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Rezumat,

Tinta activitatii de cercetare din cadrul prezentei teze de doctorat este
modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul unei turbine
Francis, in imediata apropiere a acestuia. Este importanta configuratia curgerii
din aceasta zona deoarece ea influenteaza in mod dramatic curgerea in tubul
de aspiratie, acolo unde pierderile hidraulice in afara punctului optim sunt cele
mai insemnate comparativ cu celelalte elemente ale traseului hidraulic.
Problema test a fost considerata turbina hidraulicd Francis GAMM, pentru care
s-a facut analize numerice 3D turbulente. Folosind un un model matematic
surogat pentru rotor, pentru care este nevoie de un numar mic de parametri
de intrare ce caracterizeaza curgerea, se genereaza un set de profile de viteze
pentru un domeniu larg de functionare la cadere constanta. Impunand la
intrarea in tubul de aspiratie profilele rezultate, se vor face simuldri numerice
si se vor determina pierderile hidraulice in tub. Avand valoarea pierderii
pentru fiecare regim, se va face o reprezentare grafica a pierderii functie de
coeficientului de debit, rezultand astfel alura curbei de pierderi. Practic, acest
model isi propune sa inlocuiasca calculul curgerii amonte de tubul de aspiratie,
pentru a fi posibila optimizarea curgerii in tub.

O componenta importanta a tezei de fata o reprezinta si analiza hidrodinamicii
nestationare a curgerii in tubul de aspiratie.
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PREFATA

Actualitatea, importanta si impactul temei tezei

Turbinele hidraulice moderne reprezintda o componentd esentiald a
sistemelor energetice, contribuind atat la productia de energie electrica cat si la
mentinerea stabilitatii prin adaptarea continuda a productiei de energie la necesarul
de consum.

Necesitatea unui efort sustinut de cercetare fundamentald si dezvoltare
tehnologicd in domeniul turbinelor hidraulice este clar exemplificata de tematica
inclusa in programul cadru European HORIZON2020 pentru perioada 2014-2020, in
cadrul apelurilor pentru proiecte in tematica ,Competitive Low-Carbon Energy”.

Este clar din aceste exemple ca atat in plan european cat si national,
retehnologizarea centralelor hidroelectrice existente precum si proiectarea de noi
hidroagregate trebuie sa utilizeze metode moderne de modelare avansata a curgerii
din turbomasini, de simulare numerica a curgerilor reale (turbulente,
tridimensionale, nestationare), si de optimizare/adaptare la noile cerinte si conditii
de functionare.

Una din principalele provocari pentru turbinele hidraulice este functionarea
pe o plaja larga de valori ale debitului turbinat, in conditiile in care solutiile tehnice
dezvoltate pe parcursul a aproape doua secole au fost focalizate pe maximizarea
randamentului la punctul nominal de proiectare. Aceasta cerintd este rezultatul
dezvoltarii surselor de energie regenerabilda (eolianda si solard) a caror natura
fluctuantd si adesea aleatoare, adaugata fluctuatiilor libere ale consumului, aduce
energia hidraulica n pozitia de optiune principalda pentru mentinerea stabilitatii
sistemelor energetice. Aceastd problematica extrem de actuald motiveaza proiecte
majore de cercetare (HYPERBOLE - Hydropower plants PERformance and flexiBle
Operation towards Lean integration of new renewable Energies, hyperbole.epfl.ch) si
reprezinta fundamentul motivatiei prezentei teze de doctorat.

Acesta problematica extrem de actuald este abordatd in teza de doctorat
elaboratd de Ing. Cosmin-Marian Ighisan, care si-a propus utilizarea si dezvoltarea
unor metodologii moderne de simulare a curgerii reale in turbine hidraulice de tip
Francis, Tmpreund cu dezvoltarea, validarea si evaluarea unor modele simplificate
care sa permita optimizarea tandemului rotor - tub de aspiratie intr-un domeniu de
functionare adaptat amenajarii hidroenergetice.
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Prefata 9

Analiza continutului tezei

Teza de doctorat elaborata de ing. Cosmin-Marian Ighisan este structurata
pe 7 capitole, completate cu 3 anexe, si include o bogatda bibliografie insumand
peste 150 de titluri, majoritatea din ultimul deceniu. Teza este meticulos redactata,
are o extensie de 200 pagini, cu elemente de grafica ingrijit si sugestiv prezentate.
In cele ce urmeaza este detaliatd analiza continutului capitolelor tezei, impreuna cu
aprecieri asupra rezultatelor principale, respectiv asupra contributiilor doctorandului.

Capitolul 1 este o introducere in problematica actuala a turbinelor hidraulice.
Se remarca abordarea graduala de la aspecte generale ale hidroenergeticii pana la
analiza stadiului actual al exploatarii acestei principale surse de energie
regenerabild. La nivel national, puterea instalata pentru componenta hidroerlergeticé
este de aproximativ 6500 MW, distribuita in cateva sute de agregate. In ciuda
faptului ca turbinele hidraulice sunt percepute ca beneficiind de o tehnologie matura
(atat de proiectare cat si de exploatare si mentenantd), cele cateva proiecte de
cercetare trecute in revista de doctorand, la care se adauga evident multe altele,
demonstreaza clar faptul ca exista multe probleme nesolutionate (sau cu solutii ce
nu mai pot fi considerate acceptabile). Daca traditional eforturile de proiectare si
optimizare a turbinelor hidraulice erau concentrate pe maximizarea randamentului la
punctul nominal de functionare, necesitatea extinderii domeniului de functionare de
la sarcina partiald joasa pana la suprasarcing, la care se adauga solicitarile dinamice
asociate regimurilor tranzitorii si ciclurilor frecvente de pornire-oprire, eforturile de
cercetare trebuie sa ofere in prezent noi solutii tehnice. Flexibilitatea in exploatare si
cresterea duratei de exploatare (sau a intervalului intre reparatii) sunt principalele
deziderate pentru hidroagregate, fie noi fie in exploatare de mai multe decenii.

Scurta trecere in revista a evolutiei tehnologiei turbinelor hidraulice nu poate
decat sa sprijine asertiunea unei ,tehnologii mature”. Experienta acumulata in
proiectarea, executia si exploatarea turbinelor hidraulice a condus la randamente de
varf de peste 95% pentru turbinele de puteri mari, cu identificarea formelor optime
din punct de vedere hidrodinamic dar si structural al camerei spirale, statorului,
aparatului director si mai ales rotorului. In ciuda acestor perfectionari continue,
tubul de aspiratie ramane principala sursa de pierderi hidraulice pentru turbine de
cadere medie-joasa, dar si sursa de instabilitati auto-induse la regimuri departe de
cel optim. Prin urmare este firesc ca teza de doctorat sa abordeze hidrodinamica
tubului de aspiratie, atat din punct de vedere energetic cat si al nestationaritatii
curgerii. Trecerea in revista a mai multor demersuri de cercetare asociate tubului de
aspiratie, dar si a unor solutii tehnice (unele aplicate in situ, altele cu potential de
aplicare) completeaza primul capitol al tezei, argumentand convingator abordarile
din capitolele urmatoare.

Capitolul 2 este dedicat investigdrii numerice a hidrodinamicii turbinei
Francis, optdndu-se ca exemplu pentru modelul de turbind Francis cunoscut in
literatura sub acronimul GAMM. Ideea de baza este ca inainte de a dezvolta
modelele simplificate pentru curgerea cu rotatie la iesire din rotor trebuie sa se puna
la punct o metodologie de experiment numeric, validate cu date experimentale
provenite din experiment fizic pe modelul de turbina, astfel incat sa se constituie o
baza de date de referinta pentru validare. Sunt prezentate detaliat informatiile cu
privire la geometria modelului de turbind Francis, in special zonele paletate:
distribuitorul turbinei, cu retelele radiale de palete statorice si de aparat director,
respectiv rotorul. Conform Fig.2.12 sunt identificate, si ulterior utilizate pentru
analiza si interpretarea rezultatelor, suprafete de revolutie in spatiul dintre
distribuitor si rotor, in imediata vecinatate a iesirii din rotor, precum si la intrarea in
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10  Prefata

tubul de aspiratie. Metodologia de analiza numerica a curgerii in turbina este ingrijit
si comprehensiv prezentata in §2.2, incepand cu alegerea punctelor de functionare
investigate. S-a optat pentru alegerea unor regimuri de cadere constanta, intr-o
plaja de + 25 % fata de regimul de randament maxim. Domeniile de analiza pentru
canalele interpaletare de distribuitor si rotor sunt sugestiv prezentate, urmate de
precizarea modelului de turbulenta si conditiile pe frontiera utilizate. Algoritmul
iterativ de corectare succesiva a conditiilor pe frontiera pe interfata iesire distribuitor
- intrare rotor este prezentat in detaliu, insotit de o sugestiva reprezentare grafica.
Pentru post-procesarea rezultatelor numerice sunt construite elementele geometrice
utilizate pentru medierea circumferentiala in vederea validarii modelelor simplificate
ce considera o curgere axial-simetricd, Fig.2.27. Pe langa aceste sectiuni conice
(generatoarea este linie dreaptd) este prezentata si o suprafata de revolutie din
imediata vecinatate a bordului de fuga al paletelor rotorice, Fig.2.28, ce va fi
utilizata ulterior in teza. O atentie deosebitd este acordata medierii circumferentiale
a datelor numerice, utilizdnd o metoda riguroasa ce conserva fluxurile caracteristice
curgerii in turbind. Figurile 2.33 ... 2.38 ilustreazd clar acest procedeu de mediere
circumferentiald. In plus, in Fig.2.39 este prezentata sinoptic evolutia profilelor de
viteza si presiunea totala la iesire din rotor, conturédnd o imagine sugestiva a curgerii
cu rotatie reziduala ce urmeaza a fi inghitita de tubul de aspiratie. Validarea cu date
experimentale disponibile in literatura, Fig.2.40, confirma corectitudinea si
acuratetea metodologiei utilizata si dezvoltata de doctorand.

Simularea numerica a curgerii tridimensionale turbulente ofera o imagine
aproape de realitate a cdmpului hidrodinamic, dar in acelasi timp include foarte
multe detalii (gen curgeri secundare in canalele interpaletare) care intr-o prima faza
trebuie filtrate pentru a putea intelege si interpreta corect evolutia curgerii in
turbina de la sarcind partiald pana la suprasarcina. Prin urmare, Capitolul 3 este
dedicat prezentarii si discutarii marimilor primare si a celor derivate pentru
modelarea si analiza curgerii cu rotatie in turbomasini. Astfel, sunt prezentate si
calculate functia de curent wy, circulatia rv, si presiunea totald psy;. Analiza in

spiritul ecuatiei fundamentale a turbomasinilor, in versiune locala, a dependentelor
(rvy)(w) s (Pot)(v) releva clar modul de functionare a rotorului la regimuri diferite

de cel optim. Se evidentiaza explicit faptul ca aceste dependente raman practic
nealterate, pentru un punct de functionare dat, in zona nepaletata din aval de rotor,
intrare in tubul de aspiratie. In plus, este clar evidentiata conservarea presiunii
totale relative (rotalpiei) pe tuburile de curent ce traverseaza paletajul rotoric.
Consideram ca analiza prezentata in Capitolul 3 reprezintd o contributie importanta
adusa de doctorand, demonstrdnd o fintelegere aprofundatda a hidrodinamicii
turbinelor. De asemenea, in opinia noastra acest gen de analiza se impune ca
modalitate standard de procesare primara a datelor numerice obtinute din simularea
curgerii tridimensionale turbulente in rotorul turbinei, evidentiind corect si intuitiv
principalele caracteristici ale hidrodinamicii turbinei, dar si modul in care acestea
evolueaza intr-un domeniu larg de debite de la sarcina partiala la suprasarcina.
Simularea numerica a curgerii si analiza complexa a rezultatelor necesita in
mod evident cunoasterea geometriei paletajelor rotorice. Este insa dificil a se
determina cum trebuie modificatda forma paletei pentru imbunatatirea
performantelor turbinei. Tindnd cont de constatarea conform cdreia tubul de
aspiratie are contributia dominanta la pierderile hidraulice din turbinele de joasa-
medie cadere, doctorandul opteazd pentru utilizarea unui model matematic ce
permite calculul curgerii la iesire din rotor - intrare in tubul de aspiratie, fara a fi
necesar calculul curgerii in rotor. Un astfel de model poate fi utilizat Tnainte de
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proiectarea paletajelor rotorice pentru a optimiza iesirea din rotor in corelatie cu
performanta hidrodinamica a tubului de aspiratie. Un astfel de model este prezentat
si utilizat In Capitolul 4, in doua forme de dezvoltare succesiva. Mai intdi, §4.1
prezinta un model dezvoltat pentru curgerea pe suprafete conice sau plane,
detaliindu-se atat fundamentul matematic cat si modul de utilizare concretd a
programului ce implementeaza algoritmul numeric corespunzator. Doctorandul face
dovada intelegerii si utilizarii corecte a metodologiei de calcul al curgerii in aval de
rotor, validand rezultatele furnizate de modelul simplificat cu cele corespunzatoare
datelor numerice mediate circumferential, Fig.4.7. Este evident ca modelul prezentat
in 84.1 este un rezultat de etapa, care demonstreaza totusi corectitudinea acestei
abordari. O varianta imbunatdtitd a acestui model este prezentata si utilizatd in
§4.2. In acest caz sectiunea de analiza, respectiv generatoarea ce uneste coroana
cu inelul, este o curbd arbitrard (nu linie dreapta ca in versiunea anterioard)
considerata in imediata vecinatate a bordului de fuga al paletei rotorice, Fig. 4.8.
Evident ca in acest caz este esentiala utilizarea informatiei cu privire la directia
curgerii in semiplanul meridian, pe langd directia curgerii relative in directie
tangentiald, deoarece sectiunea de analiza este evident situata in zona de trecere de
la curgere radiala la curgere axiald. Un rezultat remarcabil este prezentat in Figurile
4.10 si 4.11, aratand faptul ca directia curgerii este practic nemodificata atat timp
cat nu apar desprinderi severe in paletajul rotoric. Reprezentarea analitica a datelor
numerice contribuie la asigurarea robustetei algoritmului numeric. Aceeasi abordare
se dovedeste utila pentru dependenta rotalpiei de functia de curent, asa cum se
poate observa din Fig.4.12. In fine, comparatia rezultatelor obtinute utilizdnd cea
de-a doua versiune a modelului simplificat cu datele de referinta din simularea
curgerii in rotor, Fig.4.13, demonstreaza un progres evident in efortul de modelare.
Apreciem ca utilizarea de catre doctorand a acestor modele simplificate, ce permit
calculul curgerii aval de rotor fara a recurge al simulare numerica a curgerii in rotor,
cu validarea rezultatelor obtinute, demonstreaza directia corecta a acestei abordari
si sugereaza modalitatile de perfectionare in vederea utilizarii in practica de
proiectare a turbinelor pentru optimizarea curgerii cu rotatie inainte de proiectarea
paletajelor.

Analiza curgerii in tubul de aspiratie al turbinelor hidraulice beneficiaza de o
bogata literatura de specialitate. Geometria tubului de aspiratie a turbinelor
moderne combind variatia sectiunii transversale (atat ca arie cat si ca forma) cu
modificarea directiei curentului (de la vertical la orizontal), rezultdnd un camp
hidrodinamic complex. Decelerarea curgerii, pentru conversia eficientd a excesului
de presiune dinamica in presiune statica (rolul principal al tubului de aspiratie)
complica suplimentar atat calculul cat si analiza curgerii. Nu este de mirare faptul ca
tubul de aspiratie ramane principala portiune a traseului hidraulic al turbinei unde
curgerea este cel mai putin controlata. Capitolul 5 este dedicat simularii numerice a
curgerii turbulente tridimensionale intr-un tub de aspiratie tipic turbinelor Francis
moderne cu ax vertical. Sunt examinate doua variante ale formei sectiunii de intrare
(corespunzatoare celor doua modele pentru curgerea la iegire din rotor prezentate in
Capitolul 4). In prima etapa doctorandul se focalizeaza pe analiza performantelor
energetice, respectiv calculul pierderilor hidraulice. Figura 5.3 evidentiaza faptul ca
aparent micile diferente ale profilelor de viteza prezise de modelul simplificat pe
suprafata conica de analiza in raport cu rezultatele calculului curgerii tridimensionale
pot conduce la diferente considerabile in valorile pierderilor hidraulice. Aceasta este
o ilustrare clara a sensibilitatii performantelor energetice ale tubului de aspiratie la
mici modificari ale curgerii cu rotatie de la intrare. Examinarea curgerii intr-o
sectiune meridiand, §5.1.2 aratd clar sensibilitatea curgerii decelerate cu rotatie in
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conul tubului de aspiratie, si mai departe in cot. Prin urmare, se poate concluziona
ca indicatorul de concordantd intre rezultatele modelelor simplificate si datele din
simularea curgerii in rotor trebuie sa fie valoarea pierderilor in tubul de aspiratie.
Pentru modelul dezvoltat pentru sectiunea din imediata vecindtate a bordului de
fuga al paletelor rotorice, intrarea 1in tubul de aspiratie este modificata
corespunzator, Figurile 5.18 sau 5.19, iar rezultatele din Fig.5.20 releva o
remarcabild Tmbunatatire. Toate aceste eforturi ale doctorandului conduc Ila
concluzia ca modelele simplificate pentru determinarea curgerii cu rotatie ingerata
de tubul de aspiratie la diferite regimuri de functionare reprezinta o alternativa
robusta pentru a inlocui costisitoarea simulare a curgerii in rotor (mai ales atunci
cand se urmdreste imbundtdtirea iterativa a geometriei paletelor rotorice) cu
variante al caror cost computational este cu 2-3 ordine de marime mai redus. In
plus, rezultatele doctorandului indica clar directia de dezvoltare a modelelor
simplificate pentru a ajunge la maturitatea cerutda de adoptarea lor in practica de
proiectare curenta.

Capitolul 6 este dedicat examinarii curgerii nestationare fin tubul de
aspiratie. Combinatia dintre decelerarea curgerii meridionale si rotatia rezidualad
inerentd functionarii turbinei hidraulice la regimuri departe de cel optim conduce la
aparitia si dezvoltarea unor instabilitati auto-induse ale cdror efecte sunt adesea
severe, asa cum este documentat in capitolul introductiv al tezei. Multitudinea
manifestarilor acestor instabilitati, prin prisma tipului si nivelului pulsatiilor de
presiune este exemplificata in Fig.6.1. Pe de alta parte, reproducerea corecta a
fenomenului fizic prin simulare numerica este o provocare pentru dinamica fluidelor
computationald. Alegerea modelului de turbulenta utilizat pentru simularea curgerii
nestationare, tridimensionale turbulente este esentialda si reprezintd un subiect
deschis la ora actuald. Acesta este motivul pentru care doctorandul trece in revista
cu atentie literatura de specialitate si alege un model de turbulenta recent (Scale
Adaptive Simulation) care si-a dovedit potentialul intr-o serie de probleme test. Cu
toate acestea, trebuie mentionat ca nu exista un consens asupra celui mai potrivit
model de turbulentd, in conditiile in care rezultatele par a fi puternic dependente de
rafinarea retelei de discretizare dar si de pasul de timp utilizat. Studiul dependentei
solutiei numerice de acesti parametri este dincolo de scopul prezentei teze de
doctorat, dar ramane o problema deschisa. Rezultatele obtinute surprind corect, cel
putin din punct de vedere calitativ, aspectul curgerii in tubul de aspiratie, cu
evidentierea vartejului elicoidal cu miscare de precesie la debite partiale (asa-
numitul vartej funie in terminologia comunitatii de experti in masini si sisteme
hidraulice). Analiza campului de vitezd nestationar este efectuatd atat cu indicatorul
“Q-number” cét si cu evidentierea filamentelor de vartej utilizand tensorul gradient
al cadmpului vectorial de vitezd, demonstrand aparitia nestationaritatii in conul
tubului de aspiratie odata cu reducerea debitului turbinat. Este clar ca aceste studii
trebuie dezvoltate pe mai departe, dar meritul principal al tezei este ca utilizeaza
modele simplificate pentru determinarea curgerii la intrare in tubul de aspiratie fara
a calcula explicit curgerea in rotor, si demonstreaza ca profilele de viteza obtinute
cu aceste modele surogat conduc la o evolutie consistentd si coerenta a
performantelor tubului de aspiratie atunci cdnd variaza regimul de functionare al
turbinei. Totusi, Fig.6.13 demonstreaza odata in plus necesitatea rafinarii modelului
simplificat pentru a reproduce fidel rezultatele obtinute cu metodele conventionale
de simulare a curgerii in turbinele hidraulice.

Concluziile, contributiile personale si perspectivele de extindere a
investigatiilor prezentate in teza sunt sumarizate in Capitolul 7. Apreciem ca
doctorandul a obtinut rezultate valoroase care contribuie la intelegerea si evaluarea
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cantitativa a evolutiei curgerii in turbinele hidraulice n conditiile indepartarii
punctului de functionare de regimul optim la care a fost proiectata turbina. Efortul
de a intelege, utiliza si evalua tehnici neconventionale de analizd a hidrodinamicii
turbomasinilor evidentiaza clar ca astfel de abordari sunt fezabile si jaloneaza clar
directiile de Tmbunatatire a lor. Rezultatele doctorandului, si ale colectivului de al
carui sprijin a beneficiat pe durata programului de cercetare doctorald, au fost
extrem de favorabil primite de comunitatea de specialisti in domeniul masinilor si
sistemelor hidraulice.

. R. Susan-Resiga, C. Ighisan, S. Muntean, T. Ciocan,

Progress on the Optimization of Francis Runner Outlet for Best Performance

of the Draft Tube within a Wide Operating Range, Proceedings of the 18th

International Seminar on Hydropower Plants, ,Innovation and Development

Needs for Sustainable Growth of Hydropower”, Vienna University of

Technology, 26-28 Nov. 2014, pp. 201-211.

. R. Susan-Resiga, C. Ighisan, S. Muntean, A Mathematical

Model for the Swirling Flow Ingested by the Draft Tube of Francis Turbines,

Wasser Wirtshchaft Extra 1/2015, pp. 23-27 (Web of Science)

De asemenea, participarea doctorandului in echipele de cercetare ale unor
contracte si granturi a caror tematica este direct legatd de subiectul tezei este de
remarcat.

Prof.dr.ing. Romeo SUSAN-RESIGA

Universitatea Politehnica Timisoara
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respectiv OP.08 (dreapta)

Fig.3.18. Distributia Prot re/(\lf) corespunzatoare regimului OP.09 (sténga),
respectiv OP.10 (dreapta)

Fig.3.19. Distributia Prot re/(\l’) corespunzatoare regimului OP.11 (sténga),
respectiv OP.12 (dreapta)

Capitolul 4

Fig.4.1. | Axele / Suprafetele de masura pentru o turbind Francis [130]

Fig.4.2. Etapele de calcul al curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis

Fig.4.3. Triunghiul de viteze aval de rotor corespunzator axei DDP [129]

Fig.4.4. Reprezentarea celor trei axe in semi-planul meridian [120]

Fig.4.5. | Profilul vitezei férd rotatie vgr [130]

Fig.4.6. Informatia despre directia curgerii pe DDP in semiplanul meridian
[130]

Fig.4.7. Profilele de viteza impuse la intrarea in tubul de aspiratie pentru
varianta I

Fig.4.8. | Sectiune meridiana a turbinei Francis GAMM, cu sectiunea de analiza
dintre butuc si periferie (DCP) [136]

Fig.4.9. | Vectorii unitate din semi-planul meridian de pe linia de curent (s,n) si
de pe sectiunea de analiz& aval de rotor DCP (0&,c ) [136]

Fig.4.10. | Directia curgerii in plan meridian tany =v, /v, functie de coordonata
curbilinie C [136]

Fig.4.11. Directia curgerii in plan tangential tanp =(Vu —f)/Vm functie de
coordonata curbilinie C [136]

Fig.4.12. | Rotalpia versus functia de curent [136]

Fig.4.13. | Componentele vitezei pentru cinci regimuri de functionare [136]

Capitolul 5

Fig.5.1. Geometria tubului de aspiratie: sectiunea de intrare (sectiunea DDP) -
albastru, sectiunea DRP, sectiunea de iesire din tubul de aspiratie -
rosu, iesirea din domeniul de analizd - maro

Fig.5.2. Reteaua de discretizare a tubului de aspiratie pe care s-au facut

analizele numerice
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Fig.5.3. Pierderea relativa in tubul de aspiratie in functie de coeficientul de debit

Fig.5.4. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.01

Fig.5.5. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.02

Fig.5.6. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.03

Fig.5.7. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.04

Fig.5.8. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.05

Fig.5.9. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.06

Fig.5.10. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.07

Fig.5.11. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.08

Fig.5.12. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.09

Fig.5.13. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.10

Fig.5.14. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.11

Fig.5.15. | Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.12

Fig.5.16. | Geometria tubului de aspiratie

Fig.5.17. | Vederi ale retelei de discretizare a tubului de aspiratie

Fig.5.18. | Reteaua de discretizare a suprafetei conului tubului de aspiratie

Fig.5.19. | Reteaua de discretizare a suprafetei de intrare in domeniul tubului de
aspiratie

Fig.5.20. | Pierderile hidraulice in tubul de aspiratie functie de coeficientul de
debit

Capitolul 6

Fig.6.1. Distributia componentelor pulsatiilor (scara din dreapta) si pierderile
hidraulice (scara din stdnga), Déerfler si Ruchonnet [31]

Fig.6.2. | Vederi ale geometriei domeniului tubului de aspiratie

Fig.6.3. Reteaua de discretizare a domeniului tubului de aspiratie

Fig.6.4. | Conditiile pe frontiera impuse

Fig.6.5. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului
de aspiratie corespunzatoare punctului OP.03

Fig.6.6. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului
de aspiratie corespunzatoare punctului OP.05

Fig.6.7. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului
de aspiratie corespunzatoare punctului OP.07

Fig.6.8. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului
de aspiratie corespunzatoare punctului OP.09

Fig.6.9. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului
de aspiratie corespunzatoare punctului OP.11

Fig.6.10. | Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.01 si
0OP.03)

Fig.6.11. | Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.05 si
0OP.07)

Fig.6.12. | Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.09 si
OP.11)

Fig.6.13. | Filamentul de vartej pentru OP.03

Fig.6.14. | Filamentul de vartej pentru OP.05

Fig.6.15. | Filamentul de vartej pentru OP.07

Fig.6.16. | Filamentul de vartej pentru OP.09

Fig.6.17. | Filamentul de vartej pentru OP.11
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Notatii, abrevieri, acronime

BEP Best Eficciency point — punctul optim de functionare

BSL Baseline

CCISFC Centrul de Cercetari in Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe
CFD Computational Fluid Dynamics - dinamica fluidelor computationald
DCP Downstream Curvilinear Probing - sectiune curba aval de rotor
DDP Downstream Diagonal Probing —sectiune diagonala aval de rotor
DES Detached Eddy Simulation

DRP Downstream Radial Probing - sectiunea radiala aval de rotor
ERCOFTAC |European Research Community On Flow Turbulence And Combustion
FSI Fluid Structure Interaction — Interactiunea fluid structura

LDA Laser Doppler Anemometry

LDV Laser Doppler Velocimetry

LES Large Eddy Simulation

PIV Particle Image Velocimetry

RANS Reynolds Averaged Navier Stokes

SAS Scale Adaptive Simulation

SST Shear-stress transport

URANS Unsteady Reynolds Averaged Navier Stokes

UDP Upstream Diagonal Probing - sectiune diagonald amonte de rotor
WEC World Energy Council — Consiliul Mondial al Energiei

Marimi dimensionale

of°]

Unghiul de deschidere relativ al aparatului director

B°]

Unghiul curgerii relative

v[°]

Unghiul meridian al curgerii

p[kg/m3 }

Densitatea apei

¥ [kg/s| Functia de curent

Q[rad/s ]| Viteza unghiulara a rotorului
o[m] Coordonata tangentiald
C[m)] Coordonata curbilinie

D [m] Diametru

I[Pa] Rotalpia

K :mz /s}

Circulatia vitezei

L [m]

Lungimea

2

M| Z
SZ

m- m

3
= 1 Fluxul momentului cinetic
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n [rot/min] Turatia rotorului

ng [rad] Turatia specificd

Prot [Pa] Presiunea totald

o) [m3 /s} Debitul

R [m] Coordonata radiald

Rrer [m] Raza de referintd

U [m/s] Viteza de transport

uv, [mz /SZ} Momentul cinetic

v [m/s] Viteza

Vi [m/s] Viteza meridional

V, [m/s] Viteza normal3

V. [m/s] Viteza radiald

Ver [m/s] Viteza fard rotatie

Vy [m/s] Viteza tangential3

Vy [m/s] Viteza dupa directia lui x
Vy [m/ﬂ Viteza dupa directia lui y
V, [m/s] Viteza axiald

Vier [m/s] Viteza de referint3

W [m/s] Viteza relativa

Z[m] Coordonata axiala

Marimi adimensionale

v(-]

Functia de curent

k [-]

circulatia

cl]

Coordonata curbilinie

d[-] Diametru
i[-] Rotalpia
I [-] Lungimea

m [-]

Fluxul momentului cinetic

q [-]

Coeficientul de debit

rl-

Raza
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Vm [-]

Viteza meridionala

Va [-]

Viteza normala

ve [-]

Viteza radiala

Vsf [']

Viteza fara rotatie

vy [-]

Viteza tangentialad

v [-]

Viteza axiala

z,r,0[-] Coordonata axiald, radiald, respectiv tangentiald
é/f’/é/é/ﬁ I\q/gﬁ’c:ar:gde pe directia axiala, radiald, tangentiala, meridionala si
Indici
1 Sectiunea amonte de rotor
2 Sectiunea aval de rotor
BH Bragg-Hawthorne
ref Referinta
rel Relativa
sf Fara rotatie
slo Slope - panta
DCP Downstream Curvilinear Probing - sectiune curba aval de rotor
DDP Downstream Diagonal Probing -sectiune diagonala aval de rotor
DRP Downstream Radial Probing - sectiunea radiala aval de rotor
hub Butuc
shr Shroud - periferie
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1. INTRODUCERE

Exploatarea energiei hidraulice a apei s-a facut incd din cele mai vechi
timpuri sub diferite forme. De peste doua milenii omul foloseste roata hidraulica
pentru a produce energie. Acest transformator de energie hidraulica in energie
mecanica a facut posibil saltul de la productia casnica la cea industriala [15].

In [9] sunt prezentate caracteristicile energiei hidraulice ce demonstreaza
utilitatea folosirii energiei hidraulice.

- Este limitata, dar regenerabila datorita circuitului apei in natura.

- Energia hidraulica transformata in electricitate reprezintd doar o parte
componenta a utilizarii cursurilor apelor. Prin amenajarile hidroelectrice
pot fi realizate si alte servituti (obiective): alimentarea cu ap3,
regularizarea cursurilor apelor, irigatiile, navigatia.

- Sub aspect economic, producerea si utilizarea energiei hidroelectrice
sunt favorabile deoarece amenajarile hidroenergetice au o durata mare
de functionare si cheltuieli anuale de productie reduse (in lipsa utilizarii
oricaror tipuri de combustibili).

- Din punct de vedere tehnic existda de asemenea avantaje: tehnologiile de
transformare a energiei hidraulica in electrica sunt verificate si au
randamente ridicate. Alt avantaj este manevrabilitatea ridicatd in
exploatare a utilajelor, ceea ce asigura cu usurinta preluarea variatiilor
de sarcina impuse de consumatori.

- Impactul ecologic este deosebit de redus, in ciuda perturbarii mediului
natural din cauza constructiilor lacurilor de acumulare. Se constituie noi
biotopi cu rol de stabilizare.

Arpe, in teza sa de doctorat [6], rezuma evolutia turbinelor hidraulice in trei
etape: perioada de gestatie, corespunzatoare secolului XVIII, nasterea, in secolul
XIX (turbina Francis si Pelton), si dezvoltarea din secolul XX.

De asemenea si Lewis, in [80] prezinta o descriere a evolutiei turbinelor
hidraulice de-a lungul istoriei. Acesta considera ca fiind importanta cunoasterea
evolutiei de peste 3000 de ani a echipamentelor ce transforma energia hidraulica
pentru a putea intelege mai bine provocarile actuale si potentialul viitor al
echipamentelor hidroenergetice.

1.1. Stadiul actual al exploatarii energiei hidro si a
cercetarii in acest domeniu

Producerea energiei electrice rezultatd din exploatarea resurselor
regenerabile are un rol major atat la nivel mondial si european, cat si in plan
national.

La nivel mondial, 15 % din productia de energie electricd se bazeaza pe
exploatarea resurselor hidro. Principalele tari producatoare de energie hidroelectrica
in anul 2008 erau: China, Brazilia, Statele Unite ale Americii si Rusia [162].

Comisia Europeana atribuie un rol important hidroenergiei, fiind plasata in
categoria tehnologiilor energetice strategice. Considera hidroenergetica ca fiind o
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tehnologie matura de producere a energiei din resurse regenerabile ce ofera doua
caracteristici foarte dorite in sistemele moderne de energie electrica: capacitatea de
stocare incorporata, rezultdnd astfel o crestere a flexibilitatii sistemului, si in al
doilea rand, timpul de raspuns rapid pentru satisfacerea fluctuatiilor aprovizionarii
sau cererii [38].

La nivelul anului 2008, 63 % din energia electrica generata din resurse
regenerabile din Uniunea Europeana a provenit din energia hidro, adica 10 % din
productia totala de energie electrica [39].

Conform Consiliului Mondial al Energiei [162], Romania are o putere hidro
utila estimata la 36 [TWh/an], iar o parte semnificativd a acestui potential este

deja exploatat. Energia hidro este unul din principalii contribuabili la productia totala
de energie electrica, avand o contributie de 30% din puterea totala livrata in retea.
in 2010 hidrocentralele au avut o putere totald instalatd de peste 6400 [MW] .

S-au produs 19.8 [TWh] de energie electricd [161].

Din fig.1.1 se poate vedea variatia mare a proportiilor diferitor tipuri de
energie din sistemul national. Este lesne de observat fluctuatia foarte mare a
energiei eoliene si energiei hidro (aceasta fiind singura care poate compensa in timp
real fluctuatiile date in sistem de energia eoliand, spre deosebire de cea termo sau
cea nucleard).
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27.10% Carbune - 1922 MW
23.25% Eolian - 1649 MW
19.35% Nuclear - 1372 MW
16.57% Hidrocarburi - 1175 MW
12.87% Hidro - 913 MW

0.87% Biomasa - 62 MW
-0.01% Foto - -1 MW

Total 7091 MW - Productia in 20-08-2015 ora 23:59:19

Total 7780 MW - Productia in 26-03-2015 ora 14:54:00

25.73% Carbune - 2002 MW
25.33% Hidro - 1971 MW
18.07% Nuclear - 1406 MW
11.77% Eolian - 916 MW
10.45% Hidrocarburi - 813 MW
7.83% Foto - 609 MW

0.82% Biomasa - 64 MW

51.07% Hidro - 3570 MW
27.75% Carbune - 1940 MW
9.81% Nuclear - 686 MW
5.41% Hidrocarburi - 378 MW
4.85% Eolian - 339 MW
0.96% Biomasa - 67 MW
0.16% Foto - 11 MW

Total 6990 MW - Productia in 11-05-2015 ora 20:04:28
Fig.1.1. Proportia tipurilor de energie din productia totala la diferite momente, conform
Transelectrica [148]
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Conform Hidroelectrica [58], la data de 31.12.2012, societatea avea o
putere totald instalatéd de 6470.403 MW repartizatd dupa cum urmeaza:

- 249 grupuri cu o putere instalatd mai mare de 10 MW instalate in 107
centrale,

- 46 de grupuri cu o putere instalata cuprinsa intre 4 si 10 MW,

- 287 de grupuri cu o putere instalatda mai mica de 4 MW,

- 5 statii de pompare cu o putere instalata de 91.5 MW.

Uitdndu-ne pe cifrele de mai sus ne putem seama ca Romania are o
componenta hidro a energiei electrice destul de importanta. Multe din aceste grupuri
au nevoie retehnologizare.

Majoritatea hidrocentralelor din Europa au fost proiectate in urma cu un
interval foarte mare de timp si nu mai sunt adaptate la noile cerinte de operare
actuale. Reabilitarea potentialului hidro este de mare importanta pentru piata
europeana de producere a energiei electrice. Cresterea eficientei si a puterii nete
furnizate se poate face prin finlocuirea rotorul turbinei, investitie excelenta prin
prisma raportului cost/kWh [37]. In cazul modernizarii unei centrale hidroelectrice,
principalele elemente hidraulice ce pot fi inlocuite sunt aparatul director si rotorul.
Din motive economice si de securitate, tubul de aspiratie si camera spirala raman de
obicei neschimbate.

Asa cum se face referire mai sus, cel mai important element ce poate fi
fmbunatatit ramane rotorul. Inlocuindu-lI cu unul nou, apare problema adaptarii la
tubul de aspiratie ramas neschimbat pentru a avea o curgere buna pe o plaja céat
mai mare de functionare. Curgerea de la iesirea din acesta influenteaza
hidrodinamica curgerii in aval, adica a tubului de aspiratie. Din [156] este lesne de
observat ca pierderile hidraulice cele mai insemnate sunt in tubul de aspiratie,
atunci cand turbina functioneaza la regimuri diferite de cel optim. Pe langa scaderile
de randament, pot sa apara fluctuatii de presiune, vibratii, ceea ce pot conduce la
fisuri ale paletelor sau chiar ruperea lor, ruperea bolturilor de legaturd, si uneori se
pot produce accidente grave. In cazul turbinelor de tip Francis, randamentul are o
scadere abrupta cand se indeparteaza de functionarea la regimuri diferite de cel
optim. Acest fapt se datoreaza si lipsei reglarii pozitiei paletelor.

Optimizarea curgerii in tubul aspiratie se poate face gasind o configuratie a
curgerii la intrarea in acesta care da pierderile hidraulice cele mai mici pe o plaja céat
mai larga de regimuri.

Proiectarea unui rotor se poate face prin douda metode:

- proiectarea directda, unde este proiectata geometria paletei, si rezulta
curgerea,

- proiectarea inversa, unde este calculata si optimizata curgerea, dupa aceea
este proiectata geometria care da acea curgere.

Investigatiile numerice ale curgerii in turbomasini joaca un rol foarte
complex in analiza curgerii din turbine, implicit si in proiectarea componentelor. De-
a lungul timpului s-au desfasurat diverse programe in care cercetatorii si-au unit
fortele pentru a valida si dezvolta tehnicile de simulare numerica cu date obtinute pe
cale experimentald. Dintre acestea putem aminti: GAMM, Turbine-99, Francis-99 si
Flindt.

GAMM, numit si “3D-Computation of Incompressible Internal Flows” a fost
primul proiect in care cercetatorii si-au unit eforturile pentru calculul curgerii n
turbinele hidraulice. A demarat in 1989 la "Ecole Polytechnique Fédérale de
Lausanne” (EPFL). Utilizdndu-se facilitatile Institut de Machines Hydrauliques et de
Mécanique des Fluides (IMHEF) s-a proiectat si testat experimental o turbina
hidraulica de tip Francis. S-a reusit realizarea unei baze de date experimentale cu

BUPT



1.1 - Stadiul actual al exploatdrii energiei hidro si a cercetarii in acest domeniu 27

masuratori pentru distribuitorul, rotorul si intrarea in tubul de aspiratie al turbinei
hidraulice. Cu ajutorul ei a fost posibilda testarea si validarea codurilor existente la
acea vreme.

In [120] sunt disponibile masuratori pentru punctul optim de functionare al
turbinei.

In [104] sunt disponibile in form& tabelard diferite informatii, cum ar fi cele
referitoare la geometria componentelor si a diferitor marimi pentru mai multe
regimuri de functionare (unghiul de deschidere al aparatului director, cadere,
randament, debit), dar si distributia componentelor vitezei si a presiunii pentru
punctul optim de functionare in diferite sectiuni de analiza.

Turbine 99 — Workshop on draft tube flow

In 1999, Division of Fluid Mechanics (DFM) din cadrul Lule§ University of
Technology (LUT) si Vattenfall Utveckling AB (Swedish State Power Board) au
organizat sub patronajul ERCOFTAC acest workshop.

Scopul seminarului a fost de a determina capacitatea de modelare numerica
a curgerilor 3D intr-un tub de aspiratie. Pentru aceasta s-a pus la dispozitie date
experimentale obtinute cu tehnici de masurare LDV. Modelul de turbina pe care s-au
facut masuratorile a fost unul la scara 1:11.

Geometria tubului de aspiratie este specifica turbinelor de tip Kaplan din anii
‘40 si '50 cu forme drepte. In ciuda acestei forme cu colturi ascutite s-a dovedit a
avea performante bune [151]. .

Acest proiect s-a desfasurat in mai multe etape. In 2001 a avut loc cel de-al
doilea workshop [35], iar in 2005 cel de-al treilea [21].

Trei directii au fost propuse de organizatori:

- calcul stationar,

- calcul nestationar,

- optimizarea curgerii in tubul de aspiratie.

Flindt [37]

Scopul acestui proiect care s-a derulat intre anii 1997 si 2002 este
fmbunatatirea eficientei turbinelor hidraulice.

Intentia acestui proiect a fost de a fi o baza de date experimentale in scopul
validarii analizelor numerice a curgerii in tuburi de aspiratie cotite [8].

Francis 99 [43]

Se doreste a fi un set de ateliere de lucru organizate de catre Universitatea
Norvegiand de Stiinte si Tehnologie (NTNU) si Universitatea de Tehnologie din Luled,
Suedia (LTU).

Problema test este Turbina Model Tokke, al carui rotor a fost proiectat si
investigat experimental de catre NTNU. Modelul turbinei testat pe stand are scara
1:5.1, este de tip Francis si corespunde turbinei prototip de cadere mare, instalata
in hidrocentrala Tokke din Norvegia, a carei cadere este de 337 m, ce are o putere
de 110 MW, iar diametrul rotorului acesteia este de 1.779 m.

Sunt disponibile date pentru 3 regimuri de functionare: debit partial, punct
optim de functionare si suprasarcina. Pentru acestea sunt puse la dispozitie
masuratori ale campului de presiune facute cu ajutorul senzorilor si masuratori ale
componentelor tangentiale si axiale ale vitezei facute cu ajutorul tehnicii Laser
Doppler Anemometry (LDA).

Planificarea initiala cuprinde trei ateliere:

- Workshop 1: steady operation of Francis turbines (Decembrie 2014),

- Workshop 2: transient operation of Francis turbines (Decembrie 2016),

- Workshop 3: FSI of Francis turbines (Decembrie 2018).
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Aceste workshop-uri sunt propuse spre a creste nivelul de dezvoltare in
domeniul simularilor numerice pe turbine Francis de cadere mare, in conditiile
functionarii la regimuri stabile sau tranzitorii, a promovarii dezvoltarii lor, dar si a
transmiterii cunostintelor dobandite.

In continuare, procesul de proiectare al unui rotor necesita costuri ridicate si
un timp indelungat. Pentru a scurta acest proces, s-a incercat o inlocuire a rotorului
cu un model surogat, care este de fapt un model matematic. Scopul principal este
optimizarea curgerii cu rotatie la iesirea din rotor (sau intrarea in tubul de aspiratie)
Inainte de a fi cunoscutd geometria rotorului. Astfel, la proiectarea rotorului se va
tine seama de cea mai buna configuratie a curgerii, paletele rotorice fiind nevoite sa
fie capabile sa genereze curgerea dorita.

Ideea a pornit de la reprezentarea analitica a profilelor de viteza de catre
Susan-Resiga si altii [137].

Galvan si altii [47], [48] au folosit aceasta metoda pentru a optimiza
profilele de viteza de la intrarea in tubul de aspiratie astfel incat pierderile hidraulice
sa fie minime.

Lyutov si altii prezintd o metoda de optimizare multi-obiectiv simultana a
geometriei rotorului si a tubului de aspiratie [84]. Acestia folosesc o parametrizare
geometricd cu un numar mare de parametri (28 pentru rotor si 9 pentru tubul de
aspiratie).

O formulare variationala a calculului curgerii cu rotatie cu zona de stagnare
intr-o conducta este prezentata de catre Susan-Resiga si altii in [132].

Susan-Resiga si altii [129] au dezvoltat un model matematic capabil sa
calculeze componentele vitezei pe un plan transversal dispus la intrarea in tubul de
aspiratie al unei turbine Francis. Modelul a fost evaluat si pentru o turbina de tip
Kaplan [91] si s-a folosit pentru optimizarea curgerii cu rotatie la intrarea in tubul
de aspiratie al unei turbine Francis [127]. Intrucat modelul se bazeaza pe directia
relativa a curgerii, intr-o dezvoltare ulterioara s-a considerat o suprafatd conica cat
mai aproape de bordul de fuga al paletei rotorice [128]. Testand acest model pe
turbina Francis GAMM s-a observat o predictie eronata a componentei radiale a
vitezei. Acest fapt apare datorita estimarii eronate a directiei curgerii in plan
meridian. Aceasta (directia curgerii in plan meridian) s-a impus ca fiind raportul
dintre componenta radiald a vitezei si cea axiala de-a lungul coordonatei curbilinii
[130].

In prezenta tez§ s-a dezvoltat, evaluat si validat o evolutie a modelului. S-a
considerat o sectiune de analiza in imediata apropiere a bordului de fuga al paletei
rotorice. Generatoarea acestei sectiuni are aceeasi forma cu bordul de fuga.

Motivatia alegerii temei:

e Cerintele de functionare ale turbinelor hidraulice s-au modificat substantial
in ultimele decenii, de la operarea doar in vecinatatea punctului de
proiectare (sau de randament maxim) la operarea pe o plaja larga de
regimuri, de la sarcina partiala la suprasarcina.

e La regimuri departe de cel optim apar fenomene hidrodinamice
suplimentare, care cresc pierderile hidraulice, reducand randamentul global
al masinii, sau care genereaza solicitari dinamice periculoase (zgomote si
vibratii) cu potential risc de distrugere al unor componente (lagare, palete
rotorice)

e Pentru turbinele Francis de cadere joasa - medie, principala cauza a scaderii
randamentului odatd cu findepdrtarea de regimul optim o reprezinta
cresterea semnificativda a pierderilor din tubul de aspiratie, insotitd si de
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instabilitati hidrodinamice resimtite sub forma unor fluctuatii (uneori severe)

de presiune.

o Proiectarea si retehnologizarea turbinelor hidraulice moderne necesita o
abordare cuplata a tandemului rotor — tub de aspiratie, astfel incat sa poata
fi estimata cat mai precis comportarea turbinei pe o plaja larga de regimuri
de functionare in fazele preliminare de analiza a solutiilor tehnice, si in
particular, inainte de a se proiecta propriu - zis rotorul.

e Analiza si optimizarea curgerii cu rotatie la iesirea din rotor, inainte de
proiectarea paletelor rotorice, necesita un model al curgerii care este ulterior
ingerata de tubul de aspiratie, model care sa ofere o apreciere cat mai
realista a performantelor tubului de aspiratie.

e Dezvoltarea, validarea si evaluarea acuratetii unui astfel de model reprezinta
unul din obiectivele principale ale tezei.

e Aceasta abordare nouda, moderna, care combina elemente de hidrodinamica
avansatda a turbomasinilor, cu algoritmi de calcul pentru solutionarea
problemelor cu cu conditii la limité aferente este motivata in primul rand de
faptul ca utilizarea simularii numerice directe a curgerii tridimensionale
turbulente in turbind necesitda timp si resurse hardware care limiteaza
dramatic pumérul de versiuni ce pot fi analizate pentru a identifica varianta
optima. In plus, intelegerea aprofundata a principalelor marimi care
influenteaza evolutia curgerii in turbinda si parametrizarea lor
corespunzatoare, nu este dificil de realizat doar prin experimente numerice
care evidentiaza multe detalii de importanta secundara pentru decizii in
procesul de proiectare si optimizare.

In fig.1.2 se prezinta schematic pentru ce se doreste a fi folosit acest model
surogat. Folosind cativa parametri, se genereaza diverse configuratii ale curgerii
(profile de viteza) la iesirea din rotor pentru mai multe regimuri de functionare, fara
a fi nevoiti sa calculdam curgerea in amonte de tubul de aspiratie. Acestea se
folosesc ca si conditii de intrare in tubul de aspiratie in simularea numerica a
curgerii.

Pentru a putea evalua acuratetea acestui model surogat, avem nevoie de o
referinta. Nu este suficient sa facem o analiza calitativa a profilelor de viteza pe o
sectiune in aval de rotor obtinute cu ajutorul modelului, comparéandu-le cu cele
obtinute experimental, sau prin simulare numerica (cum este cazul din tezad).

Este necesar un set de simulari numerice de referinta ale curgerii in tubul de
aspiratie. Conditiile de intrare sunt profilele de viteza de pe sectiunea de iesire din
rotor obtinute prin simulare numerica.

Analizand si comparand curgerea in tubul de aspiratie al turbinei se poate
vedea precizia acestui model surogat. Poate fi comparatd evolutia pierderilor
hidraulice odata cu modificarea regimului de operare. De asemenea, se pot analiza
desprinderile in conul tubului de aspiratie analizand calitativ viteza meridionala pe
un semiplan meridian. Poate fi reprezentat si filamentul de vartej (vortex core) sau
criteriul Q (Q criterion) in tubul de aspiratie.

Toate acestea sunt prezentate in amanunt in prezenta teza.
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Fig.1.2. Ipoteza in care se doreste a se folosi modelul matematic surogat pentru rotor
(schita originald a traseului hidraulic provine din [67])

1.2. Rolul functional al unei turbine hidraulice si
principalii parametri

Scopul turbinelor hidraulice este de a extrage energia de la fluid si aceasta
se realizeaza cu ajutorul unei parti in miscare de rotatie, denumitda rotor.
Transmiterea energiei de la apa la rotorul turbinei are loc prin interactiunea dintre
curent si suprafetele paletelor rotorice. Datoritd acestei interactiuni apare o forta cu
care actioneaza curentul, ce se exercita pe paletele rotorului. Cuplul creat de
aceasta forta in raport cu axa masinii pune in miscare rotorul, realizandu-se lucrul
mecanic, respectiv putere. Turbinele hidraulice fac parte din familia mare a masinilor
denumite “turbomasini”, unde prefixul "turbo” este un cuvant de provenienta latina
si Inseamna rotativ [92].
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Parametrii fundamentali ai unei turbine hidraulice sunt: debitul Q [rrrg/S},

cdderea H [m], puterea P [kW], turatia n [rot/min], randamentul N [-],
indltimea geometricd de aspiratie hg [m.co/. HZO] si coeficientul de cavitatie ©.
La acestea putem adauga deschiderea aparatului director a["], turatia

specificd ng, momentul la arborele turbinei M [Nm], Fiecare dintre marimile

enumerate anterior depinde de toate celelalte. In mod conventional, pentru
turbinele hidraulice se aleg ca marimi independente urm3toarele: ciderea H,
turatia N si deschiderea paletelor aparatului director & [5].

Pe scurt, parametrii se pot clasifica in 3 categorii. In tab.1.1 se prezintd cele
3 categorii.

Tab.1.1 Clasificarea parametrilor fundamentali ce caracterizeaza o turbind hidraulica

Marimi independente Marimi dependente Marimi secundare

N -indltimea geometrica de
-caderea H |:ITI:| -debitul Q |:IT73/S:| t g

t/mi aspiratie hg [m.col. HyO]

-turatia N | rotymin

urati [ ] -puterea P [kWJ -coeficientul de cavitatie O
-unghiul de deschidere al
aparatului director OL|:°] -randamentul /] [_]

1.3. Ecuatia fundamentala a turbinelor hidraulice

Legatura dintre cdderea turbinei, elementele cinematice de la intrarea
(notata cu 1) si iesirea din rotor (notata cu 2) si randamentul turbinei este data de
ecuatia fundamentala a turbomasinilor [92].

Momentul de interactiune dintre curent si fluid poate fi definit:

- e
M = pQ| rxVi-r;xV; (1.1)
unde peste densitatea apei, Q debitul volumic, r raza, iar V este viteza.
Puterea cedata de fluid rotorului poate fi scrisa sub forma:
P=MQ=pQQ [rlvlcos (0u1)-raVocos (o )J =
(1.2)

=pQ(U1Vu1'U2Vu2)

unde Peste puterea, M momentul de interactiune dintre curent si palete, Q viteza
unghiulara, a unghiul vitezei absolute.

Daca se tine cont si de randament puterea mai poate fi scrisa si in functie de
cadere si debit

P=pgQHnp, (1.3)

unde g este acceleratia gravitationald, H caderea pe rotor, ny, este randamentul
hidraulic.
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Egalénd ecuatia (1.2) si (1.3) va rezulta:
PQ(UNM,1-UsV 1) = pgQHNp,
sau (1.4)
NhgH = (UMu1-UzV,.2)

De obicei, pentru constructiile obisnuite, unghiul de iesire al vitezei absolute

se alege oy =90 [O} Astfel, ecuatia (1.4) devine:

NhgH = U1 (1.5)
Dacd se folosesc relatiile trigonometrice, ec. nth=(U1Vu1-U2Vu2) se poate
scrie sub o forma ce poarta denumirea de ecuatia fundamentala in viteze [5].
V7 -V3 N U7 -U3 . Wi -ws
2g 2g 2g
Unde U este viteza de transport, V viteza absolutd si W viteza relativa.

(1.6)

npH =

1.4. Turbina hidraulica tip Francis

Turbina Francis a fost inventata in 1849 de James B. Francis. Varianta
conceputa initial era o masina pur radiala [81], acest lucru schimbandu-se odata cu
evolutia turbinei, ea devenind radial-axiala. Denumirea de radial-axial vine de la
directia curentului de fluid ce tranziteaza turbina. La intrare curgerea este axiald,
modificandu-si directia de-a lungul traseului hidraulic, devenind in final axiala la
iegirea din rotor.

In fig.1.3 este prezentat primul rotor construit. Se pot observa paletele, care
sunt scurte si drepte.

Fig.1.3. Prima va‘ria'r;-té a ro_torului Francis [44]

in fig.1.4 se pot vedea diferite imagini cu rotorul, respectiv turbina Francis
in fazele sale initiale. Imbunadtatirile care au fost aduse acestei turbine au condus la
modificari substantiale ale formei acesteia. In fig.1.5 se poate vedea o turbina
Francis din zilele noastre.
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Fig.1.4. Turbina Francis in formele sale initiale [42] stanga si [97] dreapta

Fig.1.5. Sectiune intr-o turbind Francis moderna [154]

Numele de Francis se foloseste pentru turbinele care indeplinesc
urmatoarele conditii [5]:

- sunt turbine cu reactie (reactiune),

- alimentarea se face pe toata periferia rotorului,

- In zona rotorului curentul intra radial , isi schimba directia, si iese axial

Rotorul acestei turbine este complet scufundat in apa.
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Notiunea de turbind cu reactie ne indica faptul cd energia stereomecanica
debitata de rotor are loc pe seama transformarii presiunii, dar si a energiei cinetice.
Pe langa turbina Francis, alte exemple ce fac parte din aceeasi categorie sunt Deriaz
si Kaplan. La aceste tipuri presiunea de la intrarea in rotor este mai mare decét cea
de la iesire. Turbinele in care presiunea de la intrare este egala cu cea de la iesirea
din rotor si energia stereomecanica a rotorului este rezultata in urma transformarii
energiei cinetice intrd in categoria turbinelor cu actiune de egald presiune sau cu
impuls.

1.4.1. Descrierea traseului hidraulic si rolul fiecarei
componente (camera spirala, stator, aparat director, rotor si tub de
aspiratie)

Traseul hidraulic al unei turbine de tip Francis este prezentat in fig.1.6. In
continuare sunt prezentate partile componente si descrierea in parte pentru fiecare
dintre acestea.

Fig.1.6. Schema constructiva a unei turbine Francis [4]

Partile constructive ale unei turbine Francis sunt: camera spirala (1),
statorul (2), capacul turbinei (3), tubul de aspiratie (4), rotorul (5) prevazut cu
paletele (6), flansa arborelui (7), lagarul de ghidare (8), aparatul director (9)
actionat de servomotorul (10), lagar axial (11), steaua (12) care sprijina partile
rotitoare.

Cele mai importante componente sunt camera spirala, statorul, aparatul
director, rotorul si tubul de aspiratie. In continuare este caracterizatd fiecare
componenta.
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Camera spirala este o componenta a turbinelor cu reactiune si face legatura
intre conducta de aductiune si aparatul director, realizdnd o distributie uniforma a
debitului pe periferia aparatului director si a rotorului. O parte din energia potentiala
a curentului se transforma in aceasta in energie cinetica. Pot fi din beton sau
materiale metalice [10]. In sectiune pe un plan perpendicular pe axa masinii, are o
forma de camera melcata deoarece liniile de curent sunt spirale logaritmice [2].

Statorul este compus dintr-un inel superior, unul inferior si un numar de
coloane statorice profilate. Rolul sdu este de a sustine constructia si a conduce
curentul catre aparatul director [10].

Aparatul director are rolul de a ghida curentul de fluid dinspre camera
spirald catre rotor cu pierderi minime. Asigura distributia uniformad a debitului pe
periferia rotorului si circulatia necesara transformarii energetice optime, in conditiile
unor pierderi hidraulice minime pentru toatda gama de debite la care functioneaza
turbina. Cu ajutorul sau se regleaza debitul, respectiv cuplul la arborele turbinei.

Rotorul este organul care transforma energia hidraulica in energie
stereomecanica. El se compune din coroand, palete si inel [4]. Poate avea diferite
forme, in functie de caderile sau turatiile specifice pentru care este proiectat
(fig.1.7).

Tubul de aspiratie are rolul de conducere al curentului de la rotor la bazinul
de evacuare, in conditiile transformarii energiei cinetice in energie potentiala [2].

Fig.1.7. Forme constructive ale rotorului Francis [2]

Cand are loc retehnologizarea unei turbine hidraulice, principala componenta
care se finlocuieste este rotorul, si in unele cazuri aparatul director. Restul
elementelor hidraulice (camera spirald si tubul de aspiratie) raman nemodificate din
motive economice si de sigurantd. De aceea, teza de doctorat se focalizeaza pe
modelarea curgerii in aval de rotor si evaluarea performantelor tubului de aspiratie.

1.4.2. Domeniul de functionare al turbinei Francis
(comparatie cu alte tipuri de turbine)

Turbina Francis este caracterizata prin:

- caderi cuprinse intre 20...900 [m],

- debite ce pot varia intre cativa [m3/s] si care pot ajunge pand la 1000
[m3/s],
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- puteri ce pot depasi 900 [MW],

- randamente maxime de peste 95%.

In tab.1.2 sunt prezentate domeniile principalilor parametri ai turbinei
Francis comparativ cu cele ale altor doud turbine raspandite pe o scara mare in
exploatarile hidroenergetice.

Tab.1.2 Domeniile de functionare ale principalelor tipuri de turbine hidraulice [30]

Tipul turbinei Pelton Francis Kaplan
Turatia specifica 0.05-0.4 0.4-2.2 1.8-5
*[rad |

Ciderea [m] 100-1770 20-900 6-70
Puterea [MW] 500 800 300
Randament % 90 95 94

* fn tab.1.2 turatia specifici este datd de formula Qsp =

P este puterea

la arborele

turbinei,

p densitatea

(9HE
apei,

QJP/p

H )5/4 !

unde

g acceleratia

gravitationald, He cdderea efectivad la intrarea in turbind si € viteza de rotatie in

[rad/s].

In fig.1.8 este prezentatd diagrama c#derii functie de debit pentru
principalele tipuri de turbine hidraulice.
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Fig.1.8. Diagrama ciderii H[m] functie de debitul Q[m‘? / S} pentru diverse tipuri de

turbine [30]
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Desi turbinele Francis au un randament maxim foarte ridicat, acesta are
valoarea maxima pe o plaja redusa de regimuri, comparativ cu alte tipuri. Graficul
din fig.1.9 demonstreaza acest lucru. Neavand paletele rotorului reglabile, in
exploatarea turbinei Francis la regimuri de functionare diferit de cel optim apare o
scadere brusca a randamentului, care poate fi insotita de fluctuatii de presiune si de
putere, dar si de vibratii ce pot duce la efecte nedorite.

Tendinta actualda in functionarea sistemelor electroenergetice impune un
randament mediu ponderat cat mai ridicat pe o plaja cat mai larga de regimuri,
chiar daca acest lucru duce la un randament maxim mai mic. Pentru rezolvarea
acestei situatii se cauta in continuare solutii pentru largirea domeniului de
functionare la un randament bun.

100
Kaplan /——

80

Efficiency, %

60 [~

| | |
4020 40 60 80 100

Load ratio, %
Fig.1.9. Variatia randamentului pe toatd plaja de functionare la turatie si cddere
constanta pentru 3 tipuri de turbine [30]

1.4.3. Probleme specifice pentru turbinele Francis moderne

In zilele noastre, cererea variabild de pe piata de energie necesitd o
flexibilitate mare in functionarea turbinelor hidraulice. Prin urmare, turbinele
opereaza frecvent pe o gama extinsa de regimuri de functionare, departe de punctul
pentru care au fost proiectate sau de punctul de randament maxim. Turbinele de tip
Francis care functioneaza la debit partial prezintd pulsatii de presiune datorita
vartejurilor de tip von Karman dezvoltate in zonele paletate si a vartejului funie
dezvoltat n tubul de aspiratie. Aceste fenomene genereaza zgomote si vibratii

puternice, care pot duce la defecte ale elementelor din structura hidroagregatului
[19].
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1.5. Fenomene hidrodinamice asociate regimurilor de
functionare departe de cel optim (desprinderi, curgeri
secundare, instabilitati in tubul de aspiratie). Investigarea
acestora

Efectele care au rolul cel mai insemnat intr-o turbina hidraulica sunt cele
care au loc in tubul de aspiratie. La regimuri de functionare departe de cel optim
este posibila aparitia unor fenomene nedorite cum ar fi desprinderi ale curgerii in
conul tubului de aspiratie, aparitia unor zone de stagnare sau recirculare, dar si
curgeri secundare. Se ajunge astfel, in unele cazuri, de la o curgere stabila, axial -
simetrica la una instabild, tridimensionala. Mai departe, in acest subcapitol se va
defini rolul functional si forma constructiva a tubului de aspiratie. Se va evidentia
ponderea pierderilor hidraulice in tubul de aspiratie. Efectele instabilitatii curgerii vor
fi prezentate si ele, dar si masuri practice pentru atenuarea acestora. Discutii
referitoare la cercetari numerice si experimentale legate de nestationaritatea
curgerii vor fi prezentate, bineinteles.

1.5.1. Rolul functional si forma constructivda a tubului de
aspiratie

Dupa Anton si Baya, [3], tubul de aspiratie face legatura cu bieful aval. Este
de obicei de formd curbata pentru economisirea volumului de constructii
hidrotehnice. Sectiunile transversale se evazeaza in sensul de curgere, in scopul
reducerii vitezelor si a transformarii energiei cinetice remanente a curentului de la
iesire din rotor in energie potentiala. Daca nivelul aval se afla sub planul median al
paletelor directoare, indltimea de aspiratie este recuperata de tubul de aspiratie.

1.5.1.1. Rolul functional

Tubul de aspiratie este elementul care asigura evacuarea debitului ce trece
prin rotor catre canalul de fuga.
Indeplineste doua roluri principale:

- recupereaza inaltimea de aspiratie (cdnd aceasta are o valoare pozitiva),
permitand astfel montarea rotorului deasupra nivelului apei din canalul de
fuga, fara sa se piarda partea corespunzatoare din indltime,

— recuperarea unei proportii cat mai mari din energia cineticd a curentului de
la iesirea din rotor si transformarea ei in energie potentiala.

1.5.1.2. Forma constructiva

De-a lungul istoriei s-au dezvoltat si folosit mai multe variante constructive,
de la tub de aspiratie drept la tub cotit. Fiecare dintre aceste forme prezinta
avantaje si dezavantaje si sunt folosite acolo unde isi au utilitate. Guibin prezinta in
[54] intr-un mod foarte deslusit o multitudine de informatii legate de tubul de
aspiratie, cum ar fi: tipurile majore ale acestora, principii teoretice de proiectare si
consideratii economice in selectia tipurilor si dimensiunilor tuburilor de aspiratie.
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Exemple de forme constructive ale tubului de aspiratie:

Tuburi de aspiratie drepte: difuzoare simple sau hidrocone (fig.1.10)

1

>
It

Vs
YT,

b i i i d i3 FIFFTFIS A 4

Fig.1.10. Tub de aspiratie hidrocon [2]

Varianta dreapta a fost forma initiala a primelor variante constructive.
Tuburi de aspiratie melcate (fig.1.11)

Fig.1.11. Tub de agpiratie melcat [2]
Tuburi de aspiratie clopot (fig.1.12)

Au prevazute in partea centralda o inima de beton ce contribuie la evitarea
aparitiei depresiunii si a turbionului central. Aceste tipuri de tuburi de aspiratie au
des utilizate [2].

randamente de 93...94%. Au o constructie complicatd, iar din aceasta cauza nu sunt
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Fig.1.12. Tub de aspiratie clopot [2]

— Tuburi de aspiratie curbate (fig.1.13)

Asigura o buna recuperare a energiei cinetice si o structura buna a
curentului de la iesire din rotor. Cu ajutorul acestui tip se poate asigura o reducere a
adancimii centralei, ceea ce duce la o diminuare a investitiilor, Anton [2].

Majoritatea turbinelor Francis sunt montate astfel incat axa masinii este
verticala (in cazul masinilor mici pot fi montate si cu ax orizontal), Dixon [29].
Pentru puteri mici, investitiile sunt mai reduse pentru solutia cu axa orizontala. La
unitatile cu axa orizontala de dimensiuni mari, pentru asezarea camerei spirale si a
tubului de aspiratie sunt necesare fundatii complicate, astfel incat se anuleaza orice
fel de avantaj economic in procesul de productie al turbinei Anton si altii [5]. Un alt
avantaj al amplasarii agregatului cu pozitia axului verticala este si plasarea la o
distanta mai apropiata de nivelul apei in aval, Round [111]. Montarea verticald a
turbinei duce la folosirea unui tub de aspiratie cotit. Alte argumente pentru folosirea
tubului de aspiratie de forma curbata sunt: scaderea volumului de lucru, micsorarea
cantitatilor de materiale de constructie, rezultand o economie din punct de vedere
economic.

Anton [2] prezintd urmatorul lucru: pentru a minimiza pierderile de sarcing,
se recomanda ca transformarea energiei cinetice sa se faca in prima parte a
aspiratorului (tubului de aspiratie).

Calculul si analiza curgerii din cadrul cercetarii doctorale s-a facut pe un
astfel de tub.

Cele doua variante ale tubului de aspiratie folosit in cercetarea doctorala
este de acest fel. De remarcat in fig.1.13 dimensiunea rotorului, care este mult mai
mica n raport cu cea a tubului de aspiratie. Chiar daca rotorul are dimensiuni
reduse, curgerea de la iesire din acesta influenteaza puternic curgerea in tubul de
aspiratie. De aceea este necesara o potrivire ale celor doua componente.
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Fig.1.13. Tub de aspiratie cotit [18]

1.5.2. Ponderea pierderilor hidraulice in tubul de aspiratie
pentru turbine de cadere joasda-medie

Vu si altii [156] au efectuat o analiza numerica a curgerii pe toate
componentele hidraulice ale unei turbine Francis la o turatie specifica constanta
pentru a investiga coeficientul de pierdere pentru fiecare componenta a traseului

hidraulic al turbinei.
In fig.1.14 se poate observa ca pierderile hidraulice cele mai insemnate sunt

in tubul de aspiratie, cand turbina functioneaza la puncte diferite de cel optim.
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Fig.1.14. Variatia pierderilor hidraulice functie de debit in turbina Francis repartizate pe
componente [156]

Din aceasta cauza, forma diagramei colinare este influentatd intr-o foarte
mare masura de curgerea in tubul de aspiratie.

1.5.3. Nestationaritatea auto-indusa a curgerii in tubul de
aspiratie.

De-a lungul timpului s-au facut atat investigatii experimentale céat si
investigatii numerice ale fenomenelor hidrodinamice pentru a fi mai bine intelese si
pentru a cauta solutii de eliminare sau atenuare a celor nedorite. Cele experimentale
s-au facut (si se fac in continuare) pe standuri pe care sunt montate turbine la scara
redusa sau pe standuri ce au in locul turbinei un generator de vartej.

Odata cu dezvoltarea tehnicilor de calcul hardware si a CFD a fost posibila
investigarea numerica a curgerii in turbomasini.

Unul din fenomenele ce pot sa apara la functionarea unei turbine este
vartejul funie. Acesta apare in conul tubului de aspiratie al turbinelor hidraulice, in
special la turbinele a caror rotoare au palete fixe, atunci cand acestea functioneaza
la debite mai mici decat pentru cele care au fost proiectate sa aiba randament
maxim.

Conform Escudier [36], la debit partial, in tubul de aspiratie exista o valoare
mare a nivelului curgerii cu rotatie din cauza nepotrivirii dintre curgerea cu rotatie
generata de aparatul director si momentul unghiular extras de rotor. Cand curgerea
cu rotatie din tubul de aspiratie se decelereazd, aceasta devine instabila.

In continuare sunt prezentate cateva exemple de cercetari ale curgerii, in
special in conul tubului de aspiratie.

BUPT



1.5 - Fenomene hidrodinamice asociate regimurilor de functionare 43

Analizdnd experimental curgerea in conul tubului de aspiratie, Nishi si altii
[101] au identificat patru regimuri de curgere distincte caracterizate de marimea si
pozitia zonei de stagnare:

- Regimul 1: Vartejul este extins pana in zona cotului tubului de aspiratie,
curgerea principala cu rotatie este stabila si axial simetrica, iar
fluctuatiile de presiune la perete sunt foarte mici.

- Regimul 2: In centrul conului tubului de aspiratie se formeaza o zona de
stagnare. In jurul acesteia exista un vartej spiral care isi schimba forma
tot timpul. Pulsatiile la perete sunt neregulate si sunt corespunzatoare
formei diferite pe care o ia curgerea.

- Regimul 3: Zona de stagnare exista aproape intotdeauna la intrarea in
tubul de aspiratie. Vartejul spiral are forma asemanatoare unui tirbuson.
Acesta pare stabil si se roteste impreund cu zona de stagnare dupa
curgerea principala in aceeasi directie.

- Regimul 4: Zona de stagnare se prelungeste si in amonte de tubul de
aspiratie si este de mari dimensiuni. Din aceasta cauza pot sa apara unul
sau doua vartejuri. Aparitia lor este neregulata. Variatia presiunii este de
asemenea neuniforma.

Nishi si altii [99] au prezentat un model calitativ pentru vartejul funie
(fig.1.15) care se bazeaza pe investigatiile lor experimentale. Ei sugereaza ca
profilele de viteza mediate circumferential in con pot fi reprezentate satisfacator de
un model care cuprinde o zona de apa moarta a curgerii, adica o zona de quasi-
stagnare, care este inconjuratd de curgerea cu rotatie principala. Modelul acesta
este sustinut si de presiunea medie masuratd, care ramane constanta in zona de
quasi-stagnare.

Conul tubului de
aspiratie

"~ Zona de stagnare

) Vartej funie

Fig.1.15. Formarea vartejului funie intre zona de stagnare si cea de curgere,
conform Nishi si altii [99]

De asemenea, Skotak si altii [118] au analizat curgerea in tubul de aspiratie
al unui model de turbina Francis la diverse regimuri de functionare.

Fig.1.16 prezinta curba de randament functie de turatia specifica. Pe grafic
sunt evidentiate zonele unde au fost vizualizate curgerile in con. Tot in fig.1.16 se
pot vedea sapte zone de curgere cu rotatie cu 1...3 vartejuri elicoidale.
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Fig.1.16. Curba de randament si vizualizarea curgerii in con [118]

Zona A: curgere cu un singur vartej (sensul de rotatie invers acelor de
ceasornic) — in cazul unei turatii specifice de valoare mica curgerea in aval de rotor
are sensul invers fata de rotor. Se dezvolta un singur véartej cu miscare de precesie.

Zona B: curgere cu doua vartejuri elicoidale (sensul de rotatie invers acelor
de ceasornic) - cand turatia specifica creste pana in apropierea punctului de
functionare cu un randament maxim curgerea cu un singur vartej se
metamorfozeaza intr-o curgere cu douad vartejuri. Sensul de precesie este in opozitie
fata de cel al rotorului.

Zona C: curgere fara nici un vartej / curgere axial simetrica - la randament
maxim, pentru toate valorile de deschidere ale aparatului director s-a obtinut o
curgere axial simetricd, cu o componenta tangentiala a vitezei foarte mica. Pentru a
putea fi posibila vizualizarea s-a injectat o cantitate mare de aer.

Zona D: curgere cu un singur vartej (sensul de rotatie al acelor de
ceasornic) - crescand turatia specifica, vartejul isi pierde simetria axiala. Miscarea
de precesie a vartejului elicoidal este nestationara, dar periodica.

Zona E: curgere cu un singur vartej (sensul de rotatie al acelor de
ceasornic) — crescand si mai mult turatia specifica se trece de la un tip de vartej la
altul. Exista o zona de recirculare dezvoltata in centrul conului. Vartejul se infasoara
peste stratul de forfecare ce delimiteaza cele doud zone ale curgerii (zona curgerii
principale si cea de recirculare). Fata de vartejul din zona D, tipul acesta de vartej
are o frecventa mai mare.

Zona F: curgere cu doua vartejuri (sensul de rotatie al acelor de ceasornic)
- crescand turatia specifica curgerea cu un singur vartej se transforma intr-o
curgere cu doua vartejuri. Frecventa pulsatiilor de presiune masuratd la peretele
tubului isi dubleaza valoarea.

Zona G: curgere cu trei vartejuri (sensul de rotatie al acelor de ceasornic) -
crescand din nou turatia specifica, curgerea cu doua vartejuri se transforma intr-o
curgere cu trei vartejuri.

Cele 7 zone pot fi sortate in functie de regimurile de incarcare ale turbinei:

- A - suprasarcina 120 %,
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- B - sarcind maxima 100%,

- C - punctul de randament maxim 90 %,

- D - sarcina partiala 70 %,

- E - incarcare la jumatate 50 %,

- F - incarcare mica 40 %,

- G - incarcare foarte mica 25 %.

Intrucat constructia unui stand care include o turbina la scara redusa implica
costuri mari si este dificil de exploatat, fiind nevoie de vehicularea unor debite mari
de apd, mai multe centre de cercetare au finlocuit turbinele cu generatoare de
curgere cu rotatie. Scopul generatoarelor este de a reproduce la scara redusa
curgerea cu rotatie in conul tubului de aspiratie. Este nevoie pentru aceasta solutie
de debite mai mici, dar si o dimensiune mai redusa a conului tubului de aspiratie,
dacd facem comparatie cu un stand ce are in componentd o turbina.

In raportul sau [40], Falvey Aprezinté si 0 alta motivatie pentru care este util
sa se utilizeze modele simplificate. Intr-o turbina Francis analiza curgerii in aval de
rotor este extrem de complexa din cauza sectiunii difuzorului conic, a indoirii tubului
si a distributiei de viteze data de rotor. Conform unor autori citati de Falvey, si
distributia curgerii din camera spirala si distribuitor sunt factori importanti. Avand in
vedere multitudinea factorilor care trebuiesc luati in considerare, investigatiile in
modele simplificate este indicata in mod clar. Astfel, cu un asemenea model, efectul
fiecarui factor poate fi investigat separat si contributia sa la instabilitatea curgerii
evaluata.

Kurokawa si altii [79] au folosit un generator pentru studiul curgerii cu
rotatie si invesigarea unei solutii constructive pentru atenuarea efectelor functionarii
la debit partial. Sectiunea de testare, prezentata in fig.1.17 are o forma convergent
divergenta. Un rotor axial pozitionat amonte de con este responsabil de generarea
curgerii cu rotatie. Principalele dimensiuni ale generatorului sunt prezentate in
fig.1.17.
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Fig.1.17. Schema generatorului curgerii cu rotatie folosit de Kurokawa si altii [79]
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Kirschner si altii [75], [74], [72] au facut investigatii experimentale pe un
stand dezvoltat de ei. Generatorul curgerii cu rotatie este o turbind-pompa. Reglajul
debitului se face modificand unghiul de deschidere al aparatului director. Pe acest
stand au facut masuratori 2D ale cdmpului de viteza cu ajutorul tehnologiei PIV si a
pulsatiilor de presiune statica cu ajutorul traductorilor piezo-rezistivi.

O parte a colectivului CCISFC, din cadrul Universitatii Politehnica Timisoara a
dezvoltat un stand pentru investigarea experimentalda a curgerii cu rotatie, dar si
pentru studierea controlului curgerii cu ajutorul unui jet de apa. Din motive
economice, pe acest stand s-a mers pe ideea generarii unei curgeri similare cu cea
dintr-o tAurbiné folosind un generator de curgere cu rotatie in locul unei turbine.

In fig.1.18 este prezentat aparatul de studiu al curgerii cu rotatie, care este
montat pe circuitul hidraulic principal prezentat in fig.1.19. Aparatul de studiu
contine doua elemente principale: generatorul de curgere cu vartej si sectiunea de
test convergent divergenta. Este considerat ca fiind partea principala a standului,
deoarece in el are loc dezvoltarea unei curgeri similare cu cea din avalul turbinelor
hidraulice. Sectiunea de test are unghiul conului de 8.5 [°], acelasi cu unghiul

conului tubului de aspiratie al unei turbine Francis.
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a jetului de apa

ogiva

sectiune

cilindrica \ L
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Fig.1.18. Aparatul de studiu al curgerii cu rotatie [13]
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[13]
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Generatorul de curgere are in componenta (fig.1.20) :
- Ogiva, cu rol de alimentare al jetului de control.
- Bucsa generatorului de vartej face legatura dintre ogiva si duza de injectie. Cele
doua paletaje se monteaza tot pe bucsa.
- Statorul (paletajul fix), cu rolul de a conferi fluidului la iesirea din acesta o curgere
similara cu cea de la iesirea din statorul unei turbine hidraulice. Are in componenta
13 palete.
- Rotorul (paletajul mobil) are sarcina de a conferi fluidului la iesire o curgere
similard cu cea de la intrarea in tubul de aspiratie al unei turbine hidraulice. Atat
statorul, cat si rotorul au fost proiectate folosind metoda inversa in programul
TurboDesign, de catre Susan-Resiga si altii [131]. Proiectarea celor doua paletaje

s-a ficut pentru debitul de 30 [//S]. Profilele de viteza de la iesirea din rotorul

turbinei de la care s-a pornit proiectarea sunt cele de la iesirea din turbina
investigatd in cadrul proiectului Flindt [37] pe cale experimentala de catre Ciocan si
altii [23], si pe cale numerica de catre Stein si altii [125]. Paletajul mobil are in
componenta 10 palete.

- Duza de injectie
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Fig.1.20. Generatorul de curge"re cu rotétie [13]

Sectiunea de test convergent-divergenta are rolul de a asigura trecerea lina
de la amontele conductei circulare la conducta de sectiune conica divergenta.

Pe acest stand s-au facut masuratori de viteze medii cu ajutorul LDV si
investigatii ale campului de presiune statica la peretele difuzorului conic.

Petit si altii [105], folosind codul Open FOAM, si-au validat rezultatele
numerice cu cele experimentale obtinute pe stand.

Ojima si Kamemoto [102] au efectuat o analiza numerica folosind UzuCruise
3D, program ce a fost furnizat de College Master Hands. Scopul a fost de a compara
rezultatele obtinute de ei cu rezultatele obtinute in urma simularii facute cu solverul
Fluent.

Zhang si altii [163] au analizat numeric curgerea in cele trei segmente ale
tubului de aspiratie (con, cot si iesire) pentru o turbind Francis. In conditii de
functionare la sarcind partiala curgerea este instabila si apar fluctuatii de presiune
cu o frecventa joasa si o amplitudine mare. Sursa principala a acestora este vartejul
funie. Este inevitabila rotatia fluidului (aparitia componentei tangentiale) in aceste
conditii. Cheia eliminarii vartejului funie este suprimarea zonei de recirculare. O
metoda de eliminare a fost consiqeraté admisia de aer, care este prea slaba pentru
a elimina complet vartejul funie. In contrast, ca fiind unul dintre mijloacele posibile
de control, se considera ca injectia de apa este doveditd a fi mai puternica si de
succes.

Ruprecht si altii [115] au investigat printr-o simulare numerica
tridimensionala si nestationara pentru prima data curgerea in tubul de aspiratie,
obtindnd astfel un vartej funie. Rezultatul poate fi vazut in fig.1.21.
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Fig.1.21. Vartejul funie rezultat din simulare numerica nestationara turbulentd de catre
Ruprecht si altii [115]

Vu si altii [156] au analizat numeric intreg traseul hidraulic al unei turbine
de tip Francis (compus din camera spirala ce are in componenta statorul, aparat
director, rotor si tub de aspiratie) pentru a putea calcula coeficientul de pierdere al
fiecarui element in parte, demonstrand ca pierderile hidraulice cele mai mari sunt n
tubul de aspiratie.

Mauri si altii [85] au investigat numeric curgerea intr-un tub de aspiratie
cotit al unei model de turbina hidraulice. Rezultatele le-au validat cu cele rezultate
din analiza experimentala. Domeniul de functionare pentru care s-au facut simularile
numerice este cuprins intre 90 % si 110 % din debitul optim de functionare.

Din exemplele anterioare este evident faptul cd simuldrile numerice
tridimensionale de data recenta sunt capabile sa surprinda intr-un mod apropiat de
realitate fenomenele aparute intr-o turbina reala. Totusi, o simulare tridimensionala,
nestationara inca necesita un timp foarte mare de calcul si cerinte hardware mari.

Susan-Resiga si altii [134] au comparat o simulare a curgerii cu rotatie
bidimensionald cu una tridimensionald. Analiza s-a facut pe o sectiune similara cu
cea care se afla montata pe standul dezvoltat de o parte a colectivului CCISFC
pentru analiza si controlul curgerii cu vartej. Domeniul 2D a fost considerat axial
simetric si reprezinta practic o sectiune transversala a sectiunii de test. Domeniul 3D
s-a discretizat in aproximativ doua milioane de celule. Curgerea a fost considerata
nestationara, iar modelul de turbulentd ales a fost k — € realizabil. Atat calculul 2D,
cat si cel 3D au avut impuse aceleasi conditii la limita si acelasi model de turbulenta.

Analizand presiunea si componentele vitezei ei au observat o buna
asemadnare atat a valorilor cantitative din campurile mediate, cat si a valorilor
calitative pentru axele de masura pe care s-au facut investigatii. Susan-Resiga si
altii [134] au demonstrat in acest mod ca o simulare 2D este capabila sa ofere
informatii calitative si cantitative referitoare la fenomenul curgerii decelerate dintr-
un difuzor conic intr-un timp mult mai scurt comparativ cu o simulare 3D. Analiza
2D nu este insa capabila sa ofere informatii referitoare la pulsatiile de presiune din
con.
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1.5.4. Efecte ale instabilitatii curgerii

Falvey [40] enumera efectele nedorite ce pot sa apara impreuna sau separat
intr-o turbind atunci cand curgerea este instabild. Acestea sunt: zgomote, vibratii,
variatii de putere, miscari verticale ale arborelui si rotorului, pulsatii de presiune in
conducta fortata (pozitionata amonte de camera spirald, cu rol de alimentare a
turbinei cu apd). Qian si altii [108] sustin si ei existenta propagarii pulsatiilor de
presiune din tubul de aspiratie amonte de acesta.

Aceste vibratii pot duce la diferite probleme, care in unele cazuri pot fi
catastrofale. Cateva exemple: ruperi ale bolturilor de legatura, fisuri ale paletelor ce
pot duce la ruperea acestora, uzuri ale lagarelor. Alt efect nedorit este scaderea
randamentului.

Casanova [19] prezintd in lucrarea sa un exemplu de deteriorare a bolturilor
ce se folosesc la imbinarea a doud parti ale conului tubului de aspiratie (fig.1.22).
Investigatiile asupra acestor bolturi au avut loc intr-o hidrocentrala care dispune de
trei turbine de 95 MW montate in linie care sunt prevazute cu un sistem de aerare
prin capatul coroanei rotorice. Fiecare turbina are cate un tub de aspiratie. Conul
tubului este compus din doud elemente: primul este situat la iesirea din turbing, iar
al doilea asigura legatura cu cotul tubului de aspiratie si este incastrat in beton. Cele
douad elemente sunt fixate cu ajutorul bolturilor de legatura.

Studiile s-au facut pentru mai multe regimuri de functionare. Prima si a
treia turbina au functionat la puterea de 95 MW, iar a doua turbina a fost testata la
11 regimuri de functionare: 10, 20, 30, 40, 50, 60, 70, 80, 90, 100 de MW.
Masuratorile au aratat ca solicitarile si vibratiile au valori mari cand puterea scade
sub 80 de MW.

Analizand bolturile s-a observat locatia ruperii, care poate fi in imediata
apropiere al capului de prindere al surubului sau de-a lungul zonei filetate.
Cercetand suprafata ruperii s-a ajuns la concluzia urmatoare: oboseala este de vina
pentru aparitia fracturilor.

O reducere a vibratiilor, ceea ce a dus si la scaderea solicitarilor asupra
bolturilor de imbinare s-a observat in cazul curgerii cu injectie de aer. Un efect
nedorit al injectiei este scaderea randamentului turbinei.
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Fig.1.22. Asamblarea cu bolturi a celor doud elemente ale conului tubului de aspiratie [19]

In [45], Frunziverde si altii prezintd analiza defectelor apdrute la paletele
unei turbine Francis (fig.1.23). Examinarea macroscopica indica faptul ca fisura se
datoreaza solicitarii la oboseald. In lucrare se arata ca solicitarea maxima a paletei
rotorului investigat la debit partial are loc la mbinarea paletei cu coroana, in

apropierea bordului de fuga.

Fig.1.23. Fisura (stanga) si rupere a paletei (dreapta) de turbina Francis [45]

Brekke, in [17] explica de ce trebuie acordatd o atentie deosebitd intretinerii
masinilor hidraulice. El prezintd catastrofa din anul 2009 de la hidrocentrala Sayano
- Shusenshkaya din Rusia (fig.1.24), care a pornit de la turbina numarul 2. Aceasta
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s-a datorat mai multor factori. Una dintre cauze a fost functionarea cu vibratii foarte
mari a rotorului, iar alta a fost neglijenta mentenantei suruburilor de la capacul
superior al turbinei.

i
i 7 S N L)
ol 4

i
Eidiii
LT
f

i

Fig.1.24. Interiorul hidrocentralei Sayano - Shushenskaya inainte si dupa accident [157]

In [157] se explicd pe larg evolutia lucrurilor la turbina numarul 2. Aceasta a
creat probleme de la inceputul punerii sale in functie (in anul 1979). Tot aici este
descris impactul major din punct de vedere economic si ecologic.

Reabilitarea centralei s-a finalizat in anul 2014, conform [146] iar noile
unitati cu care a fost echipata hidrocentrala au o durata de viata utila de 40 de ani,
in timp ce randamentul maxim al acestora ajunge acum la 96,5 %. Turbinele au fost
echipate cu sisteme de protectie mult mai eficiente care permit oprirea automata in
caz de deviatii inacceptabile ale parametrilor monitorizat,i.

1.5.5. Masuri practice pentru atenuarea efectelor instabilitatii
curgerii

Solutia cea mai simpla pentru atenuarea acestor efecte ar fi limitarea
domeniului de functionare al turbinei, prin eliminarea regimurilor unde apar
instabilitatile. Acest fapt ar conduce si la micsorarea domeniului de functionare.
Astfel misiunea de compensator al energiei electrice in sistemul electroenergetic ce
o detine centrala hidroelectrica nu mai este indeplinita.

De-a lungul anilor s-au dezvoltat diferite metode de atenuare a efectelor
instabilitatii sau de control al curgerii. Folosirea acestor metode nu elimind cauza
aparitiei instabilitatii curgerii ci doar inldturd, sau diminueaza efectele. De asemenea
fiecare solutie prezinta si dezavantaje. In continuare sunt descrise unele masuri.

- Impulsuri de presiune

Este o metodd de control activ al pulsatiilor de presiune investigata
experimental de Blommaert [12]. Se injecteaza un jet pulsant prin peretele conului
tubului de aspiratie pentru anularea fluctuatiilor auto-induse de presiune. Se
preleveaza un debit mic de apa din aval de camera spirald si se injecteaza sub
forma de jeturi la anumite intervale de timp in functie de frecventa pulsatiilor de
presiune din con.

- Injectie cu jeturi tangentiale la perete

Alta tehnica de a controla sau elimina pulsatiile de presiune este injectarea
apei in con, tangential si de sens opus rotatiei curgerii in con. Tehnica prezentata de
Kjeldsen si altii [76] a fost testata experimental pe o turbind Francis orizontala ce

are o cddere H=150 [m], o putere nominald Fhom=4.04 [MW]si 0 turatie

BUPT



1.5 - Fenomene hidrodinamice asociate regimurilor de functionare 53

n=150 [rot/min] intr-o centrala din Skarsfjord, Norvegia. Solutia se bazeaza pe

injectia tangentiala de apa la viteze mari. Instalatia de injectie este formata din
5 duze individuale distribuite de-a lungul marginii superioare a conului. Directia
jetului se poate modifica pe un interval de 15 [°] in directie axiald si tangentiala. S-

au facut masuratori la cel mai "rau” punct de functionare, adica la o putere de
1.75 [Mw], unde s-a constatat o scadere a variatiei presiunii cand s-a injectat apa.

in fig.1.25 se prezinta sistemul implementat pe conul tubului de aspiratie.

Fig.1.25. Detaliu asupra instalatiei cu injectie tangentiald la perete conform Kjeldsen si altii
[76]

- Injectie cu jet de apa axial n conul tubului de aspiratie

Metoda consta in injectarea de apa prin capatul coroanei rotorice pentru a
controla pulsatiile de presiune [140], [24], [155]. Fig.1.26 descrie aceasta solutie.
Aceasta a fost testatd atat numeric, cat si experimental. Fluidul este preluat din
camera spirald, trece prin arborele turbinei, iar dupa aceea ajunge in ogiva si este
injectat axial in conul tubului de aspiratie. Metoda a fost intens cercetata atat
experimental, cat si numeric de Bosioc in [13]. Apa injectata este o pierdere
hidraulica, deci nu participa la transformarea energiei hidraulice. Dezavantajul
acesta a fost eliminat prin preluarea apei din aval de rotor. Sistemul imbunatatit de
control al curgerii poarta numele de flow-feedback [142], [143] si este prezentat pe
larg in teza de doctorat [144].
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Fig.1.26. Schema metodei de injectie al apei prin capatul coroanei, [140] stédnga, [24]
dreapta

De asemenea, Kirschner si altii [73] au investigat aceasta metoda numeric,
dar si experimental pe un model te turbina-pompa.

Ruprecht si altii au investigat atat numeric, cat si experimental aceasta
metoda pe un stand ce foloseste un generator de curgere cu rotatie cu palete
reglabile [113].

- Admisie de aer

Admisia de aer in turbina hidraulica Francis, Papillon si altii [103], se poate
face prin mai multe puncte prezentate in fig.1.27. Putem avea astfel posibila
admisia aerului fie prin ogiva rotorului prevazuta cu un canal interior (punctul A), fie
la periferia rotorului, aproape de inel (punctul C), sau amonte de rotor, prin bordul
de fuga al paletelor aparatului director (punctul D). Tot in [103] este aratat faptul ca
admisia de aer poate duce la o pierdere hidraulica suplimentara si o scadere a
randamentului. Aceste pierderi pot fi acceptabile in cele mai multe proiecte
comparativ cu alte optiuni mult mai costisitoare care au un impact mult mai mare
asupra puterii si randamentului.

i s b
il

==

Fig.1.27. Pun-cte de admisie pentru a'er intr-o turbind Francis [103]
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Qian si altii [108] au simulat numeric 3D, nestationar si multi-fazic curgerea
pe intreg traseul hidraulic al unei turbine Francis (camera spirald, stator, aparat
director, rotor si tub de aspiratie). Au ajuns la concluzia ca vartejul funie este
principalul factor pentru pulsatiile de presiune de joasda frecventd in tubul de
aspiratie. Frecventa dominantd este data de turatia rotorului, de forma lui si de
forma tubului de aspiratie si nu se schimba la admisia aerului.

Cénd se foloseste admisia de aer atat diferenta de presiune in tubul de
aspiratie, cat si amplitudinea pulsatiilor de presiune scad.

- Stélpi in conul tubului de aspiratie

O altd abordare a eliminarii pulsatiilor de presiune din con este umplerea
zonei de recirculare cu un corp solid. Se poate face prin doua variante: fie prelungiri
ale ogivei (unde apar forte laterale mari in aceasta extensie), fie prin prelungiri
cilindrice din cotul tubului de aspiratie catre rotor (avantajul acesteia fiind
eliminarea fortelor laterale). In functie de regimul de functionare, diametrul
cilindrului ar trebui sa varieze intre 0.2 si 0.8 din diametrul de intrare in con.
Dezavantajul acestei metode este imposibilitatea modificarii diametrului stalpului
functie de regimul de functionare al agregatului [40]. In fig.1.28 este prezentat un
exemplu.

Fig.1.28. Tub deméspiragie de tip Mo'ddy, cgnform Falvey [40]

- Caneluri pe peretele conului tubului de aspiratie
Metoda J-groove a fost studiata experimental. Kurokawa si altii o prezinta in [79].
Este o metoda de control pasiva si consta in aplicarea unor caneluri de-a lungul
generatoarei difuzorului conic. Din experimente, rezultd cd se poate obtine o
reducere de pana la 85 % a rotatiei curgerii, la folosirea canelurilor adecvate.
Pierderile hidraulice suplimentare induse pot fi considerate neglijabile, iar distributia
presiunii este mult mai uniforma pe intreaga suprafata de la iesire din sectiune. Pe
langa reducerea curgerii cu rotatie, aceste caneluri induc si o scadere a amplitudinii
pulsatiilor presiunii.

- Aripioare montate pe peretele conului tubului de aspiratie

‘Solutia este pe larg dezbdtutd de Falvey [40], Nishi si altii [100], Thicke
[147]. In fig.1.29 si fig.1.30 sunt prezentate cateva variante.
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Variante de aripioare
Fig.1.29. Configuratia in care Nishi si altii [100] au testat aripioarele
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f
diametrul de intrare al
tubului de aspiratie

® o Tubul de
b aspiratie

Aripioare

new fin fixed model fins rotatable model

type 'D’ in test stand fin in test stand
Fig.1.30. Aripioare montate in tubul de aspiratie conform Falvey [40] (sus) si Thicke [147]
(jos)

Falvey [40] recomanda o lungime maxima a acestor aripioare de 0.5 din
diametrul de intrare a conului tubului de aspiratie si o latime cuprinsa intre 0.1...0.2
din acelasi diametru.

Thicke [147] recomanda aceastd varianta ca fiind ultima solutie cand toate
celelalte metode nu au dat rezultate.

Conform Falvey [40], aceste aripioare pot produce si dezavantaje: pierdere
de randament, posibilitatea aparitiei cavitatiei, zgomote de Tinalta frecvents,
probleme structurale legate de montarea lor. De aceea se recomanda a fi montate
doar pe unitati mici.

- Prelungiri ale ogivei

Thicke, in [147] prezinta diverse solutii practice pentru instabilitatea in tubul
de aspiratie. Una din temele abordate este prelungirea rotorului cu o ogiva. Descrie

BUPT



58 Introducere - 1

diferite exemple unde s-a folosit prelungirea conului rotoric. Din observatii si
incercari pe turbine facute in hidrocentrale s-a ajuns la concluzia ca rolul ogivei este
unul foarte important si influenteaza distributia de viteze si de presiuni in tubul de
aspiratie cotit. Pentru unele variante s-a eliminat formarea vartejul funie.

Vekve si altii [153] si altii au investigat experimental curgerea in conul
tubului de aspiratie al unei turbine-pompa Francis de cddere mare cu diferite
configuratii ale prelungirii ogivei. Acestea au diametre diferite, in timp ce lungimea
este identica pentru toate. Pentru doua regimuri de functionare la sarcina partiala
au testat cele 3 prelungiri plus varianta originald. Prelungirile ogivei se intind pana
aproape de peretele exterior al cotului, pentru a simula un arbore care trece prin
cot. Au masurat presiunea dinamica la perete, dar si distributia profilelor
componentelor vitezei (axiala si tangentiald) folosindu-se de tehnica Laser Doppler
Velocimetry. In configuratia originald sunt prezente caracteristicile vartejului funie
cu miscare de precesie. La testele cu prelungirea ogivei de diametru maxim
caracteristicile vartejului funie aproape ca au disparut, curgerea avand o miscare de
rotatie stationarda. Gradientul advers de presiune se modificd odatd cu cresterea
diametrului prelungirii ogivei.

Fig.1.31 prezinta variante ale prelungirii ogivei prezentate in [147] si [153].

(d)
Fig.1.31. Diverse configuratii ale prelungirii ogivei conform Thicke [147] stédnga (a...g) si
Falvey [40] dreapta

Qian si altii [107] au analizat numeric aceasta solutie pentru o turbina
Francis ce are o cadere de 30 [m] . Turbina este prevazutd cu camera spirala si tub

de aspiratie cotit. Are in componenta 25 de coloane statorice si 25 de palete de
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aparat director. Pentru diferite deschideri ale aparatului director au facut analize
numerice pentru 4 variante ale ogivei: originald, ogiva originala prevazuta cu un
cilindru in prelungire, prelungita cu un cilindru pe care sunt dispuse caneluri si ogiva
cu varf rotunjit (fig.1.32). Una din principalele concluzii la care au ajuns este aceea
ca prelungirea cu varful rotunjit este cea mai eficace in scaderea pulsatiilor de
presiune si a cresterii performantelor cavitationale ale rotorului Francis.

(a) (b)

original
runner cone

(c) (d)

with grooves

Fig.1.32. Variante ale prelungirii ogivei conform Qian [107]

- Diafragma pozitionata in zona inferioara a difuzorului conic

Este descrisa pe larg in cererea de brevet de inventie “Metoda si echipament
pentru controlul curgerii cu rotatie din difuzorul conic al turbinelor hidraulice” [141].

Solutia se refera la controlul curgerii cu rotatie din difuzorul conic al
turbinelor hidraulice. Ea asigura eliminarea instabilitatii autoinduse a curgerii, a
fluctuatiilor de presiune si a vibratiilor prin strangularea progresiva si controlata a
sectiunii transversale de curgere a jetului de apa intr-un difuzor conic. Strangularea
se face in zona inferioara a difuzorului cu ajutorul unei diafragme circulare.
Sectiunea transversala reglabild isi pastreaza in toate pozitiile forma circulara si
centrul in axa principald a turbinei. Conceptul este prezentat in fig.1.33.
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Fig.3.
Fig.1.33 Diafragma si dispunerea sa in cadrul unui difuzor conic de turbind hidraulica [141]

In cererea de brevet instalatia este prezentatd pe scurt: echipamentul
pentru realizarea metodei, este constituit dintr-o conducta (2) fortata care preia apa
dintr-un lac (1) amonte si o conduce in camera (3) spirald a turbinei, apa trecénd
prin stator (4) si aparat director (5) care ghideaza apa spre rotor (6), apa trecand
prin difuzorul (9) conic.

- Implementarea unui inel intermediar pozitionat intre coroana si inel
(fig.1.34). Ideea a fost brevetata la inceputul anilor 1900, [64], [50], dar si mai
recent [165], [89]. Acesta ar trebui sa imparta debitul in mod egal intre cele doua
parti, ducand astfel la o marire a plajei de functionare al turbinei.

Principalele scopuri ale acestei constructii sunt atenuarea pulsatiilor de
presiune in cazul functionarii la debit partial si reducerea fenomenului de cavitatie,
atunci cand hidroagregatul functioneaza la suprasarcina.
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coroana

partea superioara
a paletei

inel
intermediar

partea inferioara
a paletei

inel

Fig.1.34. Vedere de ansamblu a unei turbine Francis cu inel intermediar [89]

Exemplele anterioare elimina vartejul funie sau ii atenueaza efectele. Unele
dintre ele sunt proiectate sa functioneze la un anumit regim, in timp ce altele sunt
greu de implementat.

In continuare se cautd modalitati de a extinde domeniul de functionare al
turbinelor. Se doreste proiectarea unor rotoare cu un randament mare pe o plaja cat
mai larga de regimuri.

1.6. Importanta potrivirii rotorului cu tubul de aspiratie

Pentru turbinele hidraulice aflate 1in exploatare, in procesul de
retehnologizare nu este posibila modificarea sau alterarea semnificativa a geometriei
tubului de aspiratie.

Hidrodinamica tubului de aspiratie depinde esential de curgerea de la iesirea
din rotor [156]. Aceasta se modificd semnificativ odata cu deplasarea punctului de
functionare al turbinei. In fig.1.35 se prezinta paleta rotorului care este cuplat cu
tubul de aspiratie din prezenta cercetare. Este facil de observat dimensiunea redusa
a paletei rotorice comparativ cu cea a tubului de aspiratie.

b4

5,

Tub de aspiratie

Paleta rotorica

/

Intrare
tub de aspiratie

Fig.1.35. Reprezentarea unei palete rotorice si a tubului de aspiratie
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Modelarea corecta a curgerii la iesirea din rotor, si in special evolutia acestei
curgeri cu rotatie odatd cu modificarea punctului de functionare, este unul din
obiectivele principale ale prezentei teze. Acesta este un ingredient esential pentru a
putea optimiza rotorul retehnologizat la noile cerinte pentru hidroagregatele din
centralele hidroenergetice moderne.

Principalele cerinte pentru un model al curgerii la iesire din rotor sunt:

- sa permita estimarea rezonabil de precisa a pierderilor hidraulice si a
nivelului de nestationaritate a curgerii din tubul de aspiratie, pe o plaja
de regimuri de functionare, fara a cunoaste geometria paletelor rotorice,

- sa necesite un efort de calcul mult mai redus in comparatie cu itinerariul
obisnuit:

proiectare paletd rotorica —> generare domeniu tridimensional de calcul pentru
canalul interpaletar — discretizarea domeniului de calcul — solutionarea curgerii
tridimensionale turbulente in canalul interpaletar — determinarea profilelor de

vitezd (axiald, radiald si tangentiald) si de turbulentd la intrarea in tubul de
aspiratie.

1.7. Structura si continutul tezei

Continutul tezei de doctorat este structurat dupa cum urmeaza:

- Capitolul 1 - Introducere

- Capitolul 2 - Metodologia de simulare numerica a hidrodinamicii turbinei
Francis GAMM

- Capitolul 3 - Rezultate numerice pentru modelul de turbind Francis
GAMM

- Capitolul 4 - Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis.
Modelarea matematica a curgerii aval de rotorul turbinei Francis

- Capitolul 5 - Calculul curgerii in tubul de aspiratie

- Capitolul 6 - Hidrodinamica nestationara a tubului de aspiratie

- Capitolul 7 - Concluzii, contributii personale si perspective

- Anexe

-  Bibliografie
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2. METODOLOGIA DE SIMULARE NUMERICA A
HIDRODINAMICII TURBINEI FRANCIS GAMMM

Investigarea cédmpului de viteza si presiune fin turbinele hidraulice
beneficiaza in prezent de metode si instrumente foarte performante atat pentru
experimente fizice (mdsuratori pe modele la scara redusa sau pe turbinele existente
in-situ) cat si pentru experimente numerice (programe expert pentru calculul
curgerilor tridimensionale, turbulente, nestationare cu posibilitatea analizarii
curgerilor cavitationale sau a interactiunilor fluid-structurd). Prin urmare este
posibild determinarea detaliatd a campurilor de viteza si presiune in traseul hidraulic
al turbinei sau chiar in canalul interpaletar rotoric.

Asemenea analize pornesc de la o turbind cu geometrie definitda sau
existentd, si au ca scop investigarea diferitelor fenomene hidrodinamice (miscari
secundare, instabilitati hidrodinamice, desprinderi ale curentului de pe suprafetele
solide fixe sau rotative, zone de recirculare etc.). O componentd principala a
eforturilor de investigare simultana prin masuratori pe model si prin simulare
numericd o reprezinta validarea programelor expert de calcul numeric al curgerii
fluidelor, respectiv de continua perfectionare a modelelor de turbulentd (sau de
cavitatie) adaptate turbomasinilor hidraulice. In particular, estimarea corecta a
randamentului turbinelor hidraulice este si in prezent extrem de dificilda deoarece
erorile numerice sunt de multe ori de acelasi ordin de marime cu pierderile
hidrodinamice.

In prezentul capitol este prezentata metodologia de simulare numerica si o
serie de investigatii pentru un model de turbind hidraulica tip Francis utilizat
frecvent pentru validarea programelor de simulare numericd (de cercetare sau
comerciale) [92], [98]. Metodologia se poate aplica tuturor turbinelor de tip Francis.

Acest model de turbind a fost proiectat de grupul de la Institut de Machines
Hidrauliques et de Mécanique des Fluides (IMHEF) din cadrul Ecole Politechnique
Federale de Lausanne (EPFL) pentru scopuri de cercetare si a fost utilizat ca
problema test pentru seminarul GAMM 3D - Computation of Incompresible Internal
Flows” [120], si ulterior pentru seminariile pentru calculul curgerii in turbomasini
desfasurate sub coordonarea European Research Community on Flow Turbulence
and Combustion (ERCOFTAC) [104].

Fig.2.1 si fig.2.2 prezinta doua vederi ale turbinei la care se face referire.
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Fig.2.2. Vedere in sectiune a turbinei Francis GAMM [120]
Rezultatele numerice obtinute in prezenta teza de doctorat, pentru un set de
puncte de functionare la cadere constanta si pe o plaja larga de valori ale debitului,

sunt utilizate in capitolele urmatoare pentru validarea si evaluarea modelului
matematic pentru curgerea cu rotatie la iesirea din rotor.
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2.1. Date disponibile pentru turbina Francis GAMM

Cu masuratorile experimentale efectuate pe turbina Francis GAMM pentru
punctul optim de functionare s-a generat o baza de date, care este folosita in scopul
validarii datelor obtinute din simulari numerice facute cu diferite programe.
Simularile pot fi facute pe fiecare componentd in parte sau intr-o combinatie de
doua sau trei componente.

Datele sunt disponibile pentru urmatoarele componente ale turbinei:

- distribuitorul turbinei;

- rotorul turbinei aflat in miscare de rotatie;

- tubul de aspiratie al turbinei.

Datele puse la dispozitie sunt:

- distributia de viteze pe axele specificate;

- distributia de presiune pe axele precizate;

- distributia pe de presiune pe paletele rotorului aflat in miscare.

150. RERRSRERERSILL
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Fig.2.3. Traseul hidraulic al turbinei Francis GAMM in sectiune meridionala [104]
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Fig.2.4. Vedere in sectiune meridiana a turbinei Francis GAMM [120]
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Fig.2.5. Diagramele colinare a turbinei Francis GAMM: a-cu sectiunea de masura la iesirea
din tubul de aspiratie; b-cu sectiunea de iesire din rotor / intrarea in tubul de aspiratie
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Tab.2.1 Caracteristici generale ale turbinei Francis GAMM

Sottas & Ryhming [120] Parkinson [104]
Deschiderea aparatului director
o[°] 25 25.5
Debitul Q [m3/s} 0.372 0.374
Viteza unghiulars @ [rad/s] 52.36 52.36
Energia hidraulics £ [J/kg| 58.42 58.558
Momentul M [ Nm] 375.54 377.55

Tab.2.2 Alte caracteristici ale turbinei Francis GAMM

Raza de referintd Reef [m] 0.2
Viteza de referintd Vier=Reer [m] 10.472
Densitatea apei P [kg/mﬂ 1000
Numarul paletelor rotorului 13

2.1.1. Componentele turbinei Francis GAMM

Exista date legate de geometria acestora pentru distribuitor, rotor si tubul
de aspiratie. Cu ajutorul lor se pot reconstrui tridimensional pentru a face posibila
simularea si analiza numerica a curgerii pentru acestea.

2.1.1.1. Distribuitorul turbinei

Distribuitorul are in componenta sa 24 de palete statorice si 24 palete de
aparat director. O vedere de sus a distribuitorului se regaseste in fig.2.6. In fig.2.7
sunt aratate 3 vederi ale distribuitorului reconstruit tridimensional.
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Y [mm]

Fig.2.6. Vedere de sus a distribuitorului turbinei Francis GAMM [120]

Pozitia unghiulara relativa pentru cele doud retele de palete este reglabila.
Pentru studiu unghiurile 69V =26.5 |:°:| si 8°V=6.5 |:°J réman neschimbate.

Pozitia finchisd a aparatului director corespunde pentru (agv)o =0 [} si
(ng)o =537 [o} Unghiul de deschidere @ se determini in functie de unghiul

aparatului director cu urmatoarea formuld: y9¥ = a9Y + (yg")o

F|g.2.7. Vederi ale distribuitorului reconstruit tridimensional
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Geometria distribuitorului este descrisa de:

- Geometria paletelor .

Paletele sunt prezentate intr-un plan (X,Y). In fig.2.8 sunt expuse profilele
unei palete de aparat director si a unei coloane statorice.

Coordonatele profilelor statorului si aparatului director sunt disponibile sub
forma tabelard in [104]. Felul in care datele sunt disponibile in baza de date
experimentala este precizat in prima parte a lucrarii [120].

- Inelul superior si cel inferior

Coordonatele inelului si coroanei sunt disponibile sub forma tabelard in
[104]. Felul in care sunt furnizate in baza de date experimentalad se gaseste in prima
parte a lucrarii [120].

- Limita amonte si cea aval

Limita amonte este o suprafata de revolutie generata de axa de masura. Axa
de intrare se afla in pozitie verticala. Ea se intersecteaza cu inelul superior la raza

R=0.346 [m] si indltimea Z=0.06 [m] Intersectia cu inelul inferior se face la
R=0.346 [m] si Z=-0.06 [m]

Limita aval este o suprafata de revolutie generata de axa de iesire, care face
un unghi de 20o cu axa turbinei. Intersecteaza inelul inferior la raza
R=0.2109 [m] si indltimea Z=-0.06278 [m] De retinut este faptul cd suprafata
de iesire din distribuitor corespunde suprafetei de intrare in rotor.
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Fig.2.8. Profilul paletei statorice (sus) si profilul paletei aparatului director (jos) [104]
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2.1.1.2. Rotorul turbinei

Este compus din 13 palete, fiecare fiind turnata din rasina epoxidica armata
cu fibra de carbon. Ele sunt incastrate intre un inel si o coroanda de aluminiu.

Diametrul la iesire al rotorului este de 0.4 [m].

In a doua parte din [120], sunt disponibile:

- nivelele de sectionare si liniile de curent teoretice in vedere meridiana,

- vedere de sus a suprafetei de presiune,

- vedere de sus a suprafetei de depresiune.
Alte informatii disponibile:

- canalul meridional: maniera in care sunt specificate datele coroanei si

inelului rotoric sunt disponibile in prima parte a lucrarii [120].

- limitele amonte si aval

Limita amonte este o suprafata de revolutie generata de axa de masura, axa
pe care am denumit-o UDP. Este oblica, si este pozitionatd la un unghi de 20 [°] in

raport cu axa masinii. Se intersecteaza cu inelul inferior la raza R=0.2109 [m] si

valoarea coordonatei axiale Z=0.06278 [m]
Limita aval a domeniului rotoric este o suprafata orizontald generata de axa
de masurd, denumitd in tezd DRP. Intersecteazd inelul la R=0.21838 [m] si

Z=0.34635 [m} Corespunde intrarii in tubul de aspiratie.

In fig.2.9 sunt expuse nivelele de sectionare si doud vederi ale suprafetei
paletelor, iar in fig.2.10 pot fi vazute trei vederi ale rotorului reconstruit
tridimensional.
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Fig.2.9. Redarea paletei rotorului [120]

Fig.2.10. Vederi ale rotorului reconstruit tridimensional
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2.1.1.3. Tubul de aspiratie

Geometria tubului este data in fig.2.11. Cercetarile prezentate in aceasta
teza legate de curgerea in tubul de aspiratie s-au facut pe o alta geometrie de tub.

@ 402
|
Measuring section at
—t the runneroutlet (ref.)
= I Measuring section at
I the draft tube outlet ()
<% I

%N
fa_xl

weE

1326

Fig.2.11. Tubul de aspiratie al turbinei Francis GAMM [120]

Geometria tubului de aspiratie utilizata pe standul experimental de la LMH-
EPFL este o varianta simplificata de difuzor cu cot, care include un difuzor conic la

iesire din rotor, urmat de un cot la 90 [O} de sectiune constanta si un difuzor conic

aval. Asemenea forme simplificate se gasesc de regula pentru turbine-pompa.
Pentru investigatiile numerice prezentate in teza este utilizata o geometrie
de tub de aspiratie specifica turbinelor hidraulice de cadere medie-joasa, la care
forma sectiunii transversale se modifica treptat de la o sectiune circulard (pana la
intrarea in cot) pana la o sectiune dreptunghiulara la iesire din tubul de aspiratie.

2.1.2. Sectiuni specifice in traseul hidraulic al turbinei Francis

Masuratorile experimentale pe modelul turbinei GAMM, efectuate la LMH-
EPFL, ofera date pentru profilele de viteza si presiune pe trei axe, fig.2.12.

Prima axd, denumita in continuare UDP (Upstream Diagonal Probing) este
situata n spatiul dintre aparatul director si rotor. Pentru aceasta sunt oferite profile
de viteza si presiune in vecinatatea bordului de atac al paletelor rotorice.
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A doua axa, denumita in continuare DDP (Downstream Diagonal Probing)
este dispusa aval de rotor, in imediata apropiere a bordului de fuga al paletelor
rotorice. Pentru aceasta axa sunt date profilele componentelor vitezei.

A treia axa de masurda, denumita in continuare DRP (Downstream Radial
Probing) este dispusa in zona amonte a conului tubului de aspiratie. Pentru ea sunt
disponibile profilele componentei vitezei si cel de presiune.
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Fig.2.12. Sectiunile de analiza [120]

2.2. Metodologia de simulare numerica a curgerii in
turbina Francis folosind tehnica mixing interface

Evolutia tehnicilor CFD a dus la posibilitatea investigarii complete al unei
turbine hidraulice. In [112], Ruprecht prezintd o simulare numerica nestationara pe
intreg traseului hidraulic al unei turbine de tip Francis. Conditiile la limitd sunt
aplicate doar la intrarea in camera spirala si iesirea din tubul de aspiratie. In calcul
nu se asuma nici o periodicitate si nici o mediere circumferentiald. Prin urmare toate
canalele curgerii sunt modelate. Aceastd metoda este o mare consumatoare de timp
si resurse hardware. S-a impus cautarea unei metode de a obtine rezultate cu
resurse hardware mai modeste, avand la dispozitie un timp limitat.

Calculul numeric al curgerii a trebuit adaptat la resursele de calcul si de timp
disponibile. Din pricina acestui fapt am folosit o metodologie testata si validata cu
rezultate experimentale [92], [94], [96], [95]. Prezenta metodologie a fost folosita
cu succes si in analiza numerica a curgerii intr-o pompa centrifuga [52]. Curgerea in
distribuitor si rotor a fost considerata stationara, ulterior pentru anumite regimuri de
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functionare in rotor s-a facut si o simulare numerica nestationara. Fluent a fost
softul expert ales pentru calculul curgerii [41].
Simularea numerica pentru turbina Francis GAMM, este in prima faza
limitatd la zonele paletate ale traseului hidraulic:
- Distribuitorul turbinei, adica paletajul statoric si cel de aparat director.
Acest domeniu se modifica de la un punct de functionare la altul,
corespunzator deschiderii aparatului director.
- Rotorul turbinei, domeniul fiind extins aval in conul tubului de aspiratie.
Atat pentru distribuitor, cat si pentru rotor, domeniile de analizd numerica
sunt alese pentru un singur canal interpaletar, cu palete imersate in domeniu si cu
frontiere periodice laterale.

2.2.1. Alegerea regimurilor de functionare

Pentru investigatiile efectuate in prezenta teza de doctorat, am selectat un
set de 12 regimuri de functionare la cadere constanta si debit variabil.

Fiecare punct de functionare este definit prin cdderea H [m], deschiderea

aparatului director OL["] , si debitul turbinat Q [m3/s:| . In cele ce urmeaz3, debitul
si caderea sunt prezentate in forma adimensionald, utilizdnd coeficientul de debit
q [—] si coeficientul de energie h [—] , coeficienti definiti dupa cum urmeaza:

- coeficientul de debit:

Q
q= [-]
3 (2.1)
QR o
- coeficientul de cadere:

2gH
h="7- L[] (2.2)

ref

unde Q=52.36 [f’ad/s] este viteza unghiulard a rotorului, Rer =0.2 [m]este
lungimea de referintd  corespunzatoare razei iesirii  din  rotor si

Vief =ORof=10.472 [m/s] este viteza de referint3.

In [104] sunt prezentate masuratorile experimentale pentru teste pe turbina
Francis GAMM. La fiecare valoare a unghiului de deschidere al aparatului director

oc[c’} s-au facut masuratori pentru diverse valori ale debitului. S-au obtinut astfel
perechi de valori pentru debit si cadere. Acest lucru s-a repetat pentru toate cele 8
unghiuri a["] disponibile.

In tab.2.3 sunt prezentate datele experimentale disponibile folosite la
calculul prin interpolare a valorii coeficientului de debit g [—] corespunzator fiecarui
unghi de deschidere al aparatului director.
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Tab.2.3 Datele experimentale primare pentru coeficientul de cidere optimd h=1.073
disponibile n [104]

interpolarii pentru fiecare unghi.

Unghiul de Coeficient de Coeficient de | Randament
deschiderle al debit cadere n[_]
aparatului _ _
director a9 [ } h [ }

af]

20 0.2388 1.0707 0.9121
0.2453 1.1235 0.9147

22 0.2553 1.0548 0.9213
0.2589 1.0812 0.9226

23 0.2605 1.0293 0.9200
0.2677 1.0769 0.9229

24 0.2758 1.0700 0.9291
0.2792 1.0941 0.9293

55 0.2825 1.0635 0.9284
0.2892 1.1105 0.9291

26 0.2864 1.0321 0.9268
0.2932 1.0782 0.9267

28 0.3065 1.0669 0.9231
0.3135 1.1116 0.9219

Tab.2.4 prezinta valoarea coeficientului de debit rezultata in urma

Tab.2.4 Datele rezultate din interpolare pentru coeficientul de cidere optimd h = 1.073

of°]

20

22

23

24

25

26

28

q[-]

0.23908

0.25778

0.26693

0.27622

0.28385

0.29243

0.30737

Intrucat dorim s3 facem simuldri pentru mai multe valori ale coeficientului
de debit, vom aproxima printr-o regresie polinomiala de gradul 2 datele disponibile.
De pe aceasta curba vom extrage datele pentru valorile coeficientului de debit si ale
unghiului de deschidere al aparatului director pentru care vom face analizele.

Pentru fiecare valoare a coeficientului

unghiului & cu ecuatia:

o =385.2q° —~82.85q +17.57

Pentru OP02, OP03, OP04, OP05, OP07, OP08, OP09, OP11, OP12 valorile
unghiului au fost calculate cu ecuatia (2.3).

Pentru OPO1, OP06 si OP10 valorile lui a[°]si g [-] s-au folosit cele
pentru care s-au realizat studii experimentale. Acestea sunt prezentat in tab.2.5.

de debit am calculat valoarea

(2.3)
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Tab.2.5 Punctele pentru care s-au facut mdsuratori experimentale

Unghi
deschidere Coeficient de
oP aparat debit Date experimentale disponibile
director q [_]
o]
01 19.5 0.22 | Avellan si altii [7], Gros si altii [53]
06 25 0.286 | Parkinson [104]
10 33 0.33 | Avellan si altii [7], Gros si altii [53]
45
° experimentale
aproximare polinomiala
40 ° calculate
° Avellan, Gross, Sottas

w
(&)

N
()]

N
o

w
o
LIS L Y L Y L L Y L L A LI B B |

hi deschidere ap. director alfa [grade]

| ! | ! | ! | ! | ! | ! | ! J
2 022 024 026 028 03 032 034 036 0.38

coeficient de debit q [-]

Fig.2.13. Punctele de functionare pentru care s-au facut investigatii numerice (unghiul de
deschidere al aparatului director functie de coeficientul de debit)

ung
o

Valorile debitului le obtinem din formula coeficientului de debit:
Din ecuatia (2.2) rezulta ca:
. [rrrg /s}

Q= anR3

ol (2.4)

BUPT



2.2 - Metodologia de simulare numerica a curgerii in turbina Francis 77

Tab.2.6 Principalele marimi ce caracterizeaza fiecare regim de functionare

Viteza Unghi Procent
Coeficient | unghiulard | deschidere Debit Debit din
de cadere aparat i i debitul
OoP Q| rad/s p 3 adimensional
h [_] [ /] director Q [m /5] a[-] optim
of°] (%]
01 19.5 0.29 0.22 76.923
02 19.9 0.316 0.24 83.916
03 22.07 0.342 0.26 90.909
04 23.28 0.355 0.27 94,406
05 24.57 0.368 0.28 97.902
06 25.5 0.376 0.286 | 100.000
o7 | 1073 >2.36 25.94 0.382 0.29 | 101.399
08 27.38 0.395 0.3 | 104.895
09 30.5 0.421 0.32 | 111.888
10 33 0.434 0.33 | 115.385
11 33.93 0.447 0.34 | 118.881
12 37.67 0.474 0.36 | 125.874

In fig.2.14 sunt reprezentate pe diagrama colinard cele 12 regimuri de
operare. Poate fi lesne de vazut domeniul larg de regimuri de functionare pentru
care s-au facut analize, de la regim de functionare cu debit partial, pana la supra-
sarcind. Pe grafic s-au pus in evidenta trei dintre cele doisprezece regimuri de
functionare. Pentru cele trei avem la dispozitie date experimentale. Se poate
observa ca numerotarea regimurilor, pe diagrama, pleaca de la stédnga spre dreapta,
de la debit partial, catre suprasarcina.

19
Vot ] e 15 MI ns | l 215 3:': 2s
| 25 s 2 »
088 - of2 0.50
s of> 0505
&\ 0.87
5 o
& 5 088
u £ { AR
1.073 QE
o /" <A p-é.ss ] \
OoPO1 OP06 OP10
- (PTe ["]
0.1 0.18 0.2 0x 0% 034 0.38 Q&2 046

Fig.2.14. Punctele de functionare pentru care s-au facut investigatii numerice la cadere si
turatie constanta

BUPT



78 Metodologia de simulare numerica a hidrodinamicii turbinei Francis GAMM - 2

2.2.2. Constructia geometriei domeniilor de analiza

Separat, pentru fiecare domeniu de analizd, se prezinta constructia
acestora, si motivul pentru care fiecare domeniu contine doar un rand de palete (in
cazul domeniului distribuitorului) sau o singura paleta (in cazul domeniului rotoric).

Constructia domeniilor de analizd s-a executat cu softul de preprocesare
GAMBIT [49].

2.2.2.1. Geometria distribuitorului

Curgerea 1in distribuitor poate fi consideratd spatial-periodica (pasul
unghiular considerat este de 2n/ z, iar Z=24 este numarul de palete).

Domeniul tridimensional de analiz§ al distribuitorului este un canal delimitat
de o banda de periodicitate (fig.2.15). In mijlocul acestuia se gasesc o coloana
statorica si o paleta de aparat director.

Pentru fiecare regim de functionare s-a reconstruit domeniul de analiza,
modificandu-se unghiul de deschidere al aparatului director, in total avand 12
domenii de analiza (cate unul pentru fiecare regim). Numarul de elemente al retelei
de discretizare este aproximativ acelasi pentru toate, la fel si cel al nodurilor de pe
fiecare frontiera.

Suprafata inelului Suprafata
superior paletei statorice

Suprafata paletei .
aparatului director Suprafatele corespunzitoare

benzii de periodicitate

<

Suprafata de
intrare

7

Suprafata
de iesire

Suprafata
inelului inferior

Fig.2.15. Vedere a canalului aparatului director, cu definirea suprafetelor
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2.2.2.2. Geometria rotorica

La fel ca si in cazul distribuitorului, miscarea in reteaua rotorica este
consideratd spatial periodica. Pe acest considerent domeniul de analizd este un
canal ce contine in mijlocul sau o paleta rotorica si este delimitat de banda de
periodicitate (fig.2.16).

Suprafatd periodicd a
canalului rotoric

Suprafata

Suprafata coroanei

Suprafata conului
tubului de
aspiratie Suprafata de intrare

in domeniul rotoric

Suprafatd periodicd a
canalului rotoric

Suprafata
periodicd a Suprafata
canalului rotoric N inelului

Suprafata conului
tubului de
aspiratie

Suprafata de iesire din
domeniul rotoric

Fig.2.16. Vederi ale domeniului de analiza rotoric

2.2.3. Discretizarea domeniilor de analiza

Discretizarea a fost executata tot in etapa de preprocesare in GAMBIT [49].
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2.2.3.1. Domeniul distribuitorului

Reteaua de discretizare este compusa din aproximativ 400000 de elemente
hexaedrice de tip Cooper (fig.2.17).

Fig.2.17. Reteaua de discretizare a canalului distribuitorului

2.2.3.2. Domeniul rotoric

Reteaua de discretizare este compusa din 884105 de celule hexaedrice de
tip Cooper (fig.2.18).
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Fig.2.18. Reteaua de discretizare a canalului rotoric

2.2.4. Modelul numeric (turbulenta)

Domeniul de calcul al distribuitorului, si cel al rotorului au fost investigate.

Pentru simularea in domeniul distribuitorului si in domeniul rotoric modelul
de turbulents ales este k-w SST , model dezvoltat de Menter [87].

Modelul de turbulentd k-w este mai precis decat modelul k-¢ in stratul
limitd de la perete si in curgeri cu gradienti adversi de presiune. Modelul k-¢ nu
poate surprinde corect comportamentul curgerii in stratul limita si la desprinderile
acesteia.

Modelul k-w SST foloseste in regiunea interioara a stratului limita modelul
k-w, iar in zona curgerii principale k-¢ .

BUPT



82 Metodologia de simulare numerica a hidrodinamicii turbinei Francis GAMM - 2

Pentru punctele OP01, OP03, OP0O5, OP07, OP09, OP11 s-au facut separat
simulari folosindu-se si modelul de turbulenta SAS (Scale Adaptive Simulation)
cuplat cu k-w SST . Acest model de turbulentd a fost identificat ca fiind o buna
optiune pentru tipurile de curgeri cu instabilitati auto-induse. S-a ajuns la aceasta
concluzie dupa ce s-au testat mai multe modele de turbulentd si s-a urmarit o
concordanta calitativa cu observatiile experimentale, dar si o concordanta cantitativa
referitoare la fluctuatiile de presiune la perete [135]. Pentru aceste 6 regimuri de
functionare curgerea a fost considerata nestationara.

Problema ecuatiilor care guverneaza curgerea si a turbulentei este tratata
detaliat in capitolul 6.

2.2.5. Conditii pe frontiera

Conditiile pe frontiera au fost impuse in etapa de preprocesare. Pentru
domeniul distribuitorului si cel al rotorului sunt prezentate separat in paragrafele
urmatoare.

2.2.5.1. Conditii pe frontiera pentru domeniul distribuitorului

La intrarea in domeniul statoric a fost impus un profil de vitezd constant
(conditia de velocity inlet), acest lucru rezultand din considerarea unei camere
spirale ideale, care realizeaza profile de vitezd constante pentru cele trei
componente (radiald, axiala si tangentiald). In tab.2.7 sunt date profilele de viteza
impuse pe intrarea in distribuitor, calculate dupa cum se explica in continuare.

Din formula debitului la intrare in distribuitor

b=1
Q- 2x j (rV,dz + rV,dr) (2.5)
b=0
considerand componenta axial3,
V;=0[m/s] (2.6)
va rezulta componenta radialad
Vi = ZTER(Z |b:Q1 —Z |b:0) [m/s] (2.7)

raza R=0.346 [m], z|p_s=0.06 [m], iar Z |p_g=—0.06 [m]
Componenta tangentiala reiese din formula

_ Vr
Vu = o [m/s] (2.8)

unde a=31.1 ["] este unghiul de incident3 al curentului.
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Tab.2.7 Componentele profilului de viteza impus la intrarea in distribuitor

Componenta axiald Componenta radiala Componenta
op Vv, [m/s] Vi [m/s} tangentiald V, [m/s]
01 -1.10975 1.83965
02 -1.21064 2.00689
03 -1.31152 2.17414
04 -1.36197 2.25776
05 -1.41241 2.34138
06 0 -1.43362 2.37654
07 -1.46285 2.425
08 -1.51329 2.50862
09 -1.61418 2.67586
10 -1.66462 2.75948
11 -1.71507 2.8431
12 -1.81595 3.01034

De asemenea, pe intrarea in domeniu au fost impuse si marimile ce descriu
turbulenta la intrarea in domeniul distribuitorului. Acestea sunt diametrul hidraulic

(hydraulic diameter) 0.5 [m:l si intensitatea turbulentei (turbulence intensity)
2 [%].

La iesirea din domeniul distribuitorului s-a impus conditia de presiune
(pressure outlet). Profilul de presiune impus este cel de la intrarea in domeniul
rotoric.

Pe suprafetele laterale ale domeniului de analizd s-a impus conditia de
periodicitate ale vitezei si presiunii.

Inelul superior si cel inferior au fost definite ca fiind pereti (primind conditia
numita wall). Aceleasi conditii s-au impus si pentru suprafetele statorului si cele ale
paletei de aparat director.

Fig.2.19 prezinta conditiile pe frontiera impuse pe domeniul distribuitorului.

Perete Perete

Perete wall Suprafete periodice wall

wall Periodic

Viteza
Velocity inlet

v

Presiune
Pressure outlet

W Perete
Wall

Fig.2.19. Conditiile pe frontiera impuse pe domeniul distribuitorului
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2.2.5.2. Conditii pe frontiera pentru domeniul rotoric

La intrarea in domeniul rotoric sunt impuse profilul de viteza (velocity inlet)
si cel de turbulentd rezultate in urma simuldrii de pe iesirea din domeniul
distribuitorului.

La iesirea din domeniul de analizd s-a impus conditia de presiune si
echilibru radial (pressure outlet si radial equilibrum).

Pe suprafetele laterale ce delimiteaza canalul interpaletar al domeniului
rotoric s-a impus conditia de periodicitate (periodic) ale vitezei si presiunii.

Paleta se afla imersata in domeniu. Suprafetele ei au fost considerate ca
fiind perete (wall).

Tot perete (wall) au fost considerate si suprafata coroanei, cea a inelului,
dar si cea corespunzatoare conului tubului de aspiratie.

Fig.2.20 indica conditiile impuse pentru fiecare suprafata.

Suprafata periodica

Periodic Perete
Wall
Perete
Wall Viteza

Velocity inlet

Suprafata periodica
Periodic

Presiune, Echilibru radial
Pressure outlet, Radial equilibrum

Fig.2.20. Conditiile la limitd pentru domeniul rotoric
2.2.6. Interfata de amestec (medierea circumferentiald)

Interfata de amestec este practic sectiunea de analiza UDP, aflata intre
iesirea din domeniul distribuitorului si intrarea in domeniul rotoric. Pentru domeniul
distribuitorului corespunde iesirii, iar pentru domeniul rotoric corespunde intrarii in
domeniu.

Deoarece aria sectiunii de iesire din domeniul distribuitorului este diferitd de
cea a intrarii in domeniul rotoric (avem 24 de perechi de palete stator - aparat
director si doar 13 palete rotorice, fiecare domeniu de analiza incorporand doar o
pereche de palete sau o paletd, dupa caz) trebuie eliminata variatia in directie
tangentiald. Acest lucru este posibil folosind medierea circumferentiala.

Fig.2.21 prezinta aceasta interfatda si cercurile de mediere circumferentiala
create pe aceasta.
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/\

domeniu
distribuitor

domeniu
rotoric

interfata dégn—:estec

domeniu
distribuitor

b

domeniu
distribuitor

domeniu
rotoric

Fig.2.21. Interfata distribuitor-rotor (vedere de sus si laterald)

2.2.7. Algoritmul iterativ pentru conditiile pe interfata de
amestec

Calculul curgerii pe domeniul distribuitorului si pe cel al rotorului se executa
separat. Este nevoie de o metodologie de cuplare a curgerii pe interfata
distribuitor — rotor pentru a avea continuitatea campurilor de presiune si de viteza.
Vom folosi algoritmul iterativ pentru calculul cuplat distribuitor-rotor ce se bazeaza
pe tehnica interfetei de amestec (mixing interface) [92], [94], [95], [96].

Metoda cupleaza curgerea stationara absolutad cu o curgere relativa.
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campul de
viteza
+

campul de calcul rotor
turbulenta in sistem de referinta absolut

campul de
viteza
<
calcul campul de
distribuitor turbulenta
in sistem
de referinta :
relativ campul de v_:Lx
presiune
conditia de
echilibru radial
Fig.2.22. Algoritmul calculului cuplat distribuitor-rotor
X

Intrarea in domeniul Iesirea din domeniul
de analiza al de analiza al
rotorului distribuitorului

Fig.2.23. Interfata distribuitor-rotor

Calculul cuplat distribuitor-rotor se face in doua etape:
1. calculul distribuitorului;
2. calculul rotorului.
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1. Calculul distribuitorului, se determina profilul de vitezda mediat
circumferential, relaxat si corectat, astfel incat sa se conserve debitul la iesire.

Se calculeaza curgerea in distribuitor. Pe sectiunea de intrare folosim profilul
de viteza, iar pe sectiunea de iesire distributia de presiune.

Din calculul distribuitorului rezulta distributia cadmpului de viteza si a
turbulentei pe sectiunea de iesire din distribuitor.

2. Calculul rotorului, unde se determina profilul de presiune.

Pe sectiunea de intrare in domeniul rotoric se impune profilul de viteza
obtinut la iesirea din distribuitor, iar pe sectiunea de iesire conditia de presiune si
echilibru radial. Din calculul rotorului va rezulta distributia campului de presiune pe
sectiunea de intrare in rotor.

Se repeta calculele de la pasul 1, mentinandu-se profilul de viteza la intrare,
iar la iesirea din distribuitor se ia in considerare profilul de presiune obtinut in urma
calculului rotorului.

Se efectueaza iteratii pana cand distributia de presiune si cea de viteze pe
interfata distribuitor-rotor va ramane nemodificata de la o iteratie la alta.

Procedura de relaxare se aplica pentru campul de viteza, pentru cel de
presiune statica si pentru cel de turbulenta. Prin aceasta se stabilizeazd numeric
algoritmul prin construirea distributiei relaxate ca o combinatie liniara dintre vechea
distributie si noua distributie. Ecuatiile (2.9) si (2.10) reprezintad din punct de vedere
matematic procesul de relaxare.

i+1 i i—1
P = coefgypra-relaxare - P + (1 - CO€fsypra-rejaxare) - P (2.9)
i+1 i i-1
V™% = coef supra-relaxare *V' + (1—CO€fgpra_rejaxare) vV (2.10)
Coefsupra-re/axare, stabileste ponderea cu care noua solutie contribuie la construirea
distributiei relaxate. Pentru toate regimurile, pentru acest parametru am ales
valoarea Coefsupra—re/axare =0.5. Pentru aceasta valoare, formulele (2.9) si (2.10)
pot fi scrise sub forma urmatoare:

. i i-1
pixl - —Pst+2Pst (2.11)
i1 Vi+Vi—1
VI+ A
2

Corectia debitului se face cu un factor de corectie care rezulta din impartirea
debitului de la iesire din distribuitor cu cel obtinut la intrarea in rotor.

(2.12)

f= Qiesire_ distribuitor

(2.13)
Qintrare_rotor

Atat pentru rotor, cat si pentru distribuitor, valoarea totala a debitului se
calculeaza inmultind debitul pentru canalul ce reprezintd domeniul de analizd cu
numarul de palete (in cazul rotorului), sau cu numarul perechilor de palete aparat
director si stator (in cazul distribuitorului).

Rotorul are in componenta 13 palete. Distribuitorul are in structura sa 24 de
palete statorice si 24 de palete de aparat director (pe scurt, 24 de perechi).
Formulele dupd care se calculeaza debitul pentru distribuitor si rotor sunt (2.14) si
(2.15)

Q’esire_distﬂbuitor =24 >|<Q_iesire_cana/_ distribuitor (2.14)
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Qintrare_rotor =13 >kQ_int“rare_cana/_ rotor (2.15)

Cu acest factor de corectie se va inmulti cdmpul de viteze de la intrarea in
domeniul rotoric.

Vi=VI.f (2.16)
Schema acestui algoritm iterativ este prezentata in fig.2.24.

profilul initial de presiune
pe interfata distribuitor-rotor
(constant sau masurat)

A 4

calculul distribuitorului
(obtinem componentele vitezei si
ale campului de turbulent pe
interfata distribuitor-rotor)

L 4

calculul profilului de viteza
mediat circumferential si relaxat
pe interfata distribuitor-rotor
+

calculul campului de turbulenta

A 4

corectarea campului de vitezi
pentru pastrarea debitului

L 4

calculul rotorului
(rezulta distributia de presiune pe
interfata distribuitor-rotor)

v

calculul profilului de presiune
mediat circumferential si relaxat

solutia
converge?

finalizare
calcul

Fig.2.24. Schema logica a algoritmului iterativ pentru cuplarea distribuitor-rotor
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Pentru fiecare punct de functionare s-au facut aproximativ 8 iteratii. Cand
fiecare profil al vitezei, respectiv al presiunii totale de pe interfata distribuitor-rotor
(corespunzatoare sectiunii UDP) s-a suprapus pe cel de la iteratia anterioara s-a
considerat ca solutia a convers.

2.2.8. Sectiunile de analiza

In prezenta tezd s-au post-procesat date de pe 4 sectiuni (3 sectiuni a caror
generatoare sunt axele de masura de pe turbina Francis GAMM, plus o sectiune a
carei generatoare are forma bordului de fuga al paletei rotorice si se afla in imediata
apropiere a acestuia).

Pozitionarea acestor sectiuni in raport cu paleta rotorica este aratata in
fig.2.25.

Reamintim insemndtatea denumirii fiecdrei sectiuni:

- UDP - Upstream Diagonal Probing - sectiune diagonala amonte,

- DDP - Downstream Diagonal Probing - sectiune diagonala aval,

- DCP - Downstream Curvilinear Probing - sectiune curba aval,

- DRP - Downstream Radial Probing - sectiune radiald aval.

‘= upp

DRP

P

Fig.2.25. Vederi ale sectiunilor de analiza pozitionate in raport cu paleta rotorica
2.2.8.1. Sectiunea de analiza UDP
A fost conceputd in faza de constructie a domeniilor de analizd. Aceasta

sectiune corespunde suprafetei de iesire din domeniul statoric, respectiv suprafetei
de intrare in domeniul rotoric.
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In stadiul de post-procesare s-au creat 27 de cercuri de mediere
circumferentiala obtinute prin intersectarea suprafetei de intrare cu plane la diferite

valori ale cotei Z [m] atat pe domeniul statoric, cat si pe cel rotoric.

2.2.8.2. Sectiunea de analiza DCP

Analiza campului hidrodinamic la iesirea de pe paletajul rotoric se face si pe
o suprafata de revolutie situata in imediata vecinatate a bordului de fuga al paletei.
Generatoarea suprafetei de analizd este aproximativ echidistantd fata de bordul de
fuga al paletei rotorice. A fost construita in faza de concepere a domeniului de
analiza rotoric.

Datele pentru aceasta sectiune au fost mediate pe randuri de celule, spre
deosebire de celelalte sectiuni, unde medierea circumferentiald s-a facut de-a lungul
unor cercuri construite in etapa de post-procesare a rezultatelor.

2.2.8.3. Sectiunea de analiza DDP

Pentru a fi posibila obtinerea valorilor mediate circumferential ale
componentelor vitezei si presiunii s-a construit un con a carui generatoare
corespunde cu axa de masura DDP.

Acesta a fost definit in Fluent pornind de la ecuatia generald a unui con cu
varful in origine:

XYy 7, (2.17)

Din ecuatia (2.17) se va deduce ecuatia conului cu varful in punctul de coordonate
Z,=-0.06486 [m]si R, =0 [m]. uUnghiul vérfului este de v = 55 [°].
1 2 1 1 2 1
X<+ X<+
ta’Vv  taPV tan’v  tan’v

In ecuatia (2.18) sunt evidentiati coeficientii necesari pentru generarea conului.
Acestia sunt prezentati in tab.2.8.

v2_(z-2,)° =0= Y2 -172+22,7-23-0  (2.18)

Tab.2.8 Coeficientii folositi pentru generarea conului
0.490392235 X2 0.490392235 Y2 -1 ZZ
0 XY 0 YZ 0 zZX
0 X 0 Y -0.1297 Z
-0.004207 | 'ermen

Pentru a fi mai usor de inteles, in fig.2.26 este prezentata fereastra corespunzatoare
din Fluent.
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& Quadric Surface @

Type value

|Quadric j | | | |ﬁ

Quadric Function

| X2, | ¥'Z, ’— z°2 4
| Xy +| ¥Z 4 =E 4
| x4 | Y o4 CAY
[Update|
MNew Surface Name
|quadric—slice—8?
Create | Manage...| Close | Help |

Fig.2.26. Meniul din Fluent corespunzator generarii suprafetelor

2.2.8.4. Sectiunea de analiza DRP

Este o suprafatd orizontald aflatd la cota Z=346.35 [mm]_ Corespunde
intrarii in tubul de aspiratie original si a fost generata in faza de pre-procesare.

2.2.9. Post-procesarea rezultatelor numerice mediate
circumferential pe sectiunile UDP, DDP, DCP si DRP

Principalele informatii care au fost ulterior folosite in cercetarea doctorala
sunt campul de viteze si distributia de presiune. Acestea s-au folosit pentru calculul
diferitor marimi, care sunt prezentate pe larg in urmatoarele capitole.

Pentru a fi post-procesate de pe fiecare sectiune am avut nevoie de o
mediere circumferentiald a datelor.

Aceasta s-a facut prin doua variante:

- mediere circumferentiala de-a lungul cercurilor de mediere,

- medierea fluxurilor pe randuri de celule (s-a facut doar pentru sectiunea

DCP).

2.2.9.1. Medierea circumferentiala de-a lungul cercurilor de
mediere circumferentiala

Medierea circumferentiala de-a lungul unor cercuri s-a facut pentru cele 3
sectiuni de analiza.

Pe fiecare sectiune s-au construit un anumit numar de cercuri, dupa cum
urmeaza:

- Pe UDP 27 cercuri de mediere circumferentiala

- Pe DDP 101 cercuri de mediere circumferentiala

- Pe DRP 101 cercuri de mediere circumferentiald

In fig.2.27 este aratata dispunerea celor trei sectiuni de analiza pe care s-au
construit cercuri de mediere circumferentiala in raport cu rotorul.
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Fig.2.27. Sectiunile de analiza de pe care s-au extras rezultatele numerice folosind
medierea circumferentiala pe cercuri [130]

2.2.9.2. Medierea fluxurilor pe randuri de celule
2.2.9.2.1. Sectiunea de analiza la iesire din paletajul rotoric

Analiza campului hidrodinamic la iesire din paletajul rotoric se face pe o
suprafata de revolutie situata in imediata vecinatate a bordului de fuga al paletei,
asa cum este prezentata in fig.2.28. Extensia circumferentiala a suprafetei de
analiza corespunde unui canal interpaletar, deoarece domeniul tridimensional de
analiza a curgerii in rotor este construit doar pentru un canal interpaletar.

Fig.2.28. Suprafata de revolutie pentru analiza curgerii la iesire din rotorul Francis

Pozitionarea suprafetei de analiza a curgerii aval de rotor este prezentata
intr-o sectiune meridionald in fig.2.29. Conturul meridian al coroanei si inelului,
impreund cu pozitiile bordurilor de atac si de fuga al paletei, evidentiaza traseul
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hidraulic al turbinei GAMM, tipic pentru turbina Francis. Generatoarea suprafetei de
revolutie din fig.2.29 este aproximativ echidistantd fatd de bordul de fuga al paletei
rotorice.

0.05

=
o
(5]

o
LI N N N N B N B Y

|
(=]
-

L -

coordonata axiala [m]
T T 1

-0.15

=
Mo
1 I i 1

| I Il L Il 1 l | I L Il I L Il | Il I I Il . L I . | Il . I Il
0 0.056 0.1 0.15 0.2 0.25
coordonata radiala [m]

Fig.2.29. Traseul hidraulic al turbinei Francis intr-un semiplan meridional

Coordonatele radial si axiala din fig.2.29 sunt prezentate dimensional in
[m], cu originea sistemului de coordonate in planul meridian al aparatului director,

si axa Z orientatd vertical in sus. In semiplanul meridian, versorul normalei la
generatoarea suprafetei de analiza este conventional considerat ca fiind orientat
spre aval, astfel incat viteza normala (debitanta) sa fie pozitiva.

2.2.9.2.2. Campul hidrodinamic tridimensional la iesire din
rotorul Francis

Solutia numerica pentru campul hidrodinamic in domeniul tridimensional
rotoric, corespunzator unui canal interpaletar permite exportul valorilor pentru toate

componentele vitezei (VX,Vy,VZ), presiune P si marimile de turbulentd K si @ fie

in nodurile retelei de discretizare, fie in centrele fetelor patrulatere. in vederea
procesarii acestor marimi, vom analiza mai intdi geometria retelei de discretizare,
apoi vom evalua marimile integrale de interes specifice hidrodinamicii
turbomasinilor.
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2.2.9.2.2.1. Reteaua de discretizare pe suprafata de iesire din
rotor

Domeniul canalului interpaletar rotoric este discretizat cu celule (volume
finite) hexaedrice, prin urmare reteaua de discretizare pe suprafata de iesire din
rotor este formata din patrulatere, fig.2.30.

o o
=) =)
A o
1 I T I I T 1

1

o

L L L L

Coordonata Y [m]

-0.02

-0.04

-0.0 [N BN BTN BN BN BTN BN B N |
'8.04 0.06 0.08 01 012 014 016 0.18 0.2 0.22

Coordonata X [m]

Fig.2.30. Vedere axiala (planul X-Y) a retelei de discretizare pe suprafata de la iesire din
rotor

Se poate observa din fig.2.30 ca fatetele patrulatere formeaza o retea
structurata, fiind dispuse in sub-seturi de raza constanta. Totusi, in directie
circumferentiald (tangentiald), patrulaterele au extensie unghiulara variabilg,
rezultata din discretizarea in jurul paletei rotorice. Se pune deci problema calculului
suprafetei fiecarei celule, impreuna cu orientarea celulei, in vederea evaluarii
fluxurilor prin suprafata.

Fiecare fateta a retelei de discretizare este un patrulater co-planar, pentru
care aria este reprezentatd de vectorul

SA = N -5A = XSA, + YOA, + Z0A, (2.19)
In ecuatia (2.19) 8A reprezintd mé&rimea ariei fatetei patrulatere, iar
ﬁ:)n(sx+)75y+znsz reprezintd versorul normalei la fateta. Pentru un patrulater

definit de punctele co-planare (Xl,Yl,Zl), (X2,Y2,22), (X3,Y3/Z3)/ (X4/Y4/Z4)

vectorul de arie din ecuatia (2.19) este jumatate din produsul vectorial al
diagonalelor patrulaterului [152],
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D1=(X3'X1,Y3'Y1,Z3'Zl), D2=(X4'X2,Y4'Y2,Z4'22)

Dy xD DyyD>z7 —D;7D
A-P1xD2 .\ _ DiyDoz -D;1zDpy
2 2 ' (2.20)
sa, - 21zP2x ;D1xDzz ,5A, = PixPay ;DIYDZX

Formulele sunt implementate in subrutina FORTRAN de mai jos:

SUBROUTINE CELLA(X1,Y1,Z1,X2,Y2,Z2,X3,Y3,23,X4,Y4,24,
& AX,AY,AZ)
C compute the cell area vector
DOUBLEPRECISION X1,Y1,Z1,X2,Y2,22,X3,Y3,Z3,X4,Y4,Z4, | input
& AX,AY,AZ ! output cell area vector
DOUBLEPRECISION D1X,D1Y,D1Z,D2X,D2Y,D2Z ! diagonal vectors
C diagonal vectors components
D1X=X3-X1
D1Y=Y3-Y1
D1zZ=2Z3-Z1
D2X=X4-X2
D2Y=Y4-Y2
D2Z=274-Z2
C diagonal vectors cross-product
AX=(D1Y*D2Z-D1Z*D2Y)/2.0D0
AY=(D1z*D2X-D1X*D2Z)/2.0D0
AZ=(D1X*D2Y-D1Y*D2X)/2.0D0
RETURN
END SUBROUTINE CELLA

Utilizdand coordonatele nodurilor se poate calcula si pozitia centrului de
greutate al fatetei patrulatere, ca medie ponderata cu aria intre centrele de greutate
a celor doud triunghiuri definite de o diagonala a patrulaterului (nu are importanta
care din cele doua diagonale este aleasa pentru definirea celor doua triunghiuri). In
mod normal, Fluent calculeaza intern vectorii 8A pentru toate fetele de celule, dar
acesti vectori sunt disponibili pentru export doar pentru suprafetele ce definesc
frontiera domeniului. In cazul de fata, suprafata de analiza a curgerii la iesire din
paletajul rotoric este o suprafatd internd, si prin urmare este necesara calcularea
separatd a vectorilor 5A.

Informatia geometrica a retelei de discretizare poate fi exportata din Fluent
intr-un fisier format Tecplot (pentru vizualizare grafica), al carui continut este
prezentat mai jos.

TITLE = "Runner Outlet Section"

VARIABLES = "X" "y" "z"

ZONE T="runneroutlet"

N=4742, E=4536, ZONETYPE=FEQuadrilateral
DATAPACKING=POINT

DT=(SINGLE SINGLE SINGLE )

1.968601644E-001 -1.117130741E-002 -1.711710393E-001
1.969291270E-001 -9.883192368E-003 -1.711710393E-001
1.929358989E-001 -9.475136176E-003 -1.715260744E-001
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9.569226205E-002 2.216487937E-002 -1.301870495E-001
9.553428739E-002 2.283088677E-002 -1.301856190E-001
9.537281096E-002 2.350728773E-002 -1.301886737E-001
4321

3652

6875

4438 4437 4740 4739
4437 4435 4741 4740
4435 4436 4742 4741

Se poate observa ci prima sectiune contine coordonatele (X,Y,Z) ale celor

4742 noduri, urmate de tabelul de conexiuni care indica pentru fiecare din cele 4536
de fatete care sunt cele patru noduri care definesc patrulaterul. Ordinea numerotarii
nodurilor pentru fiecare fateta asigura ca toate fatetele sa aiba aceeasi orientare.

2.2.9.2.2.2. Campul de viteza si presiune

Valorile vitezei si presiunii pot fi exportate din Fluent in fisiere text (ASCII),
pentru suprafata (suprafetele) de interes, sau chiar pentru volumul de analiza.
Valorile exportate pot fi asociate fie nodurilor retelei de discretizare, fie celulelor de
discretizare.

cellnumber x-coordinate y-coordinate z-coordinate total-pressure
x-velocity y-velocity z-velocity
1 1.948986948E-01 -1.031677984E-02 -1.713485718E-01
5.787377306E+03 4.089027474E-01 1.720890447E+00 -2.240722163E+00
2 1.949625909E-01 -9.031867608E-03 -1.713485420E-01
5.822112604E+03 4.287321401E-01 1.727299062E+00 -2.225029278E+00

Formatul fisierului de date este structurat ca in exemplul de mai sus. Fiecare
linie contine marimile indicate in antetul fisierului, si anume:

- Indicele celulei (fatetei) de discretizare

- Coordonatele centrului de greutate

- Marimile hidrodinamice (de exemplu presiunea totald, componentele de

viteza etc.)

De retinut este faptul ca ordinea celulelor de calcul este aceeasi ca si in

fisierul cu informatiile geometrice prezentat in paragraful 2.2.9.2.2.1.

2.2.9.2.2.3. Marimi integrale pe suprafata de iesire din rotor

Datele numerice asociate campului de viteza si presiune urmeaza a fi
procesate prin mediere circumferentiala. Rezultatul astfel obtinut va trebui sa
conserve principalele marimi integrale care sunt asociate curgerii in turbomasini.

Prima marime integrala o reprezinta debitul volumic:

szvvﬁdA :IV-dA (2.21)
A A
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Este evidentd, din ecuatia (2.21) utilitatea vectorului dA . Pentru calculul
numeric, integrala din ecuatia (2.22) este aproximata ca suma pentru toate fetele

patrulatere,
0= ;vf - 5A :;(VXSAX +V,, 04, + VzﬁAz)f (2.22)

unde indicele f parcurge tot sirul fatetelor. Notd8m c3 pentru aplicarea formulei nu
este relevanta ordonarea fatetelor.

In general, pentru orice marime fizica asociata curgerii, putem evalua fluxul
ei prin suprafata, (“flow rate of...” in Fluent),

®(0) = ZOV/—‘ -8A¢ , unde O este o mdrime scalard
f

Odata evaluat fluxul unei marimi, putem calcula si media ponderatd cu
fluxul, definita ca fiind:

(2.23)

In cazul nostru, ecuatia fundamentald a turbomasinilor necesitd evaluarea

(2.24)

fluxului presiunii totale P+pV2 /2 si @ momentului cinetic UV,.

In tab.2.9 sunt prezentate valorile numerice raportate din Fluent pe
sectiunea de iesire din rotor, respectiv evaluate cu datele numerice exportate din
Fluent. Diferentele mici sunt atribuite erorilor de trunchiere la scrierea datelor in
fisierele de iesire. Presiunea totald (si presiunea staticd) este definitd pana la o
constanta aditiva in curgerile incompresibile. Prin urmare, valoarea presiunii totale
la iesirea din domeniul de calcul este data de valoarea presiunii dinamice.
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Tab.2.9 Fluxurile la iesirea din rotor, pentru un canal interpaletar, raportate din Fluent si
calculate cu formulele (2.22) si (2.23)

Punct de Debit volumic Flux de presiune Flux de moment
functionare [m:"/s} Fluent si totala [Pa m3 /s] cinetic
ec. Fluent si ec. |:(m2/52)m3/s:|
Fluent si ec.
oPO1 0.22269500E-1 119.31439 0.32085033
0.22198865E-1 118.78625 0.31988928
0.26318466E-1 99.941833 0.24073692
OP03 0.26269946E-1 99.615571 0.24048398
0.28342845E-1 102.62218 0.17598381
P03 0.28293405E-1 102.21835 0.17556836
0.29355237E-1 110.01175 0.13796186
P07 0.29301622E-1 109.64992 0.13763824
0.32391857E-1 149.63804 0.16186752E-1
OPO9 0.32329729E-1 149.13220 0.15879253E-1
0.34416329E-1 197.21286 -0.78896767E-1
Pt 0.34342513E-1 196.47787 -0.79159293E-1

2.2.9.2.3. Medierea circumferentiala a campului hidrodinamic
la iesirea din rotor

Modelul simplificat pentru curgerea cu rotatie in aval de rotorul turbinei
hidraulice se bazeaza pe ipoteza unei curgeri axial-simetrice. Prin urmare, pentru a
compara rezultatele obtinute cu acest model simplificat cu rezultate numerice
obtinute prin calculul curgerii tridimensionale intr-un canal interpaletar, este
necesara medierea circumferentiala a acestora. Principala conditie care trebuie
indeplinita de procedura de mediere circumferentiala este conservarea marimilor
integrale din tab.2.9.

In plus, deoarece curgerea este considerata axial-simetrica, este natural sa
adoptam un sistem de coordonate cilindrice. Astfel, marimile mediate
circumferential vor depinde doar de coordonata axiala si coordonata radiala, pentru
punctele de interes de pe generatoarea suprafetei de revolutie de la iesirea din
rotor, asa cum este aratat in fig.2.29.

Prin urmare, definind raza unui punct ca fiind R:\/X2+Y2 , putem proiecta
vectorul viteza, respectiv arie, pe directiile radiala si tangentiald, dupa cum

urmeaza:
Vel _[X/R Y/R] Vx| [8A-] _[X/R Y/R][8A«
Vo[ "R xRV [ 184 T [-v/R x/R]|BA, (2.25)
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Coordonata axiala (axa Z) ramane neschimbata. Evident, prin modificarea
sistemului de coordonate produsul scalar V -38A ramane neschimbat. Verificarea
acestui rezultat este prezentata mai jos, prin calcul direct.

V54, +V, 04, =

X Y X Y
[EVX +EVVJ(ESAX +ESAVJ+

Y X Y X
[—EVX +Evy](—EBAX +ESij— (2'26)

2 2 2 2
Ky X, -
VydAy +V) 84,

Schimbarea sistemului de coordonate din cartezian in cilindric are si
avantajul important ca pe suprafete de revolutie, cum este suprafata de la iesire din
rotor, 6A, =0, si prin urmare debitul elementar printr-o fatetd de pe suprafatd
este:

dQ=V,5A, + V,.6A, (2.27)

Cu alte cuvinte, doar componenta meridionalad a vitezei contribuie la debitul

volumic.
Revenind la calculul debitului volumic, putem rescrie ecuatia (2.22) sub

0= ;vf -5A = Z;(VZSAZ Vi3AL) = ZI:(VZAZ +VrA,)i (2.28)

In ecuatia (2.28) indicele /corespunde sirului de fatete care au aceeasi razd
a centrului de greutate, iar indicele j corespunde fatetei in interiorul unui astfel de

forma

sir. Prin urmare, vom avea un sir de fatete dispuse la raza R;,

Z(VZSAZ ),‘j

v, -1 A
(Vz)l_ (Az)i;(VZSAz)U Z(SAZ)ij

B 1 ;(vraA,)ij
(Vr)i = (Ar) Z(VrSAr)/j = Z(S—AF)/J

rj

(2.29)

i
In altd ordine de idei, componentele axiald si radiald ale vitezei mediate
circumferential (Vz,vr) sunt mediile ponderate cu ariile fatetelor pentru fiecare sir
de celule care sunt dispuse la aceeasi raza. Prin constructie, viteza meridionala

mediata circumferential va conserva debitul, conform ecuatiei (2.28).
Fluxul momentului cinetic poate fi scris in aceeasi manierd ca fiind:
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®(UV,) = D (UV,), Vs -8A =
f
Z(QR,)Z(VUVZSAZ FV VoA, ) =
/ j
> (OR))(VuVz A + ViV ) =

i

(2.30)

]

Z(QRI)(VU )i (VzAz + VrAr )i
i
Prin urmare, medierea circumferentialda a vitezei tangentiale trebuie
efectuata astfel:

D (VuVz0A; + VuVrdAr)
(vu), = 2.31
i Z(vzzSAZ +Vp8AL), (2.31)
J
Cu alte cuvinte, viteza tangentialda medie este calculatd ca media ponderata
cu debitele prin fatetele dispuse la aceeasi raza. Cu aceastd definitie, asigurdm
conservarea fluxului de moment cinetic. In mod similar trebuie procedat si pentru
medierea circumferentiald a presiunii totale

Z (PtotvzsAz + ProtVi-3A- ),]
(Prot) = 2.32
i Z(VZSAZ +VROAL) (2.32)
J
pentru a conserva fluxul de presiune totala.

Prin mediere circumferentiala, marimile asociate campului hidrodinamic vor
fi reprezentate prin valorile humerice asociate punctelor marcate cu cercuri de pe
curba din semiplanul meridian corespunzatoare generatoarei suprafetei de revolutie
de la iesirea din rotor, fig.2.31.
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= iesirea din rotor
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coordonata radiala [m]
Fig.2.31 Curba din semiplan meridian generatoare a suprafetei de revolutie de la iesirea din
rotor

Curba din fig.2.31 este reprezentatda printr-un set de puncte (noduri),
conventional numerotate in ordinea crescatoare a razei, deci de la butuc la periferie
(de la coroand la inel), (Rj,Z;), i=1...Nj,. Pentru reteaua de discretizare utilizatd in
cazul de fatd, avem N, =62.

O prima verificare a corectei reprezentari geometrice este calculul ariei
suprafetei de revolutie obtinutd prin rotirea curbei din fig.2.31. in jurul axei de
simetrie,

N,-1
2 2
Azp= D w(Rig+ RI)J(RHI +Ri)" +(Zj1+ Zi) (2.33)
7

Practic, aria suprafetei este aproximata, conform ecuatiei (2.33) ca suma
unor arii laterale de trunchiuri de con. Valoarea numeric astfel obtinuta, impartita la
numarul de palete, este comparata cu valoarea corespunzatoare raportata de Fluent
ca suma a ariilor fatetelor patrulatere:

Asp = > \[(64,)7 + (34 )7 (2.34)
f

Tab.2.10 Calculul ariei suprafetei de revolutie de la iesirea din rotor
A3p, ecuatia (2.33) Ap /(numarpa/ete) , ecuatia (2.34)

0.12459214E-1 [mz} 0.12459200E-1 [mz}

Secventa de program FORTRAN77 [90] care implementeaza algoritmul de
mediere circumferentiald a campului hidrodinamic este redata mai jos. Mentionam
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ca este redata doar o parte a intregului program de post-procesare a datelor

numerice exportate din Fluent.

C build permutation vectors for increasing radius
CALL PERMUTATION(Nnodes,coordnode,ipermnodes)
CALL PERMUTATION(NCcells,cellcntr, ipermcells)
C compute the points for the meridian line
CALL LINEPOINTS(Nnodes,coordnode,ipermnodes,Np,Rp,Zp)
C compute the segments centroids for the meridian line
CALL LINEPOINTS(Ncells,cellcntr,ipermcells,Nc,Rc,Zc)
C compute the area
DO I=1,Nc
dSc(I)=DSQRT((Rp(I+1)-Rp(I))**2+(Zp(I+1)-Zp(I))**2)
END DO
SURFACEAREA=0.0D0
DO I=1,Nc
SURFACEAREA=SURFACEAREA+
& 2.0DO*PI*Rc(I)*dSc(I) ! use centroid radius
END DO
PRINT '(" surface area for runner outlet = ",G20.10)’,
& SURFACEAREA/DFLOAT(13)
C compute the average velocities and total pressure
CALL AVERAGE(Ncells,cellcntr,cellAzru,cellVzru,cellflow,
& ipermcells,Nc,VZc,VRc,VUc,PTc)
C check the fluxes for averaged quantities
DISCHARGE=0.0D0
FLUXUVU=0.0DO0
FLUXPT=0.0DO
DO I=1,Nc

NOTE: according to the cell orientation, the unit normal (and the area vector)

is pointing DOWNSTREAM, thus the discharge value is POSITIVE

Qc= VZc(1)*(-2.0D0*PI*Rc(I)*(Rp(I+1)-Rp(I))) ! reverse nz
& +VRc(I)*(+2.0DO*PI*Rc(I)*(Zp(I+1)-Zp(1))) ! reverse nr

DISCHARGE=DISCHARGE +Qc
FLUXUVU = FLUXUVU + OMEGA*Rc(I)*VUc(I)*Qc
FLUXPT = FLUXPT + PTc(I)*Qc

END DO

PRINT '("" volumetric flowrate (averages) = '",G20.10)',

& DISCHARGE/DFLOAT(NBLADES) ! for one interblade channel

PRINT '(" flux of kinetic momentum (averages) = ",G20.10)',

& FLUXUVU/DFLOAT(NBLADES) ! for one interblade channel

PRINT '(" flux of total pressure (averages) = ",G20.10)',

& FLUXPT/DFLOAT(NBLADES) ! for one interblade channel

Nodurile si celulele sunt ordonate in ordinea crescatoare a razei nodului sau

centrului celulei, cu ajutorul subrutinei PERMUTATION. Aceasta

subrutina

furnizeaza un vector de permutare a indicilor nodurilor, respectiv celulelor.
Subrutina utilizeaza procedura SVRGP (DSVRGP pentru dubla precizie) de ordonare
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a unui vector de numere reale in ordine crescatoare a valorilor, returnand un vector
de permutare a indicilor. Subrutina este disponibila in biblioteca IMSL.

SUBROUTINE PERMUTATION(N,points,iperm)
C receive a set of point coordinates XYZ and returns
C a permutation vector for increasing radius

INTEGER N,NMAX

PARAMETER (NMAX=5000)

DOUBLEPRECISION points(NMAX,3),radius(NMAX)

INTEGER iperm(NMAX)

DO I=1,N
radius(I)=DSQRT(points(I,1)**2+points(I,2)**2)
iperm(I)=I ! initialize permutation vector

END DO

CALL DSVRGP (N, radius, radius, iperm)

RETURN

END SUBROUTINE PERMUTATION

Medierea circumferentiald a coordonatelor nodurilor sau centrelor celulelor
este realizatd cu subrutina LINEPOINTS. Aceasta subrutind furnizeaza
coordonatele radiala si axiala pentru punctele din fig.2.31. Corectitudinea calculului
acestor coordonate in semiplanul meridian este verificata prin evaluarea ariei
suprafetei de la iesire din rotor, SURFACEAREA, prezentata in tab.2.10.

SUBROUTINE LINEPOINTS(Nnodes,coordnode,ipermnodes,
& Np,Rp,Zp)
IMPLICIT NONE
INTEGER NMAX,NMAX1
PARAMETER (NMAX=5000,NMAX1=100)
INTEGER Nnodes
DOUBLEPRECISION coordnode(NMAX,3)
INTEGER ipermnodes(NMAX)
INTEGER Np
DOUBLEPRECISION Rp(NMAX1),Zp(NMAX1) ! meridian point coordinates
DOUBLEPRECISION Rn(NMAX),Zn(NMAX) ! ordered 3D points
INTEGER bincount(NMAX1),I
DOUBLEPRECISION radius,threshold
PARAMETER (threshold=1.0D-4)
C nodes in cylindrical coordinates, ordered for increasing radius
DO I=1,Nnodes
Rn(I)=DSQRT(coordnode(ipermnodes(I),1)**2+

& coordnode(ipermnodes(I),2)**2)
Zn(I)=coordnode(ipermnodes(I),3)

END DO

radius=Rn(1)

Np=1

bincount(Np)=0
Rp(Np)=0.0D0
Zp(Np)=0.0D0
DO I=1,Nnodes
IF (Rn(I)-radius.GT.threshold) THEN
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radius=Rn(I)! re-set the bin radius
Np=Np+1 ! move to the next bin
bincount(Np)=0 ! reset bin counter
Rp(Np)=0.0D0
Zp(Np)=0.0D0
END IF
bincount(Np)=bincount(Np)+1 ! increment bin counter
Rp(Np) =Rp(Np)+Rn(I)
Zp(Np) =Zp(Np)+Zn(I)
END DO
DO I=1,Np
Rp(I)=Rp(I)/DFLOAT(bincount(I))
Zp(1)=Zp(I)/DFLOAT(bincount(I))
END DO
RETURN
END SUBROUTINE LINEPOINTS

Medierea circumferentiala a vitezei si presiunii totale este efectuata cu
subrutina AVERAGE, prezentata mai jos. Aceasta subrutina furnizeaza profilele

radiale VZ(R) Si Vr(R) calculate cu formulele (2.29),VU(R) calculat cu formula

(2.31), si 'Dtot(R) calculat cu relatia (2.32). Corectitudinea medierii circumferentiale

este verificatd prin calculul fluxurilor DISCHARGE, FLUXUVU si FLUXPT utilizand
profilele mediate circumferential.

SUBROUTINE AVERAGE((Ncells,cellcntr,cellAzru,cellVzru,cellflow,
& ipermcells,Nc,VZc,VRc,VUc,PTc)
IMPLICIT NONE
Ncells - number of cells
cellentr - cell centroid coordinates
cellAzru - cell area vector cylindrical coords.
cellVzru - cell velocity, cylindrical coords.
cellflow - use it only for total pressure: cellflow(*,4)
ipermcells - permutation of cells for increasing centroid radius
Nc - number of segments on the meridian line
VZc,VRc,VUc,PTc - velocity components and total pressure averaged
INTEGER Ncells,NMAX,Nc,NMAX1,1I
PARAMETER (NMAX=5000,NMAX1=100)

DOUBLEPRECISION cellcntr(NMAX,3) ! cell centroid coords.
DOUBLEPRECISION cellAzru(NMAX,3) ! cell area cylindrical
DOUBLEPRECISION cellVzru(NMAX,3) ! cell velocity cylindrical
DOUBLEPRECISION cellflow(NMAX,4) ! cell flow data
INTEGER ipermcells(NMAX)

DOUBLEPRECISION Rc(NMAX)

DOUBLEPRECISION
VZc(NMAX1),VRc(NMAX1),VUc(NMAX1),PTc(NMAX1),

& AZc(NMAX1),ARc(NMAX1),VZAZc(NMAX1),VRARC(NMAX1),
& VUQc(NMAX1),PTQc(NMAX1)

INTEGER bincount(NMAX1)

DOUBLEPRECISION radius,threshold

PARAMETER (threshold=1.0D-4)

O0O0O0O0O0O0OO0
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compute cell centroid radius (increasing values)

DO I=1,Ncells
Rc(I)=DSQRT(cellcntr(ipermcells(I),1)**2+
& cellcntr(ipermcells(I),2)**2)
END DO
radius=Rc(1)
Nc=1

bincount(Nc)=0
AZc(Nc)=0.0DO0
ARc(Nc)=0.0D0
VZAZc(Nc)=0.0D0
VRARc(Nc)=0.0D0
VUQc(Nc)=0.0D0
PTQc(Nc)=0.0D0
DO I=1,Ncells
IF (Rc(I)-radius.GT.threshold) THEN
radius=Rc(I)! re-set the bin radius
Nc=Nc+1 ! move to the next bin
bincount(Nc)=0 ! reset bin counter
AZc(Nc)=0.0D0
ARc(Nc)=0.0D0
VZAZc(Nc)=0.0D0
VRARc(Nc)=0.0D0
VUQc(Nc)=0.0D0
PTQc(Nc)=0.0D0
END IF
bincount(Nc)=bincount(Nc)+1 ! increment bin counter
AZc(Nc) = AZc(Nc) + cellAzru(ipermcells(I),1)
ARc(Nc) = ARc(Nc) + cellAzru(ipermcells(I),2)
VZAZc(Nc) = VZAZc(Nc) + cellAzru(ipermcells(I),1)
& *cellVzru(ipermcells(I),1)
VRARc(Nc) = VRARc(Nc) + cellAzru(ipermcells(I),2)
& *cellVzru(ipermcells(I),2)
VUQc(Nc) = VUQc(Nc) + cellVzru(ipermcells(I),3)*
& (cellVzru(ipermcells(I),1)*cellAzru(ipermcells(I), 1)+
& cellVzru(ipermcells(I),2)*cellAzru(ipermcells(I),2))
PTQc(Nc) = PTQc(Nc) + cellflow(ipermcells(I),4)*
& (cellVzru(ipermcells(I),1)*cellAzru(ipermcells(I),1)+
& cellVzru(ipermcells(I),2)*cellAzru(ipermcells(I),2))
END DO
DO I=1,Nc
VZc(I)=VZAZc(I)/AZc(I)
VRc(I)=VRARCc(I)/ARc(I)
VUc(1)=VUQc(I)/(VZAZc(I)+VRARCc(I))
PTc(I)=PTQc(I)/(VZAZc(I)+VRARCc(I))
END DO
RETURN
END SUBROUTINE AVERAGE
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Primul rezultat important obtinut prin medierea circumferentiala a campului
hidrodinamic pe suprafata de revolutie de la iesire din rotorul turbinei Francis este
acela ca marimile mediate conserva fluxurile, asa cum se observa din tab.2.11, cu
precizie de ordinul trunchierii numerice. Rezultatul acesta este asteptat, pentru ca
proprietatea de conservare a fluxurilor a fost explicit utilizata la construirea
procedurii de mediere circumferentiala.

Calculul numeric al fluxurilor pe suprafata de revolutie generata de rotirea
curbei din fig.2.31 Tn jurul axei masinii, este sumarizat in cele ce urmeaza. Mai intai,
curba in semiplanul meridian este reprezentatd printr-un set de puncte

(R,(p),zl(p)],i = 1...Np. Utilizand acest set de puncte se poate evalua numeric aria

suprafetei de revolutie utilizadnd ecuatia (2.33). Pe de alta parte, marimile mediate

corespund centrelor segmentelor, (RI(C),ZI(C)],i =1...N.. In cazul exemplului utilizat

in aceasta sectiune avem Np =62 si N =61. Lungimile segmentelor de curbd sunt:

sof) - (7)) 4012 39

I I

si prin urmare ecuatia (2.33) poate fi scrisa ca:

NC
Azp =Y 2nR(Vss(c) (2.36)
i=1
utilizata in secventa de program de mai sus pentru calculul SURFACEAREA.
Cu conventia ca debitul prin fiecare segment de curba este pozitiv, avem:

5Q() = V'Y 2nr(©) (R,.( P) _R(P) ) VU 2ar(©) (Z,( Pz P)) (2.37)

si prin urmare debitul total (DISCHARGE) pentru curgerea axial-simetrica este:

NC
Qop = Y 8Q( (2.38)
i=1
Fluxul de moment cinetic (FLUXUVU) este:

NC
®op (UVy) = D ORNV5Q(<) (2.39)
i=1
iar fluxul presiunii totale (FLUXPT) este
NC
O3p (Prot) = D Pt oQf < (2.40)
i=1
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Tab.2.11 Fluxurile la iesirea din rotor, pentru un canal interpaletar, calculate prin integrarea
numericad a datelor numerice 3D, raportate din Fluent, respectiv prin integrarea marimilor
obtinute prin mediere circumferentiald cu formulele

Punct de Debit volumic Flux de presiune Flux de moment
functionare [ms/s} totald [Pa~m3/s} cinetic
3D si 2D cu ecuatia | 3D si 2D cu ecuatia {(mz/sz)-m3/s}
(2.28) (2.32) 3D si 2D cu
ecuatia (2.30)
0.22198865E-1 118.78625 0.31988928
POl 0.22198832E-1 118.78805 0.31989320
0.26269946E-1 99.615571 0.24048398
OPO3 0.26269873E-1 99.617506 0.24049015
0.28293405E-1 102.21835 0.17556836
OP0> 0.28293244E-1 102.21821 0.17557079
0.29301622E-1 109.64992 0.13763824
OPo7 0.29301479E-1 109.65038 0.13764234
0.32329729E-1 149.13220 0.15879253E-1
P09 0.32329462E-1 149.12975 0.15879481E-1
0.34342513E-1 196.47787 -0.79159293E-1
oPil 0.34342224E-1 196.47469 -0.79157849E-1

Fig.2.33. ...fig.2.38 prezinta datele numerice obtinute din simularea curgerii
tridimensionale in canalul interpaletar rotoric (cercuri) si profilele radiale mediate
circumferential. Legenda pentru aceste figuri este expusa in fig.2.32.

Dispersia datelor tridimensionale provine din caracterul

tridimensional

complex al curgerii in canalul interpaletar, precum si din dara paletei. Prin mediere
circumferentiald aceste informatii sunt pierdute, pentru ca rezultatul corespunde
unei curgeri axial-simetrice cu rotatie. Cu toate acestea, modelul 2D axial-simetric
reuseste sa surprinda principalele caracteristici ale curgerii cu rotatie [129], si ofera
o simplificare necesara pentru integrarea in metodologii de optimizare utilizand
proiectarea inversa [127] sau in cuplarea rotorului turbinei cu tubul de aspiratie

[25].

Vz Fluent 3D
Vr Fluent 3D
Vu Fluent 3D

—— \/z mediat
e \/r mediat
——— VU mediat

Ptot Fluent 3D
Ptot mediat

Fig.2.32. Legenda pentru fig.2.33. ... fig.2.38.
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Fig.2.33. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totald (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.01
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Fig.2.34. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totald (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.03
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Vz, Vr, Vu [m/s]
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Fig.2.35. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totala (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.05
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Fig.2.36. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totala (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.07
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Fig.2.37. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totald (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.09
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Fig.2.38. Componentele vitezei (stédnga) si presiunea totald (dreapta) mediate
circumferential pentru punctul de operare OP.11

2.2,.9.2.4. Analiza campului hidrodinamic mediat
circumferential la iesirea din rotor

Fig.2.39 prezinta sinoptic evolutia campului hidrodinamic la iesire din rotorul
turbinei Francis, de la sarcina partiala (OP01) pana la suprasarcina (OP11).

Fig.2.39.a aratad ca viteza axiala este decelerata mai pregnant in vecinatatea
coroanei decat in zona inelului odatd cu scaderea debitului. Corespunzator, viteza
radiald se modificd in vecinatatea coroanei, fig.2.39.b, pentru a asigura directia
curgerii in semiplanul meridian corespunzatoare formei coroanei. Este clar ca la
debite partiale curgerea are tendinta de a forma o zona de stagnare sau recirculare
in vecinatatea coroanei.

Evolutia vitezei tangentiale, fig.2.39.c, este consistentda cu configuratia
triunghiului vitezelor la iesire din rotor. Astfel, la sarcinad partiald rotatia este in
aceeasi directie cu rotorul (viteza tangentiald pozitiva), in timp ce la suprasarcina
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2.2 - Metodologia de simulare numerica a curgerii in turbina Francis 111

rotatia este preponderent in sens invers sensului de rotatie al rotorului (viteza
tangentiala pozitiva).

La suprasarcind, presiunea totala prezintd un exces la coroana, si
corespunzator un deficit la inel, in raport cu valoarea medie la iesire din rotor,
fig.2.39.d. Tinand cont ca amonte de rotor presiunea totald este practic constanta,
rezulta ca la suprasarcina rotorul turbinei extrage mai multd energie de la fluid in
zona inelului decéat in zona coroanei. Pe de alta parte, la sarcina partiala se observa
o crestere monotonad a presiunii totale de la coroana péana la inel, ceea ce indica
faptul ca rotorul preia mai multa energie de la fluid in vecinatatea coroanei decat in
vecinatatea inelului.
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Fig.2.39. Evolutia campului hidrodinamic la iegire din rotorul turbinei Francis, de la sarcina
partiala (OP01) pana la suprasarcind (OP11)
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2.3. Validarea datelor numerice cu date exprimentale

Verificarea corectitudinii metodologiei de calcul a curgerii s-a facut prin mai
multe feluri. Unul dintre acestea a fost comparatia componentelor vitezei obtinute
pe cale numericd cu cele obtinute pe cale experimentald. Pentru sectiunea de
analiza DRP am comparat componentele dimensionale ale vitezei pentru trei
regimuri de functionare, unul aflat la regim de debit partial (OP01), unul aflat in
apropierea punctului optim de functionare (OP06) si unul aflat in zona de supra-
sarcind (OP10).

Profilele experimentale folosite pentru comparatie sunt disponibile in mai
multe surse, sub formd grafica sau forma tabelara: [92], [104], [120].

In fig.2.40 sunt disponibile reprezentarile profilelor experimentale si
numerice in format dimensional.
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SE . Vr experimental S . Vu experimental
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-60 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 ~o 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25
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Fig.2.40. Comparatia componentelor vitezei (numeric versus experimental) pentru
sectiunea DRP
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2.4. Concluzii referitoare la metodologia de simulare
numerica a hidrodinamicii turbinei Francis

In prezentul capitol s-a prezentat metodologia de simulare numericd a
hidrodinamicii turbinei Francis GAMM, metodologie ce poate fi folosita pe toate
turbinele de tip Francis.

S-au expus datele disponibile pentru aceasta turbina: geometria
distribuitorului, rotorului si a tubului de aspiratie, si valorile parametrilor ce descriu
regimurile de functionare ale turbinei (cadere, turatia, coeficient de debit, unghi de
deschidere al aparatului director).

De asemenea s-a prezentat in detaliu si metodologia de calcul a curgerii
cuplate distribuitor-rotor folosita la calculul curgerii pentru 12 puncte de functionare
la cadere constantd, adica pe o plaja larga de regimuri de functionare, de la debit
partial pana la supra-sarcind. S-a prezentat pe rand fiecare pas parcurs, de la
constructia domeniilor de analiza, trecand la discretizarea domeniilor, impunerea
conditiilor la limita pe fiecare domeniu, alegerea modelului de turbulentad si
ajungand la prelucrarea datelor folosind medierea circumferentiala.

S-a aratat succesiunea pasilor care au dus in final la post-procesarea
rezultatelor folosind medierea circumferentiald, rezultate ce sunt necesare pentru a
face posibila evaluarea si validarea modelului matematic surogat al rotorului.

Rezultatele principale sunt distributia vitezei si a presiunii pentru cele trei
sectiuni de analiza.

Acestea s-au utilizat atat pentru calculul unor marimi prezentate pe larg in
capitolul 3, cat si pentru validarea rezultatelor modelului matematic.
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3. MARIMI PRIMARE SI MARIMI DERIVATE
UTILIZATE PENTRU MODELAREA CURGERII CU
ROTATIE

Finalizand simularea numerica a curgerii pe distribuitorul si rotorul turbinei
Francis GAMM, folosindu-ne de metodologia de calcul a curgerii cuplate distribuitor-
rotor si prelucrand principalele mdarimi (componentele vitezei si presiunea totald)
aplicdnd medierea circumferentiala s-a trecut la adimensionalizarea lor. In
continuare s-au calculat si marimile derivate folosite la modelarea matematica a
curgerii aval de rotorul turbinei.

Analiza numericd tridimensionald a curgerii in rotorul turbinei Francis, mai
precis intr-un canal interpaletar rotoric, furnizeaza campul hidrodinamic in acesta.
Asa cum s-a aratat si anterior, cdmpul hidrodinamic s-a analizat si prelucrat pentru
mai multe sectiuni.

Pentru modelul matematic simplificat al curgerii o importanta deosebita o
are curgerea la iesirea din rotor, intr-o sectiune arbitrard, corespunzatoare
intersectiei domeniului de calcul cu o suprafata de revolutie. De pe sectiunea aval de
rotor s-au procesat informatiile pentru a putea calcula parametrii ce descriu
curgerea si sunt intrebuintati ca marimi de intrare.

Caracterul tridimensional al curgerii se regaseste in neuniformitatea
circumferentiala a campului de viteza si presiune.

Modelul simplificat al curgerii in aval de rotor, respectiv la intrarea in tubul
de aspiratie, admite ipoteza simplificatoare a curgerii axial simetrice. Prin urmare, in
capitolul 2 a fost prezentata in detaliu procedura de mediere circumferentialda a
vitezei in coordonate cilindrice (axiala, radiala si circumferentiald), precum si a
presiunii.

Principalele marimi derivate sunt circulatia vitezei, momentul cinetic,
presiunea totala relativa (rotalpia) si functia de curent.

3.1. Marimi primare

Marimile considerate primare sunt:
- componentele vitezei (componenta axiald V,, componenta radiald V, si
cea tangentiala V,, ), care sunt exprimate in [m/s]

- presiunea P [Pa]

3.2. Adimensionalizarea marimilor primare

Pentru adimensionalizare s-au folosit urmatoarele marimi de referinta:

- Lungimea de referintd, corespunzatoare razei de la iesirea din rotor,
Rrer =0.2 [m],

- Viteza unghiulard Q=52.36 [rad/s], care poate fi consideratd inversul
timpului,
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- Densitatea de referinta, consideratd a fi constantd si avand valoarea
p=998.2 [kg/m:"} , valoare ce corespunde densitatii apei.

Din acestea trei a rezultat viteza de referinta si presiunea de referinta.
Viteza de referinta este descrisa de formula:

Vief =OReer =10.472 [ M/ s] (3.1)
Presiunea de referinta este
Prer = pRZ,. = 39.928 [Pa) (3.2)

Prin urmare, marimile primare (componentele vitezei si presiunea) mediate
circumferential au fost examinate pentru diferite puncte de functionare in forma
adimensionala.

Adimensionalizarea lor se face conform relatiilor:

- Pentru coordonatele geometrice

L
| = - 3.3
Rref [ ] ( )
- pentru componentele vitezei
V, v, vy
Vy=—,Vp=—7—,Vy = - (3.4)
i Vief r Vief “ Vief [}
- pentru presiune
P
p= -
V2 [-] (3.5)

ref
Adimensionalizarea cu formula (3.4) are avantajul ca viteza de referinta
Vier nu depinde de punctul de functionare, deci se pot compara direct profile de

viteza de la puncte de functionare diferite. Acelasi avantaj il are si formula (3.5), in
cazul compararii profilelor de presiune.

3.3. Marimi derivate

Pentru dezvoltarea in continuare a unui model matematic simplificat pentru
curgerea cu rotatie in aval de rotorul turbinei hidraulice, este necesara introducerea
unor marimi derivate. In cele ce urmeaza, modul de calcul al acestora va fi
prezentat.

3.3.1. Coordonata curbilinie
In functie de coordonata curbilinie se vor reprezenta grafic unele marimi.

Este utild si pentru calcularea unor marimi, cum ar fi functia de curent si viteza fara
rotatie.

c= \/(zshr ~ 2pu)° + (st~ Thun )\ [-] (3.6)

z [—] reprezintd coordonata axiala adimensionala, r [—] coordonata radiala.

BUPT



116 Marimi primare si marimi derivate utilizate pentru modelarea curgerii cu rotatie - 3

3.3.2. Componenta normala a vitezei la o sectiune arbitrara

Ne este folositoare pentru calculul functiei de curent \11[—], pentru calculul
debitului, dar si al vitezei fara rotatie. Se afla cu relatia:

Vi =Vay +Venp [ ] (3.7)
Vectorul unitate
n=n,z+nr (3.8)
are componentele:
ny, = rB/_rA ,Np = —ZB/;ZA (3.9)
AB AB

3.3.3. Functia de curent

Functia de curent Y este definita pentru curgerile axial-simetrice
Vi =Vyx0/r, unde v, = 2vz +er este proiectia vitezei pe un semiplan meridian,
iar versorii (Z F,0) sunt versorii directiilor axiald, radiald si circumferentiald. In
general, functia de curent este o functie de doua variabile, \v(Z,F) , dar n cazul
modelului simplificat prezentat in teza ne intereseaza sa calculam functia de curent
de-a lungul unei curbe arbitrare in semiplanul meridian ce uneste un punct de pe
coroana (butuc) cu un punct de pe inel (periferie).

Aceasta curbd arbitrara este consideratd a fi o dreaptd (pentru sectiunile
UDP, DDP si DRP) sau o curba care are forma bordului de fuga al paletei rotorice
(sectiunea DCP).

In continuare se prezintd rationamentul pentru curgerile axial-simetrice
bidimensionale a calculului functiei de curent ¥ corelatd cu componenta normala la
o sectiune de analiza a proiectiei meridionale a vitezei V,, .

In format dimensional avem

10¥Y
h =R ae (3.10)
unde C este coordonata curbilinie, de la coroana C =0 lainel, C =Cppy -
Deoarece debitul volumic este
C
0- J'O My 27RdC’ (3.11)
rezulta ca prin integrarea ecuatiei obtinem valoarea functiei de curent la inel,
Q
¥ == 3.12
inel on ( )
in form3 adimensionald avem
v 1 oy = v v v q
n= _- 4.7 = = 'Vinel = 5 3.13)
0 2 3 2 (
roc VrefRrer  ©RZer

Functia de curent adimensionala se poate obtine integrand prin regula
trapezului viteza normala adimensionala de-a lungul sectiunii de analiza [158].
de unde va rezulta
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y(c)=|(rvy)dc (3.14)

Q=0

iar integrala se aproximeaza prin metoda trapezului.

J (rvp); +(rvp),
‘I’j:z — =L(ci-cig),w1=0 (3.15)
i=2
Vom avea pentru punctele extreme ale sectiunii de masura:
Vg =0,¥p = Vmax =q/2.
Daca geste coeficientul adimensional de debit, atunci functia de curent

variaza in intervalul [O,q/Z] indiferent de pozitia curbei ce uneste coroana cu

inelul. In mod evident, aceastd functie de curent variazd independent si de forma
curbei. Ideile acestea se demonstreaza cu ajutorul fig.3.1 si tab.3.1.

Din acest motiv presiunea totala, momentul cinetic si circulatia vitezei sunt
considerate ca functii de y. Cele trei marimi amintite sunt prezentate pe larg in

prezentul capitol.
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Fig.3.1. Distributia functiei de curent de-a lungul coordonatei curbilinii pentru trei sectiuni de
analiza

Tab.3.1 Valoarea maxima a functiei de curent pentru sectiunile UDP, DDP si DRP

Regim de ubpP DDP DRP

functionare Vmax Vmax Vmax

OPO1 0.10853 0.10828 0.10780
OP02 0.11750 0.11816 0.11801
OP03 0.12728 0.12807 0.12865
OP04 0.13219 0.13295 0.13376
OPO05 0.13709 0.13791 0.13893
OP06 0.13908 0.13994 0.14110
OP0O7 0.14196 0.14280 0.14406
OP08 0.14693 0.14766 0.14903
OP09 0.15651 0.15749 0.15906
OP10 0.16234 0.16242 0.16411
OP11 0.16637 0.16732 0.16910
OP12 0.17612 0.17710 0.17910
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3.3.4. Debitul

Debitul pentru o sectiune de trecere se poate defini ca fiind:
szvvndA [m3/s:| (3.16)
A

Adimensionalizarea acestuia se face utilizdndu-se viteza de referinta si aria
sectiunii de referinta, conform relatiei:
_Q -]
RZV,
™RrefVref
Pentru verificarea corectitudinii obtinerii functiei de curent, se pot compara

a= (3.17.)

valorile lui qH obtinut din simularea numerica cu cele obtinute din functia de
curent.
g
Vmax =5 =4 = 2Vmax [~ (3.18.)

In urmé&torul tabel sunt comparate valorile debitului obtinut din relatia
(3.18).

Tab.3.2 Valorile debitului adimensional pentru sectiunile UDP, DDP si DRP
apop [-]

Regim de | Gryent [-] C.]UDP [_] din ecuatia 7DRP [_]
functionare din ecuatia (3.18) din ecuatia
(3.18) (3.18)

1 0.220000 0.217059 0.216568 0.215598

2 0.240001 0.235000 0.236317 0.236016

3 0.260000 0.254557 0.256145 0.257292

4 0.270001 0.264388 0.265909 0.267526

5 0.280000 0.274186 0.275819 0.277861

6 0.284205 0.278164 0.279882 0.282191

7 0.290000 0.283919 0.285606 0.288128

8 0.299999 0.293867 0.295323 0.298050

9 0.320000 0.313012 0.314973 0.318122

10 0.329999 0.324674 0.324840 0.328211

11 0.340000 0.332747 0.334635 0.338204

12 0.359999 0.352238 0.354208 0.358194

Se poate observa o buna concordanta intre valorile extrase din Fluent si cele
rezultate din calcul cu ajutorul formulei (3.18).

De asemenea, este lesne de remarcat concordanta valorilor debitului
corespunzatoare unui regim de operare pentru toate cele trei sectiuni.

Diferentele de debit apar din cauza preciziei integrarii functiei de curent, dar
si din cauza preciziei medierii circumferentiale pe cercuri ale datelor.
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3.3.5. Circulatia vitezei

Circulatia vitezei este definita ca fiind:

K =RV, [mz/s} (3.19)
in varianta adimensional3 are forma:
R 'V,
K= =rv, - (320)
Rref Vref Y [ }

3.3.6. Momentul cinetic

Momentul cinetic, in forma dimensionala poate fi scris in urmatorul fel:
UV, = RV, [mz/sz} (3.21)
Adimensionalizand,
u, UV, QRY,
Vo TR R " L
ref ref ref

va avea o forma identica cu cea a circulatiei.
Pentru sectiunea de analizé UDP rv,(y) poate fi aproximat liniar. Astfel

(3.22)

marimea poate fi parametrizata cu ajutorul a doi parametri: o constanta si valoarea
pantei.

Aproximarea liniara s-a facut dupa relatia:

vy (v)= constanta+(rvu)slo -y (3.23)

Panta din aceasta aproximatie liniara am folosit-o in modelul matematic
folosit la prezicerea curgerii. Valorile pantei sunt disponibile in capitolul 4, unde este
explicata modelarea matematica a curgerii aval de rotorul turbinei Francis.

Constanta este considerata ca fiind valoarea lui rv,, unde functia de curent

y=0.
3.3.7. Presiunea totala relativa (rotalpia)

Presiunea totala relativa in forma adimensionala este data de relatia:
I'= Ptot rel = Ptot — K[_] (3.24)
Presiunea totala relativa versus functia de curent este aceeasi si amonte si
aval de rotor.

/
p?or?(r)g/te (‘V) = p?ovtare/ (\V) (3.25)

pforponte (\V) _ plgo\/tal (\V) — (amonte (\I/) _ Kava/ (\V) (3.26)
Faptul ca presiunea totala relativa raméane constanta pe un tub de curent
este practic o forma a teoremei lui Bernoulli pentru curgerea relativa.
Relatia (3.26) este forma locala (pe tuburi de curent) a ecuatiei
fundamentale a turbomasinilor.
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3.3.8. Caderea intre doua sectiuni

Se calculeaza folosindu-se urmatoarele relatii:

E
H=7 [m] (3.27)
unde energia Ese calculeazé cu relatia
ave ave
E- (PtOt)amonte _ (PfOt)aval [J / kg} (3.28)
p

ave (average) provine de la medierea valorii pe sectiune.
Formula (3.27) se mai poate defini:

ave ave
H = (Ptot)UDP (Ptot)DDP [m] (3.29)
)
Notam
AProt = (Ptot)z‘,/neonte ( tot)Zﬁj, [Pa] (3.30)
Din (3.29) si (3.30) rezulta
APt = pgH [Pa] (3.31)
Adimensionalizénd obtinem:
H
AProt = :’g - Vz [-] (3.32)
ref ref
Stiind ca in varianta adimensionald, caderea este definita:
=298 1] (3.33)
ref .
Obtinand H din (3.33)
2
thef (-] (3.35)
si inlocuind in (3.31)
hVZe
Dy =29 _ Ve -] (3.36)
tot 2 2 2
Vref gJ'%F
rezulta ca:
h
Mrot =5[] (3-37)

3.3.9. Reprezentarea graficad a rv, (v), @ prr(v) $ia@ Prot re(v)

Pentru a sustine cele prezentate mai sus, dar si concluziile de la sfarsitul
capitolului, in continuare se va prezenta distributia rv, (v), Peor(v) S Prot rer (V) -
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Fig.3.8. Distributia rv, (y) (stanga) si po¢ (v) (dreapta) corespunzétoare OP.07
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Fig.3.9. Distributia rv, (y) (stanga) si po¢ (v) (dreapta) corespunzdtoare OP.08
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Fig.3.10. Distributia rv,, (v) (stdnga) si pyos (v) (dreapta) corespunzétoare OP.09
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Fig.3.11. Distributia rv,, (v) (stdnga) si pyor (v) (dreapta) corespunzétoare OP.10
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Fig.3.13. Distributia rv,, (v) (stdnga) si pyos (v) (dreapta) corespunzétoare OP.12
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Fig.3.15. Distributia Pgot re/(\ll) corespunzatoare regimului OP.03 (stanga),

respectiv OP.04 (dreapta)
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Fig.3.16. Distributia Pgot re/(\ll) corespunzatoare regimului OP.05 (stanga),
respectiv OP.06 (dreapta)
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Fig.3.17. Distributia Pgot re/(\ll) corespunzatoare regimului OP.07 (stanga),
respectiv OP.08 (dreapta)
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Fig.3.19. Distributia Prot re/ (\v) corespunzdtoare regimului OP.11 (sténga),
respectiv OP.12 (dreapta)

3.4. Concluzii

Momentul cinetic si circulatia vitezei au in forma adimensionala aceeasi

expresie.

Conform teoremei lui Kelvin, pentru curgerea axial-simetrica cu rotatie in
zona nepaletatd a traseului hidraulic rv,, rdméne neschimbat pe un tub de curent,

deci vom avea o dependenta rv, (y). Aceastd functie ramane aceeasi in diferite

sectiuni aval de rotor, in conul tubului de aspiratie.

In mod similar, presiunea totald adimensionald rdmane constants
de curent, conform teoriei lui Bernoulli, si prin urmare avem o dependenta
Cele doua teoreme au fost demonstrate in fig.3.2...3.13.

pe un tub
Ptot(\V) -
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ptot(‘l/) poate fi considerata constanta pe sectiunea UDP, pozitionata
amonte de rotor.
Functiile rvu(\v) si ptot(\l/) determinate amonte de rotor diferd de

dependentele corespunzatoare in aval de rotor.

Din fig.3.9...3.18 se poate vizualiza variatia presiunii totale relative de-a
lungul unui tub de curent. Poate fi observat ca aceasta ramane constantd, indiferent
de pozitia sectiunii de analiza. Apare totusi o diferenta datorita pierderilor hidraulice
din traseul turbinei.

Aceste dependente ale marimilor derivate au fost examinate in detaliu in
prezentul capitol, pentru un set extins de puncte de functionare, de la debite
partiale pana la regimuri de suprasarcina.

BUPT



4. CURGEREA CU ROTATIE AVAL DE ROTORUL
TURBINEI FRANCIS. MODELAREA MATEMATICA
A CURGERII AVAL DE ROTORUL TURBINEI
FRANCIS

O parte din activitatea de cercetare din cadrul programului de studii
doctorale s-a axat pe cercetarea asupra unui model matematic derivat din ecuatia
fundamentalda a turbomasinilor. Acesta poate fi folosit pentru calculul curgerii cu
rotatie aval de turbina Francis. Cu ajutorul sdu se pot genera configuratii ale curgerii
la iesirea din rotor (corespunde cu intrarea in tubul de aspiratie), inainte de a
calcula efectiv curgereaﬂ?n rotor. Este o continuare a modelului prezentat de Susan-
Resiga si altii in [129]. In varianta prezentata de acestia, calculul curgerii se face pe
o sectiune radiala (DRP, in cazul nostru), pozitionata transversal la intrarea in tub. O
limitare a acestei versiuni este ca se intrebuinteaza conceptul de viteza fara rotatie
pe o sectiune transversald, in timp ce constrangerile cinematice ale curgerii cu
rotatie sunt riguros valide pe bordul de atac al paletei rotorice [127].

In [128] Susan-Resiga si altii prezinta o evolutie a calculului curgerii pe o
sectiune diagonald (DDP, pentru cazul nostru), in vecinatatea bordului de fuga al
paletei rotorice. O problema a acestei versiuni este estimarea componentei radiale a
vitezei. Directia curgerii in plan meridian se estima calculdnd curgerea succesiv
intre sectiunea DDP si DRP, dupa aceea reconstruindu-se liniile de curent intre cele
doua sectiuni si aproximandu-le cu linii drepte. Rezulta astfel o estimare incorectd a
vitezei radiale. Facandu-se uz de aceasta varianta a modelului surogat, atat in cazul
turbinei GAMM [66], cat si in cazul turbinei Flindt [139] rezultatele nu au fost cele
scontate.

In [130], Susan-Resiga si altii au rezolvat acest neajuns prin incorporarea in
model a directiei curgerii in plan meridian.

In [136] este prezentata cea mai recenta evolutie, unde calculul curgerii s-a
facut pe o sectiune a carei generatoare are forma bordului de fuga al paletei rotorice
si se afla in imediata apropiere a acestuia.

In continuare, descrierea evolutiilor modelului matematic folosit la calculul
curgerii cu rotatie se va face in cele doua subcapitole (4.1. si 4.2.).

Pentru ambele evolutii, mi-am adus contributia, testandu-le in diverse
situatii.

Marimile prezentate in capitolul anterior au fost folosite fie la calculul
parametrilor ce descriu curgerea aval de rotorul turbinei, fie pentru a demonstra
unele ipoteze cu rol de a simplifica calculul curgerii aval de rotor. Aceste ipoteze
simplificatoare sunt enuntate in urmatoarele doua fraze. Distributia presiunii totale
de-a lungul functiei de curent la intrarea in rotor poate fi considerata constanta. De
asemenea, tot la intrarea in rotor, distributia rv, poate fi foarte bine aproximata
printr-o fit-are liniard.

Tot pentru a fi posibila dezvoltarea acestui model s-a demonstrat cu
rezultate numerice teorema lui Kelvin si cea a Iui Bernoulli, enuntate in capitolul
anterior.

BUPT



4.1 - Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis I 133

4.1. Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de
rotorul turbinei Francis I

4.1.1. Privire de ansamblu

Codul TurboSwirlQ2D calculeaza curgerea cu rotatie aval de rotorul unei
turbine Francis, fara a avea nevoie de calculul curgerii in rotor. Il putem considera
un cod Q2D (cvazi-2D / quasi-2D) intrucat foloseste solutii unidimensionale pe
sectiuni de trecere multiple pentru a evalua curgerea 2D cu rotatie axisimetrica.

inel superior

laparat .
stator | | r
".-"'-'-'.-"’

1

t - o

inel inel
inferior

shroud

Fig.4.1. Axele / Suprafetele de masura pentru o turbina Francis [130]

Este nevoie de doua axe de masura in semiplanul meridian, in aval de rotor,
dupa cum se poate observa in fig.4.1:

- DDP - Downstream Diagonal Probing - axa diagonala de masur3,
- DRP - Downstream Radial Probing - axa radiala de masura.

Metodologia foloseste linii drepte, dar se poate adapta pentru a lua in
considerare si linii de forma arbitrara.

Scopul principal este de a obtine componentele vitezei de pe DDP, cat mai
aproape de bordul de fuga al paletei, fara a calcula curgerea in rotor. Aceste
componente sunt necesare pentru a fi utilizate ca date de intrare in calculul curgerii
in tubul de aspiratie.

TurboSwirlQ2D adoptad urmatorul plan de calcul:

- Rezolva o problema uni-dimensionala de curgere cu rotatie constransa

cinematic, pentru a obtine pe DDP profilul vitezei meridonale si cel al vitezei

tangentiale. Suplimentar, obtinem distributia circulatiei K(\y), respectiv a

presiunii totale ptot(‘“)-
- Rezolva o problema uni-dimensionala de curgere cu rotatie neconstransa pe

DRP, folosind distributiile K(v) si Prot () obtinute inainte pe DDP

BUPT



134 Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis - 4

- Gaseste directia liniilor de curent dintre DDP si DRP, apoi reconstruieste pe
DDP componenta axiala si cea radiald din viteza meridionala normala pe

DDP.

Principalele ipoteze simplificatoare:
—  fluidul este ideal (incompresibil si nevascos), deci nu tine cont de efectele

vascoase (strat-limita, turbulentad),

- curgerea este stationara, axisimetrica, cu rotatie,

- curgerea cu rotatie poate dezvolta o zona centrala de stagnare delimitata de

0 panza de vartej.

Fig.4.2 sintetizeaza intreg procesul parcurs pentru obtinerea profilelor de

viteza ce vor fi impuse la intrarea in tubul de aspiratie.

- viteza fara rotatie v.¢

Marimi de intrare
+ care rdman neschimbate pentru toate regimurile
- punctele de capat ale sectiunilor de masura DDP si DRP

+ care definesc punctul de operare:
- coeficientul de debit adimensional q
- fluxul momentului cinetic adimensional aval de rotor m:

Codul sursd de calcul
TurboSwirlQ2D

Date de iesire

DDP
- Componentele (adimensionale) normala si
tangentiald a vitezei de-a lungul
coordonatei curbilinii v,,(c), vu(c)
- Functia de curent de-a lungul coordonatei

DRP
- Componentele (adimensionale) normala si
tangentiala a vitezei de-a lungul razei
val(r), vu(r)

- Functia de curent de-a lungul razei y{r)

curbilinii ¢('c)

J

Profilele dimensionale de
viteza de pe DDP
- componenta axiald V.(R)
- componenta radiald V.(R)
- componenta tangentiala V,(R)

Fig.4.2. Etapele de calcul al curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis
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4.1.2. Datele de intrare ale modelului matematic

Datele de intrare necesare modelului se pot dispune in trei categorii:
- datele geometrice, carora le corespund punctele de capat al axelor DDP si

DRP,

— unghiul relativ al curgerii la iesirea de pe rotorul turbinei, incorporat in
profilul vitezei fara rotatie,

— parametrii integrali ce descriu fiecare punct de operare: debit si fluxul
momentului cinetic.

Toate datele de intrare se prezinta in forma adimensionald. Marimile de
referinta luate in considerare sunt:

- raza de referinta, Rref [m], raza de la iesirea din rotor
— viteza de referintd, Vjer [m/S], definita ca

Vier = QRrer (4.1)

Unde £2 [rad/s], asa cum s-a amintit si in capitolul 3, este viteza unghiularg

a rotorului, Q=r-n/30, N [FOt/min] fiind turatia rotorului.

Cele doua marimi de referinta, raza R, respectiv, viteza V.o, sunt

folosite la calculul profilelor dimensionale de vitezd de pe DDP, utilizate ulterior ca
date de intrare pentru simuldrile curgerii in tubul de aspiratie, simulari necesare
determinarii pierderilor hidraulice din tub.

4.1.2.1. Definirea sectiunilor de analiza

TurboSwirlQ2D foloseste doua axe, fig.4.1, pentru a calcula o aproximare
cvasi-bidimenionald a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis GAMM
[120].

Acestea sunt:

-~ DDP: axa diagonala aval de rotor (Downstream Diagonal Probing line)
- DRP: axa radiala aval de rotor (Downstream Radial Probing line)
Fiecare axa este definita din punct de vedere geometric de punctele sale de
capat din semiplanul meridian, denumite dupa cum urmeaza:
- HUB: punctul de capat al DDP de pe coroana (butuc)
- SHR: punctul de capat al DDP de pe inel (periferie)
- ADC: punctul de capat al DRP de pe axa masinii / axa de simetrie
- WDC: punctul de capat al DRP de pe peretele conului tubului de aspiratie.

Fiecare punct este caracterizat de doud coordonate: axiala si radiala.
Coordonatele radiale ale celor doua axe sunt intotdeauna pozitive, iar valoarea
minima este zero (in axa masinii). Pentru coordonatele axiale s-a adoptat o
conventie: coordonata axiala creste in aval.

Coordonatele axiale si radiale sunt furnizate in forma adimensionala.

. = 4.2
[-]= R, f[m] ri-]= ref[m] (4.2)
Datele de intrare geometrice, mai precis, cele 4 puncte de capat pentru cele
douad axe sunt:
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136 Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis - 4

ZHUB THUB
ZSHR TsHR
ZapCc  ADC

Zwpc  'wpc
Aceste valori numerice sunt supuse urmatoarelor constrangeri, legate de
configuratia geometriei:

ZSHR Z ZHUB
r'sHR > Hus > 0
ZADC = 2WDC > ZSHR
"wpc > rapc.fapc =0
Zapc = Zwpc corespunde axei radiale, care se afla in tubul de aspiratie.

(4.3)

Conditia zypc > zgyr ne indicd faptul cd DRP este localizata aval in raport cu
DDP.

4.1.2.2. Cinematica curgerii la iesirea din rotor

Considerand curgerea cu rotatie axial simetrica, cel mai adecvat este sa
descriem viteza in coordonate ciIindrice(Z,I‘, 9) :

A

V=V,Z+V F+v,0 (4.4)
In semi-planul meridian, proiectia vitezei v, = ivz +er poate fi scrisa
folosind vectorul unitate s de-a lungul liniei de curent, fig.4.1, ca v, = §vm , unde

$=2s,+Fs,, sz=\\;—z=;2, sr=J—r=L22

m\1+(ve/vy) moJ1+(ve/vy)

Deoarece consideram curgerea cu rotatie de-a lungul axei DDP ca fiind

unidimensionald, ecuatia (4.4) furnizeaza informatii in privinta directiei curgerii
meridiane, tany=v, /v, pe DDP.

Directia de curgere pe directia tangentiald este data de unghiul relativ al

curgerii B, . In [129] s-a ardtat ca este mai convenabil sa se introducd o vitezd fara

(4.5)

rotatie fictiva definitd ca vgr =QRtanf,. Aceastd mdrime este descrisa in

subcapitolul 4.1.2.2.1.
Componenta normald a vitezei, adica proiectia vitezei meridionale de-a

lungul directiei normale la DDP, este vn:ﬁvm:(ﬁ-é)vm. In modelul nostru

v, este principala necunoscuta pe DDP.

. . “VpSy; Vp Sy v
V=2V, +rv,=z-2 -2+ r-0 "Csiy, =r1--01 (4.6)
n-s n-s Vsf

In cadrul acestui model matematic trebuie s& se furnizeze informatii cu
privire la directia curgerii pe DDP date de v (c), care reprezintd unghiul de la

bordul de fuga, si v, /v, (c), care reprezinta in special forma sectiunii meridionale
de trecere a traseului hidraulic.
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4.1 - Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis I 137

In prim3 variantd am estimat directia meridiand a curgerii § = zs, + Fs;,
calculand curgerea succesiv pe DDP si DRP, fig.4.1, apoi reconstruind liniile de
curent intre cele doud sectiuni de trecere aproximate ca fiind linii drepte [128].
Aceasta abordare a condus la valori inexacte ale vitezei radiale pe DDP, influentand
astfel corectitudinea evaluarii pierderilor hidraulice. Aceastd abordare o denumim
cvasi-bidimensionald Q2D.

In a doua varianta am fincorporat in model directia meridiana a curgerii,
ecuatia (4.5), calculatd cu v,/v,(c). Abordarea o vom denumi cvasi-

tridimensionala Q3D, ea folosind informatii din calculul curgerii 3D fin rotor.
Principalul scop a fost de a avea o precizie cat mai buna asupra directiei meridiane
curgerii, ce influenteaza estimarea pierderilor hidraulice in tubul de aspiratie.

4.1.2.2.1. Viteza fara rotatie

Notiunea de viteza fara rotatie este prezentata de Susan-Resiga si altii in
[129]. In continuare se explicd legdtura dintre B, si Vgr.

Pentru rotoarele de turbind cu palete fixe, cum ar fi cele de tip Francis,
curgerea cu rotatie la iesirea din rotor trebuie sa indeplineasca constrangerile
cinematice date de geometria paletei rotorului in apropierea bordului de fuga.

Triunghiul de viteze din fig.4.3 prezinta constrangerile cinematice ale

%
unghiului B, format de vectorul vitezei relative W cu directia tangentiala la

sectiunea de iesire de pe rotor (axa DDP in cazul nostru). Chiar dacd unghiul B, se

modifica cu raza, corespondentd geometriei paletei de la coroana la inel, in modelul
simplificat de calcul al curgerii cu rotatie se va asuma ca acesta este constant si
depinde doar de raza sectiunii de iesire din rotor, variatia radiala ramanand
nemodificatd odata cu functionarea la diferite regimuri de operare. Aceasta
presupunere este acceptabila pentru turbinele Francis, unde numarul mare de palete
ofera o buna ghidare a curgerii, cu un minim de efecte tridimensionale in canalele
interpaletare. Totusi, este clar cd unghiul relativ al curgerii B, se modificd odata cu
regimul de functionare, chiar si pentru curgerile nevascoase. Vom presupune intr-o
prima faza ca aceste variatii pot fi neglijate.

Fig.4.3 prezinta trei configuratii particulare ale triunghiului de viteze, cu
viteza relativd avéand directia constantd data de unghiul B, . De asemenea, viteza

de transport ramane constanta pentru toate punctele de functionare.
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directie 1V >0

=

directie
normaldals (n

Fig.4.3. Triunghiul de viteze aval de rotor corespunzator axei DDP [129]

La debit mic, corespunzator functionarii turbinei la debit partial, componenta
tangentiald a vitezei absolute are valoare pozitivd (v, >0) si aceeasi directie cu
viteza de transport, iar curgerea este in co-rotatie comparativ cu miscarea circulara

a rotorului.
La debit mare, corespunzator functionarii turbinei in regim de supra-sarcina

componenta tangentiald a vitezei absolute are valoare negativd (v, <0), iar

curgerea este in contra-rotatie comparativ cu sensul de miscare al rotorului.
Intre cele doua se afla un regim de functionare unde componenta

tangentiald a vitezei absolute dispare (V5, = 0). Viteza normald corespunzdtoare o
vom numi swirl-free velocity (vitezd fara rotatie) Vr.

) V. Do gy
Deoarece B, este direct legat de V¢, tanp, = Qig, putem folosi viteza fara

rotatie Vir Tn loc de unghiul relativ al curgerii B, pentru descrierea constrangerilor

cinematice ale curgerii aval de rotor.
Pentru un regim de functionare arbitrar vom avea:

Van Vst
—<0__ —tanp, ==L
QR -V, P2 =R (4.7)
astfel viteza fara rotatie poate fi scrisa
QRV: R < 1 . v rv
of = =720 g3y in form§ adimensionald Vsf =_72n (4.8)
OR - V2u r-=vy,
4 4

cu raza si viteza adimensionala definite ca r = siv=

ref Vief  QRpef
Odatd ce profilul vitezei axiale fdra rotatie vy (c) este cunoscut, profilul
vitezei tangentiale rezulta din profilul vitezei normale:
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4.1 - Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei FrancisI 139

Voyu = r(l ——VZ”J (4.9)
Vsf

Ecuatia aratd ca la debit partial vy, <vg, si avem vy, >0, avand o co-
rotatie in raport cu rotorul turbinei, in timp ce la supra-sarcind v, > Vv, avem o
contra-rotatie cu v, < 0. Principala ipotezd in cazul vitezei fard rotatie la iesirea
din rotor: variatia de-a lungul sectiunii de mdsurd vy (c) ramane neschimbatd
odatd cu modificarea regimului de operare al turbinei.

4.1.2.3. Definirea punctelor de operare

Fiecare punct de operare al turbinei este definit folosind doua marimi
integrale adimensionale care descriu curgerea cu rotatie de la iesirea din rotor:
- g - coeficient de debit

- m - fluxul momentului cinetic aval de rotor
Coeficientul de debit este definit ca:

Q
q=r—s~v— [-]
(7RZ ) (ORrer ) (4.10)

undeQ [m3/s} este debitul volumic corespunzator punctului de operare.

Fluxul momentului cinetic adimensional este definit ca:

M>
my = [-]
(T‘eref)(QRref)B (4.11)

unde M, [m5/s3}este fluxul momentului cinetic dimensional.

Atdt Q , cat si M, pot fi obtinute foarte usor din postprocesare in codurile
CFD, definite pentru o sectiune de trecere ca:

QEIV~ndA (4.12)
A
M, EI(QRVU)V~ndA (4.13)

A
Dependenta dintre g si m, este demonstrata in [129].
Datele de intrare sunt prezentate in paragraful 4.1.5.

4.1.3. Modelul matematic al curgerii cu rotatie aval de turbina
Francis

Datoritd axial-simetriei, toate mdrimile curgerii depind doar de doua
coordonate spatiale, z (directie axiald), respectiv r (directie radiald). In acest caz
vectorul viteza poate fi scris ca:

A a

v22+er+vué=—%wa+%K(w) (4.14)
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140 Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis - 4

unde Y este functia de curent, iar « = rv,, este functia de circulatie.
In zona nepaletats, functia de circulatie depinde doar de functia de curent.

In ecuatia (4.14) Z 1,0 sunt versorii de pe directiile axiald, radiald,
respectiv tangentiala.

Ecuatiile curgerii cu rotatie, stationara si axisimetrica pentru un fluid
incompresibil si nevascos pot fi condensate intr-o singurda ecuatie diferentiald
partiald, cunoscuta in literatura de specialitate ca ecuatia lui Bragg-Hawthorne [16],
sau ecuatiile lui Long-Squire [82], [123] .

V.(V_‘l’j+k("’) dk(y) dnlv) _, (4.15)

r2 rZ  dy dy

unde h=p+ (v§ +vP o+ vﬁ) / 2 este caderea adimensionala.

FDORP (v,1) - fo// [i[ld_\vjz i k2 (w) . h(w)]Zrdr U \V(F*) ~0s

o ANA 2r? (4.16)
V(man)=a/2
Cshroud V2 2
Fé)f-/DP(w,c*): 7”—7”+h(\u)12rdc, cu \V(C*)=0§i
c (4.17)

v(Cshroud) =G/ 2
Indicele BH denota ca functionalele de mai sus corespund problemei valorii-
limita pentru ecuatia Bragg-Hawthorne, ecuatia (4.15), in timp ce exponentul indica
axa de analiza corespunzatoare.
Conditiile la limita pentru W asigura ca debitul g se conserva. Cu toate

acestea, constrangerea integralei fluxului momentului cinetic trebuie pusa in
aplicare in mod explicit pe DDP ca:

Cshroud
(rvyVp2rdc = mj (4.18)
Cs
In ecuatia (4.16) limita inferioard de integrare r, >0 este o problem3

necunoscuta, si corespunde extinderii posibilei zonei de cvasi-stagnare dezvoltata in
apropiere de axa atunci cand exista fenomenul de vortex breakdown. De fapt,

acesta este cazul cand K(0)¢0, situatie generald in turbinele hidraulice, k(0)

poate sa fie nul numai pentru un punct de functionare. Drept urmare, FE,.?P trebuie

sa fie minimizat, avand in vedere r, .

In ecuatia (4.17) C reprezintd coordonata curbilinie de-a lungul axei DDP,
care incepe de la cpyp =0 si continud pana la Cgppoyq - Din Nnou, modelul presupune
ca limita inferioara de integrare, ¢, > 0, este o problema necunoscuta, intrucat zona

de stagnare se dezvolta in apropierea butucului chiar pe DDP, atunci cand rotorul
functioneaza destul de departe de regimul optim pentru care a fost proiectat. Este
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D,

clar ca functionala FEH DRP din

P din ecuatia (4.17) rezultd din functionala Fgg

ecuatia (4.16) , cici Vn=(1/f’)(d\|l/dC) si v, =k /r. Totusi, in ecuatia (4.17) viteza

tangentiald este legatd de componenta normala a vitezei meridiane prin viteza fara
rotatie definita in ecuatia (4.7).

vy(c) = r{l _ Yn(©) ] (4.19)

ver (C)

De fapt, ecuatia (4.19) incorporeaza in functionala FEL;),.?P constrangerea

cinematica corespunzatoare directiei relative a curgerii, exprimata prin profilul
vitezei fara rotatie.

Cdderea totala din ecuatia (4.17) este estimata folosindu-se ecuatia
turbomasinilor definita de Euler scrisa de-a lungul tuburilor de curent, cu
presupunerea ca pe UDP caderea totala este practic constanta, in timp ce functia de

circulatie variaza liniar de la coroana la inel cu panta Kglgp

ordinul unitatii pentru turbinele cu viteza specifica medie-inaltd, si scade cu aceasta
pana cand devine zero, pentru turbinele cu viteza specifica joasa sau turbinele-
pompa.

In ecuatia (4.17) vom avea:

h(w(c))=rvy(c) ~ kPP (c) + constants (4.20)

. Acest coeficient este de

4.1.3.1. Modelul zonei de stagnare

Ne concentram asupra determinarii limitelor inferioare de integrare r, in
ecuatia (4.16) si c, in ecuatia (4.17). Se adauga la functionala contributia zonei de

stagnare dezvoltata ca rezultat al pierderii stabilitatii curgerii cu rotatie decelerata
aval de rotor (fenomenului de vortex breakdown). Ipoteza principala, in acord cu
fizica curgerii, este ca limita dintre zona de stagnare si zona inelara a curgerii cu
rotatie principald este o panza de vértej, care poate avea un salt in componentele
vitezei, in timp ce presiunea ramane constantd peste aceasta limita. Continuitatea
presiunii rezultd din faptul cd panza de vartej este o granita fluida, si pentru a
rdmane in echilibru pentru o curgere stationara, nu poate avea un salt de presiune
statica. In interiorul zonei de stagnare viteza devine zero (dispare), iar presiunea
ramane constantd. Acest model de zona de stagnare a fost validat in [138], in ceea
ce priveste profilele de viteza masurate in curgerea cu rotatie la debit partial, acolo
unde vartejul funie este dezvoltat. Functionalele rezultate sunt denumite
functionalele fortei curgerii (,flow force functional”) in acord cu numele dat de
Benjamin [11], avéand indicele FF,

2 2
FORP (1) = minFRRP (w,r,) + | n(0) - 2) _ K~ (0)| 2 4.21
FF()wBH(w)()z 252 (4.21)
2 2
F/g__DP(s*)EminFé)f_?P(\v’C*)-&- h(O)—@_% (rhub+r*)c* (4.22)
v T
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Din nou, functionala din ecuatia (4.22) se reduce la una din ecuatia (4.21),
observandu-se cd pe DRP vom avea v, > V5, V, =K /1 Si rpup — 0.

In final, limitele de integrare inferioare sunt g&site prin maximizarea
functionalelor corespunzatoare.

mraxF,:D,.-RP (r)si mCaxFFDFDP (c.) (4.23)

Interpretarea fizica a maximizarii functionalei este ca, de fapt gasim
configuratia curgerii cu rotatie care minimizeaza swirl number-ul.

Swirl number-ul este raportul dintre fluxul momentului unghiular si fluxului
momentului axial. Numaratorul este mentinut constant de catre prescrierea marimii
integrale m,, in timp ce numitorul corespunde functionalei fortei curgerii (flow

force functional) si este maximizata. Desi nu avem o dovada riguroasa a rezultatului
de mai sus, din punct de vedere intuitiv este corect.

4.1.4. Algoritmul numeric

Pentru a sintetiza algoritmul numeric, evocam informatiile de intrare pentru
aceasta problemd. In primul rand avem datele geometrice corespunzatoare
punctelor de capat ale celor douda axe: DDP si DRP. In al doilea radnd, avem
parametrii ce definesc punctul de functionare. Ei sunt definiti prin valorile humerice

adimensionale ale debitului g, fluxului momentului cinetic m, si panta Kglgp. in al
treilea rand, avem coeficientii aproximatiei liniare a vitezei fara rotatie
Vsr (c)=v2;’b+v§,/,°c. Acestia (punctul unde se intersecteazd dreapta cu ordonata

vgf”b si panta V:;o) schiteaza geometria rotorului pe sectiunea de iesire.

Prima etapad este calculul profilului vitezei normale v5P” (c) si cel al vitezei

tangentiale v2PP (c) de pe DDP, amandoud incluzénd si zona de stagnare c,, prin

maximizarea functionalei din ecuatia (4.22), minimizand in acelasi timp functionala
din ecuatia (4.17), cu constrangerile integrale de la ecuatia (4.18). Ca si o

postprocesare a acestui pas este obtinerea functiei de curent yPPP (c)precum si
functiile k (y)si h(v)-

A doua etapd este calculul profilului vitezei normale v2RP (r) si cel al vitezei
tangentiale v2RP (r) de pe DRP, améndoud incluzdnd de asemenea, si zona de

stagnare r,, maximizand functionala din ecuatia (4.21) si minimizand functionala

din ecuatia (4.16). De retinut faptul ca functionala Fé),.[,)P foloseste functiile «(y) si
h(v) gasite anterior datorita teoremei lui Kelvin, respectiv cea a lui Bernoulli.

In a treia etap sunt folosite profilele de vitezd de pe DDP pentru calculul
curgerii in tubul de aspiratie. Componenta tangentiala este singura disponibila. Pe
langa aceasta, avem proiectia normald a vitezei meridionale, in timp ce noi avem
nevoie si de componenta axiald, respectiv, radiala a vitezei. Drept urmare, vom
calcula directia liniilor de curent dintre DDP si DRP. Acesta este si motivul pentru
care avem nevoie de ambele axe in cadrul metodologiei de fata. Chiar daca calculele
sunt unidimensionale, in a treia etapa, algoritmul va deveni cvasi-bidimensional.
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Liniile de curent sunt aproximate cu linii drepte intre punctele de pe DDP si DRP ce
au aceeasi valoare pentru Y . Viteza normala corespunzatoare la linia de curent ce
isi are punctul de plecare din DDP se imparte la produsul scalar al vectorului unitate
normal la DDP si vectorul unitate aflat de-a lungul liniei de curent, obtinandu-se
astfel marimea vitezei meridionale. Dupa ce se cunosc atat directia, cat si marimea
vitezei meridionale, proiectam vectorul vitezei meridionale pe directiile axiald si
radiala, obtinand componentele de viteza corespunzatoare.

4.1.5. Marimile de intrare folosite in exemplul numeric

In paragraful 4.1.2. s-au definit m&rimile de intrare folosite in modelul
matematic.

In acest subcapitol, se prezinta marimile pentru cazul turbinei Francis
GAMM.

Cantitatile de referinta folosite pentru adimensionalizarea marimilor sunt
date in tab.4.1.

Tab.4.1. Cantitdtile de referinta

Regimul
de OP1 | OP2 | OP3 | OP4 | OP5 | OP6 | OP7 | OP8 | OP9 | OP10 | OP11 | OP12
operare

Raza de
referinta 0.2

[m]

Turatia
rotorului 500.001
[rot/min]

Sectiunile DDP si DRP sunt descrise de coordonatele adimensionale ale
punctelor de capat ale generatoarelor (axelor) date in tab.4.2. In fig. 4.4, figura ce
a fost expusa si in capitolul 2, sunt prezentate pozitionarea celor trei axe, la care
coordonatele radiale si axiale sunt date in milimetri.
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Fig.4.4. Reprezentarea celor trei axe in semi-planul meridian [120]
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Tab.4.2 Punctele de capat ale generatoarelor sectiunii

Zhun[-]

Fhub[-]

Zshr[']

r:;hr[']

Zadc[']

radc[']

dec[']

rwdc[']

0.39666

0.10537

1.04371

1.02743

1.73175

0

1.73175

1.107

Geometria de la iesirea din rotor este data de profilul vitezei fara rotatie (fig.
4.5). Pentru exemplul de fata putem considera o variatie liniard a profilului de viteza
fara rotatie ce respectd coordonatele generatoarei DDP (de la coroana pana la inel).
Optiunea aleasa necesitd doar doi parametri, care sunt dati in tab.4.3. Din
experienta colectivului, o astfel de aproximatie liniara se potriveste pentru o
varietate mare de rotoare. Se poate folosi si 0 aproximare cu mai multi parametri cu
aceasta metodologie. Daca dorim sa optimizam profilul vitezei fara rotatie, totusi, un
set de doi parametri este cea mai buna alegere. Pentru turbina GAMM parametrii
vitezei fara rotatie au fost determinati cu o aproximare liniara a datelor numerice
pentru toate punctele de functionare. Se poate vedea ca profilul vitezei fara rotatie

poate fi considerat constant pentru toate regimurile.
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Fig.4.5. Profilul vitezei fara rotatie vVgr [130]

Tab.4.3 Parametrii vitezei fara rotatie
VSFhub VSFslo
0.25 0

in fig.4.6 este ilustrat raportul dintre componenta radiald a vitezei si cea
axiala. Fit-area polinomiala este informatia ce o introducem in solver pentru a putea
evalua corect viteza radiala.

O
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o
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S

ul dintre com

©
w

° vr/vz din calcul 3D
vr/vz aproximare polinomiala
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coordonata curbilinie pe DDP
Fig.4.6. Informatia despre directia curgerii pe DDP in semiplanul meridian [130]
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in tab.4.4 sunt parametrii ce ii folosim ca input-uri in solver (cei evidentiati).

Tab.4.4 Parametrii pentru fiecare punct de operare, rezultati din simuldri numerice

) Coeficient Ciderea Panta Coeficientul
Regim de | Deschiderea | de debit o e e momentului
aparatului _ t[ ] cinetic pe DDP
operare director qa KYDP
slo my [—]
OPO1 19.5° 0.21993 1.07 0.65100 0.12865q
OP02 19.9° 0.24001 1.07 0.66600 0.10781q
OPO3 22.069° 0.25994 1.07 0.70800 0.08278q
OPO4 23.2816° 0.26995 1.07 0.72400 0.07027q
OPO5 24.572° 0.27996 1.07 0.74400 0.05757q
OP06 25.5° 0.28415 1.07 0.75900 0.05163q
OPO7 25.939° 0.28995 1.07 0.76300 0.04423q
OPO8 27.383° 0.29996 1.07 0.78200 0.03100q
OP09 30.502° 0.31997 1.07 0.80300 0.00529¢q
OP10 33° 0.32998 1.07 0.82549 -0.00723q
OP11 33.930° 0.33999 1.07 0.82700 -0.01952q
OP12 37.667° 0.36000 1.07 0.83200 -0.04453q

4.1.6. Marimile de iesire

Datele de iesire ale modelului matematic sunt:
- componenta normala si cea tangentiala a vitezei in format adimensional pe
DDP,
- componenta normald (axiald) si cea tangentiald in format adimensional pe
DRP,

- liniile de curent intre axele DDP si DRP,
- cele 3 componente ale vitezei

i_tangentiala) in

format dimensional (fig.4.7)
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Pentru fiecare regim de functionare avem 3 seturi de profile:
- Profile 3D, rezultate din simularea numerica a curgerii 3D turbulente in

rotor, folosite pentru validare - cercuri

- Profile Q2D, rezultate in urma folosirii TurboSwirl, unde directia meridiana
a curgerii este estimata prin aproximarea cu linii drepte a liniilor de curent
intre DDP si DRP - linie intrerupta

- Profile Q3D, rezultate in urma folosirii TurboSwirl, unde informatia legata
de directia meridiana a curgerii este inserata direct din simularile 3D - linie
continua

Legenda culorilor:
- Albastru - componenta axiala a vitezei

- Rosu - componenta tangentiala a vitezei
- Verde - componenta radiala a vitezei
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Fig.4.7. Profilele de vitezd impuse la intrarea in tubul de aspiratie pentru varianta I
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Pentru varianta in care directia meridiana a curgerii (Q2D) se estimeaza prin
aproximarea cu linii drepte a liniilor de curent avem distributia componentei radiale
a vitezei mult diferita comparativ cu cea obtinuta din simularile tridimensionale.

Din aceasta cauza s-a introdus direct in modelul matematic informatia legata
de directia curgerii in semiplan meridian (Q3D), mai precis, raportul v, /v, (c) Prin

acest fel s-a obtinut un profil al componentei radiale de viteza mult mai apropiat
fata de cel provenit din simularea numerica.

Conform Tridon si altii [149], [150] componenta de viteza radiala este foarte
importanta pentru initializarea corecta a simularilor numerice, in ciuda valorii mici a
acesteia. De asemenea, Cervantes, in teza sa de doctorat [22] a concluzionat ca
viteza radiala la intrarea in tub are un efect major asupra recuperarii de presiune.

4.2. Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de
rotorul turbinei Francis II

Intampinand dificultiti in folosirea modelului matematic surogat pentru cazul
turbinei GAMM, s-a trecut la o imbunatatire a acestuia. In cele ce urmeaza este
descrisa amanuntit varianta a urmatoare a modelarii matematice aval de rotorul
turbinei Francis. Si in articolul [136], Susan-Resiga si altii prezinta detaliat
modelarea si rezultatele obtinute.

0.05

-0.05

-0.1

coordonata axiala [m]

el
01

coordonata radiala [m
Fig.4.8. Sectiune meridiand a turbinei Francis GAMM, cu sectiunea de analiza
dintre butuc si periferie (DCP) [136]

i TR NN SRR R
0.15 0.2 0.25

[
0.20

Evolutia curgerii cu rotatie in turbind este modelatd, in ipoteza axial-
simetriei si unui numar infinit de palete, de teoria curgerii in turbomasini revizuita
de Hirsch Tmpreuna cu principalele metode numerice si algoritmi. Partea cea mai
importantd a acestei teorii este asa-numita "ecuatie principala” [59], [14], [77].
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[v vxy]_ dI(‘I’)+ 1(8([) oK 0 aKj

"R2)  d¥ R\oR oz oz op
undeK =RV,
. . - 9 9 (4.24)
V:sz+rVr+9Vu:—2xV‘P+gK
R R
2
=P Y= _yy,
p 2

in ecuatia (4.24) principala necunoscuta o reprezinta functia de curent
T(Z,R), unde Z si R sunt coordonata axiald, respectiv radiald in semi-planul

meridian. Rotalpia I(‘P) este o functie ce depinde de curgerea cu rotatie la iesirea
din distribuitor, aval de paletele aparatului director. Suprafata de curent de la butuc
la periferie este datd de ecuatia OLEG—(p(Z,R). Cand rezolvdm ecuatia (4.24),

functia de circulatie K(Z,R) este consideraty ca fiind cunoscuti. Functia de
circulatie este ajustata iterativ pentru a indeplini tangenta curgerii la suprafata de
curent o =constant, scriss ca W-Va =0, unde W este vectorul vitezei relative,
ceea ce conduce la:
Wza_(P+Wra_q):% sau
oZ OR R
op op V,-U op
V, = +V, % = =>V,—==V,-U
20z TR R Mas —H
unde V,, =/VZ +V? este viteza meridian3. Ultima form3 a conditiei de tangent& a
curgerii din ecuatia (4.25) include variatia coordonatei azimutale ¢ in raport cu
coordonata curbilinie a liniei de curent meridiane S, care se exprimd de obicei
folosindu-se unghiul relativ al curgerii B, unghiul dintre vectorul vitezei relative si
semi-planul meridian:

(4.25)

Rop V,-U <
0s Vi

Semnul negativ pentru tanf aratd ca B se deplaseaza in directia opusa cu

rotatia rotorului turbinei.

In timp ce diferite abordari au fost utilizate pentru rezolvarea sistemului de
ecuatii (4.24) si (4.25), aceasta este metoda elementelor finite [60], sau mai exact
formularea sa variationald asociatd, pe care le vom folosi in continuare.

Modelul matematic de mai sus conduce la o problema 2D pentru un domeniu
de calcul intr-un semi-plan meridian. Principala intrebare este urmatoarea: putem
sa rezolvam aceste ecuatii doar pentru linia dintre butuc si periferie (hub si shroud /
coroana si inel) din fig.4.8?

Pentru raspunsul la aceasta intrebare vom examina in primul rand geometria

tanp = 0 (4.26)

liniei de trecere, reprezentatd parametric ca si Z(C) si F(C), folosind coordonata
curbilinie dintre butuc si periferie, C.
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152  Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis - 4

Incepand din acest stadiu, toate mé&rimile folosite sunt considerate
adimensionale, folosind viteza de referintd Vjorsi raza de referintd R.or pentru

adimensionalizare. Vectorii unitate intrinseci de pe linia dintre butuc si periferie sunt
(ﬁ,é) , dati de n=2zcos\ si € =-zsin\+rcosix (fig.4.9). Pe linia de curent avem

A A

vectorii unitate (s,t), definiti similar, folosind unghiul meridian al curgerii 7.

1.2

=1 T

T
—

0.6

0.4

coordonata radiala adimensionala

0\l\\lILI\II\\I\\JIL\\I\\IlJ
-0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

coordonata axiala adimensionala
Fig.4.9. Vectorii unitate din semi-planul meridian de pe linia de curent (S,n) si de

pe sectiunea de analiza aval de rotor DCP (6,6 ) [136]

Rescriind ecuatia (4.24) in forma adimensionald, si luand in considerare
conditia Kutta-Jukovski, ok/8s=0, adica circulatia nu variaza de-a lungul liniei de
curent, vom obtine forma simplificata pentru bordul de fuga al paletei rotorice:
V(V_\VJ_ di _tanp ok

r2) dy  f2 ot

(4.27)

unde K =rv, .
Conditia de tangenta a curgerii permite calculul circulatiei « folosind directia
curgerii data de tanf:
K =r(r+vmptang) (4.28)
Rezolvand ecuatia diferentiala partiald (4.27) este echivalent matematic cu
minimizarea functionalei:

Cshr

2
B Vm iy v tanp dk
Fly)= g 0 (y) sy ] e (4.29)
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unde v :méz—\g si limitele sunt \11(0) =0 pentru butuc si ‘V(Cshr) =q/2

pentru periferie.

qEQ/(nererref)este forma adimensionalda a debitului Q[m3/s] Factorul

COS(y—K) este practic proiectia coeficientului §-0 =£-¢ (fig.4.9).
La fiecare iteratie minimizam F(\v) respectand W(C) si considerand K(C)
cunoscuta, apoi K(C) este actualizata folosind ecuatia (4.28). Atunci cand se

actualizeaza K(C) este folosit un factor de relaxare, de obicei 0.1, in scopul de a
asigura convergenta schemei iterative, cum este mentionat in [60].
Atat \v(C), cat si K(C) sunt aproximate printr-o interpolare de tip spline, si

functionala este minimizata folosind o sub-rutina NCONF dintr-o librarie IMSL.
In scopul utilizarii modelului prezentat, avem nevoie de estimarea directiei

curgerii in plan meridional si tangential, dar si de variatia rotalpiei i(\v) de la butuc

la periferie (intre hub si shroud). De obicei, directia curgerii in plan meridian este
parte a solutiei la rezolvarea problemei 2D in semi-plan meridian. Totusi, in acest
model trebuie sa se furnizeze aceasta informatie, in scopul de a rezolva calculul
curgerii doar pe sectiunea DCP.

Pentru a exemplifica metodologia de calcul, folosim tot turbina Francis
GAMM pe post de problema-test. Pentru aceasta varianta a modelului matematic am
facut simulari numerice pentru 5 regimuri de operare, la cadere constanta.
Rezultatele numerice ale simularilor 3D turbulente nestationare au fost utilizate
pentru estimarea directiei curgerii in plan meridian (fig.4.10) si tangential (fig.4.11).

0.2 I T 0
A1=-0.1502923E-1 A1=-1.665369
A2=0.4253193 L A2=-0.5291138
OF A3=0.2126792 -1 : A3=1.817485
_ A4=0.4715190
(1] —
E o2 o
R £-2
2 _ c
0.4 . q:O. 8 . q=0.28
L4 q—029 ° q=029
. q=0.32 . q=0.32
. q=0.34 . =0.34
06 itic a
— gnalitic — gnalitic
L L L 1 L 1 1 ] _4 I I 1 I I L L J
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2
coorodnata curbilinie adimensionala coordonata curbilinie adimensionala
Fig.4.10. Directia curgerii in plan Fig.4.11. Directia curgerii in plan
meridian tany =v, /v, functie de tangential tanp = (Vu —I‘) /Vm functie de
coordonata curbilinie C [136] coordonata curbilinie C [136]
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154 Curgerea cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis - 4

Fig.4.10 prezinta variatia de-a lungul liniei DCP a tany=v,/v,, Si
aproximarea sa analiticd A; +A2/0g(C+A3)

Fig.4.11 prezinta variatia tanB:(vu—r)/vm si aproximarea sa analiticd
Ap+ Aytan(Az(c-Ag))-

In scopul de a evalua cos(y—X) in ecuatia (4.29) s-au folosit relatiile:

1 . tany
C0Sy=—-———,SiNy=—rn—+~—
«/1+tan2y «/1+tan2y
unde y:\‘:—r (4.30)
V4
dr(c dz(c
CoSs\ = d(c),sinx:— d(c)

Functia rotalpie i(\v) este prezentata in fig.4.12 si este aproximata printr-o
fit-are parabolica.

rotalpia adimensionala

r— (1=().26 q .
_01 [ q=028 ...\\
| | e— q=0.29 ° [5)
| | @ =0).32 R d
| | e =0, 34 .
| | | | | | | | | | |
0.2, 0.05 0.1 0.15

functia de curent adimensionala
Fig.4.12. Rotalpia versus functia de curent [136]

Ca o scurta sintezad, se prezinta marimile de intrare, care sunt intr-un numar
de patru:

1. Debitul adimensional g, care asa cum s-a aratat si in capitolul 3, are
urmatoarea legatura cu functia de curent: y =0...q/2 .

2. Presiunea totala relativa functie de functia de curent, care mai poarta
denumirea si de rotalpie. Distributia acesteia este influentata de iesirea din aparatul
director. Aceasta ramane constantd de-a lungul unei linii de curent de la intrarea
pana la iesirea din rotor, dar si in aval de acesta.
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4.2 - Modelarea matematica a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis II 155

3. Geometria liniei dintre butuc si periferie in plan meridian.

4. Cinematica curgerii pe sectiunea de analiza este descrisé de directia
curentului in plan meridian, respectiv de directia curentului in plan tangential.

Primele doua depind de punctul de functionare, pe cand ultimele doud sunt
dependente doar de unde este aleasa sectiunea de analiza.

Principalul rezultat este wy(c), din calcule ulterioare rezultédnd cele trei

componente ale vitezei.

Marimile de iesire sunt cele 3 componente ale vitezei (fig.4.13).

Componentele vitezei calculate sunt prezentate in fig.4.13 cu linie solida, iar
componentele mediate circumferential provenite din simuldrile numerice 3D sunt
reprezentate cu cercuri. In figurd apar in format adimensional in functie de
coordonata curbilinie.

Aceasta evolutie a modelului a fost intrebuintatd de Susan-Resiga in [133]
pentru doua sectiuni arbitrare aval de rotorul turbinei Francis GAMM. O sectiune este
identica cu sectiunea DCP, iar cealalta, in aval de prima, avand, de asemenea, o
forma curba. S-a observat o diminuare a discrepantelor in zona coroanei a profilelor
obtinute pentru cea de-a doua sectiune, comparativ cu DCP.
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Fig.4.13. Componentele vitezei pentru cinci regimuri de functionare [136]
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4.3. Concluzii referitoare la modelarea matematica a
curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis

In prezentul capitol s-au prezentat detaliat doud variante succesive ale
modelarii matematice a curgerii cu rotatie aval de rotorul turbinei Francis.

Principalele rezultate sunt profilele de viteza pentru iesirea din rotorul
turbinei.

Pentru prima varianta, profilele rezultate sunt pentru sectiunea diagonala in
aval de rotorul turbinei, notatéd cu DDP. S-au obtinut doud seturi de profile pentru
doisprezece regimuri de functionare. Unul dintre ele este notat cu Q2D, iar celdlalt
cu Q3D. Diferenta intre cele doua este acuratetea prezicerii componentei radiale a
vitezei. Profilele notate cu Q3D prezinta o distributie a vitezei radiale mult mai
apropiata de cea rezultata din simularile numerice tridimensionale care au fost luate
drept referinta.

Pentru cea de-a doua varianta, s-a obtinut un set de cinci profile pentru
sectiunea DDP, a cdrei generatoare are forma bordului de fuga al paletei rotorice, si
se afla in imediata apropiere a acestuia.

Pentru analiza calitativa a tuturor seturilor de profile rezultate s-a folosit
drept referinta distributiile vitezei corespunzatoare fiecarei sectiuni si fiecarui regim
de functionare in parte obtinute din simularile numerice.

Validarea acuratetii modelului s-a facut comparand pierderile hidraulice in
tubul de aspiratie cand profilele de viteza se folosesc ca si conditii de intrare. Pentru
fiecare regim de functionare in parte s-au comparat pierderile obtinute in tub cénd
s-a impus un profil 3D rezultat din simularea numerica cu pierderile obtinute cand s-
a utilizat un profil determinat pe cale analitica, intrebuintdnd modelul matematic
surogat pentru rotor.

BUPT



5. CALCULUL CURGERII IN TUBUL DE ASPIRATIE

Analiza curgerii in tubul de aspiratie s-a facut pentru o geometrie diferita de

cea initiala a tubului turbinei GAMM. Schimbarea tubului de aspiratie s-a facut din
doua considerente:

analiza.

Geometria initiala a tubului de aspiratie al turbinei GAMM este practic o
conductd curbatd la 90 [°], fara pilon de sprijin. La aproape toate

centralele moderne, tubul de aspiratie este curb, cu sectiunea de la intrare
circulara, si cu cea de la iesire de forma unui dreptunghi cu colturile
rotunjite [5].

In timpul retehnologizarii unei centrale hidroelectrice, tubul de aspiratie
ramane neschimbat din motive economice, rotorul fiind inlocuit cu unul cu
raza de referinta (raza de la iesire) identica. Se incearcd mai multe
geometrii ale rotorului pentru a optimiza curgerea cu rotatie la intrarea in
tub panad cand se gdseste configuratia dorita.

In continuare se vor prezenta doud variante de geometrii ale domeniului de
Decizia s-a luat din mai multe motive. Pe acestea s-au testat cele doua

variante ale modelului matematic.

Varianta I:

Profilele de intrare impuse sunt cele generate cu ajutorul modelului
matematic initial (varianta I).

Sectiunea DDP reprezinta sectiunea de intrare.

Semi-unghiul conului tubului de aspiratie este de 9.6[°].

Curgerea este considerata stationara.

Modelul de turbulenta ales este kK —® SST .

Presiunea la iesire este considerata media valorii de pe cei 12 traductori
numerici situati pe cele doud iesiri din tubul de aspiratie (care se afla
fnaintea sectiunii de iesire din domeniul de calcul).

Varianta II:

Modelul matematic in varianta sa finald a fost folosit pentru generarea
profilelor de vitezd impuse la intrarea in tubul de aspiratie.

Sectiunea DDP este intrarea in domeniul de analiza.

Semi-unghiul conului tubului de aspiratie este de 6.6 ["]

Curgerea este considerata nestationara; calculul ei se face prin intermediul
softului expert Ansys Fluent 15 [1].

Modelul de turbulenta ales este kK — o SST SAS.

Presiunea la iesire este considerata media presiunii de pe cele doua
suprafete de iesire din tub.

5.1. Varianta 1

Simularea curgerii in tubul de aspiratie in vederea calculului pierderilor

hidraulice se face pentru tubul din fig.5.1.
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intrare in tubul de aspiratie (DDP)

DRP

pilon de sprijin

traductori de presiune numerici

iesire tub de aspiratie

iesire din domeniul de analiza

Fig.5.1. Geometria tubului de aspiratie: sectiunea de intrare (sectiunea DDP) - albastru,

sectiunea DRP, sectiunea de iesire din tubul de aspiratie - rosu, iesirea din domeniul de
analiza - maro

Domeniul de analiza din fig.5.1 este al unui tub de aspiratie de turbina
Francis, diferit fatd de cel al turbinei Francis GAMM. In fig.5.2 este afisata reteaua

de discretizare a acestuia.

BUPT



160 Calculul curgerii in tubul de aspiratie - 5

Fig.5.2. Reteaua de discretizare a tubului de aspiratie pe care s-au facut analizele
numerice

Sectiunea de intrare in conul tubului de aspiratie este generata de axa DDP.

Sectiunea de iesire din tub este aceeasi cu sectiunea de masura. Pe aceasta
s-au amplasat 12 traductori numerici. Acestia sunt dispusi cate 6 pe fiecare canal de
evacuare al tubului de aspiratie. Cu ajutorul lor se extrage valoarea medie a
presiunii statice la perete. Domeniul de analiza este extins in aval de sectiunea de
iesire din tub conform normelor IEC [68].

Coordonatele celor 12 traductori sunt disponibile in tab.5.1.
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Tab.5.1 Coordonatele celor 12 traductori numerici (monitoare)

traductor | X [m] Y [m] 4 [m]
p-11 2.4 -0.6923044 -0.723989
p-12 2.4 -0.6923044 -0.865014
p-13 2.4 -0.6923044 -1.00604
p-21 2.4 -0.064999 -0.7239889
p-22 2.4 -0.064999 -0.865014
p-23 2.4 -0.064999 -1.00604
p-31 2.4 0.06499904 -0.7239891
p-32 2.4 0.06499902 -0.8650141
p-33 2.4 0.06499898 -1.00604
p-41 2.4 0.6923044 -0.7238871
p-42 2.4 0.6923044 -0.8651318
p-43 2.4 0.6923044 -1.006229

Discretizarea structurata a domeniului cuprinde 987600 celule hexaedrale.

Simularile numerice 3D stationare s-au efectuat folosindu-se codul expert

FLUENT 6.3. Modelul de turbulentd ales este kK — o SST .

5.1.1. Curba pierderilor hidraulice in tubul de aspiratie

Pierderile hidraulice (fig.5.3) sunt calculate ca fiind diferenta dintre media
ponderatd a fluxului presiunii totale intre intrare si iesire normalizata cu caderea

turbinei.

Pierderea relativa de energie din tubul de aspiratie se calculeazd conform

ecuatiei

unde hpr este pierderea de energie in tubul de aspiratie, iar A coeficientul de

energie al turbinei.

h
hpt =

x100 [%]

(5.1)

Pierderea de energie in tubul de aspiratie hpr se calculeazéd conform

relatiei:

-]

(5.2)

unde g este coeficientul de debit si f este puterea pierdutd in form& adimensionals.

f

- [
V3 Rr2ef

(5.3)

Puterea hidraulicd din ecuatia (5.3) se calculeaza conform ecuatiei (5.4)
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2 - 2
_ pv out , p[ Q@
Fiec = j [P+ > ]ds—Q Pwa”+3[W]
Sin |
Fi Fogt

(5.4)

Astfel, puterea hidraulica se calculeaza ca fiind diferenta intre fluxul presiunii
totale pe intrare si fluxul presiunii totale pe iesire, conform normelor internationale

IEC 60193 [68]. Se foloseste media presiunii statice la perete Pveg,t/
Q

AOU
statice la perete este corespunzatoare mediei presiunii statice de pe cei 12
traductori numerici de presiune, pusi in evidenta in fig.5.1.

si viteza

debitanta pe sectiunea de iesire, care este data de raportul

- Media presiunii

8_
?_
i —e— 3D
6 —=— Q2D
= —— Q3D

pierderea hidraulica relativa [%]
i
I

[ I S RV NI SNNVEN EEYEN S EEE S
%.2 022 024 026 028 03 0.32 034 036 038 04

debitul adimensional
Fig.5.3. Pierderea relativa in tubul de aspiratie in functie de coeficientul de debit

Analizand graficul pierderilor, se poate constata, pentru anumite puncte de
functionare o discrepantad, care apare din mai multe motive.

Pentru varianta Q2D, estimarea imprecisa a vitezei radiale este principala
cauza ce duce la acest lucru.

In varianta Q3D, unde directia curgerii in semiplan meridian a fost impusa si
componenta radiala este apropiat estimata fata de cea din simulari, la suprasarcing,
discrepantele apar datorita desprinderii curgerii la intrarea in tubul de aspiratie.
Acest fenomen a fost pus in evidenta in subcapitolul 5.1.2. Modelul de tub de

BUPT



5.1 - Varianta I 163

aspiratie folosit la validarea modelului are un semi-unghi al conului de 9.6 [} , mult

mai mare fata de semi-unghiul conului turbinei Francis GAMM, care este de
6.6 [1, aceasta fiind cauza aparitiei desprinderilor in conul tubului de aspiratie.

Deoarece este un model matematic care considera curgerea nevascoasa, acesta nu
a putut surprinde corect curgerea la debite mai mari decat cel optim.

Si din aceasta pricind, varianta a II-a a modelului matematic s-a validat si
evaluat pe un tub de aspiratie al carui semi-unghi al conului este identic cu cel al
tubului de aspiratie GAMM.

5.1.2. Viteza meridionala in conul si cotul tubului de aspiratie

Viteza meridionald in semiplanul meridian s-a calculat cu formula:

Vi = V£ +V [m/s] (5.5)

Analizand campul vitezei meridionale (fig.5.4...fig.5.15) putem vedea
analogia dintre diferenta intre distributia acesteia pentru cele 3 variante si valorile
pierderilor hidraulice. Este usor de observat urmatorul lucru: unde avem desprinderi
la perete, pierderile hidraulice sunt mai mari (in special la simularile 3D).

7.00
I 6.50
6.00
5.50
5.00
4.50
4.00
3.50
2.50
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o z
oo g
oy
100 X

3D Q2D Q3D
Fig.5.4. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.01

7 p f X
| . \\
1.50 i S,
— -
L0 ;
I i

3D Q2D Q3D
Fig.5.5. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.02
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3D Q2D Q3D
Fig.5.6. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.03

LLL

3D Q2D Q3D
Fig.5.7. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.04

QLU

3D Q2D Q3D
Fig.5.8. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.05
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Fig.5.9. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.06
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Fig.5.10. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.07
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Fig.5.11. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.08
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Fig.5.12. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.09

QAL

3D Q2D Q3D
Fig.5.13. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.10

QAL

3D Q2D Q3D
Fig.5.14. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.11
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3D Q2D Q3D
Fig.5.15. Distributia vitezei meridionale in semiplan meridian pentru OP.12

5.2. Varianta II

Domeniul de analiza (fig.5.16) pentru cea de-a doua varianta este diferit
fata de varianta I (fig.5.1).

Prima diferenta este la intrarea in domeniu. Pentru varianta secunda,
intrarea este o suprafata de revolutie, a carei generatoare are forma bordului de
fuga al paletei, si se afla pozitionat in imediata apropiere al acestuia.

A doua diferenta este semi-unghiul conului de aspiratie, care in situatia de
fatd are aceeasi valoare cu a semi-unghiului conului tubului de aspiratie original al

turbinei Francis GAMM, adicd 6.6 [°:| S-a adoptat aceasta valoare deoarece pentru
varianta I au aparut desprinderi severe in con (fig.5.4...fig.5.15).

intrare in tubul de aspiratie (DCP) —— .

pilon de sprijin

iesire tub de aspiratie

iesire din domeniul de analiza
Fig.5.16. Geometria tubului de aspiratie
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Sectiunea de intrare in conul tubului de aspiratie coincide cu sectiunea DCP
(Downstream Curvilinear Probing).

Sectiunea de iesire din tubul de aspiratie corespunde cu sectiunea de
masura. De aceea, in imediata apropiere a acesteia s-a creat o suprafata pe care s-a
monitorizat presiunea totala.

Domeniul de analiza este extins in aval de sectiunea de iesire din tub
conform normelor IEC [68]. Aceasta decizie a fost luata din pricina curgerii la iesirea
din tub, care este neuniforma si poate prezenta zone de recirculare. Sectiunea pe
care sunt impuse conditiile la limita de pe iesirea din domeniu a fost deplasata in
aval pentru a evita influentarea curgerii pe sectiunea de iesire din tub.

Reteaua de discretizare a domeniului de analiza este alcatuita din 2616280
elemente hexaedrice (fig.5.17...5.19).
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Fig.5.17. Vederi ale retelei de discretizare a tubului de aspiratie
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Fig.5.19. Reteaua de discretizare a suprafetei de intrare in domeniul tubului de aspiratie

Profilele de viteza prezentate in fig.4.13 sunt folosite ca si conditii de intrare
pentru calculul curgerii 3D nestationare si turbulente. S-a ales un model SAS (Scale
Adaptive Simulation) deoarece surprinde mai bine instabilitdtile curgerii comparativ
cu modelele bazate pe aproximarile URANS. Oricum, investigatiile numerice din tub
sunt limitate doar la evaluarea pierderilor hidraulice.
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Pierderile in tubul de aspiratie sunt definite ca diferenta presiunii totale intre
sectiunea de intrare si cea de iesire din tubul de aspiratie (fig.5.16), definita in

¥ . . ¥ _ 2 S . v
forma adimensionala hDT=Aptot/(eref/2)' similar cu coeficientul de cadere

(energie al turbinei).

Pierderile hidraulice calculate pentru tubul de aspiratie in functie de
coeficientul de debit sunt prezentate in fig.5.20. Poate fi observat faptul ca cele
doud curbe au o alurd similara. Acest fapt duce la urmatoarea concluzie: modelul
matematic simplificat al curgerii cu rotatie in aceasta varianta surprinde
comportamentul tubului de aspiratie atunci cand debitul de functionare al turbinei se
schimba.
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Fig.5.20. Pierderile hidraulice in tubul de aspiratie functie de coeficientul de debit
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Profilele de viteza simplificate, fara strat limita, generate de modelul
matematic simplificat nevascos duc la o sub-estimare a pierderilor hidraulice.

5.3. Concluzii referitoare la calculul curgerii in tubul de
aspiratie

In prezentul capitol s-a prezentat calculul curgerii in doud tuburi de aspiratie
cotite.

Pentru prima versiune s-au facut simuldri numerice pentru doisprezece
regimuri de functionare. S-au folosit trei variante de profile de viteza pentru fiecare
regim: una determinata din simulari numerice (notatd cu 3D), si doua determinate
pe cale analitica folosindu-ne de algoritmul matematic (Q2D, Q3D). In total s-au
executat 36 de simulari numerice.

Pentru cea de-a doua versiune s-au facut simulari pentru 5 regimuri de
functionare, unde s-au folosit doua tipuri de profile, unul determinat din simulari
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numerice 3D, si celdlalt determinat cu ajutorul algoritmului matematic, in total
facandu-se un numar de 10 simulari.

Pentru ambele versiuni s-au calculat pierderile hidraulice in tubul de
aspiratie, comparandu-se valorile acesteia pentru fiecare tip de profil, la fiecare
regim de operare, evaludnd astfel acuratetea modelului matematic in cele doua
variante ale sale.

Pentru punerea in evidenta a curgerii in conul si cotul tubului de aspiratie
s-a reprezentat campul vitezei meridionale intr-un plan meridian.
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6. HIDRODINAMICA NESTATIONARA A TUBULUI
DE ASPIRATIE

In prima parte a capitolului este expus un rezumat cu referire la
hidrodinamica nestationara a curgerii in tubul de aspiratie, unde sunt enuntate
diverse observatii, rationamente si concluzii rezultate in urma studiului curgerii a
diferitor cercetdtori de-a lungul timpului.

In cea de-a doua parte este detaliata simularea numerica a curgerii in tubul
de aspiratie. Este reprezentat domeniul de analiza si sunt enumerate conditiile pe
frontierd impuse. Pe langa acestea, sunt scrise ecuatiile care guverneaza curgerea
vascoasa tridimensionald si nestationara (ecuatia de continuitate si ecuatiile Navier-
Stokes). Alegerea modelului de turbulentd este si ea argumentata, Tmpreuna cu
prezentarea unor abordari ale modelarii turbulentei.

Principalele rezultate care provin din simularea numerica sunt pulsatiile de
presiune in tubul de aspiratie pentru sectiunea de intrare si cea de iesire si
vizualizarea curgerii cu vartej prin doua forme, mai precis reprezentarea criteriului Q
(Q criterion) si a filamentului de vértej (vortex core).

Unul din scopurile analizei numerice a curgerii nestationare este evaluarea si
validarea ultimei variante ale modelului matematic prezentat in capitolul anterior.

6.1. Scurta sinteza a nestationaritatii curgerii

Curgerea in conul tubului de aspiratie al turbinelor Francis la regimuri de
functionare partiale este un fenomen hidrodinamic complex. O curgere cu rotatie
stationard axial-simetrica se transforma intr-un camp hidrodinamic tridimensional
nestationar cu un vartej elicoidal cu miscare de precesie (vartejul funie). Asociata
acesteia sunt pulsatiile de presiune ce pot deveni periculoase. Posibilele consecinte
ale acestora au fost descrise pe larg in paragraful 1.5.4. (Efecte ale instabilitatii
curgerii).

Nestationaritatea nedorita si periculoasd a curgerii in turbinele hidraulice la
regimuri departe de cel optim este asociatd cu pierderea stabilitatii curgerii cu
rotatie deceleratda in aval de rotor (vortex breakdown), in tubul de aspiratie al
turbinei, fenomen descris de Escudier in [36]. Fenomenul beneficiaza de o larga
literatura de specialitate.

O sinteza legata de acesta este prezentata de Lucca Negro si O’'Doherty in
[83]. Lucrarea relateaza studiile efectuate pe o perioada de aproximativ 45 de ani.

Si in zilele noastre acestui fenomen i se acorda o importanta deosebitd, cu
atat mai mult, cu cat turbinele hidraulice, datorita cererii variate de energie, dar si a
fluctuatiilor date in sistemul energetic de exploatarea energiilor regenerabile sunt
obligate sa functioneze departe de punctul optim de functionare. In continuare se va
prezenta o trecere in revistda a catorva cercetari si la unele concluzii la care s-au
ajuns de-a lungul timpului.

In aval de rotorul turbinelor cu reactiune, pulsatiile de presiune pot fi
considerate de multe ori, o chestiune alarmantd deoarece acestea pot produce
vibratii mecanice, fluctuatii de putere si alte efecte indezirabile. In bogata literatura
de specialitate referitoare la aceasta tema, majoritatea studiilor sunt preocupate de
pulsatiile de presiune in tubul de aspiratie al turbinelor de tip Francis, in special
pulsatiile aparute la sarcina partialda, conform cu Doerfler si Ruchonnet [31].
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In aceeasi lucrare [31], Doerfler si Ruchonnet prezintd o metod3 statisticd
de analizé a pulsatiilor de presiune in tubul de aspiratie. Printre altele, prezinta si o
distributie a componentelor pulsatiei si a pierderilor in functie de debit raportat la
debitul optim. Acestea sunt obtinute pe cale experimentala.

Componentele pot fi separate, deoarece difera din punctul de vedere al
relatiilor spatiale si prin modul de propagare.

Pulsatia este compusa din doua fenomene diferite care apar simultan si cu
aceeasi frecventa. Distributia amplitudinii si fazei fluctuatiilor de presiune de pe
suprafata conului tubului de aspiratie poate fi explicata doar in cazul in care se face
distinctie intre pulsatia sincrona si cea asincrona. Termenii de sincron si asincron se
referd la comportamentul fazei in jurul circumferintei tubului de aspiratie, nu la
frecventa fenomenului, care este o mica parte din viteza de rotatie a rotorului.

Componenta sincrona are aceeasi amplitudine si faza in toate locatiile de pe
0 anumita sectiune transversalda. Componenta asincrona este un tipar al presiunii ce
se roteste in jurul circumferintei tubului de aspiratie, iar perioada corespunde
circumferintei.
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Fig.6.1. Distributia componentelor pulsatiilor (scara din dreapta) si pierderile hidraulice
(scara din stadnga), DOerfler si Ruchonnet [31]

Marimile prezentate in fig.6.1 sunt:
- pierderile hidraulice (losses),
componenta aleatoare a pulsatiei (random),
componenta sincrona a pulsatiei (synchronous),
componenta asincrona a pulsatiei (asynchronous),
pulsatia totala (total).
Analizand graficul din fig.6.1 se poate observa evolutia pierderilor si a
componentelor pulsatiei presiunii pentru o plaja larga de regimuri (de la debit partial
pana la suprasarcina.)
In teza sa de doctorat [32], Doerfler a Tmpartit tipul de perturbatii ale
curgerii cu rotatie induse in tubul de aspiratie al turbinelor Francis in trei categorii:
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- Vartej elicoidal de rotatie (Rotating helical vortex): acest model al curgerii
contine cel putin un filament de vartej, al carei axa centrald se roteste cu
o viteza uniformd in jurul axei tubului de aspiratie. Frecventa acestei
precesii ramane aproximativ constanta pe o gama larga a coeficientului de
cavitatie si a ratei de injectie a aerului.

- Vértej elicoidal instabil (Unstable helical vortex): in domeniul unde exista o
curgere cu rotatie mica la iesire, in unele turbine este posibila observarea
unei secvente neregulate a doua tipare de curgere diferite, cel putin unul
dintre ele fiind al unui vartej elicoidal.

- Vartej simetric pulsator (Pulsating symmetric vortex): un vartej simetric cu
un nucleu cavitant ocupa axa tubului de aspiratie; volumul cavitatiei
efectueaza variatii aproximativ periodice, a caror frecventa scade cu
coeficientul de cavitatie si creste cu cantitatea de aer.

Doerfler si altii, in capitolul doi din [33] au facut o expunere cuprinzatoare a
fenomenelor hidrodinamice legate de curgerea cu rotatie. Prezenta vartejurilor este
adesea cauza separatiilor curgerii si a fluctuatiilor de presiune in tubul de aspiratie al
turbinelor cu reactie, in special al celor de tip Francis. La punctul pentru care a fost
proiectata, turbina functioneaza cu o rotatie mica a curgerii la intrarea in tubul de
aspiratie si fara desprinderi. La puncte indepartate (incarcare partiala si
suprasarcina), debitul ce paraseste rotorul are o componenta de rotatie mare. Sunt
conturate mecanismele fizice care lucreazd pentru a fi posibila producerea
pulsatiilor. Aparitia si impactul acestora depind in principal de debit, dar si de nivelul
local al presiunii, de campul de viteze de la iesirea din rotor, de forma tubului de
aspiratie si de raspunsul dinamic al fintreg circuitului hidraulic. Modelul si
comportamentul instabilitatilor curgerii au o transformare semnificativa in functie de
regimul de functionare. Tot din [33], in continuare se vor rezuma doua idei.

- Intre 0.5 si 0.85 din debitul optim exista o curgere cu vartej elicoidal (funie)
cu miscare de precesie. Pulsatia de presiune este aproximativ periodica,
fiind aceeasi cu a vartejului funie. Frecventa relativa a precesiei f/n este

_ cuprinsa intre 0.2 si 0.4 din frecventa de rotatie a rotorului.

- Intre 40...50 % din debitul optim vartejul funie se dezintegreaza. Un numar
mare de vartejuri aleatoare de dimensiuni mici iau locul unui vartej funie
singular, aparand astfel fluctuatii aleatoare, care nu au o frecventa
periodica distincta.

Curgerea cu vartej nestationara in tubul de aspiratie este asociata cu
desprinderea curgerii in canalele interpaletare ale rotorului, conform Gerich si Raabe
[51].

Cassidy si Falvey [20] au demonstrat ca pulsatiile de presiune sunt datorate
vartejului funie. Pentru a dovedi s-au folosit de un un stand pe care este posibila
generarea curgerii cu rotatie. Fluidul vehiculat a fost aerul. Pentru vizualizarea
vartejului au injectat fum amonte de vanele generatoare de vartej. Masuratorile de
presiune la perete le-au facut prin intermediul unor senzori de presiune, iar cele de
viteza folosind anemometru cu film cald.

Conform Kubota si Matsui amplitudinile maxime apar, de obicei, la 60 % din
deschiderea optima a aparatului director (la randament optim pentru caderea
nominald) [78].

Rheingans [109] a demonstrat ca fluctuatiile de putere sunt strans legate de
pulsatiile de presiune din tubul de aspiratie. Conform tot aceluiasi articol, aceste
fluctuatii apar pe un interval scurt al deschiderii aparatului director. Acestea dispar
la deschideri foarte mici sau foarte mari ale aparatului director. De asemenea, a fost
probat faptul ca fluctuatiile puterii au aceeasi frecventa cu pulsatiile de presiune din
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tubul de aspiratie pentru un interval al deschiderii aparatului director fintre
35...65 %. Sub valoarea de 35 % si peste valoarea de 65 % fluctuatiile puterii si
pulsatiile din tub dispar. Folosindu-se de date obtinute de la mai multe tipuri si
marimi de turbine, a aratat ca exista o dependenta intre viteza de rotatie a turbinei
si frecventa fluctuatiilor puterii, respectiv a pulsatiilor de presiune.

Dezvoltarea tehnicii de calcul a facut posibila extinderea capacitatii tehnicilor
de simulare numerica a curgerilor (CFD).

Primele incercari de investigare a naturii fizice a vartejului la sarcina partiala
folosind tehnicile CFD au fost publicate incepand cu anul 1999 [33]. Datorita faptului
ca aceste curgeri sunt dominate de structuri de vartej, a fost dovedit faptul ca
modelarea turbulentei are o importanta mare in estimarea precisa [33] a acestora.
In [33] sunt date exemplu doua lucrari: Ruprecht si altii [114] si Sick si altii [117].

Pentru o buna predictie a curgerii in tubul de aspiratie o importanta majora
o are discretizarea domeniului de analiza [125], modelarea turbulentei si distributia
vitezei la iesirea din rotor [124].

Muntean si altii [93] au facut analize numerice turbulente nestationare
intr-un difuzor conic folosindu-se de codurile expert Fluent si OpenFOAM. Principalul
obiectiv a fost investigarea numerica a curgerii intr-un tub de aspiratie drept, pentru
o mai buna intelegere a fizicii curgerii tridimensionale cu rotatie, precum si modul in
care pulsatiile de presiune sunt asociate vartejului funie cu miscare de precesie.

Stuparu si Susan-Resiga [126] si-au propus sa studieze originea fluctuatiilor
sincrone de presiune intr-un difuzor axial-simetric drept. Ei executa un experiment
numeric folosind un tub de aspiratie surogat axial-simetric, la intrare curgerea
corespunzand curgerii de la iesirea dintr-un rotor de turbind Francis ce opereaza la
70 % din debitul optim. Rezultatele numerice surprind corect vartejul elicoidal cu
miscare de precesie (vartejul funie), dar dezvaluie si o dinamica complexa a
filamentului de vartej. Ei arata ca oscilatiile sincrone nu sunt neaparat rezultatul
interactiunii dintre vartejul funie si cotul tubului de aspiratie. Pentru a elucida
mecanismul ce produce fluctuatiile sincrone ei au examinat evolutia filamentului
vartejului funie. Filamentul de vartej este supus intinderii, ceea ce duce la o alungire
a vartejului funie, urmata de o rupere brusca a acestuia. Segmentul filamentului
atasat coroanei rotorice sare spre inapoi. Dupa aceea procesul se reia.

6.2. Simularea numerica a curgerii nestationare,
tridimensionale si turbulente in tubul de aspiratie al
turbinelor hidraulice

Calculul si analiza nestationara a curgerii s-a facut pentru varianta a II-a a
tubului de aspiratie. O parte din detalii au fost prezentate si in capitolul anterior. In
continuare, cele considerate importante s-au reluat, detaliindu-se unele aspecte
considerate a fi esentiale.

6.2.1. Domeniul de analiza pentru tubul de aspiratie si
reteaua de discretizare

Pe acest domeniu de analizd consideram trei sectiuni ca fiind cele mai
importante.

Sectiunea de intrare este o suprafata de revolutie a carei generatoare este o
curba aproximativ echidistantd de bordul de fuga al paletei rotorice. Prezenta
sectiune este notatd cu acronimul DCP (Downstream Curvilinear Probing).
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176 Hidrodinamica nestationara a tubului de aspiratie - 6

Sectiunea de iesire din tubul de aspiratie este cea de pe care ne intereseaza
semnalul presiunii totale, de aceea foarte aproape de ea a fost creata o sectiune pe
care s-a monitorizat aceasta marime. S-a luat aceastd masura pentru a nu fi
influentat semnalul de presiune de posibilele desprinderi de la iesirea din tub.

Sectiunea de iesire din domeniul de analiza este deplasata in aval pentru a fi
eliminata influenta calculului curgerii la iesirea din tubul de aspiratie. .

Cele trei sectiuni sunt puse in evidenta pe reprezentarea din fig.5.16. In
fig.6.2 este dispusa o vedere a acestui tub. Tot aici poate fi vazuta si intinderea
domeniului de analiza de-a lungul axelor ortogonale X, Y si Z.

N -0.5

[w]

LI L B N R |

X [m]
Fig.6.2. Vederi ale geometriei domeniului tubului de aspiratie

Reamintim ca reteaua de discretizare are in componenta 2616280 elemente
hexaedrice. Deoarece a fost prezentata in detaliu anterior, in fig.6.3 este afisata
doar o singura vedere a acestei discretizari.
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Fig.6.3. Reteaua de discretizare a domeniului tubului de aspiratie
6.2.2. Conditii pe frontiera

Conditiile pe frontiera (fig.6.4) impuse sunt:
- pe sectiunea de intrare s-a impus profilul de viteza (Velocity Inlet) si cel de
turbulentd (energia cineticd turbulentd - K, rata de disipatie specifics -
w ),
- pe sectiunea de iesire din tubul de aspiratie s-a impus conditia de suprafata
interioara (Interior),
pe sectiunea de iesire din domeniul de analiza a fost impusad conditia de
presiune (Pressure outlet),
- peretii tubului de aspiratie au fost considerati ca fiind suprafete
impenetrabile (Wall).
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Viteza + turbulenfd ——M8 ——»
Velocity inlet

Perete
Wall \

X ¥
Suprafete interioare
Interior

Presiune
Pressure outlet
Fig.6.4. Conditiile pe frontiera impuse

6.2.3. Ecuatiile care guverneaza curgerea. Modelul de
turbulenta

Domeniul de calcul al tubului de aspiratie a fost investigat tridimensional.
Calculul curgerii folosind codul expert de simulare numerica Fluent va fi realizat cu
ajutorul ecuatiilor care guverneaza curgerea tridimensionald si vascoasa. Aceste
ecuatii sunt prezentate in continuare.

6.2.3.1. Ecuatiile care guverneaza curgerea tridimensionala
nestationara a fluidului vascos

Ecuatiile care guverneaza curgerea sunt ecuatia de continuitate si ecuatia
Navier - Stokes. Hofmann si altii, in [61] prezinta si aceste ecuatii in diferite forme.
In continuare, ecuatiile sunt preluate din sursa anterior mentionata.

In format vectorial, ecuatia de continuitate are forma:

V.V -0 (6.1)
In coordonate carteziene se poate scrie:
oV,
Ny Ty Ve g (6.2)
x "oy Tz

unde:
N
- V este vectorul vitezei,

- Vi,V Vi [M/s] sunt componentele vitezei,

- X,Y,Z [m] sunt coordonatele carteziene.
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Ecuatia de continuitate descrie conservarea masei, care este necesara in
cazul curgerii fluidelor.
Ecuatia Navier - Stokes in forma vectoriala:

o = - - =
T pV |+V | pVV |=pf-VP+V.1 (6.3)

unde:

p[kg/m:"} este densitatea apei,

%
- f [m/sz} este acceleratia fortelor masice,

- P [Pa] reprezintd presiunea statica,
- T simbolizeaza tensorul tensiunilor vascoase.
in forma conservativa, pentru un sistem de coordonate cartezian, poate fi
scrisd pe componente, dupa cum urmeaza in ecuatiile (6.4), (6.5), (6.6).
- Dupd X
0

0 2 0 0
E(pvx)-k—&(pvx + P) +E(pVXVy) +E(pvxvz) =

f 0 0
Py +8—X‘EXX +§‘5yx +6_2sz

(6.4)

- Dupd Y

d d d(.\,2 d B
o) eV )« (oW <P owvs) - .
f 0 0 0 (6.5)
A A

- Dupd Z
0

B B o ( 2
E(pvz) + a_X(PVsz) + g(PVsz) + a—z(sz + P) =

£ 0 0
pr, +&TXZ +E’Cyz +E’CZZ

(6.6)

Componentele tensorului tensiunilor pentru un fluid incompresibil in
coordonate carteziene (X,Y,Z) sunt prezentate in continuare:
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Tyx _Zui+)\v V= 2u WV
6Vy 0Vy
ryyzzua—y+AVV = 2/.18—Y
oV, - oV,
TZZ = ZH_ZZ+ AV.V = ZIJa_Zz
- oV,
unde V-V = Vi +_y+%
oXx oY oZ
. , , - - (6.7)
in cazul fluidelor incompresibile V-V =0
ovV. oV,
Txy = Tyx = ”[a_;+a_){]
oV, av
Txz =Tzx = H| = x "oz
. vy LV
vz =Tzy =H| 57 az "oy
unde

- M [Pa~s] este vascozitatea dinamica moleculara a lichidului.

- A este vascozitatea volumicd a fluidului

Vascozitatii dinamice moleculare a fluidului i se adauga asa-zisa vascozitate
turbulentd w;, astfel y — p+ pp in cazul modeldrii curgerii turbulente.

Ecuatiile Navier-Stokes pentru un fluid incompresibil cu proprietati constante scrise

dupa componente:
- Dup& componenta X

2 2 2
oV oV oVy oV, oP o<V, oV, 07V,
P[ XV —2L+V, +Vz X]:Pfx__+/~’ 5 ; 5 (6.9)
ot oX oY oZ oX oX oY oz
- Dupéd componenta Y
2 2 2
6V oV, oV, oV, oP o<V, oV, 0
pl =L +V, —){ +Vy—)¥+VZ—Zy pfy——Y+u ; 2y g (6.10)
ot 16} 0 0 0 oX oYy oZ
- Dupéd componenta Z
2 2 2
av2+vxav2+vyav Vzav _of, 2P |2 Vy 0%V, 2%V, 6.11)
at X aY oz Y4 ox2  oy?2  az?
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6.2.3.2. Modelul de turbulenta ales

Modelele de turbulentd sunt folosite la rezolvarea ecuatiilor ce guverneaza
curgerea.

Curgerile turbulente sunt caracterizate prin campuri de viteze fluctuante
stocastic.

In prezent nu existda un model de turbulentd acceptabil pentru orice miscare
turbulenta. Toate modelele cunoscute prezinta limite care restrdng gama domeniului
lor de aplicabilitate conform, Danaila si Berebente [26]. De aceea este necesar, in
cazul calculului (simularii) curgerilor, sa alegem modelul de turbulenta potrivit
curgerilor care sunt supuse studiului. A

Exista diferite abordari ale calculului fluctuatiilor. In continuare sunt
prezentate o parte din variantele acestora.

- Simularea numerica directd - DNS (Direct Numerical Simulation)

In aceasta ecuatiile Navier — Stokes sunt rezolvate fara a introduce nici un
model de turbulenta (ipoteze empirice). Acest lucru inseamna ca trebuie rezolvata
intreaga gama de scari spatiale si temporale ale turbulentelor. Costul de calcul
folosind DNS este foarte mare. Pentru numere Reynolds intalnite in majoritatea
aplicatiilor industriale resursele de calcul depasesc capacitatea celor mai puternice
calculatoare din prezent. Totusi, este un instrument util pentru cercetarea
fundamentala a turbulentei [159]. Este un model scump, iar in prezent poate fi
aplicat doar la curgeri cu numar Reynolds mic, in curgeri peste geometrii simple
[164].

- Modele bazate pe ecuatiile Navier-Stokes mediate Reynolds - RANS
(Reynolds-Averaged Navier Stokes)

Aceste modele se bazeaza pe ecuatiile obtinute prin medierea ecuatiilor in
timp, dupa o coordonatd unde curgerea nu variaza.

Exista o varietate de modele de acest fel. Cateva exemple ar fi: Spalart -
Allmaras (model cu o ecuatie); diferite variante pentru modelele cu doua ecuatii
k —€ si k-w; modelul tensiunilor Reynolds RSM (Reynolds Stress Model).

- Simularea véartejurilor mari — LES (Large Eddy Simulation)

Modelul a fost propus de cdtre Joseph Smagorinsky in anul 1963 pentru a
simula curentii atmosferici de aer [119]. In LES vartejurile mari (miscarile de
anvergura) sunt calculate in mod direct, pe cand cele de scarda mica sunt modelate,
rezultand o reducere semnificativa a costurilor de calcul comparativ cu DNS [164].
Pentru separa scarile mari de cele mici, LES se bazeaza pe definirea unei functii de
filtrare, conform Piomelli [106].

- Simularea vartejurilor detasate — DES (Detached Eddy Simulation)

Modelul a fost propus in 1997 si utilizat in 1999. Este o metoda hibrida intre
RANS si LES. O definitie a acestui model poate fi urmatoarea: stratul limita este
tratat cu un model RANS, iar regiunile unde exista desprinderi masive sunt tratate
cu LES. Spatiul dintre aceste doud regiuni este cunoscut sub numele de zona gri.
Aceasta zona poate fi problematica daca apar desprinderi bruste date de obicei de
geometrie. Trecerea de la un model la altul nu este pe zone, ceea ce duce la o
trecere lina de la valorile calculate cu RANS la cele calculate cu LES [121]. Regiunile
au nevoie de o discretizare diferitd. Acest model poate da rezultate incorecte daca
reteaua de discretizare este prea groba sau pasul de timp este prea mare [122].

- SAS (Scale Adaptive Simulation) cuplat cu k-w SST

Conform Menter si Egorov, una din cele mai interesante caracteristici ale
abordarii SAS este ca pentru curgerile instabile, modelul se schimba lin de la unul de
tip LES, trecand prin diverse etape ale solutionarii vartejului, intorcandu-se la un
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model RANS, bazat pe un pas de timp specificat [88]. Acest model a fost testat pe
doua coduri comerciale in diferite cazuri-test. Un set convingator de exemple
concludente se gaseste in [34]. Davidson [27], [28] compara modelul SST —SAS
cu un model standard SST —URANS , si ajunge la concluzia ca fluctuatiile rezolvate
cu SST —SAS sunt mult mai mari comparativ cu SST — URANS .

A fost identificat ca fiind o bunda optiune pentru tipul de curgeri cu
instabilitati auto-induse investigate in cadrul proiectului PN-II-ID-PCE-2012-4-0634
“Instabilitati auto-induse ale curgerii cu rotatie in turbinele hidraulice la regimuri
departe de regimul optim”, din care doctorandul face parte. S-a ajuns la aceasta
concluzie dupa ce s-au investigat o serie de modele de turbulenta, unde s-a urmarit
o concordanta calitativa cu observatiile experimentale, dar si o concordanta
cantitativa referitoare la fluctuatiile de presiune la perete [135].

In continuare, pentru modelul k-w, dar si pentru modelele derivate
k-w BSL si k-w SST se vor prezenta ecuatiile care stau la baza acestora. Este
descris si modelul k-w BSL deoarece k-w SST este o evolutie a acestuia. S-a luat
aceasta decizie fintrucat modelul SAS, care a fost folosit la calculul curgerii
nestationare in tubul de aspiratie este cuplat cu modelul k-w SST . De asemenea,
k-w SST a fost folosit si in toate simularile stationare in domeniile de analizd ale
rotorului si distribuitorului facute anterior. Se aminteste foarte scurt de modelul de
turbulentd k—& deoarece apare in diferite combinatii cu k-w. Hofmann si Chiang
[62] descriu intr-un mod foarte amplu modelele de turbulentd. Modelul k-w si
variantele sale (BSL si SST) prezentate in continuare provin din [62].

- Modelul cu doud ecuatii k —€

Unul din cele mai des utilizate modele de turbulentd este k-—&. Primele
studii asupra acestui model au fost facute inca din jurul anului 1945. Referinta de
baza a acestui model este lucrarea lui Jones si Launder [69]. In prezent modelul
Jones-Launder este cunoscut drept modelul standard.

- Modelul cu doué ecuatii k-w

Modelul include o ecuatie pentru energia cineticd turbulentd K si o a doua
pentru rata specifica de disipatie w . Existd o diversitate de versiuni ale acestui
model. In continuare este prezentat modelul lui Wilcox [160].

Ecuatia energiei cinetice turbulente este

—dk 0 * ) ok *
— = — |+ P, - B pwk
P ox; [(umut axj} % —B'p (6.12)
si a ratei specifice de disipatie este:
-dw 0 ow w 2
= - abadl =p -
Pt ax; [(uwut)alewk % — Bpw (6.13)
Vascozitatea turbulenta este determinata de:
k
Hy = PE (6.14)
si relatiile auxiliare sunt:
€=Bwk (6.15)
1
/= kE (6.16)
W
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Constantele folosite in ecuatiile (6.12) si (6.13) sunt:

W5 g3 g9 1 .1
9 40 100 2 2

Combinatii intre modelele de turbulentd k —€ si k-w:

Modelul de turbulentd k-w functioneaza bine si este superior lui kK—€ in
cadrul substratului laminar si in zona logaritmica a stratului limita. Dar acest model
s-a dovedit a fi influentat puternic de de valoarea lui w in afara stratului limita. De
aceea, k-w nu este considerat ideal in zona de curgere secundara (recirculare) a
stratului limitd. Pe de altd parte, k—¢& este superior in zona externad stratului limitd
si in zona curgerilor secundare, dar este inferior in zona interioara a stratului limita.

Pentru a include cele mai bune caracteristici ale fiecarui model de
turbulenta, Menter [86] a combinat diferite elemente ale celor douda modele pentru a
crea un nou model de turbulentd cu doud ecuatii. Acest tip inglobeaza modelul k-w
in zona interioara a stratului limitd, si trece la modelul k—¢& in afara stratului limita,
dar si In zona curgerii secundare a acestuia. Doud versiuni ale acestui model
introduse de Menter sunt denumite BSL (Baseline), respectiv SST (shear-stress
transport).

A fost demonstrat faptul cd modelul SST functioneaza bine in prezicerea
curgerilor cu gradienti adversi de presiune.

Modelul cu doua ecuatii combinat k — & / k-w este dat de

- dk ok .
D Z |+ B - Bpwk
Pt " ox; [(“”k“f)axj}* k ~ B pw (6.17)
si
dw ow 10k ow vy 2
prralaieens — |+ 2(1-F — = 1 p - Bpw
p dt 6XJ [(IJ + Ga):ut) an‘|+ ( 1)p6w2 o aXJ aXJ + o % ﬁp (618)
unde productia turbulentei va fi definita de
oVyi
P, — Xi
k=" (6.19)
Si
Wy VMg 2 V| 2
ij = P van - =8 ==K | - = kpdj;
K/ “t[axj T, 3% ax, |3 P (6.20)

Constantele ce apar in ecuatiile (6.17) si (6.18) sunt exprimate intr-o forma
generala compacta:

@ =Fd1+(1-F;)D5 (6.21)
unde @; reprezintd constantele asociate modelului k-w si @, reprezinta

constantele asociate modelului k —€.
Diferenta dintre modelul BSL si SST consta in definirea vascozitatii
turbulente si a specificatiei constantelor.
- BSL (Baseline model)
Vascozitatea turbulentd pentru modelul de baza este definita de

Kk
o= (6.22)

si constantele pentru & sunt stabilite dupa cum urmeaza.
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Valorile constantelor pentru setul &; sunt specificate in conformitate cu
Gk1=0.5, Gw1=0.5, B1=0075
B* =0.09, k=0.41
V1= %Gwzkz /B
Constantele pentru &,
o2 =1.0, 62 =0.856, B, =0.0828
B* = 0'091 k=0.41

V2 =%—%2k2 /JB7

In plus, se folosesc urmétoarele definitii:
Fi = Tanh(argf) (6.23)

K 5000) 4po, ok
Jk UJ PPw2 (6.24)

unde Y este distanta fatd de cea mai apropiatd suprafatd, iar CDy, este partea
pozitiva a termenului difuziei transversale.

1 ok ow _20

CDy,, = max|2 ————,10

kw |: Pow2 w 0X,- 6X,- :|

Departe de suprafata solidd y — mare, termenul arg; se apropie de zero

argy; =min [max(

(6.25)

din cauza lui 1/y si 1/y2 . Mai mult, trei argumente se gdsesc in interiorul arg; ,
reprezentand urmatoarele:

Jk
0.0%wy

2.5 in zona logaritmica a stratului limita si se apropie de zero la marginea stratului
limita.

1) Termenul este lungimea scarii turbulentei impartita la Y. Este egal cu

500v

a)y2

stratul logaritmic. w este proportional cu 1/y2 in apropierea suprafetei, si este

2) Termenul impune ca F; sa fie unu in regiunea substratului si 1/y in

proportional cu 1/y? in regiunea logaritmica. va fi constant in apropierea

wy2
suprafetei si se apropie de zero in stratul logaritmic.
3) Al treilea termen, M, este inclus pentru a preveni dependenta solutiei in
CDkwy

stratul curgerii libere. Se poate demonstra faptul ca limita stratului limita este
abordatd, arg; , precum si F; devine zero, prin urmare, modelul k —¢& este utilizat

in aceasta regiune.
In cazul stratului curgerii libere, urmatoarele conditii sunt recomandate:
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V,
w,, = m%, v, =107, Ky = vp W
unde
1<m<1o0, 2<n<b5,

si L este lungimea caracteristicd a problemei, de exemplu, lungimea caracteristica a
domeniului de calcul. La suprafata solida, conditia pe frontiera pentru w se
stabileste in functie de
6v
w=10————
2 (6.26)
B1(Ayy)

unde Ay; este distanta dintre primul punct indepdrtat de perete. Aceasta conditie la

limitd este specificatd pentru un perete neted, si y}r trebuie sa fie mai mic decat
trei. Pentru conditia la limita la iesire se foloseste extrapolarea.

- SST (Shear-stress transport)

Aici vascozitatea turbulenta este definita de
_ ak

max (a;w, QFy)

vt (6.27)
Unde a; =0.31, £ este valoarea absolutd a vorticitatii 2= |6Vy /oX -V /oY| si

F> =Tanh (argf)

(6.28)

arg, =max|2 ,
92 [ 0.090y " )2

Jk 500U1

Constantele pentru @; si &, sunt identice cu cele din modelul BSL, cu
exceptia lui o7, unde oy ; =0.85.

6.3. Configurarea solverului Fluent 15 in cazul calculului
curgerii nestationare in tubul de aspiratie

- Modelul de turbulenta: SST —SAS cuplat cu k-w SST ,

- Metoda de cuplare a presiunii si vitezei: SIMPLEC,

- Discretizarea spatiald: Least Squares Cell Based for Gradient,
- Pentru presiune: Second Order,

- Pentru moment: Bounded Central Differencing,

- Pentru energia cinetica turbulenta: Second Order Upwind,

- Pentru rata de disipatie specifica: Second Order Upwind,

- Pasul de timp: 0.000167 secunde,

- Pe intrare s-au impus profilele de viteze,

- Pe iesire s-a impus conditia de presiune.

6.4. Rezultate. Analiza rezultatelor

Rodul acestor simuldri numerice sunt pulsatiile de presiune si vizualizarea
evolutiei curgerii cu vartej odata cu modificarea regimului de functionare.
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In fig.6.5...fig.6.9 sunt prezentate variatia presiunii totale pe intrarea si
iegirea din tubul de aspiratie.

In stanga fiecdrei figuri este afisatda variatia semnalului presiunii totale pe
intrarea si iesirea din tubul de aspiratie, semnale obtinute in urma simularii
numerice ale variantei in care profilele de viteze impuse la intrarea in tub au fost
rezultate din simularile numerice 3D la iesirea din rotor.

In partea dreapta sunt afisate semnalele presiunii totale provenite in urma
simularilor numerice unde s-au impus drept conditii de intrare profilele de viteze
rezultate cu ajutorul modelului matematic simplificat, de unde si notatia analitic
prezenta pe grafic.

Fiecare semnal de presiune a fost mediat. Valoarea medie a presiunii totale
este, de asemenea, afisatd pe grafice. Cu ajutorul acestor valori a fost posibila
calcularea pierderilor hidraulice in tubul de aspiratie prezentate grafic in capitolul 5.

4000 - 4000 - .
- OP03_3D - OP03_analitic
3600 | 3600 |
3200 F Ptot_intrare 2000 ;:g:_=2gi¢;e
r — Ptot_iesire [ e Ptot i i
2800 ----------- Ptot_intrare_medie 28000 .. p:‘;{-}ggﬂe T,-.rgz?ée
—_ EREEEEEEEE Ptot_iesire_medie —_ - - -
© - ] L
nl__.24|:m . &2400 -
52000 F 92000
& F 1694.881389 & ¢+
1600 | 1600
1200 |- 1200 |-
800 - 800 |
. 455.6357337 C 449.5391566
400 f'_""‘*“lk T . 400 F ) |
23 24 23 24

| 235 235
timp [s] timp [s]
Fig. 6.5. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului de aspiratie
corespunzatoare punctului OP.03

4000 4000 - .
FOP05_3D L OP05_analitic
3600 [ 3600 [
3200 3200
: Ptot_intrare -
2800 | Ptot_iesire 2800 - ——— Ptot_intrare
—_ F e Ptot_intrare_medie — | —— Ptot_iesire
©2400f ---------- Ptot_iesire_medie ©2400f ----------- Ptot_intrare_medie
= - = [ Ptot_iesire_medie
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Fig. 6.6. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului de aspiratie
corespunzatoare punctului OP.05

BUPT



6.4 - Rezultate. Analiza rezultatelor 187

4000 - 4000 - -
L OP07_3D - OP07_analitic
3600 [ 3600 -
3200 3200 Ptot_intrare
N Ptot_intrare [ ——— Ptot_iesire
2800 Ptot_iesire 2800 - Ptot_intrare_medie
— F - Ptot_intrare_medie — WEEEEEEEEREE Ptot_iesire_medie
S2400F  -ooooee Ptot_iesire_medie J2400F B -
- - - -
gzuou i Ezuou .
1600 1455.711136 1600
T e T T 1269.014411
1200 | 1200 [
800 800 -
s 465.1202707 - 463.3056519
400 p———— T 400 ——— T —
TN S [N SN T NN YN N Y TN MY N TN TN S N | [T N TN T T T S T N [N TN T N N S |
13 13.2 13.4 13.6 12.8 13 13.2 13.4 13.6 13.8
timp [s] timp [s

Fig. 6.7. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului de aspiratie
corespunzatoare punctului OP.07
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Fig. 6.8. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului de aspiratie
corespunzatoare punctului OP.09
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Fig. 6.9. Fluctuatia presiunii totale pe sectiunile de intrare si iesire ale tubului de aspiratie
corespunzatoare punctului OP.11

Identificarea vartejurilor in fluide se poate face prin diverse feluri. Holmén,
in lucrarea sa [63] prezintd o imagine de ansamblu a metodelor existente utilizate,
unde sunt prezentate punctele lor forte, dar si cele slabe. De asemenea, propune o
modalitate ce identifica vartejurile direct din informatiile legate de cadmpul vitezei.
Unul din modelele prezentate in lucrare este criteriul Q (Q criterion).

Identificarea vartejurilor in tubul de aspiratie s-a pus in evidenta prin doua
moduri.

Prima este prin reprezentarea criteriului Q (Q-criterion) [57].

Forma marimii Q este data de relatia (6.29).

1 2 2
Q-3lof -Isf |> 0

unde Q) este tensorul vorticitatii si S este tensorul viteza de deformatie.

In ordine istorica acest criteriu este primul care descrie vartejul intr-un mod
tridimensional, Hunt si altii [65], si il defineste ca o regiune spatiala.

In fig.6.10...6.12 se prezinta evolutia vartejului central in tubul de aspiratie
pe o plaja larga de functionare, de la sarcind partiala pana la suprasarcina. Este
reliefata dezvoltarea vartejului elicoidal cu miscare de precesie odata cu scaderea
valorii debitului sub cel optim. La valoarea minima a debitului vartejul elicoidal
interactioneaza puternic si cu cotul tubului de aspiratie (OP0O1). In apropierea
punctului optim de functionare (OP07) curgerea poate fi considerata axial simetrica.
Reprezentarile s-au facut folosind softul de vizualizare Tecplot [145].

(6.29)
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OP.01 OP.03
Fig. 6.10. Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.01 si OP.03)

OP.05 OP.07
Fig. 6.11. Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.05 si OP.07)
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OP.09 OP.11
Fig. 6.12. Vartejul central reprezentat cu ajutorul criteriului Q (punctele OP.09 si OP.11)

Cea de-a doua varianta de vizualizare s-a facut prin reprezentarea in Tecplot
a filamentului de vartej (Vortex core), optiune disponibila in soft. Calculul acestei
marimi face uz de biblioteca FX MIT. FX este un instrument de grafica si vizualizare
proiectat sa functioneze cu rezultatele obtinute cu ajutorul CFD. Dezvoltarea acestei
unelte s-a facut de catre Departamentul de Aeronautica si Astronautica din cadrul
Massachussets Institute of Technology [55]. Mai multe informatii despre aceasta
biblioteca sunt disponibile pe website-ul [46]. Subiectul legat de reprezentarea
filamentului de vartej este tratat pe larg intr-o serie de articole [71], [70], [56].

Progrese suplimentare in tehnicile de extractie a filamentului de vartej pot fi
vazute in [110] si in [116].

3D analitic
Fig. 6.13. Filamentul de vartej pentru OP.03
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z

.

X

analitic
Fig. 6.14. Filamentul de vartej pentru OP.05

3D analitic
Fig. 6.15. Filamentul de vartej pentru OP.07
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3D analitic
Fig. 6.16. Filamentul de vartej pentru OP.09

3D analitic
Fig. 6.17. Filamentul de vartej pentru OP.11

6.5. Concluzii referitoare la hidrodinamica nestationara
a curgerii in tubul de aspiratie

in prima parte a acestui capitol s-a prezentat o scurtd sinteza a
nestationaritatii curgerii in tubul de aspiratie al turbinelor hidraulice.

De asemenea, s-a expus detaliat simularea curgerii nestationare
tridimensionale si turbulente in tubul de aspiratie. A fost expus domeniul de analiza
pe care s-a facut cercetarea nestationaritatii si s-au enumerat conditiile pe frontiera
impuse. Ecuatiile care guverneaza curgerea tridimensionalad nestationara si vascoasa
au fost scrise si ele. Ne referim la ecuatia de continuitate si la ecuatiile Navier-
Stokes.

S-au relatat mai multe variante ale modelarii turbulentei si s-a argumentat
alegerea modelului de turbulentda SAS (Scale Adaptive Simulation) cuplat cu
k-w SST .
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Pulsatiile de presiune de pe intrarea si iesirea din tub s-au reprezentat
grafic.

Evolutia curgerii cu rotatie intre debit partial si suprasarcina s-a facut prin
reprezentarea in Tecplot a criteriului Q (Q criterion), dar si prin reprezentarea
filamentului de vartej (vortex core).

Toate acestea s-au facut din doua considerente:

- pentru analiza curgerii in tubul de aspiratie,
- pentru verificarea acuratetii modelului matematic simplificat al curgerii.
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7. CONCLUZII, CONTRIBUTII PERSONALE SI
PERSPECTIVE

7.1. Concluzii

Prezenta teza de doctorat trateaza curgerea in turbina hidraulica de tip
Francis. Sunt abordate mai multe directii ale cercetarii, care sunt strans legate intre
ele:

- calculul si analiza numerica in distribuitorul si rotorul turbinei Francis GAMM,
calculul unor marimi necesare pentru modelul matematic surogat capabil sa
genereze profile de viteze aval de rotorul turbinei Francis,
modelarea matematica a curgerii aval de rotorul unei turbine Francis,
- analiza numericd a curgerii in tubul de aspiratie al unei turbine de tip
Francis,
hidrodinamica nestationara a curgerii in tubul de aspiratie.
Modelul matematic isi propune inlocuirea calculului efectiv al curgerii amonte
de tubul de aspiratie. Principalul tel este de a optimiza curgerea cu rotatie inainte de
a proiecta geometria rotorului. S-a ales o zona aval de rotor, cat mai aproape de
bordul de fuga al acestuia, deoarece curgerea de la iesire din rotor (care este
consideratd intrarea in tubul de aspiratie) influenteaza intr-un mod dramatic
curgerea in tubul de aspiratie. Un argument elocvent este graficul pierderilor
hidraulice pe fiecare componenta al traseului [156], prezentat in primul capitol.

Pentru a putea modela matematic curgerea aval de rotorul turbinei a fost
nevoie de un set de marimi, care au fost obtinute in urma simularii curgerii cuplate
distribuitor-rotor folosind algoritmul mixing interface.

Datele sunt rezultate din asa-zisele marimi primare (componentele vitezei si
presiunea). Dupd ce acestea au fost adimensionalizate s-a trecut la calculul
marimilor derivate.

Rezultatele acestui model matematic surogat pentru rotor sunt profilele de
viteza de la iesirea din rotor.

Eficacitatea modelului a fost testata folosind aceste profile ca si conditii de
intrare in simularea numerica a curgerii in tubul de aspiratie. Pierderile hidraulice
calculate din tubul de aspiratie au fost comparate cu cele rezultate in urma simularii
numerice a curgerii in tub folosind profile de viteza rezultate din simulari numerice.

In continuare se va evoca pe scurt activitatea aferenta fiecarui capitol.

In primul capitol a fost prezentat stadiul actual al exploatarii energiei hidro si
a cercetdrii din domeniu. Tot in acest prim capitol au fost enumerate toate
elementele unei turbine hidraulice de tip Francis (camera spirala, stator, aparat
director, rotor, tub de aspiratie). Problemele specifice au fost, de asemenea,
punctate.

Efectele instabilitatii curgerii (zgomote, vibratii, fisuri sau chiar ruperi ale
paletelor) si exemple de masuri practice pentru atenuarea acestora (admisie de aer,
prelungiri ale ogivei, caneluri pe peretele conului tubului de aspiratie) au fost si ele
expuse.

Motivatia alegerii temei a fost justificata cu ajutorul mai multor argumente.

In capitolul doi a fost prezentata metodologia de simulare numerica a
curgerii in distribuitorul si rotorul unei turbine de tip Francis. S-au facut simulari
numerice pentru un set de doisprezece regimuri de functionare la cddere constanta.
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Este cuprinsa functionarea la debit partial, functionarea in apropierea
punctului optim, dar si functionarea la suprasarcind. Validarea rezultatelor numerice
s-a facut cu date experimentale pentru trei regimuri de functionare.

Pentru fiecare regim de functionare s-a construit cate un domeniu de
analiza, deoarece pozitia paletei aparatului director se modificad cu debitul. Domeniul
rotoric a ramas neschimbat. Calculul curgerii s-a facut separat pe fiecare domeniu.
Algoritmul interfetei de amestec (mixing interface) s-a intrebuintat pentru a fi
posibila simularea numerica.

In capitolul trei au fost expuse marimile primare si cele secundare (care au
rezultat din cele primare).

Marimile primare sunt considerate componentele vitezei si presiunea. Dupa
ce s-au adimensionalizat, s-au folosit la calculul marimilor derivate: coordonata
curbilinie, componenta normald a vitezei la o sectiune arbitrara, functia de curent,
debitul, circulatia vitezei, momentul cinetic, presiunea totala relativa si caderea intre
doua sectiuni.

Folosind o parte din marimile derivate, s-a demonstrat prin reprezentare
grafica teorema Iui Kelvin si cea a lui Bernoulli. Cele doud s-au folosit ca ipoteze
simplificatoare Tn modelul matematic surogat al rotorului.

Doua variante ale modelarii matematice a curgerii cu rotatie aval de rotor au
fost descrise in capitolul patru. Doua dintre diferente sunt pozitionarea si forma
sectiunii de analiza. Daca prima varianta foloseste o sectiune diagonald, cea de-a
doua foloseste o sectiune a carei generatoare are forma bordului de fuga al paletei
rotorice si se afla pozitionata in imediata apropiere a acestuia. Alegerea sectiunii din
urma elimina posibilele discutii legate de pozitionarea sectiunii.

Capitolul cinci infatiseaza calculul curgerii in tubul de aspiratie. Acesta s-a
facut pentru a valida si evalua modelul surogat.

Fiecare versiune a modelului s-a testat pe geometrie de tub de aspiratie
diferitd una de alta. Principala diferentd este valoarea semi-unghiului conului tubului
de aspiratie si forma sectiunii de intrare.

Intrucat pentru prima varianta a modelului matematic s-a ales un tub cu un
semi-unghi al conului cu o valoare de 9.6°, mai mare decat cel al turbinei Francis
GAMM, in urma simuldrilor numerice s-au constatat desprinderi severe ale curgerii in
con. Ele au fost puse in evidentd prin reprezentarea vitezei meridionale in conul si
cotul tubului de aspiratie pe un semiplan meridian. Desprinderile severe au rezultat
cand au fost impuse la intrarea in tub profile din simulari numerice. Folosind profile
obtinute pe cale analitica (prin intrebuintarea modelului), simularea nu a facut
posibila surprinderea desprinderilor intr-un mod asemanator. Se poate observa ca
diferenta Tn calculul pierderilor hidraulice are o stransa legatura cu surprinderea
desprinderii curgerii in conul tubului de aspiratie.

Pentru ultima evolutie a modelului s-au facut analize numerice pe un tub cu
semi-unghiul conului de 6.6°, identic cu cel al conului turbinei GAMM. Pierderile
hidraulice rezultate in urma analizelor numerice facute cu impunerea unor profile de
viteza obtinute pe cale analitica sunt mult mai apropiate fatd de cele provenite din
analize, unde au fost impuse profile de viteze 3D (extrase din simularea numerica a
curgerii cuplate distribuitor-rotor).

Pentru cele doua tipuri s-au prezentat detaliat geometriile, retelele de
discretizare, conditiile pe frontierd si modelele de turbulenta.

In capitolul sase este infatisata hidrodinamica nestationara a tubului de
aspiratie.

Nestationaritatea curgerii a fost definitd si s-au prezentat mai multe
concluzii, interpretari, argumentari facute in decursul timpului. Ecuatiile ce fac
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posibil calculul curgerii nestationare tridimensionale a fluidului vascos s-au enuntat
si ele. Acestea sunt ecuatia de continuitate si ecuatiile Navier-Stokes.

Modelarea turbulentei a fost pe larg tratatda. Au fost enuntate variatele
abordari ale modeldrii turbulentei aparute si imbunatatite de-a lungul timpului.
Justificarea alegerii modelului SAS (Scale Adaptive Simulation) cuplat cu k-w SST
s-a facut, de asemenea.

Studiul numeric al nestationaritatii curgerii in tubul de aspiratie a fost facut
pe varianta tubului cu un semi-unghi al conului de 6.6°, identic cu cel al turbinei
GAMM.

Pulsatiile de presiune pe intrarea si iesirea din tubul de aspiratie s-au
reprezentat grafic. Cu ajutorul medierilor acestora a fost posibil calculul pierderilor
hidraulice in tubul de aspiratie.

Observarea vizuala a curgerii cu rotatie a fost posibila prin prezentarea
filamentului de vartej si a criteriului Q.

Avantajele modelului matematic:

- Acesta ofera un mijloc de obtinere a profilelor de vitezd de pe o anumitd
sectiune a curgerii aval de rotor intr-un timp scurt.

- Impunand un set profile de viteza pentru o gama larga de regimuri la
intrarea intr-un tub de aspiratie atunci cand facem analize numerice,
putem prevedea alura curbei pierderilor hidraulice inainte de a calcula
curgerea amonte de intrarea in tubul de aspiratie.

7.2. Contributii personale

Analiza numerica a curgerii in distribuitorul si rotorul turbinei Francis GAMM
pe un set de 12 regimuri de functionare, folosind tehnica interfetei de
amestec ,mixing interface”;

- Postprocesarea rezultatelor numerice pentru obtinerea marimilor si
corelatiilor specifice hidrodinamicii turbomasinilor;

Demonstrarea unor ipoteze simplificatoare pe care se bazeaza acest surogat
de rotor;

- Participarea la dezvoltarea, validarea si evaluarea modelului matematic

simplificat al curgerii in cele doua versiuni succesive ale sale;

- Analiza performantelor energetice ale tubului de aspiratie pentru testarea
eficacitatii modelului;

Examinarea curgerii nestationare in tubul de aspiratie:

- evidentierea vartejului elicoidal cu miscare de precesie la debite
partiale,

- analiza cdmpului de viteza nestationar, cu ajutorul indicatorului “Q
number”,

- punerea in evidenta a filamentelor de vartej utilizand tensorul gradient
al c@dmpului vectorial de viteza.
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7.3. Perspective

Cercetarea poate continua pe mai multe directii. Cateva dintre acestea sunt:

testarea modelului matematic in ambele variante prezentate in teza de
doctorat pe alte modele de turbina Francis,

testarea modelului matematic surogat (in ambele versiuni) pe diferite
sectiuni aval de rotor pe aceeasi turbina,

adaptarea si testarea modelului pentru turbine de tip Kaplan,

elaborarea unei metodologii de optimizare a curgerii, modificind directia

curgerii in plan tangential tanﬁ=(Vu—F)/Vm functie de coordonata
curbilinie C.
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ANEXE

In anexe sunt afisate componentele solverului, in prima versiune prezentata
in teza.

Anexa 1 prezinta forma fisierului de intrare (input) pentru un regim de
fnctionare.

Anexa 2 prezinta codul sursa al solverului.

Anexa 3 etaleaza forma principalului fisier de iesire, adica cel al
componentelor vitezei.

Anexa 1. Forma fisierului de input (exemplu pentru
OP.01)

C REFERENCE QUANTITIES
Rref=0.2D0 ! [m]
RunnerSpeed=500.001D0 ! [rpm]
Vref = RunnerSpeed*DACOS(-1.0D0)/3.0D1*Rref
C PROBING LINES END POINTS
C Downstream Diagonal Probing line (DDP)
Zhub = 0.39666D0
Rhub = 0.10537D0
Zshr = 1.04371D0
Rshr = 1.02743D0
C Downstream Radial Probing line (DRP)
Zadc = 1.73175D0
Radc = 0.0DO
Zwdc = Zadc
Rwdc = 1.1071DO0
C SWIRL-FREE VELOCITY
VSFhub = 0.25D0
VSFslo = 0.0D0

C OPERATING POINT
DISCHGR = 0.21993D0
RVUFLX2 = 0.12865D0*DISCHGR
RVUSLO1 = 0.651DO0
C GRID REFINEMENT (and OUTPUT REFINEMENT)
Nnodesl = 20
Nnodes2 = 20
Ndatal = 35
Ndata2 = 100
C BOUNDS for STAGNANT REGION LOCATION

STGmMin1=0.0D0
STGmax1=0.3D0
STGmMIin2=0.4D0
STGmax2=0.6D0
C OUTPUT FILENAMES
C 1D solution on DDP
FILEDDP1D = 'J:\FORTRAN\results\OP01-DDP-1D-s-psi-vn-vu.txt'
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0O O O 0O

1D solution on DRP
FILEDRP1D = 'J:\FORTRAN\results\OP01-DRP-1D-s-psi-vn-vu.txt'
Q2D solution on DDP, dimensional tangential-radial-axial vel.
FILEDDPQ2D= 'J:\FORTRAN\results\OP01-DDP-1D-r-z-vu-vr-va.txt'
domain boundary (TECPLOT)
FILEBOUND = 'J:\FORTRAN\results\OP01-contour.txt'
streamlines (TECPLOT)
FILESTRLIN= 'J:\FORTRAN\results\OP01-streamlines.txt'

Anexa 2. Codul sursa al solverului TurboSwirlQ2D

CR2014 Romeo Resiga

C
C

0O000

profile;

C

Constrained Swirling Flow Solver (CSFS)
part of TurboSwirlQ2D code (TSQ2D)

SUBROUTINE ConstrainedSwirlSolver(
& Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,VSFhub,VSFslo,DISCHGR,RVUfIx2,RVUslo1,
& S_stg_min,S_stg_max,Nnodes,Npoints,
Zdata,Rdata,Sdata,PSIdata,VNdata,VUdata,RvVU2data,H2data)
PURPOSE: solve for the swirling flow on a diagonal probing line
at runner outlet, subject to the runner blade angle constraint
INPUT: Zhub,Rhub,Zshr,Rshr - end points of the diagonal probing line.
VSFhub,VSFslo - parameters for the swirl-free velocity

the swirl-free velocity

replaces the blade angle;

C

a linear VSF profile is

considered (can be generalized)

C
C
runner
C
C
extent
C
C
C

DISCHGR - discharge coefficient
RVUflx2 - flux of moment of momentum downstream the

RVUslol - slope of RVU(PSI) upstream the runner;
S_stg_min,S_stg_max - interval for the stagnant region

Nnodes - number of nodes used for computing the solution
Npoints - number of points used for delivering the results
OUTPUT: Zdata,Rdata,Sdata - axial, radial and curvilinear point

coordinates

C PSIdata - streamfunction values
C VNdata - velocity in the meridian half-plane, normal to the
probing line
C VUdata - circumferential velocity component
C RVU2data - moment of momentum
C H2data - total head
C NOTE: RVU2(PSI) and H2(PSI) are used for computing the swirling flow
C further downstream into the discharge cone
IMPLICIT NONE
C dummy arguments

DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
DOUBLEPRECISION ZHUB_val,RHUB_val,ZSHR_val,RSHR_val
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COMMON /PROBING/ZHUB_val,RHUB_val,ZSHR_val,RSHR_val
DOUBLEPRECISION VSFHUB,VSFSLO

DOUBLEPRECISION VSFHUB_val,VSFSLO_val

COMMON /VELSWFR/VSFHUB_val,VSFSLO_val

DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
DOUBLEPRECISION DISCHGR_val,RVUFLX2_val,RVUSLO1_val
COMMON /OPERATE/DISCHGR_val,RVUFLX2_val,RVUSLO1_val
DOUBLEPRECISION S_stg_min, S_stg_max

INTEGER Nnodes, Nnodes_val, Npoints

DOUBLEPRECISION Zdata(200),Rdata(200),Sdata(200),PSIdata(200),
&

VNdata(200),VUdata(200),RVU2data(200),H2data(200)

internal variables

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes_val,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION Sshr,Ycoord,Ydata(200),dPSIdYdata(200),VSF
INTEGER Ipoint,IERR

DOUBLEPRECISION DDP_stg, DDP_fff

interface
double precision function CFFF(DDP_stg)
double precision DDP_stg
end function
end interface

interface
double precision function fmin(ax,bx,f,tol)
double precision ax,bx,f,tol
external f
end function
end interface

make local copies for COMMON blocks
Zhub_val = Zhub

Rhub_val = Rhub

Zshr_val = Zshr

Rshr_val = Rshr

VSFhub_val = VSFhub

VSFslo_val = VSFslo

DISCHGR_val = DISCHGR
RVUFLX2_val = RVUFLX2
RVUSLO1_val = RVUSLO1

Nnodes_val = Nnodes

maximize the flow force functional (minimized with reverse sign)
DDP_stg = fmin(S_stg_min,S_stg_max,CFFF,1.D-7)

DDP_fff = - CFFF(DDP_stg)

PRINT '("" DDP coord stagnation =",G13.7,

& " DDP flow force functional =",G13.7)’,

& DDP_stg,DDP_fff
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generate a grid with Npoints from stagnation boundary to shroud

Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

DO Ipoint=1,Npoints
Sdata(Ipoint)=

& DDP_stg+DFLOAT(Ipoint-1)/DFLOAT(Npoints-1)*(Sshr-DDP_stg)
Rdata(Ipoint)=Rhub+Sdata(Ipoint)/Sshr*(Rshr-Rhub)
Zdata(Ipoint)=Zhub+Sdata(Ipoint)/Sshr*(Zshr-Zhub)
Ydata(Ipoint)=Ycoord(Sdata(Ipoint))

END DO

interpolate on the new grid
CALL DPCHFD (Nnodes, Ynode, PSInode, dPSIdYnode, 1, .TRUE.,
& Npoints, Ydata, PSIdata, dPSIdYdata, IERR)

compute normal and circumferential velocity components, RVU2 and H2

DO Ipoint=1,Npoints
VNdata(Ipoint)=dPSIdYdata(Ipoint)*(Rshr-Rhub)/Sshr
VUdata(Ipoint)=Rdata(Ipoint)

& *(1.0D0-VNdata(Ipoint)/VSF(Ydata(Ipoint)))
RVU2data(Ipoint)=Rdata(Ipoint)*VUdata(Ipoint)
H2data(Ipoint)=RVU2data(Ipoint)-RVUSLO1*PSIdata(Ipoint)

END DO

END SUBROUTINE ConstrainedSwirlSolver

DOUBLEPRECISION FUNCTION CFFF(Sstg)

compute the Flow Force Functional (FFF) with a stagnant region

the Swirling Flow Functional (SFF) is computed for constrained swirl
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Sstg ! curvilinear coord. S for stagnant region boundary
Sstg = 0 means that there is no stagnant region developed

Sstg.GT.0 means that the flow does not occupy the whole section

DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

INTEGER Nnodes, Inode

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION Snode, Sshr ! curvilinear coordinate at shroud
DOUBLEPRECISION Ycoord, Astg, VNstg, VUstg_squared, H2stg, VSF
DOUBLEPRECISION CSFF

build a grid for the computational domain from Sstg to Sshr

Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

DO Inode=1,Nnodes
Snode=Sstg+DFLOAT(Inode-1)/DFLOAT(Nnodes-1)*(Sshr-Sstg)
Ynode(Inode)=Ycoord(Snode)

PRINT '(" Inode=",I3," radius=",g15.7)', Inode,

& DSQRT(2.0D0*Ynode(Inode))

END DO

area of the stagnant region
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Astg = (2.D0*Rhub+Sstg/Sshr*(Rshr-Rhub))*Sstg

call the Constrained Swirling Flow Solver

CSFS minimizes the swirling flow functional using NCONF

CSFS provides the solution PSI, its derivative dPSIdY, and
CSFF = constrained swirling flow functional value

CALL CSFS(CSFF)

VNstg=dPSIdYnode(1)*(Rshr-Rhub)/Sshr
VUstg_squared=2.0D0*Ynode(1)*(1.0D0-VNstg/VSF(Ynode(1)))**2
H2stg =2.0D0*Ynode(1)*(1.0D0-VNstg/VSF(Ynode(1)))

note that in H2stg we have considered PSI(1)=0

CFFF = CSFF+(H2stg-VNstg**2/2.D0-VUstg_squared/2.0D0)*Astg
PRINT '("" DDP s_stg=",G13.7," DDP FFF=",G13.7,

& " DDP SFF=",G16.10)', Sstg,CFFF,CSFF
reverse sign for minimization

CFFF = -CFFF

RETURN

END FUNCTION CFFF

SUBROUTINE CSFS(CSFF)

Constrained Swirling Flow Solver

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION CSFF

CSFF = Constrained Swirling Flow Functional

Solve a general nonlinear programming problem using

the successive quadratic programming algorithm

and a finite difference gradient.

CALL NCONF (FCN, M, ME, N, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, FVALUE)

INTEGER Nnodes

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)

COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode

DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

INTEGER Nsol ! humber of unknowns
DOUBLEPRECISION PSIsol(100), PSIini(100),

&
PSIscale(100),PSIlobound(100),PSIupbound(100)
INTEGER Inod

interface
subroutine CSF (Ncon,Negcon,Nsol,PSIsol, ACTIVE,

& Functional,Constraint)

integer Ncon,Neqgcon,Nsol

double precision PSIsol(*),Functional,Constraint(*)
logical ACTIVE(*)
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end subroutine
end interface

number of unknows
Nsol=Nnodes-2 ! end points are fixed for the streamfunction

initialize sstreamfunction for constant normal velocity profile
DO Inod=1,Nsol
PSIini(Inod)=
& (Ynode(Inod+1)-Ynode(1))/(Ynode(Nnodes)-Ynode(1))
& *DISCHGR/2.0D0
PSIscale(Inod)=1.0D0
PSIlobound(Inod)=PSIini(Inod)-DISCHGR/5.0D0
PSIupbound(Inod)=PSIini(Inod)+DISCHGR/5.0D0
END DO

minimize the functional with one equality constraint
CALL DNCONF (CSF, 1, 1, Nsol, PSIini, 0, PSIlobound, PSIupbound,
& PSlscale, 0, 100, PSIsol, CSFF)

RETURN
END SUBROUTINE CSFS

SUBROUTINE CSF(Ncon,Neqgcon,Nsol,PSIsol, ACTIVE,

& Functional,Constraint)

input:

Ncon = total number of constraints

Neqgcon = number of equality constraints

Nsol = number of variables

PSIsol = the point at which the functions are evaluated (not changed)
ACTIVE = logical vector indicating the active constraints

output:

Functional = the computed function value at the point X
Constraint = vector containing the values of constraints at point X
IMPLICIT NONE

INTEGER Ncon,Neqgcon,Nsol

DOUBLEPRECISION PSIsol(*), Functional, Constraint(*)
LOGICAL ACTIVE(*)

INTEGER Nnodes, Inode

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

INTEGER Interval

COMMON /INDEX/ Interval

DOUBLEPRECISION ERRABS,ERRREL,ERREST,RESULT
PARAMETER (ERRABS=1.0D-10,ERRREL=1.0D-10)

INTEGER IRULE, IERR

PARAMETER (IRULE=3)

interface
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double precision function Functional_integrand(Y)

double precision Y

end function
end interface

interface
double precision function Constraint_integrand(Y)

double precision Y

end function
end interface

copy the unknown vector into the PSInode vector
PSInode(1)=0.0D0
PSInode(Nnodes)=DISCHGR/2.0D0
DO Inode=1,Nsol
PSInode(Inode+1)=PSIsol(Inode)
END DO
compute the derivatives (Piecewise Cubic Hermite Monotone

interpolation)

o000 0n

Set derivatives needed to determine a monotone piecewise cubic Hermite
interpolant to given data. Boundary values are provided which are
compatible with monotonicity. The interpolant will have an extremum

at each point where monotonicity switches direction.
http://www.netlib.org/slatec/pchip/

CALL DPCHIM (Nnodes, Ynode, PSInode, dPSIdYnode, 1, IERR)

evaluate the functional for swirling flow
Functional=0.0D0
DO Interval=1,Nnodes-1
CALL DQDAG(Functional_integrand,
& Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),
ERRABS, ERRREL, IRULE, RESULT, ERREST)
Functional=Functional+RESULT
END DO

evaluate the equality constraint for flux of moment of momentum
IF (ACTIVE(1)) THEN
Constraint(1)=0.0D0
DO Interval=1,Nnodes-1
CALL DQDAG(Constraint_integrand,
& Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),
ERRABS, ERRREL, IRULE, RESULT, ERREST)
Constraint(1)=Constraint(1)+RESULT
END DO
Constraint(1)=Constraint(1)-RVUFLX2
END IF

RETURN
END SUBROUTINE CSF

DOUBLEPRECISION FUNCTION Functional_integrand(Y)
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evaluate the integrand for the constrained swirling flow functional
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Y

INTEGER Interval

COMMON /INDEX/ Interval

INTEGER Nnodes

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

DOUBLEPRECISION PSI,Feval,dPSIdY,Deval,VN,VUsq,VSF,H2,dRdS
dRdS=(Rshr-Rhub)/DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

interpolate within the Interval

PSI=Feval(Y,Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),

& PSInode(Interval),PSInode(Interval+1),
dPSIdYnode(Interval),dPSIdYnode(Interval+1))

dPSIdY=Deval(Y,Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),

& PSInode(Interval),PSInode(Interval+1),
dPSIdYnode(Interval),dPSIdYnode(Interval+1))

evaluate the integrand

VN=dPSIdY*dRdS

VUsq=2.0D0*Y*(1.0D0-VN/VSF(Y))**2

H2= 2.0D0*Y*(1.0D0-VN/VSF(Y))-RVUSLO1*PSI
Functional_integrand=(VN**2/2.0D0-VUsq/2.0D0+H2)*2.0D0/dRdS

RETURN
END FUNCTION Functional_integrand

DOUBLEPRECISION FUNCTION Constraint_integrand(Y)

evaluate the integrand for the flox of moment of momentum constraint

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Y

INTEGER Interval

COMMON /INDEX/ Interval

INTEGER Nnodes

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

DOUBLEPRECISION dPSIdY,Deval,VN,RVU,VSF,dRdS
dRdS = (Rshr-Rhub)/DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

interpolate within the Interval
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dPSIdY=Deval(Y,Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),
& PSInode(Interval),PSInode(Interval+1),
& dPSIdYnode(Interval),dPSIdYnode(Interval+1))

C evaluate the integrand
VN=dPSIdY*dRdS
RVU=2.0D0*Y*(1.0D0-VN/VSF(Y))
Constraint_integrand=RVU*VN*2.0D0/dRdS

RETURN
END FUNCTION Constraint_integrand

CR2014 Romeo Resiga
SUBROUTINE STREAMLINES(FILENAME,
& Ndatal,Zdatal,Rdatal,Sdatal,PSIdatal,
& Ndata2,Zdata2,Rdata2,Sdata2,PSldata2,
& STRNA,STRNR)
PURPOSE: compute the streamlines direction at the points on DDP
INPUT:
Ndata - number of points on the probing line
Zdata,Rdata,Sdata - axial, radial and curvilinear coordinates
PSIdata - streamfunction values from 0 to DISCHGR/2
OUTPUT:
STRNA(Ndatal),STRNR(Ndatal) - unit vector components
IMPLICIT NONE
CHARACTER(*) FILENAME
INTEGER Ndatal,Ndata2
DOUBLEPRECISION Zdatal(Ndatal),Rdatal(Ndatal),
& Sdatal(Ndatal),PSIdatal(Ndatal)
DOUBLEPRECISION Zdata2(Ndata2),Rdata2(Ndata2),
& Sdata2(Ndata2),PSIdata2(Ndata2)
DOUBLEPRECISION STRNA(Ndatal),STRNR(Ndatal)
INTEGER Ndata,Idata,Nout
DOUBLEPRECISION Sdata(200),PSIdata(200)
COMMON /DRPSTRFUNC/ Ndata,Sdata,PSIdata
DOUBLEPRECISION Svalue, Z1, R1, S2, Z2, R2, LSTR

o000 0O0n

INTEGER NumberStreamlines, SkipStreamlines
PARAMETER (NumberStreamlines=11)
SkipStreamlines=Ndatal/NumberStreamlines

C fill-in the common block
Ndata=Ndata2
DO Idata=1,Ndata
Sdata(Idata)=Sdata2(Idata)
PSIdata(Idata)=PSldata2(Idata)
END DO

C compute the unit vector along streamline

Nout=1
OPEN(Nout,FILE=FILENAME)
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DO Idata=1,Ndatal
Z1=Zdatal(Idata)
R1=Rdatal(Idata)
S2=Svalue(PSldatal(Idata))
Z2=Zdata2(1)+
(Zdata2(Ndata2)-Zdata2(1))/(Sdata2(Ndata2)-Sdata2(1))
*(S2-Sdata2(1))
R2=Rdata2(1)+
(Rdata2(Ndata2)-Rdata2(1))/(Sdata2(Ndata2)-Sdata2(1))
*(S2-Sdata2(1))
LSTR=DSQRT((Z2-Z1)**2+(R2-R1)**2)
STRNA(Idata)=(Z2-Z1)/LSTR
STRNR(Idata)=(R2-R1)/LSTR
IF (MODULO(Idata-1,SkipStreamlines).EQ.0) THEN

CALL WriteLineTecplot(Nout,Z1,R1,Z2,R2)
END IF
END DO
CLOSE(Nout)
END SUBROUTINE STREAMLINES

PP @

DOUBLEPRECISION FUNCTION Svalue(PSlvalue)

find the S-coordinate for a given PSI-value

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION PSlvalue

INTEGER Ndata, IERR

DOUBLEPRECISION Sdata(200),PSIdata(200),dSdPSI(200)
COMMON /DRPSTRFUNC/ Ndata,Sdata,PSIdata

CALL DPCHIM (Ndata, PSIdata, Sdata, dSdPSI, 1, IERR)
CALL DPCHFE (Ndata, PSIdata, Sdata, dSdPSI, 1, .TRUE.,
& 1, PSlvalue, Svalue, IERR)
END FUNCTION Svalue

SUBROUTINE WriteLineTecplot(Nout,Z1,R1,Z2,R2)
IMPLICIT NONE

INTEGER Nout

DOUBLEPRECISION Z1,R1,Z22,R2
WRITE(NOUT,'("'$!ATTACHGEOM")")
WRITE(NOUT,'(" ANCHORPOS'")")

origin position

WRITE(NOUT,'("  {"))
WRITE(NOUT,'(" X = ",G13.7)") Z1
WRITE(NOUT,'(" Y = ",G13.7)") R1

WRITE(NOUT,'(" "))

WRITE(NOUT,'(" COLOR = BLUE")")
WRITE(NOUT,'(" LINETHICKNESS = 0.4")")
WRITE(NOUT,'(" RAWDATA")")
WRITE(NOUT,'("1")")

WRITE(NOUT,'("2")")

write the line end-points, with respect to the origin
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") 0.0,0.0
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") 22-Z1,R2-R1
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RETURN
END SUBROUTINE WriteLineTecplot

SUBROUTINE WriteContourTecplot(Nout,Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,
&

Zadc,Radc,Zwdc,Rwdc)

IMPLICIT NONE

INTEGER Nout

DOUBLEPRECISION Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,Zadc,Radc,Zwdc,Rwdc
WRITE(NOUT,'("$!ATTACHGEOM")")

WRITE(NOUT,'(" ANCHORPQOS")")

C origin position
WRITE(NOUT,'(" {")")
WRITE(NOUT,'(" X =",G13.7)") Zhub
WRITE(NOUT,'(" Y = ",G13.7)') 0.0
WRITE(NOUT,'(" }")")

WRITE(NOUT,'(" COLOR = RED")")
WRITE(NOUT,'(" LINETHICKNESS = 0.6")")
WRITE(NOUT,'(" RAWDATA")")
WRITE(NOUT,'(""1")")

WRITE(NOUT,'(""'6")")

C write six points with respect to the above origin
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") 0.0, 0.0
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") 0.0, Rhub
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") Zshr-Zhub, Rshr
WRITE(NOUT,'(2G15.7)') Zwdc-Zhub, Rwdc
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") Zadc-Zhub, Radc
WRITE(NOUT,'(2G15.7)") 0.0, 0.0
RETURN
END SUBROUTINE WriteContourTecplot

CR2014 Romeo Resiga

C UnConstrained Swirling Flow Solver (USFS)

C part of TurboSwirlQ2D code (TSQ2D)
SUBROUTINE UnConstrainedSwirlSolver(
& Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,
& S_stg__min,S_stg_max,Nnodes,Npoints,

& Zdata,Rdata,Sdata,PSlIdata,VNdata,VUdata)

C PURPOSE: solve for the swirling flow on a diagonal probing line

C downstream the runner

C INPUT: Zhub,Rhub,Zshr,Rshr - end points of the diagonal probing line.
C VSFhub,VSFslo - parameters for the swirl-free velocity
profile;

C the swirl-free velocity
replaces the blade angle;

C a linear VSF profile is
considered (can be generalized)

C DISCHGR - discharge coefficient
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C
runner
C
C
extent
C
C
C

RVUfIx2 - flux of moment of momentum downstream the

RVUslol - slope of RVU(PSI) upstream the runner;
S_stg_min,S_stg_max - interval for the stagnant region

Nnodes - number of nodes used for computing the solution
Npoints - number of points used for delivering the results
OUTPUT: Zdata,Rdata,Sdata - axial, radial and curvilinear point

coordinates

C
C

PSIdata - streamfunction values
VNdata - velocity in the meridian half-plane, normal to the

probing line

o000 0n

@]

O0O000O0

VUdata - circumferential velocity component
RVU2data - moment of momentum
H2data - total head
NOTE: RVU2(PSI) and H2(PSI) are used for computing the swirling flow
further downstream into the discharge cone

IMPLICIT NONE

dummy arguments

DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
DOUBLEPRECISION ZHUB_val,RHUB_val,ZSHR_val,RSHR_val
COMMON /PROBING/ZHUB_val,RHUB_val,ZSHR_val,RSHR_val
DOUBLEPRECISION VSFHUB,VSFSLO

DOUBLEPRECISION VSFHUB_val,VSFSLO_val

COMMON /VELSWFR/VSFHUB_val,VSFSLO_val
DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
DOUBLEPRECISION DISCHGR_val,RVUFLX2_val,RVUSLO1_val
COMMON /OPERATE/DISCHGR_val,RVUFLX2_val,RVUSLO1_val
DOUBLEPRECISION S_stg_min, S_stg_max

INTEGER Nnodes, Nnodes_val, Npoints

DOUBLEPRECISION Zdata(200),Rdata(200),Sdata(200),PSIdata(200),
& VNdata(200),VUdata(200)
internal variables

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes_val,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
functions

DOUBLEPRECISION UFFF, fmin

EXTERNAL UFFF

DOUBLEPRECISION Sshr,Ycoord,Ydata(200),dPSIdYdata(200)
INTEGER Ipoint,IERR
DOUBLEPRECISION DDP_stg, DDP_fff

DOUBLEPRECISION RxVU,HEAD

make local copies for COMMON blocks
Zhub_val = Zhub

Rhub_val = Rhub

Zshr_val = Zshr

Rshr_val = Rshr
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C VSFhub_val = VSFhub

C VSFslo_val = VSFslo

C DISCHGR_val = DISCHGR
C RVUFLX2_val = RVUFLX2
C RVUSLO1_val = RVUSLO1

Nnodes_val = Nnodes

C maximize the flow force functional (minimized with reverse sign)
DDP_stg = fmin(S_stg_min,S_stg_max,UFFF,1.D-7)
DDP_fff = - UFFF(DDP_stg)
PRINT '("" DRP coord stagnation =",G13.7,

& " DRP flow force functional =",G13.7)',
& DDP_stg,DDP_fff
C generate a grid with Npoints from stagnation boundary to shroud

Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

DO Ipoint=1,Npoints
Sdata(Ipoint)=

& DDP_stg+DFLOAT(Ipoint-1)/DFLOAT(Npoints-1)*(Sshr-DDP_stg)
Rdata(Ipoint)=Rhub+Sdata(Ipoint)/Sshr*(Rshr-Rhub)
Zdata(Ipoint)=Zhub+Sdata(Ipoint)/Sshr*(Zshr-Zhub)
Ydata(Ipoint)=Ycoord(Sdata(Ipoint))

END DO
C interpolate on the new grid
CALL DPCHFD (Nnodes, Ynode, PSInode, dPSIdYnode, 1, .TRUE.,
& Npoints, Ydata, PSIdata, dPSIdYdata, IERR)
C compute normal and circumferential velocity components, RVU2 and H2

DO Ipoint=1,Npoints
VNdata(Ipoint)=dPSIdYdata(Ipoint)*(Rshr-Rhub)/Sshr
CALL SwirlGenEval(PSIdata(Ipoint),RxVU,HEAD)
VUdata(Ipoint)=RxVU/Rdata(Ipoint)

END DO

END SUBROUTINE UnConstrainedSwirlSolver

DOUBLEPRECISION FUNCTION UFFF(Sstg)
C compute the Flow Force Functional (FFF) with a stagnant region
C the Swirling Flow Functional (SFF) is computed for constrained swirl
IMPLICIT NONE
DOUBLEPRECISION Sstg ! curvilinear coord. S for stagnant region boundary
C Sstg = 0 means that there is no stagnant region developed
C Sstg.GT.0 means that the flow does not occupy the whole section

DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

INTEGER Nnodes, Inode

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
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DOUBLEPRECISION Snode, Sshr ! curvilinear coordinate at shroud
DOUBLEPRECISION Ycoord, Astg, VNstg
DOUBLEPRECISION USFF, RxVU, HEAD

build a grid for the computational domain from Sstg to Sshr

Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

DO Inode=1,Nnodes
Snode=Sstg+DFLOAT(Inode-1)/DFLOAT(Nnodes-1)*(Sshr-Sstg)
Ynode(Inode)=Ycoord(Snode)

PRINT '(" Inode=",I3," radius=",g15.7)', Inode,

& DSQRT(2.0D0*Ynode(Inode))

END DO

area of the stagnant region

Astg = (2.D0*Rhub+Sstg/Sshr*(Rshr-Rhub))*Sstg

call the Constrained Swirling Flow Solver

CSFS minimizes the swirling flow functional using NCONF

CSFS provides the solution PSI, its derivative dPSIdY, and
CSFF = constrained swirling flow functional value

CALL USFS(USFF)

VNstg=dPSIdYnode(1)*(Rshr-Rhub)/Sshr
CALL SwirlGenEval(0.0D0,RxVU,HEAD)
note that in H2stg we have considered PSI(1)=0

UFFF = USFF+(HEAD-VNstg**2/2.D0-RxVU**2/(4.0D0*Ynode(1)))*Astg
PRINT '("" DRP s_stg="",G13.7," DRP FFF=",G13.7,

& " DRP SFF=",G16.10)', Sstg,UFFF,USFF
reverse sign for minimization

UFFF = -UFFF

RETURN

END FUNCTION UFFF

SUBROUTINE USFS(USFF)

Constrained Swirling Flow Solver

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION USFF

CSFF = Constrained Swirling Flow Functional

Solve a general nonlinear programming problem using

the successive quadratic programming algorithm

and a finite difference gradient.

CALL NCONF (FCN, M, ME, N, XGUESS, IBTYPE, XLB, XUB,
XSCALE, IPRINT, MAXITN, X, FVALUE)

INTEGER Nnodes

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)

COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode

DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
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INTEGER Nsol ! number of unknowns
DOUBLEPRECISION PSIsol(100), PSIini(100),

&
PSIscale(100),PSIlobound(100),PSIupbound(100)
INTEGER Inod

EXTERNAL USF

INTEGER IPARAM(7)
DOUBLEPRECISION RPARAM(7)

number of unknows
Nsol=Nnodes-2 ! end points are fixed for the streamfunction

initialize sstreamfunction for constant normal velocity profile
DO Inod=1,Nsol
PSIini(Inod)=
& (Ynode(Inod+1)-Ynode(1))/(Ynode(Nnodes)-Ynode(1))
& *DISCHGR/2.0D0
PSIscale(Inod)=1.0D0
PSIlobound(Inod)=0.0D0
PSIupbound(Inod)=DISCHGR/2.0D0
END DO

CALL DU4INF(IPARAM,RPARAM)

IPARAM(1)=1 I'initialization flag

PRINT '(" number good digits = ",14)',IPARAM(2)
IPARAM(2)=17 ! number of good digits in function evaluation

IPARAM(3)=100 I maximum number of iterations
IPARAM(4)=400 I maximum number of function evaluations
IPARAM(5)=400 I maximum number of gradient evaluations
IPARAM(6)=1 ! Hessian initialization

PRINT '(" scaled gradient tolerance = ",G15.7)',RPARAM(1)
RPARAM(1)=1.D-08 | scaled gradient tolerance
RPARAM(2)=1.D-15 | scaled step tolerance (STEPTL)
RPARAM(3)=1.D-10 I relative function tolerance
RPARAM(6)=1.D-3 I maximum alowable step size

CALL DBCONF (USF, Nsol, PSIini, 0, PSIlobound, PSIupbound,
& PSIscale, 1.0D0, IPARAM, RPARAM, PSIsol, USFF)

RETURN
END SUBROUTINE USFS

SUBROUTINE USF(Nsol,PSIsol,Functional)
input:
Nsol = number of variables

PSIsol = the point at which the functions are evaluated (not changed)

output:

Functional = the computed function value at the point X
IMPLICIT NONE

INTEGER Nsol

DOUBLEPRECISION PSIsol(*),Functional
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C

INTEGER Nnodes, Inode

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
INTEGER Interval

COMMON /INDEX/ Interval

DOUBLEPRECISION ERRABS,ERRREL,ERREST,RESULT
PARAMETER (ERRABS=1.0D-12,ERRREL=1.0D-12)
INTEGER IRULE, IERR

PARAMETER (IRULE=5)

DOUBLEPRECISION Functional_integrand_2

EXTERNAL Functional_integrand_2

copy the unknown vector into the PSInode vector
PSInode(1)=0.0DO0
PSInode(Nnodes)=DISCHGR/2.0D0
DO Inode=1,Nsol
PSInode(Inode+1)=PSIsol(Inode)
END DO
compute the derivatives (Piecewise Cubic Hermite Monotone

interpolation)
Set derivatives needed to determine a monotone piecewise cubic Hermite

OO0

interpolant to given data. Boundary values are provided which are
compatible with monotonicity. The interpolant will have an extremum
at each point where monotonicity switches direction.
http://www.netlib.org/slatec/pchip/

CALL DPCHIM (Nnodes, Ynode, PSInode, dPSIdYnode, 1, IERR)

evaluate the functional for swirling flow
Functional=0.0D0
DO Interval=1,Nnodes-1
CALL DQDAG(Functional_integrand_2,
& Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),
ERRABS, ERRREL, IRULE, RESULT, ERREST)
Functional=Functional+RESULT
END DO

RETURN
END SUBROUTINE USF

DOUBLEPRECISION FUNCTION Functional_integrand_2(Y)
evaluate the integrand for the constrained swirling flow functional
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Y

INTEGER Interval

COMMON /INDEX/ Interval

INTEGER Nnodes

DOUBLEPRECISION Ynode(100),PSInode(100),dPSIdYnode(100)
COMMON /SOLUTION/ Nnodes,Ynode,PSInode,dPSIdYnode
DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
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@ 00 oNe@]

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1
COMMON /OPERATE/DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

DOUBLEPRECISION PSI,Feval,dPSIdY,Deval,VN,dRdS,RxVU,HEAD
dRdS = (Rshr-Rhub)/DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)

interpolate within the Interval

PSI=Feval(Y,Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),

& PSInode(Interval),PSInode(Interval+1),
dPSIdYnode(Interval),dPSIdYnode(Interval+1))

dPSIdY=Deval(Y,Ynode(Interval),Ynode(Interval+1),

& PSInode(Interval),PSInode(Interval+1),
dPSIdYnode(Interval),dPSIdYnode(Interval+1))

CALL SwirlGenEval(PSI,RxVU,HEAD)

evaluate the integrand

VN=dPSIdY*dRdS

Functional_integrand_2=

& (VN**2/2.0D0-RxVU**2/(4.0D0*Y)+HEAD)*2.0D0/dRdS

RETURN
END FUNCTION Functional_integrand_2

DOUBLEPRECISION FUNCTION VSF(Y)
compute the swirl-free velocity
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Y, Scoord
DOUBLEPRECISION VSFHUB,VSFSLO
COMMON /VELSWFR/VSFHUB,VSFSLO

for FLINDT test case
VSF = VSFHUB+VSFSLO*2.0D0*Y

GAMM turbine
VSF = -0.275*Scoord(Y)**2+0.362*Scoord(Y)+0.141

for ALSTOM turbine
VSF = VSFHUB+VSFSLO*Scoord(Y)

RETURN
END FUNCTION

DOUBLEPRECISION FUNCTION Scoord(Ycoord)

compute the curvilinear coordinate along DDP from hub to shroud
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Ycoord, R, Sshr

DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR

R = DSQRT(2.0D0*Ycoord)

Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)
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Scoord runs from 0 at hub to Sshr at shroud

Scoord = Sshr*(R-Rhub)/(Rshr-Rhub) ! straight DDP
RETURN

END FUNCTION

DOUBLEPRECISION FUNCTION Ycoord(Scoord)
compute the modified radial coordinate
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Scoord, R, Sshr
DOUBLEPRECISION ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
COMMON /PROBING/ZHUB,RHUB,ZSHR,RSHR
Sshr = DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)
radius runs from RHUB to RSHR

R = RHUB + Scoord/Sshr*(RSHR-RHUB)
Ycoord = R**2/2.0D0

RETURN

END FUNCTION

DOUBLEPRECISION FUNCTION Feval(X,XL,XR,FL,FR,DL,DR)
evaluate cubic Hermite interpolation

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION X,XL,XR,FL,FR,DL,DR, X1
DOUBLEPRECISION HO, H1, H2, H3, XI

define inline functions

HO(XI) = 2.0D0*XI**3-3.0D0*XI**241.0D0

H1(XI) = -2.0D0*XI**3+3.0D0*XI**2

H2(XI) = XI*¥*3-2.0D0*XI**2+XI

H3(XI) = XI**3 -XI**2

X1 = (X-XL)/(XR-XL) ! normalized to 0...1
IF ((X1.LT.0.0D0).0OR.(X1.GT.1.0D0)) PRINT '(" error in Feval ")’

cubic Hermite polynomial

Feval = FL¥HO(X1)+FR*H1(X1)+DL*(XR-XL)*H2(X1)+DR*(XR-XL)*H3(X1)

RETURN
END FUNCTION

DOUBLEPRECISION FUNCTION Deval(X,XL,XR,FL,FR,DL,DR)
evaluate 1st derivative of cubic Hermite interpolation
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION X,XL,XR,FL,FR,DL,DR, X1
DOUBLEPRECISION DHO, DH1, DH2, DH3, XI

define inline functions

DHO(XI) = 6.0D0*XI**2-6.0D0*XI

DH1(XI) = -6.0D0O*XI**2+6.0D0*XI

DH2(XI) = 3.0D0*XI**2-4.0D0*XI+1.0D0

DH3(XI) = 3.0D0*XI**2-2.0D0*XI

X1 = (X-XL)/(XR-XL) ! normalized to 0...1
IF ((X1.LT.0.0D0).OR.(X1.GT.1.0D0)) PRINT ‘(" error in Deval ")’
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C

derivative cubic Hermite polynomial
Deval=FL/(XR-XL)*DHO(X1)+FR/(XR-

XL)*DH1(X1)+DL*DH2(X1)+DR*DH3(X1)

0O000n

00

RETURN
END FUNCTION

SUBROUTINE SwirlGenEval(PSIval,RVUval,Hval)

PURPOSE: evaluate the generating functions RVU(PSI) and H(PSI)

INPUT: PSlval = streamfunction value

OUTPUT: RVUval = interpolated value for r*vu
Hval = interpolated value for total head

IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION PSlval,RVUval,Hval

discrete representations of RVU(PSI) and H(PSI)

as piecewise cubic Hermite polynomials

INTEGER Ndata, IERR

DOUBLEPRECISION Zdata(200),Rdata(200),Sdata(200),

& Ydata(200),PSIdata(200),RVU2data(200),H2data(200),
& dPSIdY(200),dRVUdPSI(200),dHdPSI(200)

COMMON /SWIRLDATA/Ndata,Zdata,Rdata,Sdata,

& Ydata,PSlIdata,RVU2data,H2data,

& dPSIdY,dRVUdPSI,dHdPSI

CALL DPCHFE(Ndata,PSIdata,RvVU2data,dRVUdPSI,1,.TRUE.,

& 1,PSIval,RVUval,IERR)

CALL DPCHFE(Ndata,PSldata,H2data,dHdPSI,1,.TRUE.,

& 1,PSIval,Hval,IERR)

RETURN

END SUBROUTINE SwirlGenEval

SUBROUTINE SwirlPsiEval(Yval,PSIval,dPSIdYval)
IMPLICIT NONE

DOUBLEPRECISION Yval,PSlIval,dPSIdYval

INTEGER Ndata, IERR

DOUBLEPRECISION Zdata(200),Rdata(200),Sdata(200),

& Ydata(200),PSIdata(200),RvVU2data(200),H2data(200),
& dPSIdY(200),dRVUdPSI(200),dHdPSI(200)

COMMON /SWIRLDATA/Ndata,Zdata,Rdata,Sdata,

& Ydata,PSIdata,RVU2data,H2data,

& dPSIdY,dRVUdPSI,dHdPSI

CALL DPCHFD (Ndata, Ydata, PSIdata, dPSIdY, 1, .TRUE.,

& 1, Yval, PSlval, dPSIdYval, IERR)
RETURN

END SUBROUTINE SwirlPsiEval
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CR2014 Romeo Resiga
PROGRAM TurboSwirlQ2D

C quasi-two-dimensional (Q2D) axisymmetric swirling flow solver

C for hydraulic turbines, downstream the runner into the discharge cone
USE MSIMSLMD ! use IMSL math library double precision
IMPLICIT NONE

REFERENCE QUANTITIES

DOUBLEPRECISION Rref,RunnerSpeed,Vref

PROBING LINES END POINTS

DOUBLEPRECISION Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,Zadc,Radc,Zwdc,Rwdc
SWIRL-FREE VELOCITY

DOUBLEPRECISION VSFhub,VSFslo

OPERATING POINT

DOUBLEPRECISION DISCHGR,RVUFLX2,RVUSLO1

GRID REFINEMENT (and OUTPUT REFINEMENT)

INTEGER Nnodes1,Ndatal,Nnodes2,Ndata2

BOUNDS for STAGNANT REGION LOCATION
DOUBLEPRECISION STGmin1,STGmax1,STGmin2,STGmax2

O o o O O 0O

CCCCCCCCCCCCCCCTcrreecccreeecccececcceecececccccceccececcccececccceccecceccccce
CCCcccceecececeececcc

INTEGER INDEX,IRULE,IERR

DOUBLEPRECISION ERRABS,ERRREL,ERREST,RESULT

DOUBLEPRECISION Zdata1(200),Rdata1(200),Sdata1(200),PSIdata1(200),

& VNdata1(200),VUdata1(200),RxVUdata(200),HEADdata(200)

DOUBLEPRECISION Ydata(200),dPSIdY(200), dRVUdPSI(200),dHdPSI(200)

COMMON /SWIRLDATA/Ndatal,Zdatal,Rdatal,Sdatal,Ydata,PSldatal,

& RxVUdata,HEADdata,dPSIdY,dRVUdPSI,dHdPSI

DOUBLEPRECISION Zdata2(200),Rdata2(200),Sdata2(200),PSIdata2(200),

& VNdata2(200),VUdata2(200)

DOUBLEPRECISION STRNA(200),STRNR(200),VAdata1(200),VRdata1(200)

CHARACTER(50)
FILEDDP1D,FILEDRP1D,FILEDDPQ2D,FILEBOUND,FILESTRLIN

interface
double precision function RxVUofPSI(PSIval)
double precision PSlval
end function
end interface

interface
double precision function HEADofPSI(PSIval)
double precision PSlval
end function
end interface

CCCCCCCCCCrrTcreeecerccececceeeeccecccccececccecccecccececccecccececce
Ccccceceececececcececcce
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CCCCCCCCCCCCCrTTcrreecccreeeccecececceeecececcceccecceccecccecccecccceccececcecccc

INCLUDE 'J:\FORTRAN\inputs\GAMM-OPQ8.in'

Cccccceececececcececcce

C

@ @

coord.

1D DDP SOLVER
CALL ConstrainedSwirlSolver(

& Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,VSFhub,VSFslo,DISCHGR,RVUfIx2,RVUslo1,

& STGmin1,STGmax1,Nnodes1,Ndatal,
Zdatal,Rdatal,Sdatal,PSIdatal,VNdatal,VUdatal,
RxVUdata,HEADdata)

write results
OPEN(1,FILE=FILEDDP1D)
DO INDEX=1,Ndatal
PRINT '(" i=",13," s=",G13.7,
& " psi=",G13.7," vn=",G13.7, " vu=",G13.7)",
& INDEX,Sdatal(INDEX),PSIdatal(INDEX),
& VNdatal(INDEX),VUdatal(INDEX)
WRITE(1,'(4G15.7)") Sdatal(INDEX),PSIdatal(INDEX),
& VNdatal(INDEX),VUdatal(INDEX)
END DO
CLOSE(1)

prepare data representation for piecewise cubic Hermite interpolation
DO INDEX=1,Ndatal
Ydata(INDEX)=Rdatal(INDEX)**2/2.0D0 I modified radial

END DO

CALL DPCHIM (Ndatal, Ydata, PSldatal, dPSIdY, 1, IERR)
CALL DPCHIM (Ndatal, PSIdatal, RxVUdata, dRVUdPSI, 1, IERR)
CALL DPCHIM (Ndatal, PSIdatal, HEADdata, dHdPSI, 1, IERR)

check the flux averaged moment of momentum
IRULE=4

ERRABS=1.D-10

ERRREL=1.D-10

CALL DQDAG (RxVUofPSI,

& PSIdatal(1),PSIdatal(Ndatal),

& ERRABS, ERRREL, IRULE, RESULT, ERREST)
PRINT '(" r*vu ave=",G15.9," r*vu pch=",G15.9)’,
& RVUFLX2/DISCHGR, ! exact value

& RESULT/(PSIdatal(Ndatal)-PSIdatai(1))
check the flux averaged total head

CALL DQDAG (HEADofPSI,

& PSIdatal(1),PSIdatal(Ndatal),

& ERRABS, ERRREL, IRULE, RESULT, ERREST)

PRINT '(" head ave=",G15.9," head pch=",G15.9)',

& RVUFLX2/DISCHGR-RVUSLO1*DISCHGR/4.0D0, ! exact value
& RESULT/(PSIdatal(Ndatal)-PSIdatal(1))
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C 1D DRP SOLVER
CALL UnConstrainedSwirlSolver(
& Zadc,Radc,Zwdc,Rwdc,
& STGmin2,STGmax2,Nnodes2,Ndata2,
& Zdata2,Rdata2,Sdata2,PSIdata2,VNdata2,VUdata?2)

C write results
OPEN(1,FILE=FILEDRP1D)
DO INDEX=1,Ndata2
PRINT '(" i=",13," s=",G13.7,

& " psi=",G13.7," vn=",G13.7, " vu=",G13.7)",
& INDEX,Sdata2(INDEX),PSIdata2(INDEX),
& VNdata2(INDEX),VUdata2(INDEX)
WRITE(1,'(4G15.7)") Sdata2(INDEX),PSIdata2(INDEX),
& VNdata2(INDEX),VUdata2(INDEX)
END DO
CLOSE(1)
C POSTPROCESSING for Q2D
CALL STREAMLINES(FILESTRLIN,
& Ndatal, Zdatal, Rdatal, Sdatal, PSldatal,

& Ndata2, Zdata2, Rdata2, Sdata2, PSIdata2,
& STRNA,STRNR)

CALL DDPvelocity(Ndatal,VNdatal,STRNA,STRNR,Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,
& VAdatal,VRdatal)

OPEN(1,FILE=FILEDDPQ2D)
C write dimensional data
DO INDEX=1,Ndatal
WRITE(1,'(5G15.7)") Rdatal(INDEX)*Rref,-Zdatal(INDEX)*Rref,
& VUdatal(INDEX)*Vref,VRdatal(INDEX)*Vref,-VAdatal(INDEX)*Vref
END DO
CLOSE(1)

OPEN(10,FILE=FILEBOUND)

CALL WriteContourTecplot(10,Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,
&

Zadc,Radc,Zwdc,Rwdc)

CLOSE(10)

END PROGRAM TurboSwirlQ2D
CCCCCCCCCCrrrreccreeecceerececceecccceccecccccceccccccccecccecccccecceccccec
CCccceececccececceccecececec

SUBROUTINE DDPvelocity(Ndata,VNdata,STRNA,STRNR,

& Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,VAdata,VRdata)
C compute axial and radial velocity components,
C given the normal velocity and the streamline direction

IMPLICIT NONE
INTEGER Ndata,Idata
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DOUBLEPRECISION Zhub,Rhub,Zshr,Rshr,VNdata(Ndata),
&STRNA(Ndata),STRNR(Ndata),VAdata(Ndata),VRdata(Ndata)
DOUBLEPRECISION LineLength, LineNormalAxial, LineNormalRadial
DOUBLEPRECISION VelocityMeridian ! meridian velocity magnitude

LineLength=DSQRT((Zshr-Zhub)**2+(Rshr-Rhub)**2)
LineNormalAxial = (Rshr-Rhub)/LineLength
LineNormalRadial=-(Zshr-Zhub)/LineLength

DO Idata=1,Ndata
VelocityMeridian=VNdata(Idata)/

& (STRNA(Idata)*LineNormalAxial+STRNR(Idata)*LineNormalRadial)
VAdata(Idata)=VelocityMeridian*STRNA(Idata)
VRdata(Idata)=VelocityMeridian*STRNR(Idata)

END DO

RETURN
END SUBROUTINE DDPvelocity

DOUBLEPRECISION FUNCTION RxVUofPSI(PSIval)
IMPLICIT NONE
DOUBLEPRECISION PSIval,RVUval,Hval

CALL SwirlGenEval(PSIval,RVUval,Hval)
RxVUofPSI=RVUval

RETURN
END FUNCTION RxVUofPSI

DOUBLEPRECISION FUNCTION HEADofPSI(PSIval)
IMPLICIT NONE
DOUBLEPRECISION PSIval,RVUval,Hval

CALL SwirlGenEval(PSIval,RVUval,Hval)
HEADofPSI=Hval

RETURN
END FUNCTION HEADofPSI
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Anexa 3. Forma fisierelor de output (exemplu pentru

pct OP.01)

Semnificatia fiecarei coloane, de la stanga la dreapta: raza, coordonata

axiala, componenta tangentiald, componenta radiald si componenta axiald a vitezei

.5886482E-01
.6317720E-01
.6748959E-01
.7180198E-01
.7611437E-01
.8042676E-01
.8473914E-01
.8905153E-01
.9336392E-01
.9767631E-01

.1019887 =
.1063011 =
.1106135 =

.1149259 =

.1192382 =
.1235506 =
.1278630 =
.1321754 =

.1364878 =

.1408002 =
.1451126 =
.1494250 =
.1537373 =
.1580497 =
.1623621 =
.1666745 =
.1709869 =
.1752993 =
.1796117 =

.1839241 =

.1882364 =
.1925488 =

.1968612
.2011736 -
.2054860 =

-.1058515
-.1088777
-.1119039
-.1149301
-.1179562
-.1209824
-.1240086
-.1270348
-.1300610
-.1330872
1361134
1391396
1421658
.1451920
1482182
1512444
1542705
1572967
.1603229
1633491
1663753
1694015
1724277
1754539
1784801
1815063
1845325
1875587
1905848
.1936110
1966372
1996634
.2026896
.2057158
.2087420

1.772310
1.798268
1.798892
1.783329
1.785716
1.778591
1.770224
1.769318
1.757625
1.759169
1.745441
1.745871
.739389
.738189
.737520
.736738
.740227
.738085
.743075
.742739
.749827
.754252
.759747
.766680
.772497
.782715
.789701
1.800437
1.808981
1.819802
1.830422
1.841951
1.854417
1.866931
1.876636

i Sy W

.2418502
.2875510
.3120818
.3343828
.3488947
.3621004
.3724973
.3801256
.3873648
.3917566

.3968353
.3995376
.4022730
.4037993
.4047664
.4051576
.4047883
.4044220
.4032125
.4020806
.4000682
.3978856
.3953163
.3923466
.3891310
.3853269
.3813057
.3767212
.3718615
.3665083
.3607548
.3544890
.3476988
.3404436
.3327854

-1.528922
-1.661429
-1.789173
-1.915847
-2.010069
-2.101586
-2.183656
-2.251424
-2.320210
-2.373095
-2.431397
-2.475455
-2.520065
-2.557816
-2.592249
-2.623978
-2.651011
-2.678867
-2.701163
-2.724407
-2.742479
-2.760396
-2.776525
-2.790839
-2.804529
-2.815368
-2.826527
-2.835297
-2.844044
-2.851118
-2.857480
-2.862729
-2.866896
-2.870339
-2.873976
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