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Rezumat,

Lucrarea de fata prezintd analiza numerica a curgerii ideale,
turbulente si bifazice cavitationale in pompele centrifuge de mare
putere ce echipeaza _statiile de pompare din amenajarea
hidroenergetica Lotru. In prima parte sunt descrise ecuatiile ce
guverneaza fiecare tip de curgere precum si metodologia
necesara simularii numerice pentru fiecare caz in parte. Pe baza
rezultatelor simularilor numerice s-au trasat curbele energetice
ce caracterizeaza functionarea pompelor la cinci regimuri diferite
si s-a realizat o analiza complexa a campului hidrodinamic din
interiorul pompei precum si o analiza a comportamentului
cavitational al acesteia.
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1.1 - Stadiul actual privind proiectarea clasica a pompelor 7

1. Introducere

1.1. Stadiul actual privind proiectarea clasica a pompelor

Pompele centrifuge pot fi monoetajate (cu un singur rotor) sau se
construiesc etajat, cu intrare dubld, cu doud rotoare legate in paralel, pentru
asigurarea unui debit ridicat sau cu doua sau mai multe rotoare legate in serie
pentru a se realiza o inaltime de pompare mare.

Organele cu functie hidraulica ce intrd in componenta unei pompe centrifuge sunt
rotorul - reprezinta acea parte componenta a unei pompe centrifuge ce realizeaza
transformarea energiei mecanice in energie hidraulica ce este transmisa catre lichid
aparate de conducere - realizeaza conducerea curentului de lichid de la racordul de
aspiratie la rotor, colectarea lichidului de la periferia unui rotor si conducerea Iui la
racordul de refulare (colector) sau conducerea curentului de lichid intre etajele
pompei (inele de conducere nepaletate si paletaje statorice).

In majoritatea cazurilor, datele de functionare ale pompei centrifuge, debitul
,Q" si indltimea de pompare ,H” precum si turatia ,n” si viteza specifica, care
reprezinta marimea de baza pentru alegerea parametrilor de proiectare, sunt date la
inceputul procesului de proiectare hidraulica clasica.

1.1.1. Calculul hidraulic al paletelor rotorului

Proiectarea clasica a rotoarelor de pompe centrifuge implica calculul iterativ,
mai ales in cazul rotoarelor cu viteza specifica mare.

a) Diametrul de intrare

in general, diametrul de butuc rezultd din calculul solicitdrii de torsiune
admisibile, a sagetii de deformare a arborelui si a comportarii dinamice a intregii
masini. Diametrul specific de intrare d reprezinta diametrul de intrare al unei pompe
ce are o turatie si un debit unitare. Functie de cerintele impuse de functionarea
pompei centrifuge é se alege conform diagramei din figura 1.1. Hergt, [42].
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Figura 1.1.Variatia diametrului specific de intrare functie de turatia specifica, Hergt, [42]
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8 Introducere - 1

Diametrul de butuc la intrare D7, si unghiul vitezei relative la intrare B7,

corespunzator liniei de curent exterioare sunt in directa legatura cu o si se vor
calcula cu relatiile (1.1) si (1.2), dupa ce s-a analizat Gyulai, [41], Hergt, [42],
Ionel, [47], Lobanoff & Ross [58], si Karassik, [50], s-au ales relatiile din Hergt,
[42]:

(1.1)

Diametrul de butuc la intrare se va determina prin calcul iterativ, pornind de la o

valoare initiala a raportului Dn
10
4
tgh7 = ——= 1.2
10 n263 ( )

Parametrii geometrici de la intrarea rotorului influenteaza disipatiile
hidraulice din rotor si performantele cavitationale ale rotorului. Exista o limita
minima a unghiului B7o sub care paletele rotorice ar obtura in grad prea mare

intrarea in rotor (B3 iy = 10°). Daca aceastd conditie este respectatd la inel, in
restul sectiunii de intrare este respectata automat.

b) Diametrul de iesire

Calculul acestui parametru geometric al rotorului de pompa centrifuga se
efectueaza functie de coeficientul de sarcina (energie) w cu relatia (1.3), conform

Hergt, [42]:
1 |2gH
D; =— |—=— .
1 m_”} w (1.3)

Valoarea coeficientului de sarcina @ se alege din diagrama reprezentata in
figura 1.2, Hergt, [42]:

12
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Figura 1.2.Variatia coeficientului de sarcina pentru linia de curent interioara (i) si exterioara (o)
functie de turatia specifica, Hergt, [42]
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1.1 - Stadiul actual privind proiectarea clasica a pompelor 9

Functie de valorile mai mici sau mai mari ale acestui coeficient de sarcina
vor rezulta curbe caracteristice de functionare mai abrupte sau mai plate si in
general randamente sensibil mai bune.

c) Latimea canalului rotoric interpaletar la iesire

Aceasta madrime geometrica B; poate fi aleasa intre limite largi si se
recomanda de catre Gyulai, [41], Hergt, [42], si Lobanoff & Voss, [58], sa se
calculeze cu ecuatia (1.4):

D
B; = (1—bh)71

unde by se alege din diagrama reprezentata in figura 1.3, Hergt, [42],

(1.4)

100
Ph bh =1-Bq/Ryy PomPe centrifugel
l 075 bpy = Ryj/Ryg Pompe axiale

050 %477\

R

0 025 050 075 100 125 150 175 200 225

—

Figura 1.3.Variatia raportului hidraulic la inel functie de viteza specifica, Hergt, [42]
Latimi mari ale canalului rotoric interpaletar duc la unghiuri de iesire mai
mici si la palete mai lungi cu incdrcari mai mari. Totusi, nu este recomandat ca
incarcarea pe paleta sa fie mica, din moment ce pierderile hidraulice prin frecare
cresc, iar randamentul scade.
d) Trasarea sectiunii meridiane a canalului rotoric interpaletar

Pe baza marimilor calculate anterior se poate trasa sectiunea meridiana a
canalului rotoric interpaletar.

..31«1

R R

t
Ry

=

Figura 1.4.Sectiunea meridianad a canalului rotoric interpaletar, Hergt, [42]
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10 Introducere - 1

Pentru simplificare, tranzitia de la butuc la coroana este proiectata ca un arc
de cerc de raza Rvi. Cea mai mica raza de curburd, cea corespunzatoare inelului Rmo
trebuie sa indeplineasca conditia exprimata de relatia (1.5), Hergt, [42]:

R D7 - D
0.6£BLIOSO.8, Bj=1TH (1.5)
w |
81 = |
6 80 3
qu. < ol \% O,
SN T 3
K ; g l ! =4
2 < 60
AN
08 = - m
22 ‘\ 1 | LO Q /
S st Ol ;)
02 3 0
a
0
0 o X | ;
1 02 03 04 05 06 07 08 v09 10 0 0,2 0'4 0,6 0,8 1'0

Figura 1.5. Parametrii de trasare ai sectiunii meridiane: a) lungimea axiala relativa,
b) unghiul de inclinatie mediu, Hergt, [42]

Curba B(R) dintre intrarea si iegirea din rotor trebuie sa fie continud si
neteda. In cele mai multe cazuri scopul este sa se obtina o curba aproximativ liniara
de-a lungul liniei de curent mijlocii care sa respecte relatia (1.6):

S =2nRB (1.6)
Pe baza acestei ipoteze se poate determina curba B(R).

e) Pozitia bordului de atac si de fuga a paletei rotorice

Pozitia muchiilor de intrare si iesire ale paletajului rotoric depinde de tipul
rotorului. Astfel la rotoarele radiale ambele muchii care delimiteaza paletajul rotoric
pot fi paralele cu axa rotorului. Pe masurd ce turatia specifica creste, muchia de
intrare se deplaseaza in zona de curburd a rotorului pentru a asigura spatiu suficient
retelei de palete. Turatia specifica crescand si muchia de iesire se inclind (rotor
radial-axial). Lungimile meridiane ale paletajului la inel si coroand trebuie sa fie
apropiate.

Paleta rotorica se rotunjeste in zona de intrare printr-un arc de cerc sau de
elipsa, realizadnd astfel un bord de atac hidrodinamic, putin sensibil la mici modificari
ale directiei vitezei relative.
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Figura 1.6. Variatia pozitiei muchiilor de intrare si iesire functie de turatia specifica,
Hergt, [42]

Bordul de atac al paletelor unui rotor normal cu palete tridimensionale, ce
trebuie sa asigure valori optime ale coeficientilor de cavitatie si ale randamentului,
isi are originea la linia de curent exterioara in punctul in care incepe curbura inelului
sau chiar Tnaintea acestui punct. De aici merge spre coroana, inclinat spre axa de
rotatie la un unghi cuprins intre 30° si 40°, conform Hergt, [42], Milos, [62].
Practica a ardtat ca in aceste conditii se pot proiecta fara mari probleme suprafetele
paletei rotorice optime din punct de vedere hidraulic. Inclinatii mai mari duc la
palete supradimensionate la linia de curent interioara, iar inclinatii mai mici pot duce
la curbe caracteristice instabile si/sau cresterea riscului de aparitie a eroziunii
cavitationale in zona butucului. O exceptie o constituie rotoarele cu palete
bidimensionale.

f) Numarul de palete rotorice z,

Nu exista niste reguli general valabile pentru determinarea numarului de
palete ale unui rotor. De obicei, potrivit recomandarilor lui Hergt, [42], Milos, [62],

si Stepanoff, [88], 4 < zZ, <8, numarul mai mic de palete se alege pentru turatii

specifice mai mari. O exceptie o constituie rotoarele pentru aplicatii speciale, cum ar
fi cele ce manevreaza ape menajere, ce necesita sectiuni transversale libere relativ
mari. Aceste rotoare sunt echipate cu 2 sau 3 palete desi acest lucru duce la
scaderea randamentului.

Asa cum arata Anton, [7], pe baza incercarilor experimentale, este mai
avantajos, din punct de vedere cavitational, sa se aleaga un numdr mic de palete.
In cazul pompelor centrifuge cu turatie specificd mica si de dimensiuni mici, se
poate utiliza solutia constructiva de rotoare cu doua randuri de palete, unele lungi si
altele scurte, Anton, [7]. Astfel se imbunatateste coeficientul de obstructie al paletei
de la intrare in rotor si se stie c@ un numar mare de palete la iesire din rotor
amelioreaza efectul de scadere a inaltimii de pompare. Conform masuratorilor
experimentale efectuate de Anton, [7], se poate spune cd elementele geometrice de
la intrarea in rotor influenteazd cu preponderenta caracteristicile de cavitatie ale
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12 Introducere - 1

pompei, iar elementele de la iesire au un rol important asupra caracteristicilor
energetice.

Desimea retelei este importanta pentru controlul desprinderilor curentului de
lichid de peretii canalului rotoric interpaletar. In canalul rotoric pot apare si
desprinderi accidentale, cauzate de imperfectiuni ale suprafetelor si mai ales ale
bordului de atac al paletelor, de confluenta unor curenti. DacéAaceste canale rotorice
sunt suficient de lungi, desprinderile se reataseaza la perete. In paletaje dese exista
astfel de conditii favorabile pentru reatasare, in cele rare este dificil sa se creeze
lungimile acestea. Daca aceste conditii de reatasare nu sunt asigurate, este
favorabil a se scurta gét se poate canalul rotoric interpaletar pentru a diminua
disipatiile prin frecare. In domeniul valorilor mici ale turatiei specifice pot fi realizate
retele dese, in cel al valorilor mari este nevoie sa se treaca la retele mai rare. In
paralel se iau masuri de reducere a altor pierderi pentru a contrabalansa
dezavantajele retelelor rare, si anume profilarea paletei, renuntarea la inel sau
palete cu unghi de instalare reglabil.

g) Unghiul de intrare al paletei

Practica a aratat ca pentru determinarea unghiului de intrare se presupune
ca viteza meridiana este constanta si se calculeaza cu relatia (1.7), Hergt, [42]:
Q+0Qy _ .
Vi = Sj , 51 :ZHijBl (1.7)
unde Sy reprezinta sectiunea transversala de intrare si Q; pierderea de debit prin

etansari. Calculul unghiului de intrare pe baza distributiei de viteze rezultata dintr-
un calcul de curgere potentialda ce tine cont de curburda in planul meridian nu a
indeplinit cerintele practice.

Trebuie sa se tind cont de obturarea sectiunii transversale de catre palete
prin intermediul coeficientului definit cu relatia (1.8), conform Hergt, [42],
Stepanoff, [88], Addison, [1], [2]:

—1-__ﬂ£k__ S+ ., =S-
qi ”DfSianf 4 1red 197 (1.8)

unde T, reprezinta grosimea paletei la intrare.

Unghiul paletei este de obicei marit cu cateva procente, y = 1.1-1.2, pentru
a evita aparitia cavitatiei pe partea activa a paletei rotorice, Milos, [62], Hergt,
[42]:

tahp7 =“‘:,—T (1.9)
1
Conform Anton&Baya, [13], Gyulai, [41], Ionel, [47], valoarea unghiului de
intrare este subordonata conditiei intrarii fara soc pe paleta rotorului. In general
acest unghi are valori cuprinse intre 10°..12°, iar valoarea optima din punct de
vedere cavitational este cuprinsa in intervalul 14°..18°.

h) Unghiul de iesire al paletei

Pentru unghiul de iesire al paletei rotorice se aleg valori intre
20° < Bpy < 30°, de cele mai multe ori avand valorile 22°-26°, dupa cum se

recomanda de catre Hergt, [42], Milos, [62], Lobanoff & Voss, [58].
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1.1 - Stadiul actual privind proiectarea clasicd a pompelor 13

Unghiul de iesire al paletei este unul din parametrii de proiectare si este
determinat astfel incat lungimea paletei s3 fie suficientd pentru a indeplini
parametrii de functionare ai pompei. In timp ce ceilalti parametri de proiectare sunt
alesi pe baza experientei, intre anumite limite si in conformitate cu conditii la limita
speciale, unghiul de iesire al paletei este ultimul parametru necunoscut al rotorului
si de aceea este un factor decisiv pentru indeplinirea datelor de proiectare cerute.

Se poate presupune ca dupa alegerea parametrilor D; si B; pentru valorile
date ale lui Q si H si a estimarii randamentului hidraulic, triunghiul de viteze la iesire
este cunoscut, elementele sale calculandu-se pe baza relatiilor (1.10) - (1.13).

vy =21 1.10
9 neuy (1.10)
Qr
Vg = ————
mi= 5 (1.11)
Vmi1
ap = arctg—"= 1.12
V1 ( )
v
By = arctg—m1 (1.13)
U —vuyi

Unghiul B; determinat cu relatia (1.13) nu este identic cu unghiul By, ci este
mai mic. Inseamna cd momentul transmis de rotor este mai mic decat acela
determinat folosind unghiul paletei. Acest lucru a dus la introducerea unui coeficient
de deviatie p definit de Pfleiderer, [75]:

Vuib
vy = -2
u1=7,p (1.14)
2
R
p-kl1+Pb1) 71 (1.15)
60 )5z,

unde K este o constanta ce depinde de elementele din aval de rotor si are valoarea
K = 0.6 daca exista palete statorice si K = 0.6 + 0.85 pentru pompele cu camera
spirald. Cauza acestei deviatii este vartejul relativ si diferenta de presiune de pe
fetele paletei. S-au facut mai multe incercari empirice pentru a imbunatati relatia de
legatura dintre coeficientul de deviatie si geometria rotorului.

Variatia unghiului de iesire al paletei are o influenta directa asupra inaltimii
de pompare, si anume, indltimea de pompare creste odata cu cresterea unghiului de
iesire al paletei, conform Anton, [7], Milos, [62], si Gyulai, [41]. Cresterea unghiului
duce la scaderea diametrului de la iesire. Pentru valori ale Bp; >45° indltimea de
pompare dinamicd este tot mai mare, iar pentru 20° < Bp; < 45° indltimea de
pompare statica ( energia specifica potentiald) este mai mare decat cea dinamica.
Pentru ca rotorul sa transfere energie fluidului, paleta trebuie sa devieze curentul in
sensul de rotatie fatd de traiectoria libera. Exista o valoare a unghiului de la iesire,
Boia = 90°, la care rezultd un schelet drept. Pentru Bp; < Bpig cOncavitatea paletei

este in sens negativ fatd de sensul de rotatie (paletd intoarsa finapoi), la
Bp1 > Bpid concavitatea paletei este spre sensul de rotatie (paletd intoarsd inainte).

In acest ultim domeniu se plaseaza paleta cu iesire radiald (B = 90°).

Unghiul de la iesire influenteaza gradul de reactie al rotorului, acesta
influenteaza disipatiile in aparatele de conducere. Valori mici ale acestui unghi duc la
grade de reactie mari si la pierderi mai mici in aparatele de conducere. Minimizarea
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pierderilor hidraulice Tn rotor duce la solutii in domeniul paletelor intoarse inapoi.
Minimizarea gabaritelor duce la palete intoarse inainte.

i) Metode de optimizare a zonei de iesire din paletajul rotoric

Asa cum se arata in Anton, [7], Milos, [62], si Gyulai, [41], numarul minim
de palete si unghiul optim de iesire al paletei se stabilesc pe baza a doua criterii:
e minimizarea pierderilor hidraulice in rotor
e minimizarea diametrului de iesire
Cel de-al doilea criteriu este impus de influenta numarului de palete, implicit a
incarcarii paletei, asupra gradului de deviatie, precum si de influenta directd a
unghiului de iesire al paletei asupra inaltimii de pompare.
Pierderile hidraulice la debitul de calcul apar sub trei forme diferite:
e salturile de viteza cauzate de obturare
e frecarea pe peretii canalului rotoric interpaletar
e pierderile locale cauzate de curbura canalului rotoric interpaletar, de
conducerea in difuzor si de miscarile secundare din zonele moarte ale
canalului.
Limitarea gradului de obturare impune un numar relativ mic de palete. Scaderea
valorii pierderilor prin frecare se realizeaza tot prin micsorarea numarului de palete.
Pierderile locale au ponderea cea mai mare, iar pentru a reduce valoarea lor este
necesar sa se limiteze unghiul de difuzor prin apropierea valorilor vitezei relative de
la intrare si iesire si sa se mareasca raza de curbura a canalului rotoric interpaletar
in comparatie cu diametrul echivalent al canalului.

j) Metode de trasare a paletei rotorice

Paletele rotoarelor cu viteze specifice mici si diametre de intrare mici pot fi
desenate cu o singura curbura (palete cilindrice) fara o crestere semnificativa a
pierderilor, dar cu avantaje in ceea ce priveste costurile de fabricatie. In acest caz
bordul de atac al paletelor e doar putin inclinat spre axa de rotatie, ceea ce
inseamna ca diferenta intre unghiul paletei, care este constant de-a lungul muchiei
de intrare, si unghiul de curgere ramane mica.

In principiu, paleta poate fi desenata prin trasarea doar a unei linii de curent. O
trasare simpla este cea a paletei arc de cerc.

Exista cateva metode pentru trasarea paletelor cu curbura dubla, cum sunt
paletele cu o suprafata tridimensionala:

e metoda prin puncte, presupune calcularea coordonatelor paletei pe fiecare
linie de curent presupundnd o modificare liniara a vitezei relative intre
intrarea si iesirea din paletaj

e metoda Kaplan, se bazeaza pe trasarea liniilor de curent meridiane in plan in
ordinea lungimii, iar profilul paletei este determinat cu o curba continua
intre intrare si iesire

e metoda reprezentdrii conforme, spre deosebire de primele douda metode,
aceasta metoda permite evaluarea pozitiei fiecarei linii de curent

1.1.2. Calculul hidraulic al colectorului pentru pompele centrifuge

Metoda clasica de proiectare se bazeazd pe legea de conservare a
momentului unghiular al curentului in aval de rotor:
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Rv, = Ryv,1 = const (1.16)

Daca v, este viteza perpendiculara pe sectiunea transversala si presupunand ca
debitul la iesirea din rotor este uniform distribuit pe circumferinta se obtine:

Q =%Q (1.17)

unde Q: reprezinta debitul ce trece prin sectiunea transversala aflata la unghiul €.

0
€
< R|
B i
l
\ —-.82- |
R
Cy
. 3
B
Figura.1.7. Colector, Hergt, [42]
Ro
Q: :I v,ds :.[ v, BdR (1.18)
Se Ri
Ro B
~ Ry j Sar
Qe = Rivui|, & (1.19)

!
Inseamné c3 integrala trebuie sa creasca liniar de la € = 0 pana la € = 2n. M3rimea
sectiunii transversale de-a lungul circumferintei se calculeaza cu ecuatiile de mai sus
(1.18) si (1.19).
Forma sectiunii transversale are o mica influenta asupra randamentului.
Totusi, datorita conectarii cu racordul de refulare se recomanda a se alege o forma a
carei sectiuni transversale finale sa nu difere cu mult fata de un cerc. Daca

. S oy . " . B . .
sectiunea transversala finala este circulara atunci integrala .[ EdR poate fi inlocuita
S6

v . . S e .
cu o buna aproximatie cu raportul R—6, unde Rs reprezinta distanta dintre centrul de
S
greutate al suprafetei S si axa de rotatie.
Experienta practica a aratat ca pentru determinarea razei interioare R; se
poate folosi relatia de calcul urmatoare, conform Hergt, [42], Karassik et al., [51], si
Kovats&Desmur [55],:
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v
R =Ry 1+
; 1[ 1,7] (1.20)

Daca aceasta camera spirald este urmata de un racord de refulare tangential,
unghiul total de difuzie trebuie sa nu depaseasca 2° + 6°.

Daca este necesara prezenta unui racord de refulare dispus radial, se recomanda a
se respecta cu strictete valorile standard recomandate in figura 1.8. Deviatia ce
apare va duce la scaderea randamentului.

t
Figura.1.8. Colector cu iesire radiala, Hergt, [42]

Pentru indltimile de pompare mari, din motive de stabilitate si pentru a reduce
fortele radiale se folosesc asa numitele colectoare duble, reprezentate in figura 1.9.

Figura.1.9. Colector dublu, Hergt, [42]
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Acest tip de camera spirala este formata din douda semicamere spirale concentrice,
dezvoltate doar pe 180° si care se unesc in dreptul racordului de refulare.

Camera spirala nu influenteaza curgerea, aceasta este influentatda doar in racordul
de refulare.

1.1.3. Calculul hidraulic al difuzorului prevazut cu paletaj

Difuzorul prevazut cu palete se foloseste pentru a reduce viteza din aval de
rotor si pentru a transforma presiunea dinamica in presiune statica. Viteza este cu
mult micsorata fata de colectoare, acest lucru datordndu-se faptului ca unghiurile de
intrare si de iesire al paletajului difuzorului sunt diferite sau, altfel spus, sectiunile
transversale la intrare si iesire ale canalelor interpaletare ale difuzorului diferd cu
mult fata de cazul in care curgerea ar fi neperturbata.

Figura. 1.10. Difuzor prevazut cu paletaj, Hergt, [42]

Nu exista o regula clara in ceea ce priveste alegerea numarului de palete ale
difuzorului. De cele mai multe ori numarul paletelor difuzorului este mai mare decat
numarul paletelor rotorului, dupa cum se arata in Hergt, [42], Karassik & Carter,
[50], Milos, [62]. Anumite combinatii intre numarul de palete ale difuzorului, zg, si
numarul de palete rotorice trebuiesc evitate:

*  Zgr*2Zp datorita aparitiei fluctuatiilor de presiune

. Zgf J_r1¢kzp,k:12,3...datorité vibratiei carcasei pompei. Importanta acestui

criteriu descreste cu cresterea lui k.
* zgr +1=Kkzp,, aceastd egalitate trebuie evitata intotdeauna

Valoarea latimii de intrare in difuzor este intotdeauna mai mare decat
latimea de la iesirea din rotor pentru a evita pierderile hidraulice prin soc. Diametrul
de la intrare se poate alege considerabil mai mic decat in cazul camerei spirale.

Unghiul de intrare in difuzorul paletat se alege in functie de unghiul de iesire
al curentului din rotor, iar cel de iesire este aproape dublu fatd de cel de intrare,
datorita lungimii canalului si a suprafetei de intrare.

Sectiunea de intrare a difuzorului cu paletaj este un parametru important a
carui determinare exacta depinde de conceptul de ansamblu al difuzorului.
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Procedura de calcul este similara cu cea de la camerele spirale. Valori mici ale
lungimii canalului interpaletar duc la scaderea randamentului, iar valori mai mari
duc la cresterea diametrului de la iesirea din difuzor, ceea ce duce la cresterea
costurilor fara a oferi vreun avantaj din punct de vedere hidraulic.

. Grosimea paletelor difuzorului se determina functie de stabilitatea mecanica.
In general grosimea creste de-a lungul paletei ajungand la valori mai mari cu pana
la 1.5 sau chiar dublul valorii de la intrare.

1.1.4. Calculul hidraulic al celui de-al doilea stator pentru pompele
centrifuge multietajate

Deoarece viteza curentului de fluid este redusa si doar putin deviata de
catre paletajul difuzorului, pompele multietajate trebuie sa fie echipate cu o a doua
retea de palete statorice care sa devieze curentul de fluid pentru a asigura o curgere
la intrarea in urmatorul etaj al pompei fara sau aproape fara prerotatie.

BRre

Figura. 1.11. Cel de-al doilea stator al pompelor multietajate, Hergt, [42]

Sectiunea de intrare a acestui al doilea stator este adaptatd la iesirea din
difuzor, adica unghiul de intrare al curentului de fluid este calculat pe baza ecuatiei
de continuitate si a conservarii momentului la iesirea din difuzor. In cele mai multe
cazuri unghiul de iesire este egal cu 90°. Daca unghiul de iesire are valori cuprinse
intre 70°+80° atunci rezultd o mica prerotatie a fluidului care duce la reducerea
indltimii de pompare a etajului urmator, dar imbunatdteste stabilitatea curbei
caracteristice.

Latimea la intrare a paletei este mai micda decét latimea la iesirea din
paletajul difuzorului. Latimea la iesire este astfel aleasa incat sa se obtind o mica
accelerare a curgerii meridiane atunci cand curgerea trece de la directie radiala la
directie axialda. Numarul de palete trebuie sa fie cuprins intre 8 si 12, dupd cum
rezulta din Hergt, [42], Milos, [62], si Lobanoff & Ross, [58].

1.2. Generalitati cu privire la abordarea numerica a curgerilor
in turbomasini

in ultimele doud decenii calculatoarele s-au impus ca un instrument
indispensabil in toate domeniile ingineresti, conducand la aparitia unor noi directii de
cercetare. Cunoscutd in literatura internationald de specialitate sub titulatura de
Computational Fluid Dynamics (CFD) aceasta noua directie de cercetare se
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gaseste la intersectia matematicilor aplicate, dinamicii fluidelor si calculatoarelor,
permitdand modelarea numerica a curgerii fluidelor. In noile conditii, calculele pot
oferi cu o precizie foarte bund, o descriere detaliatd a campurilor de viteze si
presiuni, ce formeaza campul hidrodinamic al curgerii. Aceste capabilitati provin
dintr-o continua rafinare si dezvoltare a algoritmilor de calcul, precum si dintr-un
progres rapid al tehnicii de calcul moderne.

Problematica abordatd se incadreaza in categoria investigatiilor numerice
complexe a curgerilor in turbomasini, domeniu extrem de actual pe plan
international, care reuneste eforturile specialistilor din Germania, Japonia, Elvetia,
Suedia, Franta, Canada, Statele Unite ale Americii, Italia, etc.

La ora actuala, proiectarea tuturor tipurilor de turbomasini, cum ar fi
pompele, turbinele hidraulice, ventilatoarele, motoarele de avion, este de
neconceput fara ca o componenta CFD sa faca parte din ciclul de proiectare. Mai
mult decat atat, pe masura ce utilizarea CFD in domeniul turbomasinilor a ajuns la o
anumita maturitate, aceasta tehnica a fost aplicata si in investigarea curgerilor in
etansari, pasaje de racire, lagare si alte aplicatii din acest domeniu.

In anii 1970, domeniul turbomasinilor a fost printre primele dintre domeniile
din industrie in care s-au efectuat investigatii cu ajutorul tehnicilor CFD. Importanta
majora a aerodinamicii in proiectarea pompelor si turbinelor hidraulice a facut ca
proiectantii acestor turbomasini sa fie printre primii care sa sesizeze avantajele
oferite de, pe atunci, noua tehnica de investigare. Incepand cu calculul simplificat al
curgerii bidimensionale al curgerii intre doud profile aldaturate, CFD a oferit
inginerilor o noua libertate in proiectarea profilelor hidrodinamice pentru constructia
paletelor de pompe si turbine hidraulice. Utilizarea de catre acestia a noii metode de
investigare a curgerii fluidelor a avut un mare impact asupra randamentelor
masinilor hidraulice rezultate in urma procesului de proiectare.

Utilizarea tehnicilor CFD la dezvoltarea de noi profile hidrodinamice ce

conduc la pierderi hidraulice mici a fost extinsa apoi la proiectarea tridimensionala a
paletelor de masini hidraulice. Acest lucru a dus la cresterea acuratetei in predictia
randamentelor si a incarcarii dinamice a turbomasinilor. Abordarea proiectarii prin
prisma analizei curgerii fluidelor in turbomasini folosind tehnici avansate CFD, a
facut posibila luarea in considerare si solutionarea problemelor datorate curgerii cu
soc si curgerilor secundare ce apar la functionarea masinilor hidraulice.
Recent a devenit posibila folosirea metodologiei CFD pentru a studia si valorifica
interactiunea dintre paletajele fixe si mobile in procesul de proiectare a masinilor
hidraulice. Acest lucru conduce nu doar la imbunatatirea performantelor hidraulice,
dar si la estimarea fortelor dinamice ce duc la vibratia paletajelor datorita miscarii
relative a acestora.

Tehnica CFD este utilizata la prezentarea mai multor aspecte ale curgerii in
turbomasini. Astfel poate fi analizata in detaliu functionarea tuburilor de aspiratie,
tronsoanelor de la intrare in turbomasini, aparatelor directoare, vanelor si camerelor
spirale amplasate la iesirea din pompe. Puternica tehnologie CFD care a facut posibil
progresul rapid in domeniul randamentului motoarelor de avion, este acum folosita
pe scara larga la analiza curgerii fluidelor prin masinile hidraulice. Tehnologia
flexibila si stabilda a solverului programelor CFD constituie baza pentru deciziile care
se iau in proiectarea diverselor tipuri de pompe utilizate in numeroase domenii de
activitate.

Avantajele utilizaérii CFD in analizarea functionarii turbomasinilor sunt:
e proiectarea rapida a parametrilor turbomasinilor si studii detaliate de
optimizare sunt realizate pe calculator in locul efectudrii lor pe standuri
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experimentale, lucru care duce la scaderea costurilor necesare acestor
investigatii
e se obtin masini hidraulice cu randamente mai ridicate datorita intelegerii mai
bune a influentei diferitelor modificari de proiectare asupra curgerii fluidului
e se scurteaza timpii necesari realizarii turbomasinilor, pornind de Ia
conceperea lor si pana la productia efectiva, prin reducerea numarului de
iteratii necesare in procesul de dezvoltare

Impactul aplicarii metodologiei CFD este substantial in acele domenii ale
industriei, unde performantele hidrodinamice reprezintda ,bijuteriile coroanei” din
punct de vedere tehnologic, si unde doar tehnicile CFD pot furniza, intr-un mod
practic, solutiile pentru imbunatatirile dorite in functionare. De aceea nu constituie o
surpriza faptul ca multi lideri din diverse domenii de activitate ale industriei si-au
mutat interesul de la modelarea fizica si incercarile experimentale spre strategii de
solutionare a problemelor ce apar in functionarea masinilor hidraulice bazate pe
tehnici CFD.

Cerintele, la nivel european, din ce in ce mai exigente pentru definirea

strategiilor de cercetare, formare si schimb de informatii in domeniul turbomasinilor
a condus la aparitia in cadrul ,European Research Community on Flow, Turbulence
And Combustion” (ERCOFTAC) a ,Turbomachinery Special Interest Group” (TSIG).
Una din prioritdtile TSIG a fost crearea bazei de date TSIG Database, ce cuprinde
rezultatele experimentale pentru 10 probleme test din domeniul turbomasinilor.
O dovada in plus a faptului cd simularea numerica a curgerilor 3D in pompele
centrifuge, este una din problemele fundamentale de larg interes, o reprezinta
problematica abordata in numarul mare de articole aparute in volumele ultimelor
conferinte ale ,International Association of Hydraulic Engineering and Research”
(IAHR): XV IAHR Symposium - Belgrad (1990), XVI IAHR Symposium - Sao Paolo
(1992), XVII IAHR Symposium - Beijing (1994), XVIII IAHR Symposium - Valencia
(1996), XIX IAHR Symposium - Singapore (1998), XX IAHR Symposium - USA
(2000), XXI IAHR Symposium - Lausanne (2002), XXII IAHR Symposium -
Stockholm (2004), XXIII IAHR Symposium - Yokohama (2006), XXIV IAHR
Symposium - Foz de Iguassu (2008)

1.3. Stadiul actual al tehnicilor de solutionare numerica a
hidrodinamicii pompelor centrifuge

In ultimii 19 ani utilizarea CFD ce are la baz& solutionarea ecuatiilor de
curgere Navier-Stokes mediate Reynolds (RANS) a devenit un instrument de
simulare industriala standard pentru proiectarea, analiza si investigarea curgerii
fluidelor in interiorul turbomasinilor. Dezvoltarea acestui domeniu a fost posibila
datoritd existentei codurilor comerciale CFD robuste si a cresterii puterii de calcul,
fapt care a dus la reducerea costurilor necesare simuldrii numerice in comparatie cu
costurile care le presupun testele experimentale pe prototip si model. In ce priveste
modelarea numerica a turbulentei curgerii, in aceasta perioada s-au inregistrat doar
cateva progrese tehnice.

Problema fundamentald a simularilor numerice CFD o reprezintd evaluarea
efectelor turbulentei, care, potrivit spuselor lui Lamb, [57], de acum mai bine de
100 de ani, incd ramane ,principala dificultate nesolutionatda a temei noastre”. La
nivel stiintific, turbulenta este una din marile probleme nerezolvate a fizicii
computationale neliniare. Pentru simularea directa a turbulentei prin Simulare
Numericad Directd (DNS) este nevoie sa se surprinda scala de timp si de lungime ale

BUPT



1.3 - Stadiul actual al tehnicilor de solutionare numerica a hidrodinamicii 21

tuturor structurilor caracteristice curgerii, pornind de la scala mare a transportului
energiei si ajungand la scala mica disipativa. Deoarece acestea variaza cu cateva
ordine de marime, va trebui solutionatd o scala spatiala tipica de 10> pana la 10
din marimea domeniului de analiza numerica dupa fiecare axa de coordonate.
Pentru aplicatiile industriale din ziua de azi acest lucru depaseste puterea de calcul
actuala. Chiar si pentru cele mai performante calculatoare din lume, DNS va
ramane, pentru cel putin urmatorii ani, un instrument de studiu pentru geometrii
simple si numere Reynolds scazute. Simularea curgerilor cu turbulentd mare (LES),
la care vartejurile turbulente mari sunt surprinse de reteaua de discretizare
domeniului de analiza si miscarile turbulente sunt modelate de un asa numit model
sub-retea, consuma mai putina putere de calcul si este mai apropiata de aplicatiile
ingineregti.

In cercurile academice si industriale se considera ca utilizarea CFD ce are la
baza solutionarea ecuatiilor RANS impreuna cu un model de turbulentd adecvat, va
reprezenta baza calculelor ingineresti pentru multi ani de acum finainte. Chiar si
cand utilizarea LES sau DNS va deveni practica, solutiile ce au la baza RANS vor fi
utilizate pentru proiectarea initiald, asa cum instrumente mai putin complexe sunt
utilizate azi, asadar va trebui gasita o metoda pentru solutionarea impreciziilor
rezultate din modelarea turbulentei.

In completarea dificultatilor fizice de modelare numericd a efectelor
turbulentei, mai exista si alte surse de erori in cazul simularilor CFD. O problema
majora o reprezinta calitatea discretizarii numerice in simularile CFD a domeniilor de
analiza, precizie care poate fi insuficienta pentru a obtine solutii numerice care sa fie
independente de tipul discretizarii si acest lucru a dus la ample discutii asupra
credibilitatii multor simulari CFD. Dificultatile au fost amplu demonstrate de
numeroasele exercitii de validare CFD ce au implicat probleme test, la care s-au pus
la dispozitia participantilor doar anumite informatii, care sa permita realizarea
setarea problemei si solutionarea ei numerica, dar nu au fost disponibile toate
rezultatele obtinute experimental. Rezultatele unor astfel de probleme test pot fi
foarte dependente de cel care solutioneaza numeric problema, chiar si atunci cand
se utilizeaza acelasi software si aceleasi modele de turbulenta. Marele beneficiu ce
reiese din astfel de exercitii de validare a fost identificarea numeroaselor cauze care
duc la diferente intre rezultatele solutionarii numerice a aceleiasi probleme, si faptul
cd se ofera o bunad intelegere asupra domeniului de rezultate ce se pot obtine.

Intrebarea care apare este legata de metoda de a alege cea mai buna
procedura care sa asigure obtinerea unor rezultate numerice credibile si exacte.
Pana de curdnd nu a existat nici un manual de metode standard care sa poata fi
folosit pentru a obtine si care sa confirme ca s-a obtinut cea mai buna precizie
numerica. A fost nevoie urgenta de aparitia unui astfel de manual care sa fie
derivat din cunostintele actuale ale utilizatorilor CFD din domeniul academic si
industrial si ale celor care dezvoltd coduri sursa expert. Un astfel de manual a fost
realizat de specialistul producétoruluiAde software dedicat solutionarii numerice a
curgerii FLUENT, Frank Kelecy, [53]. In acest indrumator de buna practica pentru
studiul curgerii in turbomasini se abordeaza aspectele legate de problematica
modelarii numerice a curgerii si metode de abordare, de realizarea domeniului de
analiza numerica si de discretizarea acestuia. Se prezinta modul in care trebuie
alese si impuse conditiile la limita si strategii de solutionare numerica a curgerii.

Pentru validarea analizei numerice asupra unei pompe centrifuge s-a
realizat, de catre producatorul de pompe KSB, asa cum se prezintd in Newsletter,
[116], un studiu asupra unei pompe din industria alimentarii cu apa. Comparatiile
realizate intre rezultatele numerice obtinute si rezultatele experimentale obtinute
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din testarea unui model al pompei ce a functionat avand ca fluid de lucru aerul. S-a
constatat ca rezultatele numerice sunt in buna concordantd cu cele experimentale.
Spre exemplu, cu ajutorul programului de simulare numerica FLUENT s-a obtinut un
randament hidraulice de 0.967, iar valoarea randamentului rezultat din masuratori a
fost de 0.964.

Cercetatorii din Departamentul de Mecanica Fluidelor de la Universitatea din
Oviedo, Spania, [28], sub indrumarea lui E. Blanco-Marigorta, au facut un amplu
studiu de analiza a functionarii unei pompe centrifuge comerciale folosind programul
GAMBIT pentru generarea domeniului de analiza si discretizarea lui si programul
FLUENT pentru analiza numerica a curgerii. S-a identificat faptul ca intr-o pompa
centrifuga curgere reprezinta un fenomen tridimensional complex ce cuprinde
turbulenta, curgeri secundare si instabilitati. Din aceastd cauza au utilizat, pe o
retea formata din opt calculatoare, un domeniu de discretizare hibrid, tehnica
domeniului de discretizare rotativ si o discretizare de ordin superior in FLUENT. S-au
investigat numeric si experimental puncte de functionare caracterizate de un debit
mai mic, egal si mai mare decat debitul punctului optim de functionare si s-au
obtinut rezultate care au fost in buna concordantd. In urma studiului numeric s-au
obtinut informatii valoroase despre curgere legate de evolutia distributiei de
presiune de-a lungul pompei, inclusiv diferenta de presiune dintre extradosul si
intradosul paletei si asimetria distributiei de presiune pe camera spirald si rotor
datorata pintenului camerei spirale. Acest studiu evidentiazad avantajele ce se pot
obtine prin utilizarea programelor GAMBIT si FLUENT l|a proiectarea pompelor
centrifuge folosite in industria chimica, petroliera si a apei.

O importanta contributie la dezvoltarea solutionarii numerice a curgerilor in
turbomasini, atat in tara noastra, cat si in Europa, o au membri Centrului National
pentru Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe (CNISFC). Domnul dr.ing. Sebastian
MUNTEAN a elaborat, in cadrul tezei de doctorat si a colaborarilor ulterioare cu
industria, o metodologie complexa si performantd pentru solutionarea numerica a
curgerii fluidelor in turbinele hidraulice de tip Francis. Impreuna cu prof.dr.ing.
Romeo SUSAN-RESIGA si dr.ing. Sandor BERNAD au dezvoltat si aplicat o tehnica
pentru simularea numericd a fenomenului de cavitatie ce apare in masinile
hidraulice si in sistemele de actionare hidraulica. Aceasta munca a fost concretizata
in numeroasele articole publicate la conferinte de prestigiu din strainatate si in
paginile unor reviste de renume international Muntean, [70]-[73], Bernad, [25]-
[27], Susan-Resiga, [100]-[102], [104]-[106], precum si prin publicarea mai
multor carti pe tema simularii numerice a curgerii fluidelor, Susan-Resiga et. al.,
[99], [103], Muntean, [70]. Toate aceste lucrari si carti, precum si experienta
acumulata de membrii CNISFC, au constituit un sprijin important pentru realizarea
lucrarii de fata

1.4. Problematica retehnologizarii pompelor centrifuge

La fintrunirea de la Kyoto din 1997, o mare majoritate dintre statele
participante au cazut de acord sa reduca emisiile gazelor ce stau la baza aparitiei
efectului de sera, in special a dioxidului de carbon, CO;, pentru a incerca sa stopeze
fenomenul incalzirii globale. Conform protocolului semnat la Kyoto, natiunile
industrializate trebuie Asé reduca emisiile de dioxid de carbon cu un procent mediu
de 5% pana in 2012. In acelasi timp statele membre ale Uniunii Europene au cazut
de acord sa reducad cu 8% nivelul emisiilor de CO, comparativ cu 5% prevazut de
protocolul de la Kyoto, ce are anul 1990 ca si an de referinta. Aceste obiective inalte
in comparatie cu situatia actuala din 2008, trebuie urmate de nivele mai ambitioase
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pentru a indeplini preocuparea comuna a statelor membre ale Uniunii Europene de a
limita cresterea temperaturii globale la doar doua grade.

Pentru a indeplini aceste obiective sunt necesare investitii masive in sursele
de energie regenerabile. In Europa si America de Nord exploatarea la scard mare a
energiei hidraulice este aproape completd, facand ca cererea pentru alte surse de
energie regenerabild, cum ar fi cea eoliana, sa fie mare.

Eforturile politice concentrate si cresterea preturilor pentru energie au
contribuit la a face din ce in ce mai atragatoare investitiile in surse de energie
regenerabila. In ultimii zece ani industria agregatelor eoliene crescut simtitor, cu un
varf de crestere in anul 2006, cand sectorul energiei eoliene a crescut cu 32%,
crestere ce corespunde unei investitii de 18 miliarde de Euro. In anul 2006 puterea
instalata la nivel mondial avea o valoare in jur de 74 GW, din care 48 GW Il
reprezinta puterea eoliana instalatda in Europa. Ca si o consecintd a investitiilor
masive in domeniul surselor de energie regenerabild, caracterizate prin faptul ca
puterea produsa si livrata sistemului energetic este fluctuantd, sunt necesare in
paralel investitii in dezvoltarea unor capacitati de stocare care sa asigure stabilitatea
sistemului energetic. Singura tehnologie la scara mare disponibild pentru aceasta
aplicatie o constituie hidrocentralele cu acumulare prin pompaj, echipate cu pompe
de acumulare si turbine sau cu masini reversibile, care pot functiona atat ca pompa
cat si ca turbinda. Aceste masini hidraulice pot folosi surplusul de energie, atunci
cand incarcarea sistemului energetic este scazuta, pentru a umple cu apa lacurile
de acumulare ale amenajarii hidroenergetice, apa ce va putea fi apoi folosita la
producerea de energie electrica de catre turbind, atunci cand incarcarea sistemului
energetic este ridicata.

In ultimii cativa ani a fost initiat, in intreaga lume, un amplu proces de
retehnologizare a pompelor ce echipeaza hidrocentralele cu acumulare prin pompaj
si de constructie a unor noi astfel de hidrocentrale. Drept marturie stau
hidrocentrala de 2,8 GW Kanagawa, data in folosire in anul 2005 in Japonia si
proiectul de 1 GW Linthal-Limmern din Elvetia, care are ca si termen de finalizare
anul 2015. Mai mult decat atat, nu doar ca cererea de hidrocentrale cu acumulare
prin pompaj va fi din ce in ce mai pronuntata in urmatorii ani, dar tendinta la nivel
mondial este ca proprietarii hidrocentralelor cu acumulare prin pompaj existente au
nevoie de masini hidraulice flexibile care sa poata functiona cu o frecventa sporita a
pornirilor si opririlor, preferabil cu o durata de viata a functionarii turbomasinii cat
mai extinsa ca numar de ani.

Deoarece atentia si interesul pietei s-a fixat pe hidrocentralele cu acumulare prin
pompaj, producatorii de turbomasini si-au stabilit ca scop sa realizeze hidroagregate
cu o fiabilitate marita si o extindere a domeniului de functionare cu randamente
maxime. Aceste deziderate urmeazd a fi realizate printr-o munca intensa si
sustinuta de cercetare si dezvoltare. Producatorii din domeniul masinilor hidraulice
si-au unit fortele cu cercetatorii de la Ecole Polytechnique Federale de Lausanne in
cadrul proiectului Hydrodyna pentru a studia si intelege comportamentul dinamic al
masinilor hidraulice reversibile. Potentialele beneficii ale acestui proiect cuprind de la
dezvoltarea unor noi metodologii care sa asigure o predictie cat mai exacta a duratei
de exploatare a masinilor reversibile, pana la obtinerea unor cunostinte care sa
permitd dezvoltarea unor tehnologii care sa permitd extinderea domeniului de
functionare cu randamente ridicate si a duratei de viata a unei astfel de turbomasini.
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1.5. Necesitatea abordarii temei

Obiectivele majore ale politicii Uniunii Europene (UE) si ale Romaniei
asumate prin contractul cadru de aderare la UE in domeniul energiei sunt: siguranta
alimentarii cu energie, sisteme de energie competitive, protectia mediului. Cresterea
dependentei UE de sursele de energie si liberalizarea pietelor de energie au
accentuat importanta sigurantei alimentarii cu energie asa cum se reflecta si in
Cartea Verde ,Spre o strategie europeana pentru siguranta in alimentarea cu
energie”. Acest document considera ca sursele regenerabile de energie (SRE) pot
contribui semnificativ la cresterea resurselor interne de energie si defineste SRE
drept o prioritate politica. Utilizarea SRE reprezintd alternativa la limitarile
dependentei Europei de sursele de energie externa precum si a obligatiilor de mediu
asumate prin Protocolul de la Kyoto ratificat Tn martie 2002 de UE.

Programul de actiuni ,Energie inteligentd pentru Europa” promoveazd
implementarea strategiei din Cartea Verde. In cadrul acestui program un loc distinct
il are programul ALTENER cu un buget propus de 86 milioane Euro ce urmareste
dezvoltarea utilizarii SRE. Inca din decembrie 1997, Cartea Alba pentru o Strategie
Comunitara si un Plan de Actiune ,Energie pentru viitor: surse regenerabile” a
definit strategia in domeniu, si a lansat ,Campania de demarare a investitiilor”.
Obiectivul strategic propus de Cartea Alba este dublarea pana in 2010 a contributiei
surselor regenerabile la totalul consumului de energie din tarile UE, si anume de la 6
% la 12 %. Cel mai important act legislativ in domeniu este Directiva 2001/77/EC
din 27 septembrie 2001 privind ,Promovarea energiei electrice produsa din surse
regenerabile, pe piata unica de energie”. Alaturi de atingerea pana in anul 2010 a
cotei de 12 % privind contributia SRE la totalul consumului de energie, un alt
obiectiv al Directivei este cresterea contributiei surselor regenerabile de energie de
la 14 % la 22 % din consumul brut de energie electrica de asemenea péana in 2010.

Directiva impune o serie de masuri de incurajare a productiei de energie
electrica din surse regenerabile si crearea facilitatilor pentru agentii economici ce
valorifica astfel de surse. Schemele suport pentru realizarea si utilizarea surselor
regenerabile de energie au fost legiferate nu numai in tarile UE, dar si in Romania.
Astfel, primul pas in tara noastra s-a realizat prin HG 443/2003 privind promovarea
productiei de energie electrica din surse regenerabile de energie (E-SRE). Prin
modificarile aduse la HG 1892/2004 in care se stabileau cotele anuale obligatorii de
certificate verzi s-a impulsionat productia, respectiv consumul de energie din surse
regenerabile din consumul intern brut de energie electricd dupa cum urmeaza: 0.7
% pentru 2005; 2.22 5 pentru anul 2006 (crestere de la 1.4 %); 3.74 % pentru
anul 2007 (crestere de la 2.22 %); 5.26 % pentru anul 2008 (crestere de la 2.9 %);
6.78 % pentru anul 2009 (crestere de la 3.6 %) si 8.3 % pentru perioada 2010-
2012 (crestere de la 4.3 %), aceasta impunand o mai mare atentie asupra acestui
domeniu si impulsionand preocuparile din tara noastra. Toate acestea sunt intr-o
strénsa corelatie cu eforturile de preaderare ale Romaniei la UE si de integrare a
cercetarilor din tara noastra in programele cadru ale UE (FP7).

Ponderea energiei hidro reprezinta 20% din productia mondiald, respectiv
16% din productia de energie europeana (Elvetia dispune de 61%, Suedia de 50%,
iar Romania de 26%), componenta hidro, fiind o componenta cheie in administrarea
necesarului de energie. Desi s-au realizat pasi importanti la nivel mondial,
potentialul hidroenergetic are un grad de utilizare de numai 18%, deci o uriasa
rezerva de energie hidraulica asteapta sa fie valorificata (in Romania acest potential
este exploatat in proportie de 44%). Este important de amintit cad majoritatea
hidrocentralelor au fost proiectate cu multi ani in urma (38% au o vechime mai
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mare de 20 ani, 48% au vechimea cuprinsa intre 10-20 ani si numai restul de 14%
au fost realizate in ultima decadd) si nu mai sunt adaptate la noile cerinte de
exploatare. De aceea, reabilitarea si retehnologizarea potentialului hidroenergetic
este de mare importantd economica pentru productia de energie nationalda si
europeana.

Societatea nationala SC Hidroelectrica S.A., care se ocupa cu exploatarea
tuturor amenajarilor hidroenergetice din Romania, dezvoltd in momentul de fata un
important program de retehnologizare a marilor centrale hidroelectrice. Este
important de mentionat cd majoritatea hidrocentralelor au fost proiectate cu multi
ani in urma, dintre care 38% au o vechime mai mare de 25 de ani, 48% au o
vechime cuprinsa intre 15 si 25 de ani si restul de 14% au fost realizate in ultima
decadda si, ca urmare, se impune o strategie nationala de reabilitare si
retehnologizare a potentialului hidroenergetic. Aceasta strategie este cu atat mai
importanta in conditiile integrarii Romaniei in Uniunea Europeand si asumarea
prerogativelor de furnizor pe capitolul energie. Argumentul decisiv in favoarea
energiei hidro sunt costurile de productie de 5 ori mai reduse decéat ale energiei
nucleare, respectiv de 8 ori a energiei termice, precum si flexibilitatea de acoperire
a varfurilor de sarcina din sistem.

Un loc important in acest program il ocupa amenajarea hidroenergetica
Lotru, inclusa in “Strategia energeticd a Roméniei in perioada 2007-2020", intocmita
de Guvernul Romaniei in 2007.

Analiza comportarii in exploatare a pompelor ce echipeaza statia de
pompare Lotru Aval este de mare importanta, din moment ceAaceasté statie de
pompare face parte din sistemul hidroenergetic de pe raul Lotru. In situatia actualg,
un mare accent se pune pe utilizarea energiei verzi, nepoluante, pentru a putea
reduce efectele incalzirii globale cauzate de poluarea planetei. O buna functionare a
pompelor ce echipeaza cele doua statii de pompare, adica o functionare care sa fie
la parametrii de proiectare si lipsita de incidente ce pot aparea datorita fisurarii
paletelor cauzate de eroziunile cavitationale, face ca productia de energie electrica
ce are la baza energia hidraulica sa aiba o pondere mai insemnata din totalul de
energie electrica produsa pe teritoriul tarii noastre.

Pompele centrifuge investigate in cadrul prezentei teze servesc la
alimentarea lacului de acumulare ce asigura functionarea mai multor hidrocentrale
din sistemul hidroenergetic Lotru. Fiind fabricate in anii 1970, in functionarea
acestor pompe a intervenit uzura si degradarea, pe de o parte datorita trecerii
timpului, iar pe de alta parte datorita eroziunilor cauzate de fenomenul de cavitatie.
Este important de amintit, ca fiind proiectate cu multi ani in urma ele nu mai sunt
adaptate la noile cerintele de functionare. De aceea, reabilitarea potentialului
hidroenergetic este de mare importanta economici pentru productia de energie
europeani. De exemplu, o crestere in eficienta se poate obtine prin reproiectarea
rotorului care duce la o excelenti investitie cost/kWh. Aceastd problemia implici o
analiza atenti a intregului circuit hidraulic existent, si in functie de conditiile tehnice
si posibilitdtile economice poate apirea si reproiectarea componentelor amonte
si/sau aval.

Analizele si masuratorile experimentale efectuate in cadrul contractului de
cercetare nr. 76/2004, avandul ca director de contract pe Domnul prof.dr.ing. Liviu
ANTON si la care am participat in calitate de membru in echipa de cercetare, asupra
pompelor centrifuge ce echipeaza statiile de pompare Lotru Aval si Jidoaia au pus in
evidenta faptul cd nu mai sunt indeplinite randamentele garantate de producator,
precum si faptul cd, datoritd functionarii timp indelungat in cavitatie, au aparut
eroziuni ale paletelor de rotor. Aparitia acestor eroziuni cavitationale a dus la
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fisurarea unor palete de rotor si chiar la ruperea lor. Acestea sunt niste evenimente
nedorite in functionarea statiilor de pompare, care duc la oprirea functionarii lor pe
perioade indelungate pentru a se reconditiona sau chiar inlocui rotorul de pompa. In
timpul in care statiile de pompare sunt oprite pentru lucrari de reparare a rotorului
de pompa, centralele hidroelectrice, ce utilizeaza apa din lacurile alimentate de
statiile de pompare, sunt afectate si nu pot functiona la parametrii optimi necesari
asigurarii consumului de energie electrica de pe teritoriul tarii noastre. Pentru a
suplini energia electrica care nu poate fi furnizata de hidrocentralele electrice ce nu
functioneaza la parametrii optimi, este necesara utilizarea energiei furnizate de
centralele termoelectrice. Acest lucru duce la cresterea pretului energiei electrice
livrate catre consumatorii casnici si industriali si mai ales are un efect nefast asupra
mediului Tnconjurator, datorita faptului ca centralele termoelectrice polueaza mul
mai mult fata de hidrocentralele electrice.

Conditiilor din statiile de pompare nu au permis efectuarea unor masuratori
experimentale cu echipamente cu laser, care sa ofere o informatia despre distributia
campului de presiune si a campului de viteze in interiorul rotorului pompelor
centrifuge astfel incat sa se poata determina cauza neindeplinirii parametrilor de
functionare de catalog si cauzele aparitiei fenomenului de cavitatie. Pentru a putea
afla distributiile de presiuni si viteze in interiorul rotorului pompelor centrifuge si
cauzele aparitiei cavitatiei este nevoie sa se foloseasca o alta abordare. Aceasta
noua abordare este furnizata de analiza numerica a curgerii turbulente in pompele
centrifuge.

1.6. Justificarea abordarii numerice a modelarii campului
hidrodinamic

Inlocuirea investigatiilor experimentale cu simuldri numerice in procesul de
proiectare/optimizare/reabilitare/retehnologizare a masinilor hidraulice reprezinta
tendinta actualda pe plan mondial, in contextul reducerii cheltuielilor foarte mari
necesare pentru experimentul fizic prin utilizarea extensivd a experimentului
numeric. Astfel, ultima decadd a fost caracterizata de intensificarea eforturilor
pentru perfectionarea tehnicilor de simulare numericd a curgerilor interne
tridimensionale, cu rezultate bune sau foarte bune obtinute de grupuri de cercetatori
din Europa, S.U.A si Japonia, care au fost concretizate prin organizarea conferintelor
sub egida IAHR. Concluziile acestor cercetari sunt sintetizate de Ryhming et al.,
[79], Schilling et al. [83], si altii, rezultdnd ca efectele tridimensionale sunt foarte
importante pentru curgerea in masini radial-axiale si axiale, la care se adauga
efectele vascoase la regimuri de functionare mult diferite de regimul nominal. Ca
urmare a testelor efectuate timpul necesar de calcul este in urmatoarele rapoarte
1/10/100 pentru modelarea curgerilor Euler quasi-3D (EQ3D)/Euler 3D
(E3D)/Navier-Stokes 3D (NS3D), Schilling et al., [84].

Reducerea volumului excesiv de mare al cercetdrilor experimentale
necesare, se poate efectua, pentru rotoarele pompelor centrifuge, prin cercetari
teoretice, si anume prin simularea numericd a curgerii turbulente a fluidului in
interiorul pompelor centrifuge ce echipeaza cele doua statii de pompare. Aceste
simuldri numerice permit nu numai cunoasterea caracteristicilor globale ale masinii
hidraulice (debit, inaltime de pompare, putere hidraulicd), redate prin curbele
caracteristice de functionare, dar si a pierderile hidraulice ce apar in diversele
sectiuni ale traseului hidraulic pentru diverse puncte de functionare. Cuantificarea
marimii acestor pierderi hidraulice permite calculul randamentului hidraulic si deci
trasarea curbelor energetice de functionare. Daca se dispune de o putere de calcul
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extinsa, timpul necesar acestei analizei numerice a curgerii apei in pompele
centrifuge este mai scurt. In cazul in care determinarea randamentului pompei
centrifuge ar trebui efectuata pe cale experimentald, acest lucru ar presupune
masuratori complexe si consumatoare de timp, si eventuale modificari ale traseului
hidraulic, lucru dificil de realizat intr-o statie de pompare.

Utilizarea simularii numerice pentru studiul curgerii turbulente in interiorul
pompelor centrifuge permite determinarea cu mare acuratete a distributiei campului
de presiuni si viteze pe paletele rotorice si in sectiunile de intrare si iesire din rotor.
Cu ajutorul distributiei campului de presiune pe paletele rotorului se poate calcula
cuplul, respectiv se determina randamentul hidraulic, n». Cunoasterea distributiilor
presiunilor pe paleta conduce la determinarea comportamentului cavitational specific
pompei centrifuge, la fiecare punct de functionare analizat. Cunoscand din analiza
numericd comportamentul cavitational al rotorului de pompa centrifugd se poate
reproiecta un nou rotor care sa aiba performante cavitationale superioare.

Din analiza distributiei cdmpului de viteze in interiorul rotorului se pot trage
concluzii care sa duca la imbunatatirea functionarii pompei centrifuge din punct de
vedere energetic prin alegerea adecvata a punctelor de functionare si care sa poata
fi utilizate in eventualitatea necesitatii reproiectarii si realizarii unui nou rotor care
sa echipeze pompele de acumulare din statiile de pompare.

Campul de viteze si de presiuni determinat din simularea numerica a curgerii
turbulente in rotorul de pompa centrifuga joaca un rol important in procesele
moderne de reproiectare a rotoarelor de pompe centrifuge, permitdnd obtinerea
unor solutii constructive care sa aiba un comportament energetic si cavitational
superior variantelor actuale.

1.7. Analiza critica a principalelor rezultate din literatura

N.P. Kruyt, B.P.M. Van Esch, J.B. Jonker prezinta in lucrarea ,A

superelement-based method for computing unsteady three-dimensional potential
flows in hydraulic turbomachines”, [56], o metoda numerica de solutionare a
curgerii tridimensionale, potentiale si nestationare intr-o pompa. Pentru aceasta s-a
extins metoda super elementului pentru a elimina gradele de libertate nu doar din
ecuatia Laplace cat si din conditiile Kutta. Formularea rezultata pentru aceasta
metoda este invarianta in cazul miscarii de rotatie. Astfel se poate utiliza simetria
geometrica a curgerii in canalele rotorice. Pentru simularea curgerii nestationare in
pompa se considera doua situatii: una in care se tine cont de jetul format dupa
bordul de fuga si alta in care nu se tine cont de acesta.
Rezultatele obtinute au relevat fenomene nestationare importante. Simularile care
au tinut cont de prezenta jetului dupa bordul de fuga au aratat variatii mai mici ale
circulatiei pe paletd si ale debitului functie de pozitia paletei fatd de limba statorului
decat cele care nu au luat in considerare acest fenomen. In ambele cazuri variatiile
cresc cu cat ne abatem mai mult de la debitul nominal. Curba inaltimii de pompare
functie de debit este slab influentatd de luarea sau nu in considerare a jetului, dar
valorile rezultate sunt mai mari decat cele masurate deoarece pierderile nu au fost
luate in calcul in simularea numerica.

B.P.M. van Esch in teza de doctorat intitulata ,Simulation of the three-
dimensional unsteady flow in hydraulic pumps”, [111] aratd cd in pompele radiale si
radial-axiale curgerea realda poate fi aproximata cu o curgere potentiala
incompresibild, pentru conditii de functionare aflate in vecindtatea punctului optim
de functionare. Metoda numericd dezvoltatd de autor pentru solutionarea curgerii
potentiale incompresibile se bazeaza pe metoda elementului finit tridimensionala.
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Domeniul de analiza numeric este compus din domeniul rotorului si domeniul al
carcasei pompei. Cele doud domenii sunt conectate prin intermediul unei interfete
de amestec. In acest fel miscarea rotorului in raport cu carcasa poate fi simulata
eficient. Au fost dezvoltate cateva tehnici numerice speciale pentru a reduce timpul
de calcul. Acestea se bazeazd pe metode de rafinare a retelei de discretizare
combinate cu impunerea implicitd a conditiilor Kutta la bordul de fuga al paletelor
rotorice si statorice. Pierderile ce apar in pompe sunt cuantificate folosind modele
aditionale pentru energia disipata in stratul limita, in zona interfetei de amestec si in
sectiunile cu destinderi sau contractii bruste ale traseului de curgere, cat si modele
pentru pierderile ce apar datorita frecarilor de disc si curgerilor secundare. Metoda
numerica folosita a fost validatda prin compararea rezultatelor obtinute n urma
solutiondrii numerice cu date experimentale obtinute in urma masuratorilor
efectuate in laborator pe o pompa industrialda, comparatie care a aratat o buna
concordanta intre cele doua seturi de date.

A. Tamm, A. Braten, B. Stoffel, G. Ludwig in lucrarea “Analysis of a standard
pump in reverse operation using CFD”, [107], prezintd rezultatele obtinute in urma
simuldrii numerice realizata pentru functionarea unei pompe centrifuge atat ca
pompa cat si ca turbina. Simularea numerica se face cu FLUENT 5.0, pe o geometrie
3D completd a pompei si contine 700.000 de celule deoarece studiul curgerii pe un
singur canal interpaletar nu permite studierea variatiei circumferentiale a curgerii
datorate camerei spirale. Analiza numerica s-a realizat considerand rotorul fixat intr-
o pozitie (,frozen rotor”). La functionarea in regim de pompa rezultatele obtinute n
urma simuldrii numerice sunt in buna concordanta cu cele experimentale. Se
observa o deplasare a curbei de randament spre debite mai mici iar valoarea
maxima a randamentului obtinuta numeric este mai mare cu 1-2% decéat valoarea
obtinuta experimental deoarece simularea numericda nu ia in calcul pierderile
secundare. S-a realizat de asemenea o simulare numerica pentru un singur canal
interpaletar pentru a se vedea cum influenteaza numarul de celule rezultatul. S-a
observat o influenta sub 1% pentru valorile inaltimii de pompare si randamentului
atunci cand s-au folosit 200.000 de celule fata de 70.000 pentru fiecare canal
interpaletar. De asemenea s-a studiat si influenta diverselor modele de turbulenta
utilizate. Pentru analiza functionarii pompei in ambele moduri s-a utilizat modelul
standard k-&. Pentru comparatie s-a folosit modelul RNG k-€ care a dus la o crestere
a valorii randamentului obtinut numeric pentru functionarea ca pompa cu
aproximativ 2%.

Pentru a afla valorile teoretice ale caderii si debitului la punctul optim de
functionare ca si turbina s-au folosit relatiile propuse de Stepanoff. Aceste valori au
fost comparate cu cele obtinute in urma simuldrii numerice si s-a observat o
diferenta de 3,5% pentru debit si de 1,7% pentru cadere.

Scopul lucrarii ,Numerical, experimental and theoretical analysis of the
individual efficiencies of a centrifugal pump”, [110], redactate de A. Tamm, B.
Stoffel, G. Ludwig este sa cuantifice si sa compare diferitele tipuri de randamente
individuale care compun randamentul total al unei pompe centrifuge cu ns=12 min-,
Pentru aceasta se foloseste o combinatie de date experimentale, analize teoretice si
simulari numerice. Statiunea experimentald in care este montatda pompa permite
determinarea caracteristicilor ei energetice. Pentru analiza teoretica se foloseste un
program propriu dezvoltat pe baza codului comercial MATLAB si care se bazeaza pe
o analizd monodimensionald a curgerii si necesita cunoasterea geometriei pompei,
rugozitatea suprafetelor udate, turatia si proprietatile fluidului pentru a calcula
diferitele pierderi individuale si astfel randamentele individuale si cel total.
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Pentru simularea numerica a curgerii s-a ales modelul cvasi-stationar (MRF)
din codul comercial FLUENT 5.0. Acest model foloseste sisteme de referinta diferite
pentru partile in miscare de rotatie si cele statice ale domeniului de analiza. Pentru
ambele sisteme de referintd este calculatd o solutie stationara. La interfata dintre
cele doua sisteme de referinta conditia de cuplare este data de continuitatea vitezei
absolute. Acest model nu este adecvat pentru cazul unor interactiuni puternice de-a
lungul acestei interfete, asa ca rezultatele detaliate pentru turbomasini nu sunt
neaparat semnificative din punct de vedere al fenomenului fizic.

Geometria si discretizarea s-au realizat cu GAMBIT obtinandu-se un model
cu un numar de 1.300.000 de celule. Rotorul a fost modelat folosind un sistem de
referinta care se roteste cu o turatie egalda cu a rotorului. Pentru conducta de la
aspiratie, canalele laterale si camera spirala s-a considerat un sistem de coordonate
fix. Pentru solutionarea ecuatiilor curgerii s-a utilizat solverul segregat implicit iar ca
model de turbulentd modelul k-g standard. La intrare s-a impus ca viteza sa fie
perpendiculara pe sectiune iar la iesire s-a impus presiunea statica si proprietati ale
curgerii in cazul aparitiei recircularilor. Peretii s-a considerat ca se rotesc cu viteza
relativa nuld si ca sunt hidraulic netezi.

Pentru a studia influenta diverselor modele de turbulenta s-au utilizat trei

modele diferite de turbulenta: modelul standard k-g, modelul RNG k-£ care este
indicat pentru curgerile cu swirl si modelul RSM. Rezultatele obtinute cu modelul
standard k- nu diferd cu mult fatd de cele obtinute cu modelul RNG k-£. Rezultatele
obtinute cu modelul RSM arata valori mai mici pentru randament,dar parametrii
folositi pentru monitorizarea convergentei (debitul masic la intrare si diferenta de
presiune si momentul la palete) variaza la sfarsitul iteratiilor.
S-a realizat de asemenea o simulare numerica pentru un singur canal interpaletar
pentru a se vedea cum influenteaza numarul de celule rezultatul. S-a observat o
influenta de aproximativ 0,2% pentru valorile inaltimii de pompare si randamentului
atunci cand s-au folosit 120.000 de celule fata de 70.000.

Rezultatele obtinute in urma simularii numerice sunt mai mult decat
nesatisfacatoare in comparatie cu datele experimentale. Acest lucru poate fi explicat
prin distributia inegald a debitului in canalele interpaletare. Studiul detaliat al
componentelor randamentului aratd c3a metoda teoretica supraevalueaza
randamentul interior cu aproape 1,5%, diferentele maxime fiind cele ale
randamentului frecarilor discului. Compararea rezultatelor simularilor numerice cu
cele experimentale arata ca randamentul pierderilor interne, cel al rotorului si cel al
racordului de aspiratie este intr-o buna corelatie. 90% din diferenta rezultatelor se
datoreaza supraestimarii diferentelor ce privesc contributiile individuale ale fiecarui
canal interpaletar in ceea ce priveste debitul masic.

A. Ruprecht, F. Ginter si R. Neubauer in lucrarea ,Numerical Simulations of
Unsteady Flow Instabilities (Rotating Stall) in Pumps”, [78], analizeaza curgerea
nestationara din pompele axiale si centrifuge. Pentru solutionarea numerica a
curgerii intreg domeniul rotoric a fost reprodus pentru a putea surprinde fenomenul
de blocare a canalelor interpaletare. S-a utilizat o retea de discretizare de 600.000
de celule si un program propriu pentru rezolvarea ecuatiilor ce guverneaza curgerea.
Intrarea si iesirea din rotor au fost deplasate pentru a evita influenta conditiilor la
limita asupra fenomenului de rotatie ce apare. La ambele tipuri de pompe s-a
observat aparitia blocarii unui numar de canale interpaletare, lucru care a fost in
concordanta cu rezultatele masuratorilor efectuate cu un echipament bazat pe
metoda PIV.

In lucrarea ,Experimental and numerical studies on a centrifugal pump with
2D-curved blades in cavitating condition”, [44], M. Hofmann, B. Stoffel, O. Coutier-
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Delgosha, R. Fortes-Patella, JI. Reboud prezinta rezultatele investigarii numerice si
experimentale ale unui rotor de pompa centrifuga cu palete cu curburd 2D. Din
punct de vedere experimental, in afara masuratorilor pentru determinarea
caracteristicilor cavitationale in diverse conditii de functionare, s-a realizat si o
tehnica speciala de vizualizare pentru a studia comportamentul nestationar al
cavitatiei de la bordul de fuga. Procesarea si prelucrarea statistica a imaginilor
achizitionate pentru diverse pozitii ale rotorului a permis cuantificarea marimii
norului de cavitatie si a cavitatiei atasate.

A fost dezvoltat un model numeric de curgere 3D cavitationald, pe baza codului 3D
FINE/TURBOTM, pentru a studia comportamentul la cavitatie al turbomasinilor si s-a
folosit modelul de turbulenta Baldwin-Lomax. Acest model a fost aplicat la rotorul de
pompa centrifugd. S-a studiat atat functionarea fara cavitatie cat si cea cu cavitatie.
Rezultatele simularii numerice au fost in buna corelatie cu rezultatele experimentale.
S-au reprezentat grafic rezultatele experimentale si numerice ce redau
caracteristicile energetice si energetice ale pompei pentru diverse conditii de curgere
si s-a comparat distributia spatiala meridiana a structurilor de vapori din rotor.
Rezultatele obtinute aratda capacitatea modelului de a simula principalele
caracteristici ale curgerii 3D cavitationale in turbomasini. Totusi ariile bifazice
fluctuante nu au fost simulate urmand ca autorii s3 dezvolte modelul pentru a
surprinde si acest fenomen.

M. Frobenius, R. Schilling, J]. Friedrichs, G. Kosyna in ,Numerical and
experimental investigations of the cavitating flow in a centrifugal pump impeller”,
[36], folosesc un model de cavitatie bazat pe dinamica bulei cavitationale pentru a
studia curgerea cavitationala printr-un rotor de pompa de turatie specifica joasa.
Autorii folosesc un software propriu numit CNS3D si utilizeaza modelul de turbulenta
k-g standard pentru un domeniu de analizd cu 80.000 de noduri. Curbele de
scadere ale inaltimii de pompare obtinute numeric sunt comparate cu cele rezultate
in urma masuratorilor si se constatd o buna suprapunere. Se mai realizeaza si o
investigare detaliata a distributiei de presiune si a bulelor cavitationale in rotor.

R. Hirschi, Ph. Dupont, F. Avellan, J.-N. Favre, J.-F. Guelich, E. Parkinson in
~Centrifugal pump performance drop due to leading edge cavitation: numerical
predictions compared with model tests”, [43], arata cum comportarea si principalele
caracteristici cavitationale ale unui rotor de pompa poate fi descrisa de rezultatele
calculului 3-D Navier-Stokes si folosind modele de dezvoltare a cavitatiei. S-a
utilizat codul comercial TASCflow si modelul de turbulentd k-e. Comportamentul
curgerii cavitationale in rotor rezultat pe baza metodei propuse de autori se afla in
buna concordanta cu rezultatele experimentale. S-a determinat nivelul de presiune
corespunzator incipientei cavitationale pentru mai multe puncte de functionare si s-a
comparat cu rezultatele experimentale constatandu-se ca deviatia standard medie
dintre aceste valori este sub 4%. Acest lucru depinde doar de precizia codului folosit
pentru solutionarea curgerii in a prognoza coeficientul minim de presiune de-a
lungul paletei. Calculul lungimii de cavitatie folosind ecuatia Rayleigh-Plesset a dat
rezultate foarte bune lucru ce a rezultat in urma compararii cu datele experimentale.
Aparitia scaderii performantelor este prezisa pe baza solutionarii curgerii tinand cont
de cavitatie. S-a realizat un calcul cuplat pentru a se putea lua in considerare si
influenta statorului observata din experimente. Din pdcate aceastd influenta nu a
reiesit si din simularea numerica. Aceste diferente se datoreaza fenomenelor
nestationare sau/si aparitiei cavitatiei in stator. Totusi rezultatele obtinute arata ca o
predictie a punctului de scadere a performantei unei pompe este posibila atata timp
cat scaderea se datoreaza cavitatiei aparute pe paletele rotorice.
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1.8. Evidentierea principalelor avantaje si limitari cu referire
la curgerile 3D turbulente in canalele interpaletare

Modelarea numerica 3D a curgerii turbulente in interiorul canalelor
interpaletare ale pompelor centrifuge a redus la minim volumul de masuratori
experimentale necesare analizarii functionarii unei masini hidraulice. Aceste
masuratori experimentale implica intervale mari de timp si costuri ridicate.

Deoarece analiza numerica 3D a curgerii fluidului in interiorul pompelor
centrifuge se realizeaza pe un singur canal interpaletar, se presupune ca structura
campului hidrodinamic este aceeasi si in restul canalelor interpaletare ce alcatuiesc
rotorul pompei centrifuge. In realitate acest lucru nu se intampla, putand aparea
comportari diferite ale canalelor interpaletare, mai ales la functionarea pompelor la
puncte de functionare diferite de punctul optim de functionare. Un astfel de fenomen
este blocarea anumitor canale interpaletare datorita recircularilor de fluid ce apar ca
urmare a desprinderilor fluidului de pe intradosul si extradosul paletelor rotorice.

Totusi, modelarea numericd a curgerii fluidului in interiorul pompelor
centrifuge permite obtinerea rapida a informatiilor necesare care sa duca la
realizarea geometriei optime cu caracteristici energetice si cavitationale superioare.
Astfel se elimind necesitatea realizarii modelelor de pompa si a fincercarilor
experimentale ale acestora, acest lucru ducand la reducerea cheltuielilor si a
timpului necesar realizarii unui nou tip de pompa adaptat cerintelor actuale de
exploatare.

1.9. Scopul si continutul tezei

Obiectivul acestei cercetari este de a stabili o metodologie de simulare
numerica a curgerii lichidului real prin pompele centrifuge care si fie cit mai precisa,
simpla si rapida.

Teza este structurati astfel:

e Capitolul 1 - studierea stadiului actual al cercetarilor in domeniu si
definirea directiilor de cercetare cu evaluarea resurselor necesare;

e Capitolul 2 - stabilirea elementelor ce intervin intr-o simulare numerica a
curgerii ideale, abordarea sistematica a acestora;

e Capitolul 3 - stabilirea elementelor ce intervin intr-o simulare numerica a
curgerii reale, abordarea sistematica a acestora;

e Capitolul 4 - stabilirea elementelor ce intervin intr-o simulare numerica a
curgerii bifazice cavitationale;

e Capitolul 5 - descrierea geometriei pompei analizate si a punctelor de
functionare, precum si prezentarea rezultatelor masuratorilor experimentale
efectuate asupra acesteia;

e Capitolul 6 - analiza numerica tridimensionala a curgerii fluidului real in
pompa centrifuga;

e Capitolul 7 - determinarea numerica si trasarea curbelor caracteristice
energetice pentru pompa centrifuga analizata;

e Capitolul 8 - calculul diverselor tipuri de pierderi hidraulice ce apar la
curgerea fluidului real prin pompa ;

e Capitolul 9 si 10 - investigarea numerica a comportamentului cavitational
si trasarea curbelor specifice de cavitatie;

e Capitolul 11 - concluzii, contributii personale si perspective ale cercetarii
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2. Ecuatiile care guverneaza simularea
curgerilor ideale prin pompele centrifuge

2.1. Descrierea ecuatiilor ce guverneaza curgerea ideala
stationara

Curentul de lichid este ales ca fiind lipsit de vascozitate. Acest fapt conduce
la simplificarea formei ecuatiilor diferentiale ce descriu miscarea lichidului.
Neglijarea vascozitatii reprezinta o cale de investigare a campului hidrodinamic des
utilizata Tn procesul de proiectare a turbomasinilor hidraulice. Aceasta deoarece
timpul de solutionare numerica a sistemului de ecuatii obtinut in urma discretizarii
domeniului de analiza si a variabilelor primare (presiunea si componentele vitezei)
este mult redus, iar reteaua de discretizare a domeniului nu este necesar a fi
rafinata in apropierea suprafetelor solide (pentru un curent de lichid nevéascos,
gradientii de viteza sunt mici in apropierea suprafetelor solide, adica stratul limita
este absent in acest caz).

Ecuatia care sta la baza curgerii lichidelor ideale este ecuatia Euler pentru
lichide nevéascoase in sistemul absolut de referinta stationar, conform Ancusa, [5], si
Anton & Baya, [13]:

%(p\?)+V-(p\7\7)=—Vp+p§ (2.1)

pentru care p este presiunea statica, p este densitatea lichidului (apa in cazul de
fata), g este acceleratia gravitationala

Ecuatia de continuitate pentru lichide in regim stationar se reduce la forma, Ancusa,
[5] si Anton & Baya, [13]:

V-v=0 (2.2)

Pentru sistemul relativ de referinta, viteza relativa se obtine ca fiind:

W=V-0xr (2.3)

unde r este vectorul de pozitie.

2.2. Metode principale de simulare a curgerilor ideale in
pompele centrifuge si tehnicile de calcul in 3D

Domeniul de analizd numericd se obtine pe baza desenelor de executie ale
pompei, cu ajutorul preprocesorului GAMBIT 2.2.30. S-a reprezentat doar un singur
canal interpaletar, deoarece s-a considerat o curgere ce evolueaza la fel in fiecare
din cele 5 canale interpaletare. Dupa realizarea domeniului de analiza s-a trecut la
discretizarea acestuia, obtindndu-se o retea de discretizare structurata. S-au definit
apoi conditiile la limitd pentru frontierele domeniului de analiza, urmand a se
exporta toate acestea intr-un fisier cu extensia .msh, fisier ce se va incarca apoi in
programul FLUENT 6.3.
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Se trece la incarcare fisierului ce contine domeniul de analiza in programul
FLUENT 6.3, dupa care se realizeaza verificarea si scalarea domeniului de analiza,
conform unitatilor de masura utilizate pentru reconstructia sa.

Pentru solutionarea numerica a curgerii fluidului ideal in pompele centrifuge
se alege solverul 3D cu dubla precizie al programului FLUENT 6.3., bazat pe
presiune. Cu ajutorul acestui solver cdmpul de viteze este obtinut din ecuatiile de
moment, iar cdmpul de presiuni rezultd din rezolvarea ecuatiei de presiune sau de
corectie de presiune care este derivata din prelucrarea ecuatiilor de continuitate si
moment. Se vor solutiona ecuatiile integrale de conservare a masei si momentului
utilizdnd o tehnica bazata pe un volum de control care consta in:

e Descompunerea domeniului de analiza in volume de control discrete folosind

o retea de discretizare

e Integrarea ecuatiilor pe fiecare volum de control pentru a construi ecuatii
algebrice pentru variabilele dependente discrete (necunoscutele) cum sunt
viteza si presiunea

e Liniarizarea ecuatiilor discretizate si solutionarea sistemului liniar de ecuatii
rezultant pentru a obtine valori actualizate ale variabilelor dependente

Apoi se va activa modelul nevéascos pentru solutionarea curgerii fluidului
ideal in domeniile de analiza numericd. Se va alege lichidul de lucru, care in cazul
de fata este apa, si se vor defini conditiile de lucru ce tin de precizarea valorii
presiunii de referintd, care pentru cazul studiat va fi presiunea atmosferica.

In continuare se vor specifica conditiile pe frontierele domeniului de analiza
si pe domeniul de analiza.

Conditiile ce descriu curgerea pot fi impuse pe frontierele de intrare si iesire
ale domeniului de analizd pentru ambele sisteme de referintd. Spre exemplu,
pentru a specifica viteza de curgere la intrarea in rotorul de pompa se poate impune
fie viteza absolutd, fie viteza relativa. In anumite situatii, atunci cand se impune
presiunea pe sectiunea de intrare a domeniului rotoric de analiza, apar restrictii
functie de metoda de specificare a vitezei. Este recomandabil sa se utilizeze metoda
de formulare cu viteza absoluta atunci cand, in cea mai mare parte a domeniului de
analiza, curgerea nu are componenta de rotatie. Folosirea metodei de formulare cu
viteza relativa se preteaza situatiei in care cea mai mare parte a fluidului din
domeniul de analiza numerica se roteste.

Pentru conditiile impuse pe frontiera de intrare, legate de specificarea

campului de viteze, sau cele impuse pe suprafetele solide, impenetrabile de catre
fluid, se poate preciza fie viteza absoluta, fie viteza relativa, indiferent de modul de
formulare a vitezelor ales, absoluta sau relativa.
Pentru conditiile definite pe frontiere, legate de specificarea campului de presiuni,
programul FLUENT 6.3 are anumite restrictii asupra modului in care se precizeaza
presiunea totald si directia de curgere atunci cand se foloseste un sistem de
referinta relativ.

Conditiile definite pe frontiera de intrare, legate de specificarea presiunii
totale si a directiei de curgere, vor utiliza valorile corespunzatoare sistemului de
referintd absolut daca se utilizeaza formularea in viteze absolute. Dacd se foloseste
sistemul de calcul bazat pe viteze relative, presiunea totala si directia de curgere se
vor specifica in conformitate cu sistemul de referinta relativ.

Pentru conditiile impuse pe frontiera de iesire din domeniul de analiza
numericd, specificarea presiunii statice este independenta de sistemul de referinta.

Se vor modifica apoi valorile factorilor de relaxare pentru presiune si
moment la o valoare egala cu 0.2 pentru presiune si 0.5 pentru moment. Factorii de
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relaxare sunt folositi pentru a controla actualizarea variabilelor de calcul dupa
fiecare iteratie.

Schema de discretizare aleasa a fost cea standard pentru presiune si cea de
ordinul Tntdi pentru moment. Aceasta setare permite controlarea termenilor de
convectie din ecuatiile ce descriu curgerea. Desi schemele de discretizare standard
si cea de gradul intai conduc de regula la rezultate mai putin exacte, ele asigura o
buna convergentd a solutiei numerice. Precizia rezultatelor este imbunatdtita de
folosirea unei retele de discretizare structurate, ce duce la scaderea difuziei
numerice.

Cuplarea vitezei cu presiunea se face utilizdand algoritmul SIMPLE ce
utilizeaza o relatie de legatura intre viteza si corectiile de presiune pentru a impune
conservarea masei si a obtine campul de presiune.

Problema se va initializa cu valorile specifice sectiunii de intrare in domeniul
de analiza si se va porni calculul iterativ de la aceasta sectiune.

2.3. Descompunerea geometrica a domeniului traseului
hidraulic

Prima pompa investigata echipeaza statia de pompare Lotru Aval si are doua
etaje cu rotoarele identice dispuse in opozitie si 0 geometrie complexa a tronsonului
de aspiratie dupa cum se observa din figura 2.1. Proiectarea pompei analizate a fost
efectuata in anii ‘60 si s-a urmarit realizarea unui traseu de aspiratie simetric din
considerente tehnologice. Alegerea solutiei de dispunere spate in spate a celor doua
rotoare realizeazd o echilibrare a fortelor axiale. Mai mult, datorita solutiei
constructive dispunerea rotoarelor este in serie pentru a asigura indltimea de
pompare. Legarea in serie a celor doua rotoare se realizeaza prin conectarea
colectorului de la primul etaj cu aspiratia de la cel de-al doilea etaj printr-o conducta
cotita. Rotorul pompei este prevazut cu cinci palete rotorice.

Geometria pompei centrifuge analizate a fost redata pe baza desenelor de
executie ale componentelor. Astfel rotorul pompei a fost reconstruite cu ajutorul
preprocesorului GAMBIT.

Domeniul de analiza a fost impartit in subdomenii din considerentul reducerii
timpului de calcul si al simplificarii studiului. Criteriile care au stat la baza impartirii
domeniului de analizd au fost simetria geometrica/hidrodinamica si periodicitatea
geometrica, precum si modificarea acestora functie de punctul de functionare al
pompei.

Subdomeniul periodic unghiular si care depinde primordial de punctul de
functionare al masinii este canalul interpaletar de rotor. Subdomeniul rotoric reda un
singur canal interpaletar, din cele cinci ale pompei, asa cum este prezentat in figura
2.2.

Domeniul rotoric de analiza a fost prelungit in aval cu un cilindru pentru o
mai buna stabilitate a solutiei numerice. Unul din principalele avantaje ale utilizarii
canalelor periodice de rotor este ca acestea pot fi discretizate cu un numar de celule
ridicat. Astfel domeniul rotoric al pompei tip MU 81 are o retea de discretizare
structurata ce contine 322756 celule hexaedrice.
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Figura 2.1. Pompa etajata tip MU 81

coroana

intrare

Figura 2.2. Geometria canalului interpaletar pentru pompa centrifuga tip MU 81
(sub licenta Bergeron), ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval
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S-a reconstruit si traseul de la aspiratie al pompei MU 81 pentru a putea
obtine informatii legate de hidrodinamica curentului la intrarea in rotorul de pompa
centrifugd. Pentru obtinerea domeniului de analizd numerica tridimensional s-au
utilizat desenele de executie, iar rezultatul reconstructiei geometrice realizate cu
ajutorul programului GAMBIT 2.2.30 este redat in figura 2.3.

iesire

Figura 2.3. Geometria tronsonului de la aspiratie pentru pompa centrifuga tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

2.4. Definirea problemelor de curgere pe fiecare domeniu

Definirea problemelor de curgere pe fiecare domeniu presupune precizarea
conditiilor la limita, specifice fiecarui punct de functionare analizat, pe fiecare
frontiera ce alcatuieste domeniul de analiza numerica. Pentru fiecare din cele doua
domenii rotorice s-a definit un set identic de conditii pe frontiere.

Astfel, pe suprafata de intrare in domeniul de analiza numerica rotoric si cel
al tronsonului de aspiratie s-a impus o viteza constanta si normala la suprafata, cu
ajutorul conditiei denumite velocity inlet, Fluent Inc., [35]. Impunerea vitezei
constante si uniforme pe sectiunea de intrare in rotor reprezintd o ipoteza
simplificatoare necesara pentru solutionarea curgerii stationare in interiorul rotorului
pompei centrifuge. Modulul vitezei s-a calculat din conditia de debit corespunzatoare
fiecarui punct de functionare:

v ==
™S (2.4)

unde Sy reprezinta aria suprafetei de la intrarea in domeniul rotoric sau in cel al
tronsonului de aspiratie, iar Q debitul specific fiecarui punct de functionare analizat.
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Pentru iesirea din domeniul rotoric si cel al tronsonului de aspiratie s-a
impus conditia la limitd de presiune constanta si egala cu presiunea atmosferica
(conditia denumita pressure outlet, Fluent Inc., [35]).

Pe suprafetele solide si lipsite de periodicitate ale domeniilor de calcul s-a
impus anularea vitezei relative, conditia denumita wall, Fluent Inc., [35].

Pentru suprafetele periodice ale canalelor interpaletare de rotor s-a
specificat faptul ca sunt suprafete periodice de rotatie si s-a impus periodicitatea
presiunii si a vitezei:

p(r,9,z):p[r,9+2—n,zj (2.5)

Np

- _ 2n

v(r,8,z)= v[r,6+—,zJ (2.6)
Np

unde np reprezintd numarul de palete rotorice, numar egal in cazul de fata cu 5.
Pentru domeniul de analiza al rotorului de pompa centrifugda se alege ca
naturd a materialului de lucru apa. Se specifica pozitia axei de rotatie, in origine,
directia dupa care se roteste domeniul, directia axei z, si turatia cu care se roteste
rotorul pompei centrifuge.
In figura 2.4 sun prezentate conditiile la limita impuse pentru domeniul
rotoric de analiza:

viteza

Figura 2.4. Conditiile impuse pe frontierele domeniului de analiza
pentru pompa MU 81 ( sub licenta Bergeron), ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

in figura 2.5 sun prezentate conditiile la limitd impuse pentru domeniul de
analiza al tronsonului de aspiratie:
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presiune

viteza
Figura 2.5. Conditiile impuse pe frontierele domeniului de analiza al tronsonului
de aspiratie al pompei MU 81, ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

2.5. Fluxul de energie specifica printr-o sectiune transversala
a traseului hidraulic

Pentru a calcula fluxul de energie specifica printr-o sectiune transversala se
utilizeaza raportarea valorii presiunii totale pe o sectiune transversald, folosind
optiunea de raportare oferita de programul FLUENT 6.3. Aceasta optiune foloseste
urmatoarea relatie de calcul, Fluent Inc., [35]:

o n -
PtotV - dA Z ptOtivi ’ AI
j = (2.7)
P Py p

Calculul se realizeaza prin insumarea presiunii totale cu produsul scalar al
vectorului de suprafata si al vectorului viteza, totul raportédndu-se la densitatea
lichidului de lucru. Unitatea de masura a valorii rezultate in urma acestei raportari
este J/N. Avand calculat fluxul de energie specifica pe sectiunile de intrare si
iesire din domeniul de analiza se poate determina cantitatea de energie specifica pe
care lichidul o primeste sau o pierde la trecerea prin respectivul domeniu.
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2.6. Erori ale schemei numerice utilizate

Erorile introduse de schema numericd utilizatda sunt datorate mai multor
cauze. O primd sursa de erori o constituie tipul de retea utilizatd la discretizarea
domeniului de analiza. Calitatea discretizarii domeniului joaca un rol important in
precizia si stabilitatea calculului numeric. Atributele asociate cu calitatea retelei de
discretizare sunt densitatea nodurilor retelei, netezimea retelei si torsionarea
celulelor ce compun reteaua.

Dacad densitatea nodurilor retelei nu este suficient de mare poate altera
caracteristicile curgerii. Spre exemplu, surprinderea desprinderilor de fluid datorate
curgerii in gradient advers de presiune depinde foarte mult de densitatea nodurilor
din aval de punctul de desprindere.

Schimbari bruste ale volumului celulelor de discretizare adiacente duc la
erori mai de trunchiere. Erorile de trunchiere reprezinta diferenta dintre derivatele
partiale din ecuatiile ce guverneaza curgerea si aproximarile lor discrete. Programul
FLUENT 6.3 permite imbunatatirea gradului de netezire a retelei de discretizare prin
rafinarea acesteia.

Forma celulelor ce alcdtuiesc reteaua de discretizare are un rol important
asupra preciziei solutiei numerice. Torsionarea retelei este definita ca fiind diferenta
dintre forma unei celule si forma unei celule echilaterale de volum echivalent.
Celulele foarte torsionate pot destabiliza si scddea precizia solutiei numerice.
Retelele de discretizare optime cu elemente patrulatere ar trebui sa aiba celule cu
unghiuri apropiate de 90°, iar retelele de discretizare optime cu elemente
triunghiulare ar trebui sa aiba celule cu unghiuri apropiate de 60° si nu mai mari de
90°.

O sursa dominanta de erori o reprezinta difuzia numerica (falsa difuzie).
Notiunea de falsa difuzie este denumita astfel deoarece difuzia nu este un fenomen
real, dar efectul ei asupra calculului curgerii este asemanator cu cel al cresterii
valorii coeficientului real de difuzie. Difuzia numerica este cel mai mult remarcata
atunci cand difuzia reald este mica, in situatia in care problema studiatd este
dominata de convectie. Toate schemele numerice utilizate pentru solutionarea
numerica a curgerii contin o mica cantitate de difuzie numerica. Acest lucru se
intdmpla deoarece difuzia numerica apare datorita erorilor de trunchiere care sunt o
consecinta a reprezentarii sub forma discreta a ecuatiilor ce guverneaza curgerea
fluidului. Efectele difuziei numerice asupra solutiei numerice pot fi reduse prin
utilizarea schemei de discretizare de ordinul doi. Marimea difuziei numerice este
invers proportionald cu marimea retelei de discretizare, asa ca o alta metoda de a
reduce difuzia numerica este sa se utilizeze retele de discretizare cat mai rafinate.
Difuzia numerica se poate minimiza daca curgerea fluidului este aliniata cu reteaua
de discretizare. Daca se utilizeaza o retea de discretizare cu elemente triunghiulare
sau tetraedrice, curgerea nu va fi niciodata aliniatda cu reteaua de discretizare. In
cazul utilizarii unei retele de discretizare cu elemente patrulatere sau hexaedrice se
poate ajunge la situatia in care curgerea sa fie aliniata cu reteaua de discretizare.
Acest lucru se intampla pentru curgerile simple, cum ar fi curgerea intr-o conducta
lunga. Este mai avantajos sa se foloseasca o retea de discretizare cu elemente
patrulatere sau hexaedrice deoarece se reduce efectul difuzie numerice asupra
solutiei si se reduce numarul de celule al retelei.

Datorita realizarii simuldrii numerice a curgerii doar pe un canal rotoric
interpaletar anumite fenomene specifice curgerii in gradient advers de presiune nu
pot fi puse in evidenta. Spre exemplu, la debite mai mici decét cel corespunzator
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punctului optim de functionare al pompei centrifuge, apare o blocare a anumitor
canale interpaletare, datorita desprinderilor curentului de fluid de pe paletele
rotorice si recircularilor. Acest lucru poate fi pus in evidentda de simularea numerica
a curgerii doar daca se utilizeaza intreg domeniul rotoric si nu doar un canal
interpaletar.
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3.Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor
turbulente 3D in pompele centrifuge

3.1. Detalierea ecuatiilor ce guverneaza curgerea turbulenta
stationara

Curgerile turbulente sunt caracterizate de campuri de viteze fluctuante.
Aceste fluctuatii se suprapun peste cantitatile de transport cum este momentul si
duc la fluctuatia cantitatilor de transport. Deoarece aceste fluctuatii pot fi de
amplitudine mica si frecventa ridicata, sunt prea solicitante ca si putere de calcul
pentru a fi simulate direct in calculele practice ingineresti. In schimb, ecuatiile
instantanee ce guverneaza curgerea pot fi mediate in timp, mediate in ansamblu
sau altfel prelucrate pentru a indeparta aceste amplitudini scazute introduse de
fluctuatii, rezultand astfel un set de ecuatii modificate care nu necesita la fel de
multa putere de calcul. Oricum, ecuatiile modificate contin variabile aditionale
necunoscute, iar modelele de turbulentd existente trebuie sa determine valorile
acestor variabile suplimentare.

Solutionarea curgerii turbulente s-a realizat cu ajutorul ecuatiei de
continuitate si a ecuatiei de miscare Navier-Stokes.

Ecuatia de continuitate pentru fluide incompresibile este de forma, Ancusa, [5],
Anton&Baya, [13]:

vV.v=0 (3.1)

Ecuatia de miscare Navier-Stokes pentru miscarea stationara este de forma,
Ancusa, [5], Anton & Baya, [13]:

%(p\?)+V~(\7\7):—Vp+V~(7='j+pg7 (3.2)
pentru care p este presiunea statica, p este densitatea lichidului (apa in cazul de
fata), g este acceleratia gravitationala, iar : este tensorul tensiunilor avand
expresia, Ancusa, [5], Anton&Baya, [13]:

7='=/J{(V\7+V\7T)—§V-\7I} (3.3)

unde y este vascozitatea moleculara, I este tensorul unitar, iar al doilea termen din
partea dreapta reprezinta efectul dilatatiei volumice.
Pentru sistemul relativ de referinta, viteza relativa se obtine ca fiind:

W=V-Oxr (3.4)
unde r este vectorul de pozitie, iar partea stanga a ecuatiei (3.2) devine:

2 (09) V- (79) = (o) + v (03}« 206 x 7 + pio (6 7) +p 217 (3.5)
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3.2. Metode principale de simulare a curgerilor turbulente 3D
in pompele centrifuge

Domeniul de analiza numerica se obtine pe baza desenelor de executie ale
pompei, cu ajutorul preprocesorului GAMBIT 2.2.30. S-a reprezentat doar un singur
canal interpaletar, deoarece s-a considerat o curgere ce evolueaza la fel in fiecare
din cele 5 canale interpaletare. Dupa realizarea domeniului de analiza s-a trecut la
discretizarea acestuia, obtinandu-se o retea de discretizare structurata. Se vor defini
apoi conditiile la limitd pentru frontierele domeniului de analizd, urmand a se
exporta toate acestea intr-un fisier cu extensia .msh, fisier ce se va incarca apoi in
programul FLUENT 6.3.

Se trece la incarcare figierului ce contine domeniul de analizd in programul
FLUENT 6.3, dupd care se realizeaza verificarea si scalarea domeniului de analiza,
conform unitatilor de masura utilizate pentru reconstructia sa.

Pentru solutionarea numerica a curgerii fluidului real in pompele centrifuge
se alege solverul 3D cu dubla precizie al programului FLUENT 6.3., bazat pe
presiune. Cu ajutorul acestui solver campul de viteze este obtinut din ecuatiile de
moment, iar cdmpul de presiuni rezulta din rezolvarea ecuatiei de presiune sau de
corectie de presiune care este derivata din prelucrarea ecuatiilor de continuitate si
moment. Se vor solutiona ecuatiile integrale de conservare a masei si momentului
utilizand o tehnica bazata pe un volum de control care consta in:

e Descompunerea domeniului de analiza in volume de control discrete folosind

o retea de discretizare

e Integrarea ecuatiilor pe fiecare volum de control pentru a construi ecuatii
algebrice pentru variabilele dependente discrete (necunoscutele) cum sunt
viteza si presiunea

e Liniarizarea ecuatiilor discretizate si solutionarea sistemului liniar de ecuatii
rezultant pentru a obtine valorii actualizate ale variabilelor dependente

Solverul bazat pe presiune folosegte un algoritm ce apartine unei clase
generale de metode denumite metoda proiectiei. In metoda proiectiei restrictia
conservarii masei campului de viteze este indeplinita prin solutionarea unei ecuatii
de presiune ( sau a unei ecuatii de corectie a presiunii). Ecuatia presiunii este
derivata din ecuatiile de continuitate si moment in asa mod incat campul de viteza,
corectat de presiune, sa satisfaca continuitatea. Din moment ce ecuatiile ce
guverneaza curgerea sunt neliniare si cuplate, procesul de solutionare presupune
iteratii in care intregul set de ecuatii este rezolvat in mod repetat pana cand se
realizeaza convergenta solutiei numerice.

Din cele doua variante de solver bazate pe presiune, segregat si cuplat, s-a
ales cel segregat. Algoritmul segregat realizeaza solutionarea una dupad alta a
ecuatiilor ce guverneaza curgerea. Fiecare ecuatie, in timp ce este rezolvata, este
decuplata sau separata de celelalte ecuatii, de unde si numele algoritmului. Acest tip
de algoritm este eficient din punct de vedere al utilizarii resurselor de calcul, din
moment ce ecuatiile discretizate necesita a fi stocate in memorie pe rand. Totusi,
timpul necesar convergentei solutiei numerice este relativ lung, avand in vedere ca
ecuatiile sunt rezolvate intr-o maniera decuplata. Algoritmul segregat se bazeaza pe
parcurgerea urmatorilor pasi:

e Se actualizeaza proprietatile fluidului (densitate, vascozitate) inclusiv
vascozitatea turbulenta pe baza solutiei curente

e Solutionarea ecuatiilor de moment, una dupa alta, utilizdnd valorile recent
actualizate ale presiunii si a fluxurilor masice pe frontiera
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e Solutionarea ecuatiei de corectie a presiunii utilizdnd campul de viteze
recent obtinut si fluxul masic

e Corectarea fluxurilor masice pe frontiere, a presiunii si a cdampului de viteze
folosind corectia de presiune obtinuta la pasul anterior

e Solutionarea ecuatiilor pentru marimile scalare aditionale, daca exista, cum
ar fi marimile turbulente utilizand valorile actuale ale variabilelor

e Actualizarea termenilor sursa ce apar din interactiunea diverselor faze ale
lichidului

e Verificarea convergentei ecuatiilor

Acesti pasi sunt parcursi pana cand se indeplinesc criteriile de convergenta.

Apoi se va activa modelul de vascozitate optim pentru solutionarea curgerii
fluidului real in domeniile de analizd numerica. Pentru studiul curgerii fluidului real in
pompele centrifuge se alege modelul de turbulentd k-¢ RNG cu activarea optiunii
care tine cont de efectele modificarii gradientului de presiune in vecinatatea
frontierelor solide ale domeniului de analiza. Se va alege lichidului de lucru, care in
cazul de fatd este apa, si se vor defini conditiile de lucru ce tin de precizarea valorii
presiunii de referintd, care pentru cazul studiat va fi presiunea atmosferica.

In continuare se vor specifica conditiile pe frontierele domeniului de analiza
si pe domeniul de analiza, atat cele care tin de specificarea parametrilor curgerii
(viteza si presiune), cat si cei care tin de specificarea parametrilor ce caracterizeaza
turbulenta.

In cazul solutionarii curgerii lichidului real in pompele centrifuge avem de-a
face cu o problema de curgere nestationara, daca ne raportam la un sistem de
referinta fix. Dacd utilizam un sistem de referinta relativ, curgerea ideala intr-o
pompa centrifuga poate fi modelata numeric ca o problema de curgere stationara in
raport cu sistemul de referinta relativ. Alegand sistemul de referinta relativ se vor
modifica ecuatiile de miscare, prin adaugarea termenilor de acceleratie ce apar
datorita transformarii sistemului de referinta absolut in sistem de referinta relativ.
Solutionand aceste ecuatii noi obtinute in ipoteza unei curgeri stationare se poate
modela numeric curgerea din interiorul rotorului de pompa centrifuga. In aceasta
situatie conditiile pe frontierda care se impun pentru peretii ce delimiteaza domeniul
de analiza trebuie sa indeplineasca urmatoarele conditii:

e Orice perete ce se roteste odata cu sistemul de referinta relativ poate avea
forme diverse. Un exemplu il reprezinta suprafetele ce definesc paleta
rotorului de pompa centrifuga. Se va defini in sistemul de referinta relativ
conditia de aderenta a lichidului la perete astfel incat viteza relativa va fi
nula la peretii aflati in miscare de rotatie.

e Frontierele domeniului numeric de analiza care nu se rotesc fata de sistemul
de referinta fix trebuie sa fie suprafete de revolutie fata de axa de rotatie.
Pe aceste frontiere viteza absoluta va fi egala cu zero.

Daca se utilizeaza frontierele periodice de rotatie, acestea trebuie sa fie periodice in
raport cu axa de rotatie.

Conditiile ce descriu curgerea pot fi impuse pe frontierele de intrare si iesire
ale domeniului de analizd pentru ambele sisteme de referinta. Spre exemplu,
pentru a specifica viteza de curgere la intrarea in rotorul de pompa se poate impune
fie viteza absolutd, fie viteza relativa. In anumite situatii, atunci cand se impune
presiunea pe sectiunea de intrare a domeniului rotoric de analizd, apar restrictii
functie de metoda de specificare a vitezei. Este recomandabil sa se utilizeze metoda
de formulare cu viteza absoluta atunci cand, in cea mai mare parte a domeniului de
analiza, curgerea nu are componenta de rotatie. Folosirea metodei de formulare cu
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viteza relativda se preteaza situatiei in care cea mai mare parte a fluidului din
domeniul de analizéd numerica se roteste.

Pentru conditiile impuse pe frontiera de intrare, legate de specificarea

campului de viteze, sau cele impuse pe suprafetele solide, impenetrabile de catre
fluid, se poate specifica fie viteza absoluta, fie viteza relativa, indiferent de modul de
formulare a vitezelor ales, absoluta sau relativa.
Pentru conditiile impuse pe frontiere, legate de specificare cdmpului de presiuni,
programul FLUENT 6.3 impune anumite restrictii asupra modului in care se specifica
presiunea totalda si directia de curgere atunci cadnd se foloseste un sistem de
referinta relativ.

Pentru conditiile impuse pe frontiera de iesire din domeniul de analiza
numerica specificarea presiunii statice este independenta de sistemul de referinta.
Atunci cand apar recirculari in vecinatatea frontierei de iesire, presiunea statica
specificata este folosita ca si presiune totala. Pentru calcule ce folosesc viteze
absolute, presiunea statica specificata este folosita ca presiune totala in sistemul de
referinta absolut, iar pentru formularea cu viteze relative, presiunea Astaticé
specificatd se considera a fi presiunea totala in sistemul de referinta relativ. In ceea
ce priveste directia de curgere in cazul recirculdrilor, programul FLUENT 6.3
considera viteza absoluta ca fiind normald pe frontiera de iesire pentru cazul
formularii in viteze absolute, iar pentru formularea in viteze relative, viteza relativa
este cea care se considera normala pe sectiunea de iesire.

Se vor modifica apoi valorile factorilor de relaxare pentru presiune si
moment la o valoare egala cu 0.2 pentru presiune si 0.5 pentru moment. Factorii de
relaxare sunt folositi pentru a controla actualizarea variabilelor de calcul dupa
fiecare iteratie.

Schema de discretizare aleasa a fost cea standard pentru presiune si cea de
ordinul intai pentru moment, energie cinetica turbulenta si rata de disipare
turbulenta. Aceasta setare permite controlarea termenilor de convectie din ecuatiile
ce descriu curgerea. Desi schemele de discretizare standard si cea de gradul intai
conduc de regula la rezultate mai putin exacte, ele asigura o buna convergenta a
solutiei numerice. Precizia rezultatelor este imbunatatita de folosirea unei retele de
discretizare structurate, ce duce la scaderea difuziei numerice.

Cuplarea vitezei cu presiunea se face utilizdnd algoritmul SIMPLE ce
utilizeaza o relatie de legatura intre viteza si corectiile de presiune pentru a impune
conservarea masei si a obtine campul de presiune.

Problema se va initializa cu valorile specifice sectiunii de intrare in domeniul
de analiza si se va porni calculul iterativ de la aceasta sectiune.

3.3. Descrierea modelului de turbulenta si detalierea
avantajelor si dezavantajelor utilizarii pentru curgerile in
pompele centrifuge

Din pacate nici un model de turbulentd nu este universal acceptat ca fiind
superior pentru toate tipurile de probleme de curgere. Alegerea modelului de
turbulenta depinde de aspecte legate de fizica curgerii, de metoda de solutionare
acceptata pentru o clasa specifica de probleme, nivelul de precizie necesar, de
resursele de calcul disponibile pentru simularea numerica. Pentru alegerea modelului
de turbulenta optim pentru solutionarea numerica a curgerii turbulente in pompele
centrifuge trebuie analizate diversele modele de turbulenta disponibile.
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Este putin probabil sa se obtina in viitorul apropiat solutii dependente de
timp ale ecuatiilor Navier-Stokes pentru curgeri turbulente caracterizate de numere
Reynolds mari din pompele centrifuge, solutii capabile sa rezolve totul, pana la cea
mai mica scara a miscarii. Metoda alternativa aleasa pentru solutionarea ecuatiilor
Navier-Stokes a fost medierea Reynolds, astfel incat fluctuatiile turbulente la scara
redusa sa nu trebuiasca sa fie simulate numeric direct. Acest lucru presupune
introducerea unor termeni suplimentari in ecuatile ce guverneazda curgerea
turbulenta, termeni ce trebuie modelati numeric pentru a realiza ,inchiderea”
sistemului de ecuatii.

Ecuatiile Navier-Stokes mediate Reynolds (RANS) guverneaza transportul
marimilor mediate ale curgerii, astfel intregul domeniu al scarilor de turbulenta fiind
modelat numeric. Aceasta abordare a modelarii numerice reduce necesarul de
putere de calcul si este adoptatd pe scara larga pentru aplicatiile ingineresti. In
programul FLUENT 6.3 sunt disponibile mai multe modele de turbulentd, cum ar fi
Spalart-Allmaras, variantele de k-g, variantele de k-w si modelul de turbulenta
Reynolds (RSM), Fluent Inc., [35].

Pentru solutionarea curgerii tridimensionale turbulente din pompele
centrifuge investigate a fost ales modelul k-€ RNG.

Modelul de turbulenta k-€ RNG este un model asemanator cu modelul k-g
standard, dar cuprinde urmatoarele imbunatatiri:

e Modelul RNG contine un termen suplimentar in ecuatia lui & care
fmbunatateste in mod substantial precizia de calcul

e Este inclus efectul de swirl asupra turbulentei asigurand astfel o precizie
ridicata pentru curgerile dominate de swirl

e Teoria RNG pune la dispozitie o formula analitica pentru numerele turbulente
Prandtl, in timp ce modelul k- standard utilizeaza constante specificate de
cdtre utilizator

e In timp ce modelul k-¢ standard este un model pentru numere Reynolds
mari, teoria RNG furnizeaza o formula diferentiala derivata analitic pentru
vascozitatea efectiva specifica efectelor curgerilor cu numar Reynolds mic.

Folosirea acestei caracteristici a modelului RNG depinde de un tratament

adecvat aplicat in regiunile din vecinatatea frontierelor solide ale domeniului

de analiza numerica.
Aceste caracteristici fac modelul de turbulenta k- RNG sa aiba rezultate mai precise
si mai de incredere pentru o clasa mai larga de curgeri decat modelul k-€ standard.

Acest model de turbulentd este derivat din ecuatiile instantanee Navier-
Stokes, pe baza unei tehnici matematice denumite metoda de renormalizare a
grupului (RNG). Derivarea analitica duce la obtinerea unui model cu constante
diferite de cele intalnite in cazul modelului k- standard, si a unor termeni si functii
suplimentare in ecuatiile de transport pentru k si €.

Ecuatia de transport pentru energia cinetica turbulentd pentru acest model de
turbulenta este, Fluent Inc., [35]:

d o d ok
Zk+p(ku)=-2"|a LN+ G, +Gp—pe-Yy +S
P +p8x,~( i) 8xj[ kHeffaxj]+ k +Gp —PE =Yy + 5 (3.6)

Ecuatia de transport pentru disipatia energiei cinetice turbulente va fi, Fluent Inc.,
[35]:
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2

0 0 0 o€ £ £
PE +p§(su,-) = —[agueff —J+C1€E(Gk +C3Gp) —CoeP=——Re +S¢

i an an k (37)

in ecuatiile (3.6) si (3.7) Gk reprezintd generarea energiei cinetice turbulente
datorata gradientului vitezei medii definit din ecuatia de transport exacta a energiei
cinetice turbulente k, Fluent Inc., [35]:

ﬁauj

Gk :—pUinE (3.8)
I

unde cu ajutorul ipotezei lui Boussinesq, Fluent Inc., [35]:
Gy = HeS? (3.9)

pentru care S este media tensorului tensiunilor, Fluent Inc., [35]:

S = [25;S; (3.10)

cu tensiunile de forma, Fluent Inc., [35]:

1{ou; ouj
Sjj ==| —L+—=
b Z[axj 6x,-} (3.11)

Gp reprezinta generarea energiei cinetice turbulente datorata fortei ascensionale si
se calculeaza cu relatia:

Gp =Bgi—tf (3.12)

unde Pr: este numarul Prandtl turbulent pentru energie, iar g; este componenta
vectorului acceleratiei gravitationale dupa directia /. Pentru modelul de turbulenta
RNG, numarul Prandtl se calculeaza cu relatia, Fluent Inc., [35]:

1
pr. -1 3.13
t=, ( )
unde a reprezinta difuzivitatea termica si se calculeaza cu relatia (3.21),
op- Lk
07 Pr e, (3.14)
Coeficientul expansiune termice, 3, este definit de ecuatia, Fluent Inc., [35]:
_ _1(op
B = P(@T]p (3.15)

Se observa din ecuatiile de transport ale energiei cinetice turbulente k faptul
ca aceastd energie are tendinta sa creasca in cazul stratificarii instabile (Gp > 0).
Pentru stratificarea stabild, forta ascensionald are tendinta sa suprime turbulenta
(Gp < 0). Programul FLUENT 6.3, efectele fortei ascensionale asupra generarii de k
sunt totdeauna luate in considerare atunci cand are loc o curgere a fluidului intr-un
camp gravitational caracterizat de o acceleratie gravitationald diferitd de zero. In
timp ce efectele fortei ascensionale asupra energiei cinetice turbulente k sunt relativ
bine studiate, efectele asupra disipatiei energiei cinetice € sunt mai putin cunoscute.
In FLUENT 6.3 efectele fortei ascensionale asupra € sunt neglijate prin atribuirea

BUPT



3.3 - Descrierea modelului de turbulenta utilizat 47

valorii nule marimii Gp din ecuatia de transport (3.7). Gradul in care marimea € este
influentatd de forta ascensionald este determinat de constanta Cs. Aceastd
constanta se calculeaza cu relatia, Fluent Inc., [35]:

Cse :tanhg (3.16)

unde v este componenta vitezei de curgere paralela cu vectorul acceleratie
gravitatipnalé si u este componenta vitezei de curgere perpendicularda pe acelasi
vector. In acest caz, valoarea constantei Cs va fi 1 pentru curgerile cu directie
paraleld cu vectorul acceleratie gravitationalda si 0 pentru curgerile cu directie
perpendiculara pe vectorul acceleratie gravitationala.

Variabila Yw reprezintd contributia dilatatiei fluctuante in turbulenta
compresibila asupra ratei totale de disipatie, iar pentru studiul curgerii fluidelor
incompresibile aceasta marime se neglijeaza. Marimile ax si ag. reprezintd inversul
numerelor Prandtl efective pentru k si €, iar Sk si S: sunt marimi ce se definesc de
catre utilizator.

Pentru calculul véascozitatii turbulente cu ajutorul modelului de turbulenta
RNG se utilizeaza urmatoarea ecuatie diferentiald obtinuta din procedura de
eliminare a scarii lungimilor, Fluent Inc., [35]:

d[ﬂ] =1 72+d\7 (3.17)
Jaj 493—1+Cv .
in care, Fluent Inc., [35]:

\7:% si C, ~ 100 (3.18)

Ecuatia (3.18), in care y este vascozitatea dinamica, se integreaza pentru a
obtine o descriere exacta asupra modului in care transportul turbulent efectiv
variaza in functie de numarul Reynolds efectiv, permitand modelului de turbulenta
ales sa surprindd mai bine fenomenele ce au loc la numere Reynolds scazute si in
vecinatatea frontierelor solide ale domeniului de analiza numericd. Se va obtine
urmatoarea relatie de calcul, Fluent Inc., [35]:

K2
He = PCy~— (3.19)

in care C, = 0.0845. Programul FLUENT 6.3 calculeaza initial vascozitatea efectiva,
Uerr, folosind relatia (3.19) specifica curgerilor cu numar Reynolds mare, dar exista si
posibilitatea utilizarii relatiei (3.18) atunci cand avem de-a face cu o curgere
caracterizata de un numar Reynolds mic.

Datorita faptului ca turbulenta este afectata de rotatie sau swirl in curgerea
medie, vascozitatea dinamica turbulentd a fost ajustata cu o relatie de forma, Fluent
Inc., [35]:

Kk
He = NtOf(as/-Q/ Ej (3.20)

unde uro este valoarea vascozitatii turbulente calculate fara a se tine cont de swirl cu
relatia (3.17) sau (3.18), Q este un numar caracteristic de swirl evaluat de catre
FLUENT, iar as este o constanta de swirl ce tine seama de intensitatea swirlului.
Pentru curgeri al fluidului cu un swirl moderat valoarea lui as va fi 0.07, iar pentru
curgeri cu swirl mai mare se pot seta valori mai mari ale acestei marimi.
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Numerele Prandtl efective inverse ax, a. sunt calculate cu ajutorul ecuatiei, Fluent
Inc., [35]:

.6321 .367'

| a-1.3929 |0 63 | a+2.3929 |0 37 Yo (3.21)

lag - 1.3929) ap +2.3929| Wefr '
unde g, = 1, iar ax = a¢ = 1.393.
Termenul R, din ecuatia (3.7) are expresia, Fluent Inc., [35]:

3 n
Cupn [ —]
H no) & (3.22)

R. =
c 1+pn° Kk

unde n = Sk/g, no = 4.38, B = 0.012, Fluent Inc., [35].

Utilizand relatia (3.22) termenul al treilea si al patrulea din partea dreapta a ecuatiei
(3.7) se poate scrie astfel:

2
FETP (&) =14 — |+ C1e —(Gi +C3cGp ) - Cocp—
pat +p8x,-( I) axj[ eHeff 8Xj]+ 1€ k( k +L3¢ b) 2eP K (3.23)
unde C;g este definit de ecuatia, Fluent Inc., [35]:
3 n
C,n -
H [ UOJ (3.24)

CZ ECZ +
) & 1+ﬁf]3

in zonele de curgere in care n<no, termenul R are o contributie pozitivd, si Ce
devine mai mare decat Cz. In zonele de curgere in care n>no, termenul R are o
contributie negativa, si CZE devine mai mic decat Cz. In comparatie cu modelul de

turbulenta k-e standard, modelul RNG ofera o vascozitate turbulenta mai scazuta,
acest lucru explicdnd superioritatea performantei acestui model pentru studiul
numeric al curgerilor in pompele centrifuge.

Constantele ce apar in ecuatia (3.7) au urmatoarele valori, determinate analitic de
teoria RNG, Fluent Inc., [35]:

Cie = 1.42, Coe = 1.68, , 0y = 1.0, 0c = 1.3 (3.25)

Datorita termenilor aditionali si a functiilor din ecuatiile ce guverneaza
curgerea si a gradului mai ridicat de neliniaritate, simularea numerica a curgerii
turbulente utilizand modelul de turbulenta k- RNG necesitda o mai mare putere de
calcul si un timp de calcul mai lung cu pana la 10-15 % decat daca s-ar utiliza
modelul k-g standard. In afara faptului legat de timpul necesar pentru o iteratie,
alegerea modelului de turbulenta poate afecta capacitatea programului FLUENT 6.3
de a obtine o solutie convergenta. Spre exemplu, se stie ca modelul k-& standard
este usor prea difuziv in anumite situatii, in timp ce modelul k- RNG este proiectat
astfel incat vascozitatea turbulentda este redusa ca si raspuns la valori mari ale
turbulentei. Din moment ce difuzia are un efect stabilizator asupra solutiei numerice,
este posibil ca modelul RNG sa fie instabil in cazul solutiilor stationare. Oricum,
acest lucru nu trebuie privit neaparat ca un dezavantaj al modelului RNG, din
moment ce aceste caracteristici il fac mai receptiv la instabilitatile fizice cum ar fi
cele specifice generate de prezenta vartejului turbulent.
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3.4. Functii de perete utilizate in calculul campului
hidrodinamic

Curgerile turbulente din pompele centrifuge sunt influentate semnificativ de
prezenta frontierelor solide ale domeniului de analizd numerica. Campul de viteze
mediu este afectat de conditia de aderenta la perete. In apropierea frontierei solide,
amortizarea vascoasa reduce fluctuatiile vitezei tangentiale, in timp ce blocarea
cinematica reduce fluctuatiile din directie normala.

Modelarea numerica a zonei din vecindtatea peretelui solid are un impact
semnificativ asupra preciziei solutiei numerice, avand in vedere ca peretii solizi
reprezinta sursele principale de vorticitate si turbulenta. In zona din vecinatatea
peretelui solid variabilele solutiei numerice au variatii ample. Astfel ca, o modelare
numericd precisda a curgerii fluidelor in aceasta regiune determind o analiza
numerica calitativa a curgerilor turbulente din zona peretilor solizi.

Modelul de turbulenta k- RNG este in general valid pentru curgeri cu nucleu
turbulent, adica curgeri in zone indepartate de frontierele solide ale domeniului de
analiza. Trebuie facute precizari legate de cum s3d se facd acest model potrivit
pentru curgeri in zona frontierelor solide. Numeroase experimente au aratat ca
regiunea din domeniul de analizd numericd aflatd in apropierea frontierei solide
poate fi impartita in trei straturi. In interiorul stratului cel mai apropiat de perete,
denumit substrat véscos, curgerea fluidului este aproape laminara, iar vascozitatea
joacd un rol important in ecuatiile de moment. In stratul exterior, denumit stratul
complet turbulent, turbulenta este cea care joaca un rol important. Mai exista si un
strat intermediar intre cele doud straturi deja enumerate, in care efectele
vascozitatii moleculare si ale turbulentei au aceeasi importanta.

In mod traditional exista doua metode pentru a modela curgerea fluidelor in
regiunea adiacenta frontierei solide a domeniului. Prima metoda nu solutioneaza
curgerea din zona stratului vascos, in schimb sunt utilizate relatii semi-empirice
denumite functii de perete pentru a lega substratul vascos de stratul complet
turbulent. Utilizarea functiilor de perete inlatura necesitatea modificarii modelului de
turbulenta pentru a tine cont de prezenta frontierei solide. Cea de-a doua metoda
presupune modificarea modelului de turbulenta pentru a permite modelarea
numerica a curgerii in zona stratului vascos. Aceastda metoda poarta numele de
modelare in vecinatatea peretelui.

Pentru studiul curgerii fluidelor cu humere Reynolds mari, utilizarea metodei
functiei de perete duce la economisirea resurselor de calcul, deoarece zona stratului
vascos, in care au loc schimbari rapide ale variabilelor ce alcdtuiesc solutia
numericd, nu mai este solutionata numeric. Abordarea curgerii cu metoda functiei
de perete este mai populara deoarece este economica, robustd si suficient de
exactd. Aceasta metoda nu este potrivit a se utiliza atunci cand efectele numarului
Reynolds mic sunt in tot domeniul de analiza, iar ipotezele care stau la baza acestei
metode inceteaza sa fie valabile. Asemenea situatii necesita o abordare cu metoda
modelarii in vecinatatea peretelui care sunt valide zonele in care vascozitatea joaca
un rol important.

Functiile de perete reprezintd o colectie de formule si functii semi-empirice
care leaga variabilele solutiei din celulele din vecindtatea peretelui si marimile
corespunzatoare de pe perete. Functiile la perete sunt compuse din:

e Legila perete pentru viteza medie

e Formule pentru marimile turbulente din vecinatatea peretelui.
Programul FLUENT 6.3 ofera pentru modelul de turbulenta ales patru optiuni pentru
specificarea metodei functiei la perete:
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Functii la perete standard
Functii la perete neechilibrate
Tratament amplificat la perete
e Functii la perete definite de utilizator

Pentru studiul de fatd, pe baza bibliografiei analizate, (Aysheshim&Stoffel, [18],
Blanco-Marigorta, [28], Chen & Patel, [31], Frobenius et. al., [36]), s-a ales
optiunea de tratament amplificat la perete.

Tratamentul amplificat la perete reprezintd o metoda de modelare numerica
a curgerii in zona din vecinatatea peretelui ce combind un model cu doua straturi cu
functii de amplificare la perete. Cum reteaua de discretizare este suficient de fina

pentru a putea rezolva substratul laminar (y+ ~1), atunci metoda tratamentului

amplificat la perete va fi identica cu modelul traditional cu doua straturi zonale.
Totusi, restrictiile impuse asupra gradului de rafinare a retelei de discretizare pot
duce la necesitatea utilizarii unei puterii de calcul ridicate, de care Centrul National
pentru Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe dispune. Este de dorit sa existe o
formulare in vecinatatea peretelui care sa poata fi folositd cu retele de discretizare
grobe cét si cu retele de discretizare rafinate. In plus, erori excesive nu ar trebui sa
apara nici pentru retele de discretizare intermediare, care sunt prea rafinate pentru
ca centrul celulei de discretizare din vecindtatea peretelui s@ se gaseasca in zona
complet turbulenta, dar totusi prea grobe pentru o rezolvare adecvatd a
substratului.

Pentru a indeplini obiectivul de a avea o abordare de modelare numerica a

regiunii din vecinatatea peretelui care sa posede precizia metodei standard cu doua
straturi pentru retele de discretizare rafinate in vecinatatea peretelui si in acelasi
timp sa nu reduca semnificativ precizia retelelor de discretizare specifice functiilor de
perete, programul FLUENT 6.3 combind modelul cu doua straturi cu functiile de
amplificare la perete.
Modelele din vecinatatea peretelui pe care le contine FLUENT 6.3 regiunea afectata
de vascozitate din vecinatatea peretelui este complet solutionatda numeric pana la
substratul vascos. Metoda cu doua straturi este parte integranta a tratamentului
amplificat la perete si este utilizata pentru a specifica disipatia energiei cinetice
turbulente si a vascozitatii turbulente in celulele domeniului de analiza numerica din
vecinatatea frontierei solide. Aceasta abordare presupune divizare intregului
domeniu de analizd numerica intr-o zona afectata de vascozitate si o zona complet
turbulenta. Demarcarea celor doua zone este determinatd de un numar Reynolds
turbulent, Re,, avand ca punct de referinta distanta fata de perete, Fluent Inc.,
[35]:

re,, = PYIk (3.26)

unde y este lungimea normalei duse de la perete pand in centrul celulei de
discretizare. In FLUENT 6.3, y este considerat ca distanta pana la cel mai apropiat
perete, Fluent Inc., [35]:

y=_min |r-nr,

rwely " " (3.27)
in care r reprezintd vectorul de pozitie al punctului din cdmp, iar r, este vectorul
de pozitie al frontierei solide. 7}, este totalitatea frontierelor solide ale domeniului
de analiza. Aceastad abordare permite ca y sa fie definit in mod unic in domenii de
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analiza cu o forma geometrica complexa, cum este domeniul de analiza al pompelor
centrifuge. Mai mult decat atat, y definit in acest mod este independent de tipul de
retea de discretizare ales, si este usor de definit chiar si in cazul retelelor
nestructurate.

in zona complet turbulents (Re, >Rej,, Rej, =200) pentru solutionarea
numerica a curgerii se utilizeaza modelul de turbulenta k-& RNG, iar in zona afectata
de vascozitate din vecinatatea peretelui (Rey, <Re;",) se utilizeaza modelul cu o

ecuatie al lui Wolfstein, [114]. Acest model utilizeaza ecuatiile de moment si cele ale
energiei cinetice turbulente. Véascozitatea turbulentd se va calcula cu urmatoarea
relatie:

Ht, 2straturi = pCp/u‘/F (3.28)

in care scara lungimilor, /u , se determina cu ecuatia:
_Rey

A
ly=yCi|1-e " (3.27)

Modelarea cu doua straturi pentru vascozitatea turbulentd, exprimata de relatia
(3.26) este utilizatd ca o parte a tratamentului de amplificare la perete, in care
definitia celor doua straturi este combinatd cu definitia pentru numere Reynolds
mari a lui y din regiunea exterioard sub forma propusa de Jongen, [48]:

Ht,amp = eHt + (1 - As)/Jt,Zstraturi (3.29)

unde p;este definit corespunzator numerelor Reynolds mari pentru modelul k-¢
RNG. Se defineste o functie de combinare, A, in asa fel incat s& fie egala cu

unitatea, la distanta mare de perete, si zero, foarte aproape de perete. Functia de
combinare aleasa este, Fluent Inc., [35]:
Re, - Re

1 y ~ "€y
A = =|1+tanh| —4—%
e =S| 1+ i (3.30)

Constanta A determina amplitudinea functiei de combinare. Definind o amplitudine
astfel incat valoarea functiei A.sd fie in marja de 1 % din valoarea ei de camp

departat data de variatia lui ARey,, rezultatul va duce la urmatoarea relatie de
calcul, Fluent Inc., [35]:
|ARey|
A= _ (3.31)
tanh(0.98)
De obicei, valoarea Iui 4Re, este cuprinsa intre 5 % si 20 % din Re;‘,. Scopul

principal al functiei de combinare este sd asigure convergenta solutiei numerice
atunci cand solutia k- RNG in stratul exterior nu corespunde cu formularea cu doua
straturi.

BUPT



52 Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor turbulente 3D - 3

Campul disipatiei energiei cinetice turbulente se calculeaza cu ecuatia,
Fluent Inc., [35]:
3

_k2 (3.32)
/8

Scarile de lungimi ce apar in relatia (3.31) sunt calculate conform Chen si Patel,

[31]:

£

_Rey

I =yCi|1-e *¢ (3.33)

Constantele ce intervin in relatiile de calcul (3.27) si (3.32) sunt date de Chen si
Patel, [31] ca fiind:

3
Cf =kCy*, Ay =70, A =2C] (3.34)

In cazul simuldrii numerice a curgerii turbulente in vecinitatea peretilor
solizi a fost utilizata o singurd lege de perete pentru intreaga zona de strat limita:
stratul laminar, zona de tranzitie si zona turbulentd, care in FLUENT 6.3 este
obtinuta din combinarea unor legi la perete liniare (pentru laminar) si logaritmice
(pentru turbulent) folosind o functie sugerata de Kader, [49] :

1
+ _ ol + Tt (3.35)
U =€ Uam*€ Uy
unde functia de combinare I este data de:
4
a +)
I = _(y— (3.36)
1+by™
pentru care constantele au valorilea = 0.01sib =5
. du* e
Derivata va fi definita prin:
dy”*
" + 1 4
du —el du/am Lel duturb (3.37)

dy™ dy* dy*

in acest fel legea de perete poate lua in calcul si influenta gradientilor de presiune.
Totodatd comportarea asimptotica pentru diferite valori ale y* este corect
reprezentatd, precum si profilele de viteza in regiunile in care 3 < y* < 10.
Prin selectarea optiunii de luare in considerare a efectelor gradientului de presiune,

duf
ecuatia pentru Lf:b derivata din combinarea metodelor dezvoltate de White si

dy

Cristoph, [113], si Huang et al., [45], va depinde doar de a:
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1
dut =
turb _ 1 (5)2 (3.38)
dy* ky*
unde
o |I+ayt,yt <yl
S = s (3.39)
I+ayl,y" >yl
si
g Yw dp_ K dp

3.5. Definirea problemelor de curgere pe fiecare subdomeniu

Definirea problemelor de curgere pe domeniu presupune precizarea
conditiilor la limita, specifice fiecarui punct de functionare analizat, pe fiecare
frontiera ce alcdtuieste domeniul de analiza numerica. Pentru domeniul rotoric,
precum si pe domeniul de analiza al tronsonului de aspiratie s-a definit un set
identic de conditii pe frontiere.

Astfel, pe suprafata de intrare in domeniul rotoric si cel al tronsonului de
aspiratie s-a impus o viteza constanta si normalad la suprafatd, conditia denumita
velocity inlet, Fluent Inc., [35]. Impunerea vitezei constante si uniforme pe
sectiunea de intrare in rotor reprezinta o ipoteza simplificatoare necesara pentru
solutionarea curgerii stationare in interiorul rotorului pompei centrifuge. Modulul
vitezei s-a calculat din conditia de debit corespunzatoare punctului de functionare:

i = 5o (3.41)

unde Syy reprezinta aria suprafetei de la intrarea in domeniul de analiza, rotoric si de
aspiratie, iar Q debitul specific fiecarui punct de functionare analizat. Parametrii
utilizati pentru definirea turbulentei la intrare in domeniul de analizéa au fost
intensitatea de turbulenta, I, si diametrul hidraulic, Ds. Intensitatea turbulentei se
defineste ca raportul dintre radacind patrata a variatiei vitezei, v/, si viteza medie,
Vm, Fluent Inc., [35]:

, 1

y 1
=——=0. 8 3.42
I=" 016(ReDh) (3.42)

Valorile alese pentru cei doi parametrii ce descriu turbulenta au fost:
1=3%, Dy =Dy (3.43)

unde Dy reprezinta diametrul de la intrarea in rotorul de pompa centrifuga sau in
tronsonul de aspiratie.

Pentru iesirea din domeniul rotoric si cel de aspiratie s-a impus conditia la
limita de presiune constanta si egald cu presiunea atmosfericd (conditia denumita
pressure outlet, Fluent Inc., [35]). Parametrii utilizati pentru definirea turbulentei la
iesirea din domeniul de analiza au fost tot intensitatea de turbulentd, I, si diametrul
hidraulic, Dp. Valorile alese pentru cei doi parametrii ce descriu turbulenta au fost:
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I'=3%, Dp =Dour (3.44)

unde Doyt reprezinta diametrul de la iesirea din rotorul de pompa centrifuga sau din
domeniul de aspiratie.

Pe suprafetele solide ale domeniilor de calcul s-a impus anularea vitezei
relative, conditie denumita wall, Fluent Inc., [35]. Se precizeaza faptul ca frontierele
solide se rotesc cu aceeasi turatie ca si fluidul prin alegerea optiunii moving wall,
Fluent Inc., [35]. Miscare de rotatie este o miscare relativa fata de fluid cu o viteza
de rotatie egala cu zero si avand aceeasi axa de rotatie cu fluidul, axa z. Se impune
conditia de aderenta a fluidului la perete, prin alegerea optiunii denumita no slip,
Fluent Inc., [35].

Pentru suprafetele periodice ale canalelor interpaletare de rotor s-a
specificat faptul ca sunt suprafete periodice de rotatie fatd de axa de rotatie z, ce se
aflda pozitionatda in originea sistemului de referintda. S-a impus periodicitatea
presiunii, a vitezei si a parametrilor de turbulenta:

2n

p(r,6,z)=p|r,6+=—,z (3.45)
np

v(r,8,z)=v r,9+£,z (3.46)
n
p

k(r,6,z)=k r,9+£,z (3.47)
n
p

g(r,0,z)=¢ r,6+£,z (3.48)
np

unde np reprezintd numarul de palete rotorice, numar egal in cazul de fata cu 5.

Pentru domeniul de analiza al rotorului de pompa centrifugd si al tronsonului
de aspiratie se alege ca natura a materialului de lucru apa. Pentru domeniul de
analiza rotoric se specifica pozitia axei de rotatie, in origine, directia dupa care se
roteste domeniul, directia axei z, si turatia cu care se roteste rotorul pompei
centrifuge.

In figura 3.1 sunt prezentate conditiile la limita impuse pe frontierele
domeniului de analiza rotoric pentru a se realiza simularea numerica a curgerii
turbulente. S-a reconstruit si traseul de la aspiratie al pompei MU 81 pentru a putea
fi calculate pierderile hidraulice ce apar la curgerea apei prin acesta. Pentru
obtinerea domeniului de analiza numerica tridimensional s-au utilizat desenele de
executie, iar rezultatul reconstructiei geometrice realizate cu ajutorul programului
GAMBIT 2.2.30 impreuna cu conditiile la limitd impuse pe frontierele domeniului de
analiza al tronsonului de aspiratie este redat in figura 3.2.
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presiune,
parametrii turbulenta

frontiera periodica
parametrii turbulenta

viteza,
parametrii turbulenta

Figura 3.1. Conditiile impuse pe frontierele domeniului de analizé pentru pompa MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

presiune X
parametrii turbulenta

viteza
parametrii turbulenta
Figura 3.2. Geometria tronsonului de la aspiratie pentru pompa centrifuga tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval, cu evidentierea conditiilor impuse pe frontiere
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3.6. Concluzii

in acest capitol s-au prezentat ecuatiile care guverneazd curgerea
turbulenta stationara in pompele centrifuge si metodologia necesara pentru
simularea numerica a unei astfel de curgeri. S-a realizat o descriere a modelului de
turbulenta ales pentru realizarea simuldrii numerice, prezentdndu-se principalele
avantaje si dezavantaje ale acestuia, precum si o prezentare amanuntita a functiilor
de perete alese pentru a modela numeric curgerea turbulenta din vecinatatea
frontierelor solide.

De asemenea s-au enumerat si explicitat conditiile impuse pe frontierele
domeniului de analiza pentru a putea modela curgerea turbulenta ce are loc in
rotoarele de pompe centrifuge analizate.
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4. Ecuatiile care guverneaza simularea
curgerilor bifazice cavitationale

4.1. Ecuatiile care guverneaza curgerea cavitationala bifazica

Pentru studiul curgerii cavitationale bifazice a apei prin pompa centrifuga se
utilizeaza urmatoarea forma a ecuatiei de continuitate, Fluent Inc., [35]:

0 ~
5;(FUn)4‘V'(F%nVn7)= 0 (4.1)
unde v, este viteza medie a amestecului si se calculeaza cu relatia:
" v
G 21Ok (4.2)
=
Pm
iar densitatea amestecului de faze se determina pe baza ecuatiei:
n
Pm = Z Ak Pk (4.3)
k=1

unde gy reprezintd fractia volumica a fazei k din amestec.
Ecuatia de moment pentru amestecul de faze se poate obtine prin insumarea
ecuatiilor de moment a tuturor fazelor. Se poate exprima astfel, Fluent Inc., [35]:

0 - Lo . R -

E(vam) +V - (PmVmVm) = -Vp+V - l:/Jm (VW) + Vv],i,} +pmd +F +

n (4.4)
+V- z AKPKVdr,kVdr,k
k=1

unde n reprezintd numadrul de faze, F sunt fortele masice, iar u,, reprezinta
vascozitatea amestecului si se calculeaza cu relatia:

n
Hm = Z OkHk (4.5)
k=1
‘7dr,k este viteza de migratie a fazei secundare k se defineste cu relatia (4.6) ca

fiind diferenta dintre viteza fazei secundare, v, , si viteza medie a amestecului, v,,:
Vdr,k =Vk —Vm (4.6)
Viteza relativa, \7pq, denumita si viteza de alunecare, este definitda ca diferenta

dintre viteza fazei secundare p, \7p , i viteza fazei primare g, \7q :

Vg =Vp —Vg (4.7)
Fractia masica pentru oricare dintre cele doud faze, k, se calculeaza cu relatia,
Fluent Inc., [35]:

BUPT



58 Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor bifazice cavitationale - 4

_ G9kPr
Pm
Legatura dintre viteza de migratiune, ‘7dr,k , Si viteza relativa, \7pq, este descrisa

Cik (4.8)

de ecuatia, Fluent Inc., [35]:
n
Vdr,p =Vpg — Z CkVak (4.9)
k=1
Modelul matematic implementat in FLUENT 6.3 si ales pentru simularea
numericd a curgerii bifazice utilizeaza o anume formulare matematica pentru
alunecare. Ipoteza de baza a modelului algebric al amestecului pentru alunecare
este ca se impune o relatie algebrica pentru viteza relativa, trebuind atins un
echilibru local intre faze intr-un interval de timp scurt. Conform lui Manninen et al.,
[59], forma vitezei relative, qu, este data de relatia de calcul urmatoare:

- T Pp —Pm]| _
qu:_p(p—m)a (4.10)
fdrag Pp
unde Tp timpul de relaxare al particulei si se calculeaza cu ecuatia:
d2
rp:—ig 2 (4.11)
Hq

iar d este diametrul bulelor din faza secundard p, a reprezinta acceleratia bulelor ce
alcatuiesc faza secundara. Functia initialda de rezistenta la naintare, fdrag» €ste

definita de Schiller&Naumann, [82], ca fiind:

0.687
1+0.15Re Re <1000
fdrag = (4.12)
0.0183Re Re > 1000
Acceleratia bulelor ce intra in compozitia fazei secundare se calculeaza cu relatia:
- L - ov
8=9-(Vm V)Vm - (4.13)

Cea mai simpla formulare algebricad pentru alunecare il reprezinta asa
numitul model al migratiei fluxului, in care acceleratia unei bule este data de
gravitatie si/sau de forta centrifuga si timpul de relaxare este modificat pentru a lua
in considerare prezenta altor bule.

In cazul curgerilor turbulente viteza relativa trebuie sa contina un termen de
difuzie datorita dispersiei care apare in ecuatia de moment pentru faza dispersata.
Programul FLUENT 6.3 adauga aceasta dispersie la viteza relativa, Fluent Inc., [35]:

. _lPo=Pm)ds . vy,
Ypq = 18u,f, aaon ?
g'drag p¥D
in care v, reprezinta vascozitatea turbulentd a amestecului de lichid si vapori si

(4.14)

op este un coeficient Prandtl de dispersie.

Din ecuatia de continuitate specifica fazei secundare, p, a amestecului,
ecuatia fractie volumice pentru faza secundard se poate obtine cu ecuatia
urmatoare:
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Ms

%(appp) +V(9pPpVm) = =V - (0pPpVar,p) + l(mqp ~ g (4.15)

q

4.2. Metode principale de simulare a curgerilor cavitationale
turbulente 3D in pompele centrifuge

Domeniul de analizd numerica se obtine pe baza desenelor de executie ale
pompei, cu ajutorul preprocesorului GAMBIT 2.2.30. S-a reprezentat doar un singur
canal interpaletar, deoarece s-a considerat o curgere ce evolueaza la fel in fiecare
din cele 5 canale interpaletare. Dupa realizarea domeniului de analiza s-a trecut la
discretizarea acestuia, obtinandu-se o retea de discretizare structuratd. Se vor defini
apoi conditiile la limitd pentru frontierele domeniului de analiza, urmand a se
exporta toate acestea intr-un fisier cu extensia .msh, fisier ce se va incarca apoi in
programul FLUENT 6.3.

Se trece la incarcare fisierului ce contine domeniul de analizd in programul
FLUENT 6.3, dupa care se realizeaza verificarea si scalarea domeniului de analiza,
conform unitatilor de masura utilizate pentru reconstructia sa.

Pentru solutionarea numerica a curgerii cavitationale turbulente in pompele
centrifuge se alege solverul 3D cu dubla precizie al programului FLUENT 6.3., bazat
pe presiune.

Se alege modelul de amestec bifazic, in care se tine cont de viteza de
alunecare, acest lucru realizéndu-se prin activarea optiunii slip velocity. Se incarca
din baza de date cu materialele de lucru, proprietatile vaporilor de apa. Urmatorul
pas 1l constituie definirea celor doua faze ale amestecului: prima se defineste faza
lichida, avand ca material de lucru apa lichida, iar faza secundara o constituie
vaporii, avand ca material de lucru vaporii de apa. Se defineste apoi interactiunea ce
are loc intre cele doua faze, prin precizarea coeficientului de rezistenta, definit
conform Shiller&Naumann, [82], a vitezei de alunecare, definitd conform Manninen
et al., [59], si prin activarea modelului de cavitatie. Dupa activarea modelului de
cavitatie se retin valorile initiale pentru presiunea de vaporizare a apei, coeficientul
de tensiune la suprafata si fractia masica de gaze necondensabile.

Formularea de viteza utilizata pentru solutionarea numerica a curgerii
bifazice cavitationale este cea absoluta, asa cum rezulta din recomandarile Fluent
Inc., [35].

Modelul de turbulentd ales pentru simularea numerica a curgerii
cavitationale turbulente este modelul k-¢ realizabil, in care se utilizeaza un
tratament amplificat la perete prin care se tine seama de efectele gradientului de
presiune.

Presiunea de lucru se modifica, atribuindu-i-se valoarea zero, dupa care se
trece la definirea conditiilor pe frontierelor domeniului de analiza.

Pentru frontiera de intrare se alege conditia de specificare a vitezei de
curgere pentru faza lichida, viteza ce rezulta din debitul specific fiecarui punct de
functionare, iar pentru faza de vapori se alege o viteza nula si se specifica faptul ca,
initial, la intrare fractia volumica de vapori este nuld. Pe frontiera de iesire din
domeniul de analizé se specificd o presiune constanta, care are o valoare mai
ridicatd decat presiunea minima rezultata in urma simuldrii numerice a curgerii
turbulente pentru fiecare punct de functionare. Aceasta presiune va fi apoi scazuta
treptat, pentru a obtine diversele stadii de functionare in cavitatie a pompei
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centrifuge investigate. Restul frontierelor sunt definite ca fiind periodice si solide,
adica impenetrabile pentru amestecul de apa si vapori.

Se va preciza, de asemenea, axa si pozitia axei de rotatie pentru domeniul
de analiza, axa z In cazul de fata, cu pozitia in originea sistemului de referinta,
precum si sensul de rotatie si turatia pompei centrifuge investigate numeric.

Se vor modifica apoi valorile factorilor de relaxare pentru presiune si
moment la o valoare egala cu 0.15 pentru presiune si 0.5 pentru moment si masa
de vaporizare. Pentru restul factorilor de relaxare se pastreaza valorile initiale.
Factorii de relaxare sunt folositi pentru a controla actualizarea variabilelor de calcul
dupa fiecare iteratie.

Schema de discretizare aleasa a fost cea standard pentru presiune si cea de
ordinul intai pentru moment, densitate, vapori, energie cinetica turbulenta si rata de
disipare turbulentd. Aceasta setare permite controlarea termenilor de convectie din
ecuatiile ce descriu curgerea. Desi schemele de discretizare standard si cea de
gradul intai conduc de reguld la rezultate mai putin exacte, ele asigura o buna
convergentd a solutiei numerice. Precizia rezultatelor este imbunatatita de folosirea
unei retele de discretizare structurate, ce duce la scaderea difuziei numerice.

Cuplarea vitezei cu presiunea se face utilizdnd algoritmul SIMPLE ce
utilizeaza o relatie de legatura intre viteza si corectiile de presiune pentru a impune
conservarea masei si a obtine campul de presiune.

Problema se va initializa cu valorile specifice sectiunii de intrare in domeniul
de analiza, doar valoarea presiunii va fi cea corespunzatoare frontierei de iesire, si
se va porni calculul iterativ de la aceasta sectiune.

Strategia de rezolvare numerica a curgerii cavitationale turbulente
presupune, in prima faza, dezactivarea ecuatiei fazei de vapori si simularea
numericd a curgerii in aceasta ipoteza, care devine practic doar o curgere
turbulenta, pana cand se obtine o solutie stabila din punct de vedere numeric. Apoi
se va activa si ecuatia fazei de vapori si se va solutiona numeric curgerea
cavitationala turbulenta.

4.3. Modelul de amestec bifazic lichid-vapori

O mare gama de curgeri intalnite in natura si in aplicatiile industriale sunt
alcatuite dintr-un amestec de faze. Pentru studiul numeric al fenomenului de
cavitatie in pompele centrifuge fazele fizice in discutie sunt vapori si lichid.

Progresul inregistrat de domeniul mecanicii fluidelor computationala a
furnizat baza pentru studiul in amanunt al dinamicii curgerilor bifazice. Pentru
simularea numerica a fenomenului de cavitatie in pompele centrifuge este
recomandat a se utiliza modelul de amestec deoarece dimensiunea bulelor ce
alcatuiesc faza de vapori variaza ca si dimensiuni, iar acest model poate modela
numeric acest fenomen mult mai precis si cu un efort de calcul mai scazut decat
celelalte modele disponibile in programul FLUENT 6.3.

Abordarea utilizata pentru acest studiu este Euler-Euler, si sta la baza
modelului de amestec utilizat pentru studiul curgerii cavitationale in pompele
centrifuge.

In abordarea Euler-Euler, cele doua faze sunt tratate matematic ca si un
intreg intrepatruns. Din moment ce volumul unei faze nu poate fi ocupat de cealalta
faza, s-a introdus notiunea de fractie volumica specifica fiecarei faze. Aceste fractii
volumice se presupune ca sunt functii continue de spatiu si timp, iar suma lor este
egala cu 1. Ecuatiile de conservare pentru fiecare faza sunt derivate pentru a obtine
un set de ecuatii, care sa aiba o structura similara pentru fiecare din cele doua faze.

BUPT



4.3 - Modelul de amestec bifazic lichid vapori 61

Aceste ecuatii sunt solutionate si duc la niste relatii constitutive ce sunt obtinute din
informatii empirice. In cazul modelului de amestec se realizeaza solutionarea
ecuatiei de moment a amestecului si sunt impuse vitezele relative pentru a descrie
faza dispersata, si anume faza de vapori.

Modelul de amestec este un model multifazic simplificat ce se preteaza
pentru modelarea numerica a curgerilor in care fazele se deplaseaza cu viteze
diferite, dar care ajung la un echilibru local pentru o perioada scurta de timp. Acest
model permite simularea numerica a curgerii bifazice prin solutionarea ecuatiilor de
moment si continuitate ale amestecului, ecuatiile fractiei volumice pentru faza
secundara de vapori, si a expresiilor algebrice corespunzatoare vitezelor relative.
Modelul de amestec, fiind un model simplificat, este mult mai potrivit pentru a
solutiona numeric o curgere bifazicd in care exista o distributie larga a fazei de
vapori si In care legile interfazice nu sunt cunoscute sau corectitudinea lor este pusa
sub semnul intrebarii.

Utilizarea modelului de amestec permite ca cele doua faze, lichid si vapori,
sa se intrepatrunda. Fractiile volumice ag si appot astfel lua orice valoare cuprinsa

intre 0 si 1, functie de spatiul ocupat de faza g si faza p. Acest model permite celor
doua faze sa se deplaseze cu viteze diferite, folosind notiunea de viteza de
alunecare.

4.4. Modelarea transferului masic interfazic pentru curgeri
cavitationale

Programul FLUENT 6.3 adauga un aport datorat transferului de masa
interfazic doar pentru ecuatia de moment si nu adauga nici un termen sursa pentru
scalari, cum ar fi turbulenta.

Se va considera mp,-qj rata de transfer masic pe unitatea de volum din

specia i a fazei p la specia j a fazei g. Contributia la sursa de masa pentru faza p
intr-o celuld este definita de relatia, Fluent Inc., [35]:

Mp = =M iqi (4.16)
iar pentru faza g va fi dat de ecuatia, Fluent Inc., [35]:
Mp =Myiqi (4.17)

Modelul transferului masic unidirectional defineste un debit masic interfazic
pe unitatea de volum, mpq , din faza p in faza g, astfel, Fluent Inc., [35]:

Mpq = Max [0, quJ —max [0, —quJ (4.18)
unde qu se calculeaza cu relatia:

Apg = FapPg (4.19)

iar r e o ratd constanta de crestere sau micsorare a bulelor, ap reprezinta fractia
volumica a fazei p, iar pq este densitatea fazei g.

Daca faza p este un material mixt si se defineste un mecanism de transfer masic
pentru specia i a fazei p, atunci vom avea, Fluent Inc., [35]:
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Apg = pYp,iPq (4.20)

in care Yp,i este fractia masica a speciei i din faza p.

4.5. Alegerea modelului de cavitatie. Exemplu de curgere
cavitationala pe un profil hidrodinamic si validarea cu date
experimentale

Modelul de cavitatie implementat in programul FLUENT 6.3 este bazat pe
asa numitul model al cavitatiei complete, dezvoltat de Singhal et al., [86]. Acest
model tine seama de toate efectele de ordinul intai (schimbul de faza, dinamica
bulelor cavitationale, fluctuatiile de presiune turbulenta si gazele necondensabile).
Totusi, spre deosebire de abordarea originala Singhal et al., [86], ce presupunea
existenta unei singure faze, izotermice, a curgeri fluidului cu densitate variabild,
modelul implementat Tn FLUENT 6.3 functioneaza in cadrul curgerilor multifazice.
Acest model de cavitatie are posibilitatea de a tine cont, pentru curgerile bifazice, de
efectele vitezei de alunecare dintre lichid si faza gazoasa, si de efectele termice si de
compresibilitatea atat a lichidului cat si a fazei gazoase.

Modelul de cavitatie ales pentru studiul curgerii cavitationale in pompele
centrifuge este cel de baza, adica cel care se refera la modelarea numerica a
curgerii bifazice. Acest model de cavitatie are la baza urmatoarele ipoteze:

e Domeniul de analiza investigat numeric presupune existenta a doar doua
faze, lichid si vapori, si o anume fractie de gaze necondensabile ce este
modelata separat

e Se tine cont in acest model de cavitatie atdt de formarea bulelor
cavitationale (evaporare), cat si de colapsul acestora (condensare)

e Fractia masica de gaze necondensabile este cunoscuta in avans

Modelul de cavitatie ales prezinta urmatoarele caracteristici:

e Modelul de cavitatie tine cont de transferul masic dintre lichid si vapori

e Este compatibil cu toate modelele de turbulenta ale programului FLUENT 6.3

e Ambele faze, cea lichida si cea de vapori, pot fi compresibile sau
incompresibile. Gazele necondensabile se presupune ca sunt totdeauna
compresibile

e Parametrii utilizati in transferul de masa (presiunea de vaporizare,
coeficientul tensiunii suprafetei de lichid) pot fi definiti ca niste constante
sau ca niste functii de temperatura

Lichidul de lucru se presupune ca este un amestec de lichid, vapori si gaze
necondensabile. Ecuatiile ce guverneaza modelul de amestec si modelul de
turbulenta al amestecului descriu curgerea si tin cont de efectele turbulentei.
Ecuatia de transport a vaporilor guverneaza fractia masica de vapori, f, si are
forma:

%(pf)+v(p\7vf) ~ V(yVF) +Re - Re (4.21)

unde p reprezinta densitatea amestecului, v,, este vectorul viteza al vaporilor, y
este coeficientul schimbului efectiv, iar R, si R. reprezintd rata de generare si de

condensare a vaporilor. Expresiile matematice ale acestor rate sunt derivate din
ecuatiile Rayleigh-Plesset si limiteaza marimea bulelor cavitationale conform Singhal
et al., [86]. Aceste rate sunt exprimate functie de presiunea statica locald
instantanee si au urmatoarea forma:
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V 2 -
Re = Ce%hp/pv (p%lp) (1-f), pentru p < pgat (4.22)
2(p - psat)

V
Re =Cc ch PiPy

o f, pentru p > peat (4.23)

3py
unde sufixele / si v se referd la lichid, respectiv vapori, V., este o viteza
caracteristica, care este aproximatd pe baza intensitdtii locale de turbulenta
(Ven =ﬁ), o reprezintd coeficientul tensiunii superficiale pentru lichid, p, este

presiunea vaporilor saturati de lichid, iar Ce si C. sunt niste constante empirice, ce
au urmatoarele valori C, =0.02 si C. =0.01.

S-a constatat de catre Rousse&McNown, [77], ca turbulenta are un efect
semnificativ asupra fenomenului de cavitatie. Modelul de cavitatie implementat n
FLUENT 6.3 tine seama de fluctuatiile de presiune induse de catre turbulenta, acest
lucru realizdndu-se prin cresterea presiunii de saturatie ce delimiteaza schimbarea
de faza, conform urmatoarei relatii de calcul:

1
py = E(psat + pturb) (4.24)
in care:
Prurb = 0.39pk (4.25)

unde k reprezintd energia cinetica turbulenta locala.

Lichidul de lucru al pompei, apa, contine de obicei cantitati mici de gaze
necondensabile (gaze dizolvate, aerare a apei). Chiar si o cantitate foarte mica de
gaze necondensabile poate avea o influentd semnificativa asupra campului curgerii
cavitationale datorita expansiunii la presiune scazuta (conform legii gazului ideal).
In prezenta lucrare se presupune ca fluidul de lucru este un amestec de faza lichida
si faza gazoasa, faza gazoasa fiind formatda din vapori de lichid si gaze
necondensabile. Densitatea amestecului este calculatéa cu urmatoarea relatie
matematica, Fluent Inc., [35]:

p=a,p, +agpg +(1-a, -dg)p (4.26)
unde p;, p, Si pg sunt densitatile lichidului, vaporilor si gazelor necondensabile,
respectiv, a;, a, si aqg reprezinta fractiile volumice aferente. Relatia de legatura
dintre fractiile masice, f;, din relatiile (4.21) - (4.23) si fractiile volumice, ag;, din
ecuatia (4.26), este urmatoarea:

p
a; =f; p_/ (4.27)
Tindnd cont de efectele induse de pulsatiile de presiune datorate turbulentei si de
prezenta gazelor necondensabile, ecuatiile (4.22) si (4.23) se pot rescrie astfel:

Jk 2(py, - p)
R.=C, M2 YV ")1-f,-f,), t 4.2
e e 5 PPy 3p, ( v g) pentru p < p, ( 8)
2 _
Rc = Ccﬁp,pv va , pentru p > p, (4.29)
g 3p;
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Pentru validarea modelarii numerice a curgerii cavitationale, s-a realizat de
catre membrii Centrului National pentru Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe in
care imi desfasor activitatea de cercetare, Bernad et al., [25], o solutionare
numerica pentru curgerea cavitationald pentru un profil aerodinamic de tip NACA
0009.

Pentru solutionarea numericd a ecuatiilor ce guverneaza curgerea
cavitationald peste acest tip de profil s-a utilizat modelul de amestec bifazic de care
dispune programul FLUENT 6.2. Turbulenta a fost simulata numeric utilizand
modelul k- RNG, impreund cu tratamentul amplificat la perete. Domeniul de analiza
s-a realizat cu ajutorul preprocesorului GAMBIT si a fost discretizat astfel incat sa se
obtind o retea de discretizare indesita in zona frontierelor solide ale profilului
hidrodinamic, asa cum rezulta din figurile 4.1 si 4.2:

0.1 | NACAQ009 perete

| R 1 = E E=S== EE===2 =
-0.2 ' 01 0 0.1 0.2 0.3 04 05
Figura 4.1.Domeniul de analiza si conditiile la limita pentru profilul NACA 0009,

Bernad et al., [26]
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Figura 4.2. Reteaua de discretizare pentru profilul NACA 0009; a) prim-plan cu bordul de atac,
b) prim-plan cu bordul de fuga, Bernad et al., [28]

Pentru validarea rezultatelor obtinute in urma simularii numerice s-a realizat
o0 comparatie cu datele experimentale obtinute de Dupont, [32], mai precis s-a
realizat o comparatie a distributiei coeficientului de presiune pentru curgerea fara
cavitatie si pentru curgerea cavitationald asa cum se prezinta in figura 4.3:
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Figura 4.3. Distributia coeficientului de presiune pentru diverse intensitati de turbulenta
pe profilul NACA 0009, pentru curgerea necavitationala (a) si pentru curgerea cu cavitatie (b),
Bernad et al., [26]

Se observa din figura 4.3 o foarte bund suprapunere fintre datele
experimentale si cele obtinute in urma simularii numerice, atat pentru curgerea fara
cavitatie, cat si pentru curgerea cavitationala. Pentru curgerea cavitationald s-a
studiat influenta intensitatii de turbulenta asupra distributiei de presiune din
vecinatatea cavernei cavitationale. Rezultd ca pentru intensitati de turbulenta mai
mari se obtine o forma mai ascutitd a cavernei cavitationale. Aceastd zona de pe
extradosul profilului, cuprinsa intre valorile 0.01 si 0.3 ale lungimii relative, in care
coeficientul de presiune are valoarea minima si deci unde apare cavitatie este redata
in figura 4.3.b.

In urma simularii numerice s-a obtinut repartitia fractiei volumice si a liniilor
de curent, asa cum se observa in figura 4.4:

cavitate cu vapori reatasare
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Figura 4.4. Distributia fractiei de volum si a liniilor de curent obtinuta numeric pentru profilul
NACA 0009, Bernad et al., [26]
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Se observa, din figura 4.4, prezenta unei cavitati in apropierea bordului de
atac, pe fata cu depresiune a profilului NACA 0009.

4.6. Concluzii

in acest capitol s-au prezentat ecuatile ce guverneaza curgerea
cavitationala in pompele centrifuge, precum si metodologia necesara solutionarii
numerice a acestui tip de curgere. S-a descris in amanunt modelul de amestec
bifazic lichid-vapori utilizat in simularea numerica a curgerii cavitationale si modelul
de transfer masic intre cele doua faze.

Pentru studiul curgerii cavitationale s-a utilizat modelul de cavitatie
implementat in programul FLUENT 6.3, o descriere a acestui model fiind realizata in
subcapitolul 4.5, céat si prezentarea unei probleme test, prin care s-a validat modelul
de simulare numerica a curgerii cavitationale ce se va aplica in continuare la studiul
comportarii cavitationale a pompelor centrifuge.
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5. Simularea numerica si analiza curgerii
in pompa centrifuga tip MU 81 instalata
in sistemul energetic Lotru

5.1. Schema hidroenergetica Lotru

Raul Lotru, afluent de dreapta al Oltului, are un curs lung de 76 km, bazinul
sdu avand o suprafatd de 1.024 km?. Schema sa de amenajare urmareste ideea
concentrarii debitelor si caderii intr-o acumulare principala. In acumularea principala
Vidra se concentreaza debitele din bazinul propriu, precum si cele ale unor cursuri
de apa din bazinele limitrofe. UHE Lotru, cu o putere de 510 MW si o productie de
energie de circa 900 milioane kWh/an, reprezinta cea mai mare uzina de pe raurile
interioare ale tarii. Centrala utilizeaza potentialul hidraulic al raului Lotru si al
raurilor invecinate, pe o diferenta de nivel de 809 m. Schema de amenajare,
reprezentatd in figura 5.1, cuprinde:

o firul principal, care amenajeaza caderea sectorului de cataracte al Lotrului
intre Vidra si Malaia;

e sistemul de captari si aductiuni secundare, care suplimenteazda debitul
captat cu 11 m3/s, fata de cei 4.5 m3/s ai cursului principal si asigurda 73%
din stocul de apa necesar productiei de energie.

Firul principal cuprinde barajul din anrocamente si argila Vidra, inalt de 121
m, care realizeazd o acumulare totald de 340 milioane m3, priza de apa, galeria de
aductiune sub presiune de 13470 m, castelul de echlibru, casa vanelor, galeria
fortata lunga de 1320 m, centrala subterana echipata cu trei grupuri Pelton de 170
MW fiecare, galeria de fuga lunga de 6.500 m si instalatiile anexe.

Sistemul aductiunilor secundare cuprinde reteaua gravitationala, prin care
se aduc in lacul principal debitele captate la cote superioare nivelului maxim in lac,
precum si reteaua de pompaj, deservita de trei statii de pompare (Jidoaia, Lotru
Aval-Balindru, Petrimanu), care trimit in lac debitele captate la cote inferioare.
Sistemul este format din 86 captari de fund, 135 km de galerii (din care 60 km
galerii betonate), 70 de apeducte, patru baraje arcuite (Jidoaia, Lotru Aval-Balindru,
Petrimanu, Galbenu), care creeaza acumularile pentru statiile de pompare si cele
trei statii de pompare amintite, cu o putere totala de 52.4 MW, conform
Nistreanu&Nistreanu, [74]. Statile de pompare din sistemul amenajarii
hidroenergetice Lotru sunt: Lotru Aval (Balindru), Jidoaia si Petrimanu. Ele sunt
destinate (vezi figura 5.1), pomparii apei acumulate in lacurile artificiale create in
spatele barajelor Lotru Aval (NNR 1030 m), Jidoaia (NNR 1182m) si Petrimanu
(NNR 1130m). Pomparea este realizata prin intermediul a doua tipuri de pompe si
anume pompele ce echipeazd SP Lotru Aval sunt de tip MU 81 realizate de UCMR
Resita sub licentd Bergeron si pompele PRO de fabricatie Neyrpic, Franta, PRO 10-
195 pentru Jidoaia si PRO 10.5-170 pentru Petrimanu. O parte din pompele PRO
sunt fabricate in Romania la UCM Resita. Din punct de vedere al capacitatii, pompele
de la Lotru Aval asigurda 1.06 m3/s la functionare individuald si 2 m3/s la
functionarea in paralel ca debit maxim, conform datelor de proiectare, puse la
dispozitie de catre Hidroelectrica, sucursala Ramnicu Valcea . Cele de la Jidoaia
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asigurad un debit de 4.5 m3/s la functionarea individuglé si 9 m3/s la functionarea
simultana, conform acelorasi date de proiectare. In timp ce pompele de la
Petrimanu asigura un debit de 4.66 m3/s in punctul nominal de functionare adica la
o naltime de pompare de 171 m ceea ce conduce la un debit cumulat pentru trei
pompe de circa 13.5 m3/s. Aceste valori ale debitelor sunt cele ce pot fi pompate
conform proiectului din cele trei lacuri de acumulare amintite in lacul Vidra (NNR
1289 m). Apa pompata urmeaza sa fie apoi turbinata in CHE Lotru-Ciunget, CHE
Malaia si CHE Bradisor. De la punerea in functiune la sfarsitul anilor ‘80, statiile de
pompare si-au indeplinit rolul constant si au necesitat doar reparatii curente.
Pompele de acumulare reprezinta o categorie aparte din tipologia generala a
generatoarelor hidraulice. Acestor pompe |li se cere in primul rand ca valoarea
debitului pompat sa fie mare, pe langa functionarea la randamente ridicate si cu o
dezvoltarea acceptabila a fenomenului de cavitatie. Astfel au aparut pompele cu
dubld intrare, mono- sau multietajate, in functie de inaltimea de pompare necesara.

Statie de pompare
Petrim

A Vitoss ) /—‘
L=

t

Figura 5.1. Amenajarea Oltului superior si a Lotrului. Pe figura sunt marcate
cu e amplasarea SP Lotru Aval si cu e SP Jidoaia respectiv SP Petrimanu
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in figura 5.2 se prezintd o vedere a statiei de pompare Lotru Aval in care se
remarcad hidro agregatele de pompare si motoarele de actionare, in timp ce figura
5.3 prezinta cele doué‘conduc‘tg_de aductiune si vanele plane aferente.

g v--;

Figura 5.2. Vedere generala a celor 2 grupuri de la SP _Lotu Aval
" Wi
|

Figura 5.3. Vedere generalad a celor doua vane plane
amplasate pe conductele de aductiune amonte de la SP Lotru Aval

Avand n vedere faptul ca 73% din stocul de apd al lacului Vidra este
asigurat prin pompaj, functionarea hidroagregatelor din statiile de pompare cu o
eficienta cat mai mare si la regimuri cavitationale controlate (sau fara cavitatie) este
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de dorit. In figura 5.4 se prezintd traseul hidraulic de la intrarea pana la iesirea din
statia de pompare Lotru Aval, iar in figura 5.5 se prezinta o vedere a
hidroagregatului de pompare din SP Lotru Aval.

i1 PompaMUBT  q=1mes

Sistemul hidraulic ~ © \\ H=319m | : 0\
de actionare ARG\ PeaMw ! ‘
al vanei plang | ¥ _.‘x|x|“=150° rpm
L g % i |
£ yfab RS | Vana sferica |
o oo Y AN el 3 P ]
; X Vana plana’™ el wéL _l)p--_400_~_;11 o L
» Dn=600 (hy (| /4 ) A B s -1
condi.;cta de 18I Js, 4
asplratie . Yo Vis 1
F e ed el .| conducta de
VEoR { | e § / Ry b
v ! 3 ’ \ \ I S "
foi by mecanico - hidraulic .| ! -
e i de actionare '
i al vanei sferice

Figura 5.5. Vedere a grupului motor-pompa din SP Lotru Aval

Pompele ce echipeaza SP Lotru Aval sunt de tip MU 81 realizate de UCMR
Resita sub licenta Bergeron. Asa cum se observa si in figura 5.5 sunt pompe cu 2
etaje cu rotoarele in opozitie.
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5.2. Conditii impuse functionarii in sistem. Masuratori
experimentale disponibile

Statia de pompare Lotru Aval, echipata cu pompa centrifuga ce face obiectul
prezentei teze, functioneaza cu un nivel constant de refulare si la nivele variabile de
aspiratie, corespunzatoare nivelelor din lacul de acumulare. Are conducta de refulare
ascendenta si deci sub presiune pe toate lungimea, si este protejatd Tmpotriva
loviturii de berbec prin vane cu inchidere programata. In functie de debitul afluent
ele functioneaza cu una sau doua pompe in paralel, ceea ce le confera flexibilitatea
necesara alaturi de functionarea intermitenta.

Din punct de vedere al exploatarii sistemului hidroenergetic, dispecerul
trebuie sa stie in fiecare moment care este debitul vehiculat si care este nivelul din
lac. Nu este necesar ca dispecerul sa urmareasca nici_presiunea de refulare, nici
randamentul pompelor, nici alti parametri energetici. In consecinta au existat in
documentatiile serviciilor tehnice corelatii ale debitului pompat in functie de nivelul
din lac si numarul de pompe in functiune.

Statia de pompare Lotru Aval este prevazutda cu 2 grupuri. Fiecare
hidroagregat de pompare are in componenta un motor electic si o pompa MU 81.
Pompele ce echipeaza SP Lotru Aval sunt de tip MU 81 realizate de UCMR Resita sub
licentd Bergeron, pompe cu doud etaje ce au fost livrate pentru H = 318 msiQ = 1
m3/s. Ele sunt antrenate de motoare electrice sincrone MOS1 si MOS2 de 4.500 kW,
6.000 V, 1.500 rot/min fabricate la UCM Resita. Pompele functioneaza fie individual,
fie simultan in functie de debitul afluent in lacul de acumulare.

Pentru statia de pompare Lotru Aval s-au realizat, in anul 2004, masuratori
experimentale in cadrul contractului de cercetare 76/2004 avand ca beneficiar S.C.
Hidroelectrica S.A., Sucursala Ramnicu Valcea, Anton et al., [14], la care am
participat ca si colaborator. Aceste masuratori au vizat determinarea marimilor
hidraulice si energetice necesare trasarii curbelor caracteristice de functionare.
Investigatiile experimentale au fost realizate cu ajutorul unui echipament de masura
ce determind caracteristicile energetice ale pompelor centrifuge cu ajutorul metodei
termodinamice, metodda acceptatda de standardele internationale IEC, [115].
Mentionez ca experienta in utilizarea metodei termodinamice pentru determinarea
caracteristicilor energetice ale unei pompe centrifuge este sustinuta de lucrarea de
disertatie, Stuparu, [89], realizata la finalizarea studiilor de Master, si care prezinta
investigatiile realizate cu un echipament de masura identic, bazat pe metoda
termodinamica, asupra unei pompe centrifuge multietajate ce echipeaza Laboratorul
de Mecanica Fluidelor din Facultatea de Mecanica din cadrul Universitatii Politehnica
Timisoara. Aceasta experienta a fost fructificata in lucrarile stiintifice publicate la
diverse conferinte nationale si internationale, Stuparu et al., [91], Baya et al., [22],
Baya et al., [24], Milos et al., [65].

Masurarea parametrilor hidraulici si energetici ai pompelor ce compun
statiile de pompare este o operatie necesara ce trebuie realizatd periodic in vederea
monitorizarii comportarii acestora in exploatare. Din faza de proiectare si realizare,
s-au prevazut aparatele uzuale pentru mdsuratori electrice (putere, tensiuni, curenti
etc.) si manometre pentru masuratori hidraulice. Nu s-au prevazut nici un fel de
masuratori de debit si nici locuri de montaj pentru debitmetre, ceea ce este
consistent cu filozofia de proiectare de atunci si chiar de acum. Conditiile diferite de
analizd a rezultatelor exploatarii au condus la necesitatea cunoasterii debitelor
vehiculate in fiecare moment.
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Nu trebuie pierdut din vedere nici faptul ca performantele pompelor nu au
fost determinate niciodatd experimental, caracteristicile pentru pompele de
fabricatie franceza fiind garantate conform standardelor internationale, probabil, iar
cele fabricate la UCM Resita fiind ,asimilate” dupa cele franceze. Astfel de garantii
sunt pe de o parte curbele caracteristice ale pompelor SP Lotru Aval. Alaturi de
curbele caracteristice au fost gasite in arhiva tehnica si tabelul cu valori garantate.

5.3. Geometria si tipul pompei. Traseul de la aspiratie. Traseul
rotoric si paletele rotorice

Pompa investigata in cadrul acestei teze, este pompa numarul 1 din statia
de pompare Lotru Aval, pompa realizata tot la UCM Resita. Este o pompa centrifuga
construita in varianta multietajatd, avand doud rotoare asezate spate in spate,
figura 5.6 si figura 5.7. Aspiratia se face pentru primul rotor printr-un tronson de
aspiratie cu o forma speciald, datorita faptului ca arborele de antrenare trece prin
cele doua rotoare. Din primul rotor apa este condusa la cel de-al doilea rotor prin
intermediul unei alte conducte, iar din cel de-al doilea rotor apa ajunge in camera
spirala.

Al doilea etaj al
pompei

Primul etaj al
pompel
motor
electric

rotor cot

cuplaj rotor s
aspiratie

& CO
elastic lagar ool

aspiratie

lagar

; aspiratie

arbore

refulare

Figura 5.6. Pompa de acumulare cu doua etaje,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval
Din figurile 5.6 si 5.7 rezulta unele diferente generale, fata de pompele
clasice de circulatie folosite in mod curent pentru vehicularea lichidelor:
e existenta unei camere de aspiratie asimetrice strabatuta de arbore, ceea ce

induce o curgere asimetricd la intrarea rotorului, cu efecte majore in
functionare;

o forma speciala a rotorului din treapta a II-a;

e existenta uneori a unei conducte de legatura intre etajele pompei, ceea ce

influenteaza functionarea etajului final
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intrare ETAJUL 1 ETAJUL 2
{etajul 1)

cuplaj

motor-pompa lagar

lagar colector colector intrare
(etajul 1) {etajul 2) (etajul 2)

Figura 5.7. Vedere a pompei MU 81 ce echipeaza SP Lotru Aval

rotor

tronson

aspiratie

Figura 5.8. Rotorul si tronsonul de aspiratie al pompei centrifuge tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval
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Metodele de proiectare a pompelor din deceniul 7 al sec. XX si tehnica de
calcul de la acea vreme nu au permis luarea in considerare a tuturor
particularitatilor constructive ale pompelor de acumulare. Din aceste motive rotorul
are o paleta simpla, cilindrica si in acelasi timp foarte curbatd, proiectata fara a se
considera influenta asimetriei de la intrare si optimizarea incarcarii paletei si care sa
tind cont simultan de criterii energetice si cavitationale. De asemenea constituie o
problema armonizarea rotorului cu circuitul hidraulic aval (camera spirald).

Rotorul pompei centrifuge de tip MU 81 ce echipeaza statia de pompare
Lotru Aval are un numar de z, = 5 palete. Geometria lui a fost reprodusa pe baza
desenelor tehnice de executie, cu ajutorul preprocesorului grafic GAMBIT 2.2.30.

Mai intdi s-au reprezentat curbele ce stau la baza constructiei inelului si
coroanei pompei, lucru ce a permis obtinerea geometriei tridimensionale a traseului
hidraulic rotoric fara paletaj. Domeniul a fost extins in zona de iesire din rotor
pentru a asigura o mai buna convergenta a solutiei numerice. Aceasta extindere s-a
realizat tindndu-se cont de respectarea ecuatiei de continuitate astfel incat sa nu
apara perturbari ale campului hidrodinamic. S-a trecut apoi la reprezentarea paletei
rotorice, dupa care prin comenzi specifice programului GAMBIT 2.2.30 s-a
intersectat paleta rotorica cu domeniul traseului hidraulic si s-a obtinut domeniul de
analiza rotoric prezentat in figurile 5.8. Se observa ca paleta rotorica a pompei tip
MU 81 este dreapta si are un bord de atac tesit si neprofilat, iar bordul de fuga este
drept si la fel, tesit. Datorita periodicitatii geometrice a domeniului rotoric, este
suficient a se utiliza doar un canal interpaletar, din cele cinci existente, pentru
analiza numerica a curgerii ideale si reale. Acest canal rotoric este prezentat in
figura 5.9:

iesire

coroana

aleta rotorica
R
X

intrare
Figura 5.9. Geometria canalului interpaletar pentru pompa centrifuga tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

Reteaua de elemente finite folositd pentru discretizarea domeniului de
analiza rotoric este structurata, fiind alcatuita din celule hexaedrice cu un grad mic
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de torsionare. S-a realizat o indesire a retelei de discretizare in zona paletei, pentru
a putea surprinde cu acuratete fenomenele specifice curgerii in pompele centrifuge.
In zona de iesire din domeniul de analiza, reteaua este mai grobd, deoarece
curgerea in aceasta regiune a pompei nu mai prezinta fenomene complexe care sa
necesite o indesire a retelei.

Pentru pompa MU 81 s-a obtinut o retea de discretizare formata din 322726
elemente structurate. Discretizarea domeniului de analiza este reprezentata in figura
5.10.
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Figura 5.10. Discretizarea canalului interpaletar pentru pompa centrifuga tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

S-a reconstruit si traseul de la aspiratie al pompei MU 81 pentru a putea fi
calculate pierderile hidraulice ce apar la trecerea apei prin acesta si pentru a obtine
informatii legate de hidrodinamica curentului la intrarea in rotorul de pompa
centrifuga. Pentru obtinerea domeniului de analizd numerica tridimensional s-au
utilizat desenele de executie, iar rezultatul reconstructiei geometrice realizate cu
ajutorul programului GAMBIT 2.2.30 este redat in figura 5.11.

Domeniul de analiza astfel obtinut a fost discretizat cu elemente structurate
obtindndu-se o retea de discretizare ce contine 1350160 elemente si care este
reprezentata in figura 5.12. S-a realizat o indesire a retelei de discretizare in zona
cotului tronsonului de aspiratie pentru a putea surprinde hidrodinamica complexa a
curgerii in aceasta zona.
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iesire

cot aspiratie

Figura 5.11. Geometria tronsonului de la aspiratie pentru pompa centrifuga tip MU 81,
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval

Figura 5.12. Discretizarea domeniului tronsonului de la aspiratie pentru pompa centrifuga tip
MU 81, ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval
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5.4. Caracteristicile energetice masurate ale pompei. Curbe
de catalog

Datele masurate cu ajutorul echipamentului bazat pe metoda
termodinamica, pentru pompa MU 81, ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval au

fost centralizate Tn tabelul 5.1.

Tabelul 5.1 - Marimi mdsurate pentru pompa MU 81 din statia de pompare Lotru Aval

Nr

. Q H Pabs Py Np
crt | [m3/s] [m] [kw] [kw] [-]

1 1.02 328 4224.78 3282.034 0.776853
2 1.03 326.2 4235.126 3296.023 0.778258
3 1.03 327.3 4226.696 3307.137 0.78244
4 1.03 328.5 4226.504 3319.263 0.785345
5 1.06 323.2 4286.092 3360.828 0.784124
6 1.08 322.8 4248.922 3420.001 0.80491
7 1.08 323 4283.41 3422.12 0.798924
8 1.1 323 4317.898 3485.493 0.80722
9 1.12 322 4302.378 3537.878 0.822308

Pe baza informatiilor oferite de catre masuratorile experimentale si a datelor
din catalogul producatorului de pompe, s-au suprapus punctele experimentale peste
curbele teoretice pentru pompa MU 81, figurile 5.12, 5.13, si 5.14.

H[m]

Pompa MU
SP Lotru Aval
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— catalog
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200
0.75

0.85

0.95 1.05 1.15

Q [m3/s]
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Figura 5.12. Comparatie a curbelor de catalog cu datele experimentale
pentru inaltimea de pompare,
pompa MU 81 din statia de pompare Lotru Aval, Anton et al., [14]
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Se poate constata din figura 5.12, faptul ca din punct de vedere al inaltimii
de pompare, valorile masurate sunt mai plate in domeniul de functionare, avand
variatii nesemnificative ale indltimii de pompare, intre 323 m si 328 m, adica de
1.55%. Aceste variatii ale inaltimii de pompare au loc concomitent cu variatii nu
foarte semnificative (de pana la 10 %) ale debitelor, care sunt cuprinse intre 1.02
m3/s si 1.127 m3/s, corespunzator regimurilor de exploatare. Se poate observa ca
marimile masurate ale inaltimii de pompare sunt mai mari cu pana la cel mult 10%
fatd de datele de catalog. Neconcordantele aparute intre marimile masurate si cele
de catalog se datoresc fie erorilor aparaturii de masura, fie faptului ca pompa
investigata experimental diferd ca si geometrie de cea din catalog.

Pompa MU 81
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p
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|
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-
[$)]
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Figura 5.13. Comparatie a curbelor de catalog cu datele experimentale
pentru puterea absorbitd de motorul electric de antrenare,
pompa MU 81 din statia de pompare Lotru Aval, Anton et al., [14]

Aceeasi neconcordanta intre marimile masurate si cele de catalog se
observa si din compararea valorilor puterii absorbite, figura 5.13. Faptul ca puterea
absorbita determinatd prin masuratori experimentale este mai mare cu pana la 13%
fatd de valorile corespunzatoare catalogului producatorului de pompe, arata ca
pierderile hidraulice si mecanice aparute la functionarea pompei in sistemul
amenajarii sunt mai mari decéat cele previzionate de producator, iar acest lucru duce
la cresterea puterii consumate de pompa.

Din punct de vedere al randamentelor, suprapunerea curbelor releva, figura
5.14, o diferenta semnificativa intre curbele de catalog si cele reale. Randamentele
masurate sunt cuprinse intre valori de 76% si 84%, spre deosebire de cele de
catalog care sunt cuprinse in intervalul de lucru intre 87% si 84%. Aceasta diferenta
de péana la 13%, este explicabild prin uzurile ce au intervenit in mod inevitabil la
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5.5 - Parametrii de functionare ai pompei la punctul optim de functionare 79

functionarea pompelor pe durata de viata, pe de o parte, si pe de altda parte
datorita modificarilor sistemelor de etansare intre primul si cel de-al doilea rotor,
modificari operate in timp de catre personalul ce asigura repararea pompelor.

Pompa MU 81

SP Lotru Aval
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0.85

-
<
-

0.8

v v
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0.7

0.65 — catalog B
¥ masuratori [

0.6

eta [-]

0.55

0.5
0.75 0.85 0.95 1.05 1.15 1.25

Q [m3/s]
Figura 5.14. Comparatie a curbelor de catalog cu datele experimentale

pentru randament,
pompa MU 81 din statia de pompare Lotru Aval, Anton et al., [14]

5.5. Parametrii de lucru ai pompei la punctul optim de
functionare (Q, H, n, Pans)

Deoarece investigarea experimentald permite doar obtinerea unor informatii
globale ce caracterizeaza comportamentul energetic al pompei centrifuge, se va
realiza in urmatoarele capitole o investigare numerica a curgerii ideale si reale
pentru un rotor al pompei MU 81. Acest lucru va permite obtinerea si studiul
campului hidrodinamic din rotorul pompei centrifuge si din tronsonul de aspiratie al
pompei. Se va analiza numeric functionarea doar a unui singur rotor din cele doua
care le are pompa, presupunandu-se ca cele doud rotoare ce echipeaza pompa
centrifuga sunt identice.

Se va realiza apoi si o solutionare numerica a curgerii cavitationale in pompa
MU 81 pentru a studia comportamentul cavitational al acestei pompe.

Simularea numerica se va realiza pentru punctul optim de functionare si
pentru incd patru puncte de functionare diferite ca valori ale debitului de apa, doua
puncte situate sub punctul optim si doua puncte amplasate peste punctul optim.

Tabelul cu valorile parametrilor de functionare pentru pompa MU 81 din
amenajarea Lotru Aval se bazeaza pe informatiile extrase din curbele de catalog, ele
corespunzand punctului de functionare ce are valoare maxima a randamentului.
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80 Simularea numerica si analiza curgerii in pompa centrifuga — 5

Tabelul 5.2. - Parametrii specifici punctului optim de functionare pentru pompa MU 81

Marimea Simbol U.Mm. Valori garantate
indltimea de pompare H m 319
Debitul Q m3/s 1.02
Puterea absorbita Pabs kw 3600
Randamentul n % 87.5
Turatia n rot/min 1500

5.6. Parametrii de functionare la regimurile de lucru diferite
de punctul optim de functionare

Pe langa analiza numerica a functionarii pompei centrifuge la punctul optim
de functionare, s-a realizat o investigare a curgerii si pentru alte patru puncte de
functionare. Caracteristicile acestor puncte de functionare pentru pompa MU 81,
diferite de punctul optim, sunt sintetizate in tabelul 5.3.

Tabelul 5.3 - Parametrii specifici punctelor de functionare, diferite de punctul optim,
investigate numeric pentru pompa MU 81

fPunc_tuI de Parametrul Simbol Valori
unctionare

Turatia n [rot/min] 1500

Debitul Q [m3/s] 0.8

1 Indltimea de pompare H[m] 350
Puterea absorbitd Pabs [KW] 3250

Randament n [%] 83

Turatia n [rot/min] 1500

Debitul Q [m3/s] 0.9

2 Indltimea de pompare H [m] 337
Puterea absorbita Pabs [KW] 3500

Randament n [%] 86

Turatia n [rot/min] 1500

Debitul Q [m3/s] 1.1

3 Indltimea de pompare H [m] 300
Puterea absorbitd Pabs [KW] 3800

Randament n [%] 85

Turatia n [rot/min] 1500

Debitul Q [m3/s] 1.2

4 Indltimea de pompare H[m] 265
Puterea absorbit3 Pabs [KW] 4000

Randament n [%] 80
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6.1 - Distributia vitezelor in rotorul pompei centrifuge 81

6. Analiza campului de presiune si viteza
in pompa centrifuga (lichid ideal si real)

6.1. Distributia vitezelor in rotorul pompei centrifuge

Pe baza rezultatelor obtinute Tn urma simuldrii numerice a curgerii
nevascoase si vascoase in rotorul de pompa centrifugd pentru cele cinci puncte de
functionare se va reprezenta distributia coeficientilor de viteza pe sectiunea de
iesire din rotorul pompei investigate.

Pentru analiza campului de viteza in rotorul de pompa se folosesc patru
coeficienti de viteza care sunt definiti astfel:

e coeficientul componentei axiale a vitezei absolute:

_ _Vax

C
ax \/Zg:H (6.1)

e coeficientul componentei radiale a vitezei absolute:
Vr

C. =
r \/ZQ_H (6.2)

e coeficientul componentei tangentiale a vitezei absolute:
v
Ctg =Y _
2gH
e coeficientul componentei meridionale a vitezei absolute:

Vi Vax +Vr (6.4)
J2gH J2gH
unde vax reprezinta componenta axiala a vitezei, v, este componenta radialda a
vitezei, v, este componenta tangentiala a vitezei, v, reprezinta viteza meridionala,
iar H reprezintd indltimea de pompare caracteristica fiecdrui punct de functionare
investigat. In figura 6.1 este reprezentat triunghiul de viteze, atat in plan cat si
spatial si se poate observa orientarea celor patru componente ale vitezei utilizate in
definirea coeficientilor de viteza.

Distributia celor patru coeficienti de viteza a fost analizatd pe suprafata de
iesire din rotor prezentata in figura 6.1a. Pe aceasta suprafatda de iesire au fost
realizate trei sectiuni de analizd situate la trei valori diferite ale coordonatei z, o
sectiune pozitionatd in apropierea inelului, z = 10%, o sectiune pozitionata in
mijlocul suprafetei de iesire, z = 50% si o sectiune aflatd in vecinatatea coroanei, z
= 90%.

(6.3)

Cvm =
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—
Vu u
‘i P
v
w
axa de

traiectoria

Figura 6.1. Triunghiul de viteze, vedere plana si spatiala

bord de fuga
coroana

intrados

Pompa MU 81

extrados

Figura 6.1a. Suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81
cu evidentierea celor trei sectiuni de analiza
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6.1 - Distributia vitezelor in rotorul pompei centrifuge 83

6.1.1. Distributia coeficientilor de viteza pe suprafata de iesire din
rotor pentru punctul optim de functionare, lichid real

in figurile 6.2 - 6.7 este prezentatd distributia coeficientilor de vitezd pe
sectiunea de iesire din rotorul de pompa MU 81, pentru situatia in care pompa
functioneaza la punctul optim.

C_ax[-]: -0.002 -0.000 0.002 0003 0005 0007 0009 0011 0013 0014 0016 0018

coroana 2=90 %

6=127° 6 =355
inel z=10% z=50 %

4

Pompa MU 81
Q=1.02 m3/s
%  Vascos

Figura 6.2. Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire
din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,curgere vascoasa

C_r[-]: 00000022 0.044 0065 0.087 0.109 0.131 0153 0175 0196 0218 0.240

coroana z=90 %

0=127° 6=55
inel =10 % z=50 %

z

Pompa MU 81
Q@=1.02 m3/s
X Vascos

Figura 6.3. Distributia coeficientului de viteza radiald pe suprafata de iegire
din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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C_tg[-]: 0470 0504 0.537 0571 0.605 0.638 0.672 0.705 0.739 0.773 0.806 0.340
coroana z=90 %
V.d

0=127° / 6=55"

inel z=10 % z=50 %

Z

Pompa MU 81
Q=1.02 m3/s
% Vascos

Figura 6.4. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire
din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.5. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.6. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,curgere vascoasa
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Figura 6.7. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,curgere vascoasa
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86 Analiza campului de presiune si viteza in pompa centrifuga - 6

Din analiza distributiei coeficientilor componentelor vitezei, prezentata in
figurile 6.5, 6.6 si 6.7, se observa ca valoarea coeficientului de viteza axiala este
neglijabila, avand o valoare aproximativ egalad cu zero pentru toate cele trei sectiuni
de analiza. Acest lucru indica faptul ca nu avem o miscare a lichidului dinspre inel
inspre coroana, care sa cauzeze miscari secundare consumatoare de energie
hidraulica. Pe de alta parte, cum din compunerea componentei axiala si a celei
radiale a vitezei rezulta componenta meridionala a vitezei, figura 6.1, care este
componenta debitantd, rezultd ca rolul cel mai important in determinarea debitului il
are componenta radiala.

Se remarca de asemenea faptul ca, dintre cele trei componente ale vitezei,
cea cu valoarea cea mai mare este componenta tangentiald a vitezei in toate cele
trei sectiuni. Valoarea coeficientului componentei tangentiale a vitezei este maxima
si egala cu 0.7 pentru unghiul 8 = 90°, zona ce corespunde paletei rotorice,unde are
loc transferul de energie de la paleta la lichid.

Din figurile 6.5, 6.6 si 6.7 se observa faptul ca valorile coeficientului de
viteza radiala corespunzatoare sectiunilor z = 50 % si z = 90 % sunt identice si sunt
mai mici cu 30% decat valoarea corespunzatoare sectiunii z = 10 %.

Este de subliniat prezenta unei valori maxime a coeficientului componentei
radiale a vitezei pe suprafata de iesire din rotor, in vecindtatea extradosului paletei
rotorice, pentru toate cele trei sectiuni de analiza, si a unei valori minime a acestui
coeficient in vecinatatea intradosului. Diferentele dintre valorile minime si maxime
ale coeficientului componentei radiale a vitezei este de aproximativ 40% pe fiecare
din cele trei sectiuni de analiza. Acest lucru indica prezenta unei structuri de tip jet-
dara asa cum este prezentat si de Brennen, [29], figura 6.8.

rotor
Figura 6.8. Schema curgerii lichidului intr-o pompa centrifuga

incluzand modelul alternativ al structurii jet-dara rezultat datorita
desprinderii curentului de lichid de pe intradosul paletei rotorice, Brennen, [29]

Brennen, [29], aratd, conform figurii 6.8, ca intr-o pompa centrifuga
curentul se desprinde de pe intradosul paletei imediat ce depaseste bordul de atac si
acest fenomen duce la aparitia unei dare substantiale pe intradosul fiecarei palete.
S-a constatat si de catre Fischer si Thoma, inca din anul 1932, prezenta acestui
fenomen si cei doi au observat ca aceastd dara poate apare chiar si la punctul optim
de functionare. Astfel se formeaza o zona cu viteza scazuta, dara, in vecinatatea
intradosului, si a unei zone cu viteza ridicatd in restul canalului interpaletar, jet.
Aceasta structurd a campului de viteza a fost denumita structura de tip jet-dara.
Pentru punctul optim de functionare, grosimea déarei este mai mica, iar pe masura
ce debitul scade se va produce o crestere a incidentei ce va duce la o marire a darei.
Pe masura ce dara creste in grosime, se constata ca o crestere a fractiunii de debit

BUPT



6.1 — Distributia vitezelor in rotorul pompei centrifuge 87

care este concentrata in zona de jet. Acest lucru conduce la urmadrirea mai
indeaproape a curentului a extradosului paletei rotorice, astfel ca desprinderile
curentului de pe intrados sunt mai reduse. Totusi aceasta structura a curentului nu
duce la o crestere a inaltimii de pompare, deoarece dacad curentul este atasat pe
extrados se produce si o crestere a pierderilor hidraulice generate de frecarile
vascoase. Un rol demn de luat in seama asupra structurii jet-dara il au si
recircularile ce apar in canalul interpaletar.

Figura 6.9. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa

O usoara desprindere a curentului de pe intradosul paletei incepand cu
mijlocul paletei se poate observa din figura 6.9, chiar si pentru punctul optim de
functionare. Aceasta desprindere a curentului are loc datorita faptului ca punctul de
incidenta al curentului pe paleta este situat pe extrados, in vecinatatea bordului de
atac, astfel ca avem de-a face cu o accelerare a curentului la trecerea peste bordul
de atac, lucru ce duce la desprinderea curentului de pe intrados. Punctul de
incidenta al curentului pe paleta se poate observa si din figura 6.12.

Figura 6.10. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m?3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.11. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.12. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa

Din figurile 6.10, 6.11 si 6.12 se remarca faptul ca pe masura ce avanseaza
inspre iesirea din rotor, cele doua linii de curent sunt deviate in raport cu sectiunea
mediana a canalului rotoric. Astfel linia de curent de pe intrados este deviata usor
inspre inel, in timp ce linia de curent de pe extrados este deviata mai pronuntat
inspre inel. Acest fenomen de abatere a liniilor de curent de la traiectoria mediana
poarta numele de efect tridimensional al curgerii. Metoda de proiectare clasica
considera ca liniile de curent corespunzatoare sectiunii mediane evolueaza in acelasi
plan intre intrarea si iesirea din rotor, lucru care este infirmat de distributia liniilor
de curent din figurile de mai sus.

6.1.2. Distributia coeficientilor de viteza pe suprafata de iesire din
rotor in afara punctului optim de functionare, lichid real

in figurile 6.13 - 6.52 este prezentatd distributia coeficientilor de vitezd pe
sectiunea de iesire din rotorul de pompa MU 81 precum si distributia liniilor de
curent in canalul interpaletar rotoric, pentru situatia in care pompa functioneaza la
cele patru puncte diferite de punctul optim.
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C_ax[]: -0.002 -0000 0002 0003 0005 0007 0009 0011 0013 0014 0016 0018

coroana =90 %
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§=127° / 6=55"

inel z=10% z=50%

Zz

Pompa MU 81
Q=0.8 m3/s
X Vascos

Figura 6.13. Distributia coeficientului de viteza axiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.14. Distributia coeficientului de viteza radiald
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.15. Distributia coeficientului de viteza tangentiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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[

C_v.m

, C_r, C_ig,

C_ax

Figura 6.16. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.17. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.18. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa

Analizand figurile 6.13, 6.16-6.18 se observa ca, pentru punctul de
functionare caracterizat de debitul Q = 0.8 m3/s, valoarea coeficientului
componentei axiale a vitezei, corespunzatoare sectiunii de mijloc (z = 50%) a
suprafetei de iesire, are o valoare mai mare decat zero, fapt ce indica prezenta unei
miscari secundare a lichidului dinspre inel inspre coroana. Aceasta miscare
secundara genereaza aparitia unor pierderi hidraulice suplimentare. Coeficientul de
viteza axiala este aproximativ egal cu zero in celelalte doud sectiuni de analiza, din
vecinatatea inelului, z = 10% si a coroanei, z = 90%.

Se constata ca, pentru toate cele trei sectiuni de analiza, componenta
tangentiala a vitezei are valoare cea mai mare dintre toate componentele vitezei.
Valoarea maxima a coeficientului componentei tangentiale a vitezei se intalneste tot
in mijlocul sectiunii de analiza si este egala cu 0.57.

Pentru punctul de functionare caracterizat de debitul minim, Q = 0.8 m3/s,
analizand distributia coeficientului componentei radiale a vitezei, se observa
prezenta structurii jet-dard in toate cele trei sectiuni de analiza. Acest fenomen
apare, asa cum s-a amintit, datoritd desprinderilor curentului de pe intradosul
paletei rotorice. Cum ne aflam la un punct de functionare diferit de punctul optim,
desprinderile curentului de pe intradosul paletei sunt mai pronuntate, deoarece
punctul de incidenta a curentului pe paleta este deplasat si mai mult pe extrados.
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Figura 6.19. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa

Y

Figura 6.20. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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'

X
Figura 6.21. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa

Analizand evolutia liniilor de curent in canalul interpaletar din figurile 6.19 -
6.22 se observa ca desprinderile curentului de pe paleta au loc atat pe intradosul cat
si de pe extradosul paletei. Din cauza faptului ca punctul de incidenta este deplasat
pe extrados la o distanta mai mare de bordul de atac, fatd de punctul optim de
functionare, curentul nu este deloc atasat pe intradosul paletei. Si pe extrados are
loc desprinderea curentului de suprafata paletei. Aceste fenomene se datoreaza si
faptului ca fiind un debit mai mic decat debitul optim, canalul interpaletar nu mai
este umplut cu apa asa cum se intampla la punctul optim de functionare.

Se remarca prezenta devierii inspre inel a liniei de curent din vecinatatea
extradosului, lucru care demonstreaza prezenta efectelor tridimensionale ale
curgerii.

X

Figura 6.22. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q =0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.23. Distributia coeficientului de viteza axiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.24. Distributia coeficientului de viteza radiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m?3/s, curgere vascoasa

C t; [-]: 0470 0504 0537 0571 0605 0.638 0672 0.705 0.739 0.773 0.806 0.840

coroana z=90 %

6=127 0="55
inel z=10 % z=50 %

Pompa MU 81
Q=0.9 m3/s
x  Vascos

Figura 6.25. Distributia coeficientului de viteza tangentiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.26. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.27. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.28. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa

Din figurile 6.23 - 6.28 reiese ca structura campului de viteza pe suprafata
de iesire din rotor pentru punctul de functionare caracterizat de debitul Q = 0.9
m?3/s este identica cu cea a punctului de functionare analizat anterior.

Figura 6.29. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.30. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m?3/s, curgere vascoasa

E

k.,

Figura 6.31. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.32. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa

Analizand evolutia liniilor de curent in canalul interpaletar, prezentata in
figurile 6.29 - 6.32, se remarca similitudinea cu cazul descris anterior pentru debitul
Q = 0.8 m3/s. Apare aceeasi desprindere a curentului de pe extradosul paletei, dar
se poate observa ca aceasta desprindere are loc doar dupa ce se depaseste mijlocul
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paletei din cauza ca debitul a crescut si are loc o mai bunda umplere a canalului

rotoric interpaletar. Pe intrados insd, curentul este in continuare complet detasat de
paletd din cauza incidentei pe paleta.
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Figura 6.33. Distributia coeficientului de viteza axiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.34. Distributia coeficientului de viteza radiald
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.35. Distributia coeficientului de viteza tangentiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.36. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.37. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.38. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.39. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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o,

Figura 6.40. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.41. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.42. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.43. Distributia coeficientului de viteza axiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.44. Distributia coeficientului de viteza radiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.45. Distributia coeficientului de viteza tangentiala
pe suprafata de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.46. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.47. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa

Studiind distributia coeficientilor de vitezé pe suprafata de iesire din rotor,
pentru punctul de functionare cu debit maxim Q = 1.2 m3/s, figurile 6.43 - 6.48, se
constata ca valoarea componentei axiale are valoare negativa pentru sectiunea z =

0.7
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50%, fapt ce indica prezenta unei miscari secundare dinspre coroana inspre inel,
miscare generatoare de pierderi hidraulice suplimentare. Se pastreaza distributia
componentei radiale a vitezei, care indica prezenta structurii jet-dara pentru toate
cele trei sectiuni de analiza.
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Figura 6.48. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90%
a suprafetei de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.49. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Din figura 6.49 se observa ca pe intradosul paletei apare o desprindere a
curentului spre zona dinspre bordul de fuga. Pe extradosul paletei curentul este la
inceput detasat de paleta, dupa care se reataseaza pe paleta.

F_

Y
Figura 6.50. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa

L.

Figura 6.51. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa

Figura 6.52. Evolutia traiectoriei particulelor de lichid
in rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Distributiile liniilor de curent, pentru punctele de functionare situate in afara
punctului optim, prezentate in figurile 6.20 - 6.22, 6.30 - 6.32, 6.40 - 6.42 si 6.50
- 6.52 pun in evidenta devierea curentului de pe extradosul paletei inspre inel.
Punctul din care aceasta deviere a curentului are loc, se deplaseaza din apropierea
bordului de atac inspre bordul de fuga pe masura ce debitul creste.

6.1.3. Comparatie intre distributia coeficientilor de viteza pe
suprafata de iesire din rotor pentru lichidul real si ideal, la punctul
optim de functionare

Figurile 6.53, 6.54 si 6.55 pun in evidenta diferentele ce apar intre valorile
coeficientul componentei tangentiale a vitezei pentru lichidul real si cel ideal, in
cazul punctului optim de functionare. Reiese ca pentru toate cele trei sectiuni de
analiza valorile acestui coeficient de viteza, specifice lichidului ideal, sunt mai mari
cu aproximativ 10% fata de cele ale lichidului real. Aceste diferente apar datorita
faptului cd simularea numerica a curgerii lichidului ideal nu ia in calcul efectele
vascoase, astfel aparand o supraestimare a valorii coeficientului vitezei tangentiale.

Coeficientul componentei axiale de viteza este aproximativ egal cu zero
pentru toate cele trei sectiuni atat pentru lichidul ideal, cat si pentru cel real.
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Figura 6.53. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.54. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa si hevascoasa
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Figura 6.55. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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In ceea ce priveste coeficientul componentei radiale de vitezd, care, din
cauzd ca valoarea componentei axiale este practic nuld, reprezinta coeficientul
componentei debitante a vitezei, se observa ca pentru sectiunea mijlocie a
suprafetei de iesire, z = 50%, valoarea coeficientului de vitezd rezultat din
simularea numericd a curgerii lichidului ideal este mai mare cu aproximativ 4%
decat valoarea rezultata din simularea numerica a curgerii lichidului real. Aceasta
supraestimare este compensatd de subestimarea din celelalte doua sectiuni de
analiza, z = 10% si z = 90%, astfel incat valoare debitului este aceeasi atat pentru
lichidul ideal céat si pentru cel real.

6.1.4. Comparatie intre distributia coeficientilor de viteza pe
suprafata de iesire din rotor pentru lichidul real si ideal, in afara
punctului optim de functionare

Din figurile 6.56 - 6.58 reiese ca, pentru toate cele trei sectiuni de analiza,
valorile coeficientului componentei tangentiale a vitezei pentru lichidul ideal sunt
mai mari decéat cele ale lichidului real cu pana la aproximativ 20%, pentru debitul Q
= 0.8 m3/s. Aceste diferente se datoreaza tot efectelor vascoase care nu sunt luate
in calcul de simularea numerica a curgerii lichidului ideal.
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Figura 6.56. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.57. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.58. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Componentele radiale si axiale ale vitezei

analiza.
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Figura 6.59. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.60. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.61. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa

Pentru debitul Q = 0.9 m3/s se constata, figurile 6.58 - 6.61, lipsa unei
diferente semnificative intre valorile coeficientului componentei tangentiale de viteza
pentru lichidul ideal si cel real, pentru toate cele trei sectiuni de analiza.
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Figura 6.62. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.63. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.64. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.65. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.66. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.67. Distributia celor patru coeficienti de viteza pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa si nevascoasa

Si pentru debitul maxim, Q = 1.2 m3/s, valorile componentei tangentiale de
viteza corespunzatoare lichidului ideal, pentru toate cele trei sectiuni de analiza,
sunt mai mari cu panad la maximum 5% fata de cele ale lichidului real. Explicatia
acestei diferente sunt tot efectele vascoase care nu sunt luate in calcul de simularea
numericd a curgerii lichidului ideal.

In ceea ce priveste componenta axiald a vitezei, diferentele intre valorile
corespunzatoare lichidului ideal si celui real sunt inexistente.

Pentru coeficientul componentei radiale a vitezei apare o supraestimare cu
aproximativ 3% a acestuia pentru lichidul ideal, in sectiunile din vecinatatea inelului
( z = 10%) si a coroanei (z = 90%), iar pentru sectiunea mijlocie a suprafetei de
analiza, z = 50%, valorile sunt identice. Acest lucru se intampla deoarece efectele
vascoase au un rol mai important in vecinatatea frontierelor solide ale domeniului de
analiza.

Distributia pe sectiunea de iesire din rotor a coeficientilor componentelor de
viteza este aproximativ identicd pentru toate cele cinci puncte de functionare
analizate numeric deoarece domeniul debitelor ce caracterizeaza punctele de
functionare variaza cu £18% in preajma punctului optim de functionare.

6.1.5. Comparatie intre coeficientii de viteza pentru cele cinci
puncte de functionare, lichid real

Din comparatia distributiei coeficientilor de viteza axiala pentru cele cinci
puncte de functionare, pe cele trei sectiuni de analiza situate pe suprafata de iesire,
figurile 6.68 - 6.70, se observa ca aceasta componentd a vitezei este aproximativ
zero pentru cele doud sectiuni din vecinatatea inelului (z = 10%) si coroanei (z =
90%) la toate punctele de functionare, si are o valoare diferitd de zero in sectiunea
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mijlocie (z = 50%) pentru debitele diferite de cel optim, lucru care indica prezenta
unei miscari secundare ce consuma din energia curentului de lichid.
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Figura 6.68. Distributia coeficientului de viteza axiala pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.69. Distributia coeficientului de viteza axiala pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.70. Distributia coeficientului de viteza axiala pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.71. Distributia coeficientului de viteza radialad pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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G r[

Figura 6.72. Distributia coeficientului de viteza radiala pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.73. Distributia coeficientului de viteza radiala pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa

Analizand figurile 6.71 - 6.73 se observa ca diferentele intre valorile
coeficientului de viteza radiala pentru cele cinci puncte de functionare sunt sub 2%
pentru sectiunea mijlocie (z = 50%) si pentru sectiunea din vecinatatea coroanei (z
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= 90%) si doar pentru sectiunea din vecinatate inelului (z = 10%) se observa o
crestere cu aproximativ 5% pe masurd ce creste si debitul. Acest lucru indica o
concentrare a debitului de lichid in zona din vecinatatea inelului.
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Figura 6.74. Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe sectiunea z = 50% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.75. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe sectiunea z = 10% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa
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Figura 6.76. Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe sectiunea z = 90% a suprafetei
de iesire din rotorul pompei MU 81 pentru cele cinci debite, curgere vascoasa

In ceea ce priveste distributia coeficientului de vitez& tangentiald, figurile
6.74 - 6.76, se observa ca pentru toate cele trei sectiuni de analiza are loc o
crestere aproximativ constanta cu 8% a valorii coeficientului de viteza tangentiala
odata cu cresterea valorii debitului caracteristic fiecarui punct de functionare
investigat numeric.

6.2. Distributia vitezei pe suprafata de iesire a conductei de
aspiratie

Campul hidrodinamic amonte de rotor a fost investigat pe o suprafata
inelara, si s-au utilizat aceeasi coeficienti ai componentelor de viteza definiti cu
relatiile (6.1), (6.2) si (6.3) si a caror orientare e prezentata in figura 6.1.

Figura 6.77 prezinta cele 3 sectiuni de pe suprafata de iesire din conducta
de aspiratie, situate la trei valori diferite ale coordonatei r, pe care s-a reprezentat
distributia coeficientilor de viteza axiala, radiala si tangentiald. Reprezentarea
distributiei valorilor celor trei coeficienti de viteza s-a facut pentru punctul optim de
functionare si pentru celelalte patru puncte de functionare diferite de punctul optim,
atat pentru curgerea nevascoasa cat si pentru cea vascoasa.
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Figura 6.77. Suprafata de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81
cu evidentierea celor trei sectiuni de analiza

6.2.1. Distributia vitezei pe sectiunea de iesire a conductei de
aspiratie pentru punctul optim de functionare, lichid real si ideal

Din figurile 6.78 si 6.79 se observa ca apare o dara hidrodinamica la
valoarea de 1809, unde valoarea coeficientului componentei axiale a vitezei
corespunzatoare sectiunii r = 90 % este minima. Acest fenomen apare datorita
prezentei in acea zona a peretelui despartitor dintre cele doua brate ale tronsonului
de aspiratie. Se remarca faptul ca valorile coeficientilor de viteza axiald caracteristici
lichidului ideal au valori mai mari decat cei ai lichidului real pentru toate cele trei
sectiuni de analizd, mai ales in zona unde apare dara hidrodinamicd, unde
diferentele ajung péna la 12%, din cauza faptului ca efectele vascoase sunt
pregnante in aceasta zona, iar simularea numerica a curgerii nevascoase nu ia in
calcul aceste efecte.
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Figura 6.78. Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.79. Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele trei sectiuni

ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,

curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.80. Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.81. Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele trei sectiuni

ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa

Din analiza figurilor 6.80 si 6.81 reiese ca pentru valori ale unghiului 6 de
300 si 330° , in apropierea peretelui interior, r = 10%, apare o zona cu viteza
radiala aproape nula din cauza faptului ca se intalnesc doi curenti de sens contrar si
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valoare absoluta a vitezei aproximativ egald. De asemenea, diferentele dintre
valorile coeficientilor de viteza radiala corespunzatoare lichidului vascos si celui
nevascos sunt aproximativ nule, mai putin in zona unde 6 = 30° si 6 = 3300, in care
apar diferente intre valorile lichidului ideal si ale celui real de pana la 33%.
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Figura 6.82. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire din conducta
de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m?3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.83. Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa
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Figurile 6.82 si 6.83 subliniaza existenta unei variatii pronuntate a vitezei
tangentiale pe sectiune, datorate formei complexe a cotului de pe tronsonul de
aspiratie, astfel aparand doua valori maxime, dar de semn contrar, la valori ale
unghiului 6 de 90° si 270°. Diferenta intre coeficientul vitezei tangentiale de la raza
r =10 % si cel de la raza r = 90 %, pentru cele doua valori ale unghiului 6, este de
aproximativ 160%. Acest lucru indica prezenta unei curgeri nestationareAIa intrarea
in rotorul pompei centrifuge, chiar si la punctul optim de functionare. In ceea ce
priveste curgerea ideald si cea reald, se remarca o diferenta a valorii coeficientilor
de viteza tangentiald ai lichidului ideal si real mai ales in sectiunea r = 90% din
vecinatatea peretelui exterior al conductei, unde valoarea maxima a acestei
diferente este de aproximativ 100% si se intalneste la valorile unghiului 8 de 90° si
2700, Apare o supraestimare in valoare absolutd a coeficientului de viteza
tangentiala pentru curgerea ideald, din cauza neluarii in considerare de catre
simularea numerica a curgerii ideale a efectelor vascoase.

6.2.2. Distributia vitezei pe sectiunea de iesire a conductei de
aspiratie in afara punctului optim de functionare

Din analiza figurilor 6.84 - 6.91 reiese ca valorile coeficientului de viteza
axiala corespunzator lichidului real nu difera semnificativ in cele doud sectiuni de
analizd r = 10% si r = 50%. O diferenta se observa in ce priveste valorile acestui
coeficient in sectiunea r = 90% unde se face simtitd prezenta déarei hidrodinamice si
drept urmare valorile coeficientului de viteza axiald, corespunzatoare lichidului real,
au o valoare mai micad cu pana la 15% decat in celelalte doua sectiuni de analiza, in
special in zona in care 8 = 180° . Componenta axiala a vitezei, fiind componenta
debitantd, inregistreaza o crestere pe masura ce creste debitul specific fiecarui din
cele patru puncte de functionare.

Se remarca faptul ca valorile coeficientilor de viteza axiald caracteristici
lichidului ideal au valori mai mari decat cei ai lichidului real pentru toate cele trei
sectiuni de analiza si pentru toate cele patru puncte de functionare, precum si faptul
ca simularea numerica a curgerii nevascoase nu surprinde dara ce se formeaza in
zona de separatie a tronsonului de aspiratie.

Asa cum reiese din figurile 6.84 si 6.85, structura distributiei pe suprafata
de iesire din tronsonul de aspiratie a componentei axiale de viteza, pentru punctul
de functionare caracterizat de debitul Q = 0.8 m3/s, este identicd cu cea de la
punctul optim de functionare, analizatéd anterior. Acest lucru apare deoarece
domeniul debitelor analizate numeric nu este foarte extins, diferenta dintre debitul
minim si cel maxim fiind de 27.5%
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Figura 6.84. Distributia coeficientului de vitezad axiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.85. Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.86. Distributia coeficientului de viteza axiald pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa

Q=0.9 m3/s
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Figura 6.87. Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele trei sectiuni

ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s,

curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.88. Distributia coeficientului de viteza axiald pe suprafata de iegire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.89. Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele trei sectiuni

ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s,

curgere vascoasa si nevascoasa
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6=180°

Q=1.2 m3/s|

vascos

Figura 6.90. Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1. 2 m?/s, curgere vascoasa

Q=1.2 m3/s
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Figura 6.91. Distributia coeficientului de vitezd axiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1. 2 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa

Din figurile 6.90 si 6.91 se observa ca din cauza plasarii debitului maxim
analizat numeric cu doar 17.6% peste debitul optim, structura distributiei
componentei axiale se pastreaza. Diferenta maxima intre valorile componentei
axiale a vitezei corespunzatoare lichidului ideal si celui real apare pentru sectiunea
din vecinatatea peretelui exterior, r = 90%, in zona in care isi face simtita prezenta
dara hidrodinamica, 6 = 18009, si are o valoare de 15%.
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6=270°

Figura 6.92. Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa

Q=0.8 m3/s

tronson aspiratie MU 81

Q=0.8 m3/s
vascos

r=90%

C_ril

0.017

0011

0.005
-0.001
-0.007
-0.013
-0.020
-0.026
-0.032
-0.038
-0.044
-0.050

0.1 : : : : . . . .
—- r=10% nevascos
0.08 | —- r=50% nevascos
— - r=90% nevascos
0.06 | — r=10% vascos
— r=50% vascos
0.04 | _ 1=00% vascos
0.02
- 0 —==
o -,
0.02 =
-0.04 -
-0.06 -
-0.08 -
'0.1 1 1 Il Il L I L

teta [grade]

Figura 6.93. Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa
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Pentru debitul Q = 0.8 m3/s diferentele aparute intre valorile componentei
axiale de viteza corespunzatoare lichidului real si celui ideal sunt semnificative doar
pentru sectiunea mijlocie de analiza, r = 50%, a suprafetei de iesire din tronsonul
de aspiratie, ajungand la 50% pentru valori ale unghiului 8 = 30° si 8 = 3300°.
aproximativ nule ale
componentei radiale pentru toate cele trei sectiuni de analiza la unghiul 8 = 180°.

Prezenta darei hidrodinamice este doveditd de valori
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Figura 6.94. Distributia coeficientului de viteza radiald pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.95. Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele trei sectiuni

ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s,

curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.96. Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m?3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.97. Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s,

curgere vascoasa si nevascoasa
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Figura 6.98. Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.99. Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s,
curgere vascoasa Sl nevascoasa

Din figurile 6.92 - 6.99 rezulta faptul ca structura distributiei coeficientului
de viteza radiala pentru cele patru puncte de functionare este identica cu distributia
intélnita la punctul optim de functionare, astfel cd zona cu viteza radiald nula, din
vecinatatea peretelui interior, r = 10%, este prezenta la toate cele patru situatii
analizate numeric. Valorile coeficientilor de viteza radiald pot fi considerate identice
pentru lichidul vascos si cel nevascos in sectiunile r = 10% si r = 90% , mai putin n
sectiunea r = 50% in zona in care ® = 30° si 8 = 330° unde valorile
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corespunzatoare lichidului real sunt mai mari cu pana la 50% fatda de cele ale
lichidului ideal. Si pentru debitul maxim Q = 1.2 m3/s se observa prezenta darei la o
valoare a unghiului 8 = 180°. Valorile absolute ale componentei radiale a vitezei au
valori maxime fata de celelalte puncte de functionare, iar diferentele intre valorile
corespunzatoare lichidului real si celui ideal sunt maxime, 50%, tot pentru sectiunea
mijlocie, r = 50%, in zona valorilor unghiului 8 = 30° si 8 = 3300°.

6=00" 1
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Q=0.8 m3/s -0.041

vascos 0.050

0=270"

Figura 6.100. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.101. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa
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Pentru debitul minim analizat numeric, Q = 0.8 m3/s, valorile maxime, dar
de sens contrar ale componentei tangentiale a vitezei au valori mai scazute decét la
punctul optim de functionare si se intalnesc tot pentru valori ale unghiului 8 = 900° si
8 = 2700°. Acest lucru va duce la aparitia unei curgeri mai putin nestationare decét
la punctul optim.
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Figura 6.102. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.103. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa
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0 =180"

Figura 6.104. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m?3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.105. Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s,
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Figura 6.106. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire
din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1. 2 m3/s, curgere vascoasa
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Figura 6.107. Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele trei sectiuni
ale suprafetei de iesire din conducta de aspiratie a pompei MU 81 pentru Q = 1. 2 m3/s,
curgere vascoasa si nevascoasa

Din analiza figurilor 6.106 si 6.107 reiese ca pentru debitul maxim modelat
numeric curgerea are cel mai puternic caracter nestationar dintre toate punctele
studiate. Acest lucru este dovedit de valorile maxime, dar de sens opus, ale
componentei tangentiale a vitezei care ajung la 0.07.

Figurile 6.100 - 6.107 prezinta distributia coeficientului de viteza tangentiala
pe sectiunea de iesire din tronsonul de aspiratie la punctele de functionare diferite

BUPT



6.3 - Distributia coeficientului de presiune in conducta de aspiratie 137

de cel optim. Se poate observa o variatie accentuata a acestui coeficient de viteza
pe intreaga sectiune, pentru toate cele patru puncte de functionare, obtindndu-se,
pentru sectiunile r = 10% si r = 50%, douad valori maxime de sens contrar la valori
ale unghiului 8 = 90° si 8 = 270°. Aceste valori maxime se datoresc formei cotului
de pe tronsonul de aspiratie si cresc pe masura ce creste si debitul. Acest lucru duce
la cresterea caracterului nestationar al curgerii la intrarea in rotorul de pompa
centrifugd, care va duce la o functionare nesatisfacatoare a pompei din punct de
vedere energetic si cavitational.

Diferentele intre valorile coeficientului de viteza tangentiald corespunzator
lichidului ideal si celui real sunt mai accentuate pentru sectiunea r = 90 % din
vecinatatea peretelui exterior, ajungand pana la 100% in zona in care 8 = 90° si 6
= 2700°. Pentru celelalte doua sectiuni de analizd, r = 10% si r = 50%, diferente
semnificative de pana la 12% se intalnesc doar in zona in care 6 = 90° si 8 = 2700,
Aceste diferente apar datorita faptului ca simularea numerica a curgerii ideale nu ia
in calcul efectele vascoase.

6.3. Distributia coeficientului de presiune in conducta de
aspiratie

Se defineste coeficientul de presiune ca diferenta dintre presiunea statica
dintr-un punct situat in interiorul conductei de aspiratie, pasp, Si 0 presiune statica de
referinta, ce se va imparti la produsul dintre inaltimea de pompare, H, caracteristica
fiecarui punct de functionare, densitatea apei, p, si acceleratia gravitationald, g.
Presiunea statica de referinta se va considera presiunea statica de pe suprafata de
intrare in conducta de aspiratie,pin-asp-

o - Pasp = PIN _asp
P pgH
Valorile presiunii statice, corespunzatoare punctelor din interiorul conductei
de aspiratie si utilizate pentru calculul coeficientului de presiune, rezulta in urma
solutionarii numerice cuplate a ecuatiilor ce caracterizeaza campul de presiuni si de
viteze al curgerii lichidului real. Pentru calculul valorii presiunii pe sectiunea de
intrare in conducta de aspiratie se foloseste urmatoarea relatie de calcul, Fluent,
[35]:

(6.5)

n
J’pp‘g.dz\m‘ ZPiPi “7i 'dAIN_i‘
PIN _asp = J- = =]

p‘\? 4 ‘ = (6.6)
WS ‘Vi ‘dAIN_i‘
i=1

Sunt injectate cate zece linii de curent, in trei sectiuni distincte ale
suprafetei de intrare ale conductei de aspiratie. Prima sectiune este amplasata in
vecindtatea peretelui exterior al conductei, a doua sectiune este pozitionatd in
mijlocul suprafetei de intrare, iar cea de-a treia sectiune este pozitionata in
apropierea peretelui interior al conductei.

Pentru a caracteriza in mod cuprinzator distributia coeficientului de presiune
si evolutia liniilor de curent s-au realizat multiple figuri ce surprind variate vederi ale
distributiei coeficientului de presiune si ale liniilor de curent pentru fiecare punct de
functionare analizat si pentru fiecare zona de injectare a particulelor.
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6.3.1. Distributia coeficientului de presiune in conducta de aspiratie
la punctul optim de functionare

Pentru toate cele trei situatii de injectare de particule prezentate pentru
punctul optim de functionare se remarca o franare a curentului ce apare in mijlocul
tronsonului de aspiratie pe masura ce apa se apropie de peretele despartitor.
Aceasta franare duce la aparitia unor neuniformitati ale campului de presiune pe
cele doua brate ale tronsonului.

Q=1.02 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.02 m3/s
vascos

cp_st -0059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.02 m3/s
vascos

-0.016
0.048 -0.021
0.054 Y X -0.027
0.059 z -0.032

Q=1.02m3/s
vascos

Figura 6.108. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea superioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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in figura 6.108 injectia de particule se realizeazd in vecinitatea peretelui
exterior al conductei de aspiratie. Traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de
planul xOz, iar pentru aceasta situatie particulele de lichid sunt ghidate direct spre
sectiunea diametral opusa zonei de intrare in conducta de aspiratie a pompei MU 81.
Datorita problemelor de proiectare a geometriei complexe a conductei de aspiratie,
se genereaza la intrarea in rotor un cdmp de presiune neuniform care se reflecta in
comportarea cavitationald si energetica.

Q=1.02 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.02 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

. 21.02 m3/s
. ?um op_st
-0.027 -0.000
0032 -0.005
-0.038 0011
-0.043 E -0016
-0.048 -0.021
0.054 Y /g\ -0.027
0.080 7 % 0032
-0.038
Q=1.02m3/s 0,043
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-0.054
0058

Figura 6.109. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea mijlocie, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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in figura 6.109 se observd c& injectia de particule se realizeazd in mijlocul
sectiunii de intrare a conductei de aspiratie. Traiectoriile particulelor sunt simetrice
fata de planul xOz, iar pentru sectiunea de iesire se observa neuniformitatea
campului de viteza.

Q=1.02 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0032 -0.027 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.02 m3/s
vascos

cp st -0.059 -0.054 -0045 -0.042 -0.03§ -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.02m3/s
vascos -0.048

Figura 6.110. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea inferioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s

In cazul prezentat in figura 6.110 injectia de particule se realizeazd in
vecinatatea peretelui interior al conductei de aspiratie. Traiectoriile particulelor sunt
simetrice fata de planul xOz, iar pentru aceasta situatie particulele de lichid sunt
accelerate direct spre intrarea in pompa.
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6.3.2. Distributia coeficientului de presiune in conducta de aspiratie
in afara punctului optim de functionare

Q=0.8 m3/s
vascos X

cp st -0.059 -0054 -0048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q@=0.8 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.8 m3/s
vascos

Q=0.8 m3/s
vascos

Figura 6.111. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea superioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa

in figura 6.111 injectia de particule se realizeazd in vecinitatea peretelui
exterior al conductei de aspiratie, pentru debitul Q = 0.8 m3/s. Traiectoriile

BUPT



142 Analiza campului de presiune si viteza in pompa centrifuga — 6

particulelor sunt simetrice fata de planul xOz, si se poate observa ca particulele de
lichid sunt ghidate direct spre sectiunea diametral opusa zonei de intrare in
conducta de aspiratie.

Q=0.8 m3/s
vascos X

cp st -0.059 -0054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.82 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.8 m3/s
vascos

Q=0.8 m3/s
vascos

Figura 6.112. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea mijlocie, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.8 m?3/s, curgere vascoasa

Din figura 6.112 se observa ca, pentru debitul Q = 0.8 m3/s, injectia de
particule are loc n mijlocul sectiunii de intrare a conductei de aspiratie, iar
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traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz si pentru sectiunea de
iesire se observa neuniformitatea campului de viteza.

Q=0.8 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.8 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.8 m3/s
vascos

0,048 . /%\
0,054 ¢

-0.059 z

Q=0.8 m3/s
vascos

pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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Injectia de particule este facuta in vecinatatea peretelui interior al conductei
de aspiratie si aceasta situatie, pentru punctul de functionare caracterizat de debitul
Q = 0.8 m3/s, este descrisa in figura 6.113. Rezulta ca si pentru aceasta situatie
traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz, iar particulele de lichid
sunt accelerate direct spre intrarea in pompa.

Q=0.9 m3/s

Vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0043 -0.038 -0032 -0.027 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.9 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.9 m3/s
vascos

Q=0.9 m3/s
vascos -0.048

Figura 6.114. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea superioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.9 m?3/s, curgere vascoasa
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Q=0.9 m3/s
Vascos X

cp_st -0.059 0054 -0.048 -0.042 -0.038 -0.032 -0.037 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.9 mi/s
vascos

cp_st -0.058 -0054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0027 -0021 -0.016 -0011 -0.005 -0.000

Q=0.9 m3/s
vascos

Figura 6.115. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea mijlocie, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.9 m?/s, curgere vascoasa
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i

i

Q=0.9 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=0.9 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Figura 6.116. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea inferioara, si coeficientul de presiune

pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 0.9 m?3/s, curgere vascoasa
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Y
Q=1.1mi/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0048 -0043 -0.038 -0.032 -0027 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.1 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0048 -0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Figura 6.117. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea superioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Q=1.1 m3/s
vascos X

cp_st -0.058 -0054 -0.048 -0043 -0.038 -0032 -0.037 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Figura 6.118. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea mijlocie, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Q=1.1 m3/s
vascos X

cp_st -0.058 -0054 -0.048 -0043 -0.038 -0032 -0.037 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.1 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0054 -0.048 -0.043 -0.038 -0032 -0037 -0.021 -0.016 -0011 -0.005 -0.000

Figura 6.119. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea inferioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Q=1.2 m3/s
vascos X

cp_st -0.059 -0.054 -0048 0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.2 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.2m3/s
vascos

Figura 6.120. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea superioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1. 2 m3/s, curgere vascoasa

in figura 6.120 injectia de particule se realizeazd in vecindtatea peretelui
exterior al conductei de aspiratie, pentru debitul Q = 1.2 m3/s. Traiectoriile

BUPT



6.3 - Distributia coeficientului de presiune in conducta de aspiratie 151

particulelor sunt simetrice fata de planul xOz, si se poate observa ca particulele de
lichid sunt ghidate direct spre sectiunea diametral opusa zonei de intrare in
conducta de aspiratie.

QA=1.2 m3/s
Vascos X

cp_st -0.059 -0054 -0048 -0.043 -0.038 -0032 -0.037 -0021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.2 m3/s
vascos

Q=1.2m3/s
vascos

Figura 6.121. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea mijlocie, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1. 2 m3/s, curgere vascoasa

Din figura 6.121 se observa cd, pentru debitul Q = 1.2 m3/s, injectia de
particule are loc n mijlocul sectiunii de intrare a conductei de aspiratie, iar
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traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz si pentru sectiunea de
iesire se observa neuniformitatea campului de viteza.

QA=1.2 m3¥/s
Vascos X

cp st -0059 -0.054 -0.048 -0.043 -0.038 -0032 -0.027 -0021 -0.016 -0011 -0.005 -0.000Q

Q=1.2 m3/s
vascos

cp_st -0.059 -0.054 -0.048 -0043 -0.038 -0.032 -0.027 -0.021 -0.016 -0.011 -0.005 -0.000

Q=1.2m3/s
vascos

Figura 6.122. Traiectoria particulelor de lichid, sectiunea inferioara, si coeficientul de presiune
pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, Q = 1. 2 m3/s, curgere vascoasa

Injectia de particule este facuta in vecinatatea peretelui interior al conductei
de aspiratie si aceasta situatie, pentru punctul de functionare caracterizat de debitul
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Q = 1.2 m3/s, este descrisa in figura 6.122. Rezultd ca si pentru aceastad situatie
traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz, iar particulele de lichid
sunt accelerate direct spre intrarea in pompa.

Pentru toate cele patru puncte de functionare diferite de punctul optim se
remarcd o franare a curentului ce apare in mijlocul tronsonului de aspiratie pe
masura ce apa se apropie de peretele despartitor. Aceasta franare duce, la fel ca si
la punctul optim de functionare, la aparitia unor neuniformitati ale campului de
presiune pe cele doua brate ale tronsonului.

Un studiu similar pentru reabilitarea statiilor de pompare de la Geesthacht
(Germania) si Luenerse (Austria) a fost realizat de catre Sulzer Hydro si Andritz AG.

Statia de pompare Geesthacht a fost data in functiune de Hamburgische
Electricitatswerke AG, 30 km nord de Hamburg/Germania pe malul cel mai nordic al
raului Elbe. Lacul artificial de stocare are o inaltime in jur de 80 m, iar nivelul apei
furnizeaza o energie de 600.000 kW/an. Statia de pompare contine 3 grupuri fiecare
continand o pompa, un motor-generator si o turbina Francis. Fiecare pompa este
echipata cu rotor de 33 MW, si au fost puse in functiune in 1958 de Escher Wyss
(acum Sulzer Hydro). In ciuda salinitati ridicate a apei raului Elbe, rotoarele (turnate
din otel neinoxidabil) au operat mai bine de 40 de ani. Acum reparatiile capitale
datorate coroziunii locale au fost necesare si s-a apelat pentru proiectarea unui nou
rotor fabricat din otel inoxidabil. Acestea au fost reproiectate din punct de vedere
hidraulic si sunt echipate cu 2x7 palete (vechiul 2x11 palete). Noile rotoare au fost
optimizate prin simulare numerica si proiectarea a fost suplimentata de teste semi-
omoloage pe model. Prima inlocuire cu succes a rotoarelor si punerea in functiune s-
a realizat la sfarsitul lunii octombrie 1998.

Statia de pompare Luernersee apartinand Vorarlberger Illwerke AG este
situatd in partea de vest a Austriei, in Vorarlberg si utilizeaza o cadere de
aproximativ 974 m. Statia de pompare contine 5 grupuri avadnd o putere nominala
de 224 MW in regim de pompare, fiecare din ele continand o turbina Pelton cu 4
injectoare, un convertizor de cuplu hidraulic si o0 pompa. Pompele sunt realizate cu
ax vertical si 5 etaje. Andritz AG a primit comanda pentru furnizarea noilor rotoare
pentru primul etaj al pompei noi si Sulzer Hydro Zurich sa realizeze proiectarea
hidraulica pentru acest rotor. Dezvoltarea noului rotor s-a realizat numai cu ajutorul
simularii numerice, ne ai fiind necesare nici un test pe model. Pompa opereaza intr-
un domeniu de caderi de la 895 m la 1005 m, evident fiecare etaj trebuie sa
furnizeze o cadere de la 179 m la 201 m. Debitul este in domeniul 3.75 mc/s la 4.46
mc/s la o turatie de 750 rpm. Noul rotor este realizat cu 7 pelete in loc de 10 palete
cum era cel vechi.

Domeniul de calcul 3D considerat pentru investigatiile numerice complexe
este prezentat in figura 6.123

BUPT



154 Analiza campului de presiune si viteza in pompa centrifuga — 6

paleta
rotorica™

_ sectiunea de
\ ~ intrare in rotor

cotul de la
aspiratie

Figura 6.123. Domeniul de analiza considerat pentru investigarea curgerii 3D in pompele
ce echipeaza SP Geesthacht - Germania, Sallaberger et al., [80]

’ ‘* |
. 110

afs
e

R

Figura 6.124. Campul vitezelor absoluta (stanga) si relativa (dreapta) in sectiunea
de la intrarea in rotoarele pompelor ce echipeaza SP Geesthacht - Germania determinate
prin simularea numerica a curgerii 3D.
, Sallaberger et al., [80]

Variatia componentelor meridionald si tangentiala ale vitezei in regiunea
din fata rotorului este prezentata in figura 6.124. Aparitia vartejurilor de la intrarea
in rotor datorate cotului de la aspiratie conduce la o distributie neuniforma a
curentului generdnd cavitatia in pompele investigate

Ca rezultat, profilul paletei la intrarea in rotor poate fi mai bine adaptat la
curgere si distributia presiunii statice pe suprafata paletei este imbunatatita.
Curgerea in interiorul canalului rotoric este vizualizata cu ajutorul liniilor de curent si
este punctatd o noua solutie care imbunatateste calitativ curgerea. Aplicarea
rezultatelor noilor metode iTmbunatatesc atat performantele hidraulice cat si
comportamentul cavitational.

BUPT



6.3 - Distributia coeficientului de presiune in conducta de aspiratie 155

Figura 6.125. Distributia vitezei meridionale in sectiunea din fata rotorului pompei ce echipeaza
SP Luenersee - Austria., Sallaberger et al., [80]

Viteza meridionala maxima apare in pozitia A in timp ce valoarea minima in
punctul B. Aceasta perturbatie semnificativd de la intrarea in rotor se datoreaza
cotului de la intrarea in pompd care genereaza regiunea cu presiune scazutd si
corespunzator zona cu eroziunea cavitationala

CAVITATIE

A

Figura 6.126. Compararea distributiei de presiune pe paletele rotorice ale pompelor de la SP
Geesthacht - Germania determinate prin simularea numerica a curgerii 3D.
A) solutia anilor ‘60; B) solutia optimizata din punct de vedere cavitational,
Sallaberger et al., [80]

Solutia anilor ‘60 utilizata in proiectarea pompelor, figura 6.126 A, cea in
care muchia de intrare a paletei rotorice este dreapta, duce la aparitia zonelor
erodate cavitational identificate in exploatare si care corespund cu cele puse in
evidenta prin calculul numeric. Aceste zone se remarca in vecinatatea bordului de
atac la joctiunile cu inelul si coroana. Solutia optimizatd din punct de vedere
cavitational, prezentata in figura 6.126 B, la care muchia de intrare a paletei
rotorice este curbata spatial duce la eliminarea zonelor erodate cavitational.
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Figura 6.127. Compararea liniilor de curent din vecinatatea paletei rotorice ale pompelor
de la SP Geesthacht — Germania determinate prin simularea numerica a curgerii 3D.
A) solutia anilor ‘60; B) solutia optimizata, Sallaberger et al., [80]

Din figura 6.127 A, care reprezinta solutia anilor ‘60, se poate observa o
pertubare a liniilor de curent din vecindtatea paletei, pe cand solutia optimizata,
figura 6.127 B, ofera o distributie uniforma a liniilor de curent in vecindtatea paletei
rotorice Tmbunatatind atat comportamentul energetic cat si cel cavitational.

6.4. Distributia presiunii pe paletele rotorului de pompa
centrifuga

Se defineste coeficientul de presiune ca diferenta dintre presiunea statica
dintr-un punct situat pe suprafata paletei rotorice, protor, Si 0 presiune statica de
referinta, ce se va imparti la produsul dintre inaltimea de pompare, H, caracteristica
fiecarui punct de functionare, densitatea apei p si acceleratia gravitationala g.
Presiunea statica de referintd se va considera presiunea statica de pe suprafata de
intrare in rotorul de pompa centrifuga, pin-rotor-

Protor = PIN _ rotor
Cp = (6.7)
pgH

Valorile presiunii statice, corespunzatoare punctelor de pe suprafata paletei
rotorice si utilizate pentru calculul coeficientului de presiune, rezultd n urma
solutiondrii numerice cuplate a ecuatiilor ce caracterizeaza campul de presiuni si de
viteze al curgerii lichidului real. Pentru calculul valorii presiunii pe sectiunea de
intrare in rotor se foloseste urmatoarea relatie de calcul, Fluent, [35]:

n
J.pp‘V'dZ\IN‘ ) ;Pipi Vi - dApy _j|

PIN _rotor = (6.8)

V.dA \ oo
Ip‘ w zpi‘vi'dAIN_i‘
i=1

Distributia coeficientului de presiune, calculat cu relatia (6.7), este
reprezentata pe paleta rotorului de pompa centrifuga la cele cinci puncte de
functionare analizate pentru curgerea lichidului real.

Riscul aparitiei bulelor cavitationale apare in acea zona a paletei unde
coeficientul de presiune are valori minime.
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6.4.1. Distributia presiunii pe paletele rotorului de pompa centrifuga
la punctul optim de functionare

Din analiza cadmpului de presiune pe extradosul paletei rotorice, figura
6.128, rezultd existenta unei incarcari uniforma a extradosului paletei intre inel si
coroana, precum si o crestere a coeficientului de presiune inspre bordul de fuga,
unde se atinge valoarea maxima de 0.8.

In figura 6.129 se evidentiaza prezenta unor valori minime de pana la -0.4
ale coeficientului de presiune pe intradosul paletei rotorice in zona bordului de atac
si in imediata vecinatate a sa, atat inspre inel cat si inspre coroana. Aceste valori
minime ale coeficientului de presiune sunt cauzate de faptul ca punctul de incidenta
al curentului este pozitionat pe extradosul paletei, astfel ca are loc o accelerare a
curentului la trecerea peste bordul de atac. In acest mod se formeaza pe intradosul
paletei rotorice zone de sensibilitate la cavitatie.

Analizand izobarele de presiune pe paleta rotoricd se poate constata
posibilitatea aparitiei fenomenului de cavitatie chiar si la punctul optim de
functionare. Acest lucru se intdmpla datorita formei tesite a bordului de atac.

corocana

extrados

Rotor MU 81
Q=1.02 m3/s
vascos

cp[-] -0.60 050 -040-0.30 -0.20 -0.70 0.00 010 0.20 030 040 050 060 0.70 080

hord de atac

Figura 6.128. Distributia coeficientului de presiune pe extradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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hord de
fuga

Y Rotor MU 81 U
Q=1.02m3/s
vascos
N
o e e e A
ep [-]: -0.60 1050 -040 -0.30 -0.20 -0.10 000 010 020 030 040 050 060 0.70 080

Figura 6.129. Distributia coeficientului de presiune pe intradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa

Q=1.02 m3/s
pompa MU 81

Q
(3]
02| O ©—@ 10% coroana extrados
T T =—& 10% coroana intrados
-0.4 +— 50% extrados
[ &—4A 50% intrados
-06 +—+ 10% inel extrados
0.8 [ *—= 10% inel intrados

-1
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
sIR[

Figura 6.130. Distributia coeficientului de presiune pe trei sectiuni ale paletei de rotor MU 81

pentru Q = 1.02 m3/s, curgere vascoasa
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Din figura 6.130 se observa aparitia unei valori minime a coeficientului de
presiune in zona bordului de atac, precum si a unor valori negative ale acestuia pe
intradosul paletei in toate cele trei sectiuni de analiza. Aceste valori minime ale
coeficientului de presiune sunt cauzate, conform Akhras et al., [3], Muntean, [69],
van Esch, [111], de situarea punctului de incidenta al curentului pe extradosul
paletei. Din aceasta cauza curentul este accelerat atunci cand trece peste bordul de
atac inspre intrados si se produce astfel o scadere accentuata a presiunii pe
intradosul paletei rotorice in vecinatatea bordului de atac. Se poate observa ca acest
fenomen apare chiar la punctul optim de functionare, desi, conform Addison, [2],
Anton, [7], Lobanoff, [58], pentru punctul optim de functionare ar trebui ca punctul
de incidenta sa fie situat chiar pe bordul de atac al paletei rotorice.

6.4.2. Distributia presiunii pe paletele rotorului de pompa centrifuga
in afara punctului optim de functionare

in figurile 6.131 - 6.142 este prezentata distributia coeficientului de
presiune pe extradosul si intradosul paletei rotorice, atunci cdnd pompa centrifuga
functioneaza in afara punctului optim. Reprezentarea graficd este facuta atat
calitativ, cat si cantitativ, cu ajutorul a trei sectiuni plasate una in vecinatatea
inelului, una pe mijlocul paletei si Tnca una in vecinatatea coroanei.

coroana

Rotor MU 31
Q=0.3m3/s

vascos

cp[-] -0.60 050 -040-030-0.20-010 000 010 0.20 030 040 050 060 0.70 080

bord de atac

Figura 6.131. Distributia coeficientului de presiune pe extradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa
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bord de
fuga

intrados
Rotor MU 81
Y @=0.8m3fs

vascos

cp[-]: -060-050-040-030-020-010 000 010 D20 030 040 050 060 070 080 | pord de atac

Figura 6.132. Distributia coeficientului de presiune pe intradosul paletei de rotor MU 81

pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa

Q=0.8 m3/s
pompa MU 81

8
-0.2 / ®—® 10% coroana extrados
r =—a 10% coroana intrados
-0.4 4— 50% extrados
[ &—a 50% intrados
0.6 +—F 10% inel extrados
0.8 [ *—x 10% inel intrados

02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
SR

Figura 6.133. Distributia coeficientului de presiune pe trei sectiuni ale paletei de rotor MU 81

pentru Q = 0.8 m3/s, curgere vascoasa

BUPT



6.4 — Distributia presiunii pe paletele rotorului de pompa centrifuga 161

Din figurile 6.131 - 6.133 se observa ca valoarea minima a coeficientului de
presiune este ¢, = -0.37 si se intalneste pe intradosul paletei, in apropierea bordului
de atac. Valoarea aceasta a coeficientului de presiune este mai micd, in valoare
absoluta, decat cea din cazul punctului optim de functionare. Acest lucru indica o
incidentd mai buna a curentului pe paleta, dar nu suficient de buna pentru a scapa
de zonele cu coeficient de presiune negativ, fapt care indica posibilitatea aparitiei
fenomenului de cavitatie. Se poate observa ca zonele de pe paleta rotorica in care
coeficientul de presiune este negativ sunt mai reduse ca si suprafata, si se intalnesc
tot pe intradosul paletei, in vecinatatea bordului de atac.

coroana

extrados

Rotor MU 81
Q=0.9 m3/s

vascos

cp[-]: -060-050-040-020-020-010 000 010 020 030 040 050 0B0 070 080

bord de atac

Figura 6.134. Distributia coeficientului de presiune pe extradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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bord de
fuga

coroana

intrados

Rotor MU 81
Y
Q=0.9m3fs
vascos
ep [-]: -0.60 -0.50 -0.40 -0.30 -0.20 -0.10 0.00 010 020 030 040 050 060 070 ogo | bord de atac

Figura 6.135. Distributia coeficientului de presiune pe intradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa

Q=0.9 m3/s
pompa MU 81

cp [

02| Z ©—® 10% coroana extrados
r =—a 10% coroana intrados
-0.4 4— 50% extrados
&—4A 50% intrados
-06 +—+ 10% inel extrados
08 [ »—= 10% inel intrados

-1 . . . . . . . . . .
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
sR[]

Figura 6.136. Distributia coeficientului de presiune pe trei sectiuni ale paletei de rotor MU 81
pentru Q = 0.9 m3/s, curgere vascoasa
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extrados

v Y Rotor MU 81
¥ Q=11 m3is

vascos

bord de atac

cp[-] -060 -0.50 -040 -0.30 -020 -010 000 0.10 020 030 040 050 060 070 080

Figura 6.137. Distributia coeficientului de presiune pe extradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa

bord de
fuga

intrados
Rotor MU 81

Q=1.1m3/s

vascos

bord de atac

cp[-]: -060-050 -0.40 -0.30 -020-0.10 0.00 010 020 030 040 050 060 0.70 0.80

Figura 6.138. Distributia coeficientului de presiune pe intradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa
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Q=1.1 m3/s
pompa MU 81
1
0.8
0.6
0.4
0.2
= 0
Q L
0.2 ] ©—0 10% coroana extrados
r =—m 10% coroana intrados
04| o/ +— 50% extrados
[ A—A 50% intrados
-0.6 “—— 10% inel extrados
[ ~— 10% inel intrados

-0.8

-1
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
sIR[

Figura 6.139. Distributia coeficientului de presiune pe trei sectiuni ale paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.1 m3/s, curgere vascoasa

coroana

extrados

Zz
\Q/Y Rotor MU 81
Q=1.2m3/s
X
vascos
bord de atac
cp[-] -060-050-040-030-020-010 000 010 020 030 040 050 060 070 080

Figura 6.140. Distributia coeficientului de presiune pe extradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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corgana

intrados
Rotor MU 81
Y Q=1.2mils

vascos

bord de atac
cp[-]: -060 -050 -040 030 -020-0.10 000 010 020 030 040 050 060 0.70 080

Figura 6.141. Distributia coeficientului de presiune pe intradosul paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa

Q=1.2 m3/s
pompa MU 81
1 T T
0.8
0.6
04
0.2
= 0
o L
-0.2 . ©®—® 10% coroana extrados
FR =—a 10% coroana intrados
-04 4— 50% extrados
[ A&—4 50% intrados
-06 ~—+ 10% inel extrados
08 [ — 10% inel intrados

X
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
sIR[]

Figura 6.142. Distributia coeficientului de presiune pe trei sectiuni ale paletei de rotor MU 81
pentru Q = 1.2 m3/s, curgere vascoasa
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Din cauza ca distributia coeficientului de presiune pe cele trei sectiuni de
analiza este aproape identica, s-a ales pentru compararea distributiei de presiune,
pentru cele cinci puncte de functionare investigate numeric, sectiunea mijlocie.

Pompa MU 81
z=50%
1
0.8
0.6
04
0.2 p 4—& extrados, Q=0.8 m3/s
— t &—a intrados, Q=0.8 m3/s
a 0 { &— extrados, Q=0.9 m3/s
© i jt‘ = A—a intrados, Q=0.9 m3/s
-0.2 ; “‘ +— extrados, Q=1.02 m3/s
| A&—a intrados, Q=1.02 m3/s
04| 4 extrados, Q=1.1 m3/s
[ intrados, Q=1.1 m3/s
-06 extrados, Q=1.2 m3/s
08 intrados, Q=1.2 m3/s

-1 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
s/R[]

Figura 6.143. Distributia coeficientului de presiune pe sectiunea mijlocie a paletei
de rotor MU 81, pentru cele cinci puncte de functionare, curgere vascoasa

Din analiza figurilor 6.140 - 6.143 reiese ca pentru punctul de functionare
cu debit maxim, valoarea coeficientului de presiune are valoarea minima cea mai
scazuta dintre cele cinci puncte de functionare analizate, ¢, = -0.57. Rezultad ca
incidenta in acest caz de functionare este cea mai nefavorabilda, accelerarea
curentului peste bordul de atac fiind cea mai pronuntata. Se observa, din figura
6.143, o crestere a incarcarii paletei rotorice pe masura ce creste debitul.

6.5. Concluzii

In acest capitol s-a realizat investigarea numericd a cdmpului hidrodinamic
din rotorul si din tronsonul de aspiratie al pompei MU 81. Investigatia numerica s-a
facut atat pentru curgerea lichidului ideal cat si a lichidului real, la cinci puncte de
functionare.
Din analiza distributiei coeficientilor de viteza pe sectiunea de iesire din rotor
se desprind urmatoarele concluzii:
e Coeficientul componentei axiale a vitezei are o valoare aproximativ egala cu
zero pentru toate punctele de functionare analizate, deci nu exista miscari
secundare, consumatoare de energie hidraulica, intre inel si coroana
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o Distributia coeficientului componentei radiale a vitezei dezvaluie prezenta
unei structuri de tipul jet-dara, la toate cele cinci puncte de functionare
analizate, atat pentru curgerea nevascoasa cat si pentru curgerea vascoasa.

e Din distributia coeficientului componentei tangentiale a vitezei se observa
faptul ca valoarea maxima a acestui coeficient se intalneste in zona centrald
a sectiunii de iesire, acolo unde se gaseste si paletajul rotoric, iar structura
distributiei acestui coeficient de viteza este similara pentru fiecare punct de
functionare analizat din cauza ca debitul punctelor investigate variaza cu
+17% fata de punctul optim.

Din analiza distributiei liniilor de curent se observa faptul ca pentru rotorul
pompei MU 81 la punctele de functionare diferite de punctul optim apare o
desprindere a curentului de lichid de pe extradosul si intradosul paletei. Acest lucru
duce la o functionare mai deficitara din punct de vedere energetic. De asemenea se
observa faptul ca liniile de curent nu urmaresc sectiunea medie a paletei, ci sunt
deviate inspre inel, pe extrados, si inspre coroand, pe intrados, lucru care infirma
ipotezele simplificatoare ale teoriei de proiectare clasica a paletajelor rotorice.

Analiza distributiei coeficientilor de viteza pentru curgerea véascoasa si
nevascoasa pe sectiunea de iesire din tronsonul de aspiratie al pompei MU 81
conduce la urmatoarele concluzii:

e Distributia coeficientului de viteza axiala este aproape uniforma pe sectiune,
cu exceptia zonei situate la valoarea unghiului 8 de 180°, unde apare o dara
hidrodinamica, datorita prezentei peretilor despartitori a celor doua brate de
la aspiratie

e Studiul distributiei coeficientului de viteza radiala scoate in evidenta
prezenta a doua zone situate la valori ale unghiului 8 de 30° si 330° in
apropierea peretelui interior, in care coeficientul este aproape zero din cauza
faptului ca se intalnesc doi curenti de lichid ce au valori egale ale
componenta radiala a vitezei, dar de sens contrar.

e Din analiza distributiei coeficientului de viteza tangentiala se observa o
variatie a coeficientului pe sectiune, din cauza formei speciale a tronsonului
de aspiratie, aparand doua valori maxime, dar de semn contrar, la valori ale
unghiului 8 de 90° si 270°.

S-a analizat si distributia coeficientului de presiune in interiorul tronsonului
de aspiratie pentru cele cinci puncte de functionare si s-a constatat ca apare un
camp de presiune neuniform la intrarea in rotorul pompei MU 81, care se va reflecta
in functionarea energetica si cavitationala a acestuia. Pentru a studia hidrodinamica
tronsonului de aspiratia s-au injectat cate zece linii de curent in trei zone distincte
ale suprafetei de intrare in tronson. Din distributia acestor linii de curent s-a
constatat ca pentru liniile situate in planul din vecindtatea peretelui exterior,
traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz si sunt ghidate direct spre
sectiunea diametral opusa zonei de intrare.

Distributia coeficientului de presiune pentru rotorul de pompa MU 81
subliniaza prezenta unor valori minime pe intradosul paletei in zona bordului de atac
si in imediata lui vecindtate, atdt inspre inel cat si inspre coroana. Valoarea
coeficientului de presiune scade pe masura ce debitul creste, indicand posibilitate
aparitiei fenomenului de cavitatie in aceste zone ale paletei. Pentru extradosul
paletei se remarca o incarcare uniforma a paletei intre inel si coroand, pentru toate
cele cinci puncte investigate numeric, precum si o crestere a incarcarii paletei
rotorice odata cu cresterea debitului.
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7. Caracteristicile energetice
ale pompei investigate

7.1. Calculul nn = f(Q), H = f(Q), M = f(Q), Pn = f(Q) Si Pabs =
f(Q) la turatie constanta

indltimea de pompare a rotorului se defineste ca fiind diferenta dintre
energia mecanica specifica mediata pe sectiunea de iesire din rotor si cea mediata
pe sectiunea de intrare Tn rotor si se calculeaza cu relatia, Ancusa, [5], Anton&Baya,
[13], El Hajem, [33], Tamm et al., [110]:

2 2
H - Pout _rotor — PIN _ rotor N YOUT _rotor —VIN _rotor .
Pg 2g (7.1)

+ZoUT _rotor — ZIN _ rotor

Daca se tine cont de expresia presiunii totale:

pv?

Prot =P+ ——

si de faptul ca diferenta de cote intre intrare si iesirea din rotorul pompei este
nesemnificativa atunci expresia inaltimii de pompare se va putea scrie astfel:

p ~h AP
H = tot _OUT _ rotor tot _IN _rotor _ “Ftot _ rotor (7.3)

Pg Pg
Pentru calculul valorii medii a presiunii pe sectiunea de intrare si pe cea de
iesire din rotor se va utiliza urmatoarea relatie de calcul, Fluent, [35]:

(7.2)

n
IPtotP‘V - dA| i;pmf _ipi[7i A
Ptot _ rotor = — = p (7.4)
Ip‘v'dA‘ > o1l - dA|
i—1

in urma calculului numeric cuplat al cdmpului de presiune si viteza pentru
lichidul ideal si cel real, pentru un singur rotor al pompei MU 81, pentru cele cinci
puncte de functionare s-au obtinut urmatoarele valori ale inaltimii de pompare:

Tabelul 7.1 - inltimea de pompare a unui rotor de pompa MU 81, rezultatd in urma simul3rii
numerice a curgerii vascoase

Nr. Q AProt _rotor H
crt. | [m3/s] [Pa] [m]
1 0.8 1898184.03 193.495
2 0.9 1767963.21 180.22
3 1.02 1617906.24 164.924
4 1.1 1520409.55 154.985
5 1.2 1397149.79 142.421
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Tabelul 7.2 - In&ltimea de pompare a unui rotor de pompd MU 81, rezultatd in urma simul3rii
numerice a curgerii nevascoase

Nr. Q Aptotfro’[or H
crt. | [m3/s] [Pa] [m]
1 0.8 1985360.75 | 202.381
2 0.9 1964451.79 | 200.249
3 1.02 1664825.65 | 169.707
4 1.1 1587373.26 | 161.812
5 1.2 1478567.61 | 150.721

in figura 7.1 s-a reprezentat variatia inaltimii de pompare pentru un rotor al
pompei centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare
analizate, pentru lichidul real si cel ideal:

Pompa MU 81

SP Lotru Aval

320

280

240

200

160

H [m]

120

80

, : — vascos
40 — - nevascos

0 : : : _— : :
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3
Q [m3/s]

Figura 7.1. Variatia indltimii de pompare functie de debit
intr-un rotor al pompei MU 81, curgere vascoasa si nevascoasa

Din figura 7.1 se remarca faptul ca valorile obtinute pentru indltimea de
pompare in urma simularii numerice a curgerii lichidul ideal sunt mai mari cu 3%
decat cele rezultate din simularea numerica a curgerii fluidului real.
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Momentul la arborele rotorului de pompa centrifuga reprezinta insumarea
momentelor elementare pe suprafetele celor cinci palete de rotor date de fortele de
presiune si cele vascoase, in cazul simularii numerice a curgerii lichidului real, iar in
cazul simularii numerice a curgerii fluidului ideal se va tine cont doar de fortele de
presiune.

Pentru calculul momentului pe paleta rotorica se utilizeaza urmatoarea
relatie de calcul, Muntean, [69]:

M:ZFx(pd§)+Fx[u%d§] (7.5)

unde p reprezinta presiunea pe paleta rotoricd, n este versorul normalei la suprafata
paletei in punctul considerat, r este vectorul de pozitie al punctului de pe suprafata
paletei rotorice, dS este aria elementului de suprafata al paletei asociat punctului de
calcul, iar u este véascozitatea.

Tabelul 7.3 - Momentul la arborele unui rotor de pompa MU 81, rezultat in urma simularii
numerice a curgerii vascoase

Nr. Q M
crt. | [m3/s] [Nm]
0.8 10681.615
0.9 11192.18
1.02 11614.027
1.1 11798.867
1.2 11875.468

R (WIN|—

Tabelul 7.4 - Momentul la arborele unui rotor de pompa MU 81, rezultat in urma simularii
numerice a curgerii nevascoase

Nr. Q M
crt. | [m3/s] [Nm]
1 0.8 10111.4
2 0.9 11255.525
3 1.02 10810.625
4 1.1 11116.13
5 1.2 11295.47

in figura 7.2 s-a reprezentat variatia momentului la arborele unui rotor al
pompei centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare
analizate, pentru lichidul real si cel ideal:
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Pompa MU 81
SP Lotru Aval

12400
12000
11600
= Q_opt _
Z 11200 -~
s
10800
— - nevascos
10400 — vascos
10000 : : : : : :
0.7 0.8 0.9 1 11 1.2 1.3

Q [m3/s]

Figura 7.2. Variatia momentului la arborele unui rotor functie de debit
pentru pompa MU 81, curgere vascoasa si nevascoasa

Din figura 7.2 se remarca faptul ca valorile obtinute pentru moment in urma
simularii numerice a curgerii lichidul real sunt mai mari cu pana la 5.5% decat cele
rezultate din simularea numerica a curgerii fluidului ideal. Diferentele dintre valorile
momentului corespunzatoare lichidului ideal si celui real sunt cauzate de faptul ca
simularea numerica a curgerii nevascoase nu ia in calcul si fortele vascoase ce apar
pe suprafata paletei rotorice, ci doar pe cele de presiune.

Puterea utila reprezinta puterea transferatd lichidului la trecerea acestuia
prin rotorul pompei centrifuge si se calculeaza cu relatia, Ancusa, [5], Anton & Baya,
[13]:

P, = pPgQH (7.6)

in urma simuldrii numerice a curgerii ideale si a curgerii turbulente intr-un
singur rotor al pompei MU 81, pentru cele cinci puncte de functionare, s-au obtinut
urmatoarele valori ale puterii utile:

Tabelul 7.5 - Puterea utila a unui rotor de pompa MU 81, rezultata in urma simularii numerice
a curgerii vascoase

Nr. Q H Py
crt. | [m3/s] [m] [kW]
0.8 193.495 | 1518.547
0.9 180.22 | 1591.166
1.02 164.924 | 1650.264
1.1 154.985 | 1672.451
1.2 142.421 | 1676.579

(P |WIN|—
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Tabelul 8.6 - Puterea utild a unui rotor de pompa MU 81, rezultata in urma simularii numerice
a curgerii nevascoase

Nr. Q H P.
crt. | [m3/s]| [m] [kW]
1 0.8 | 202.381 | 1588.289
2 0.9 |200.249 | 1768.007
3 1.02 | 169.707 | 1698.122
4 1.1 | 161.812 [ 1746.111
5 1.2 | 150.721 | 1774.281

in figura 7.3 s-a reprezentat variatia puterii utile a unui rotor al pompei
centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare analizate,
pentru lichidul real si cel ideal:

Pompa MU 81

SP Lotru Aval

2000
1800
1600
2
=
a
1400
1200 — vascos
: — - nevascos
1000 '—— ‘ ‘ - ‘ ‘
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3

Q [m3/s]

Figura 7.3. Variatia functie de debit a puterii utile a unui rotor
pentru pompa MU 81, curgere vascoasa si hevascoasa

Din figura 7.3 se remarca faptul ca valorile obtinute pentru puterea utila in
urma simuldrii numerice a curgerii lichidul real sunt subevaluate cu 6% decat cele
rezultate din simularea numerica a curgerii fluidului ideal. Aceasta diferenta apare
din cauza subevaluarii valorii Tnaltimii de pompare in cazul simuldrii numerice a
curgerii lichidului ideal.
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Puterea absorbita reprezinta puterea aplicata rotorului de pompa pentru a
realiza pomparea lichidului si se calculeazd pe baza ecuatiei, Ancusa, [5],
Anton&Baya, [13]:

Paps = Mw (7.7)

Cu ajutorul valorilor vitezei unghiulare, @, si a momentului hidraulic
calculat pentru lichidul ideal si cel real, pentru un singur rotor al pompei MU 81,
pentru cele cinci puncte de functionare s-au obtinut urmatoarele valori ale puterii
absorbite:

Tabelul 7.7 - Puterea absorbita de un rotor al pompei MU 81, rezultata in urma simularii
numerice a curgerii vascoase

Nr. [m(g/s M (0) Pabs
crt. 1 [Nm] [rad/s] [kW]
1 0.8 10681.615 1677.857
2 0.9 11192.18 1758.056
3 1.02 11614.027 157.079 1824.319
4 1.1 11798.867 1853.354
5 1.2 11875.468 1865.386

Tabelul 7.8 - Puterea absorbitéa de un rotor al pompei MU 81, rezultatéd in urma simularii
numerice a curgerii nevascoase

Nr. [m(g/s M w Pabs
crt. ] [Nm] [rad/s] [kW]
1 0.8 10111.4 1588.295
2 0.9 11255.525 1768.013
3 1.02 10810.625 157.079 1698.129
4 1.1 11116.13 1746.117
5 1.2 11295.47 1774.288

in figura 7.4 s-a reprezentat variatia puterii absorbite de un rotor al pompei
centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare analizate,
pentru lichidul real si cel ideal:
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Pompa MU 81

SP Lotru Aval
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Figura 7.4. Variatia functie de debit a puterii absorbite de un rotor
pentru pompa MU 81, curgere vascoasa si hevascoasa

Din figura 7.4 se remarca faptul ca valorile obtinute pentru puterea
absorbita de un rotor al pompei MU 81 in urma simularii numerice a curgerii lichidul
real sunt mai mari, cu 5.6% pentru debitul minim si cu 6.8% la debitul maxim,
decat cele rezultate din simularea numerica a curgerii fluidului ideal. Diferenta
aceasta se datoreaza subevaluarii momentului cinetic de catre simularea numerica a
curgerii nevascoase.

Randamentul hidraulic reprezinta un parametru energetic important ce
caracterizeaza functionarea unei pompe centrifuge, el reprezinta estimarea
cantitativa a eficientei transformarii energetice din pompa si se calculeaza pe baza
ecuatiei, Ancusa, [5], Anton&Baya, [13], Hirschi et al., [43]:

Py

Np = 100 (7.8)

abs

Utilizand valorile, determinate anterior, ale puterii utile si a celei absorbite,
pentru un rotor al pompei MU 81, s-au obtinut, pentru cele cinci puncte de
functionare, urmatoarele valori ale randamentului hidraulic:
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numerice a cur

erii vascoase

Tabelul 7.9 - Randamentul hidraulic al unui rotor al pompei MU 81, rezultat in urma simularii

Nr. Q Py Pabs Nh

crt. [m3/s] [kW] [kW] [%]
1 0.8 1518.547 1677.857 90.5
2 0.9 1591.166 1758.056 90.5
3 1.02 1650.264 1824.319 90.46
4 1.1 1672.451 1853.354 90.24
5 1.2 1676.579 1865.386 89.88

Tabelul 7.10 - Randamentul hidraulic al unui rotor al pompei MU 81, rezultat in urma simularii
numerice a curgerii nevascoase

Nr. Q Py Pabs Nh

crt. [m3/s] [kW] [kW] [%]
1 0.8 1588.289 1588.295 99.99
2 0.9 1768.007 1768.013 99.99
3 1.02 1698.122 1698.129 99.99
4 1.1 1746.111 1746.117 99.99
5 1.2 1774.281 1774.288 99.99

in figura 7.5 s-a reprezentat variatia randamentului hidraulic al unui rotor al
pompei centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare
analizate, pentru lichidul real si cel ideal:

Pompa MU 81
SP Lotru Aval

110
105
100 oo ————go———— oo

95 Q_opt

90
85

eta [%]

80

75

70 — vascos
r — - nevascos

65

60— : : : : :
0.7 0.8 0.9 1 11 12 1.3
Q [m3/s]
Figura 7.5. Variatia functie de debit a randamentului hidraulic al unui rotor
pentru pompa MU 81, curgere vascoasa si hevascoasa
Din figura 7.5 se remarca faptul ca pentru punctele de functionare
caracterizate de debite mici, de pana la 0.95 m3/s, diferentele intre valorile
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randamentului hidraulic pentru lichidul ideal si cel real sunt practic nule. Pe masura
ce debitul creste, diferentele cresc si ele din cauza ca pierderile hidraulice devin tot
mai insemnate, iar simularea numerica a curgerii nevascoase nu ia in calcul aceste
pierderi ce au un rol important in determinarea randamentului hidraulic al rotorului
de pompa centrifuga.

7.2. Comparatia dintre curbele energetice calculate si
masurate. Discutii.

Pe baza datelor rezultate in urma simuldrii numerice a curgerii vascoase si
nevascoase pentru cele cinci puncte de functionare ale unui rotor al pompei MU 81
ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval si cu ajutorul marimilor obtinute in urma
masuratorilor experimentale se prezinta o comparatie a curbelor energetice.

Masuratorile experimentale au fost efectuate pe intreaga pompa, si nu doar
pe un singur rotor asa cum s-a realizat simularea numerica a curgerii vascoase si
nevascoase. Pentru a se realiza o comparatie intre curbele rezultate in urma
modelarii numerice a curgerii si punctele determinate experimental, s-a presupus ca
cei doi rotori ce alcatuiesc pompa centrifuga sunt identici si au aceleasi performante
energetice. Astfel valorile, rezultate in urma masuratorilor experimentale, pentru
inaltimea de pompare si puterea absorbita au fost injumatatite, pentru a corespunde
unui singur rotor.

Astfel in figura 7.6 s-a reprezentat variatia indltimii de pompare functie de
debit pentru un rotor al pompei MU 81.

Pompa MU 81
SP Lotru Aval

320

280

240

200

160

H [m]

120

80

, — vascos
40 ® masuratori
— - nevascos

0 L L L L L L
0.7 08 0.9 1 1.1 1.2 1.3
Q [m3/s]

Figura 7.6. Variatia inaltimii de pompare functie de debit intr-un rotor al pompei MU 81,
curgere vascoasa Si nevascoasa si masuratori experimentale, Anton et al., [14]
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Din figura 7.6 se observda ca exista o buna suprapunere intre curba
rezultatd Tn urma simularii numerice a curgerii vascoase si punctele rezultate in
urma masuratorilor experimentale, findeosebi in zona punctului optim de
functionare.

Pompa MU 81
SP Lotru Aval

2400
2200
2000
S 1800
=,
[72]
e}
S 1600
1400
: — - nevascos
1200 — vascos
: ©® masuratori
1000 '—— ‘ ‘ - ‘ ‘
0.7 0.8 0.9 1 11 1.2 1.3
Q [m3/s]

Figura 7.7. Variatia functie de debit a puterii absorbite de un rotor pentru pompa MU 81,
curgere vascoasa si nevascoasa si masuratori experimentale, Anton et al., [14]

in figura 7.7 este reprezentatd variatia puterii absorbite de ctre un rotor al
pompei centrifuge MU 81 functie de debitul specific fiecarui punct de functionare. Se
observa ca intre datele rezultate in urma simularii numerice a curgerii vascoase si
nevascoase si datele experimentale exista o diferenta apreciabila. Marimile rezultate
din modelarea numerica a curgerii au valori mai mici decat cele determinate prin
masuratori, lucrul acesta se intampla deoarece simularea numerica nu poate
cuantifica toate puterea absorbitéd de pompa. Spre exemplu, simularea numerica nu
poate determina puterea absorbita necesara pentru a compensa pierderile mecanice
ce apar in lagarele ce echipeaza pompa centrifuga, precum si pierderile hidraulice ce
apar in camera spirala a pompei, care nu a fost investigata numeric.
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Pompa MU 81
SP Lotru Aval

110
105

100 S P W, E—
o5 | . Qopt
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Figura 7.8. Variatia functie de debit a randamentului hidraulic al unui rotor
pentru pompa MU 81, curgere vascoasa si hevascoasa si masuratori experimentale,
Anton et al., [14]

in figura 7.8 este descrisd variatia randamentului hidraulic functie de debit
pentru un rotor al pompei MU 81. Reiese ca intre curbele determinate in urma
simularii numerice a curgerii vascoase si nevascoase si marimile determinate in
urma masuratorilor experimentale exista o diferenta destul de pronuntata, valorile
randamentului rezultate din simularea numerica fiind supraevaluate fata de cele
experimentale. Aceasta diferenta se datoreaza faptului cad randamentul determinat
de masuratorile experimentale reprezinta randamentul total al pompei, pe cand
randamentul rezultat din simularea numerica este doar randamentul hidraulic al
unui rotor de pompa, care reprezinta doar o componenta din randamentul total. Pe
de altd parte faptul ca simularea numericd nu poate cuantifica toate puterea
absorbita de intreaga pompa reprezinta o alta cauza a diferentelor aparute intre
valorile numerice si cele experimentale.
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8. Calculul pierderilor hidraulice in pompa
centrifuga MU 81

8.1. Pierderile hidraulice in conducta de la aspiratie

Pentru calculul pierderilor hidraulice ce apar la curgerea apei prin conducta
de aspiratie se utilizeaza ecuatia transferului energiei mecanice scrise intre
suprafata de intrare si iesire din conducta si care are urmatoarea forma, Ancusa,
[5], Idelcik, [46]:

2
Pout _asp N VOUT _asp
pPg 29

2
PIN _asp N VIN _asp

pPg 29
+D o _asp
unde pry aspSi PouT _asp Feprezintd presiunile statice corespunzatoare apei in

TZIN _asp = TZoUT _asp *

(8.1)

sectiunile de intrare respectiv iegire din conducta de la aspiratie, vpy asp Si
VouT _aspeprezinta vitezele apei corespunzdtoare sectiunilor de intrare respectiv
iesire din conducta de la aspiratie, zpy asp Sl ZouT aspreprezintd distantele
corespunzatoare sectiunilor de intrare respectiv iesire din conducta de la aspiratie
pana la un plan de referinta, iar th asp reprezinta suma pierderilor hidraulice
de pe conducta de aspiratie.

Reiese ca pentru a calcula pierderile hidraulice corespunzatoare conductei de
aspiratie se va folosi urmatoarea relatie de calcul:

2 2
h _ PIN_asp ~Pout _asp . VIN _asp ~VOUT _asp
z _asp = + > YZIN _asp ~ 8.2
pPg g (8.2)
—Z0UT _asp
Se observa ca daca:
2
pv
Prot :P+T (8.3)
atunci relatia (8.2) se poate rescrie sub forma:
Zh o Prot _IN _asp ~— Prot _OUT _asp L B
p__asp _ numeric pg IN _asp (8.4)

~ZoUT _asp
Aceste pierderi hidraulice se vor adimensionaliza prin raportare la indltimea
de pompare a unui singur rotor al pompei MU 81, H, indltime caracteristica fiecarui
punct de functionare analizat numeric si calculat in capitolul anterior cu relatia (7.3).
Astfel relatia (8.4) va deveni:
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th_asp_numeric _ Ptot _IN_asp ~ Ptot _OUT _asp N
H pgH (8.5)
N ZIN _asp ~20UT _asp
H
Pentru calculul valorii presiunii medii pe suprafata de intrare, Prot N _asp . Si de

iesire, Prot _OUT _asp din conducta de aspiratie se utilizeaza relatia (7.4).

Din analiza geometriei conductei de aspiratie a rezultat urmatoarea valoare pentru
diferenta distantelor de la intrarea, respectiv iesirea din conducta de aspiratie pana
la planul de referinta, plan de referinta ce a fost ales ca planul ce trece prin axa de
simetrie a suprafetei de intrare:

ZIN _asp —ZouT _asp = 0-542m (8.6)

in urma aplicdrii relatiilor de calcul prezentate anterior s-au obtinut
urmatoarele valori pentru pierderile hidraulice specifice fiecarui punct de functionare
investigat numeric, valori ce au fost centralizate in tabelul 8.1:

Tabelul 8.1 - Pierderile hidraulice pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, investigata

numeric
Nr. Q H Aptot_asp zhp_asp_numeric
crt. | [m3/s] | [m] [Pa] [H]

1 0.8 193.495 | 1554.812 0.000819

2 0.9 180.22 1942.285 0.001098

3 1.02 164.924 | 2463.089 0.001522

4 1.1 154.985 | 2841.674 0.001869

5 1.2 142.421 | 3351.203 0.002398

Pe langa pierderile hidraulice calculate pe tronsonul de aspiratie investigat
numeric s-au mai calculat, cu o metoda semiempirica, si pierderile hidraulice ce apar
pe restul tronsonului de aspiratie, ce nu a fost modelat numeric. Asa cum se poate
observa in figura 5.4, tronsonul de aspiratie mai contine un cot si o vand plana,
elemente care constituie rezistente hidraulice locale. In calculul pierderilor hidraulice
s-a tinut cont si de pierderile hidraulice locale aparute la intrarea in conductd,
precum si de pierderile hidraulice longitudinale. Caracteristicile geometrice si
coeficientii de pierderi hidraulice, alesi conform Idelcik, [46], pentru partea de
tronson de aspiratie care a fost calculata cu o metoda semiempiricad sunt redate n
tabelul 8.2:

Tabelul 8.2 - Caracteristicile geometrice si coeficientii de pierderi hidraulice pentru tronsonul
de aspiratie care a fost investigat cu 0 metoda semiempirica

L D A Gi Gc | Sv
[ml | ml| [-1 | [-] |[-1][-]
8 0.8 | 0.035 | 0.52 | 1.3 | 4.7
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unde L este lungimea conductei, D este diametrul conductei, A este coeficientul de
pierderi hidraulice longitudinale, ; coeficientul de pierderi hidraulice locale la

intrarea in conductd, . este coeficientul de pierderi hidraulice locale al cotului, iar
¢, este coeficientul de pierderi hidraulice locale al vanei plane.

Pentru calculul pierderilor hidraulice longitudinale s-a folosit urmatoare relatie de
calcul, Idelcik, [46]:

2
hp =A L v
long D 29

Iar pentru a calcula pierderile hidraulice datorate rezistentelor hidraulice locale s-a
utilizat ecuatia, Idelcik, [46]:

(8.7)

v2

h =C— 8.8

P = 2 (8.8)
Pentru a calcula suma pierderilor hidraulice cu aceasta metoda semiempirica se
utilizeaza relatia:

th_aSP_Ca/CU/ _ hp/ong +hpvana +hpcot * hpintrare (8.9)
H - H
Aplicand relatiile de calcul (8.7), (8.8) si (8.9) pentru cele cinci puncte de
functionare ale pompei MU 81 s-au obtinut urmatoarele valori pentru pierderile
hidraulice, valori ce au fost centralizate in tabelul 7.3:

Tabelul 8.3 - Pierderile hidraulice calculate pentru conducta de aspiratie a pompei MU 81, care
nu a fost investigata numeric

Nr. Q hpiong hpvans hpcot | hPpintrare th_asp_ca/cu/
crt. | [m3/s]| [m] [m] [m] [m] H
[-]
1 0.8 | 0.04519 | 0.60679 | 0.16784 | 0.06713 0.00458
2 0.9 |0.05719 | 0.76797 | 0.21242 | 0.08497 0.00623
3 1.02 | 0.07346 | 0.98641 | 0.27284 | 0.10914 0.00874
4 1.1 | 0.08543 | 1.14721 | 0.31731 | 0.12693 0.01082
5 1.2 | 0.10167 | 1.36528 | 0.37763 | 0.15105 0.01401

Valorile totale ale pierderilor hidraulice pe intreg traseul de la aspiratia
pompei MU 81 se obtin prin insumarea celor doua valori ale pierderilor, obtinute
numeric si prin calculul semiempiric, si sunt redate in tabelul 8.4:

Tabelul 8.4 - Pierderile hidraulice pentru intreg traseul de aspiratie al pompei MU 81

NF. Q H Z hp_asp_numeric Z hp_asp_calcul Z hp_asp_tot
crt. | [m3/s] [m] H H H
[-1 [-] [-]
1 0.8 193.495 0.000819 0.00458 0.00540
2 0.9 180.22 0.001098 0.00623 0.00733
3 1.02 164.924 0.001522 0.00874 0.01026
4 1.1 154.985 0.001869 0.01082 0.01269
5 1.2 142.421 0.002398 0.01401 0.01641
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in figura 8.1 s-a reprezenta variatia pierderilor hidraulice totale pe intreg
traseul de aspiratie functie de debitul caracteristic punctelor de functionare
analizate:

Conducta aspiratie

pompa MU 81
0.02 ‘ :

0.018 7
0.016 7
0.014 7
0.012 7

0.01

hp_asp/H []

0.008

0.006
0.004

0.002

0 : : : L : :
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3
Q [m3/s]

Figura 8.1. Evolutia pierderilor hidraulice pe intreg traseul de aspiratie al pompei MU 81
functie de debit

Se observa faptul ca pe masura ce debitul de apa, ce tranziteaza conducta
de aspiratie, creste, se inregistreaza si o crestere corespunzatoare a pierderilor
hidraulice.

8.2. Pierderile hidraulice in rotorul pompei centrifuge

Pentru calculul pierderilor hidraulice in rotorul pompei centrifuge se porneste
de la urmatoarea relatie intre puterea hidraulica si cea mecanica, Ancusa, [5], Milos,
[62]:

Pm=FPn+Pp (8.10)
unde P, reprezintd puterea mecanica transmisa rotorului pompei de cdtre motorul
electric de actionare, P, reprezintd puterea hidraulicd transmisd apei la trecerea
prin rotorul pompei, iar Pp semnificd puterea pierduta.

Din (8.10) rezulta ca puterea pierduta se va determina cu relatia:
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Po=Pm—Fy (8.11)

Puterea mecanica transmisa rotorului se calculeaza cu ecuatia, Ancusa, [5], Milos,
[62]:

P, = Mw (8.12)
unde M reprezinta momentul fortei la arborele rotorului de pompa, iar w este viteza
unghiulara si are urmatoarea expresie:

_2nn
60
in care n reprezinta turatia rotorului de pompa centrifuga exprimata in rot/min.

Puterea hidraulica transmisa apei de catre rotor se exprima astfel, Ancusa, [5],
Milos, [62]:

(8.13)

P, = pgQH (8.14)
Puterea pierduta se mai poate scrie si astfel, Ancusa, [5], Milos, [62]:
Pp = ngth_rotor (8.15)
Din relatiile (8.12) - (8.14) rezulta ca:
ngth_rotor = Mw - pgQH (8.16)
Deci se va putea scrie ca:
Mw
h -y 8.17
Z p_rotor =5 (8.17)

Daca se va imparti expresia (8.17) cu H pentru a se adimensionaliza se va obtine:

th_rotor _ Mw 1 (8.18)
H pPgQH
unde
Mw 1
(8.19)

PgQH  nn_ rotor
in care Np_ rotor reprezintd randamentul hidraulic al rotorului de pompa centrifuga.
Din (8.18) si (8.19) rezulta ca:

h
Z p_rotor 1 4 (8.20)

H Nh_ rotor

unde H reprezinta inaltimea de pompare calculata cu relatia (7.3), iar Np_ rotor

este randamentul hidraulic al unui rotor calculat cu relatia (7.8).

In urma simuldrii numerice a curgerii turbulente vascoase intr-un rotor de
pompa centrifugd MU 81 pentru cele 5 puncte de functionare investigate s-au
obtinut urmatoarele valori ale pierderilor hidraulice centralizate in tabelul 8.5:
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Tabelul 8.5 — Pierderile hidraulice pentru un rotor al pompei MU 81

Nr. Q H M (o) 2" _rotor
crt. [m] /s [m] [Nm] [rad/s] [H]
1 0.8 193.495 10681.615 0.10491
2 0.9 180.22 11192.18 0.10488
3 1.02 164.924 11614.027 157.079 0.10547
4 1.1 154.985 11798.867 0.10817
5 1.2 142.421 11875.468 0.11261

in figura 8.2 s-a reprezenta variatia pierderilor hidraulice intr-un rotor al
pompei centrifuge MU 81 functie de debitul caracteristic punctelor de functionare

analizate:

hp_rotor/H [-]

Pompa MU 81

0.14

0.13

0.12

0.11

0.1

0.09

0.08

0.07

0.06
0.7

Figura 8.2. Evolutia pierderilor hidraulice in rotorul pompei MU 81

Se observa faptul ca pe masura ce debitul de apa ce trece prin rotor creste,

0.8

0.9 1
Q [m3/s]

functie de debit

1.1

1.2

se Inregistreaza si o crestere corespunzatoare a pierderilor hidraulice.

1.3
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9. Caracteristicile de cavitatie
ale pompei MU 81

9.1. Introducere

Fenomenul de cavitatie este prezent in pompele centrifuge, cu toate efectele
sale. Destinatia pompei, respectiv domeniul de functionare impune gradul de
dezvoltare cavitationald sau cu alte cuvinte cavitatia industrialda. Unele pompe
trebuie sa functioneze complet fara cavitatie si anume cele ce pompeaza produse
alimentare, unde se interzice cu desavarsire depunerea particulelor solide erodate
cavitational. Alte pompe, cum este si pompa MU 81, pot functiona in stadii avansate
de cavitatie sau chiar supercavitatie.

Conditiile de aspiratie, respectiv energia specifica a curentului de la intrarea
in rotor, sunt cele ce determina atingerea unor presiuni minime pe paletele rotorice,
egale cu presiunea de vaporizare, py, a lichidului pompat. Conditiile de la aspiratie,
respectiv cota de instalare a pompei, favorizeaza aparitia sau dezvoltarea cavitatiei
in pompa, precum si a supercavitatiei.

Fenomenul de cavitatie reprezinta fenomenul de formare si surpare brusca a
cavitatilor, umplute cu vapori, intr-un curent de lichid. Cavitatile cu vapori sunt
formate in zonele in care presiunea lichidului scade la presiunea de vaporizare, asa
cum se arata de catre Anton, [7], si Brennen, [29]. Acestea sunt antrenate de catre
curent si se surpd apoi in aval, odatd cu cregterea presiunii. Aceste cavitati pot lua
forma bulelor, vartejurilor, pungilor, norilor, panzelor. In pompe cavitatia incepe de
reguld la intrarea in rotor pe palete, dar poate aparea si in alte locuri cum ar fi
bordul de fuga al paletelor difuzorului.

Surparea bulelor de vapori, care rezultd prin cavitatie, este insotita de
conversia energiei cinetice in energia de presiune, conducand la aparitia unor
lovituri de berbec pe suprafetele solide invecinate, Anton, [7]. Acestea pot crea
eforturi de oboseald in material, deformatii plastice si dislocarea de particule de
material din peretii solizi. Aceste efecte sunt cunoscute ca eroziuni cavitationale. Pe
langa aceste efecte apar si altele si anume:

e zgomote si vibratii
e caderea sarcinii de pompare
e scaderea randamentului

9.2. Definirea, calculul coeficientului de incipienta a cavitatiei
oi (definitia in c;) si trasarea curbei de cavitatie gi = f(Q)

Daca se utilizeaza relatia (9.1) de definitie a coeficientului de presiune
¢ - Protor = PIN _rotor (9.1)
pgH
se observa faptul ca pentru curgerea lichidului incompresibil in interiorul unui
domeniu rotoric marginit de frontiere solide, acest coeficient de presiune este o
functie doar de geometria domeniului si de numarul Reynolds. Este important de
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remarcat ca, in absenta fenomenului de cavitatie, viteza lichidului si coeficientul de
presiune sunt independente de nivelul de presiune. Astfel, spre exemplu, o
modificare a presiunii de la intrare va duce la o modificare corespunzatoare a
intregului cdmp de presiuni, astfel incat coeficientul de presiune nu va fi afectat.
Rezulta cd, in orice curgere cu un anumit camp de viteze, geometrie a domeniului
de curgere si numar Reynolds, va fi o zona specifica in care presiunea, protor, atinge
o valoare minima, iar diferenta dintre aceasta presiune minima, pProtor min, Si
presiunea de la intrarea in domeniul rotoric, piv_rotor, S€ poate exprima astfel, Anton,
[7], Brennen, [29]:

Protor _min — PIN _ rotor

pgH
unde ¢, min €ste un numar negativ care este functie doar de geometria pompei si de
numarul Reynolds. Daca valoare coeficientului ¢, min se poate determina teoretic sau
experimental, atunci se poate stabili valoarea presiunii de la intrare la care apare
incipienta cavitationald, piv_rotor i presupunand ca acest lucru se intamplda atunci
cand Protor min=pv Anton, [7], Brennen, [29]:

PIN _rotor _i =Py +PIH(=Cp min) (9.3)

in mod traditional, se utilizeazd cativa parametrii adimensionali pentru evaluarea
aparitiei fenomenului de cavitatie. Probabil parametrul cel mai utilizat dintre acestia
este numarul de cavitatie, o, care se defineste astfel, Anton, [7], Brennen, [29]:

_ PIN _rotor — Py
pgH
Evident, fiecare curgere are o valoare proprie a acestui coeficient, o, fie ca e

prezent sau nu fenomenul de cavitatie. Exista insa o valoare specificd a acestui

coeficient o, care corespunde cazului cand presiunea de la intrare, Py rotor

Cp_min = (9.2)

(o)

(9.4)

devine egala cu presiunea de incipienta cavitationala, pyy ,oror ;i Si POarta numele

de coeficient de incipienta a cavitatiei, 0;, si se calculeaza cu relatia, Anton, [7],
Brennen, [29]:

_ PIN _rotor i —Pv

pgH
Daca incipienta cavitatiei are loc atunci cand protor min=pv, din relatia (9.3) si (9.5)
rezulta conform Anton, [7]:

2
v
O0j =—=Cp_min :[ ‘Z;XJ -1=Kp max (9.6)

unde kp_max reprezintd coeficientul vitezei maxime.

Oj

(9.5)

Rezultd cd pentru determinarea coeficientului de incipientd cavitationald se
pot desprinde concluzii utile din distributia de presiuni sau de viteze pe conturul
paletei.

in urma simuldrii numerice a curgerii monofazice in rotorul de pomp3
centrifugd MU 81, pentru cele cinci puncte de functionare, utilizand ecuatia (9.6) si
tindnd cont de valorile minime ale coeficientului de presiune pe paleta rotorica,
Cp_min, Calculate in capitolul anterior cu relatia (6.7) s-au obtinut urmatoarele valori
ale coeficientului de incipienta a cavitatiei redate in tabelul 9.1 si figura 9.1.
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Tabelul 9.1 - Coeficientul de incipientd a cavitatiei pentru un rotor de pompa MU 81, rezultat
fn urma simularii numerice a curgerii monofazice vascoase

Nr. Q Cp_min o;
crt. [m3/S] [_] [-]
1 0.8 -0.374 | 0.374
2 0.9 -0.424 0.424
3 1.02 -0.472 0.472
4 1.1 -0.503 0.503
5 1.2 -0.614 0.614

Pompa MU 81

0.9

sigma_i [-]
© © o o o o ©o
N w H [$,] (o)) ~ [o:]

©
—

Figura 9.1. Variatia coeficientului de incipienta a cavitatiei functie de debit
intr-un rotor al pompei MU 81, curgere monofazica vascoasa

Din figura 9.1 se observa faptul ca, pentru cele cinci puncte de functionare
investigate numeric, pe masura ce debitul creste, se produce si o crestere a
coeficientului de incipientd a cavitatiei. Cu linie punctatd s-a trasat evolutia

Q [m3/s]

oL ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ S
03 04 05 06 07 08 09 1

11

1.2

1.3

coeficientului o; pentru debite mai mici decat cel mai mic debit investigat numeric.
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Figura 9.2. Variatia coeficientului de incipienta a cavitatiei functie de debit
pentru diverse tipuri de rotori de pompa centrifuga, Anton, [7]

Analizand figura 9.2 care prezinta rezultatele obtinute de catre Anton, [7], in
urma masuratorilor experimentale pe mai multe tipuri de pompe centrifuge, la care
difera numarul de palete, se poate observa ca rezultatele obtinute in urma simularii
numerice si prezentate in figura 9.1 sunt in concordantd cu rezultatele

experimentale.
Van Os, [112], figura 9.3, prezinta o comparatie a rezultatelor obtinute in

urma simularii numerice cu cele ale masuratorilor experimentale, in ceea ce priveste
valoarea coeficientului de incipienta a cavitatiei pentru o pompa radial-axiala, figura

9.3:
50.00

40.00

NPSH [m]

10.00

0.00
0.80 0.50 1.00 1.20 1.40 1.80 1.80

QA Qopt [

Figura 9.3. Variatia coeficientului de incipientd a cavitatiei functie de debit
intr-un rotor de pompa, masurat si numeric, van Os, [112]

Comparand curba prezentata in figura 9.3 cu cea obtinuta pentru pompa MU 81,
figura 9.1, se observa o buna concordanta.
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9.3. Definirea NPSH. si trasarea curbei NPSH.: = f(Q)

Parametrul NPSH. (Net Positive Suction Head Required) reprezinta indltimea
de aspiratie neta pozitiva ceruta de pompa si are expresia urmatoare, Anton, [7]:

2
NPSH.. — | PIN _rotor  VIN _rotor | _ Protor
c pg 29 g

(9.7)

unde  Prv rotor §1 VIN rotor S€ Calculeaza utilizand relatia (6.8), iar valoarea

presiunii protor rezulta din solutionare numerica a campului de presiuni si viteze.

Asadar NPSH. reprezintda suprapresiunea totald masurata la flansa de la
intrarea in pompa, fata de presiunea minima ce apare pe suprafata paletei intr-un
punct.

Se remarca faptul ca parametrul NPSH. este o caracteristica a pompei, el
depinde de geometria acesteia, de cinematica si hidrodinamica curentului si variaza
cu debitul si turatia masinii. Curba NPSH. = f(Q) exprima dependenta dintre NPSH.
(parametrul de cavitatie) al pompei si geometria, respectiv hidrodinamica masinii.
Aceasta este curba de cavitatie a pompei (interioara).

Zonele de pe paleta rotorica in care parametrul NPSH. are valori maxime,
sunt zone in care valoarea presiunii este minima si drept urmare e posibila aparitia
fenomenului de cavitatie. In figurile urmatoare se va prezenta si analiza distributia
parametrului NPSH: pe intradosul si extradosul paletei rotorice a pompei MU 81
pentru cele cinci puncte de functionare investigate numeric.

NPSH_c [m]: -132 117 -102 87 -71 56 -41 -26 11 4 19 34 50 B5 80 95

Q =0.8miis

Figura 9.3. Distributia parametrului NPSH: pe extradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 0.8 m3/s
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[ N [
NPSH_c [m]: -132 -117 102 -87 -71 56 -41 -26 -11 4 19 3 50 65 80 95
bord de

Y

@ =08 miis

rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, Q = 0.8 m3/s

Q=0.8 m3/s
pompa MU 81

100
®—® 10% coroana extrados

=—a 10% coroana intrados
—& 50% extrados

—¢ 50% intrados

+—+ 10% inel extrados
»—x 10% inel intrados

50

NPSH_c [m]
&
o

-100

-150

-200
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38

s/R[]
Figura 9.5. Distributia parametrului NPSH. pe trei sectiuni ale paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasd, Q = 0.8 m3/s
Analizand figurile 9.3 - 9.5 se observa ca valoarea maxima a coeficientului
NPSH. este de 75.93 m si se regaseste pe intradosul paletei in apropierea bordului
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de atac. Din figura 9.5 reiese ca distributia coeficientului NPSH. este aproape

identica pe toate cele trei sectiuni de analiza.

NPSH_c[m]: -132 -117 102 87 -71 -56 41 -26 11 4 19 34 50 65 80 95

bord de

7

z Q=09 m3/s

Figura 9.6. Distributia parametrului NPSH. pe extradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 0.9 m3/s

NPSH_c[m]: -132 117 102 -87 -71 -56 41 -26 11 4 19 34 50 65 80 85

bord de
Y fuga
Q@ =0.9ml/s

bord de
atac

Figura 9.7. Distributia parametrului NPSH. pe intradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasd, Q = 0.9 m3/s
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Q=0.9 m3/s
pompa MU 81

100
©®—® 10% coroana extrados

B—a 10% coroana intrados
+— 50% extrados

&—a 50% intrados

+—+ 10% inel extrados
»— 10& inel intrados

50

NPSH_¢ [m]
&
o

-100

-150

200
02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
SR [
Figura 9.8. Distributia parametrului NPSH. pe trei sectiuni ale paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 0.9 m3/s

Din figurile 9.6 — 9.8 reiese ca, pentru debitul Q = 0.9 m3/s, valoarea
maxima a coeficientului NPSH. este de 80.97 m si se intélneste pe intradosul paletei

in apropierea bordului de atac.

NPSH_c [m]: -132 117 102 -87 -71 56 -41 -26 -11 4 19 34

4 Q=1.02 miis

Figura 9.9. Distributia parametrului NPSH: pe extradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicad vascoasa, Q = 1.02 m3/s
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NPSH_c[m]. -132 117 -102 -87 -71 56 -41 -26 -11 4 19 34 &0 65 80 95

bord de
fuga

Y

bord de
atac

rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, Q = 1.02 m3/s

Q=1.02 m3/s
pompa MU 81
100
®—® 10% coroana extrados
®—& 10% coroana intrados
50 +— 50% extrados

&—a 50% intrados
+—+ 10% inel extrados
»—x 10% inel intrados

NPSH_c [m]
n
o

-100

-150

-200
02 02 068 1 14 18 22 26 3 34 38

s/R[-]

Figura 9.11. Distributia parametrului NPSH. pe trei sectiuni ale paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, Q = 1.02 m3/s

Analizadnd figurile 9.09 - 9.11, care prezinta distributia coeficientului NPSH.
la punctul optim de functionare, reiese ca valoarea maxima a coeficientului NPSH,
este de 83.71 m si se intalneste pe intradosul paletei in apropierea bordului de atac.
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NPSH_c[m]: -132 117 -102 -7 -71 56 -41 -26 -11 4 19 34 50 65 80 95

Q=1.1mi/s

Figura 9.12. Distributia parametrului NPSH: pe extradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasd, Q = 1.1 m3/s

NPSH_c[m]. 132 117 102 87 71 56 41 -26 11 4 19 34 50 65 80 95

bord de
¥ 5 fuga

Q@=11mis

intrados

Figura 9.13. Distributia parametrului NPSH.: pe intradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, Q = 1.1 m3/s
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Q=1.1 m3/s
pompa MU 81
100 ‘ ‘
©— 10% coroana extrados
=—= 10% coroana intrados
50 +— 50% extrados
A&—=A 50% intrados
+—— 10% inel extrados
0 »—10% inel intrados
E
|
T -50
7]
o
-4
-100
-150
-200

02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
s/IR[]

Figura 9.14. Distributia parametrului NPSH. pe trei sectiuni ale paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 1.1 m3/s

NPSH_c[m]. -132 117 -102 -87 -71 56 -41 -26 -11 4 19 34 50 65 &0

Q=1.2mdis

Figura 9.15. Distributia parametrului NPSH: pe extradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, Q = 1.2 m3/s
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NPSH_c[m]. 132 117 102 -7 71 56 41 -26 11 4 19 34 50 65 80 95

Y

Q@ =1.2miis

intrados

Figura 9.16. Distributia parametrului NPSH. pe intradosul paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 1.2 m3/s

Q=1.2 m3/s
pompa MU 81
100 ‘ ‘
©—o 10% coroana extrados
=—= 10% coroana intrados
50 +— 50% extrados

A&—aA 50% intrados
-+ 10% inel extrados
»—10% inel intrados

NPSH_¢ [m]
&
o

-100

-150

-200 — : : : : : : : : :
-02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
s/R[-]
Figura 9.17. Distributia parametrului NPSH. pe trei sectiuni ale paletei
rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazicd vascoasd, Q = 1.2 m3/s
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Pompa MU 81
z=50%
200 : :
®—® extrados, Q=0.8 m3/s
150 B—A intrados, Q=0.8 m3/s
®— extrados, Q=0.9 m3/s
=— intrados, Q=0.9 m3/s
100 extrados, Q=1.02 m3/s
3 intrados, Q=1.02 m3/s
_ 50 *% extrados, Q=1.1 m3/s
E ‘j,L intrados, Q=1.1 m3/s
o, 0 \ . extrados, Q=1.2 m3/s
(5::? ‘ *-\_\ intrados, Q=1.2 m3/s
Z 50
-100
-150
-200

02 02 06 1 14 18 22 26 3 34 38
s/R[-]
Figura 9.18. Distributia parametrului NPSH. pe sectiunea mijlocie a paletei

rotorice pentru pompa MU 81, curgere monofazica vascoasa, pentru cele cinci puncte
de functionare

Din analiza figurilor 9.3 - 9.18 reiese ca, pentru toate cele cinci puncte de
functionare analizate, pe extradosul paletei rotorice valoarea parametrului NPSH.
este negativa ceea ce indica faptul ca presiunea este mai mare decat presiunea de
la intrare.

Studiind distributia parametrului NPSH. pe intradosul paletei rotorice se
observa ca valorile parametrului NPSH. devin pozitive in vecinatatea bordului de
atac, ceea ce inseamnd ca valoarea presiunii in aceste zone este mai mica decat
presiunea de la intrare in rotor. Aceste valori cresc pe masura ce creste si debitul,
ajungand la un maxim de 95.55 m la debitul Q = 1.2 m3/s. De asemenea se extinde
si suprafata de pe intrados pe care parametrul NPSH. are valoare maxima. Se
constata ca valorile maxime ale acestui parametru se intdlnesc in vecinatatea
bordului de atac, aceste zone fiind zone de sensibilitate la cavitatie.

Din modelarea numerica a curgerii monofazice in rotorul de pompa MU 81
au rezultat urmatoarele valori maxime ale parametrului NPSH. pentru cele cinci
puncte de functionare investigate:

Tabelul 9.2 - Parametrul NPSH. pentru un rotor de pompa MU 81, rezultat in urma simularii
numerice a curgerii monofazice vascoase

Nr. Q NPSH.

crt. | [m3/s] [m]
1 0.8 75.93
2 0.9 80.97
3 1.02 83.71
4 1.1 84.68
5 1.2 95.55

BUPT



198 Caracteristicile de cavitatie ale pompei MU 81 - 9

Pompa MU 81

140

120 —— NPSH_c

100

NPSH_c [m]
[o-]
o

\ Q_opt

D
o

40

20 — ‘ — ‘ ‘
0.7 0.8 0.9 1 1.1 12 1.3
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Figura 9.19. Variatia parametrului NPSH. functie de debit
intr-un rotor al pompei MU 81, curgere monofazica vascoasa

Reiese din analiza distributiei parametrului NPSH. prezentata in figura 9.3
faptul ca acesta are o tendinta crescatoare pe masura ce creste si debitul pompat.

9.4. Definirea NPSH4 si trasarea curbei NPSHq = f(Q)

v oA v

Parametrul NPSH; (Net Positive Suction Head Avallable) reprezmta inaltimea
de aspiratie neta pozitiva disponibila la flansa de la intrarea in pompa si are expresia
urmatoare, Anton, [7]:

PIN _ rotor V.%N rotor | Py
—rotor. , IN_rotor | _ 2V, (9.8)

NPSHy =
pg 2g pg

NPSHq reprezinta presiunea totald la flansa de la intrarea in pompa raportatd la
presiunea de vaporizare, pv.

Daca se aplicd ecuatia lui Bernoulli scrisa intre suprafata liberd a apei din
lacul de la aspiratie si intrarea in rotorul pompei, atunci relatia (9.8) se poate scrie

astfel:
_ Patm pV
NPSH4 H E 9.9
pg _asp ( )
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unde patm reprezinta presiunea atmosferica si este egala cu 101325 Pa, py este
presiunea de vaporizare si este egald cu 2367 Pa, Hys este indltimea de aspiratie si

th_asp sunt pierderile hidraulice de pe traseul de aspiratie si au fost calculat in

capitolul 8. Deoarece statia de pompare in care se gaseste rotorul de pompa
investigat numeric se aflda amplasata la baza barajului ce are o inaltime de 42 m, si
cum fnadltimea de aspiratie se defineste, conform Anton, [7], ca si cota de instalare a
pompei in raport cu nivelul lichidului de pompat din bazinul de la aspiratie, se va
considera ca Hgs = - 42 m.

Se observa faptul ca parametrul NPSH,; depinde numai de parametrii
caracteristici retelei de la aspiratia pompei si ca se poate calcula cu usurinta. Curba
NPSHy = f(Q) exprima dependenta dintre parametrul de cavitatie al instalatiei si
parametrii acesteia si se numeste curba de cavitatie a instalatiei.

Din modelarea numerica a curgerii monofazice in rotorul de pompa MU 81
au rezultat urmatoarele valori ale parametrului NPSH4 pentru cele cinci puncte de
functionare investigate:

Tabelul 9.3 - Parametrul NPSHys pentru un rotor de pompa MU 81, rezultat in urma simularii
numerice a curgerii monofazice vascoase

Nr.| Q | D/ asp | NPSHq
crt. | [m3/s] [m] [m]
1 0.8 1.045 51.073
2 0.9 1.321 50.798
3 1.02 1.693 50.425
4 1.1 1.967 50.151
5 1.2 2.337 49.781
Pompa MU 81
140
— NPSHd
120
100
E
]
L 80
[
o
=z
60 Q_opt
o—O— —a
40
20 :
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 13
Q [m3/s]

Figura 9.20. Variatia parametrului NPSH4 functie de debit
intr-un rotor al pompei MU 81, curgere monofazica vascoasa
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Figura 9.20 subliniazd faptul ca parametrul NPSHy; are o tendinta
descrescatoare pe masura ce creste debitul pompat, din cauza ca are loc o crestere
a pierderilor hidraulice pe tronsonul de aspiratie. Variatia parametrului NPSHy nu
este foarte mare deoarece debitul variaza doar cu £17% fata de valoarea debitului
optim.

9.5. Suprapunerea curbelor de cavitatie NPSH. = f(Q) si
NPSH4 = f(Q). Discutii.

Din analiza suprapunerii curbelor interioare si exterioare de cavitatie rezulta
o delimitare a domeniilor de lucru ale pompei cu functionare normala de cele cu
functionare in cavitatie. Concluzie deosebit de importanta care ajuta la cunoasterea
comportarii in lucru a pompei.

Conform Anton, [7], se pot intadlni urmatoarele situatii in functionarea unei
pompe centrifuge:

e NPSH4 > NPSH. ( Pmin > Py ), functionarea pompei este fara cavitatie

e NPSHgz = NPSH ( pmin = Py ), €ste incipienta cavitatiei
e NPSHg < NPSH. ( pmin < Py ), este cavitatia usor dezvoltatd, denumita
industriala
e NPSH4 << NPSH¢ ( Pmin << Py ), pompa functioneazad in supercavitatie
Situatiile de functionare a unei pompe centrifuge, prezentate mai sus, sunt redate in
figura 9.21.

.

N

Q

30 720
Figura 9.21. Curbele de cavitatie interioare si exterioare pentru o pompa centrifuga,
Anton, [7]

— Ll

In figura 9.22 s-a realizat suprapunerea celor doud curbe de cavitatie
obtinute din modelarea numerica a curgerii monofazice vascoase in rotorul de
pompa MU 81.
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Pompa MU 81

140
— NPSH_c
—— NPSHd
120
100
E
° ®
° 80
I
wn
[a
p4
60
B —— - —u
40
20 : : : : : :
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3

Q [m3/s]

Figura 9.22. Curbele de cavitatie interioare si exterioare pentru rotorul pompei MU 81

Din analiza suprapunerii curbelor de cavitatie prezentate in figura 9.22
rezultd ca pentru rotorul pompei MU 81 valoarea coeficientului NPSH. este mai
mare decat cea a coeficientului NPSH4 pentru toate cele cinci puncte de functionare
analizate numeric. Rezultd ca pompa functioneaza in cavitatie slab dezvoltata
numitd si industrialda pentru intreg domeniul de functionare analizat. Functionarea
indelungata in cavitatie industriala duce la inrdutdtirea caracteristicilor energetice
ale pompei si la erodarea cavitationald a paletelor rotorice, care poate duce intr-un
final la fisurarea si chiar ruperea paletelor.

Drept urmare este necesara fie o reproiectare a rotorului de pompa astfel
incat sa se evite aparitia fenomenului de cavitatie, fie proiectarea si montarea unui
impulsor care sa duca la o crestere a presiunii la intrarea in rotorul pompei si astfel
sa se evite functionarea in cavitatie.

Faptul ca pompa functioneaza in cavitatie pentru toate cele cinci puncte de
functionare investigate numeric va fi subliniat si de rezultatele analizei curgerii
bifazice ce vor fi prezentate in capitolul urmator.
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10. Calculul curbelor de cavitatie pe baza
cunoasterii volumului de vapori la un stadiu dat
de dezvoltare a fenomenului

10.1. Determinarea teoretica si trasarea curbelor primare de
cavitatie Vvap = f(Oinst) Si H = f(Oinst)

Pentru evaluarea performantelor cavitationale a pompei centrifuge MU 81
este necesara analiza curgerii bifazice lichid-vapori, cu punerea in evidenta a
dezvoltarii formatiunilor cavitationale pe fata de depresiune a paletei si evaluarea
efectului acestora asupra performantelor hidraulice ale pompei.

Modelul de curgere considerat corespunde unei curgeri turbulente,
tridimensionale, a unui amestec omogen de lichid si vapori. Acest amestec ipotetic
are densitate variabila, corespunzatoare fractiei volumice de vapori prezenta in
fiecare locatie spatiala. Transformarea lichid-vapori si invers este modelatd cu
ajutorul modelului de transfer masic interfazic specific dezvoltarii si colapsului
formatiunilor cavitationale.

In simularea numerica se considera un amestec de apa in stare lichida,
respectiv gazoasd, in proportie dictata de fractia volumica de vapori. Transferul
masic interfazic corespunzator modelului de curgere cavitationalda considera
presiunea de saturatie corespunzatoare presiunii de 2368.7 Pa, precum si o mica
fractiune de gaze dizolvate necondensabile de 10-7.

Pentru realizarea simuldrii numerice a curgerii bifazice cavitationale s-a
procedat la micsorarea succesiva a presiunii impuse pe sectiunea de iesire din
domeniul de analiza rotoric, pentru fiecare punct de functionare in parte. Acest lucru
modeleaza in fapt o scadere a inaltimii de aspiratie.

Pentru calculul inaltimii de aspiratie se va utiliza urmatoarea relatie de
calcul, conform definitiei inaltimii de aspiratie, Anton, [7]:

H. _Patm _ Ptot _IN _ rotor
9 pg pg

unde presiunea totala de la intrarea in rotor, pit v rotor , S€ Calculeaza cu ecuatia
(7.4).

(10.1)

Pentru calculul coeficientul de cavitatie al instalatiei o0j,s; se foloseste
relatia, Anton, [11]:
NPSH
Oinst = = (10.2)
unde NPSHy se calculeaza cu relatia (9.9), iar pentru calculul indltimii de pompare,
H, se utilizeaza relatia (7.2).

Din prelucrarea datelor rezultate in urma simuldrii numerice a curgerii
bifazice cavitationale pentru cazurile specifice fiecdruia din cele cinci puncte de
functionare ale rotorului de pompa MU 81 se calculeaza volumul de vapori, Vyap, Si
coeficientul de cavitatie oj,st, precum si valorile indltimii de aspiratie, Hgs, si de
pompare, H.
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Pentru calculul volumului de vapori s-a utilizat urmatoarea ecuatie, Fluent,
[44]:

n
Vvap :Ivvapd\/:zvvap_i|vi| (10.3)
i=1
Aceste date au fost centralizate pentru fiecare punct de functionare in parte.
S-a considerat, conform teoriei dezvoltate de prof.dr.ing.Romeo SUSAN-RESIGA, ca
volumul unei bule cavitationale este de 1 cm?3 si rezulta ca valoarea coeficientului
Ojhst Corespunzdtoare acestui volum reprezintd coeficientul de incipientd al
cavitatiei.
Rezultatele celor 13 cazuri analizate numeric de curgere cavitationala
bifazica pentru punctul de functionare caruia ii corespunde debitul de Q = 0.8 m3/s
sunt prezentate in tabelul 10.1.

Tabelul 10.1 - Rezultatele simuldrii numerice a curgerii cavitationale bifazice in rotorul de
pompd MU 81 pentru Q = 0.8 m3/s

Nr. Q Pamestec H Hgs Oinst Vvap
caz | [m3/s] | [kg/m3] | [m] [m] [-] | [em3]
1 999,985 | 196.89 | -66.26 | 0.388 0.27
2 999.984 | 196.86 | -65.26 | 0.383 | 0.29
3 999,982 | 196.86 | -64.24 | 0.378 0.32
4 999.98 196.72 | -62.33 | 0.368 0.37
5 999.977 | 196.52 | -60.46 | 0.359 | 0.41
6 999,962 | 196.51 | -56.39 | 0.338 0.69
7 0.8 999.95 195.92 | -52.83 | 0.321 0.92
8 999.841 195.05 | -43.46 | 0.274 2.95
9 999.729 | 194.90 | -38.43 | 0.249 5.01
10 999.593 | 194.13 | -33.97 | 0.227 7.54
11 998.884 | 187.33 | -29.33 | 0.210 | 20.67
12 996.688 | 186.07 | -19.89 | 0.161 | 61.38
13 995.257 | 183.14 | -17.04 | 0.148 | 87.90

In figura 10.1 s-a reprezentat variatia volumului de vapori rezultat functie
de coeficientul de cavitatie oj,5 pentru primul punct de functionare. Reprezentarea

grafica s-a facut in sistem logaritmic pentru axa Oy a graficului.
Din figura 10.1 se observa ca volumul de vapori creste pe masura ce scade
coeficientul oj,s, iar valoarea coeficientului de incipienta cavitationala este

o; = 0.325. Din analiza figurilor 10.1 si 10.2 reiese cd pentru valoarea Ojg =

0.268 corespunzatoare functionarii rotorului de pompa centrifuga la debitul Q = 0.8
m3/s si indltimea de aspiratie Hgs = - 42 m functionarea pompei are loc in cavitatie,
fapt dovedit de prezenta bulelor cavitationale.

Din figura 10.2 se observa ca pe masura ce indltimea de aspiratie scade in
valoare absolutd, deci contrapresiunea va fi mai mica, fenomenul de cavitatie se
dezvoltd din ce in ce mai mult. Initial bulele cavitationale apar pe intradosul paletei
in apropierea bordului de atac inspre coroanad, apoi odata cu scaderea valorii
coeficientului o;,5+ aceste zone se extind si pe bordul de atac. Prezenta volumului

de vapori pe o paleta de masina hidraulica, ce functioneaza in cavitatie, a fost pusa
in evidenta si de Muntean, [91], Frobenius, [45]
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Pompa MU 81
Q=0.8 m3/s
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Figura 10.1. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Tj,qt

intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 0.8 m?3/s, curgere cavitationald bifazica

cdroana
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sigma_inst=0.368 sigma_inst=0.274

bord de fuga

coroana
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Figura 10.2. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Ojngt

pe paleta rotoricd a pompei MU 81, Q = 0.8 m3/s, curgere cavitationald bifazica

bord de fuga
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Pompa MU 81
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Figura 10.3. Variatia indltimii de pompare functie de coeficientul O,
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 0.8 m3/s, curgere cavitationald bifazica

In figura 10.3 este prezentatd evolutia indltimii de pompare corespunzétoare
debitului Q = 0.8 m3/s functie de coeficientul o, . Rezultd faptul cd valoarea
inaltimii de pompare sufera o scadere din ce in ce mai accentuata pe masura ce
coeficientul oj,¢+ scade.

Rezultatele celor 15 cazuri analizate numeric de curgere cavitationala
bifazica pentru punctul de functionare caruia ii corespunde debitul de Q = 0.9 m3/s
sunt prezentate in tabelul 10.2.
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Tabelul 10.2 - Rezultatele simularii numerice a curgerii cavitationale bifazice in rotorul de

pompa MU 81 pentru Q = 0.9 m3/s

Nr. Q Pamestec H Hgs Oinst Vvap
caz | [m3/s] | [kg/m3] | [m] [m] [-] | [em3]
1 999.99 184.66 | -76.07 | 0.467 | 0.18
2 999.99 184.65 | -75.00 | 0.461 | 0.19
3 999.99 184.64 | -74.00 | 0.455 | 0.21
4 999.99 184.55 | -72.11 |1 0.445 | 0.24
5 999.98 184.44 | -70.07 | 0.435 | 0.27
6 999.97 184.38 | -66.06 | 0.413 | 0.48
7 999.96 183.72 | -62.46 | 0.395 | 0.62
8 0.9 999.88 182.44 | -53.26 | 0.347 | 2.26
9 999.79 181.60 | -48.83 | 0.324 | 3.87
10 999.67 181.25 | -43.97 | 0.298 | 6.09
11 999.46 180.59 | -39.85 | 0.277 | 9.96
12 999.23 178.08 | -36.79 | 0.263 | 14.19
13 998.9 174.98 | -33.04 | 0.247 | 20.32
14 998.42 174.53 | -28.19 | 0.219 | 29.23
15 997.65 173.43 | -24.01 | 0.197 | 43.43
Pompa MU 81
Q=0.9 m3/s
100.00 ‘ ‘
10.00
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1.00
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|
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0.10 -— ‘ ‘ ‘ ‘ . ‘ ‘
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Figura 10.4. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Ojngt
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 0.9 m3/s, curgere cavitationald bifazica
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in figura 10.4 s-a reprezentat variatia volumului de vapori rezultat functie
de coeficientul de cavitatie o;,5+ pentru cel de-al doilea punct de functionare.
Reprezentarea grafica s-a facut in sistem logaritmic pentru axa Oy a graficului.

Din figura 10.4 se observa ca volumul de vapori creste pe masura ce scade
coeficientul oj,5, iar valoarea coeficientului de incipienta cavitationalda este

o = 0.379.

bord de fuga bord de fuga

Q=0.9 mfs
sigma_inst=0.445

bord de
atac

Q=0.9 m3is
sigma_inst=0.347

bord de fuga bord de fuga

bord de Q=0.9 mifs bord de Q=0.9 mi/s
atac sigma_inst=0.263 atac sigma_inst=0.197

Figura 10.5. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Tj,qt
pe paleta rotoricd a pompei MU 81, Q = 0.9 m3/s, curgere cavitationald bifazica

Din analiza figurilor 10.4 si 10.5 reiese ca pentru valoarea 0j,g = 0.288

corespunzatoare functionarii rotorului de pompa centrifuga la debitul Q = 0.9 m3/s si
indltimea de aspiratie Hgs = - 42 m, functionarea pompei are loc in cavitatie, fapt
dovedit de prezenta bulelor cavitationale.

Din figura 10.5 se observa ca pe masura ce inaltimea de aspiratie scade in
valoare absoluta, deci contrapresiunea va fi mai micd, fenomenul de cavitatie se
dezvolta din ce in ce mai mult. In prima faza se semnaleaza prezenta bulelor
cavitationale pe intradosul paletei rotorice in apropierea bordului de atac, inspre
coroana, iar apoi isi fac simtitd prezenta si pe bordul de atac.
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Pompa MU 81
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Figura 10.6. Variatia indltimii de pompare functie de coeficientul Ojn¢t
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 0.9 m3/s, curgere cavitationald bifazica

in figura 10.6 este reprezentatd evolutia indltimi de pompare
corespunzdtoare debitului Q = 0.9 m3/s functie de coeficientul oj,g . Rezulta faptul
ca valoarea inaltimii de pompare sufera o scadere din ce in ce mai accentuata pe
masura ce coeficientul oj,s scade.

Rezultatele celor 15 cazuri analizate numeric de curgere cavitationala
bifazica pentru punctul de functionare cdruia ii corespunde debitul de Q = 1.02 m3/s
sunt prezentate in tabelul 10.3.
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Tabelul 10.3 - Rezultatele simularii numerice a curgerii cavitationale bifazice in rotorul de
pompa MU 81 pentru Q = 1.02 m3/s

Nr. Q Pamestec H Hgs Oinst Vvap
caz | [m3/s] | [kg/m3] | [m] [m] [-] | [em3]
1 999.98 170.08 | -75.96 | 0.506 | 0.29
2 999.98 170.03 | -74.98 | 0.500 0.33
3 999.98 170.02 | -73.96 | 0.494 | 0.39
4 999.97 169.83 | -72.07 | 0.484 0.47
5 999.97 169.55 | -70.23 | 0.474 0.59
6 999.94 169.33 | -66.32 |1 0.451 | 1.07
7 999.92 168.36 | -62.93 |1 0.434 | 1.39
8 1.02 999.8 167.15 | -53.73 | 0.382 3.70
9 999.69 166.42 | -49.07 | 0.355 | 5.79
10 999.58 165.65 | -44.65 | 0.330 | 7.84
11 999.32 165.60 | -39.75 | 0.301 | 12.59
12 998.8 162.13 | -36.24 | 0.286 | 22.17
13 998.64 162.09 | -32.49 | 0.263 | 25.21
14 998.07 160.59 | -28.76 | 0.242 | 35.72
15 997.11 156.89 | -26.81 | 0.235 | 53.50

in figura 10.7 s-a reprezentat variatia volumului de vapori rezultat functie
de coeficientul de cavitatie o, pentru cel de-al treilea punct de functionare.

Reprezentarea grafica s-a facut in sistem logaritmic pentru axa Oy a graficului.
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Q=1.02 m3/s
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Figura 10.7. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Oj,gt
fntr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s, curgere cavitationalad bifazica

BUPT



210 Calculul curbelor de cavitatie pe baza cunoasterii volumului de vapori - 10

Din figura 10.7 se observa ca volumul de vapori creste pe masura ce scade
coeficientul oj,s, iar valoarea coeficientului de incipienta cavitationalda este

0; = 0.444,

bord de fuga bord de fuga

Q=1.02 m3/s

bord de Q=1.02 m3/s bo
sigma_inst=0,382

atac sigma_inst=0.484 ata

bord de fuga bord de fuga

Q=1.02 mi/s

bord de
sigma_inst=0,286

bord de Q=102 m
atac atac

35
sigma_inst=0.235

Figura 10.8. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Ojnqt
pe paleta rotoricd a pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s, curgere cavitationalad bifazica

Din analiza figurilor 10.7 si 10.8 reiese ca pentru valoarea oOj g = 0.314

corespunzatoare functionarii rotorului de pompa centrifuga la debitul Q = 1.02 m3/s
si indltimea de aspiratie Hgs = - 42 m functionarea pompei are loc in cavitatie, fapt
dovedit de prezenta bulelor cavitationale.

Din figura 10.8 se observa ca pe masura ce indltimea de aspiratie scade in
valoare absolutd, deci contrapresiunea pe aspiratia pompei centrifuge va fi mai
mica, fenomenul de cavitatie se dezvolta din ce in ce mai mult. Daca initial bulele
cavitationale sunt prezente pe bordul de atac si pe intrados in vecinatatea coroanei,
prezenta lor se extinde, ajungand sa ocupe doua treimi din bordul de atac si o buna
portiune din intradosul paletei rotorice.

Zonele de pe paleta rotorica fin care apare cavitatia, figura 10.8, sunt in
concordanta cu zonele predispuse la cavitatie intr-o pompa centrifuga asa cum se
precizeaza de catre Anton, [7], figura 10.9.
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Figura 10.9. Zone tipice de cavitatie la un rotor de pc;mpé ‘cent;‘ifugé, Anton, [7]__
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Figura 10.10. Variatia inaltimii de pompare functie de coeficientul Oj,¢¢
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.02 m3/s, curgere cavitationald bifazica

in figura 10.10 este prezentatd evolutia indltimii de pompare
corespunzatoare debitului Q = 1.02 m3/s functie de coeficientul o, . Rezultd
faptul ca valoarea inaltimii de pompare sufera o scadere din ce in ce mai accentuata
pe masura ce coeficientul oj,s+ scade.
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Rezultatele celor 13 cazuri analizate numeric de curgere cavitationala
bifazica pentru punctul de functionare caruia ii corespunde debitul de Q = 1.1 m3/s
sunt prezentate in tabelul 10.4.

Tabelul 10.4 - Rezultatele simuldrii numerice a curgerii cavitationale bifazice in rotorul de
pompa MU 81 pentru Q = 1.1 m3/s

Nr. Q Pamestec H Hgs Oinst Vvap
caz | [m?/s] | [kg/m?®] | [m] | [m] | [_q |[cm?]
1 999.96 160.45 | -73.21 |1 0.519 | 0.65
2 999.96 160.31 | -72.33 |1 0.514 | 0.70
3 999.95 160.26 | -71.36 | 0.508 | 0.80
4 999.95 159.77 | -69.79 | 0.500 | 0.88
5 999.95 159.28 | -68.23 |1 0.492 | 0.97
6 999.91 158.92 | -64.50 | 0.469 1.58
7 1.1 999.89 157.97 | -61.32 | 0.452 2.00
8 999.75 156.72 | -52.26 | 0.398 | 4.52
9 999.62 155.74 | -48.07 | 0.373 | 6.93
10 999.49 154.01 | -44.60 | 0.355 | 9.43
11 999.17 152.50 | -40.34 | 0.331 | 15.26
12 998.34 149.68 | -33.06 | 0.288 | 30.73
13 996.12 147.45 | -25.68 | 0.243 | 71.84

in figura 10.11 s-a reprezentat variatia volumului de vapori rezultat functie
de coeficientul de cavitatie o, pentru cel de-al patrulea punct de functionare.
Reprezentarea grafica s-a facut in sistem logaritmic pentru axa Oy a graficului.
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Figura 10.11. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Oj,gt
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere cavitationald bifazica
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Din figura 10.11 se observa ca volumul de vapori creste pe masura ce scade
coeficientul oj,g, iar valoarea coeficientului de incipienta cavitationald este de o;

= 0.49.

bord de fuga bord de fuga

Q=1.1 mifs
sigma_inst=0.500

Q=1.1 m3/s
bord de bord de sigma_inst=0.398

bord de fuga bord de fuga

Q=1.1 m3ls
sigma_inst=0.288

Q=1.1 m3ls
sigma_inst=0.243

Figura 10.12. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Ojnqt
pe paleta rotoricd a pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere cavitationala bifazica

Analizénd figurile 10.11 si 10.12 reiese ca pentru valoarea o, = 0.334

corespunzatoare functionarii rotorului de pompa centrifuga la debitul Q = 1.1 m3/s si
indltimea de aspiratie Hgs = - 42 m functionarea pompei are loc in cavitatie, fapt
atestat de prezenta bulelor cavitationale.

Din figura 10.12 se observa ca pe masura ce indltimea de aspiratie scade in
valoare absoluta, deci contrapresiunea va fi mai mica, fenomenul de cavitatie se
dezvolta din ce in ce mai mult. Pentru o, = 0.5 bulele cavitationale se gasesc pe
bordul de atac si pe intradosul paletei rotorice de-a lungul muchiei bordului de atac,
jar pe masura ce valoarea coeficientului de cavitatie al instalatiei o0j,s+ scade,
prezenta bulelor cavitationale se extinde atat pe bordul de fuga, cat si pe intradosul

paletei, ocupand intreaga zona cuprinsa intre inel si coroand din vecinatatea
bordului de atac.
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Figura 10.13. Variatia inaltimii de pompare functie de coeficientul Oj,¢¢
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.1 m3/s, curgere cavitationald bifazica

in figura 10.13 este prezentatd evolutia indltimii de pompare
corespunzatoare debitului Q = 1.1 m3/s functie de coeficientul oj,s . Se observa ca
valoarea inaltimii de pompare sufera o scadere din ce in ce mai accentuata pe
mdsura ce coeficientul oj,¢ scade.

Rezultatele celor 14 cazuri analizate numeric de curgere cavitationala

bifazica pentru punctul de functionare caruia ii corespunde debitul de Q = 1.2 m3/s
sunt prezentate in tabelul 10.5.
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Tabelul 10.5 - Rezultatele simularii numerice a curgerii cavitationale bifazice in rotorul de
pompa MU 81 pentru Q = 1.2 m3/s

Nr. Q Pamestec H Hgs Oinst Vvap
caz | [m*/s] | [kg/m3] | [m] | [m] | [y |[cm?]

1 999.99 | 148.12 | -84.66 | 0.640 | 0.23
2 999.99 | 148.08 | -83.68 | 0.633 | 0.24
3 999.98 | 148.07 | -82.67 | 0.626 | 0.27
4 999.98 | 147.94 | -80.79 | 0.614 0.3

5 999.98 | 147.68 | -78.94 | 0.603 | 0.33
6 999.97 |147.36 | -75.15 | 0.578 0.5

7 1.2 999.96 | 146.65 | -71.72 | 0.558 | 0.63
8 ) 999.91 | 145.22 | -62.79 | 0.502 | 1.67
9 999.84 | 145.30 | -57.58 | 0.466 | 2.97
10 999.76 | 144.50 | -53.17 |1 0.438 | 4.34
11 999.62 | 144.32 | -48.24 | 0.404 | 6.95
12 999.23 | 141.03 | -41.08 | 0.361 | 14.27
13 998.84 | 140.84 | -36.06 | 0.328 | 21.55
14 998.53 | 137.07 | -34.14 | 0.323 | 27.19

in figura 10.14 s-a reprezentat variatia volumului de vapori rezultat functie
de coeficientul de cavitatie o, pentru punctul de functionare ce este caracterizat

de debitul maxim. Reprezentarea grafica s-a facut in sistem logaritmic pentru axa
Oy a graficului.
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Figura 10.14. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Ojnqt
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.2 m3/s, curgere cavitationald bifazica
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Din figura 10.14 se observa ca volumul de vapori creste pe masura ce scade
coeficientul oj,s, iar valoarea coeficientului de incipienta cavitationala este de

0; = 0.533.

bord de fuga bord de fuga

Q=1.2
sigm.

Q=1.2 m3/s mifs
‘;Dh"d de sigma_inst=0.614 ggg d Inst=0.502

bord de fuga bord de fuga

e s a0, 361 Het i S aten 123
Figura 10.15. Variatia volumului de vapori functie de coeficientul Oj,¢t

pe paleta rotoricd a pompei MU 81, Q = 1.2 m3/s, curgere cavitationald bifazica

Din analiza figurilor 10.14 si 10.15 reiese ca pentru valoarea 0,5+ = 0.363
corespunzdtoare functionarii rotorului de pompa centrifuga la debitul Q = 1.2 m3/s si
indltimea de aspiratie Hgs = - 42 m functionarea pompei are loc in cavitatie, fapt
dovedit de prezenta bulelor cavitationale.

Figura 10.15 subliniaza faptul ca pe masura ce inadltimea de aspiratie scade
in valoare absolutd, deci contrapresiunea pe aspiratia pompei va fi mai mic3,
fenomenul de cavitatie se ia 0 amploare din ce in ce mai mare. Pentru cazul in care
Ojnst = 0.614 se remarca prezenta unui volum mic de vapori pe intradosul paletei

de-a lungul muchiei bordului de atac, in vecinatatea inelului. Apoi, in timp ce
valoarea coeficientului oj,s scade, volumul de vapori creste ajungand sa ocupe
aproape jumatate din bordul de atac si toata zona cuprinsa intre inel si coroana de
pe intradosul paletei din vecinatatea bordului de atac.

in figura 10.16 este prezentatd evolutia indltimii de pompare
corespunzatoare debitului Q = 1.2 m3/s functie de coeficientul oj,q. Se poate

observa faptul ca valoarea inaltimii de pompare are o scadere din ce in ce mai
accentuata pe mdsura ce coeficientul oj,¢ scade.
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Figura 10.16. Variatia inaltimii de pompare functie de coeficientul Oj,qt
intr-un rotor al pompei MU 81, Q = 1.2 m3/s, curgere cavitationald bifazica
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Figura 10.17. Variatia inaltimii de pompare functie de coeficientul Oj,qt

intr-un rotor al pompei MU 81, pentru cinci puncte de functionare,
curgere cavitationald bifazica
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In figura 10.17 se pune in evident3 influenta coeficientului de cavitatie 0j,¢t

asupra inaltimii de pompare pentru toate cele cinci puncte de functionare investigate
numeric. Se constatd ca atunci cand se atinge o valoarea critica pentru oj,s are loc

o scadere a indltimii de pompare. Aceasta scadere a finaltimii de pompare se
accentueaza dupd ce se depdseste aceastd valoare critica a coeficientului ojg¢ -

Rezultatele obtinute din simularea numerica a curgerii bifazice sunt in concordanta
cu cele obtinute prim masuratori experimentale de Anton, [7], si prin simulare
numerica si incercari experimentale de catre Hofmann et al., [44], asa cum se poate
observa din figura 10.18.

5

O ap 13m

opQn = Qe

op L0EQn = 10800
- 1 1 1 1 1

0.0 5.0 10.0 150 200 250
NP5

Figura 10.18. Variat‘?’:l Tnéltirﬁii-débon'l'pa're functie de coeficientul NPSH
intr-o pompa centrifuga, rezultate numerice si experimentale, Hoffman et al., [44]

Din analiza rezultatelor simularii numerice a curgerii cavitationale bifazice in
pompa centrifuga pentru toate cazurile specifice celor cinci puncte de functionare, se
pune clar in evidenta diminuarea inaltimii de pompare odata cu dezvoltarea
cavitatiei in pompa centrifuga, pe masura ce scade nivelul apei din bazinul de
aspiratie. Este evident ca odata cu cresterea cavernei umpluta cu vapori curgerea pe
intradosul paletei rotorice este perturbata mai puternic, favorizandu-se desprinderea
curentului de pe paleta, diminuarea deviatiei realizata de paletajul rotoric, si
corespunzator scaderea inadltimii de pompare. Pe de alta parte, ingrosarea stratului
limita pe intradosul paletei si implicit aparitia desprinderii conduce la cresterea
pierderilor hidraulice avand ca si consecinta diminuarea randamentului hidraulic al
rotorului.

Rezultatele simularilor numerice ce indicd prezenta bulelor cavitationale pe
paleta rotorica sunt validate de observatiile facute asupra rotorului de pompa
centrifuga in cadrul contractului 76/2004, Anton et al., [14], rotor care a necesitat
la un moment dat operatii de reparatie din cauza eroziunilor cavitationale aparute
pe paletele rotorice, asa cum se poate observa din figura 10.19.
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Se observa ca zonele erodate cavitational apar atat pe paleta rotorica pe
fata de depresiune cat si la jonctiunile acesteia cu inelul si coroana.

Eroziunea cavitationala
la jonctiunea paletei
rotorice cu inelul

= 2~
< &
DS % e

Eroziunea cavitationala =~ 3 = _
la jonctiunea paletei
rotorice cu coroana

Figura 10.19. Marcarea zonelor erodate cavitational pentru
rotorul de pompa centrifugd MU 81, Anton et al., [14]

Asa cum s-a aratat, aparitia zonelor erodate cavitational se datoreaza
zonelor cu presiune scazuta (mai mica decat presiunea de vaporizare) care
genereaza o cavitatie vaporoasa care in anumite locuri este sub forma unei cavitati
atasate la paletd, iar in altele sub forma unui nor de bule. Zonele in care are loc
implozia bulelor cavitationale sunt cele identificate la reparatiile efectuate.
Realizarea unor rotoare din materiale mai rezistente la eroziune cavitationald, dar
care sunt identice cu cele existente nu elimina cavitatia. In consecinta, cavitatia se
datoreaza hidrodinamicii defavorabile generate in aceste zone si poate fi eliminata
numai prin implementarea unei rotor nou care la proiectare sa tina cont de conditiile
reale de functionare si sa se realizeze cu instrumentele actuale de investigare si
optimizare.

BUPT



220 Calculul curbelor de cavitatie

pe baza cunoasterii volumului de vapori - 10

10.2. Comparatie intre cu
volumului de vapori si cel

rbele oi = f(Q) obtinute prin calculul
al coeficientului de presiune.

Din studiul distributiei volumului de vapori functie de coeficientul oj,q

pentru fiecare din cele cinci puncte de functionare, prezentat in figurile 10.1, 10.4,
10.7, 10.11 si 10.14, au rezultat urmatoarele valori ale coeficientului de incipienta al

cavitatiei, o; :

Tabelul 10.6 - Coeficientul de incipientda a cavitatiei obtinut prin calculul volumului de vapori

pentru un rotor de pom
bifazice vascoase

pa MU 81, rezultat in urma simularii numerice a curgerii

Nr. Q (o]

crt. | [m3/s] | [-]
1 0.8 0.325
2 0.9 0.379
3 1.02 0.444
4 1.1 0.49
5 1.2 0.533

in figura 10.19 s-a realizat o comparatie a valorilor coeficientului de
incipienta al cavitatiei obtinut prin calculul volumului de vapori si cel obtinut prin

calculul coeficientului de presiune.

Pompa MU 81
1
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0.8
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Figura 10.19. Variatia coeficientului de incipientd a cavitatiei 0; functie de debit
intr-un rotor al pompei MU 81

BUPT



10.2 - Comparatie intre curbele gi= f(Q) 221

Din figura 10.19 reiese ca valorile coeficientului de incipienta a cavitatiei
obtinute prin calculul coeficientului de presiune minima sunt mai mari decéat valorile
obtinute prin calculul volumului de vapori. Totusi aceasta supraestimare a valorii
acestui coeficient nu este foarte pronuntata, diferentele fiind minime.
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Capitolul 11. Concluzii si perspective

11.1. Concluzii

Prezenta lucrare se incadreaza in tendinta actuald pe plan mondial de
amplificare a eforturilor de simulare numericd a_ curgerii fluidelor in vederea
diminuarii efortului de cercetare experimentala. In acest sens se reduc atéat
resursele materiale cat si timpul afectat proiectarii si optimizarii masinilor si
echipamentelor hidraulice. Realizarea acestui lucru presupune in stabilirea unor
metodologii performante de simulare numerica ce trebuie sa raspunda urmatoarelor
doua cerinte prioritare:

e utilizarea unor resurse de calcul accesibile si obtinerea in timp
rezonabil a rezultatelor numerice cu efort de programare minim

e rezultatele numerice trebuie sa concorde cat mai bine cu datele
experimentale existente, pentru a minimiza eforturile experimentale de
validare finala a prototipului

Desi in calculele de proiectare a structurilor celor doua deziderate de mai
sus sunt in bund masura indeplinite, in domeniul curgerii fluidelor tehnologia de
simulare numericd nu a atins inca acest grad de maturitate. Acest neajuns este
justificat de caracterul complex si esential neliniar al curgerii vascoase, insotita de
solutionarea partiald a problemei (deschisa inca) turbulentei. Ca rezultat, simularea
numerica a curgerilor necesita inca un nivel ridicat de expertiza pentru utilizator.

Pentru a facilita abordarea acestui domeniu al simuldrii numerice a curgerii
fluidelor, lucrarea ofera:

e prezentarea elementelor ce intervin intr-o simulare numerica

¢ modalitatea de crestere a eficientei si flexibilitatii simularii numerice

e prezentarea si analiza tehnicilor utilizate la alegerea domeniului de

analiza, prezentarea metodei de generare a frontierelor domeniului, de
discretizarea spatiala a domeniului, cu particularitatile specifice
componentelor pompelor centrifuge

e prezentarea ecuatiilor ce guverneaza curgerea fluidelor incompresibile

ideale si reale

e prezentarea si analiza modelelor matematice utilizate la simularea

curgerii fluidelor incompresibile vascoase in pompa centrifuga

e exemplificarea modului de utilizare a acestor elemente la simularea

curgerii tridimensionale a fluidului incompresibil ideal si real prin pompa
centrifuga

Directia de cercetare in care se inscrie prezenta lucrare a fost promovata in
ultimele decade de Scoala Timisoreana de Hidrodinamica, pornind de la o bogata
experienta de proiectare si investigare experimentala a turbomasinilor.

Lucrarea de fata prezintd modelarea numerica 3D a curgerii lichidului real si
ideal in o pompa centrifuga ce echipeaza statia de pompare Lotru Aval din sistemul
energetic Lotru. Este o pompa centrifuga de tip MU 81 cu doud rotoare asezate
spate in spate, care sunt legate in serie, astfel ca apa ce paraseste primul rotor intra
apoi in cel de-al doilea. Astfel se asigura o indltime de pompare ridicata.
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Analiza efectuatd asupra pompei se rezuma la un singur canal interpaletar.
Aceasta abordare presupune o curgere a lichidului identicd in toate canalele
interpaletare si este folosita pe scara larga de cei care realizeaza modelari numerice
ale campului hidrodinamic caracteristic pompelor centrifuge, Schilling, [83], Susan-
Resiga, [101], Tamm, [110], van Esch, [111]. Astfel se analizeaza functionarea
pompei la punctul optim de functionare si la inca patru puncte diferite de punctul
optim, atat pentru curgerea nevascoasa, cat si pentru cea vascoasa.

In prima parte a lucrarii se prezinta stadiul actual al modelarii numerice a
curgerii prin pompele centrifuge si cel al metodelor de proiectare clasica a pompelor
centrifuge. Se face o trecere in revista a ecuatiilor ce stau la baza simularii
numerice 3D a curgerii ideale, turbulente si bifazice cavitationale precum si o
descrierea a sistemului de hidroenergetic Lotru in care functioneaza pompa
investigata.

Prin utilizarea unui echipament de masura bazat pe metoda termodinamica
s-au obtinut curbele caracteristice energetice ale pompei si s-au comparat cu cele
din catalogul producatorului. Din comparatia curbelor energetice experimentale cu
cele de catalog rezulta o bunad asemanare in ceea ce priveste indltimea de pompare
si o discrepanta in ceea ce priveste puterea absorbita si randamentul. Discrepantele
se datoreaza uzurilor apdrute datorita functionarii indelungate si reparatiilor
repetate la care a fost supusa pompa.

Din analiza distributiei coeficientilor de viteza pe sectiunea de iesire din rotor
se desprind urmatoarele concluzii:

e Coeficientul componentei axiale a vitezei are o valoare aproximativ egala cu
zero pentru toate punctele de functionare analizate, deci nu exista miscari
secundare, consumatoare de energie hidraulica, intre inel si coroana

o Distributia coeficientului componentei radiale a vitezei dezvaluie prezenta
unei structuri de tipul jet-dara, la toate cele cinci puncte de functionare
analizate, atat pentru curgerea nevascoasa cat si pentru curgerea vascoasa.

e Din distributia coeficientului componentei tangentiale a vitezei se observa
faptul ca valoarea maxima a acestui coeficient se intalneste in zona centrala
a sectiunii de iesire, acolo unde se gaseste si paletajul rotoric, iar structura
distributiei acestui coeficient de viteza este similara pentru fiecare punct de
functionare analizat din cauza ca debitul punctelor investigate variaza cu
+17% fata de punctul optim.

Din analiza distributiei traiectoriilor particulelor se observa faptul ca pentru
rotorul pompei MU 81 la punctele de functionare diferite de punctul optim apare o
desprindere a curentului de lichid de pe extradosul si intradosul paletei. Acest lucru
duce la o functionare mai deficitara. De asemenea se observa faptul ca particulele
de lichid nu urmaresc sectiunea mijlocie a paletei, ci sunt deviate inspre inel, pe
extrados, si inspre coroana, pe intrados, lucru care infirma ipotezele simplificatoare
ale teoriei de proiectare clasica a paletajelor rotorice.

Analiza distributiei coeficientilor de vitezd pentru curgerea vascoasa si
nevascoasa pe sectiunea de iesire din tronsonul de aspiratie al pompei MU 81
conduce la concluzia ca la iesirea din tronsonul de aspiratie curgerea are un puternic
caracter neuniform, care va afecta functionarea rotorului de pompad, atat din punct
de vedere cavitational, cat si din punct de vedere al solicitarilor dinamice la care
sunt supuse paletele rotorice.

S-a analizat si distributia coeficientului de presiune in interiorul tronsonului
de aspiratie pentru cele cinci puncte de functionare si s-a constatat ca apare un
camp de presiune neuniform la intrarea in rotorul pompei MU 81, care se va reflecta
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in functionarea energetica si cavitationalda a acestuia. Pentru a studia hidrodinamica
tronsonului de aspiratie s-au injectat cate zece linii de curent in trei zone distincte
ale suprafetei de intrare in tronson. Din distributia acestor linii de curent s-a
constatat ca pentru liniile situate in planul din vecindtatea peretelui exterior,
traiectoriile particulelor sunt simetrice fata de planul xOz si sunt ghidate direct spre
sectiunea diametral opusa zonei de intrare.

Distributia coeficientului de presiune pentru rotorul de pompa MU 81
subliniaza prezenta unor valori minime pe intradosul paletei in zona bordului de atac
si In imediata Iui vecinatate, atat inspre inel cat si inspre coroand. Valoarea
coeficientului de presiune scade pe masura ce debitul creste, indicand posibilitate
aparitiei fenomenului de cavitatie in aceste zone ale paletei. Pentru extradosul
paletei se remarca o incarcare uniforma a paletei intre inel si coroana, pentru toate
cele cinci puncte investigate numeric, precum si o crestere a incarcarii paletei
rotorice odata cu cresterea debitului.

Din analiza rezultatelor obtinute in urma simularii numerice a curgerii ideale
si turbulente rezulta c3 valorile momentului, puterii absorbite specifice curgerii
lichidului real sunt mai mari decat valorile caracteristice curgerii ideale pentru toate
cele cinci puncte de functionare analizate. Acest lucru se datoreaza faptului ca
simularea numerica a curgerii nevascoase nu ia in calcul efectele vascoase. Valoarea
inaltimii de pompare, a puterii utile si a randamentului hidraulic este mai mica n
cazul curgerii lichidului real fatd de curgerea celui ideal, din cauza ca simularea
numerica a curgerii nevascoase nu tine cont de pierderile hidraulice, care au un rol
esential In determinarea acestor marimi. Se constatd din comparatia cu datele
experimentale o buna suprapunere a valorilor indltimii de pompare rezultate in urma
simularii numerice a curgerii tridimensionale vascoase pentru pompa MU 81, cu cele
rezultate in urma masuratorilor.

In concluzie, desi simularea numerica a curgerii lichidului ideal In pompa
centrifuga necesita o putere de calcul redus si un timp de calcul mai mic, nu este
recomandata utilizarea ei pentru a obtine informatii detaliate legate de
comportamentul hidrodinamic si energetic al unei pompe centrifuge, datorita
ipotezelor simplificatoare utilizate de aceasta metoda. Aceste ipoteze duc la aparitia
diferentelor constatate intre rezultatele simularii numerice a curgerii nevascoase si
cele obtinute din simularea numerica a curgerii vascoase.

Calculul si analiza suprapunerii curbelor de cavitatie NPSH: = f(Q) si NPSHq
= f(Q) pune in evidenta functionarea in cavitatie a pompei MU 81 pentru toate cele
5 puncte de functionare investigate numeric. S-au identificat zonelor de pe
intradosul paletelor rotorice din vecinatatea bordului de atac, unde parametrul
NPSH. are valori maxime, acestea fiind zonele in care isi poate face aparitia
fenomenul de cavitatie.

Aplicarea pentru rotorul de pompa centrifuga MU 81 a metodei, dezvoltata
de prof. Suan-Resiga, pentru calculul coeficientului de incipienta a cavitatiei pe baza
volumului de vapori, subliniaza o buna suprapunere cu metoda de calcul bazata pe
coeficientul de presiune minimd@ dezvoltata de Anton si Brennen. Distributia
volumului de vapori pe paleta rotorica obtinuta in urma simularii numerice este in
concordanta cu observatiile zonelor erodate cavitational pe rotorul de pompa.

Din analiza rezultatelor simularii numerice a curgerii cavitationale bifazice in
pompa centrifuga pentru toate cazurile specifice celor cinci puncte de functionare, se
pune clar in evidentd diminuarea inaltimii de pompare odatd cu dezvoltarea
cavitatiei in pompa centrifugd. Este evident ca odata cu cresterea cavernei umpluta
cu vapori curgerea pe intradosul paletei rotorice este perturbata mai puternic,
favorizandu-se desprinderea curentului de pe paletd, diminuarea deviatiei realizata
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de paletajul rotoric, si corespunzator scaderea inaltimii de pompare. Pe de alta
parte, ingrosarea stratului limita pe intradosul paletei si implicit aparitia desprinderii
conduce la cresterea pierderilor hidraulice avand ca si consecinta diminuarea
randamentului hidraulic al rotorului.

In concluzie, pompa MU 81 functioneazi in cavitatie pentru toate
cele cinci puncte analizate numeric. Cum pompa functioneaza in
majoritatea timpului in acest domeniu de debite, functionarea indelungata
in timp in aceste conditii a dus la aparitia eroziunii cavitationale pe paletele
rotorice. Acest lucru a dus la fisurarea paletelor si chiar la ruperea lor.
Pentru a imbunatatii functionarea pompei din punct de vedere cavitational,
se recomanda, fie reproiectarea intregii pompe centrifuge, fie inlocuirea
rotorului actual cu unul nou, proiectat cu mijloacele actuale moderne, care
sa tind cont de neuniformitatea curgerii de la intrarea in pompa si de
efectele tridimensionale ale curgerii in canalul interpaletar, fie proiectarea
si realizarea unui impulsor care sa se monteze inaintea rotorului existent si
sa conduca astfel la cresterea presiunii, in sectiunea de intrare in rotor,
peste nivelul presiunii de vaporizare.

11.2. Perspective

Pentru continuarea cercetarilor se propun urmatoarele directii de cercetare:

e analiza curgerii tridimensionale a fluidului incompresibil vascos in
camera spirala a pompei centrifuge

e proiectarea cu ajutorul metodelor moderne a unui nou rotor pentru
pompa centrifuga MU 81

e analiza numerica a functionarii, din punct de vedere energetic si
cavitational, a noului rotor proiectat

e realizarea efectiva a unui model al noului rotor de pompa

e realizarea efectiva a unui model al rotorului actual

e realizarea unei statiunii experimentale pentru testarea functionarii
atat a actualului rotor al pompei MU 81, cat mai ales a noului rotor

e investigarea experimentald a functionarii noului rotor de pompa
centrifuga din punct de vedere energetic si cavitational
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