 6 0 

CQ na 
/—V c 

-d 
3 
•s 

Timpul, s 

Fig. S.lO.a. Variaţia sinusoidala a turatiei 

- 3 2 

- 3 3 . 7 5 

- 3 5 . 5 

- 3 7 . 2 5 

3 9 

1 o T^C 6 O I 

TD 

Uh 

Frecventa i i z Frecventa ( , Hz 

Fig. S.lO.b. Funcţia de transfer H/n 
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T3 
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Fig. 8.10.c. Funcţia de transfer H/M 
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: Fig. 8.10.d. Funcţia de transfer Q/n 
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Fig. S.lO.g. Funcţia de transfer Ah,„,/M 

-d.) Am impu$ o variaţie de tip sinusoidal pentru debit - figura 8.11.a, 
presupunând, in acelaşi timp, ca turatia ramane nemodificata, la valoarea 
nominala. Având variaţia debitului si turatiei, am obtinut, apoi, variaţia in timp 
a inaltimii de pompare, a puterii absorbite de pompa, a randamentului pompei, a 
energiei specifice nete cerute de pompa la aspiraţie si a momentului la arborele 
pompei. 

Fig. 8.11a. Variaţia debitului in timp 
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Fig. 8;ll.b. Variaţia inaltimii de pompare in timp 

Fig. 8.1 l.c. Variaţia puterii absorbite in timp 

Fig. 8.1 l.d. Variaţia randamentului in timp 
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Fig. 8.1 l.e. Variaţia mărimii Ahi(„,in timp 

Fig. 8.1 l.f. Variaţia momentului in timp 

Din analiza comparativa a rezultatelor prezentate in figurile 8.8. ... 
8.11., obtinute in urma calculelor efectuate pe baza modelului teoretic pentru 
pompa, prezentat in paragraful 4.1., se pot trage urmatoarele concluzii: 

- daca turatia este parametru de intrare, toate celelalte mărimi energetice 
ale pompei sunt in faza cu turatia (figurile 8.8. ... 8.10.), 

- daca debitul este parametru de intrare (figura 8.11.), atunci inaltimea de 
pompare si randanT,entul sunt defazate fata de debit, iar puterea absorbita, A hj joi 
si momentul sunt in faza cu debitul. 

8.3. Comportarea in domeniului timpului si determinarea funcţiilor de 
transfer a pompei, pe baza măsurătorilor efectuate 

In cadrul experimentelor de laborator prezentate in capitolul 7, am 
determinat variaţia in timp a următorilor parametri: 

- presiunea la aspiraţia pompei, pg, 
- presiunea la refularea pompei, p^, 
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- debitul vehiculat de pompa, Q , 
- turatia [arborelui] pompei, n , 
- puterea absorbita de pompa, Pabs. 
Am urmărit variaţia acestor parametri la pornirea si oprirea pompei, 

pentru mai multe valori ale punctului nominal de lucru, respectiv pentru mai 
multe poziţii parametrice ale poziţiei ventilului vanei de la refulare. Rezultatele 
acestor incercari sunt prezentae in figurile 7.17. ... 7.22. 

Pe baza acestor măsurători, voi determina funcţiile de transfer. 
In prelucrarea primara a rezultatelor măsurătorilor, prezentate in figurile 

7.17. ... 7.22, locurile de transfer ([129]) au fost determinate in toate cazurile 
pana la valoarea pulsaţiei de 30 rad/sec. Conform considerentelor teoretice 
precizate mai sus, am determinat, apoi, coeficienţii ecuaţiilor diferenţiale 
corespunzătoare, obţinând aproximarea pompei element de ordinul intai, de 
ecuaţie (8.8), respectiv cu un element de ordinul al doilea caracterizat de 
ecuaţia (8.11). 

De asemenea, am luat in considerare fiinctiile de transfer 
corespunzătoare funcţiilor de transfer Fij ( i j=l ,2) si Gij, (ij=l,2), prezentate in 
paragraful 5.2., respectiv: F(p/n), F(p/P), F(Q/n) si F(Q/P). 

In figurile 8.12. ... 8.15. sunt prezentate variaţiile timpilor caracteristici 
T, TI si T2, definiţi mai sus si a coeficientului de amplificare kob, definit de 
asemenea anterior, in funcţie de debit. 

1.4 

1.2 

0.8 

0.6 

0.4 

0.2 

P l - ^ s ^ - . 
S > 

10 f2 14 16 18 
Debitul. I/S 

20 22 24 26 

Fig. 8.12. Variaţia constantei de timp k̂ i, si a timpilor caracteristici 
in funcţie de debit pentru funcţia de transfer F(pyn) 
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Fig. 8.13. Variaţia constantei de timp k̂ ^ ^ timpilor caracteristici 
in funcitie de debit pentru funcţia de transfer F(p/P) 
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Fig. 8.14. Variaţia constantei de timp k̂ ^ si a timpilor caracteristici 
in funcţie de debit pentru funcţia de transfer F(Q/n) 
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10 12 14 16 16 2 0 22 24 26 

Debitul l/s 

Fig. 8.15. Variaţia constantei de timp k̂ ,, si a timpilor caracteristici 
in funcţie de debit pentru funcţia de transfer F(Q/P). 

In figurile 8.16. ... 8.19. sunt reprezentate locurile de transfer rezultate 
direct din măsurători, apoi aproximările pompei cu element de ordinul intai si 
de ordinul al doilea, cu reprezentările grafice ale curbelor modul - frecventa si 
faza - frecventa (diagramele Bode) corespunzătoare, pentru funcţiile de transfer 
F(p/n), F(p/P), F(Q/n) si F(Q/P), pentru valoarea debitului de Q = 
0,9693 .Qo=21,54 l/s. 

I «1 

ât^ 
Q** 

V —M • 6.1 -

X iSB fi 2 < 4 •! 1 1 

ILmiI (Ut (pnfTMsdtH 

Fig. 8.16.1. Locuţ de transfer corespunzător funcţiei de transfer F(p/n), 
rezultat din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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Fig. 8.16.2. Diagrama Bode corespunzătoare funcţiei de transfer F(p,yn), 

rezultata din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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Fig. 8.17.1. Locul de transfer corespunzător funcţiei de transfer 

rezultat din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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rezultata din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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Fig. 8.18.1. Locul de transfer corespunzător funcţiei de transfer F(Q/n), 

rezultat din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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Fig, 8,19.1. Locul de transfer corespunzător funcţiei de transfer F(Q/P3bs)? 
rezultat din prelucrarea măsurătorilor pentru Q = 0,9693.Qo 
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Aplicând considerentele teoretice prezentate in paragraful 8.1 pentru 
măsurătorile efectuate pentru valoarea debitului Q = 0,9693.Qo , pentru care 
variaţia in funcţie de timp, in regim de pornire si oprire, a turatiei, n, debitului, 
Q, presiunii de la refulare, Pre/Pg , a puterii absorbite la arborele pompei, P̂ ŝ 
sunt prezentate in figurile 8.20. ... 8.23..In figurile 8.24. ... 8.27. am 
reprezentat, sub forma sintetica, corelaţiile dintre mărimile mentionate mai sus. 
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Fig. 8.20. Variaţia turatiei in timp 
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Fig. 8.21. Variaţia debitului in timp 
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Fig. 8.21. Variaţia presiunii de la refulare 
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Fig. 8.26. Variaţia debitului si a turatiei in 
timp 

Fig. 8.27. Variaţia debitului si a puterii 
absorbite in timp 
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Fig. 8.28. Diagrama Bode corespunzătoare funcţiei de transfer 
presiune la refulare — turatie 

In figurile 8.28. ... 8.31. am reprezentat diagramele Bode, atat in accepţie 
clasica cat si in reprezentare tridimensionala pentru flinctiile de transfer 
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presiune la refulare — turatie, presiune la refulare — putere, debit — turatie, 
debit — putere pentru regimul de funcţionare corespunzător Q = 0,9693.Qo. 
Aceste reprezentări au fost obtinute aplicand analiza corelationala semnalelor 
mentionate. 
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Fig. 8.29. Diagrama Bode corespunzătoare funcţiei de transfer 
presiune la refulare — putere 
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8.3. Concluzii 

Utilizând rezultatele teoretice si experimentale prezentate in capitolele 
precedente, in cadrul acestui capitol am analizat comportarea pompei in timp, 
respectiv am determinat funcţiile de transfer ale pompei considerata drept 
element de automatizare. 

Cu ajutorul modelului matemetic (cvasi)static prezentat in paragraful 
4.1.; am simulat diverse tipuri de semnale deterministe a unor parametri 
energetici ai pompei (turatie si debit), consideraţi parametri de intrare, obţinând 
variaţiile corespunzătoare ale mărimilor energetice ale pompei (inaltime de 
pompare, putere absorbita, randament, caracteristica tolerata de cavitatie), 
considerate drept mărimi de ieşire. Funcţiile de transfer prezentate sunt 
corespunzătoare funcţiilor de transfer Fy si Gjj, asa cum au fost definite in 
capitolul 5. 

Din prelucrarea a rezultatelor măsurătorilor efectuate, am determinat 
timpii caracteristici, ecuaţiile diferenţiale si funcţiile de transfer ale pompei, 
similare funcţiilor de transfer Fy, definite in paragraful 5.2.. Aceste prezentări, 
precum si determinarea timpilor caracteristici si ecuaţiilor diferenţiale ale 
funcfiilor de transfer pentru pompe centrifuge sunt prezentate, cu ocazia 
prezentei teze de doctorat in premiera, cel puţin in Romania. 
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CAPITOLUL 9 

CONCLUZIL CONTRIBUTIL PERSPECTIVE. 

9.L Concluzii. 

In cadrul prezentei tezei de doctorat am analizat modul de comportare a 
unei turbopompe in regimuri tranzitorii. 

In sensul celor de mai sus, prin "regim permanent" [de funcţionare] am 
denumit un regim de funcţionare asociat unui punct de lucru in care parametrii 
energetici ai pompei nu variaza in timp si, respectiv, printr-un "regim neperma-
nent" [de funcţionare] am denumit un regim de funcţionare asociat unui punct 
de lucru in care parametrii energetici ai pompei variaza in timp. In acest con-
text, un regim tranzitoriu a fost definit drept un caz particular al unui regim ne-
permanent, care are ca efect modificarea (saltul) — intr-un interval finit de timp 
— a parametrilor fiinctionali ai pompei dintr-un regim permanent in altul. 

Prin structura sa, prezenta teza de doctorat urmăreşte: 
• definirea cauzelor producerii regimurilor nepermanente si analiza 

comportării unui sistem de pompare in astfel de regimuri; numitele regimuri 
nepermanente se vor considera produse de: 

• instabilitatea fianctionarii sistemului de pompare, sistem format 
din motorul electric de antrenare al pompei, pompa propriu-zisa si re-
ţeaua de conducte aferenta, 

• variaţii bruşte a presiunii in sistemul de pompare, provocate de 
lovitura de berbec, 

• variaţii ale punctului de lucru, provocate de pornirea, oprirea 
pompei, sau de manevre legate de modificarea punctului de lucru; 
• construirea de modele matematice ale pompei, astfel incat sa se poata 

simula funcţionarea acesteia 
• in regimuri permanente de funcţionare 
• in regimuri tranzitorii (si nepermanente) de funcţionare; 

• studiul experimental al comportării pompei in regimuri tranzitorii 
generate la pornirea si oprirea pompei. 
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9.2. Contributii personale 

Urmărind obiectivele fixate pentru teza, mentionate mai sus, apre-

ciez ca am adus urmatoarele contributii la studiul funcţionarii pompelor 

centrifuge in trgimri tranzitorii: 

A.) Am definit mai exact interdependenta parametrilor energetici ai 

pompei, completând, astfel, modelul matematic care defineşte condiţiile de 

stabilitate al sistemelor de pompare. Modelul prezentat s-a dovedit corect, 

ca urmare a regăsirii, prin particularizarile mentionate, a condiţiei de sta-

bilitate a subsistemului pompa - reţea de pompare. 

B.) Am determinat condiţiile limita la intrarea si ieşirea din rotorul 

pompei, condiţii limita esenţiale in analiza comportării pompei, in general, 

si a reţelei de palete a rotorului, in particular, in cazul loviturii de berbec. 

C.) Am analizat modul in care se modifica randamentul pompei la 

modificarea continua a turatiei pompei. In aceasta direcţie, am participat, 

impreuna cu un colectiv din cadrul Institutului Teritorial de Calcul filiala 

Timişoara, Ia elaborarea, unei metode si a unui program de calcul complex 

care are ca scop conducerea automata a statiilor de pompare dotate cu 

pompe cu turatie reglabila continua - prin echipamente electronice statice 

in vederea optimizării funcţionarii pompelor, avand drept criteriu de opti-

mizare reducerea consumului de energie electrica. 

D.) Am realizat un model (cvasi)static pentru pompa, care, plecând 

de la geometria pompei studiate, determina curbele caracteristice ener-

getice si de cavitatie ale pompei, simuleaza comportarea pompei in cazul 

modificării anumitor parametri geometrici ai pompei; acest model este, de 
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asemenea, capabil sa simuleze funcţionarea pompei la variaţii impuse a 

anumitor parametri energetici, obţinând modul in care se modifica alura 

curbelor caracteristice ca urmare a acestor variaţii. 
I 

E.) Am realizat un model dinamic al pompei, prin extinderea noţi-

unii de variaţie a turatiei si debitului pompei. Astfel, am presupus ca aceste 

mărimi sunt de natura oscilatorie, valorile lor instantanee fiind date de va-

loarea mediata in timp (corespunzătoare unui regim stationar de func-

ţionare) si de o componenta oscilatorie complexa, care include amplitu-

dinea pulsaţiei debitului si vitezei unghiulare in jurul valorilor medii co-

respunzătoare, frecventa pulsaţiei debitului si vitezei unghiulare si vari-

abila temporala; in plus, am presupus ca pulsaţia debitului este defazata in 

timp fata de pulsaţia vitezei unghiulare. Fata de alte modele care trateaza 

aceeaşi problema, am considerat ca frecventa de pulsaţie a debitului si a 

vitezei unghiulare sunt independente una de cealalta. Acest mod de 

abordare a problemei modelării funcţionarii pompei si modelările nu-

merice efectuate reprezintă premiere in literatura de specialitate. 

F.) Am efectuat modelarea numerica a mişcării potentiale neperma-

nente in prezenta unei reţele de profile apartinand unui rotor de pompa 

centrifuga lenta. 

G.) Am efectuat o sinteza a modalitatilor de analiza a funcţionarii 

pompei in regimuri tranzitorii cu ajutorul matricilor de transfer. In acest 

context, am inrodus doua noi forme a matricilor de transfer, astfel incat sa 

reflecte mai bine fe'nomenul de transfer energetic din sistemul de pompare. 

Am aratat, de asemenea, cum, pornind de la modelul dinamic prezentat an-

terior, se obţin funcţiile de transfer. 
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H.) Pentru studiul specific al comportării pompei in regimuri tranzi-

torii, am dezvoltat un model analitic pentru subsistemul motor - pompa 

plecând de la ecuaţia dinamica. In dezvoltările prezentate, am completat 

modelele similare prezente in literatura introducând noi termeni rezultati 

din reconsiderarea interdependentelor parametrilor care guverneaza com-

portarea energetica a pompei. Pentru modelul astfel creat, bazandu-ma pe 

măsurătorile efectuate in laborator, am calculat, pentru prima data in lit-

eratura de specialitate, timpii caracteristici prezentati in dezvoltarea anali-
* 

tica si am efectuat modelări numerice a comportării pompei in regimuri 

tranzitoii la pornire, oprire si reglări a turatiei. 

I.) In cadrul cercetărilor experimentale desfasurate, am adaptat o 

statiune de laborator existenta pentru incercari in regimuri tranzitorii si 

am completat dotarea statiunii cu aparate de masura astfel incat sa răs-

pundă cerinţelor temei studiate. Am elaborat metodologia adecvata încer-

cării pompei in regimuri tranzitorii generate la pornire si oprire. Am 

elaborat metodologia corespunzătoare si am efectuat măsurători pentru de-

terminarea momentului de inerţie al ansamblului rotitor. 
I 

J.) Pe baza măsurătorilor efectuate, am determinat timpii caracte-

ristici pentru constituirea ecuaţiilor diferenţiale care descriu pompa ca un 

element al unui sistem automat, ca prioritate in literatura de specialitate si 

am determinat apoi diagramele Bode pentru funcţiile de transfer presiune 

la refulare - turatie, presiune la refulare - putere, debit - turatie si debit -

putere. 

Asa cum am precizat, in cadrul tezei de doctorat am construit mai 

multe variante de pompe virtuale, pentru a simula comportarea pompei in 

diferite regimuri de funcţionare. De asemenea, am efectuat incercari din 
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laborator, in special pentru a studia comportarea pompei in regimuri tran-

zitorii generate de pornirea si oprirea ei. 

PENTRU COMPARAREA REZULTATELOR TEORETICE 
OBTINUTE CU REZULTATELE EXPERIMENTALE, in figura 9.1. sunt 
prezentate curbele H(Q) pentru mai multe variante de echipare a pompei, 
parametru fiind diametrul de ieşire din rotor Dj, aceste curbe fiind rezultate prin 
modelare numerica folosind modelul matematic prezentat in paragraful 4.1., si 
curba H(Q) obtinuta experimental. Punctul nominal al pompei, pentru care s-au 
făcut toate modelările numeric corespunde la Qo = 80 mVh = 22,22 l/s, iar inal-
timea de pompare Hq = 35 m. 

& s 

70 

50 

4â ^ 

10 

- ^ ~ ~ ~ — . 

" " " - - ^ ^ . " f e ^ D r 
Punctul 

- — ~ _ _ _ — — - _ _ " " " - - ^ ^ . " f e ^ D r im / nominal 

1 masural^ 

— ^ 

^ ^ ^ - . 

D2=t9( CmTn 

D2=160 mnr 

10 13 

DcbM IS. 
>5 SO 

Fig. 9.1. Curbelor caracteristice energetice al pompei, 
comparaţie intre teorie si experiment 

De asemenea, in figura 9.2. am reprezentat comparaţia intre curba de 

variaţie a turatiei la oprirea pompei, obtinuta prin măsurători si prin modelarea, 

cu ajutorul ecuaţiei dinamice, conform modelului prezentat in capitolul 6. 

3000 

2500 

I 

I 

200a 
1500 

lOOO 

500 

V \ calculat 
V 

" ^ - - -

10 12 1 4 16 18 

Fig. 9.2. Variaţia turatiei la oprirea pompei, 
comparaţie intre teorie si experiment 
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Ca si consecinţa a acestor contribuţii , consider ca am 

indeplinit scopul fixat iniţial, acela de a crea o pompa virtuala, cu 

ajutorul careia sa se poata modela fuctionarea unei pompe fizice 

atat in regimuri de fimctionare cvasistatice, cat si in reşimuri tranzi-

toriu 

9.3. Perspective. 

Pe baza celor prezentate mai sus, consider ca prezenta teza de doctorat 
poate fi continuata cu alte lucrări de cercetare care sa perfecţioneze instrumen-
tele de lucru realizate astfel: 

• perfecţionarea studiilor teoretice si experimentale a pierderilor in or-
ganele pompelor centrifuge; 

• utilizarea de metode moderne de studiu al curgerii in regimuri tranzi-
torii in in organele pompelor (metoda diferentelor finite, metoda ele-
mentului finit, etc); 

• perfecţionarea dotării statiunilor din laborator cu echipamente si 
aparate de masura si cu programe mai perfecţionate, care sa permită 
un studiu mai fin al fenomenelor care se produc in pompa atat in 
regimuri normale de funcţionare, cat si in timpul funcţionarii in 
regimuri tranzitorii. 
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