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Prefaţă 

În ţările industrializate pomparea fluidelor ocupă un rol tot mai mare în viaţa 
social-economică, astfel încât consumă peste 20% din energia produsă, iar 
fabricarea pompelor reprezintă 1 - 2% din produsul intern brut. 

Pompele de acumulare reprezintă o categorie aparte din tipologia 
generatoarelor hidraulice, ele fiind destinate vehiculărilor de debite ridicate, având 
randamente bune şi o dezvoltare acceptabilă a fenomenului de cavitaţie. Pentru a 

satisface aceste cerinţe au apărut pompele cu dublă intrare, mono sau multietajate, 
în funcţie de înălţimea de pompare necesară. Aceste pompe sunt utilizate în 
alimentări cu apă, irigaţii sau ca pompe de acumulare în amenajările 
hidroenergetice. 

Performanţele energetice şi cavitaţionale ale acestor pompe sunt afectate de 
fenomene hidrodinamice 3D complexe care apar în general la pompe, dar şi de 
forma lor constructivă specială, caracterizată prin dublu flux şi o cameră de 
aspiraţie, străbătută de arborele pompei. 

Forma camerei de aspiraţie şi prezenţa arborelui introduce vârtejuri şi 
separări ale curentului în câmpul hidrodinamic amonte de rotor. Buna funcţionare a 

acestor pompe este de o importanţa majoră pentru amenajările hidroenergetice cu 
acumulare prin pompare, deoarece ele asigură o cotă importantă din stocul de apă 
necesar producţiei de energie (bunăoară 75%, în cazul amenajării hidroenergetice 
Lotru). 

Prezenta teză de doctorat continuă preocupările Şcolii Timişorene de Maşini 
Hidraulice de a rezolvă probleme stringente din economie, respectiv industria 

hidroenergetică. 

Luând ca studiu de caz, staţia de pompare Jidoaia din Amenajarea 
hidroenergetică Lotru, staţie echipată cu pompe centrifuge cu dublu flux tip PRO 10-
195, doctorandul ing. Gheorghiţă Gînga întreprinde cercetări experimentale şi 
analize numerice originale, remarcabile din punct de vedere ştiinţific şi de actualitate 
deosebită pentru sistemul hidroenergetic, având în vedere că aceste pompe au fost 
date în exploatare în urmă cu 30 de ani şi durata lor de viaţa se apropie de sfârşit, 
fiind necesară retehnologizarea cât mai repede posibil. În cadrul tezei, în urma 

cercetărilor efectuate se oferă soluţii pentru îmbunătăţirea performanţelor 
energetice şi cavitaţionale ale acestor pompe în stadiul actual de funcţionare, dar şi 
soluţii pentru retehnologizarea lor. 

Pentru realizarea acestor obiective autorul întreprinde o cercetare 
sistematică pentru cunoaşterea în amănunt a pompei actuale şi a funcţionării ei. 

El întreprinde investigaţii experimentale, proiectând şi realizând o staţiune 

de încercare (stand) în laborator şi un model al rotorului pompei PRO 10-195 şi, de 
asemenea, un model al camerei de aspiraţie (cot de la aspiraţie ) pe care le 

implementează în stand. 
Autorul întreprinde simulări numerice privind curgerea în rotor şi traseul de 

la intrarea în rotor, comparându-le cu rezultatele experimentale. 
Toate aceste rezultate obţinute în urma unor temeinice şi valoroase 

cercetări, au permis autorului să ofere soluţii inovative de îmbunătăţire a funcţionării 

pompei PRO 10-195 prin implementarea unui rotor impulsor amonte de rotorul  
principal, îmbunătăţind astfel performanţele cavitaţionale ale acestuia şi prin 
proiectarea şi realizarea unui nou rotor principal, cu performanţe energetice 
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Prefaţă 9 

superioare. Şi aceste variante au fost analizate experimental şi numeric, din nou, de 
autor. 

Aceste rezultate frumoase, obţinute printr-o muncă asiduă, au fost primite 
cu satisfacţie de beneficiarul Hidroelectrica S.A., iar unele au fost apreciate cu 
ocazia unor conferinţe internaţionale de către specialişti din domeniu, ceea ce 
întăreşte concluzia că atât problema abordată în teză cât şi soluţiile propuse de 
doctorand răspund nemijlocit unor probleme actuale şi acute din hidroenergetica 
româneasca şi nu numai. 

Teza este structurată pe 8 capitole, împreună cu o bogată bibliografie care 

include 124 titluri dintre care 64 sunt din ultimul deceniu. În cele ce urmează este 
prezentată analiza conţinutului capitolelor tezei, împreună cu aprecieri asupra 

rezultatelor principale, respectiv asupra contribuţiilor personale ale doctorandului. 
Capitolul 1, introductiv, este dedicat prezentării sintetice a stadiului actual al 

cercetărilor privind pompele centrifuge, cu accent pe pompele centrifuge de 
acumulare cu dublu flux şi evidenţiază particularităţile constructive ale acestora (Fig. 
1. 6, Fig. 1. 7 şi Fig. 1. 8). Aceste pompe sunt destinate vehiculării de debite mari 

cu randamente ridicate şi cu o dezvoltare a fenomenului de cavitaţie în limitele 
acceptate tehnic. Pompele centrifuge de acumulare au în componenţă lor o cameră 
de aspiraţie simetrică sub forma unui pantalon cotit, traseul hidraulic fiind despărţit 
de o pilă centrală şi străbătut de arbore, dar şi un rotor cu intrare dublă - simetric 
faţă de o axă verticală. Această geometrie complexă a camerei de aspiraţie 
generează neuniformităţi severe în câmpul hidrodinamic amonte de rotor sub forma 

a două vârtejuri cavitaţionale contrarotative care se dezvoltă în spatele arborelui. În 
§ 1.4 este prezentat cazul test al temei de cercetare doctorală - pompa PRO 10-195, 
care echipează staţia de pompare Jidoaia din amenajarea hidro-energetică Lotru.. 
Staţia de pompare Jidoaia este localizată pe pârâul Voineşiţa, scopul acesteia fiind 
de a reface stocul de apă a lacului de acumulare Vidra, prin pomparea apei din lacul 

aflat în spatele barajului staţiei. Staţia de pompare este echipată cu două pompe de 
acumulare cu dublu flux proiectate de Bergeron în anii '60, pompa numărul 1 fiind 

de fabricaţie Neypirc-Franţa, în timp ce pompa numărul 2 este fabricată sub licenţă 
de Uzinele de Construcţii de Maşini Reşiţa-România (Fig. 1. 17). Datele de catalog 
ale acestor pompe sunt după cum urmează: debit nominal de 4.2 m3/s, putere 
absorbită de 10 MW la randamente de 89%.  

În cadrul unui contract de cercetare comun cu, colectivul nostru, Dl. Prof. 
Anton A. a efectuat un set de măsurători in situ, utilizând metoda termodinamică de 
determinare a randamentului, cu scopul de a evalua performanţele energetice în 

funcţionare ale celor două pompe. Din comparaţia rezultatelor măsurătorilor in situ 
cu datele de catalog reiese că nici una dintre cele două pompe nu atinge valorile 
curbelor de catalog. De asemenea pompa numărul 2, cea de fabricate UCMR, 
prezintă un domeniu de debite de funcţionare cu valori mai mici decât pompa 
numărul 1, cu acelaşi consum de putere dar cu randamente mai slabe (Fig. 1. 22 şi 
Fig. 1. 23). O altă problemă a acestor pompe o reprezintă dezvoltarea fenomenului 

de cavitaţie peste limitele acceptate tehnic, rotoarele fiind puternic afectate de 
efectele fenomenului de cavitaţie, eroziuni cavitaţionale severe şi chiar ruperi ale 

bordului de atac al paletelor rotorice (Fig. 1. 24). Pe baza acestor considerente sunt 
definite în § 1.5 obiectivele tezei - analiza experimentală şi numerică a soluţiei 
existente în staţia de pompare şi îmbunătăţirea performanţelor energetice şi 
cavitaţionale ale rotorului originar, prin adaptarea unui impulsor pentru eliminarea 
fenomenului de cavitaţie şi prin proiectarea unui nou rotor prevăzut cu impulsor 

pentru îmbunătăţirea performanţelor energetice şi cavitaţionale. Acestea sunt clar 
definite şi includ atât proiectarea şi realizarea unui nou stand experimental destinat 
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încercărilor globale şi speciale aplicate pompelor, modelarea şi realizarea rotorului 
model al pompei PRO 10-195, proiectarea şi realizarea unui nou rotor de pompă de 

acumulare, cât şi investigaţii experimentale pentru determinarea performanţelor 
globale ale rotoarelor şi investigaţii experimentale complexe ale câmpului de 
presiune nestaţionară amonte de rotor, precum şi o componentă de analiză 
numerică însoţită de validare cu datele experimentale. 

Capitolul 2 prezintă detaliat standul experimental pentru studiul curgerilor în 
pompele centrifuge (Fig. 2. 9 şi Fig. 2. 10). Încă din acest capitol se regăsesc 
primele contribuţii originale ale Drd. Ing. Ghe. Gînga, doctorandul contribuind încă 

din fazele iniţiale de proiectare a noului stand experimental, montaj, punere în 
funcţiune, calibrarea sistemului de achiziţie de date automat cu care este dotat 

standul şi evaluarea limitelor maxime de exploatare ale circuitului hidraulic. 
Echipamentele de măsură (debitmetru electromagnetic, traductoare de presiune, 
termo-cuplă, panoul de acţionare al motorului electric), sistemul de achiziţie de date 
ale mărimilor globale şi sistemul de măsurare a presiunii nestaţionare la perete sunt 
prezentate în detaliu în acest capitol. Doctorandul şi-a însuşit corect şi complet 

tehnicile de investigare experimentală, şi a contribuit direct la realizarea standului şi 
implementarea sistemelor de măsurare. Apreciem că în urma stagiului doctoral, Dl. 
Gînga a dobândit cunoştinţele şi abilităţile practice pentru a concepe şi a derula o 
campanie complexă de investigaţii experimentale în hidrodinamică, atât globale cât 
şi speciale, utilizând cele mai moderne tehnici de măsurare neinvazive a 
performantelor energetice şi cavitaţionale ale rotoarelor de pompe centrifuge cât şi 

a câmpului presiune nestaţionară amonte de rotor. 
Capitolul 3 prezintă etapa de modelare geometrică a rotorului model al 

pompare de acumulare PRO 10-195, etapă în care s-au utilizat relaţiile de 
similitudine ale turbomaşinilor care au condus la o scară geometrică de modelare a 
rotorului model ca fiind 1:5.7. În continuare sunt prezentaţi paşii de modelare şi 

realizare a rotorului model de pompă de acumulare, model care s-a realizat pornind 
de la reconstrucţia geometrie rotorului originar la scara 1:1 conform desenelor de 

execuţie disponibile ale pompei numărul 2 fabricată la UCMR. Deoarece rotorul 
originar este intrare dublă, fiind simetric faţă de o axă verticală (Fig. 3. 1 şi Fig. 3. 
2), s-a considerat realizarea modelului sub forma unei jumătăţi de rotor. Rotorul 
model a fost modelat în programul expert Catia, realizat şi apoi instalat în carcasa 
unei pompe disponibile în Laboratorul de Pompe al Fac. de Mecanică UPT. 
Performanţele energetice şi cavitaţionale ale rotorului model s-au evaluat prin 
încercarea acestuia în circuitul hidraulic al noului stand experimental, stand echipat 

la aspiraţia în pompă cu intrare axială (dreaptă). Pentru transpunerea rezultatelor la 
prototip şi compararea acestora cu datele de catalog şi cele determinate in situ, este 
necesară reproducerea cât mai fidelă a circuitului hidraulic al pompei prototip, astfel 
determinând doctorandul să modeleze la scara rotorului model şi să implementeze 
în circuitul standului experimental, modelul camerei de la aspiraţie al pompei de 
acumulare cu dublu flux. 

Capitolul 4 prezintă etapele de modelare, realizare şi implementare în 
circuitul hidraulic al standului experimental a modelului camerei de aspiraţie cât şi 

determinări experimentale ale performanţelor globale ale rotorului model încercare 
în pompa echipată cu, cameră de aspiraţie (Fig. 4. 1 - Fig. 4. 7). Scopul realizării 
modelului camerei de aspiraţie este de a evalua influenţa acestuia asupra 
performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model. Din punct de vedere 
energetic prezenţa camerei de aspiraţie nu aduce modificări majore asupra 

performanţelor energetice ale rotorului model. Aceste diferenţe nu pot fi cuantificate 
deoarece se regăsesc în domeniul de incertitudine ale aparatelor de măsura. Punctul 
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optim de funcţionare, punctul de funcţionare cu randamentul cel mai ridicat, se 
regăseşte la un debit mai mare cu 10% decât debitul nominal de funcţionare 

(Qopt=1.1Qn). Din transpunerea de la model la prototip a datelor obţinute din 
determinările experimentale (Fig. 4. 8, Fig. 4. 9 şi Fig. 4.10) se observă că rotorul 
prototip prezintă performanţe energetice mai mici în limita a 2% în comparaţie cu 
performanţele măsurate in situ pentru pompa numărul 2. Aceste discrepanţe sunt 
cauzate de diferenţele constructive ale traseului hidraulic amonte şi aval de pompă, 
ale soluţiilor constructive diferite de colector (pompa prototip având un colector cu 
două începuturi în timp ce pompa model are un colector cu un singur început), dar şi 

a efectelor de scară. Prezenţa camerei de aspiraţie nu aduce modificări majore ale 
comportamentului cavitaţional al rotorului. Aşa cum reiese din Fig. 4. 16 rotorul 

model funcţionează în cavitaţie de la o valoare a debitului situată în apropierea 
debitului nominal de funcţionare (Qn = 33.5 l/s). În timpul determinărilor 
experimentale, doctorandul a surprins cele două vârtejuri cavitaţionale contra-
rotative dezvoltate de camera de aspiraţie la funcţionarea la debite mai mari decât 
debitul nominal, vârtejuri care mai apoi sunt transportate în rotor (Fig. 4.18). Aceste 

neuniformităţii generate de camera de aspiraţie sub forma celor două vârtejuri 
contra-rotative conduc la variaţii circumferenţiale ale unghiului relativ de curgere la 
intrarea în rotor şi încărcări neuniforme pe bordul de atac al paletelor rotorice. 

Pentru cuantificarea, determinarea frecvenţelor şi amplitudinilor asociate 
vârtejurilor, neuniformităţilor generate de camera de aspirate, în Capitolul 5 
doctorandul a întreprins campanii de măsurători ale presiunii nestaţionare amonte 

de rotor pentru un domeniu larg de debite, domeniu cuprins între 0.5 ... 1.3Qn. S-
au instalat pe secţiunea de ieşire a camerei de aspiraţie la o distanţă unghiulară de 
90°, două traductoare de presiune nestaţionară (Fig. 5. 1 şi Fig. 5. 2). Cu ajutorul 
acestor traductoarelor piezorezistive montate, doctorandul a determinat căderea de 
presiune pe tronsonul de aspiraţie şi a calculat coeficientul de pierderi hidraulice din 

acest tip de cameră de aspiraţie (Fig. 5. 4 şi Fig. 5. 5). Din analiza preliminară a 
pulsaţiilor de presiune achiziţionate reiese că, camera de la aspiraţie generează o 

curgere cu caracter puternic nestaţionar, pulsaţiile de presiune înregistrate ajungând 
la variaţii de până la 20 KPa (Figurile 5. 6 - 5. 14). Doctorandul identifică 
majoritatea frecvenţelor dominante din spectrul Fourier al pulsaţiilor de presiune, 
ex. 50 Hz - frecvenţa de rotaţie a rotorului unde se regăseşte armonica 
fundamentală urmată de armonici superioare la frecvenţe multiplu de 50 Hz. 
Constată că în intervalul de frecvenţe cuprins între 1...50 Hz se regăsesc frecvenţele 
şi amplitudinile asociate neuniformităţilor generate de cotul de la aspiraţie. Pentru 

cuantificarea neuniformităţilor doctorandul a parcurs etapa de prelucrare a 
semnalelor de presiune din intervalul de frecvenţe cuprins între 1...50 Hz prin: 
filtrarea semnalului la o frecvenţă maximă de 49 Hz; reconstrucţia semnalului filtrat 
la pas constant de timp; determinarea spectrului Fourier pentru semnalele de 
presiune filtrate.  

Din prelucrarea semnalelor de presiune nestaţionară, doctorandul a 

determinat amplitudinile şi frecvenţele asociate neuniformităţilor generate de 
camera de la aspiraţie. Aşa cum reiese din Figurile 5. 29 - 5.32 amplitudinea 

semnalelor de presiune sunt cele mai ridicate la debite parţiale de funcţionare 
(valoarea maximă a amplitudinii de 4.5 KPa regăsindu-se la 0.5Qn frecvenţa 
asociată fiind de asemenea cea mai ridicată, 29 Hz). În vecinătatea debitul nominal 
de funcţionare amplitudinile echivalente ale semnalelor au valori similare. 
Frecvenţele asociate vârtejurilor cavitaţionale scad o dată cu creşterea debitului de 

la 20 Hz asociată debitului de 0.5Qn spre 13 Hz asociată debitului de 1.3Qn. 
Descompunerea semnalului de presiune (Fig. 5. 42) arată că, componenta 
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dominantă a pulsaţiilor de presiune generate de cotul de la aspiraţie este 
componenta piston, componenta rotativă fiind neglijabilă. 

Pentru o evaluare detaliată a hidrodinamicii curentului amonte de rotor, în 
Capitolul 6 s-a analizat numeric, utilizând programul expert Fluent, curgerea 3D 
staţionară turbulentă în traseul hidraulic al modelului de rotor de pompă de 
acumulare, traseul hidraulic implementat pe standul experimental. Domeniul de 
analiză (Fig. 6.4) este compus din trei componente după cum urmează: 1. tronsonul 
de la aspiraţie care cuprinde camera de aspiraţie şi o extensie a conductei de 
aspiraţie până la traductorul de presiune manovacuumetric Pt1; 2. un canal 

interpaletar rotoric, considerând condiţii de periodicitate; 3. tronsonul de refulare 
care cuprinde colectorul în care este instalat rotorul model şi o extensie a conductei 

de refulare până la traductorul de presiune manometric Pt2. Pentru cuplarea curgerii 
absolute staţionară a tronsonului de aspiraţie şi a tronsonului de refulare cu, 
curgerea relativă staţionară a canalului interpaletar rotoric, doctorandul a utilizat un 
algoritm de cuplare a curgerii denumit „mixing interface" (Fig. 6. 11). Acest algoritm 
este compus din doi paşi. Pasul unu constă în transportarea între domeniile de 

analiză a profilelor de viteză şi a cantităţilor turbulenţei mediate circumferenţial, în 
timp ce pasul doi constă în transportarea între domenii a profilelor de presiune 
mediate circumferenţial. Pentru convergenţa soluţiei, doctorandul a parcurs şase 
astfel de iteraţii, o (1) iteraţie reprezentând parcurgerea ambilor paşi. De menţionat 
este că aceasta metodă de cuplare utilizează valori medii, eliminând orice 
neuniformitate circumferenţială a componentelor vitezei, amestecând dârele 

hidrodinamice, acestea nefiind transportate între domenii.  
Din analiza distribuţiei componentelor vitezei pe suprafaţa de ieşire a 

camerei de aspiraţie, se remarcă prezenţa dârelor hidrodinamice cauzate de 
prezenţa pilei centrale şi a arborelui (Fig. 6. 17 şi Fig. 6. 18) dar şi prezenţa celor 
două vârtejuri contra-rotative care se dezvoltă în spatele arborelui (Fig. 6. 21). Încă 

o dată sunt scoase în evidenţă neuniformităţile generate de camera de aspiraţie a 
pompelor de acumulare cu dublu flux, neuniformităţi care prezintă o variaţie 

pronunţată a componentelor vitezei în timpul unei mişcări de rotaţie a rotorului (Fig. 
6. 18, Fig. 6. 20 şi Fig. 6. 22). Camera de aspiraţie generează neuniformităţi severe 
în câmpul hidrodinamic amonte de rotor conducând, de asemenea la variaţii 
pronunţate ale unghiului de curgere β (Fig. 6. 71), încărcări neuniforme şi valori 
mari ale parametrului NPSHc pe  bordul de atac al paletei (Figurile 6.51  - 6.55). Din 
comparaţia rezultatelor numerice cu datele experimentale în § 6.5, reies diferenţe 
semnificative ale coeficientului de energie, coeficientul de energie obţinut numeric 

fiind cu 15% mai mare decât cel obţinut experimental (Fig. 6.70). Deoarece din 
simularea numerică reiese doar randamentul hidraulic, pentru comparaţia acestora 
doctorandul a utilizat ecuaţiile de determinare a randamentului hidraulic în cazul 
randamentului obţinut experimental. În acest caz randamentul hidraulic obţinut 
numeric este cu 3% mai mare decât cel estimat experimental (Fig. 6.73). 
Discrepanţele apărute sunt datorate algoritmului de cuplare a curgerii care elimină 

orice neuniformitate circumferenţială a componentelor vitezei, conducând la o 
scădere a pierderilor hidraulice asociate neuniformităţilor eliminate şi în final la o 

supraevaluare a valorilor presiunii totale. În această etapă a cercetării, se remarcă 
încă o contribuţie originală a doctorandului, prin evaluarea incertitudinilor generate 
de algoritmul de cuplarea curgerii „mixing interface". 

În Capitolul 7 sunt prezentate două soluţii inovative de îmbunătăţire a 
performanţelor energetice şi a comportamentului cavitaţional al modelului de rotor 

originar al pompei de acumulare. În § 7.1, doctorandul utilizează un rotor 
antemergător (impulsor) proiectat cu metoda inversă de proiectare de către un alt 
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membru al echipei de cercetare, drd.ing. I. Moisa pentru îmbunătăţirea 
comportamentului cavitaţional al rotorului model originar. Ansamblul rotor-impulsor 

(Fig. 7.2) instalat în carcasa disponibilă a fost încercat în aceleaşi condiţii de 
exploatare ca şi în cazul determinărilor anterioare. Din analiza datelor obţinute se 
remarcă, că prezenţa impulsorului amonte de rotorul principal aduce la debite mici 
de funcţionare (Q<15 l/s) un aport energetic în limita a 2%, pe restul domeniului de 
debite investigat aportul energetic al impulsorului fiind insesizabil (Fig. 7.3). De 
asemenea impulsorului mută punctul optim de funcţionare de la 1.1Qn la debitul 
nominal de funcţionare Qn (Fig. 7. 5). Din transpunerea datelor de la model la 

prototip reiese că atât curba înălţimii de pompare cât şi cea a randamentului total se 
suprapun peste curbele energetice ale pompei nr. 2, curbe determinate in situ 

(Figurile 7. 6 - 7. 8), în timp ce valorile maxime ale puterii absorbite se înscriu în 
limita maximă de exploatare a motorului electric care angrenează pompa prototip 
(10 MW). Din punct de vedere cavitaţional prezenţa impulsorului extinde domeniul 
de funcţionare fără cavitaţie a rotorului model cu peste 20%, aşa cum reiese din Fig. 
6.13. Îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional fiind de 31% la debitul nominal 

de funcţionare respectiv 25%  la debitul de proiectare al impulsorului, 
Qpimpulsor=1.2Qn. 

În § 7.2, doctorandul aduce încă o contribuţie originală prin proiectarea cu 
metoda inversă a unui nou rotor prototip de pompă de acumulare prevăzut încă din 
faza de concept cu impulsor, acelaşi impulsor testat şi în § 7.1. S-au proiectat la 
debitul de 1.2Qn, două noi soluţii constructive de rotoare prototip, prima soluţie 

reprezentând un rotor cu cinci palete lungi (Fig. 7. 17), în timp ce a doua soluţie 
constructivă reprezintă un rotor cu paletaj mixt, cu cinci palete lungi şi cinci scurte 
(Fig. 7.18). Din analiza numerică a funcţionării noilor rotoare proiectate cu impulsor 
şi comparaţia rezultatelor cu performanţele energetice şi cavitaţionale ale rotorului 
prototip originar, reiese că rotorul proiectat cu cinci palete lungi prezintă 

performanţe îmbunătăţite considerabil (Fig. 7. 21 şi Fig. 7. 22). Noul rotor proiectat 
cu cinci palete lungi a fost modelat, utilizând programul expert Catia, la scara 

modelului originar (1:5.7, Fig. 7. 26), instalat în carcasa disponibila (Fig. 7. 27) şi 
încercat în circuitul hidraulic al standului experimental, atât la funcţionare cu 
impulsor cât şi fără. Din analiza rezultatelor obţinute cu noul rotor reiese că 
performanţele energetice sunt net îmbunătăţite în comparaţie cu performanţele 
modelului de rotor originar, atât la funcţionare cu impulsor cat şi în absenţa acestuia 
(Figurile 7. 39 - 7. 41).  

Transpunerea datelor la prototip evidenţiază concret îmbunătăţirile 

energetice aduse de acest nou rotor proiectat cu impulsor. Înălţimea de pompare la 
debitul nominal de funcţionare al rotorului originar (Q=4.2 m3/s) este cu 12% mai 
mare decât cea determinată in situ şi cu 3% mai mare decât valoarea de catalog 
(Fig. 7. 42), în timp ce valoarea randamentului este mai mare cu 2% decât valoarea 
măsurată in situ şi se suprapune peste valoarea curbei de catalog a randamentului 
total (Fig. 7. 44). În detrimentul îmbunătăţirilor aduse de noul rotor în cazul înălţimii 

de pompare şi a randamentului total, a rezultat un consum de putere mai mare cu 
aprox. 10%. Din punct de vedere cavitaţional (Fig. 7. 45), la funcţionarea cu 

impulsor noul rotor model prezintă un comportament cavitaţional similar cu cel al 
rotorului model originar, de asemenea la funcţionarea cu impulsor. Şi în acest caz, 
al noului rotor proiectat cu impulsor, prezenţa impulsorului prevăzut la proiectare 
extinde domeniul de debite de funcţionare fără cavitaţie cu peste 20%, de la debitul 
nominal de funcţionare al rotorului model originar Qn la valori ale debitului care 

depăşesc valoarea debitului de proiectare al noului model de rotor Q>Qprotor=40.2 
l/s. 
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Concluziile generale şi contribuţiile originale ale doctorandului sunt rezumate 
în Capitolul 8. În sinteză, doctorandul a evaluat în detaliu soluţia tehnică 

constructivă a rotorului model originar al pompei de acumulare, prin evaluarea atât 
experimentală cât şi numerică a comportamentului în exploatare. De asemenea 
pentru soluţia originară sunt identificate, evaluate calitativ cât şi cuantificate 
neuniformităţile induse în câmpul hidrodinamic amonte de rotor de camera de 
aspiraţie, prin simularea numerică 3D turbulentă staţionară a curgerii în traseul 
hidraulic al rotorului model şi măsurători ale presiunii nestaţionare amonte de 
rotorul model. Doctorandul evaluează detaliat comportamentul în funcţionare al 

rotorului model de pompă de acumulare şi propune două soluţii inovative de 
îmbunătăţire a performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului, prin 

instalarea şi testarea rotorului cu un impulsor şi prin proiectarea unei noi soluţii 
constructive de rotor prevăzut cu impulsor încă din faza de concept. Din analiza 
experimentală a funcţionării celor două noi soluţii de îmbunătăţire propuse reiese că 
prezenţa impulsorului extinde domeniul de debite de funcţionare fără cavitaţie cu 
peste 20% (extinderea domeniului de debite de funcţionare fără cavitaţie se 

remarcă la ambele rotoare), în timp ce noul rotor prevăzut cu impulsor prezintă 
performanţe energetice net superioare rotorului model originar. 

Domnul ing. Gheorghiţă Gînga a început programul doctoral în octombrie 
2009, fiind admis doctorand cu frecvenţă, cu bursă la Universitatea „Politehnica" din 
Timişoara. Pe durata stagiului doctoral a parcurs cu succes programul de pregătire 
universitară avansată. A fost angrenat în trei contracte de cercetare cu parteneri 

industriali şi a contribuit la organizarea unor prestigioase manifestări internaţionale. 
Dezvoltarea şi perfecţionarea profesională a d-lui ing. Gheorghiţă Gînga este 

cu adevărat remarcabilă şi meritorie. În primul rând aş remarca seriozitatea cu care 
s-a pregătit ca student şi apoi în timpul programului doctoral. Atenţia la detalii, 
precum şi dorinţa continuă de completare a cunoştinţelor, dublată de aplicarea lor în 

diverse etape ale realizării lucrării de cercetare îl definesc şi caracterizează pe dl. 
Gheorghiţă Gînga. M-a impresionat în primul rând prin tenacitatea cu care a muncit. 

A pus mâna la realizarea standului experimental ca proiectant, dar în mod deosebit 
ca muncitor, petrecând zile şi nopţi lângă el, până l-a văzut realizat şi calibrat, fiind 
conştient de importanta realizării şi bunei lui funcţionări. 

Încercarea pompei cu rotorul vechi şi cu cel nou reproiectat şi încercarea 
acestora echipate cu rotor impulsor au însemnat zeci şi sute de repetări, reporniri şi 
recalibrări ale standului, putând afirma astăzi ca dl. Gînga a devenit un expert al 
încercării pompelor în laborator şi al funcţionării lor în general. 

Continuând activitatea din timpul studenţiei, şi-a perfecţionat cunoştinţele 
privind aplicarea metodelor numerice pentru simularea curgerii fluidelor reale în 
instalaţiile hidraulice. 

Rezultatele numerice obţinute au permis realizarea şi încercarea unor soluţii 
performante de rotoare de pompe şi l-au atestat pe doctorand ca un cercetător pe 
deplin format, cu bune deprinderi atât teoretice cât şi experimentale. 

Disponibilitatea la lucrul în echipă , antrenarea cu entuziasm alături de 
cercetători experimentaţi precum prof. Alexandru Baya sau dr.ing. Sebastian 

Muntean, dar şi alături de ceilalţi doctoranzi din colectivul nostru este o altă 
trăsătură pozitivă a d-lui ing. Gheorghiţă Gînga. 

Rezultatele obţinute de dl.ing. Gheorghiţă Gînga au fost supuse atenţiei 
comunităţii ştiinţifice internaţionale prin publicarea unor articole ISI şi BDI acest 
lucru fiind posibil şi prin faptul că doctorandul este un bun cunoscător al limbii 

engleze. 
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D-nul Gînga a făcut parte din colectivul de organizare a celui de-al "25th 
IAHR Symposium on Hydraulic Machinery and Systems", Timişoara, Septembrie 

2010, cea mai prestigioasă manifestare ştiinţifică internaţională din domeniul 
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Notaţii şi abrevieri 

 
AD3, AD4 Traductori piezorezistivi de presiune de pe secţiunea de ieşire a cotului 

AF Armonică fundamentală 

AS Armonică superioară 

BEP Punctul de funcţionare cu randamentul cel mai ridicat (optim) 

BSA Softul de achiziţie a măsurătorilor experimentale 

EXP Date determinate experimental 

FFT Transformata Fourier rapidă 

I Rotor investigat numeric 

LDV Laser Doppler Velocimetry 
RMS Abaterea medie pătratică 
RO Rotor originar model instalat în standul experimental 

RP Rotor reproiectat model instalat în standul experimental 

Pt1 Traductor de presiune manovacuumetric montat pe conducta de 
aspiraţie a standului 

Pt2 Traductor de presiune manometric montat pe conducta de refulare a 
standului 

SAS Sistem automat de achiziţie şi control a datelor măsurate  

SE Tronsonul de aspiraţie al standului investigat numeric 

SP Staţie de pompare 

SP1 Rotor originar prototip 

SP2 Rotor prototip proiectat cu cinci palete lungi 

SP3 Rotor prototip proiectat cu paletaj mixt 

V Colector investigat numeric 

 

Mărimi dimensionale 

 
A [KPa] Amplitudine 

Aechiv [KPa] Amplitudine echivalentă 

AT [ms] Timpul de început şi de final al achiziţiei într-un anume punct 
de pe axa de măsură 

D [m] Diametru 

f [Hz] Frecvenţa rotorului liber 

g [m2/s] Acceleraţia gravitaţională 

M [Nm] Moment 

n [rpm] Turaţia rotorului 

NPSHd [m] Net Positive Suction Head available – Energia specifică 
disponibilă la aspiraţie 

NPSHc [m] Net Positive Suction Head required – Energia specifică cerută 
de rotor la aspiraţie 

H [m] Înălţime de pompare 

Q [m3/s] Debitul de pe circuitul hidraulic principal 

R [m] Rază 
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p [KPa] Presiune 

pvap [KPa] Presiunea de vaporizare 

patm [KPa] Presiunea atmosferică 

pRMS [kPa] Abaterea medie pătratică a semnalului de presiune 

Pabs [KW] Puterea absorbită de pompă 

T [s] Timp de achiziţie 

TT [µs] Timpul de tranzit (timpul prin care o particulă trece prin volumul de 
probă) 

t0 [s] Timpul iniţial 
v [m/s] Viteză 

β [◦] Unghiul relativ de curgere 

Δp [kPa] Căderea de presiune, creşterea de presiune 
Δt [s] Timpul de eşantionare 
ρ [kg/m3] Densitatea apei 
ω [rad/s] Viteza unghiulară 
η  [%] Randament 
Z [m] Coordonată axială 

 

Mărimi adimensionale 

 
a, b, c Coeficienţi ai transformatei Fourier 

Aadim Amplitudinea adimensionalizată 

cax Coeficientul componentei axiale a vitezei 

crad Coeficientul componentei radiale a vitezei 

ctg Coeficientul componentei tangenţiale a vitezei 

cvm Coeficientul componentei mediate a vitezei 

Cp Coeficientul de presiunii  

M Modul transformatei Fourier 

N Numărul de probe măsurate pentru un semnal 

ns Turaţia specifică a pompelor 

nq Turaţia caracteristică a pompelor 

Re Numărul Reynolds 
σ Abaterea medie pătratică 
φ Coeficient de debit 
ψ Coeficient de energie 
λ Coeficient de putere 

λ D Scara de modelare a diametrelor 

λ n Scara de modelare a turaţiilor 

Σhp Suma pierderilor hidraulice  
ζ Coeficient de pierderi locale 

 

Indici 

 
*a Aspiraţie 

*echiv Echivalent 

*d Dinamic 
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*H Hidraulic 

*m Model 

*M Mecanic 

*n Nominal 

*opt Optim 

*p Proiectare 

*r Refulare 

*s Static 

*T Total 

*V Volumic 
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Fig. 6. 34 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei 
de ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 
0.9Qn=30.15 l/s 
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1.1Qn=36.85 l/s 
Fig. 6. 37 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului 

de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 
Fig. 6. 38 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei 

de ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 
l/s 

Fig. 6. 39 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a 
cotului de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

Fig. 6. 40 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele 3 secţiuni ale 
suprafeţei de ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 
0.8Qn=26.85 l/s 
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195 
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NPSHc pentru 0.9Qn=30.15 l/s 
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1. Introducere 
 

 

1.1. Probleme actuale ale pompelor centrifuge 

 

1.1.1. Generalităţi privind pompele centrifuge 
 
Maşinile hidraulice fac parte din categoria maşinilor de forţă. În general prin 

noţiunea de maşină se înţelege un ansamblu de mecanisme şi elemente mecanice, 

electrice, etc. combinate în aşa fel încât să transforme o formă dată de energie în 
lucru mecanic sau o altă formă de energie. 

Într-o maşină hidraulică au loc transformări energetice în care energia apare 

cel puţin sub formă mecanică şi hidraulică. Maşinile de forţă care transformă energia 
mecanică în alte forme de energie se numesc în general generatoare. Funcţie de 
tipul agentului purtător de energie, generatoarele pot fi: hidraulice, pneumatice, 
electrice, termice, etc. 

Maşinile de forţă care transformă energia unui agent purtător în energie 
mecanică se numesc motoare, dintre acestea funcţie de natura agentului purtător 
pot fi motoare hidraulice, pneumatice, electrice, termice, etc. 

Dacă agentul purtător de energie este un lichid, adică un fluid cu o 
compresibilitate extrem de scăzută, atunci maşinile de forţă sunt generatoare sau 
motoare hidraulice, iar dacă fluidul purtător de energie îşi modifică sensibil 
densitatea în procesul transferului energetic, în cazul gazelor, atunci maşinile de 
forţă sunt generatoare sau motoare pneumatice. 

Din categoria generatoarelor hidraulice fac parte pompele, iar din categoria 
generatoarelor pneumatice fac parte suflantele, compresoarele, pompele de vid, 

ventilatoarele. 
În categoria motoarelor hidraulice intră turbinele şi motoarele hidrostatice, 

iar în categoria motoarelor  pneumatice intră turbinele eoliene.  
Funcţie de modul în care are loc transferul energetic în maşina hidraulică 

există: 
• turbomaşini (maşini hidrodinamice) - sunt maşini la care mişcarea mecanică 

esenţială în transferul energetic este cea de rotaţie; 
• maşini volumice - sunt maşini la care transferul energetic către fluidul de 

lucru se face prin deplasarea forţată a unor volume închise de fluid între 
aspiraţia şi refularea maşinii. 

 

1.1.2. Mărimi caracteristice funcţionale ale pompelor 
 

 Pentru caracterizarea funcţionării maşinilor hidraulice, corespunzător sensului 
de curgere a fluidului prin maşină se va nota cu a intrarea şi cu r  ieşirea acesteia. 

Astfel, funcţionarea generatoarelor hidraulice este caracterizată de următoarele 

mărimi: 

1) Debitul definit prin cantitatea de fluid care trece prin secţiunea de ieşire a maşinii 
în unitatea de timp. Debitul poate fi volumic [m3/s], gravimetric [N/s] sau masic 
[kg/s]. 
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2) Înălţimea de pompare este energia specifică totală primită de lichid la trecerea sa 
prin maşină şi deci, este diferenţa dintre energia specifică totală a lichidului de la 

ieşirea şi intrarea în maşină. 
 Energia specifică totală a lichidului se poate exprima prin energia totală E 
raportată la greutatea fluidului G- notată cu e  - sau la masa M – notată cu y : 

2E p αv
e z  [m=J/N]

M ρ 2g
= = + +  (1.1) 

2E p αv
y gz  [J/kg]

M ρ 2
= = + +  (1.2) 

   
   = + + − + +
   
   

2 2

a r

p α v p α v
H z z

ρ g 2g ρ g 2g
 (1.3) 

   
   = + + − + +
   
   

2 2

a r

p α v p α v
E gz gz

ρ 2 ρ 2
 (1.4) 

Se observă legătura între cele două forme: 
E gH=  (1.5) 

3) Puterea utilă este puterea transferată lichidului: 

gQH ρPu =  (1.6) 

4) Puterea absorbită P reprezintă puterea aplicată maşinii pentru a realiza pomparea 
lichidului. La maşinile rotative : 

P M ω=   (1.7) 

5) Randamentul, caracterizează eficienţa transformării energetice: 

P

P
η u
=  

(1.8) 

 În cazul maşinilor rotative, turaţia este un parametru important, notată de 

regulă cun ,valorile debitului şi transferului de energie depinzând de aceasta. Alt 

parametru important în cazul turbomaşinilor este diametrul rotorului D . 

 În procesul de transformare a energiei hidraulice în  energie mecanică şi/sau 
invers, apar transformări parţiale ale energiei potenţiale şi cinetice ale fluidului. 
 Ponderea energiei potenţiale din energia totală se numeşte grad de reacţie R . 

Pentru generatoarele hidraulice acesta este: 

       
+ − + + − +       

       
= = =st a r a r

g

p p p p
z z gz gz

ρ g ρ g ρ ρ H
R

H H H
 

(1. 9)  

 

 Conform ecuaţiilor de mai sus  se observă că gradul de reacţie are valori 
cuprinse între 0 şi 1. Dacă maşina are gradul de reacţie zero, este numită maşină cu 
acţiune, energia transferată fiind realizată de energia cinetică (turbina Pelton). Dacă 
gradul de reacţie este diferit de zero, atunci se spune că maşina este cu reacţiune. 

 Printre mărimile funcţionale importante ale maşinilor hidraulice (ce 
funcţionează cu lichide) se numără şi coeficientul de cavitaţie, notat σ, fiind o 
mărime adimensională ce caracterizează dezvoltarea fenomenului de cavitaţie din 

maşină. Expresia sa depinde de elementele caracteristice traseului hidraulic al 
maşinii, iar funcţionarea într-un anumit stadiu de cavitaţie se stabileşte şi în funcţie 
de coeficientul de cavitaţie caracteristic instalaţiei în care funcţionează maşina 

hidraulică. 
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 1.1.3. Clasificarea pompelor 
 
 Turbopompele se clasifică, din punct de vedere constructiv, cu ajutorul turaţiei 

caracteristice qn  sau turaţiei specifice sn care se mai numesc şi rapiditate 

cinematică, respectiv rapiditate dinamică. 
 Turaţia caracteristică qn a unei pompe este turaţia unei pompe asemenea cu 

cea dată şi care vehiculează un debit egal cu unitatea realizând o înălţime de 

pompare = =H 1 J N 1 m . Analog, turaţia specifică a unei pompe este turaţia unei 

pompe asemenea cu cea dată, care pentru realizarea unei înălţimi de pompare de 1 
m, absoarbe o putere de 1 CP sau 1 kW. 

 Pentru clasificarea constructivă se mai utilizează şi numărul caracteristic: 

( )
3 4 3 4

2  n Q 2  n Q
k

EgH

  = =  
(1. 10)  

 

unde toate mărimile fiind introduse în sistemul internaţional, iar turaţia în rotsec.  

 Turaţia specifică ns
 se poate exprima utilizând  în ecuaţie  puterea P în cai 

putere, caz în care  se obişnuieşte notaţia sCPn . Aceasta este turaţia unei pompe 

asemenea geometric cu cea dată şi care dezvoltă o putere de 1CP la o înălţime de 

pompare de H 1 J N 1 m= = . 

 Considerând lichidul de lucru apa şi exprimând mărimile în unităţi SI (cu 
excepţia puterii), rezultă relaţia de legătură între aceste mărimi: 

sCP qn 3.65n 133k= = * (1. 11) 

 În cazul exprimării puterii în [kW] turaţia specifică se notează skWn  şi: 

sCP skWn 1.16n=  (1. 12)  

În Tabelul 1.1 sunt prezentate tipurile constructive ale pompelor în funcţie 

de sCPn , k *şi qn . Se observă din tabel că pompele centrifuge acoperă un larg 

domeniu de funcţionare: k*=0.2...0.6 sau sCPn =40...500, respectiv qn =11...35. 

Tabel 1.1 Clasificarea turbopompelor, Anton L.E. şi Baya [14] 
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1.2. Stadiul actual al cercetării privind pompele 

centrifuge 
 
În ultimii 25 de ani, pe plan mondial, domeniul de concepere, dezvoltare şi 

producţie a pompelor centrifuge a suferit schimbări fundamentale, schimbări 

realizate desigur de cei care lucrează în acest domeniu de foarte mult timp. 
Producerea acestor schimbări s-a datorat procesului de industrializare, extinderea 
zonelor urbane şi a numărului de locuitori precum şi cerinţelor pieţei, după cum 

rezultă din Hergt [60], Gopalakrishnan [54] şi Ohashi [89], Tsujimoto şi alţii [114]. 

Aşa cum reiese din Hergt [60], scopurile acestor schimbări (ex.: 
randamentul maxim) sunt aceleaşi, însă definiţia acestora  a devenit din „cum 

putem găsi cel mai bun contur hidraulic dintre toate posibile” în „cum s-a proiectăm 

un contur hidraulic care să întrunească cerinţele moderne, costuri mici pentru 
fabricarea acestora şi simplificarea lor fără a influenţa caracteristicile dorite”.  

În Fig. 1. 1 Bois [24] prezintă grafic procesul de dezvoltare, din anii 1940 
până în anii 2000, a unităţilor producătoare de energie electrică (termocentrale, 
hidrocentrale şi centrale atomice). De asemenea cercetările realizate de Bois [24] 
arată că fiabilitatea este un factor foarte important în ceea ce priveşte achiziţionarea 

unui produs, deoarece costul de mentenanţă al unui hidro-agregat depăşeşte 
semnificativ costurile iniţiale de achiziţie a acestuia Fig. 1. 2. 

 
Fig. 1. 1 Procesul de dezvoltare a centralelor electrice din anul 1950 până în 2000, Bois [24] 

 
Fig. 1. 2 Ponderile costurilor reparaţiilor hidro-agregatelor, Bois [24] 

BUPT



1.2 – Stadiu actual al cercetării privind pompele centrifuge 33 

Pentru îmbunătăţirea fiabilităţii cercetările s-au axat pe minimizarea 
vibraţiilor (Fig. 1. 3), adică reducerea forţelor şi eliminare surselor de rezonanţă. 

Îmbunătăţirea rezistenţei la cavitaţie este de asemenea un aspect foarte important. 
Modelarea curgerii în diferite sisteme este o ramură de mult integrată în 

diferite branşe ale industriei. Modelarea fenomenelor specifice curgerii fluidelor este 
de mare interes în toate aplicaţiile care implică o curgere într-un anumit sistem, de 
la industria auto şi aviatică până la industria de construcţii civile, Bross şi Fitz [28]. 

În prezent, cât şi pe viitor domeniul de proiectare, dezvoltare şi producţie al 
pompelor centrifuge se va axa spre reducerea costurilor de fabricaţie/întreţinere şi 

creşterea performanţelor energetice şi cavitaţionale. 
În rotorul pompelor centrifuge se produc fenomene de curgere 3D complexe 

care includ turbulenţe, curgeri secundare, nestaţionaritate etc., Brennen [26]. O 
metodă de îmbunătăţire a performanţelor este diminuarea forţelor hidrodinamice de 

interacţiune care apar între rotor şi colector.  

 
Fig. 1. 3 Reducerea vibraţiilor din lagăre din anii 1950 până în anii 2010, Bois [24] 

Din analiza teoretică a forţelor hidrodinamice care apar între rotor şi 
pintenul colectorului, Adkins [7], reiese inabilitatea paletelor de a ghida perfect 
curentul prin rotor, determinând cu metode teoretice perturbaţiile curentului care 
apar în zona de refulare a rotorului. După mai multe campanii de măsurători la 
diferite regimuri de funcţionare s-a dovedit că într-adevăr aceste forţe 

hidrodinamice sunt perturbatoare pentru întregul proces de transformare a energiei 
electrice în energie stereomecanică şi apoi în energie hidraulică. Presiunea care 
acţionează pe suprafaţa frontală a coroanei rotorului are un efect major asupra 
forţelor hidrodinamice perturbatoare, Adkins [7]. Fluctuaţiile de presiune 
interacţionează cu, colectorul sau chiar cu circuitul crescând astfel numărul efectelor 
dinamice (în general al forţelor nestaţionare) care acţionează asupra componentelor 

mecanice, aşa cum reiese din Adkins [7], şi care sunt cele mai importante surse de 
vibraţii şi zgomot, Dong [39], Chu şi alţii [34] . 

Gonzales [53] şi Blanco-Marigorta [23] au analizat prin simulare numerică 
efectele dinamice datorate interacţiunii rotor-pintenul colectorului pentru o pompă 
centrifugă, surprinzând dinamica şi efectele curgerii nestaţionare din interiorul 

pompei. 
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Fig. 1. 4 Conturul presiunii statice (Pa) la debitul nominal (stânga); distribuţia presiunii 

nestaţionare (dreapta), Gonzales [53] 

Fenomenul de cavitaţie şi efectele acestuia joacă un rol important în 
proiectarea şi utilizarea pompelor centrifuge. Mecanismul prin care fenomenul de 
cavitaţie conduce la o scădere a înălţimii de pompare este de mare interes, 
Frobenius şi alţii [45]. Hirschi şi alţii [61] au încercat, cu ajutorul simulării numerice, 

să estimeze comportamentul cavitaţional al unui rotor de pompă centrifugă cu 
scopul de a compara rezultatele numerice cu datele experimentale.  Pentru o 
estimare cât mai precisă a fenomenului de cavitaţie, mai multe modele de analiza 
numerică au fost dezvoltate, rafinate şi aplicate în ultimii ani, atât pentru curgeri 
staţionare,  Lemonier şi Rowe [77], Dupont şi Avellan [42], cât şi pentru curgeri 
nestaţionare, Delannoy şi Kueny [35], Kubota şi alţii [72]. 

Cercetările realizate la Von Karman Institute for Fluid Dynamics, sub 
conducerea lui R.A. Van den Braembusshe, prezintă o metodă de optimizare a 
geometriei unui rotor radial [115] bazată pe o reţea neuronală artificială, algoritmi 
genetici şi un cod 3D de rezolvare a ecuaţiilor Navier-Stokes, metodă folosită pentru 
a prezice performanţele unei anumite geometrii de rotor. Această metodă a fost 
folosită şi pentru a efectua o optimizare multipunct, adică geometria obţinută să 

aibă performanţe energetice cât şi cavitaţionale îmbunătăţite la mai multe puncte de 

funcţionare. 

 
Fig. 1. 5 Cavitaţie cu caracter nestaţionar dezvoltată pe extradosul paletei, Hofmann şi alţii [62] 

Hofmann şi alţii [62] folosesc diferite tehnici experimentale şi simulări 
numerice 3D a curgerilor bifazice pentru a prezenta o metodă de optimizare a 
geometriei unui rotor cu palete torsionate care funcţionează în cavitaţie şi în lipsa 

acesteia. Scopul acestei cercetări este de a îmbogăţi cantitatea de informaţii asupra 
comportamentului nestaţionar al curgerilor în regim cavitaţional şi agresivitatea 
eroziunilor de material de pe rotor provocate de acesta.  
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Miloş şi alţii [82] propun o metodă complet automată de generare a 
canalului interpaletar al unui rotor de pompă centrifugă, pornind de la datele 

geometrice asigurate de codul de proiectare quasi-3D. Pentru a genera traseul 
hidraulic al canalului interpaletar, metoda se bazează pe interpolarea unei cantităţi 
cinematice semnificative a distribuţie încărcării pe paletă. 

Goto şi alţii [55] au dezvoltat un proces automat de proiectare a 
componentelor hidraulice al pompelor: rotoare, colectoare etc. Procesul cuprinde o 
metodă 3D de proiectarea inversă, tehnologia de modelare a geometriei 3D a 
rotorului, generarea reţelei de discretizare şi analiza numerică. Sistemul este 

conectat la o reţea de CNC-uri pentru prelucrarea mecanică a componentelor 
proiectate. Utilizarea acestei noi metode conduce la o reducere semnificativă a 
timpului de proiectare şi realizare a pompelor cu randamente ridicate, fiabile şi 
concepte de proiectare inovative. 

Li [78] prezintă o metodă inversă de proiectare a paletajului turbomaşinilor. 
Pentru a obţine o paletă continuă şi o încărcare atent controlată, aceasta metodă 
utilizează o încărcare a paletei de forma unei curbe cubice Beizer care exprimă 

matematic funcţia intensităţii vârtejului.  
Zanganeh [122] propune în 1991 o metodă de proiectare inversă a 

paletajului turbomaşinilor. În 1998 Zanganeh [123] dezvoltă metoda de proiectare 
inversă pentru a fi aplicată la proiectarea rotoarelor de pompe centrifuge. Metoda de 
proiectare inversă quasi-3D (Q-3D), consideră că paletele rotorice sunt reprezentate 
de suprafeţe de vârtej care depind de distribuţia circumferenţială a vitezei specifice 

mediate a vârtejului rV .
 

Cu scopul de a obţine randamente ridicate şi un 

comportament cavitaţional îmbunătăţit pentru pompele centrifuge, optimizarea 
încărcării paletelor este un subiect amplu dezbătut în literatură, Yiu şi Zanganeh 
[121], Ashihara şi Goto [19]. 

 

1.2.1 Pompe centrifuge de acumulare  
 

Pompele de acumulare reprezintă o categorie aparte din tipologia generală a 
generatoarelor hidraulice. Aceste pompe sunt destinate vehiculării debitelor ridicate, 
pe lângă funcţionarea la randamente ridicate şi cu o dezvoltare acceptabilă a 

fenomenului de cavitaţie. Astfel au apărut pompele cu dublă intrare, mono- sau 
multietajate, în funcţie de înălţimea de pompare necesară. Pentru creşterea 
debitului pompelor centrifuge se utilizează soluţia cu două rotoare în paralel, care 
presupune o intrare dublă ca în Fig. 1. 6 şi Fig. 1. 7.  

Aceste pompe sunt utilizate la alimentări cu apă, irigaţii şi ca pompe de 
acumulare în amenajările hidroenergetice. Corpul pompei cuprinde atât camera de 
aspiraţie – cât şi colectorul (de refulare). Racordurile de aspiraţie şi refulare sunt 

aşezate în partea de jos a pompei, unde se află şi tălpile de prindere. Rotorul cu 
intrare dublă  este fixat prin pană pe arbore, sprijinit pe rulmenţi şi etanşat cu 
garnituri. Având două rotoare solidare care funcţionează ca şi cum ar fi legate în 
paralel, aspiraţia în pompă se face pentru ambele rotoare prin intermediul a două 
camere de aspiraţie simetrice de o geometrie specială, sub forma unui pantalon cotit 
străbătute de arbore, în final apa din cele două rotoare ajungând în colector, după 

care este evacuată din pompă. Soluţiile constructive de pompe de acumulare cu 

dublu flux prezentate în Fig. 1. 6 şi Fig. 1. 7 se regăsesc şi în sistemul 
hidroenergetic românesc, la SP Jidoaia respectiv SP Lotru Aval. 
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Fig. 1. 6 Pompa centrifugă cu dublu flux, Anton şi Baya [14] 

 
Fig. 1. 7 Pompă de acumulare cu dublu flux, Miloş [81] 

Necesitatea pompării lichidelor la presiuni ridicate şi debite relativ reduse, în 
condiţiile unor dimensiuni mici de gabarit ale pompelor centrifuge, a determinat 

apariţia unei soluţii constructive ce presupune înserierea rotoarelor, rezultând 
pompele centrifuge multietajate Fig. 1. 8. Această pompă de acumulare cu dublu 
flux multietajată prezintă două rotoare aşezate spate în spate legate în serie, 

aspiraţia făcându-se pentru primul rotor printr-o cameră de aspiraţie similară 
pompelor de acumulare cu dublu flux cu rotoare legate în paralel. Din primul rotor 
apa este condusă la cel de-al doilea rotor prin intermediul unei alte conducte, iar din 
cel de-al doilea rotor apa ajunge în colector după care este evacuată din pompă. 
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Astfel de pompe se găsesc în Romania la SP Gâlceag. Noi soluţii constructive de 
pompe de acumulare sunt prezentate în Fig. 1. 9. Aceste noi soluţii prezintă o 

cameră de aspiraţie tangenţială comparativ cu vechile soluţii constructive care 
prezintă o cameră de aspiraţie simetrică cu o geometrie complexă. 

 
Fig. 1. 8 Pompă de acumulare cu dublu flux şi două etaje, Dunca [41] 

 
Fig. 1. 9 Soluţii constructive noi de pompe de acumulare: cu un rotor(stânga), cu două rotoare 

(dreapta), Wikipedia [124] 

În cazul pompelor de acumulare cercetările se axează pe investigarea 
curgerii în camera de aspiraţie. Aceasta cameră de aspiraţie, după cum s-a 
menţionat anterior, are o forma specială, prezentând o pilă centrală care o desparte 

în două jumătăţi identice în timp ce arborele pompei trece prin interiorul acesteia. 
Astfel de geometrie complexă generează perturbaţii ale curgerii în câmpul 
hidrodinamic amonte de rotor. Investigaţiile anterioare asupra câmpului 
hidrodinamic de curgere amonte de rotor, au evidenţiat neuniformităţile generate în 
curgere de geometria complexă a camerei de aspiraţie şi a prezenţei pilei centrale şi 

a arborelui. Ludke [79] a realizat în detaliu investigaţii experimentale a câmpului 

hidrodinamic de curgere în camere de aspiraţie radiale şi tangenţiale cu scopul de a 
identifica structura curentului din aceste tipuri camere de aspiraţie.  
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Fig. 1. 10 Structura curentului în camera de aspiraţie a pompelor de acumulare cu dublu flux, 

Van den Braembussche [116] 

În interiorul camerei de aspiraţie simetrice, cazul de faţă, structura 
curentului este una foarte complexă. Structura curentului în cotul de la aspiraţie a 
pompei de acumulare este prezentată în Fig. 1. 10 – stânga, în interiorul acesteia 
sunt evidenţiate trei zone de separare a curentului: 

1. prima zonă este localizată în vecinătatea pilei centrale unde conducta se 
desparte în două jumătăţi identice; 

2. a doua este localizată în zona de curbură a camerei, zonă în care curentul 

devine din radial un curent axial;  
3. a treia zonă fiind localizată în spatele arborelui.  

De asemenea pe secţiunea de ieşire a camerei de aspiraţie, curentul 
prezintă două vârtejuri contra-rotative în spatele arborelui, Fig. 1. 10 - dreapta. 

 
Fig. 1. 11 Viteza circumferenţială absolută (stânga) şi viteza circumferenţială relativă (dreapta) 

amonte de rotor, Sallaberger şi alţii [95] 

Prezenţa vârtejurilor contra rotative a fost surprinsă şi de Sallaberger şi alţii 
[95] prin vizualizarea vitezei circumferenţiale absolute, Fig. 1. 11. Aceste vârtejuri 
conduc la apariţia unui câmp hidrodinamic neuniform la intrare în rotor. În 
consecinţă, datorită structurii complexe a câmpului de curgere generat de camera 
de aspiraţie, performanţele cavitaţionale ale rotorului sunt deteriorate şi fenomene 
nestaţionare sunt generate. 

Stuparu şi alţii [102] au evaluat cu ajutorul simulărilor numerice 

comportamentul curgerii în camera de aspiraţie şi în rotorul unei pompe centrifuge 

de acumulare. Anton L.E. şi alţii [16] au investigat numeric câmpul hidrodinamic 

dintr-o conductă de aspiraţie simetrică a unei pompe cu dublu flux. 
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Interacţiunea dintre  rotor şi pintenul  colectorului şi/sau ante/post-stator  
reprezintă o altă ramură de interes în investigarea pompelor centrifuge de 

acumulare. Yang şi alţii [120] au proiectat cu diferite considerente şi au analizat 
numeric utilizând coduri CFD, patru rotoare de pompă de acumulare cu dublu flux. 
În analiza numerică s-au investigat fluctuaţiile de presiune apărute între pintenul 
colectorului şi paletele rotorice. Rezultatele obţinute reprezintă o referinţă în 
proiectarea rotoarelor pompelor centrifuge cu dublu flux. Mişcarea relativă dintre 
rotor şi pintenul colectorului generează interacţiuni nestaţionare care afectează 
performanţele pompelor şi este responsabilă de apariţia fluctuaţiilor de presiune. 

Dunca [40], [41] a investigat cu ajutorul metodelor numerice 3D curgerea 
staţionară turbulentă într-o pompă centrifugă cu dublu flux dublu etajată echipată 
cu un post-stator la refularea din primul rotor  şi un ante-stator la aspiraţia celui de-
al doilea rotor. Post-statorul are rolul de a uniformiza unghiul de curgere β2 de la 

refularea primului rotor în timp de ante-statorul asigură un unghi de curgere β1 
favorabil la aspiraţia celui de-al doilea rotor. Cercetările s-au axat pe interacţiunea 
rotor- post-stator, observând că distribuţia de presiuni pe paletele rotorice este 

influenţată de prezenţa paletelor post-statorice, propunând o soluţie de diminuare a 
acestor interacţiuni. 

 
Fig. 1. 12 Pompă centrifugă dublu etajată cu dublu flux, cu stator, Dunca [41] 

 

Fig. 1. 13 Traseul hidraulic analizat al pompei centrifuge dublu etajată cu dublu flux,cu stator, 
Dunca [41] 
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Din investigaţiile anterioare efectuate asupra funcţionării pompelor 
centrifuge, se desprind următoarele concluzii: 

✓ performanţele energetice şi cavitaţionale ale pompelor  centrifuge sunt 
afectate de fenomene hidrodinamice 3D complexe care apar în câmpul 
hidrodinamic;  

✓ funcţionarea pompelor cu dublu flux este afectată de forma camerei de 
aspiraţie şi prezenţei arborelui, care induc neuniformităţi circumferenţiale (vârtejuri 
şi separări ale curentului) în câmpului hidrodinamic amonte de rotor; 

✓ dezvoltarea de noi metode de îmbunătăţirea a funcţionării pompelor 

centrifuge reprezintă o preocupare globală larg dezbătută în literatura de 
specialitate; 

✓ se doreşte adoptarea de soluţii inovative de îmbunătăţirea a performanţelor 
energetice şi cavitaţionale ale rotoarelor prin reproiectarea geometrie paletelor. 

 
 

1.3. Amenajarea hidroenergetică Lotru 

 
Uzina Electrică Lotru are ca amenajare principală centrala Ciunget cu o 

putere instalată de 510 MW,alimentată din lacul Vidra aflat pe cursul râului Lotru. 
Acesta este un râu intramontan cu un debit constant de cca 4 m3/s, prea mic pentru 

exploatarea Ciunget. În consecinţă s-au realizat captări secundare din bazinele 
hidrografice adiacente, apa fiind adusă în lacul Vidra în special prin pompare. 

 
Fig. 1. 14  Amplasarea staţiilor de pompare din amenajarea Lotru 

Staţiile de pompare din sistemul amenajării hidroenergetice LOTRU sunt: 
Lotru Aval (Balindru), Jidoaia şi Petrimanu. Amplasarea lor faţă de lacul Vidra pe 

care-l deservesc este prezentată în Fig. 1. 14. Staţiile de pompare sunt destinate 
pompării apei acumulate în lacurile artificiale create în spatele barajelor Lotru Aval 
(NNR1030 m), Jidoaia  (NNR 1182 m) şi Petrimanu (NNR 1130 m).  Pomparea este 
realizată prin intermediul a două tipuri de pompe: 

• pompele MU 81 de fabricaţie Neyrpic Franţa; 

• PRO de aceeaşi provenienţa, PRO 10-195 pentru Jidoaia şi PRO 10.5-

170 pentru Petrimanu.  
O parte din pompele PRO au fost fabricate şi în România la UCM Reşiţa. 
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Din punct de vedere al capacităţii, pompele de la Lotru Aval asigură 1.06 
m3/s la funcţionare individuală şi 2 m3/s la funcţionare în paralel ca debit maxim, 

cele de la Jidoaia asigurând un debit de 4.5 m3/s la funcţionarea individuală şi 9 
m3/s la funcţionarea simultană, iar cele de la Petrimanu asigură un debit de 4.66 în 
punctul nominal de funcţionare, adică la o înălţime de pompare de 171 m ceea ce 
conduce la un debit cumulat pentru trei pompe de circa 13.5 m3/s, conform datelor 
de proiectare puse la dispoziţie de către beneficiar. Aceste valori ale debitelor sunt 
cele care pot fi pompate în lacul Vidra (NNR 1289 m), din cele trei lacuri de 
acumulare amintite anterior. Apa pompată urmează să fie apoi turbinată în CHE 

Lotru-Ciunget, CHE Mălaia şi CHE Brădişor. De la punerea în funcţiune, staţiile de 
pompare şi-au îndeplinit rolul şi au necesitat doar reparaţii curente. 

Sistemul de captări şi aducţiuni secundare, suplimentează debitul captat cu 
13.5 m3/s, faţă de cei 4.5 m3/s ai cursului principal şi asigură 75% din stocul de apă 

necesar producţiei de energie, ceea ce subliniază importanţa bunei funcţionări a 
sistemelor de pompare. 

 

1.3.1. Staţia de pompare Jidoaia 
 
Staţia de pompare Jidoaia are o importanţă deosebită, aceasta staţie de 

pompare situându-se pe pârâul Voineşiţa care alimentează lacul de acumulare 
Jidoaia, care la rândul lui face parte sistemul hidroenergetic de pe râul Lotru. 

 
Fig. 1. 15 Vedere generală a staţiei de pompare Jidoaia 

În Fig. 1. 15 se prezintă o vedere generală a staţiei de pompare Jidoaia în 
care se observă barajul staţiei de pompare şi clădirea în care se află hidro-
agregatele de pompare şi motoarele de acţionare.  

Fig. 1. 16 prezintă schema amplasării hidro-agregatelor din centrală. Se 

poate observa că pompele sunt montate în paralel, alimentate de patru conducte de 
aspiraţie, câte două pentru fiecare pompă aferente fiecărei intrări. Pompele 
refulează împreună într-o conductă de refulare, asigurându-se un debit mare. 
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Fig. 1. 16 Schema amplasării hidro-agregatelor în SP Jidoaia, [38] 

 

1.3.2. Parametrii funcţionali ai pompelor PRO 10-195 din SP Jidoaia. 

Regimuri normale de exploatare 
 

 
Fig. 1. 17 Vedere hidroagregat PRO 10-195 – pompa din SP Jidoaia 

Staţia de pompare este echipată cu două pompe de tip PRO 10 195, una de 
fabricaţie Neyrpic Franţa (pompa 1) iar cea de a doua (pompa 2) de fabricaţie sub 
licenţă la UCM Reşiţa. Pompele, centrifuge cu dublu flux, au fost livrate pentru H = 
193 m şi Q = 4.2 m3/s, fiind antrenate de câte un motor electric de 10.5 MW la 
turaţia de 1000 rpm, motoare electrice de asemenea de fabricaţie UCMR. Pompele 

funcţionează individual sau simultan, în funcţie de debitul afluent în lacul de 
acumulare. Pentru pompele PRO 10-195 de la SP Jidoaia valorile garantate ale 
parametrilor funcţionali sunt prezentate în Tabelul 1.2. 
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Tabel 1. 2 Parametrii funcţionali ai pompelor PRO 10-195 din SP Jidoaia 

Mărimea Simbol U/M 
Valorile parametrilor funcţionali 

garantate de producător 

Înălţime manometrică totală H m 197 193 185 

Debitul Q m3/s 4 4.2 4.6 

Puterea absorbită P kW 8840 8940 9210 

Randamentul total  % 87.5 89 90 

Staţia de pompare Jidoaia funcţionează la nivele variabile de aspiraţie 
cuprinse între cotele 1180 m şi 1171 m, cote ce corespund respectiv lacului plin NNR 

şi limitei impuse prin proiect pentru pompe (valoare considerată ca şi referinţă fiind 
regăsită de două ori în documentaţia tehnică). Din punct de vedere al refulării, staţia 

de pompare refulează într-un bazin cu cota de radier de 1353 m prevăzut cu un 
deversor la cota 1356 m, refularea fiind considerată cu nivel constant. În aceste 
condiţii, înălţimea geodezică a sistemului H geodezic variază continuu, pe durata 
exploatării normale, între următoarele valori: 

- H geo  min 1356.2 – 1180 = 176.2 m; 
- H geo max 1357.2 – 1171 = 186.2 m. 

 

1.3.3. Aspecte particulare privind funcţionarea pompelor de 

acumulare PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia 
 

1.3.3.1. Măsurători „in situ” efectuate la SP Jidoaia 
 
Staţiile de pompare din sistemul Lotru se află în funcţiune de cca 40 de ani, 

perioadă în care pompele au suferit numeroase reparaţii, cu precădere înlocuirea 
rotoarelor. Din acest motiv caracteristicile reale de funcţionare s-au îndepărtat de 

cele garantate de producător. 

 
Fig. 1. 18 Locul de amplasare a debitmetrelor pe schema amenajării SP Jidoaia, Anton A.[12] 

Debit Debit 
Debit 

Debit 
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Fig. 1. 19 Amplasarea aparatelor de măsură folosite la măsurătorile in situ, Anton A. [12] 

O etapă importantă este determinarea caracteristicilor acestor pompe prin 
măsurători “in situ”. Pentru SP Jidoaia măsurătorile au fost efectuate de echipa 
coordonată de Prof.dr.ing. Anton Anton de la Universitatea Tehnică de Construcţii 
din Bucureşti, în cadrul proiectului „Determinarea caracteristicilor reale de 

funcţionare ale hidroagregatelor se la staţiile de pompare Petrimanu, Jidoaia şi Lotru 
Aval din amenajarea Lotru 2004-2006” Nr.87-12.02/04.05.2004. Acest proiect a 
avut ca şi instituţie coordonatoare Universitatea Politehnica din Timişoara şi director 
de proiect pe Prof.dr.ing. Liviu Eugen Anton. Procedura aplicată a fost metoda 
termodinamică, care în principiu determină caracteristicile pompei utilizând legea 

conservării energiei, Baya şi alţii [21], Stuparu [99]. Fig. 1. 18 şi Fig. 1. 19 prezintă 

schema amplasării aparatelor de măsură utilizate pentru efectuarea măsurătorilor. 
 

1.3.3.2. Reprezentarea grafică a rezultatelor măsurate 
 
În urma măsurătorilor efectuate de Prof.dr.ing. Anton Anton s-au trasat 

curbele caracteristice pompelor PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia (Fig. 1. 20 şi 

Fig. 1. 21).  
Pompa 1 realizează o înălţime manometrică de cca 172-185 m  şi pompa 2 

cca 180-187 m (Fig. 1. 20), înălţimi de pompare mai mici decât înălţimea garantată 

de producător. Din suprapunerea curbelor caracteristice pompelor (Fig. 1. 22) se 

observă domeniile de funcţionare mult diferite, pompa 1 pompând în permanenţă la 
aceeaşi înălţime de pompare un debit mai mare decât pompa 2. 

Din punct de vedere al randamentului, punctele măsurate sunt apropiate 
(Fig. 1. 21). Se constată o diferenţa clară între valorile corespunzătoare pompei 1 în 
comparaţie cu cele corespunzătoare pompei 2. Randamentul maxim garantat este 

de 90% la H = 185 m, cu o toleranţa de ± 1,5% pentru incertitudinea măsurătorii şi 

una de construcţie de ± 0,7%. Toleranţa admisă pentru debit este de ± 10%. Toate 
toleranţele sunt interpretabile conform codului CEI 198/1966, cod aflat în vigoare la 
nivel European la acea vreme. 
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Fig. 1. 20 Înălţimea de pompare şi puterea absorbită pentru pompele PRO 10-195 de la SP 

Jidoaia, Anton A. [12] 

 
Fig. 1. 21 Curbele de randament pentru pompele PRO 10-195 de la SP Jidoaia, Anton A.[12] 

Curbele energetice caracteristice pompelor PRO 10-195 care echipează SP 
Jidoaia, obţinute în urma măsurătorilor in situ, sunt comparate în continuare cu 
datele de catalog livrate de producător. 
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Fig. 1. 22 Suprapunerea curbelor obţinute prin măsurători in situ cu datele de catalog - 

înălţime de pompare şi putere absorbită, Anton A. [12] 

 
Fig. 1. 23 Suprapunerea curbelor obţinute prin măsurători in situ cu datele de catalog - 

randament total, Anton A. [12] 

Din figurile 1.20 – 1.23 reiese că funcţionarea în domenii de debite diferite 
apare din cauza diferenţelor constructive ale pompei produse la UCM Reşiţa faţă de 

pompa produsă la Neypirc Franţa. Alterarea performanţelor energetice se datorează 
în primul rând reparaţiilor repetate care au dus la la modificarea geometriei iniţiale a 
rotoarelor. Pompele funcţionează cu înălţime de aspiraţie negativă, adică există 

continuu o contrapresiune la intrarea în rotor, care ar trebui să aibă un efect 
favorabil din punct de vedere cavitaţional. Dezvoltarea peste limita tolerată a 
fenomenului de cavitaţiei conduce la distrugerea rotoarelor, observându-se la 

aspiraţie lipsa bordurilor de atac pe unele din palete, lucru datorat dezvoltării 
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accentuate a fenomenului de cavitaţiei. Evident este că pompele funcţionează la  
parametrii sub valorile garantate de producător. 

 

1.3.4. Concluzii privind construcţia şi funcţionarea pompelor PRO 10-

195 care echipează SP Jidoaia 

 
Analiza comportării în exploatare a pompelor care echipează staţia de 

pompare Jidoaia are o importanţă deosebită. Buna funcţionare a pompelor ce 
echipează această staţie de pompare este condiţionată de o funcţionare la 
parametrii de proiectare şi lipsită de incidente care pot apărea în urma fisurării 
paletelor datorate fenomenului de cavitaţie. Apariţia acestor incidente duce la 
pierderi în producţia de energiei electrică obţinută pe baza energiei hidraulice. 

Proiectarea şi realizarea acestor staţii de pompare cât şi a pompelor, 
respectiv rotoarelor au avut loc in anii 1970, în funcţionarea acestora intervenind 

uzura şi degradarea cauzate atât de exploatarea îndelungată cât şi de eroziunile 
cauzate de fenomenul de cavitaţie. Fiind în exploatare de mai mult de 30 de ani,  au 
ajuns practic la limita duratei normale de viaţă. 

Performanţele energo – cavitaţionale ale acestor pompe sunt afectate de 
starea lor tehnică actuală, dar şi de metodele de proiectare utilizate în urmă cu 
jumătate de secol. 

Din aceste motive se impune retehnologizarea lor, cel puţin prin 
reproiectarea, execuţia şi încercarea  rotoarelor şi/sau reproiectarea componentelor 
din amonte şi aval de rotor. 

Din analiza constructivă a pompelor PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia 
se observă că traseul hidraulic al pompelor este de o formă particulară cu 
dezavantaje importante: 

• cameră de aspiraţie sub forma a unui pantalon cotit prevăzută cu o pilă 

centrală şi străbătut de arborele pompei. Camera de aspiraţie  
• rotor cu palete foarte lungi şi foarte curbate în zona de intrare; 
• bordul de atac ascuţit al paletelor. 

Particularităţile constructive descrise mai sus conduc la existenţa unui câmp 
de viteze neuniform la intrare în rotor mult diferit de convenţionala „intrarea axială” 
utilizată cu precădere la proiectarea pompelor centrifuge. De asemenea forma 
paletelor la intrare în rotor şi condiţiile speciale de la aspiraţie fac imposibilă evitarea 

dezvoltării excesive a fenomenului de cavitaţie chiar la înălţimi de aspiraţie negative 
mai mari de -30 m. 

Având în vedere construcţia staţiei de pompare şi a pompelor rezultă că, 
pentru îmbunătăţirea funcţionării acestor pompe din punct de vedere energetic şi 
cavitaţional trebuie studiată curgerea în zona de aspiraţie şi găsite soluţii de 
îmbunătăţire atât a structurii curentului la intrare în rotor cât şi a creşterii valorilor 

presiunii statice în zona de intrare pe paletajul rotoric. 
Deşi cele două pompe sunt identice constructiv, ele au comportări diferite în 

exploatare, domeniile de funcţionare fiind diferite, atât în ceea ce priveşte 
caracteristica H=f(Q) cât şi randamentul. Pompele nu mai realizează parametri de 
funcţionare iniţial garantaţi de producător existând probabilitatea ca aceşti 
parametri să nu fi fost atinşi niciodată, pe parcursul exploatării lor. Gradul de 
dezvoltare a fenomenului de cavitaţie este peste limita tehnică tolerabilă, ceea ce 

afectează atât parametri funcţionali cât şi distrugerea prematură a rotoarelor, 
înlocuirea rotoarelor cu altele noi, de aceeaşi configuraţie geometrică nu rezolvă 
problema din punct de vedere cavitaţional. Retehnologizarea stațiilor de pompare de 

acumulare, din Romania, prin schimbarea rotorului este absolut necesară, astăzi 
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existând metode de proiectare avansate care pot genera geometrii ale rotorului cu 
caracteristici energo-cavitaţionale superioare. 

 
Fig. 1. 24 Rotorul pompei PRO 10-195 ce echipează SP Jidoaia, erodat cavitaţional 

Pe baza acestei analize se observă necesitatea îmbunătăţirii performanţelor 
energetice şi cavitaţionale ale pompelor PRO 10-195 care echipează staţia de 
pompare Jidoaia. 

 
 

1.4. Obiectivele şi conţinutul tezei de doctorat 
 

Scopul activităţii de cercetare din cadrul tezei de doctorat este de a analiza 

din punct de vedere experimental şi numeric funcţionarea rotoarelor pompelor PRO 
10-195 care echipează SP Jidoaia. Proiectarea şi realizarea unor soluţii inovative 

pentru îmbunătăţirea performanţelor energetice şi cavitaţionale ale acestor rotoare. 
Pentru îndeplinirea acestor etape s-au propus următoarele obiective: 

1. Proiectarea şi realizarea unui stand experimental de laborator destinat 
încercării pompelor centrifuge. 
2. , realizarea şi implementarea în standul experimental al rotorului model şi 

al conductei de la aspiraţie model al pompei PRO 10-195. 
3. Determinarea experimentală a performanţelor energetice şi cavitaţionale 
ale rotorului model de pompă de acumulare. Evaluarea numerică a 
performanţelor energetice ale rotorului model. 
4. Analiza experimentală a câmpului nestaţionar de presiune pe secţiunea de 
ieşire a camerei de aspiraţie. 
5. Compararea rezultatelor numerice cu date experimentale. 

6. Implementarea unor soluţii inovative de îmbunătăţirea a performanţelor 
energetice (prin reproiectarea rotorului) şi a comportamentului cavitaţional 
ale rotorului de pompă de acumulare (prin montarea unui impulsor amonte de 
rotorul principal). 
7. Transpunerea la prototip a datelor obţinute. 

Pentru îndeplinirea obiectivelor propuse, conţinutul tezei este structurat după cum 

urmează: 
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• Capitolul 1 – stadiului actual al cercetării în domeniul pompelor 
centrifuge, identificarea problemelor din funcţionare a pompelor de 

acumulare care echipează SP Jidoaia. 
• Capitolul 2 – proiectarea şi realizarea unui nou stand experimental 

destinat încercării pompelor centrifuge. 
• Capitolul 3 – realizarea, implementarea şi testarea în standul 

experimental de laborator al rotorului model de pompă de acumulare 
PRO 10-195 din SP Jidoaia. 

• Capitolul 4 – realizarea, implementarea şi evaluarea influenţei camerei 

de aspiraţie model al pompei de acumulare asupra performanţelor 
energetice şi cavitaţionale ale rotorului model. 

• Capitolul 5 – evaluarea experimentală a câmpului nestaţionar de 
presiune pe secţiunea de ieşire din camera de aspiraţie şi validarea 

rezultatelor numerice cu date experimentale  
• Capitolul 6 – simularea numerică a curgerii 3D staţionară turbulentă în 

traseul hidraulic model al pompei de acumulare (traseul hidraulic model 

implementat în standul experimental). Evaluarea structurii curentului la 
intrarea în rotor. 

• Capitolul 7 – proiectarea şi testarea unor soluţii inovative de 
îmbunătăţire a performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului de 
pompă de acumulare. 

• Capitolul 8 – concluzii, contribuţii personale şi perspective. 
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2. Proiectarea şi realizarea standului 
experimental  

 
 

2.1. Introducere 

 
Ramura maşinilor hidraulice care se ocupă cu studiul pompelor este una 

foarte dezvoltată, în lume existând mai multe centre şi institute care au ca domeniu 

de activitate analiza numerică şi experimentală a curgerii în turbomaşini.  

În aceste centre şi institute se realizează o varietate mare de încercări 
experimentale aplicate pompelor, de la încercări globale – determinarea 
caracteristicii standului, a pompei, determinare randamentului cu metoda 
termodinamică, până la încercări speciale – determinarea câmpului de presiuni 
nestaţionare cu ajutorul traductorilor de presiune miniaturali, măsurători cu DPIV 
(Digital Particle Imaging Velocimetry), LDV (Laser Doppler Velocimetry) şi PIV 
(Particle Imaging Velocimetry). 

Laboratorul de Mecanica Fluidelor din Lyon-Franţa este dotat cu un stand 
experimental de încercare a pompelor cu circuit închis, Fig. 2. 1 - stânga. În Fig. 2. 
1- dreapta este prezentată secţiunea test din circuitul standului, secţiune în care 
cercetătorii de aici au investigat curgerea într-o pompă centrifugă care prezintă un 
post-stator la refulare. Măsurătorile s-au realizat la punctul optim de funcţionare al 
pompei cu Laser Doppler Velocimetry (LDV), investigate fiind câmpurile 

hidrodinamice din rotor şi stator, Akhras [8]. 

 
Fig. 2. 1 Stand experimental din Laboratorul de Mecanica Fluidelor -Lyon (Franţa):secţiunea de 

testare - stânga; schiţa standului - dreapta , Akhras [8] 

Universitatea Tehnică din Darmstadt, are de asemenea în laboratorul de 

maşini hidraulice, un stand cu circuit închis pentru încercarea pompelor (Fig. 2. 2). 
Aici se pot efectuat măsurători pentru determinarea randamentului total al 
pompelor, Tamm şi alţii [110]. Pe acest stand se mai pot efectua şi încercări 
experimentale pentru determinarea câmpului hidrodinamic în rotoare, Tamm şi alţii 

[108] [109]. 
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a)Secţiunea test 

 
b)Schiţa standului 

Fig. 2. 2 Stand experimental de la Universitatea Tehnică din Darmstadt (Germania), Tamm 
[108] 

La Universitatea din Osaka Japonia, Prof.dr.ing. Yoshinobu Tsujimoto 
operează un stand de laborator în care se pot investiga diferitele tipuri de 
instabilităţi induse de cavitaţie ce apar în zona impulsorului, Tsujimoto [113]. Schiţa 
standului este prezentată în figura de mai jos: 

 
Fig. 2. 3 Stand experimental de la Universitatea  din Osaka (Japonia), Tsujimoto [113] 
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Fig. 2. 4 Stand experimental de la Institutul de 
Maşini Hidraulice din  Braunschweig 

(Germania), secţiunea test, Detlev [37] 

Fig. 2. 5 Stand experimental din Laboratoire 
de Mécanique din  Lille (Franţa), secţiunea 

test, Pavesi et al. [90] 

La Institutul de Maşini Hidraulice din Braunschweig din Germania există un 
stand experimental (Fig. 2. 4) pe care se efectuează măsurători cu DPIV (Digital 
Particle Velocimetry). Cu această tehnică de măsurare ne-invazivă se realizează 
măsurători în timp real al câmpurilor de viteze instantanee cât şi câmpuri de curgere 
complexe întâlnite la pompe centrifuge. DPIV poate livra toate cele trei componente 
ale vitezei din câmpul analizat, Detlev [37]. 

Pe standul de pompe din „ Laboratoire de Mécanique” din Lille (Franţa), cu 
ajutorul echipamentului PIV (Particle Imaging Velocimetry) se analizează câmpurile 
hidrodinamice din zona de interacţiune dintre rotor şi stator într-o pompă radială. 
Secţiunea test este prezentată în Fig. 2. 5, Paveşi şi alţii [90]. 

În continuare se vor prezenta particularităţile standului pentru încercarea 
pompelor din Laboratorul de Maşini Hidraulice de la Facultatea de Mecanică din 

cadrul Universităţii Politehnica din Timişoara. 

 
 

2.2. Proiectarea standului pentru încercarea pompelor 
centrifuge 

 
Scopul standului experimental este de a reproduce la scară redusă 

fenomenele hidrodinamice dintr-o staţie de pompare, specifice curgerii în traseul 
hidraulic al pompelor de acumulare cu dublu flux. Pentru îndeplinirea acestui 
deziderat traseul hidraulic model al pompei de acumulare va fi modelat, realizat şi 

implementat pe standul experimental. Pentru a reproduce cât mai fidel traseul 
hidraulic al pompei de acumulare se vor realiza modele ale camerei de aspiraţie şi 
rotorului, acesta din urmă fiind instalat într-o carcasă disponibilă în laborator. 

Cu acest stand se pot efectua investigaţii experimentale privind 

performanţelor energetice (H, P şi η) şi cavitaţionale (NPSHc) ale rotoarelor model 

de pompe de acumulare. Configuraţia standului permite şi realizarea de investigaţii 
speciale aplicate pompelor. Câmpul de presiune nestaţionară amonte de rotorul 

model al pompei de acumulare va putea fi evaluat prin intermediul măsurătorilor de 
presiune nestaţionară – cu traductori de presiune piezorezistivi. 
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2.2.1. Metoda de calculul a caracteristicilor interioare standului 
 
Calculul caracteristicii interioare se poate efectua cu ajutorul metodei 

descrise de Anton L.E. şi Baya [14]. Se consideră o conductă compusă din tronsoane 
de diferite diametre, alimentată de un rezervor cu nivel constant. Se aplică ecuaţia 
energiei între suprafaţa liberă şi ieşirea din conductă:  

2 2
0 0 0 3 3 3

P0-3
 v p  v p

H h
2g  g 2g  g
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 
+ + = + +  (2.1)  

unde: 0 3 at 3v 0 , p p , α 1 =  , în cazul mişcărilor turbulente. 

Pierderile hidraulice se determină ca o sumă a pierderilor ce apar pe fiecare 
tronson: 
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Fig. 2. 6 Conductă compusă din tronsoane, Anton şi Baya [14] 
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Ţinând cont de ecuaţia continuităţii: 
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rezultă: 
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(2. 5) 
Generalizând pentru n  tronsoane, se poate scrie: 
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


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   (2.6) 

din care rezultă imediat viteza medie a ultimului tronson: 
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(2.7) 

care permite calculul debitului: 

j
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4
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

= =
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 =
 

  
 + +   

   
 

 

 
(2.8) 

Caracteristica sistemului, format din trei tronsoane se obţine uşor, pe cale 
grafică, prin însumarea pierderilor la un anumit debit. Această caracteristică serveşte la 

rezolvarea problemelor de exploatare. De exemplu, pentru nivelul apei din figură, 

considerând atpp =0 , punctul de funcţionare este A , debitul care trece prin sistem 

AQ , iar pierderile hidraulice pe cele trei tronsoane sunt P1 P2 P3h ,h ,h . 

 

2.2.2. Curbe caracteristice pentru conducte 

 

Se defineşte drept caracteristică intrinsecă a unui tronson de conductă 

dependenţa )Q(fhP = , dintre pierderile hidraulice şi debit. Caracteristica unei reţele 

de conducte se defineşte ca fiind dependenţa între energia specifică totală necesară 
vehiculării fluidului în sistem şi debit: 

m 2

i

i 1

l v
H 1  ζ

D 2g


=

 
 = + +
  
 

  (2. 9) 

m 2
2

i 2
i 1

l Q
H 1  ζ kQ

D 2gS


=

 
 = + + =
  
 


 

(2. 10) 

Reprezentarea grafică a acestei dependenţe reprezintă caracteristica reţelei. 
Această curbă permite soluţionarea pe cale grafo-analitică a multor probleme de 

exploatare. 
Dacă conducta este alimentată de un rezervor (Fig. 2. 7) se poate determina 

debitul în funcţie de nivelul apei din rezervor. 
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Fig. 2. 7 Curba caracteristică a unei 
conducte alimentate dintr-un rezervor, 

Anton şi Baya [14] 

Parabola 2H kQ=  se reprezintă într-un sistem de axe de coordonate corelat cu 

schiţa la scară a conductei, originea sistemului găsindu-se la ieşirea din conductă. 
Se prelungeşte nivelul apei din rezervor şi la intersecţia acestuia cu curba 

caracteristică se obţine punctul de funcţionare P . Coborând o verticală se obţine 

abscisa punctului P , care reprezintă debitul în punctul de funcţionare. 

 

2.2.3. Determinarea pierderilor hidraulice din noul stand 

experimental 
 
Pentru calcularea pierderilor hidraulice se consideră următorii coeficienţi de 

pierderi locale, Idelcik [57]: 
- la aspiraţia lichidului de lucru în conducta de aspiraţie ζr=0.5; 

- în vana plană  ζv-plana=0.05; 
- în coturi ζcot=0.8; 
- la refulare în rezervorul 2, ζa=1; 
- în conducta de legătură dintre cele doua rezervoare, aspiraţie ζr-cleg=0.5 

respectiv refulare ζa-cleg=1. 
Se consideră un domeniu de debite Q=5...45 [l/s]. 
De asemenea se cunosc:  

- lungimile şi diametrele conductelor: l1=0.25 [m]; l2=2.25 [m]; l3=0.5 [m]; 
l4=1.08 [m]; l5=0.5 [m]; l6=4.6 [m]; l7=1.3 [m]; l8=1.15 m; l9=0.6 [m] 

- diametrul conductei de aspiraţie D1=0.1 [m]; 
- diametrul conductei de refulare D2=0.08 [m]; 
- diametrul conductei de legătură D3=0.2 [m]. 

În funcţie de domeniul de debite şi diametrele conductelor se calculează 
vitezele pe fiecare tronson de conductă cu relaţia: 

2

4 Q
v

D


=  (2. 11) 

Se consideră vâscozitatea cinematică apei  =1.01x10-6 şi rugozitatea 

conductelor se admite k=0,01 mm. Cu aceşti doi parametri se calculează în funcţie 
de viteză, cu relaţia de mai jos, numărul Reynolds care determină tipul curgerii 
lichidului în conducte, acesta putând fi laminară sau turbulentă: 

v D
Re




=  (2. 12) 

Conducta se va considera puţin rugoasă (k=0.01 [mm]) iar valoarea 
coeficientului de pierderi longitudinale se va calcula cu relaţia de mai jos: 
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2

1

k
2 ln

3.71 D



 
 
 =
  
−  

  

 (2. 13) 

Rezultatele obţinute cu relaţiile de mai sus sunt date în Tabel 2. 1: 

Tabel 2. 1 Vitezele şi regimurile de curgere din circuitul standului 

D 
[m] Circuit 1 

D1=0.11 [m] 
Circuit 2 

D2=0.08 [m] 
Circuit 3 

D3=0.26 [m] 

Q 
[l/s] v 

[m/s] 
Re 

x105 

λ 
[-] 

V 
[m/s] 

Re 
x105 

λ 
[-] 

V 
[m/s] 

Re 
x105 

λ 
[-] 

5 0.637 0.630 

0
.0

1
9
 

0.995 0.788 

0
.0

2
2
 

0.159 0.315 

0
.0

1
3
 

10 1.273 1.261 1.989 1.576 0.318 6.303 

15 1.91 1.891 2.984 2.364 0.477 9.455 

20 2.546 2.521 3.979 3.152 0.637 1.261 

25 3.183 3.152 4.974 3.939 0.796 1.576 

30 3,82 3.783 5.968 4.727 0.955 1.891 

35 4.456 4.412 6.963 5.515 1.114 2.206 

40 5.093 5.043 7.958 6.303 1.273 2.521 

45 5.73 5.673 8.952 7.091 1.432 2.836 

Pierderile hidraulice longitudinale şi pierderile hidraulice locale se calculează 
cu relaţiile (2.14) respectiv (2.15): 

2 2 2
31 1 2 1 1

long 1
1 1 1

22 2 2 2 2
5 6 8 9 32 2 1 7 2 2

2 3
2 2 2 2 2 3

ll v l v v
hp

D 2g D 2g D 2g

l l l l vv v v l v vl4

D 2g D 2g D 2g D 2g D 2g D 2g



 

      
      =  +  +  +
      
      

            
             +  +  +  +  + 
            
            

 (2.14) 

c _ leg c _ leg

2 22 2 2 2
3 31 2 2 2

loc r v _plana cot a r a
v vv v v v

hp 3
2g 2g 2g 2g 2g 2g

     = + + + + +  (2.15) 

Pentru obţinerea curbei caracteristice a reţelei se admit cinci valori ale 

coeficientului de pierderi hidraulice locale din vana plană, acesta reprezentând 
gradul de deschidere al vanei: 
- ζv-plana=0.05 –respectiv când vana este deschisă aprox. 100%;  
- ζv-plana=11; 
-  ζv-plana=33;  
- ζv-plana=6;  
- ζv-plana=99; 

Suma tuturor pierderilor hidraulice din circuit se obţine cu relaţia (2.16): 

circ loc longhp hp hp= +  (2.16) 

Rezultatele obţinute cu relaţiile de mai sus sunt date în Tabelul 2.2. 
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Tabel 2. 2 Pierderile hidraulice din circuitul standului experimental 

Q[l/s] 
circhp

[m]  

ζv-plana 

=0.05 
ζv-plana 

=11 
ζv-plana 

=33 
ζv-plana 

=66 
ζv-plana 

=99,9 

5 0.31 0.085 0.19 0.36 0.53 

10 0.12 0.34 0.78 1.45 2.13 

15 0.028 0.77 1.77 3.27 4.80 

20 0.49 1.37 3.15 5.81 8.54 

25 0.77 2.15 4.92 9.08 13.35 

30 1.10 3.09 7.08 13.08 19.23 

35 1.50 4.21 9.64 17.79 26.17 

40 1.96 5.49 12.59 23.24 34.18 

45 2.45 6.96 15.94 29.42 43.27 

Din datele menţionate în tabelul de mai sus se obţine caracteristica reţelei, 
care reprezintă variaţia pierderilor hidraulice pe circuit la cele cinci regimuri de 
deschidere a vanei, în funcţie de domeniul de debite admis la început (Fig. 2. 8). 

 
Fig. 2. 8 Caracteristica energetică de funcţionare a standului experimental: 

circhp   suma 

pierderilor hidraulice din circuit în funcţie de debit 

Caracteristica de funcţionare a standului se mai numeşte şi caracteristica 
intrinsecă şi arată de câtă energie este nevoie pentru a vehicula un anumit debit de 
lucru pentru poziţii diferite ale organului principal de reglare. Reglarea debitului se 
face prin deschiderea/închiderea vanei plane de pe conducta de refulare; astfel că la 
deschideri mici ale vanei suma pierderilor din circuitul standului ajunge la o valoare 

de aprox. 2 m. În cazul vehiculării unor debite mari în circuitul standului 

experimental suma pierderilor hidraulice devine o problemă, aceasta ajungând la o 
valoare de peste 40 m (Fig. 2. 8). 
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2.2.4. Realizarea standului experimental de laborator pentru 

încercarea pompelor centrifuge 
 
Standul experimental pentru determinarea performantelor energetice şi 

cavitaţionale a pompelor centrifuge este instalat în cadrul Laboratorului de Maşini 
Hidraulice de la Universitatea „Politehnica” Timişoara, (schiţa cu dimensiunile 
principale este prezentată în Fig. 2. 9 iar 2 fotografii sunt prezentate în Fig. 2. 10.  

Este realizat complet din inox pentru a permite realizarea investigaţiilor de înaltă 
performanţă cu laser. Acesta este compus din două rezervoare (fiecare având 
capacitatea de 1 m3, conductele şi coturile circuitului hidraulic, o vană sferică şi 
două vane plane care permit izolarea secţiunii de lucru în vederea montării rapide a 
diferitelor rotoare care se testează. Pentru aerisirea instalaţiei, rezervoarele sunt 

prevăzute cu, câte un robinet de aerisire. De asemenea noul stand este echipat cu 
aparate de măsură: debitmetru, traductoare de presiune, termocuplă etc. toate 

acestea fiind legate la un sistem automat de achiziţie de date. 

 
Fig. 2. 9 Schiţa standului experimental pentru determinarea performanţelor energetice şi 

cavitaţionale a pompelor centrifuge din cadrul Laboratorului de Maşini Hidraulice de la 
Universitatea Politehnica din Timişoara 

 
Fig. 2. 10 Stand experimental pentru încercarea pompelor disponibil la Laboratorului de Pompe 

de la Universitatea Politehnica Timişoara  
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2.3. Echipamente de măsură 
 
Aparatele de măsură care echipează standul experimental se împart în două 

categorii: 
• echipamente de măsură pentru determinarea performanţelor energetice şi 

cavitaţionale ale rotoarelor de pompă centrifugă: debitmetru, traductori de 
presiune, invertor de turaţie, termocuplă; 

• echipamente de măsură pentru investigarea curgerii nestaţionare pe 
secţiunea de ieşire din camera de aspiraţie: traductori de presiune 
nestaţionari. 
Standul experimental este dotat cu un sistem automat de comandă şi 

achiziţie de date. 

 

2.3.1. Echipamente de măsură pentru determinarea caracteristicilor 

globale ale pompelor centrifuge 
 

2.3.1.1. Echipament pentru măsurarea debitului 
 

Debitul vehiculat de pompă în circuit este determinat cu ajutorul unui 
debitmetru electromagnetic de fabricaţie Siemens, montat pe conducta de refulare 
(pe secţiunea superioară). Caracteristicile debitmetrului electromagnetic sunt 
următoarele: 

- domeniul de debite: 0...45 l/s; 
- precizie: 0.2 % ±2.5 mm/s  ; 
- semnal intrare-ieşire 1 intrare pe curent, 1 ieşire digitală, 1 releu de ieşire  ; 

- ecran digital iluminat cu text alpha numeric  3 x 20 caractere; 
- alimentare:12-24 V AC-DC, 115-230 V AC  ; 
- temperatura de funcţionare:-20-50 °C (-4 - 122 °F); 
- domeniul de presiuni: max. 16 bar. 

 
Fig. 2. 11  Debitmetru electromagnetic 
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2.3.1.2. Echipament pentru măsurarea presiunilor 
 
Pentru măsurarea presiunilor din circuitul standului experimental sunt 

prevăzute două traductoare de presiune, un traductor de presiune manovacuumetric 
şi un traductor de presiune manometric. Traductorul de presiune manovacuumetric 
este montat pe conducta de aspiraţie a standului şi măsoară presiune la intrarea în 
pompă (Fig. 2. 12). Traductorul este de fabricaţie Turck şi are următoarele 
caracteristici: 

- semnal de ieşire:4 - 20 mA; 
- precizie: ±0.13%; 
- racord: 1/4" NPT(M); 
- putere: 12 - 28V DC (neregulat); 

- domeniu de funcţionare: -1+2.5 bar. 

  

Fig. 2. 12 Traductor de presiune manovacuumetric 

 
 

Fig. 2. 13 Traductor de presiune manometric 

Traductorul de presiune manometric este montat pe conducta de refulare a 
standului şi măsoară presiune de la ieşirea în pompă (Fig. 2. 13).Traductorul este de 
fabricaţie Ellison şi are următoarele caracteristici: 

- semnal de ieşire 1 - 5 VDC; 

- precizie ±0.13%; 
- racord 1/4" NPT (M); 
- putere 9 - 36V DC; 

- domeniu de funcţionare 0 până la +6 bar. 
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2.3.1.3. Echipamente pentru măsurarea temperaturii 
 
Pentru monitorizarea temperaturii lichidului de lucru s-a prevăzut o sondă 

de temperatură, montată pe conducta de refulare a standului experimental în 
vecinătatea secţiunii de refulare a pompei (Fig. 2. 14). În Fig. 2. 15 sunt prezentate 
tipurile de monturi pentru traductoarele de presiune şi  sonda de temperatură. 

  
Fig. 2. 14 Sonda de temperatură 

 
Fig. 2. 15 Tipuri de montură a traductoarelor de presiune şi sondelor de temperatură 

Sonda de temperatură este de fabricaţie E.L.C.O şi are următoarele 
caracteristici: 

- domeniu de temperatură:0-1800 °C; 
- precizie 5%; 
- referinţe ajustări IEC: 584-2. 

 

2.3.1.4. Echipamente pentru măsurarea caracteristicilor motorului 

electric 

 
Pentru comanda şi monitorizarea parametrilor electrici şi menţinerea la 

turaţie constant a motorului electric, standul experimental a fost dotat cu un 

invertor de turaţie. Invertorul ACS850 este un convertizor de frecvenţă trifazat cu 
puterea nominală de 45 KW fabricat de ABB. În vederea asigurării posibilităţii de 
comandă a motoarelor asincrone cu turaţie mică invertorul ACS850 este echipat cu 
tehnologia Direct Torque Control (DTC). Panoul de control cu butoanele de comandă 
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şi afişaj digital permite controlul motorului electric atât local cât şi de la distanţă. 
Invertorul permite reglarea în timp real a turaţiei motorului electric (de la 

500...3000 rpm) cât şi menţinerea unei turaţii constante în timpul experimentelor. 
Panoul de forţa echipat cu invertorul ACS850 şi panoul frontal aferent se pot vedea 
în Fig. 2. 16. 

    
Fig. 2. 16 Invertorul ACS850 in laboratorul de pompe: panoul frontal la pornire (stânga) şi 

panoului de comanda (mijloc), interiorul panoului de comandă (dreapta) 

 

2.3.1.5. Echipamente pentru achiziţia datelor măsurate de aparatele 

de măsură 
 
Placa de achiziţie 

Pentru achiziţia datelor măsurate de aparatele de măsură cu care este dotat 
standul experimental, s-a implementat în panoul de comandă a standului o placa de 

achiziţie de date (Fig. 2. 17) şi prezintă următoarele caracteristici: 

- conectare la calculator tip PC prin interfaţă compatibilă USB; 
- 32 de canale cu intrări diferenţiale în tensiune/curent cu precizie de 12 biţi; 
- construcţia este modular cu posibilitatea de extindere ulterioară cu încă 32 de 

canale; 
- domeniul de intrare ± 10 V/ ± 25 mA/ 4 - 20 mA; 

- frecvenţă de achiziţie 100 ks/s; 
- memorie de eşantionare de 512 k eşantioane; 

- suport pentru Windows/Linux; 
- izolare optică/galvanic intre intrări şi interfaţă cu calculatorul; 
- consum de putere max. 10 W; 
- domeniul de temperatură de funcţionare 0 - 40 °C; 
- posibilitatea adăugirii ulterioare de module de comandă. 
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Fig. 2. 17 Placa de achiziţie de date 

Soft-ul de achiziţie de date 

Soft-ul de achiziţie de date este implementat pe platforma Windows afişând 

grafic în timp real curba energetică H=f(Q) şi tabelar următoarele mărimi: 
- presiunea la aspiraţie Pa [bar]; 
- presiunea la refulare Pr [bar]; 
- debit Q [l/s]; 
- puterea la arbore a motorului electric Parb [kW]; 
- turaţie n [rpm]; 
- temperatură t [°C]; 

- înălţime de pompare H [m]; 
- randament η [%]. 

 

 
Fig. 2. 18 Interfaţa grafică a softu-lui de achiziţie de date 

Soft-ul de achiziţie de date are următoarele caracteristici: 
- interfaţă grafică cu user friendly, Windows/Linux; 
- trasare de grafice în timp real; 
- posibilitatea de salvare şi deschidere ulterioară a fişierelor de date; 
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- posibilitatea de exportare a datelor pentru calcul tabelar şi prelucrarea ulterioară 
cu alte unelte software; 

- posibilitatea interfaţării de noi senzori după o formulă de conversie specificată; 
- posibilitatea calculului unor mărimi de sinteză funcţie de mărimile măsurate 

după o formulă dată; 
- posibilitatea corectării ieşirii senzorilor funcţie de mărimile măsurate de alţi 

senzori după o formulă dată; 
- posibilitatea de impune intervalul de achiziţie de date de la 0 la 1000000 sec. 

 

2.3.2. Echipamente de măsură pentru investigarea curgerii 

nestaţionare pe secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie. 
 

2.3.2.1.  Traductorii de presiune piezorezistiv şi amplificatorul de 

semnal 
 
Măsurătorile experimentale ale câmpului nestaţionare de presiune se vor 

efectua cu ajutorul a doi traductori de presiune piezorezistivi fabricaţi de KISTLER, 
tip 4043A2, care s-au montat pe secţiune de ieşire a cotului de la aspiraţie (Fig. 2. 
19). 

 
Fig. 2. 19 Traductor de presiune piezorezistiv absolut tip 4043A2 

Traductorul de presiune piezorezistiv de tip 4043A2 (Fig. 2. 19), este un 
traductor de presiune absolută pentru măsurarea presiunii statice şi dinamice. 
Elementul traductor este o celulă de siliciu care împreuna cu un rezistor de presiune 

- rezistiv, formează o punte Wheatstone. Circuitul tip punte este alimentat 
permanent. Sub acţiunea presiunii, puntea intră în dezechilibru, rezultând la ieşire 
un semnal care însumează 500 mV pe tot domeniul de măsură. 
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Tabel 2. 3 Date tehnice privind traductorul de presiune piezorezistiv de tip 4043A2 

Specificaţii   

Presiune absolută   

Domeniul de măsură barabs 0...2 

Supraîncărcarea barabs 5 

Sensibilitate mV/bar 250 

Scala de măsură mV 500 

Curentul de calibrare mA 2...5 

Offset faţă de zero mV <±20 

Liniaritate % FSO <±0.3 

Temperatura de operare ºC -20...50 

Temperatura min./max. ºC -40...70 

Frecvenţa naturală kHz >30 

Diametrul frontal mm 12 

Filet  M12x1.25 

Lungime mm 16 

Semnificaţia datelor tehnice  

Domeniul de măsură reprezintă domeniul de măsurare al traductorului prevăzut 
din fabricaţie (de la limita minimă la cea maximă admisă). 
- Supraîncărcarea reprezintă valoarea maximă aplicabil asupra încărcării 

traductorului fără a afecta performanţele. 
- Sensibilitate reprezintă raportul dintre semnalele de ieşire şi . 
- Scala de măsură sau capătul de scară (Full Scale output - FSO) reprezintă 

diferenţa dintre semnalele de ieşire în limitele specificate. 
- Curentul de calibrare este definit ca şi curentul de excitare a punţii la care 

traductorul afişează valorile specifice pentru sensibilitate, capătul de scară 

offset-ul faţă de zero. 
- Offset-ul faţă de zero reprezintă semnalul de ieşire aplicat la temperatura de 

referinţă. 

- Liniaritatea reprezintă deviaţia maximă a curbei de calibrare faţă de o dreaptă 
specificată (Fig. 2. 20). 

Curba de calibrare a traductorului este o dreaptă închisă între două paralele, 
a cărei condiţie principală este să pornească din valoarea offset-ului ZMO, Fig. 2. 20. 
Panta dreptei reprezintă sensibilitatea traductorului în timp ce distanţa măsurată pe 
direcţia ordonatei, dintre cele două paralele, reprezintă liniaritatea exprimată în 
procente faţă de scala maximă de măsură. Corecţia curbei de calibrare se face prin 

impunerea offset-ului ZMO in programul amplificatorul piezorezistiv. 
 
Certificatul de calibrare a traductorului AD3. 

Curentul de calibrare 
[mA] 

Sensibilitate 
[mV/bar] 

Offsetul faţă de zero 
ZMO [mV] 

Capătul de scară 
FSO [mV] 

3.732 250 0.1 500 

 

Certificatul de calibrare a traductorului AD4 

Curentul de calibrare 

[mA] 

Sensibilitate 

[mV/bar] 

Offsetul faţă de zero 

ZMO [mV] 

Capătul de scară 

FSO [mV] 

3.803 250 1.79 500 
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Fig. 2. 20 Curba de calibrare a traductorului [3] 

Funcţionarea traductorului şi amplificatorului de presiune  

În Fig. 2. 21 este reprezentată diagrama de funcţionare a traductorului de 
presiune piezorezistiv. Rezistorii sunt aşezaţi pe membrana de siliciu, astfel încât 
sub acţiunea presiunii, rezistenţele R14 şi R35 prezintă valori ridicate, iar R24 şi R15 se 
diminuează. Datorită unui factor de măsură mare, rezultă valori mari ale lui ΔR, 

ducând la un dezechilibru mare a punţii şi mai departe la un semnal ridicat la ieşire. 
Abaterea şi erorile de temperatură sunt corectate de rezistorii de 

compensare aflaţi pe un circuit instalat pe carcasa traductorului. 
Când fluxul de presiune acţionează asupra membranei traductorului, 

semnalul este transmis la celula de măsură printr-un tampon de ulei. Astfel circuitul 
de tip punte intră în dezechilibru şi se obţine un semnal de ieşire în volţi 
proporţional cu presiunea. Traductorul este proiectat să funcţioneze la o excitaţie de 

curent constantă pentru puntea de măsură. 
Amplificatorul piezorezistiv tipul 4603 A (Fig. 2. 22), are funcţiile de 

amplificator, monitor şi unitate de alimentare pentru operaţiile de măsură a celor doi 
senzori de presiune piezorezistivi. Amplificatorul alimentează senzorul, 
condiţionează semnalul şi afişează direct valoarea măsurată a presiunii în Pa, bar 
sau Psi. 
- Amplificarea la intrare: etajul de intrare al amplificatorului este un instrument de 

amplificare cu intrare diferenţială şi impedanţă ridicată, cu o amplificare totală 
de 5.5. 

- Etajul de amplificare prin setări digitale: prin programarea parametrilor “Range”, 
“Sensor Sensitivity” şi a curentului de calibrare, amplificarea se poate controla 
digital de la valoare de 0.09 la 1. 

- Memorarea valorilor min./max. a măsurătorilor: minimul şi maximul valorilor 

presiunii măsurate în timpul unui regim sunt afişate de amplificator. 

- Amplificarea finală: amplificarea finală se face asupra întregului semnal cu 1,  2, 
5 sau 10 [V]. 
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Fig. 2. 21 Diagrama de funcţionare a traductorului de 

presiune piezorezistiv tip 4043A2 [3] 
Fig. 2. 22 Amplificatorul piezorezistiv 

de presiune [3] 

 

2.3.2.2. Sistemul de achiziţie al semnalului de presiune nestaţionară 
 

Pentru determinarea timpului de achiziţie a semnalelor traductoarelor de 
presiune nestaţionară, este necesară implementarea sistemului LDV (Laser Doppler 

Velocimetry). LDV-ul permite evaluarea câmpului de viteze fiind o tehnică ne-
invazivă de măsurare a vitezelor într-un circuit hidraulic, Tănasă [111]. Această 
metodă poate fi aplicată fluidelor transparente cu indice de refracţie omogen. Prin 
introducerea unor particule speciale în fluidul de lucru, metoda determină viteza 
instantanee şi timpul de tranzit dintre particule. Astfel pentru a putea achiziţiona 

semnalele de presiune nestaţionară transmise de traductorii de presiune, este 
necesară determinarea timpului de tranzit a particulelor prin volumul de măsură al 

sondei LDV.  

 
Fig. 2. 23 Procesorul datelor experimentale 
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Semnalul de ieşire din amplificatorul de presiune este preluat de un  
procesor (Fig. 2. 23) şi este corelat cu timpul de trecere a particulelor prin volumul 

de măsură al LDV. Procesorul permite achiziţia şi afişarea simultană semnalelor 
transmise de cei doi traductori de presiune piezorezistivi. Softul de achiziţie de date 
al procesorului (BSA Flow Software [4]), prezintă funcţii suplimentare aplicabile 
datelor măsurate: 
- Sursele de date (semnalul procesorului sau datele importate); 
- Calcule statistice; 
- Spectrul hidrodinamic al câmpului de presiune şi calcule corelate; 

- Medierea datelor; 
- Afişarea grafică a datelor măsurate; 
- Afişarea tabelară a datelor măsurate; 
- Posibilitatea de exportare a datelor în formatul agreat. 

 
Datele de ieşire din procesor 

- Timpul de achiziţie: durata de timp în care s-au realizat măsurătorile la fiecare 

regim de funcţionare; 
- Numărul total de eşantioane; 
- Presiunea medie; 

- RMS - abaterea medie pătratică: 2σ σ=  

unde 

N 1
2 2

i i

i 0

σ η (u u )

−
−

=

=  −  reprezintă varianţa i=0 

iar i
  poate fi: iη 1 / N=  care reprezintă ponderea aritmetică 

sau i
i N 1

i

j 0

t
η

t

−

=

=



  care reprezintă ponderea timpului de tranzit a particulei, 

N este numărul de probe măsurate şi it reprezintă timpul în care particula trece prin 

volumul de proba. 
Softul de achiziţie permite şi afişarea unui fişier de date în timp real. Tabel 

2.  prezintă componentele măsurate în timp real: 
- AT [ms] - timpul de început şi de final al achiziţiei de date în punctul respectiv 

de pe axă; 
- TT [µs] - timpul în care o particulă trece prin volumul de probă (timpul de 

tranzit); 
- AD3 [V] - tensiunea achiziţionată de la traductorul 1; 
- AD4 [V] - tensiunea achiziţionată de la traductorul 2. 

Tabel 2. 4 Plotarea în timp real a datelor achiziţionate. 

AT 
[ms] 

TT 
[µs] 

AD3 
[V] 

AD4 
[V] 

Suplimentar soft-ul de a achiziţie a datelor cu care este dotat procesorul 

efectuează şi o post procesare a datelor prin reconstrucţia spectrului hidrodinamic. 

Softul de achiziţie al LDV-ului (BSA Flow Software), permite determinarea densităţii 
spectrale şi a transformatei Fourier rapidă din care se pot determina frecvenţa şi 
amplitudinea maximă a semnalului. Tehnica FFT (Fast Fourier Transform) necesită 
un interval de timp de eşantionare cu pas constant. Eşantionarea semnalelor se face 
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în timp variabil, astfel înainte de a aplica tehnica FFT, soft-ul de achiziţie BSA 
efectuează o reeşantionarea la pas constant folosind metoda Sample and Hold. 

Reeşantionarea reprezintă procesul de conversie a reprezentări semnalelor 
înregistrate la pas variabil într-o reprezentare la pas constant. Metoda de 
reeşantionare Sample and Hold presupune că eşantionarea este constantă până la 
apariţia unei noi eşantionări (Fig. 2. 24). 

Metoda de eşantionare a semnalelor se comportă ca un filtru trece jos. 
Respectând criteriul lui Nyquist, care spune că frecvenţa trebuie luată de cel puţin 
două ori mai mare decât frecvenţa maximă conţinută în semnalul eşantionat iar 

achiziţia se va face la un nivel de eşantionare cât mai mare, soft-ul de achiziţie BSA 
re-eşantionează frecvenţa semnalelor. 

Software-ul necesar măsurării pulsaţiilor de presiune este dezvoltat în 
programul LabView. Este astfel implementat încât se pot programa datele 

achiziţionate pentru presiune. Fiecare are în program câte un coeficient care permite 
alinierea acestora şi pentru a reda datele măsurate în diferite unităţi de măsură. De 
asemenea, timpul de achiziţie sau numărul de eşantioane măsurate pot fi stabilite. 

Un subprogram permite salvarea datelor măsurate în formatul dorit şi 
permite analiza spectrului Fourier al semnalului de presiune măsurat prin 
vizualizarea instantanee a acestuia. Analiza instantanee permite utilizatorului să 
stabilească dacă măsurătorile efectuate sunt corecte sau ar trebui repetate Bosioc 
[27]. 

 
Fig. 2. 24 Tehnica de reeşantionare Sample and Hold [4] 

 

2.3.3. Erori de măsură 
 
Erorile de calcul  ale curbelor caracteristice pot fi cauzate de erori 

sistematice şi aleatoare. Erorile de măsură depind de precizia calibrării aparatelor de 
măsură şi de posibilitatea schimbării performanţelor lor pe parcursul desfăşurării 

încercărilor. Calibrarea îngrijită a aparatelor de măsură, dacă acestea sunt de bună 
calitate, va reduce erorile sistematice. Schimbarea performanţelor aparatelor de 
măsură pe parcursul încercărilor poate fi sesizată prin calibrări repetate. Erorile 
aleatoare apărute în timpul determinărilor pot fi reduse prin efectuarea unui număr 

mare de citiri după ce regimul de funcţionare s-a stabilizat. 
Calculul erorilor de măsura se face ţinând cont de propagarea erorilor după 

legea lui Gauss exprimată cu relaţia: 
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2 2 2
2 2 2
1 2 3

1 2

f f f
ε ε ε ε

dx dx dx3

       
=  +  +         

    

 (2.17) 

 Pentru obţinerea erorii de determinare a puterii  absorbite relaţia de mai sus 
va deveni: 

2
p pε ε=   (2.18) 

- pentru obţinerea erorii de determinare a înălţimii de pompare: 

2 2
H p1 p2ε ε ε=  +  (2.19) 

- pentru obţinerea erorii de determinare a randamentului cu metoda clasică: 

2 2 2 2
η p1 p2 p Qε ε ε ε ε=  + + +  (2.20) 

- pentru obţinerea erorii de determinare a randamentului cu metoda 
termodinamică: 

2 2 2 2
η _mt p1 p2 t1 t2ε ε ε ε ε=  + + +  

(2.21) 

Unde : 
- ℇp1 şi ℇp2=±0.13%, eroarea de măsură a traductoarelor de presiune; 

- ℇt1 şi ℇt2=±0.1%, eroare de măsură a termocuplelor; 

- ℇQ=±0.4%, eroare de măsură a debitmetrului; 

- ℇP=±4%, eroarea de măsură a traductorului de putere. 

Astfel vor rezulta benzile de erori pentru putere ℇP=±4%, pentru înălţimea 

de pompare ℇH=0.184%, pentru randament cu metoda clasică ℇη=4.02% şi pentru 

randament cu metoda termodinamică ℇη_mt=±2%. 

 

 

2.4. Calibrarea sistemului de achiziţie de date 
 
În urma cercetărilor anterioare efectuate în catedra de Maşini Hidraulice de 

către un colectiv condus de Prof.dr.ing. Ancuşa pe un alt stand de laborator, s-au 

trasat curbele energetice şi cavitaţionale ale pompei PCN 80-200, pompă a cărei 
carcasă se foloseşte pentru încercarea rotorului model de la SP Jidoaia, curbe care 
vor deservi drept referinţă pentru calibrarea standului. 

S-au efectuat încercări energetice asupra pompei PCN 80-200 pe noul stand 
iar parametrii măsuraţi de aparatele de măsură au fost achiziţionaţi cu ajutorul a 
două metode de achiziţie de date: 

i) monitorizarea şi achiziţia datelor cu metoda termodinamică de determinare a 

randamentului maşinilor hidraulice; 
ii) monitorizarea şi achiziţia datelor cu sistemul de achiziţie automat cu, care 

este dotat standul experimental. 
Datele prelevate cu cele două metode de achiziţie au fost prelucrate 

rezultând curbele caracteristice pompelor centrifuge. Noile curbe au fost comparate 
cu cele obţinute anterior. 
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Fig. 2. 25 Comparaţia curbelor înălţimii de pompare H=f(Q) 

 
Fig. 2. 26 Comparaţia curbelor puterii absorbite Parb=f(Q) 

Din Fig. 2. 25 reiese că, curbele înălţimii de pompare obţinute cu sistemul 

de achiziţie de date pe noul stand se suprapun peste curba obţinută de colectivul 
condus de Prof. Ancuşa până la debitul maxim pe care îl poate înregistra 

debitmetrul, de 45 l/s, valorile măsurate aflându-se în banda de eroare. 
Standul experimental acoperă un domeniu larg de debite, debitul maxim pe 

care îl  înregistrează debitmetrul este de 45l/s cu o putere maximă absorbită de 32 
kW. Puterea absorbită de pompă se suprapune la debite mici peste curba obţinută 
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anterior, însă după un debit de 25 l/s, puterea absorbită de pompă în noul stand 
este mai mare la debitul maxim fiind cu aprox. 5 % mai mare decât valorile obţinute 

anterior; această diferenţă este generată uzura electro-mecanică a motorului 
electric (Fig. 2. 26). 

 
Fig. 2. 27 Comparaţia curbelor de randament  total hT=f(Q) 

De asemenea curba de randament (Fig. 2. 27) obţinută în noul stand se 

suprapune peste curba de randament obţinută anterior; la debite mari se observă o 
diminuare a randamentului cu aprox. 1.5-2 % corelat cu creşterea puterii absorbite 
de pompă. Curba randamentului obţinută cu metoda termodinamică a fost 

determinată precis, păstrează alura curbei obţinute anterior, valorile acesteia 
aflându-se în banda de erori de măsurare. Pentru că metoda termodinamică se 
foloseşte pentru determinarea randamentului, pe baza diferenţelor de temperatură 

din stratul limită a lichidului de lucru  şi a creşterii de presiune de la aspiraţia la 
refularea pompei, debitul şi înălţimea de pompare sunt estimate, curbele înălţimii de 
pompare şi a puterii absorbite obţinute cu această metodă nu se suprapun cu cele 
obţinute de Prof. Ancuşa şi nici cu, curbele obţinute cu sistemul de achiziţie de date 
al noului stand. 

 
 

2.5. Concluzii 
 
Standul proiectat satisface din punct de vedere hidraulic funcţionarea în 

domeniile de debite şi presiuni propuse pentru încercarea pompelor centrifuge. 
Testarea preliminară de calibrare arată că atât sistemul hidraulic cât şi cel de 

achiziţie a datelor experimentale funcţionează corect, dispersia punctelor măsurate 
este relativ redusă.  

Limitele hidraulice ale standul experimental permit  investigarea pompelor 
centrifuge pe un domeniu larg de debite cuprins între 0-45 l/s cu înălţimi de 
pompare care depăşesc valoarea de 55 m la turaţie constantă de 3000 rpm. 
Domeniul de puteri absorbite 0-35 KW permite încercarea mai multor soluţii 
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constructive de pompe centrifuge. Staţiunea este uşor manevrabilă ceea ce permite 
efectuarea unui mare număr de determinări experimentale într-un timp relativ scurt. 

Configuraţia standului permite şi alte tipuri de investigaţii experimentale 
aplicabile pompelor centrifuge. Câmpului de viteze amonte de rotorul model se 
poate evalua cu ajutorul măsurătorilor cu LDV, randamentul total al pompei se 
poate evalua cu metoda termodinamică de determinare a randamentului. Toate 
investigaţiile experimentale se pot realiza pe o plajă de turaţii cuprinsă între 500 şi 
3000 rpm cu ajutorul invertorului de turaţie ABB. 

Suprapunerea curbelor obţinute cu sistemul de achiziţie de date, sistem care 

echipează noul stand experimental, peste curbele obţinute anterior în colectivul 
nostru, relevă buna funcţionare a aparatelor de măsură, a sistemului de achiziţie de 
date şi a circuitului hidraulic al standului experimental 

Pe baza acestor observaţii există certitudinea că rezultatele ulterioare care 

vor fi obţinute la încercările altor tipuri de pompă vor fi corecte şi concludente. 
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3. Proiectarea şi testarea rotorului model al 
pompei PRO 10-195 din SP Jidoaia 

 
 

3.1. Rotorul prototip al pompei PRO 10-195 
 
Pentru a asigura debite mari pompa PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia 

este prevăzută cu un rotor cu dublu flux (intrare dublă-simetric faţă de un plan 
vertical), Fig. 3. 1. Parametrii rotorului prototip sunt prezentaţi în Tabelul 3.1. 

Tabel 3. 1 Parametrii principali ai pompei PRO 10-195 

Parametru Valoare 

Înălţime de pompare nominală H [m] 195 

Debit nominal Q [m3/s] 4.2 

Putere absorbită Pabs [MW] 9 

Randament total hT [%] 88 

Turaţie n [rpm] 1000 

Viteza specifică ns [-] 116 

Diametrul de intrare D1 [m] 0.59 

Diametrul de ieşire D2 [m] 1.192 

Numărul de palete Z [-] 5 

 
Fig. 3. 1 Rotorul pompei centrifuge existent la SP Jidoaia. 

Pentru realizarea şi testarea rotorului model al pompei PRO 10-195 s-au 
stabilit următoarele etape: 
1. modelarea hidraulică a unei jumătăţi din rotorul prototip cu dublu flux (acesta 
fiind simetric faţă de un plan vertical); 
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2. determinarea caracteristicilor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model într-o 
carcasă de pompă, convenabilă din punct de vedere constructiv şi hidraulic, 

existentă în Laboratorul de Pompe al UPT. 
În cele ce urmează se analizează modelarea rotorului prototip al pompei din 

SP Jidoaia pentru a fi realizat ca model, instalat şi încercat într-o carcasă disponibilă 
în laborator, evaluându-se mărimile hidraulice şi soluţia constructivă. 

 
 

3.2. Realizarea rotorului model de pompă de acumulare  
 

3.2.1 Relaţii de similitudine utilizate 
 
În cazul modelării geometrice a rotorului prototip la model se apelează la 

similitudinea cinematică (presupunând asemănarea geometrică), iar relaţiile 
simplificate de similitudine care oferă parametrii funcţionali ai rotorului model 
cunoscându-i pe cei ai rotorului prototip sunt exprimaţi după cum urmează: 

3
p p p

m m

Q n D

Qm n D

 
=   

 
 

 
(3. 1)  

 

2 2
p p p

m m m

H n D

H n D

   
=    
   
   

 
(3. 2)  

 

3 5
p p p

m m m

P n D

P n D

   
=    
   
   

 
(3. 3)  

 

p

m

η
1

η
=

 

(3. 4)  

Pentru relaţiile de mai sus indicele *p va aparţine rotorului prototip al 
pompei PRO 10-195 şi indicele *m aparţine rotorului model. 

Cu scopul de a încadra rotorul model în carcasa existent s-a analizat desenul 
de ansamblu al carcasei disponibile şi s-a determinat că diametrul maxim al 
rotorului care poate fi încadrat în aceasta carcasa este de 212 mm. în consecinţă s-
au stabilit cinci dimensiuni de diametru pentru rotorul model Tabelul 3.2.  

 Tabel 3. 2 Diametre convenabile pentru rotorul model 

D2 [mm] 212 209 206 203 200 

Scara diametrelor şi scara turaţiilor sunt determinate după cum urmează 
(valorile numerice sunt prezentate în Tabelul 3.3. 

• scara diametrelor: 

p
D

m

D

D
=  (3. 5) 

• scara turaţiilor  

p
n

m

n
0.3

n
= =  (3. 6) 

unde turaţia  nominală a rotorului model n2=3000rpm.  
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Tabel 3. 3 Scara geometrică de modelare a rotorului 

Dp[mm] 1192 

Dm[mm] 212 209 206 203 200 

λD=Dp/Dm 5.6 5.7 5.8 5.9 6 

 
Conform relaţiilor (3. 1) şi (3. 2) rezultă: 

1 2
m p n DQ Q  − −=    (3. 7) 

2 2
m p n DH H  − −=    (3. 8) 

Pe baza vitezei convenţionale medii în conducta de aspiraţie cu d=0.11 m, 

se determină natura regimului de mişcare la intrarea în pompa model. În acest scop 
se utilizează relaţiile: 

m
2

4 Q
v

D


=  (3. 9) 

v D
Re




=  (3. 10) 

unde  ν=10-6[m2/s]  reprezentând vâscozitatea cinematică a apei. 
Puterea modelului P[kW], turaţia caracteristică nq1 a rotorului industrial şi 

turaţia caracteristică nq2 a modelului sunt: 

m mP gQ H=  (3. 11) 

p

1
2

m
q p 3

4
m

Q
n n

H

=   (3. 12) 

m

1
2

p
q m 3

4
p

Q
n n

H

=   (3. 13) 

Rezultatele numerice ale calculelor de transpunere obţinute cu relaţiile de 
mai sus sunt date în Tabelul 3.4. 

Tabel 3. 4 Parametrii energetici ai rotorului model obţinuţi prin similitudine 

* V1 V2 V3 V4 V5 

Dm[mm] 212 209 206 203 200 

Qm[m3/s] 0.034 0.033 0.031 0.03 0.029 

Qm[m3/h] 129.6 115.2 82.8 68.4 57.6 

Hm[m] 51.34 49.9 48.47 47.07 45.7 

Pm[kW] 17.26 16.1 14.95 13.9 12.9 

v[m/s] 4.36 4.18 4 3.83 3.66 

Re 4.32x105 4.14 x105 3.96x105 3.8x105 3.62x105 

pqn  27.986 

mqn  27.986 
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Din analiza valorilor date în tabelul de mai sus rezultă reiese că modelarea 
rotorului se realizează în condiţii optime, rotoarele fiind practic din aceeaşi familie 

asemenea geometric, deoarece 
p mq qn n= . În diagrama de funcţionare a pompei 

PCN 80 – 200 (a cărei carcasă se va utiliza) la turaţia n=3000 rpm debitul maxim 
este de cca 200 m3/h, care se regăseşte la un diametru transpus D2=209 mm, ceea 
ce permite desfăşurarea experimentelor într-o gamă largă de debite. Scara de 
modelare λD=5.7 este cea mai convenabilă, ceea ce va permite încadrarea rotorului 
model în carcasa pompei existente, fără a creşte exagerat vitezele în celelalte 

organe ale pompei, ceea ce ar conduce la pierderi mai mari de energie atât în 
pompă cât şi pe traseul hidraulic al standului. Modelarea rotorului originar al pompei 
de la SP Jidoaia pentru adaptarea la carcasa pompei existentă, este posibilă din 
punct de vedere geometric şi hidraulic. Scara geometrică aleasă permite 

reproducerea convenabilă a fenomenelor din maşina industrială pe model, precum şi 
desfăşurarea încercărilor într-o curgere complet dezvoltată. 

Criteriul Reynolds în secţiunea de intrare în pompa model, este la debitul 

nominal, Re= 4.73x105, ceea ce situează curgerea în domeniul de automodelare 
relativ la criteriul Reynolds, (numărul Reynolds nu mai influenţează pierderile 
hidraulice) şi permite efectuarea în bune condiţii a încercărilor experimentale la 
această scară. 

 

3.2.2. Modelarea şi realizarea rotorului model de pompă de 

acumulare 
 
Primul pas în modelarea geometrică a rotorului de pompă PRO 10-195, a 

fost modelarea numerică a geometriei rotorului prototip la scara 1:1. Modelarea 
geometrică s-a făcut într-un program CAD pe baza desenelor de execuţie oferite de 

S.C. Hidroelectrica Râmnicu-Vâlcea S.A. 

 
Fig. 3. 2 Geometria 3D a rotorului existent la SP Jidoaia 

Pe baza geometriei rotorului construit la scara 1:1 (Fig. 3. 2), în urma 
calculelor de modelare hidraulică s-a tras concluzia că, cea mai potrivită scara 
geometrică este λ=5.7, care permite reproducerea convenabilă a fenomenelor din 
maşina industrială pe model, precum şi desfăşurarea încercărilor într-o curgere 
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complet dezvoltată. Pentru scara de modelare determinată (λ = 5.7), diametrul 
exterior al rotorului model este D2= 209 mm şi D1=103.5 mm. Condiţia de bază a 

încercărilor pe model este  transpunerea corectă la scară a formei interioare a 
rotorului originar, prin modelarea canalului interpaletar. Pentru adaptarea rotorului 
la carcasa existentă a pompei de pe stand, s-au realizat doar modificări ale 
geometriei exterioare a rotorului. 

Inelul rotorului a fost supus remodelării geometrice astfel încât prin această 
modificare s-a adaptat la carcasa existentă şi s-a modelat în corp comun cu 
paletele, ca în Fig. 3. 3: 

  

Fig. 3. 3 Inelul rotor model de pompă cu palete 

Asupra coroanei s-au realizat modificări geometrice ale diametrului interior 

al butucului şi s-a adaptat exteriorul coroanei la carcasa pompei existente, ca în Fig. 
3. 4: 

  
Fig. 3. 4 Coroana rotorului model de pompă cu butuc 

Pentru ca adaptarea geometriei exterioare a rotorului PRO 10-195 sa fie 
completă s-a reproiectat şi inelul cu labirint din zona de aspiraţie, astfel încât 

această etanşare să funcţioneze corect. Bucşa este prezentată în Fig. 3. 5: 
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Fig. 3. 5 Bucşă de etanşarea dinamică a rotorului 

Cu aceste componente s-a reuşit realizarea modelului pentru rotorul existent 
al pompei PRO 10-195 în versiune 3D, scalat cu factorul de scara λ=5.7 cu 
dimensiunile exterioare adaptate carcasei pompei PCN 80 – 200 (Fig. 3. 6). 

 
Fig. 3. 6 Ansamblu rotorului model de pompă de la SP Jidoaia  

Astfel s-a întocmit documentaţia tehnică de execuţie a ansamblului de piese 
care formează rotorul de pompă model. Geometria complexă a paletelor rotorice, 
paletele fiind lungi şi curbate, au impus prelucrarea rotorului prin aşchiere pe o 

maşină automată cu comandă numerică în 5 axe. În Fig. 3.7 este prezentată 
schema 2D a ansamblului rotorului model cu dimensiunile de gabarit, Fig. 3.8 
prezintă inelul şi coroana rotorului model prelucrate şi preparate spre asamblare, iar 
în Fig. 3.10 este prezentat rotorul model realizat la scara 1:5.7. 

coroana cu butuc 

inel cu palete 
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Fig. 3. 7 Modelul rotorului de la SP Jidoaia – schema 2D de execuţie 

  
Fig. 3. 8 Modelul rotorului pompei PRO 10-195: inel cu palete (stânga), coroana cu butuc 

(dreapta) 

  
Fig. 3. 9 Modelul rotorului pompe PRO 10-195  
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3.3. Evaluarea performanţelor energetice şi 

cavitaţionale ale rotorului model de pompă de acumulare  
 

3.3.1. Determinarea performanţelor energetice ale rotorului model 

de pompă de acumulare 
 
Rotorul model de pompă de acumulare a fost implementat în standul 

experimental. Performanţele energetice ale rotorului model au fost evaluate cu 
ajutorul determinărilor experimentale. Pe baza rezultatelor măsurătorilor s-au trasat 
curbele caracteristice pompelor centrifuge: 

→ înălţimea de pompare  

( )
Pt1 Pt2

2 2
r a r a

Pt2 Pt1 hp
p p v v

H Z Z
ρg 2g


−

− −
= + + − −  (3. 14) 

→ randamentul total 

u
T

abs abs

P ρgQH
η

P P
= =  (3. 15) 

→ curba de putere absorbită de pompă. 

abs E MEP P η=   (3. 16) 

 

 
Fig. 3. 10 Curba înălţimii de pompare a rotorului model – pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia 
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Fig. 3. 11 Curba puterii absorbite a rotorului model – pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia 

 
Fig. 3. 12 Curba de randamentului a rotorului model – pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia  

Din analiza rezultatelor experimentale obţinute cu rotorul model al pompei 
de acumulare PRO 10-195 se observă că, curbele caracteristice au forma tipică 

pompelor centrifuge, iar domeniile de variaţie ale mărimilor determinate se înscriu 
în valorile anticipate la modelare. 
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Fig. 3. 10 prezintă curba înălţimii de pompare a rotorului model determinată 
experimental. Se observă ca rotorul model atinge la debite mici o înălţime de 

pompare de peste 50 m; la debitul optim de funcţionare reuşind o înălţime de 
pompare de cca. 45 m, Fig. 3. 10. 

Randamentul rotorului model, la debitul nominal de funcţionare (Qn=33.5 
l/s), atinge o valoare de 71% (Fig. 3. 11) la o putere absorbită de 20 KW (Fig. 3. 
12). Din Fig. 3. 12 reiese că punctul optim de funcţionare cu randamentul cel mai 
ridicat se regăseşte la un debit mai mare decât debitul nominal de funcţionare, unde 
Qopt=36.8 l/s>Qn=33.5 l/s. La debitul optim de funcţionare înălţimea de pompare 

atinge valoarea de 43 m cu o putere absorbită de 20.7 KW şi randament de 75%. 
 

3.3.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitaţie NPSHc  a 

rotorului model de pompă de acumulare 
 

Pentru determinarea curbei de sensibilitate la cavitaţie NPSHc (Net Positive 
Suction Head required - energia cerută de rotor la aspiraţie) a rotorului model ce 
echipează SP Jidoaia s-a efectuat măsurători pe un domeniu larg de debite (Tabel 3. 
5). 
 Tabel 3. 5. Domeniul de debite investigate pentru determinarea 
parametrului NPSHc 

PO 1 2 3 4 5 6 7 

Q [-] 0.45Qn 0.6Qn 0.75Qn 0.9Qn 1.05Qn 1.2Qn 1.35Qn 

Q [l/s] 15 20 25 30 35 40 45 

Rezultatele măsurătorilor sunt prezentate în figurile de mai jos.  Pentru a 
determina pragul critic de incipienţă a fenomenului de cavitaţie s-a determinat curba 
înălţimii de aspiraţie netă pozitivă a a standului experimental, denumită NPSHa. S-a 
admis o cădere de H tolerată de 3% astfel rezultând curba NPSHc3%[m]. 

2
vapa a

pp v
NPSHa

ρg 2g ρg
= + −  (3. 17) 

( )
Pt1 Pt2

2
vapa a

Pt2 Pt1 hp

pp v
he NPSH z z

ρg 2g ρg
 

−
= = + − + − −  

(3. 18) 

Fig. 3. 15 prezintă curba de sensibilitate la cavitaţie la încercarea rotorul 
model de pompă de la SP Jidoaia, se observă că are o alură ascendentă, la debitul 

nominal de funcţionare parametrul NPSHc atinge la valoarea de 3.2 m, valoarea 
maximă la debite mari depăşind 4 m, fapt ce indică o funcţionare în regimuri 
cavitaţionale. La debite mici în lipsa cotului de aspiraţie, pompa funcţionează în 
regimuri fără cavitaţie; după debitul nominal Qn=33.5 l/s fenomenul de cavitaţie 
începe să se dezvolte în restul domeniului de exploatare al modelului. 
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Fig. 3. 13 Curbele înălţimilor de pompare ale rotorului model la funcţionare în cavitaţie 

 
Fig. 3. 14 Curba de sensibilitate la cavitaţie NPSHc a rotorului model la funcţionare în cavitaţie 

NPSHd 
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Fig. 3. 15 Curba de sensibilitate la cavitaţie NPSHc a rotorului model al pompei PRO 10-

195 din SP Jidoaia 
 
 

3.4. Concluzii privind încercarea energetică şi 
cavitaţională a rotorului model de pompă de acumulare 
 

În acest capitol s-au realizat investigaţii experimentale pe rotorul model al 
pompei PRO 10-195 ce echipează SP Jidoaia, într-un domeniu de debite transpus 
care corespunde domeniului de exploatare a maşinii industriale, cu scopul 
determinării caracteristicilor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model. 

Rotorul modelat se încadrează din punct de vedere geometric corespunzător 
în carcasa existentă în laborator. 

Înălţimea de pompare a rotorului model determinată experimental atinge la 

debite mici de funcţionare (0-25 l/s) o înălţime de pompare de peste 50 m; la 
debitul optim de funcţionare Qn=33.5 l/s, reuşind o înălţime de pompare de cca. 45 
m. Randamentul rotorului model, la debitul nominal de funcţionare (Qn=33.5 l/s), 
atinge o valoare de 73%  la o putere absorbită de 20 kW. 

Punctul optim de funcţionare se regăseşte la un debit cu 10% mai mare 
decât debitul nominal de funcţionare, unde Qopt=36.8 l/s>Qn=33.5 l/s. Aici 

randamentul total atinge valoarea de 75% la o înălţime de pompare de 43 m şi o 
putere absorbită de 20.5 KW. 

Din punct de vedere cavitaţional, curba de sensibilitate la cavitaţie la 
încercarea rotorul model de pompă de la SP Jidoaia (NPSHc), indică dezvoltarea 

fenomenului de cavitaţie la debite mai mari decât debitul nominal. Rotorul model 
funcţionează fără cavitaţie la debite cuprinse între 0-33 l/s, curba parametrului 
NPSHc situându-se sub curba disponibilă a standului NPSHd. Se remarcă dezvoltarea 

fenomenului de cavitaţie începând de la Qn=33.5 l/s, unde parametrul NPSHc are 
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valoarea de 3.2 m şi se intersectează cu curba NPSHd.  La debite mai mari decât 
debitul nominal, debite cuprinse între Q=33.5…45 l/s, valoarea maximă a 

parametrului NPSHc depăşeşte 4 m, fapt ce indică o funcţionare în regimuri 
cavitaţionale.  

La debite mici cuprinse între 1 l/s şi Qn=33.5 l/s, în lipsa cotului de 
aspiraţie, rotorul model funcţionează în regimuri fără cavitaţie; după debitul nominal 
Qn=33.5 l/s fenomenul de cavitaţie este prezent în restul domeniului de exploatare 
al rotorului model. 

Desfăşurarea determinărilor experimentale şi vizualizarea rezultatelor 

evidenţiază buna funcţionare staţiunii atât în ceea ce priveşte circuitul hidraulic cât 
şi sistemul de achiziţie şi prelucrare a datelor. 

În acest caz de încercare a rotorul model, lipsa cotului de aspiraţie şi 
diferenţele constructive ale camerei spirală alcătuiesc un traseul hidraulic diferit faţă 

de traseul hidraulic din staţia de pompare. Pentru evaluarea performanţelor 
energetice şi identificarea fenomenelor hidrodinamice de la intrare în rotor în condiţii 
similare de exploatare ca şi în staţia de pompare, pasul următor este de a testa 

rotorul model de la SP Jidoaia în pompa echipată cu, cotul de la aspiraţie. 
 

BUPT



 

 
 

 

4. Influenţa cotului de la aspiraţie asupra 
performanţelor rotorului model 

 

 

4.1. Realizarea şi implementarea modelului cotului de la 
aspiraţie în standul experimental din laborator 
 

Pentru modelarea geometrică şi realizarea cotului de la aspiraţie s-a utilizat 
acelaşi soft de  modelare ca şi în cazul rotorului model, urmărind aceleaşi etape. 

 
 

Fig. 4. 1 Schiţa cotului de la aspiraţie prototip cu 
dimensiunile principale de gabarit 

Fig. 4. 2 Cotul de la aspiraţie modelat la 
scara 1:1 

 

Fig. 4. 3 Ansamblul cotului de la aspiraţie 
Fig. 4. 4 Ansamblul  cotului de la aspiraţie 

explodat  

arbore 

lagăr 

pilă 

centrală 

extensie 

corp 

inferior 

corp 

superior 

fereastra 

şi arbore 
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de 

măsurare 
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centrală 

Ansamblu cameră de aspiraţie 
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Fig. 4. 5 Schiţa tronsonului de la aspiraţie model cu dimensiunile principale de gabarit  

  
Fig. 4. 6 Modelul cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195  

 
Fig. 4. 7 Vedere a tronsonului de aspiraţie al modelului pompei PRO 10-195 la scara 1:5.7 

instalat in standul experimental de la Universitatea Politehnica Timişoara. 
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Cotul de la aspiraţie s-a execut din plexiglas pentru a putea vizualiza 
fenomenele hidrodinamice complexe ce au loc la intrarea în rotor. Fereastra de 

vizitare permite investigarea foto a câmpului hidrodinamic amonte de rotor. Oglinda 
de măsură permite investigarea cu laser LDV a câmpului de viteze în zona de 
intrare. Pentru vizualizarea structurii curentului de la ieşirea din cotul de la aspiraţie 
până la intrare în pompă, secţiune de ieşire a cotului de la aspiraţie a fost extinsă cu 
o secţiune inelară de acelaşi diametru, cu o lungime L=150 mm (până la intrarea în 
rotor), Fig. 4. 6 şi Fig. 4.5. 

 

 

4.2. Determinarea performanţelor energetice şi 
cavitaţionale ale rotorului model în pompa echipată cu, cotul 

de la aspiraţie 
 

4.2.1. Determinarea performanţelor energetice  
 

S-au efectuat investigaţii experimentale pentru determinarea performanţelor 
energetice şi a comportamentului cavitaţional al rotorului model în pompa echipată 
cu modelul cotului de la aspiraţie al pompelor centrifuge cu dublu flux, respectând 
aceeaşi metodologie utilizată şi în Cap.3, cu scopul de a evalua influenţa cotului de 
la aspiraţie asupra performanţelor rotorului model. 

În Fig. 4. 8, Fig. 4. 9 şi Fig. 4. 10 sunt evidenţiate mărimile funcţionale ale 
rotorului model la încercarea în pompa echipată cu, cotul de la aspiraţie. 

Din punct de vedere energetic alura curbelor rezultate la încercarea rotorului 
model în pompa echipată cu cotul de la aspiraţie se păstrează; există diferenţe 
minore între curbele energetice determinate fără cot şi curbele energetice 
determinate cu cot, valorile punctelor măsurate care definesc curbele caracteristice 

se afla în banda de erori a aparatelor de măsură. 

 
Fig. 4. 8 Curba înălţimii de pompare a modelului încercat în pompa echipată cu/fără cotul de la 

aspiraţie 
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Fig. 4. 9 Curba puterii absorbite a modelului încercat în pompa echipată cu/fără cotul de la 

aspiraţie 

 
Fig. 4. 10 Curba de randamentului a modelului încercat în pompa echipată cu/fără cotul de la 

aspiraţie 

Din punct de vedere energetic alura curbelor rezultate la încercarea rotorului 
model în pompa echipată cu cotul de la aspiraţie se păstrează; există diferenţe 
minore între curbele energetice determinate fără cot şi curbele energetice 
determinate cu cot, valorile punctelor măsurate care definesc curbele caracteristice 
se afla în banda de erori a aparatelor de măsură. 
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La debitul nominal de funcţionare, rotorul model testat în pompa echipată cu 
cotul de la aspiraţie atinge o înălţime de pompare de 45 m (Fig. 4. 8) identică cu 

cea obţinută la testarea fără cotul de la aspiraţie, la un randament de 71% (Fig. 4. 
10) cu o putere absorbită de 20 kW, Fig. 4. 9. Şi în cazul funcţionării în pompa 
echipată cu cotul de la aspiraţie, punctul optim de funcţionare se regăseşte la un 
debit mai mare cu 10% decât Qn, unde Qopt=36.8 l/s. Înălţimea de pompare este 
de 43 m cu o putere absorbită de 20.6 KW şi un randament de 75%.  

În Fig. 4.11, Fig. 4.12 şi Fig. 4.13 sunt evidenţiate mărimile funcţionale ale 
prototipului obţinute prin transpunere la încercarea în pompa echipată cu/fără cotul 

de la aspiraţie. Deoarece există diferenţe constructive ale circuitelor hidraulice 
amonte şi aval de rotor între pompa prototip şi pompa model (conducte amonte şi 

aval respectiv colectoare diferite) dar şi o scară de modelare l=5.7, pentru 

transpunerea datelor de la model la prototip similitudinea a relaţiilor de transpunere 
este incompletă. Similitudinea modelării geometrice de la prototip la model a fost 
realizată pe baza unui singur criteriu, criteriului Reynolds. Aşadar, pentru ca 
performanţele energetice transpuse de la model la prototip să coincidă cu 
performanţele energetice determinate in situ, relaţiile de similitudine au fost 

calibrate prin recalcularea exponenţilor. Pentru a evalua îmbunătăţirile energetice 
realizate de noile soluţii constructive care vor fi analizate ulterior (la scara 
modelului), comparativ cu datele determinate in situ, se vor utiliza pentru 
transpunere aceleaşi relaţii de similitudine ca şi în cazul de faţă, respectiv 
transpunerea datelor de la rotorul model originar la rotorul prototip existent în staţia 
de pompare. Relaţiile calibrate de transpunere sunt: 

3
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Fig. 4. 11 Curba înălţimii de pompare a rotorului model încercat în pompa echipată cu/fără 

cotul de la aspiraţie transpusă la prototip 

 
Fig. 4. 12 Curba puterii absorbite a rotorului model încercat în pompa echipată cu/fără cotul de 

la aspiraţie transpusă la prototip 

9% 

6% 
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Fig. 4. 13 Curba de randament a rotorului model încercat în pompa echipată cu/fără cotul de la 

aspiraţie transpusă la prototip 

Din punct de vedere energetic, cotul de la aspiraţie nu aduce nici un plus 
sau minus performanţelor energetice caracteristice rotorului pompei PRO 10-195, 
curbele transpuse se păstrează, valorile punctelor transpuse se aflându-se în banda 
de erori de măsurare. Înălţimea de pompare maximă transpusă este de 203 m la 

debitul de 1 m3/s; însă la debitul optim de funcţionare de 4.2 m3/s comparativ cu, 

curba de catalog a pompei PRO 10-195  şi a datelor măsurate in situ, înălţimea de 
pompare transpusă are valoarea de 178 m idem cu valoarea măsurată in situ şi cu 
9% faţă de curba de catalog (Fig. 4. 11). 

Puterea absorbită transpusă la debitul nominal se înscrie în domeniul de 
exploatare al pompei industriale în timp ce randamentul transpus se apropie de 
valorile curbei de catalog şi valorile măsurate in situ. Randamentul transpus de la 

model la prototip la debitul optim este de 87%, valoare similară cu cea determinată 
in situ, spre deosebire de randamentul din curba de catalog de 89% (Fig. 4. 13)  

 

4.2.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitaţie NPSHc  
 

S-au efectuat încercări experimentale pentru determinarea 
comportamentului cavitaţional al rotorului model în pompa echipată cu impulsor. 
Rezultatele experimentale sunt prezentate în cele ce urmează. 
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Fig. 4. 14 Curba înălţimii de pompare a rotorului model la funcţionare în cavitaţie încercat în 

pompa echipată cu cotul de la aspiraţie 

 
Fig. 4. 15 Curba de sensibilitate la cavitaţie a rotorului model la încercarea în cavitaţie încercat 

în pompa echipată cu cotul de la aspiraţie 
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Fig. 4. 16 Curba de sensibilitate la cavitaţie a modelului rotorului ce echipează pompa de la SP 

Jidoaia  la funcţionarea în cavitaţie cu/fără cotul de la aspiraţie 

Din punct de vedere cavitaţional se observă, că prezenţa cotului de la aspiraţie 
are la debite mici o influenţă majoră asupra curbei de sensibilitate la cavitaţie, 
existând o rezervă de presiune mai mare cu aprox. 25%. În jurul debitului optim de 
funcţionare şi la debite mai mari decât acesta, prezenţa cotului de la aspiraţie induce 

un comportament cavitaţional asemănător cu cel obţinut în lipsa acestuia. 
Curba de sensibilitate la cavitaţie la încercarea rotorul model de pompă de la 

SP Jidoaia (NPSHc – Fig. 4. 16), indică dezvoltarea fenomenului de cavitaţie la 
debite mai mari decât debitul nominal. Rotorul model funcţionează fără cavitaţie la 
debite cuprinse între 0-33 l/s, curba parametrului NPSHc situându-se sub curba 
disponibilă a standului NPSHd. Se remarcă dezvoltarea fenomenului de cavitaţie 
începând de la Qn=33.5 l/s, unde parametrul NPSHc are valoarea de 3 m şi se 
intersectează cu, curba NPSHd. La debite mai mari decât debitul nominal, debite 

cuprinse între debitul nominal şi debitul maxim de funcţionare (Q=33.5…45 l/s), 
valoarea maximă a parametrului NPSHc depăşeşte 4 m, fapt ce indică o funcţionare 
în regimuri cavitaţionale. 

 
 

4.3. Vizualizarea instabilităţilor generate de cotul de la 

aspiraţie la aspiraţia pompei  
  

În timpul campaniei de măsurători am identificat şi surprins instabilităţile 
cavitaţionale induse de geometria complexă a cotului de la aspiraţie. În figurile de 

mai jos sunt prezentate două tipuri de neuniformităţi generate de cotul de la 
aspiraţie la funcţionarea în suprasarcină şi la sarcină parţială. 

În  Fig. 4. 17 sunt surprinse vârtejurile cavitaţionale generate de cotul de la 
aspiraţie la funcţionarea cu debit mai mare decât debitul nominal, în timp ce în Fig. 
4. 18 sunt surprinse instabilităţile cavitaţionale generate de cotul de la aspiraţie la 
funcţionarea cu sarcina parţială, cu debite mai mici decât debitul nominal de 

Funţionare în cavitaţie 
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funcţionare. Aceste neuniformităţi induse de geometria cotului de la aspiraţie în 
câmpul hidrodinamic amonte de rotor, sunt transportate ulterior în rotor conducând 

la iniţierea şi dezvoltarea fenomenului de cavitaţie. 
 

 
Fig. 4. 17 Vârtejuri cavitaţionale formate datorită geometriei cotul de aspiraţie şi care sunt 

transportate în rotorul pompei la debite mai mari decât debitul optim (Q  1.2Qn) 

 
Fig. 4. 18 Instabilităţi cavitaţionale de la intrarea în pompa pentru debite mai mici decât 

debitul optim (Q  0.4-0.5Qn)
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4.4. Concluzii privind încercarea energetică şi 

cavitaţională a rotorului model în pompa echipată cu cotul de 
la aspiraţie 
 

Cotul de la aspiraţie modelat la scara modelului 1:5.7 şi executat se 
încadrează din punct de vedere geometric corespunzător în stand. Desfăşurarea 
determinărilor experimentale şi vizualizarea rezultatelor  evidenţiază buna 
funcţionare a staţiunii atât în ceea ce priveşte circuitul hidraulic cu cotul de la 
aspiraţie. 

Analiza experimentală globală a funcţionării rotorului model în pompa 

echipată cu cotul de la aspiraţie, relevă faptul că prezenţa cotului nu aduce 
modificări majore ale performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model. 

Cuantificarea modificărilor generate de prezenţa cotului este imposibilă deoarece 
acestea se regăsesc în limitele echipamentelor de măsură. 

La debitul nominal de funcţionare Qn=33.5 l/s, rotorul model testat în 
pompa echipată cu, cotul de la aspiraţie prezintă performanţe energetice similare cu 
cele rezultate din testarea în lipsa cotului. Înălţime de pompare este de 45 m 

(identică cu cea obţinuta la tastarea fără cotul de la aspiraţie), la un randament  de  
71% cu o putere absorbită de 20 KW. Şi aici punctul optim de funcţionare se 
regăseşte la un debit mai mare cu 10% decât Qn, unde Qopt=36.8 l/s. Înălţimea de 
pompare este de 43 m cu o putere absorbită de 20.6 KW şi un randament de 75%.  

Din transpunerea rezultatelor de la model la prototip se observă ca înălţimea 
de pompare maximă transpusă este de 203 m la debitul de 1 m3/s. La debitul 
nominal de funcţionare de 4.2 m3/s, înălţimea de pompare transpusă are valoarea 

de 178 m, similară celei măsurate in situ şi cu 9% mai mică faţă de curba de 
catalog. Puterea absorbită transpusă la debitul nominal se înscrie în domeniul de 
exploatare al pompei industriale. Randamentul transpus se apropie de valorile curbei 
de catalog şi valorile măsurate in situ. Randamentul transpus de la model la prototip 
la debitul nominal este de 87%, valoare similară cu cea determinată in situ, spre 

deosebire de randamentul din curba de catalog de 89%. 

Din analiza reprezentărilor grafice ale rezultatelor experimentale rezultă că 
din punct de vedere energetic prezenţa cotului de la aspiraţie nu modifică 
performanţele energetice ale pompei PRO 10-195. Performanţele energetice 
transpuse la prototip se substanţial de curbele de catalog şi de cele măsurate in 
situ. 

Datorită diferenţelor de traseu hidraulic (amonte-aval de pompă), a 
diferenţelor camerelor spirală ce echipează pompa de la SP Jidoaia respectiv camera 

spirală în care este testat modelul de rotorului cât şi a efectului de scara, există 
unele diferenţe în ceea ce priveşte caracteristicile energetice ale rotorului model 
transpuse la prototip în comparaţie cu datele măsurate in situ şi curbele de catalog. 
Rotorul model este testat pe standul de laborator în condiţii similare celor din staţia 
de pompare, dar nu identice. 

Din punct de vedere cavitaţional se observă, că prezenţa cotului de la 
aspiraţie are la debite mici o influenţă majoră asupra curbei de sensibilitate la 

cavitaţie, existând o rezervă de presiune mai mare cu aprox. 40%. În jurul debitului 
optim de funcţionare şi la debite mai mari decât acesta, prezenţa cotului induce un 

comportament cavitaţional similar cu cel obţinut în lipsa acestuia. Prezenţa 
fenomenului de cavitaţie se observă la debite care depăşesc debitul nominal de 
funcţionare Q>Qn=33.5 l/s. 
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Datorită vârtejurilor produse de cotul de la aspiraţie prin creşterea 
componentei tangenţiale a vitezei, se produc instabilităţi cavitaţionale după debite 

mai mari decât Qn. Problema stringentă o reprezintă fenomenul de cavitaţie care se 
poate diminua sau chiar elimina prin creşterea presiunii şi uniformizarea structurii 
curentului la intrare în rotor.  

Aşa cum s-a prezentat, cotul de la aspiraţie induce neuniformităţi în 
structura câmpul hidrodinamic de la intrare în rotor pe un domeniu larg de debite. 
Se doreşte diminuarea, până la un nivel acceptat tehnic, sau chiar eliminarea 
fenomenului de cavitaţie. În acest scop cercetarea se va dezvolta pe proiectarea şi 

analiza experimentală şi numerică a unor soluţii inovative de îmbunătăţire a 
performanţelor energetice şi cavitaţionale a rotorului de pompă de acumulare. 

Rezultatele obţinute vor reprezenta datele referinţă faţă de care se vor 
compara următoarele soluţii tehnice propuse pentru îmbunătăţirea caracteristicilor 

atât energetice cât şi cavitaţionale. 
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5. Măsurători de presiune nestaţionară pe 
secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie 

 
 

În capitolul 4 s-a identificat experimental neuniformităţile induse de 
prezenta cotului de la aspiraţie în structura câmpului hidrodinamic amonte de 
rotorul pompei de acumulare.  

Pentru identificarea fenomenelor hidrodinamice generate de geometria 

complexă a cotului de la aspiraţie în câmpul de curgere amonte de rotor, sunt 
necesare efectuarea unor campanii de măsurători de presiune nestaţionară pe un 
domeniu larg de debite de funcţionare a pompei model. Din rezultatele măsurătorilor 

de presiune nestaţionară se vor evidenţia pulsaţiile de presiune nestaţionară, 
frecvenţa şi amplitudinea neuniformităţilor generate de cot şi spectrul câmpului 
hidrodinamic al curentului amonte de rotor. 

 
 

5.1. Instalarea traductoarelor piezorezistive de 

presiune în traseul hidraulic model al pompei de acumulare 
 
Evaluarea experimentală a structurii câmpului hidrodinamic amonte de 

rotorul pompei de acumulare necesită instalarea a două traductoare de presiune 

piezorezistive (vezi Cap.2) pe suprafaţa de ieşire a cotului. Fiind un cot cu o 
geometrie complexă dar simetrică faţă de un plan orizontal, traductoare de presiune 
nestaţionară s-au instalat pe secţiunea de jos al acestuia la o distanţa unghiulară de 

90°, Fig. 5. 1 şi Fig. 5. 2.  

a) 

AD4 

AD3 

Ansamblu cot 

ieşire 
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b) 
Fig. 5. 1 Poziţionarea traductoarelor de presiune nestaţionare: a) ansamblul cot 

prevăzut cu traductoare; b) poziţionarea traductorilor pe secţiunea de jos a cotului 

 

  
Fig. 5. 2 Traductoare de presiune 
nestaţionară instalaţi pe secţiunea 

de ieşire a cotului 

Fig. 5. 3 Vedere de ansamblu a echipamentelor 
pentru măsurarea presiunii nestaţionare, 
implementate pe standul experimental 

 
 

5.2. Determinarea pierderilor hidraulice din traseul de 

aspiraţie al pompei model  
 
Geometria complexă a cotului de la aspiraţie induce pierderi hidraulice 

suplimentare în transferul energetic, funcţionând ca o rezistenţă hidraulică.  Pentru 
a evalua cantitativ pierderile hidraulice din tronsonul de aspiraţie al traseului 

AD4 

AD3 

AD3 

AD4 
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hidraulic model al pompei de acumulare, s-au efectuat seturi de măsurători pe 
întreg domeniul de funcţionare al pompei de acumulare model. De interes sunt 

achiziţionarea presiunii statice a traductorului de presiune manovacuumetric Pt1 şi a 
traductoarelor de presiune nestaţionară. Se consideră presiunea statică pe secţiunea 
de ieşire a cotului ca fiind media aritmetică a presiunilor statice înregistrate de 
traductorii de presiune piezorezistivi. De asemenea s-au determinat diferenţa de 
presiune (5. 2) şi coeficientul de pierderi hidraulice din tronsonul de aspiraţie al 
traseului hidraulic model (5. 3). Datele achiziţionate şi suma pierderilor hidraulice 
sunt prezentate în Tabel 5. 1.  

+
=s _m

AD3 AD4
p

2
 (5. 1)  

 = −cot Pt1 s _mp p p  (5. 2) 


= cot

2

2 p
ζ

ρv
 (5. 3) 

Tabel 5. 1 Diferenţa de presiune pe cotul de la aspiraţie 

Q 
[l/s] 

Pt1 
[Kpa] 

AD3 
[KPa] 

AD4  
[KPa] 

s _mp

[KPa] 

 cotp

[KPa] 
ζ  [-]

 

Numărul 

Reynolds [-] 

6.8 -1.90 -5 -1 -3.5 1.10 2.95 8844.96 

12.6 -6.64 -12 -6 -9 2.36 1.83 16466.18 

19.2 -11.11 -17 -13 -15 3.89 1.30 25047.67 

24.8 -14.80 -21 -18 -19.5 4.70 0.94 32430.31 

30.2 -18.63 -25 -24 -24.5 5.87 0.79 39448.41 

34.5 -20.91 -28 -29 -28.5 7.59 0.79 45081.09 

38.3 -23.39 -31 -33 -32 8.61 0.72 50005.04 

41.3 -27.11 -35 -38 -36.5 9.39 0.68 53900.68 

43.6 -30.02 -39 -43 -41 10.98 0.71 56900.68 

45 -33.01 -43 -47 -45 11.99 0.73 58731.2 

 
Fig. 5. 4 Diferenţa de presiune pe tronsonul de aspiraţie al pompei de acumulare model 
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Fig. 5. 5 Coeficientul de pierderi hidraulice pe tronsonul de aspiraţie al pompei de 

acumulare model 

În Fig. 5. 4 este prezentată diferenţa de presiune din tronsonul de aspiraţie 
al pompei de acumulare model. Se observă că diferenţa/căderea de presiune de pe 
tronsonul de la aspiraţie instalat pe standul experimental creşte concomitent cu 
debitul. Astfel valoarea cea mai mare a căderii de presiune se regăseşte valoarea 
cea mai ridicată a debitelor investigate, respectiv Q=45 l/s, unde valoarea căderii de 
presiune este de peste 12 KPa. Pe baza căderii de presiune din tronsonul de 
aspiraţie al pompei de acumulare model, utilizând relaţia (5. 3) se calculează 

coeficientul de pierderi hidraulice din acest tronson de aspiraţie complex. Figura 5. 5 

prezintă variaţia coeficientului de pierderi hidraulice în funcţie de debit. Conform 

Idelcik [64], coeficientul de pierderi locale ζ într-un cot de 90° are valori cuprinse 

între 0.5...1.3 în funcţie de numărul Reynolds. Deşi cotul de la aspiraţie al pompelor 
centrifuge cu dublu flux are o geometrie complexă, se observă conform Fig. 5. 5 că, 
coeficientul de pierderi locale în acest cot se încadrează încă de la debite de 
funcţionare foarte mici, unde φ=0.015 (Q=17.5 l/s), în limitele enunţate anterior. 

De la φ=0.215 (Q=19.7 l/s) unde valoarea criteriului Reynolds este 3.4x104 şi până 

la φ=0.445 (Q=45l/s) valoarea coeficientului de pierderi din tronsonul de la 
aspiraţie prezintă valori similare, curgerea respectiv cuantumul pierderilor din acest 
tronson nu mai variază în funcţie de criteriul Reynolds.  

 
 

5.3. Măsurători de presiune nestaţionară 
 

5.3.1.  Rezultate experimentale 

 
Măsurătorile experimentale ale pulsaţiilor de presiune pe secţiunea de ieşire 

din cot-intrarea în pompă, s-au realizat la nouă valori ale debitului de funcţionare 
ale pompei model, de la 0.5Qn, 0.6Qn…1.3Qn. Toate măsurătorile s-au realizat la 
turaţia nominală a rotorului model n=3000 rpm. Pentru o analiză corectă a 
rezultatelor, campania de măsurători a presupus achiziţia a 20000 de eşantioane 
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intr-un interval de timp de 20 sec. Prin achiziţia semnalelor pulsaţiilor de presiune s-
a calculat transformata Fourier rapidă a semnalelor. 

 

  

  
Fig. 5. 6 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 0.5Qn 
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Fig. 5. 7 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 0.6Qn 
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Fig. 5. 8 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 0.7Qn 
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Fig. 5. 9 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 0.8Qn 
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Fig. 5. 10 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata a semnalelor la 

debitul de funcţionare 0.9Qn 
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Fig. 5. 11 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare Qn 
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Fig. 5. 12 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 1.1Qn 
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Fig. 5. 13 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 
semnalelor la debitul de funcţionare 1.2Qn 
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Fig. 5. 14 Pulsaţii de presiune nestaţionară amonte de rotor şi transformata Fourier a 

semnalelor la debitul de funcţionare 1.3Qn 

Din analiza figurilor 5.6 – 5.14 se observă că semnalul pulsaţiilor de 
presiune nestaţionară de pe suprafaţa de ieşire din cot este unul foarte zgomotos 

pentru toate debitele investigate şi pentru ambii traductori piezorezistivi. Din analiza 
transformatei Fourier din figurile mai sus menţionate se observă armonica 
fundamentală de turaţie a rotorului la frecvenţa de 50 Hz urmată de armonici 
superioare la frecvenţe multiplu de 50 Hz, respectiv 100 Hz, 150 Hz...450 Hz. 
Armonica regăsită la 250 Hz este asociată, armonicii fundamentale a turaţiei 
rotorului multiplicată de 5 ori, multiplicare realizând-se în funcţie de numărul 
paletelor rotorice, 5 pentru acest caz. 

ROTOR
n

f 50Hz
60

= =  (5. 1) 

Alte armonici fundamentale semnificative ale semnalelor pulsaţiilor de 
presiune se regăsesc în intervalul 0...50Hz, aşa cum se vede în figurile 5.6 – 5.16, 

pentru toate regimurile de funcţionare investigate. Există momentan posibilitatea ca 

aceste armonici fundamentale regăsite în intervalul de frecvenţe 0...50 Hz să fie 
asociate instabilităţilor generate de cotul de la aspiraţie. Pentru identificarea 
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fenomenelor/instabilităţilor asociate acestor armonici şi cuantificarea acestora este 
necesară o prelucrarea detaliată a semnalelor pulsaţiilor de presiune achiziţionate. 

  
Fig. 5. 15 Spectrul 3D al pulsaţiilor de 
presiune pentru toate regimurile de 

funcţionare investigate – traductor AD3 

Fig. 5. 16 Spectrul 3D al pulsaţiilor de 
presiune pentru toate regimurile de 

funcţionare investigate – traductor AD4 
 
 

5.4. Prelucrarea semnalelor de presiune nestaţionară 
 

5.4.1. Identificare fenomenelor cu frecvenţe cuprinse în intervalul 

0…50Hz 
 
Pentru identificare fenomenele hidrodinamice care apar. la frecvenţe 

cuprinse în intervalul 0...50Hz, s-a realizat un set de determinări experimentale 

calitative ale ale câmpului hidrodinamic generat de cotul de la aspiraţie. Pentru 
acest experiment s-a utilizat un stroboscop, a cărui frecvenţă a fost programată la o 
valoare de 20 Hz, frecvenţă asociată instabilităţilor regăsite în intervalul 0…50Hz 
pentru debitul nominal de funcţionare Q=33.5 l/s, Fig. 5. 17 şi Fig. 5. 18. Pentru a 

surprinde structura curentului hidrodinamic generat de cotul de la aspiraţie, s-a 
utilizat o cameră foto digitală. 

În urma determinărilor experimentale vizuale s-a ajuns la concluzia că la 
iluminarea zonei de curgere cu o frecvenţă de 20 Hz sunt evidenţiate două vârtejuri 
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contrarotative,Fig. 5. 19. Parametrii funcţionali la care s-au obţinut imaginile 
corespund debitul nominal de funcţionare al rotorului (Qn=33.5 l/s) şi o presiune la 

aspiraţie de -50 KPa. Condiţiile de desfăşurare a experimentului însoţite de 
vizualizare s-au realizat în aceleaşi condiţii ca şi în cazul măsurătorilor de pulsaţii ale 
presiunii nestaţionare. Astfel rezultă că pulsaţiilor de presiune cuprinse în intervalul 
de frecvenţă 0…50 Hz, sunt datorate apariţiei şi dezvoltării celor două vârtejuri 
cavitaţionale. 

  
Fig. 5. 17 Transformata Fourier a pulsaţiilor 

de presiune nestaţionară la Qn - AD3 
Fig. 5. 18 Transformata Fourier a pulsaţiilor 
de presiune nestaţionară la Qn – AD4 

 
Fig. 5. 19 Instabilităţi generate de cotul de la aspiraţie – vârtejuri cavitaţionale dezvoltate în 

spatele arborelui  
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5.4.2. Reconstrucţia semnalului de presiune  
 
Pentru evaluarea amplitudinii pulsaţiilor de presiune cuprinse în intervalul 

0…50Hz, asociate instabilităţilor generate de cotul de la aspiraţie, este necesară 
filtrarea semnalelor achiziţionate cu un filtru numeric trece jos la frecvenţa de 49 
Hz. Filtrul numeric a fost dezvoltat în programul Matlab de către Dr.ing. Stanciu 
Rareş, membru în cadrul CCISFC. O dată filtrate semnalele pulsaţiilor de presiune 
achiziţionate, semnalele au fost reconstruite la pas constant de timp cu scopul de a 

realiza transformata Fourier rapidă, necesară pentru determinarea amplitudinii 
echivalente a pulsaţiilor cuprinse în intervalul de frecvenţe 0…49 Hz. Determinarea 
amplitudinii echivalente se realizează utilizând teorema lui Parseval, teoremă 
detaliată în continuare. Determinarea amplitudinii maxime după teorema lui 

Parseval [94] porneşte de la formula transformatei Fourier pentru un semnal 
continuu:  

0
m m

m=1

a 2πmt 2πmt
s(t)= + a cos +b sin

2 T T


    
    

    
  (5. 2) 

unde s(t) semnalul variabil în timp,T este perioada, m este indicele modului, t este 

timpul şi am, bm sunt coeficienţii transformatei Fourier definiţi după următoarea 

formulă: 

( )
0

0

t +T

m
t

2 2πmt
a = s t cos dt

T T

 
 
   (5. 3) 

( )
0

0

t +T

m
t

2 2πmt
b = s t sin dt

T T

 
 
   (5. 4) 

primul coeficient a0 este definit: 

( )
0

0

t +T

0
t

2
a = s t dt=2s

T   (5. 5) 

Atunci va rezulta că 0a / 2   este valoarea medie a lui s (t). Conform relaţiei 

amplitudinea şi frecvenţa unghiulară a armonicii m este: 

2 2
m m mc = a +b  (5. 6) 

m
2π

ω =m
T

 (5. 7) 

Teorema lui Parseval dezvoltată după formula transformatei Fourier are formula: 

( )

( )

0

0

t +T 2
2 2 2 2

m 0 m m

m=1 m=1t

2 2 2
m m

m=1

1 1 1
s(t) dt= c = a + a +b

T 2 2

1
=s + a +b

2

 



 
 
 

 



 (5. 8) 

Pentru un semnal continuu definiţia abaterii medii pătratice pentru un semnal este: 

( )( )
0

0

2t +T

RMS
t

1
s = s t -s dt

T   (5. 9) 
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Pe de alta parte avem următoarea identitate matematică: 

( )

( ) ( )

( )

0

0

0 0 0

0 0 0

0

0

t +T
2

t

t +T t +T t +T
2 2

t t t

t +T
2 2

t

1
s t -s dt=

T

1 1 1
= s t dt-2s s t dt+s dt

T T T

1
= s t dt-s

T

 
  

  



 (5. 10) 

Astfel va rezulta că media pătratului pulsaţiei: 

( )
0

0

2t +T
2 2
RMS

t

1
s = s t dt-s

T   (5. 11) 

care conform cu teorema lui Parseval este definită: 

( )2 2 2
RMS m m

m=1

1
s = a +b

2



  (5. 12) 

Pentru un semnal eşantionat pe durata T, se eşantionează semnalul s(t) la 

intervale constante de timp: Δt=T/N, rezultând un semnal cu valorile s1, s2 ... sN, iar 

numărul de eşantioane definit ca i=1…N. Pentru evidenţia legătura dintre semnalul 

continuu şi semnalul discret (eşantionat), se porneşte de la definiţia coeficienţilor 

urmând ca mai apoi să definim valoarea mediei pătratului pulsaţiei: 

 Semnal continuu Semnal eşantionat  

0a  

m 0=  

( )
0

0

t T

t

2
s t 2s

T

+
=  

n 1=  
N

i 1

i 1

2 2
s c 2s

N N
=

= =  

(5. 13) 
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Prin urmare amplitudinea echivalentă unui semnal eşantionat va fi egală cu: 

=echiv RMSA 2p  (5. 14) 

Din extragerea radicalului din suma pătratelor coeficienţilor transformatei 

Fourier se obţine o valoare care înmulţită cu 2 reprezintă amplitudinea pulsaţiei de 

presiune după care se va reconstrui semnalul de presiune. Astfel semnalele 
reconstruite pentru toate regimurile de funcţionare investigate şi comparaţia 
acestuia cu semnalul iniţial sunt prezentate în graficele următoare (Fig. 5. 20 – Fig. 
5. 28). 

  

  
Fig. 5. 20 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 
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debitul de funcţionare 0.5Qn 

 
 
 
 

  

  
Fig. 5. 21 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 0.6Qn 
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Fig. 5. 22 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 0.7Qn 
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Fig. 5. 23 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 0.8Qn 
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Fig. 5. 24 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 0.9Qn 
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Fig. 5. 25 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul nominal de funcţionare Qn 
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Fig. 5. 26 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 1.1Qn 
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Fig. 5. 27 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 1.2Qn 
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Fig. 5. 28 Reconstrucţia semnalului de presiune şi compararea cu semnalul iniţial pentru 

debitul de funcţionare 1.3Qn 

Tabel 5. 2 Valorile amplitudinii echivalente şi a frecvenţelor neuniformităţilor 

pentru cele 9 regimuri de funcţionare investigate 

Q 
[l/s] 

*xQn 
[-] 

Amplitudinea echivalentă a 
pulsaţiilor de presiune [KPa] 

Frecvenţă neuniformiţăţilor generate 
de cotul de la aspiraţie[Hz] 

AD3 AD4 AD3 AD4 

16.75 0.5 4 4.52 28.65 28.77 

20.1 0.6 3.19 3.63 26.33 25.54 

23.45 0.7 2.85 3.26 24.04 24.04 

26.8 0.8 2.7 3.02 22.5 21.97 

30.15 0.9 2.76 3.07 19.9 19.9 

33.5 1.0 2.77 3.11 19.8 19.8 

36.85 1.1 2.99 3.16 18.04 17.75 

40.2 1.2 3.04 3.3 16.43 16.71 

43.55 1.3 3.11 3.35 13.21 13.14 
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Fig. 5. 29 Spectrul 3D al semnalelor 

pulsaţiilor de presiune filtrate 
pentru traductorul AD3 

Fig. 5. 30 Spectrul 3D al semnalelor 
 pulsaţiilor de presiune filtrate 

 pentru traductorul AD4 

Aşa cum reiese din Fig. 5. 20 - 5. 28 şi Tabelul 5. 2, frecvenţele 
neuniformităţilor generate de cotul de la aspiraţie scade o dată cu creşterea 
debitului iar amplitudinile diferă în funcţie de debit. Tendinţa de scădere a 

frecvenţelor asociate neinuformităţilor generate de cot este surprinsă de ambele 
traductoare piezorezistive, Fig. 5 29 – pentru traductorul AD3 şi Fig. 5.30 – pentru 
traductorul AD4. Pentru o mai bună expunere modificărilor amplitudinii echivalente 
şi a frecvenţelor pulsaţiilor de presiune, în continuare sunt prezentate variaţiile 
amplitudinii şi frecvenţei în funcţie de debitul de funcţionare. 

În Fig. 5. 31 este prezentată variaţia amplitudinii echivalente a pulsaţiilor de 
presiune în funcţie de debit. Se observă că semnalul înregistrat cu traductorul AD4 

este mai mare cu aprox. 10% pentru toate regimurile investigate comparativ cu 
semnalul înregistrat de traductorul AD3. De asemenea amplitudinile cele mai mari 
se regăsesc la debit parţial de 0.5Qn=16.75 l/s, unde valoarea amplitudinii 
echivalente a pulsaţiilor de presiune de presiune asociate traductorului AD3 este de 
4 KPa, iar pentru AD4 de 4.5 KPa. Valorile cele mai mici ale amplitudinii se regăsesc 
în jurul debitului nominal de funcţionare în intervalul de debite cuprins între 

0.8Qn…1.1Qn. În acest interval de debite de funcţionare, amplitudinile pulsaţiilor de 
presiune sunt cu aprox. 30% mai mici decât la debit parţial de 0.5Qn. La 
funcţionarea cu debite mari respective 1.2 Qn şi 1.2Qn, se observă o uşoară 
creştere a amplitudinii în limita a 10% comparativ cu domeniul de debite de 
funcţionare cu valorile cele mai mici ale amplitudinilor. 

În Fig. 5. 32 este prezentată variaţia frecvenţelor neuniformităţilor generate 
de cotul de la aspiraţie în funcţie de debitul de funcţionare. Se observă că 

frecvenţele pulsaţiilor de presiune înregistrate de cele două traductoare sunt 
similare. De asemenea se observă că frecvenţele asociate neuniformităţilor generate 

BUPT



Măsurători de presiune nestaţionară pe secţiunea de ieşire din cot - 5 

 

126 

de cotul de la aspiraţie scad o dată cu creşterea debitului de funcţionare. Frecvenţa 
cea mai ridicată de aprox. 29 Hz se regăseşte la debitul parţial de 16.75 l/s=0.5Qn, 

frecvenţă la care şi amplitudinea prezintă cea mai ridicată valoare. Frecvenţa 
asociată neuniformităţilor generate de cotul de la aspiraţie scade cu o pondere de 
aprox. 55 % de la sarcină parţială spre suprasarcină, respective de la 0.5Qn la 
1.3Qn. 

 
Fig. 5. 31 Comparaţia amplitudinilor echivalente ale semnalelor de presiune ale traductoarelor 

AD3 şi AD4 funcţie de debit  

 
Fig. 5. 32 Comparaţia frecvenţelor dominante ale semnalelor de presiune ale traductoarelor 

AD3 şi AD4 funcţie de debit  

≈10 % 

±0.5 % 
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5.4.3. Determinarea tipului de pulsaţie din semnalul de presiune 

reconstruit 

Pulsaţiile de presiune din componentele amonte şi aval de rotor maşinilor 
hidraulice (camera de aspiraţie la pompe şi tubul de aspiraţie la turbine) sunt de 
două feluri, Jacob [66] [67]: pulsaţii de tip piston (sincrone) şi pulsaţii rotative 
(asincrone). Pulsaţiile de presiune de tip piston pot fi comparate cu lovitura de 
berbec. Pulsaţiile de tip rotativ sunt produse de instabilităţi sub forma vârtejurilor 

funie care se dezvoltă în conul tubului de aspiraţie al turbinelor hidraulice. Pentru a 
determina tipul de pulsaţie din semnalul de presiune achiziţionat pentru acest caz 
particular, pompă centrifugă de acumulare cu dublu flux echipată cu cameră de 
aspiraţie simetrică, s-a realizat descompunerea semnalelor reconstruite la pas 
constant de timp. Descompunerea semnalului se calculează ca fiind: 

1 2S S

2

+
 

Componenta sincronă (piston) a semnalului de 
presiune 

1 2S S

2

−
 

Componenta asincronă (rotativă) a semnalului 
de presiune 

În figurile următoare sunt prezentate semnalele filtrate şi reconstruite ale 
pulsaţiilor de presiune achiziţionate de cele două traductoare de presiune 
nestaţionară pentru fiecare regim de funcţionare investigat. 

Din analiza figurilor 5. 33 – 5. 41 reiese că semnalele celor două traductoare 

sunt în fază. Poziţia în fază a semnalelor reconstruite indică faptul că, componenta 
piston este cea predominantă în acest tip de curgere, în cotul de la aspiraţie al 
pompelor de acumulare cu dublu flux. 

 

  
Fig. 5. 33 Semnale de presiune reconstruite 

la pentru debitul de funcţionare 0.5Qn 
Fig. 5. 34 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 0.6Qn 
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Fig. 5. 35 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 0.7Qn 
Fig. 5. 36 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 0.8Qn 

  
Fig. 5. 37 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 0.9Qn 
Fig. 5. 38 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 1.0Qn 
 

  

BUPT



5.4 – Prelucrarea semnalelor de presiune nestaţionară 129 

 
 

 

  
Fig. 5. 39 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 1.1Qn 
Fig. 5. 40 Semnale de presiune reconstruite la 

pentru debitul de funcţionare 1.2Qn 

 
Fig. 5. 41 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de funcţionare 1.3Qn 

Aşa cum reiese din Fig. 5. 42 componenta predominantă a pulsaţiilor de 
presiune, pulsaţii achiziţionate la secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie al 
pompelor de acumulare cu dublu flux, este cea de tip piston, componenta rotativă 

fiind neglijabilă. Pulsaţiile de tip piston sunt de evitat deoarece acestea se manifestă 
în întreg traseul hidraulic al turbomaşinilor. La debitul parţial de funcţionare de 
0.5Qn amplitudinea componentei piston a pulsaţiilor de presiune are valoarea de 
4.30 Kpa şi este cu 30% mai mare decât amplitudinea de la debitul nominal de 
funcţionare, unde amplitudinea este de 2.90 KPa. La suprasarcină, pentru cel mai 
mare debit investigat 1.3Qn, amplitudinea componentei piston a pulsaţiilor de 

presiune are valoarea de 3.21 Kpa şi este cu 9% mai mare decât la debitul nominal 

de funcţionare. În intervalul de debite 0.8...1.1Qn (adică 26.8...36.85 l/s) 
amplitudinile componentei piston au valori similare care se regăsesc în jurul a 3 
KPa. 
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Fig. 5. 42 Descompunerea semnalelor filtrate şi reconstruite pe întreg domeniul de funcţionare 

investigat 
 

 

5.5. Concluzii privind măsurarea pulsaţiilor de presiune  
 
În Cap. 4 s-a evaluat influenţa cotului de la aspiraţie asupra performanţelor 

globale (energetice şi cavitaţionale) ale rotorului model al pompei de acumulare.  

Pentru ca analiza influenţei cotului asupra comportamentului în funcţionare 
al rotorului model de pompă de acumulare sa fie completă, în Cap. 5 s-a analizat 
hidrodinamica câmpului de curgere generat de cotul de la aspiraţie amonte de rotor. 

Pentru a îndeplini acest obiectiv s-au realizat campanii de măsurători ale presiunii 
nestaţionare la perete pe secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie. 

Pentru determinarea coeficientului de pierderi hidraulice în tronsonul de la 
aspiraţie, în prima fază s-a determinat căderea de presiune pe acest tronson. 
Căderea de presiune s-a calculat ca fiind diferenţa dintre presiunea statică 
înregistrate de traductorul de presiune manovacuumetric Pt1, instalat pe conducta 

de aspiraţie a standului, şi media presiunilor statice înregistrate de traductoarele 
piezorezistive AD3 şi AD4, instalate pe secţiunea de ieşire a cotului. Astfel s-a 
determinat că, cea mai mare cădere de presiune de 12 KPa se regăseşte la debitul 
maxim de funcţionare, unde Q=45 l/s. Din evaluarea coeficientului de pierderi 
hidraulice, Fig. 5. 5, se observă că acesta nu mai este influenţat de criteriul 
Reynolds încă de la debite mici de, valoarea coeficientului situându-se în intervalul 

0.5…1.3, similar valorilor regăsite în literatură pentru un cot de 90˚ cu diametru 
constant. 

Pentru a evalua cantitativ câmpul hidrodinamic amonte de rotorul model al 
pompei de acumulare, s-au realizat campanii de măsurători ale presiunii 

nestaţionare, la perete, pe secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie. Măsurătorile 
s-au realizat pentru nouă regimuri de funcţionare cuprinde între intervalul de debite 
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0.5Qn, 0.6Qn…1.3Qn. Din analiza rezultatelor preliminare ale măsurătorilor s-au 
evidenţiat pulsaţiile de presiune din câmpul hidrodinamic amonte de rotor, pulsaţii 

care ating o variaţie de până la 20 KPa. Din spectrul Fourier al pulsaţiilor de 
presiune s-au identificat armonica fundamentală de rotaţie a rotorului, la 50 Hz, şi 
armonicile superioare regăsite la frecvenţe multiplu de 50 Hz.  

Alte armonici prezente în spectrul sunt regăsite, în funcţie de debit, în 
intervalul de frecvenţe 0…50Hz. În urma determinărilor experimentale vizuale s-a 
ajuns la concluzia că la iluminarea zonei de curgere cu o frecvenţă de 20 Hz sunt 
evidenţiate două vârtejuri contrarotative,Fig. 5. 19. Astfel rezultă că pulsaţiilor de 

presiune cuprinse în intervalul de frecvenţă 0…50 Hz, sunt datorate apariţiei şi 
dezvoltării celor două vârtejuri cavitaţionale. 

Pentru cuantificarea neuniformităţilor generate de cotul de la aspiraţie cu 
frecvenţe cuprinse în interval 0…50Hz, sunt necesare filtrarea semnalelor pulsaţiilor 

de presiune, reeşantionarea acestora la pas constant de timp şi recalcularea 
transformatei Fourier pentru semnalele filtrate şi reeşantionat. O dată parcurs acest 
proces, s-au determinat amplitudinile echivalente şi frecvenţele instabilităţilor 

induse de cotul de la aspiraţie în funcţie de regimul de funcţionare, şi s-au evaluat 
cantitativ a componentele hidrodinamice (piston şi rotativă) ale curgerii. 

În Fig. 5. 31 se observă că semnalul înregistrat cu traductorul AD4 este mai 
mare cu aprox. 10% pentru toate regimurile investigate comparativ cu semnalul 
înregistrat de traductorul AD3. De asemenea amplitudinile cele mai mari se regăsesc 
la debit parţial de 0.5Qn=16.75 l/s, unde valoarea amplitudinii echivalente a 

pulsaţiilor de presiune de presiune asociate traductorului AD3 este de 4 KPa, iar 
pentru AD4 de 4.5 KPa. Valorile cele mai mici ale amplitudinii se regăsesc în jurul 
debitului nominal de funcţionare în intervalul de debite cuprins între 0.8Qn…1.1Qn. 
În acest interval de debite de funcţionare, amplitudinile pulsaţiilor de presiune sunt 
cu aprox. 30% mai mici decât la debit parţial de 0.5Qn. La funcţionarea cu debite 
mari, respectiv 1.2 Qn şi 1.2Qn, se observă o uşoară creştere a amplitudinii în limita 
a 10% comparativ cu domeniul de debite de funcţionare cu valorile cele mai mici ale 

amplitudinilor. 

În Fig. 5. 32 se observă că frecvenţele pulsaţiilor de presiune înregistrate de 
cele două traductoare sunt similare. De asemenea se observă că frecvenţele 
asociate neuniformităţilor generate de cotul de la aspiraţie scad o dată cu creşterea 
debitului de funcţionare. Frecvenţa cea mai ridicată de aprox. 29 Hz se regăseşte la 
debitul parţial de 16.75 l/s=0.5Qn, frecvenţă la care şi amplitudinea prezintă cea 
mai ridicată valoare. Frecvenţa asociată neuniformităţilor generate de cotul de la 

aspiraţie scade cu o pondere de aprox. 55 % de la sarcină parţială spre 
suprasarcină, respectiv de la 0.5Qn la 1.3Qn. 

Componenta predominantă a pulsaţiilor de presiune, pulsaţii achiziţionate la 
secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie al pompelor de acumulare cu dublu flux, 
este cea de tip piston, componenta rotativă fiind neglijabilă, Fig. 5. 42. La debitul 
parţial de funcţionare de 0.5Qn amplitudinea componentei piston a pulsaţiilor de 

presiune are valoarea de 4.30 KPa şi este cu 30% mai mare decât amplitudinile 
regăsite în intervalul de debite 0.8...1.1Qn (adică 26.8...36.85 l/s), interval în care 
amplitudinile componentei piston au valori similar, regăsindu-se în jurul a 2.95 KPa. 
La suprasarcină, pentru cele mai mari debite de funcţionare investigate 1.2Qn şi 
1.3Qn, amplitudinea componentei piston a pulsaţiilor de presiune are valoarea de 

3.2 Kpa şi este cu 9% mai mare decât la debitul nominal de funcţionare. 
Pentru a evidenţia structura curentului pe secţiunea de ieşire a cotului de la 

aspiraţie, este necesară simularea numerică a curgerii 3D turbulentă în traseul 
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hidraulic al pompei de acumulare model, implementa pe standul experimental din 
laborator. 
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6. Simularea numerică 3D a curgerii în traseul 
hidraulic al modelului pompei de acumulare 

 

 
În cazul de faţă, simularea numerică a curgerii în traseul hidraulic model al 

pompelor de acumulare cu dublu flux, urmăreşte următoarele: 
• determinarea pierderilor hidraulice pe tronsonul de aspiraţie al traseului 
hidraulic model al pompei de acumulare; 

• identificarea structurii câmpului hidrodinamic amonte de rotor prin 

evidenţierea neuniformităţilor induse în curgere de geometria complexă a cotului de 
la aspiraţie; 
• evaluarea performanţelor energetice şi comportamentul cavitaţional a 
rotorului model de pompă de acumulare şi validarea rezultatelor numerice cu datele 
experimentale. 
 
 

6.1. Traseul hidraulic al pompei de acumulare PRO 10-
195 

 

 
Fig. 6. 1 Pompă centrifugă cu dublu flux, Anton şi Baya [14] 

Traseul hidraulic al pompei de acumulare cu dublu flux prezintă unele 
diferenţe în comparaţie cu pompele centrifuge convenţionale: 

i) camera de aspiraţie este de forma unui pantalon simetric străbătut de 
arbore; 

ii) rotorul cu dublu flux; 
iii) camera spirală cu două începuturi. 

Aşa cum s-a arătat în capitolele anterioare pentru determinarea 
experimentală a performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model de 
pompă de acumulare, s-a proiectat şi realizat un stand experimental de laborator 
pentru încercarea rotoarelor de pompe centrifuge. Pentru a pentru a reproduce cât 
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mai fidel traseul hidraulic al pompei de acumulare prototip, s-a modelat geometric la 
scara 1:5.7 şi implementat pe standul experimental de laborator, un model al 

camerei de la aspiraţie şi un model al rotorului prototip (Fig. 6. 3). Rotorul prototip 
s-a montat într-o carcasă de pompă centrifugă existentă în Laboratorul de Maşini 
Hidraulice. 

 
Fig. 6. 2 Schiţa standului experimental de laborator pentru încercarea pompelor de acumulare 

 
Fig. 6. 3 Vedere a modelului traseului hidraulic de pompă de acumulare implementat in standul 

experimental de laborator 
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6.2. Domenii de analiză. Condiţii la limită pe frontierele 

domeniilor de analiză 
 
Pentru a investiga numeric curgerea în traseul hidraulic al pompelor de 

acumulare cu dublu flux, s-au reconstruit utilizând programul de modelare Gambit 

[2], componentele traseului hidraulic  al modelului implementat pe standul 
experimental de laborator. Traseul hidraulic model este compus din: 
i) domeniul tridimensional al cotului de la aspiraţie extins la secţiunea de 

aspiraţie până la traductorul de presiune manovacuumetric Pt1;  
ii) pentru domeniul de analiză al rotorului s-a modelat doar un canal 

interpaletar, considerând condiţiile de periodicitate; 
iii) domeniul de analiză al camerei spirală existentă în laborator, în care s-a 

instalat modelul rotorului pompei de acumulare, a fost extins de la secţiunea 
de refulare până la traductorul de presiune manometric Pt1 (Fig. 6. 4). 

 
Fig. 6. 4 Modelul traseului hidraulic de pompă de acumulare implementat in standul 

experimental de laborator - modelat numeric 

În continuare sunt prezentate domeniile tridimensionale de analiză şi 

condiţiile la limită impuse pe frontierele acestora. 
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Fig. 6. 5 Domeniul tridimensional de a analiză a cotului de la aspiraţie 

 
Fig. 6. 6 Domeniul tridimensional de a analiză a cotului de la aspiraţie discretizat 

Fig. 6. 5 prezintă domeniul tridimensional de analiză al cotului de la 

aspiraţie, domeniu extins până la Pt1. Pentru vizualizarea structurii curentului de la 
ieşirea din cot până la intrare în pompă, cotul fost prelungit cu o secţiune inelară de 
acelaşi diametru, cu o lungime L=200 mm (până la intrarea în rotor). Această 
prelungire se regăseşte atât pe standul experimental cât şi în domeniul 
tridimensional de analiză a cotului de la aspiraţie. 

Domeniul de analiză a cotului de la aspiraţie a fost discretizat cu o reţea 
structurată cu 1597000 milioane de celule (Fig. 6. 6). O discretizare mai rafinată a 

domeniului s-a efectuat pe secţiunea de ieşire pentru a surprinde cât mai riguros, 
forma complexă a structurii curentului amonte de rotor. 
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Domeniul tridimensional de analiză al canalului interpaletar al rotorului este 
prezentat în Fig. 6. 7. Acesta a fost discretizat cu o reţea structurată compusă din 

362630 celule hexaedrale (Fig. 6. 8). 

 
 

Fig. 6. 7 Domeniul 3D de analiză canalului interpaletar rotoric  al modelului 

 
Fig. 6. 8 Domeniul 3D de analiză a canalului interpaletar rotoric discretizat 
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Domeniul 3D de analiză al camerei spirale, extins până la Pt2, este 
prezentat în Fig. 6. 9, fiind discretizat cu o reţea structurată de 599500 celule 

hexaedrale (Fig. 6. 10). 

 
Fig. 6. 9 Domeniul 3D de analiză al camerei spirale 

 
Fig. 6. 10 Domeniul 3D de analiză al camerei spirale discretizat 

 

BUPT



Simularea numerică 3D a curgerii în traseul hidraulic al modelului - 6 

 

138 

6.3. Algoritmul de cuplare a curgerii “mixing interface” 
 

Progresul remarcabil în domeniul tehnologiei IT şi CFD (Computational Fluid 
Dymanics) a făcut posibilă proiectarea şi investigarea tridimensională a curgerii în 
turbomaşini, Keck şi Sick [72]. Muntean şi alţii [88] au dezvoltat o metodă 
simplificată de simulare numerică a curgerii, numită “mixing interface” (interfaţă de 
amestec). Această metodă a fost dezvoltată pentru a cupla curgerea staţionară 

absolută cu o curgere staţionară relativă. Schema algoritmului de cuplare pentru 
cazul de faţă este reprezentată în Fig. 6. 11. 

 
Fig. 6. 11 Algoritmul de “mixing interface” pentru cazul particular 

Algoritmul de cuplare presupune ca prim pas impunerea unui profil de viteză 
mediat şi cantitatea turbulenţei pe suprafeţele de la aspiraţie a domeniului 

tronsonului de la aspiraţie, domeniului canalului interpaletar şi cel al camerei spirale. 
O viteză constantă se impune pe secţiunea de intrare a cotului de la aspiraţie 
corespunzător unui anumit debit. De asemenea, intensitatea turbulenţei de 2% şi 
diametrul hidraulic de 0.1035 m, s-au impus pe secţiunea de intrare a cotului. Pe 
secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie şi a canalului interpaletar se impun câte 
un profil de presiune constant, ca primă aproximare, în vederea iniţierii procesului 
iterativ. Condiţii de periodicitate s-au impus pe frontierele canalului interpaletar. 

Condiţia de perete staţionar s-a impus pe: pereţii cotului de la aspiraţie, pentru 
inelul, butucul şi paleta rotorului, cât şi pentru pereţii camerei spirale. Pe suprafaţa 
de ieşire a colectorului s-a impus o presiune constantă. Ca fluid de lucru s-a 
considerat apa. 

După iniţierea procesului iterativ, pe suprafaţa de intrare a canalului 
interpaletar se impune profilul vitezei şi cantitatea turbulenţelor, mediate 

circumferenţial corespunzătoare secţiunii de ieşire a cotului de la aspiraţie. De 
asemenea, pe secţiunea de intrare a camerei spirale se impune profilul de vitezei şi 
cantitatea turbulenţei mediate obţinute pe suprafaţa de ieşire a canalului 
interpaletar, conform algoritmului de cuplare, vezi Pasul I Fig. 6. 11. 

Ulterior profilul mediat al presiunii statică obţinut pe suprafaţa de intrare a 
camerei spirale se impune pe suprafaţa de ieşire a canalului interpaletar. La final 
profilul mediat de presiune statică obţinut pe suprafaţa de intrare a canalului 

interpaletar se impune ca şi condiţie la limită pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 
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aspiraţie, vezi Pasul II Fig. 6. 11. Procedura iterativă se repetă până când soluţia 
rămâne neschimbată de la o iteraţie la alta. Simularea numerică tridimensională a 

curgerii se realizează cu programul comercial de modelare numerică a curgerii 
Fluent [1]. 

 

6.3.1. Convergenţa algoritmului de cuplare “mixing interface” 
 

În Fig. 6. 12 este reprezentată distribuţia coeficientului de presiune statică 

(cp) pe interfaţa inelară de amestec între cotul de la aspiraţie şi canalul interpaletar 
rotoric obţinut după soluţionarea convergenţei pentru debit de exploatare de 1.2Qn. 
Procedura de cuplare (Pasul I şi Pasul II) s-a efectuat de şase ori şi se poate vedea 
că ultimele trei profile mediate de presiune au o distribuţie radială foarte apropiată. 

 
Fig. 6. 12 Distribuţia coeficientului de presiune statică pe interfaţa inelară de amestec dintre 

cotul de la aspiraţie şi canalul interpaletar rotoric 

s s_a

2

p - p
cp =

1
ρU

2
 

unde viteza de referinţă a rotorului: refU ωR=  

(6. 1)  

 

Distribuţia de puncte aferente fiecărui coeficient al componentelor de viteză 

reprezintă datele rezultate, în urma simulării numerice a curgerii, pe secţiunea de 
ieşire a cotului de la aspiraţie. O mediere circumferenţială a acestor distribuţii este 
obţinută utilizând algoritmul de cuplare. Componenta de viteză care prezintă cea 
mai mare neuniformitate este componenta tangenţială (coeficientul componentei 
tangenţială de viteză – ctg în Fig. 6. 14). Valorile mediate sunt impuse ca şi condiţie 
la limită pe suprafaţa de intrare a canalului interpaletar.  Acest profil mediat de 

viteze elimină dârele hidraulice şi orice altă neuniformitate circumferenţială a 
componentelor de viteză (vezi Fig. 6. 13 şi Fig. 6. 14). 
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Fig. 6. 13 Distribuţia coeficienţilor de viteză pe interfaţa de amestec cotul de la aspiraţie-rotor 

şi valorile profilului de viteză mediat obţinut cu algoritmul de cuplare - axial şi radial 

 
Fig. 6. 14 Distribuţia coeficienţilor de viteză pe interfaţa de amestec cot-rotor şi valorile 

profilului de viteză mediat obţinut cu algoritmul de cuplare – tangenţial 

Coeficienţii componentelor de viteză sunt definiţi după cum urmează: 
- coeficientul componentei axiale a vitezei absolute: 

ax
ax

v
c

2gH
=

 

(6. 2)

 

- coeficientul componentei radiale a vitezei absolute: 

rad
rad

v
c

2gH
=

 

(6. 3)

 

- coeficientul componentei tangenţiale a vitezei absolute: 

tg
tg

v
c

2gH
=

 

(6. 4)

 
- coeficientul componentei meridionale a vitezei absolute: 

ax radm
vm

v vv
c

2gH 2gH

+
= =  (6. 5) 
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unde vax reprezintă componenta axială a vitezei, vrad este componenta radială a 
vitezei, vtg este componenta tangenţială a vitezei, vm reprezintă viteza meridională 

şi H reprezintă înălţimea de pompare caracteristică fiecărui punct de funcţionare 
investigat. 

În Fig. 6. 15 este prezentat triunghiul de viteze în plan şi spaţial, în care se 
poate observa orientarea celor patru componente ale vitezei utilizate în definirea 
coeficienţilor componentelor de viteză. 

 
Fig. 6. 15 Triunghiul de viteze: vedere plană - stânga; vederea spaţială – dreapta 

Utilizând algoritmul de cuplare a curgerii “mixing interface” utilizează valori 

medii ale coeficienţilor componentelor de viteză, acest lucru conduce la o 
uniformizarea a neuniformităţilor curentului. Astfel dârele hidrodinamice şi celelalte 
neuniformităţi circumferenţiale sunt eliminate iar pierderile hidraulice asociate sunt 
diminuate.  
 
 

6.4. Ecuaţiile care guvernează curgerea 3D turbulentă şi 

modelul de turbulenţă ales 
 
Domeniul de calcul al traseului hidraulic model al pompei de acumulare este 

investigat tridimensional. Prin urmare calculul curgerii în acest traseu utilizând codul 
Fluent 6.3 va fi soluţionată cu ajutorul ecuaţiilor de curgere turbulentă 3D vâscoasă.  

 

6.4.1. Ecuaţiile curgerii pentru domeniul de analiză al tronsonului 

hidraulic model 
 
Soluţionarea curgerilor tridimensionale s-a realizat utilizând ecuaţia de 

continuitate (6.6) şi ecuaţia de mişcare Navier-Stokes (6.7).  

v 0  =  (6. 6)  

( ) ( )ρv vv p T ρg
t

  
+   = − +  + 

  
 

(6. 7)  

 

unde ρ  reprezintă densitatea fluidului, v  vectorul viteză, g acceleraţia 

gravitaţională şi T  este tensorul tensiunilor definit prin expresia: 

T 2
T μ v v vl

3

  
=  +  −   

  
 (6. 8)  

 

unde μ reprezintă vâscozitatea moleculară şi l tensorul unitar. 

Pentru sistemul relativ de referinţă viteza relativă se obţine cu ecuaţia: 

w v ω r= −   (6. 9)  
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În ecuaţia (6,9) r  reprezintă vectorul de poziţie, prin urmare ecuaţia Navier-Stokes 

definită cu ecuaţia (Navier-Stokes) devine: 

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ω
ρv vv ρw ρww 2ρω w ρω ω r ρ r

t t t

  
+   = +   +  +   + 

  
 

(6. 10)  
 

 

6.4.2. Modelul de turbulenţă ales 
 

Pentru curgerea tridimensională în traseul hidraulic model al pompei de 
acumulare (traseul compus din cotul de la aspiraţie, rotor şi camera spirală) s-a 

utilizat modelul de turbulenţa k ω SST− .  

Modelul k ω SST− (Shear Stress Transport) a fost construit de Menter [72]. 

şi este un amestec între modelul standard k ε−  şi modelul k ω− . Modelul foloseşte 

o formulare k ε− pentru zona curgerii libere, evitând astfel dezavantajele majore 

ale modelului k ω− privind condiţiile iniţiale şi un model k ω−  pentru stratul limită. 

Acest lucru este realizat prin formularea modelului k ε−  în concordanţă cu k ω− . 

Trecerea graduală între cele două zone este asigurată prin definirea unor funcţii de 

„amestec” care activează formularea k ω−  sau k ε−  în funcţie de zonă şi prin 

introducerea unui termen difuziv în ecuaţia de transport a lui ω . 

Vâscozitatea dinamică turbulentă este definită pentru modelul k ω SST−  

după cum urmează: 

i

* 2

1

k 1

1
max

SF







 

=
 
 
 
 
 
 

 

(6. 11)  
 

unde S  reprezintă mărimea ratei de deformaţie iar 1  este o constantă care are 

valoarea de 0.31. 

În ecuaţia (6. 11) *  reprezintă un coeficient de amortizare pentru vâscozitatea 

turbulentă, folosit pentru a corecta valoarea acesteia în zonele unde numărul 

Reynolds ataşat celulei de calcul, exprimat în funcţie de viteza de frecare şi distanţa 
până la perete, este mic (low Reynolds number correction). Acesta este descris de 
ecuaţia (6. 12): 

* t

* * k

t

k

Re
α

R
α α

Re
1

R





 
+ 

 =
 

+ 
 

 
(6. 12)  

 

unde: 

t
ρk

Re
μω

=  
(6. 13) 

 

kR 6=  
(6. 14) 

 

* i
0

β
α

3
=  

(6. 15) 
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iβ 0.072=  
(6. 16) 

 

Ecuaţia de transport pentru k  este definită de relaţia (6. 17): 

2 2 2

k k k2 2 2

k k k k k k k
u v w G Y

t x y z x y z


       
 + + + = + + + −
        

 
(6. 17)  

 

Ecuaţia de transport pentru   este definită de relaţia (6. 18): 

2 2 2

ω ω ω2 2 2

ω ω ω ω ω ω ω
u v w G Yω D

t x y z x y z


       
 + + + = + + + − +
        

 
(6. 18)  

 

În ecuaţiile de mai sus termenii k  şi ω  reprezintă difuzivităţile efective ale lui k  

(6. 19) respectiv ω  (6. 20): 

t
k

k

μ
μ

σ
 = +  (6. 19)  

 

t
ω

ω

μ
μ

σ
 = +  (6. 20)  

 

unde tμ  reprezintă vâscozitatea dinamică turbulentă calculată conform relaţiei (6. 

11) iar kσ  şi ωσ  sunt numere Prandtl turbulente calculate cu următoarele relaţii: 

k
1 1

k,1 k,2

1
σ

F 1 F

σ σ

=
−

+

 (6. 21)  
 

ω
1 1

ω,1 ω,2

1
σ

F 1 F

σ σ

=
−

+

 (6. 22)  
 

unde k,1σ 1.176= , ω,1σ 2= , k,2σ 1=  şi ω,1σ 1.168=  sunt constante ale 

modelului. 

1F  şi 2F  reprezintă funcţiile de „amestec” care se calculează cu relaţiile: 

( )4
1 1F tanh =  (6. 23)  

( )2
2 2F tanh =  (6. 24)  

unde: 

1 2
ω,2 ω

k 4ρk
min max ,

0.09ωy σ D y


+

  
  =
  
   

 
(6. 25)  

 

2 2

k 500μ
max 2 ,

0.09ωy ρy ω


 
=  

  

 (6. 26)  
 

unde: y  reprezintă distanţa până la cea mai apropiată suprafaţă solidă iar ωD+
 este 

partea pozitivă a termenului de difuziune transversală (6. 37) şi este calculat după 
cum urmează: 
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10
ω

ω,2 i ii

1 1 k ω
D max 2ρ ,10

σ ω x x

+ −
 

  =
  
 

  (6. 27)  
 

Termenul kG  din ecuaţia (6. 17)reprezintă producţia de energie cinetică turbulentă 

şi este definit de relaţia (6. 28): 

ij

*i
k t i

jij

u
G min ,10 k

x
  

  
  =       

  (6. 28)  
 

unde: 

4

t

* *
i 4

t

Re4

15 R

Re
1

R





 

 
  
 +  
  =

 
  
 +   
  

 (6. 29)  
 

unde: R 8 =  şi 
* 0.09 =   

Termenul G  din ecuaţia (6. 18) reprezintă rata specifică de disipare a energiei 

turbulente şi este definit de relaţia (6. 30): 

k
t

G G



=  (6. 30)  

unde: 

t
0

* t

Re

R

Re
1

R













 
+ 

 =
 

+ 
 

 (6. 31)  

unde: R 2.95 = . 

Pentru modelul k ω SST− ,   este dat de relaţia următoare: 

( )1 ,1 1 ,1F 1 F    = + −  (6. 32)  

unde: 

2
i ,1

,1 * *
ω,1

β k
α

β σ β


 

= −  (6. 33)  
 

2
i ,2

,2 * *
ω,2

β k
α

β σ β


 

= −  (6. 34)  
 

unde: i ,1k 0.41, 0.075= =  şi i ,2 0.0828 = . 

În ecuaţia (6. 17) termenul kY  reprezintă disiparea energiei cinetice turbulente şi 

este definit de relaţia: 

*
kY ρβ kω=  (6. 35)  

Analog, în ecuaţia (6. 18) termenul Y  reprezintă rata de disipare a lui   şi este 

definit cu relaţia: 
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2
ωY ρβω=  (6. 36)  

Modelul k ω SST−  este bazat atât pe modelul k −  standard cât şi modelul k −  

standard. Pentru a îmbina aceste două modele, modelul k −  standard a fost 

modificat fiind descris de ecuaţii bazate pe k  şi  , fapt ce a impus introducerea 

unui termen de difuziune transversală denumit cross-diffusion şi este definit de 
relaţia (6. 37) 

( )1 ,2
i ii

1 k
D 2 1 F

x x 





 
= −

   (6. 37)  

 

6.5. Rezultate numerice 
 
Simularea numerică tridimensională a curgerii în traseul hidraulic al pompei 

de acumulare s-a realizat pentru cinci regimuri de funcţionare: 0.8, 0.9, 1, 1.1 şi 1.2 

din debitul nominal Qn=0.033.5 l/s. În tabelul următor sunt prezentate în mărimi 
dimensionale şi adimensionale regimurile (debitele) de operare investigate. 

Tabel 6. 1 Domeniul de debite investigat 

OP 0.8Qn 0.9Qn 1.0Qn 1.1Qn 1.2Qn 

Q [l/s] 26.85 30.15 33.5 36.8 40.2 

φ [-] 0.024 0.027 0.03 0.033 0.036 

 

6.5.1. Distribuţia vitezei pe secţiunea de ieşire a cotului de la 

aspiraţie a pompei PRO 10-195 la punctul optim de funcţionare 
 
În cazul de faţă, structura câmpului hidrodinamic amonte de rotor a fost 

investigat pe o suprafaţă inelară, utilizându-se coeficienţii componentelor de viteză 
definiţi anterior. Fig. 6. 16 prezintă cele 3 secţiuni inelare de pe suprafaţa de ieşire a 

cotului de la aspiraţie, situare la trei valori diferite ale coordonatei r. Pe aceste trei 

secţiuni s-a reprezentat distribuţia coeficienţilor componentelor de viteza axială, 
radială şi tangenţială. Reprezentarea distribuţiei valorilor celor trei coeficienţi de 
viteză s-a făcut pentru toate punctele de funcţionare investigate. 

 
Fig. 6. 16 Suprafaţa de ieşire a cotului de la aspiraţie - secţiuni de analiză 
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Fig. 6. 17  Distribuţia coeficientului de viteză axială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

 
Fig. 6. 18 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

Din Fig. 6. 17 şi Fig. 6. 18 reiese că la coordonata unghiulară Θ=180° apare 
o dâră hidrodinamică cauzată de prezenţa pilei centrale, care desparte cotul de la 

aspiraţie în două. În aceasta zonă valoarea coeficientului componentei axiale a 

vitezei corespunzătoare secţiunii r=15% este minimă. În zona de incidenţă a 
curentului cu arborele pompei, Θ=180°, se observă o decelerare bruscă a curentului 
pe toate cele trei secţiuni, urmată apoi de o accelerare . Se observă că, accelerarea 
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cea mai pronunţată a vitezei axială este localizată între secţiunea r=85% şi peretele 
exterior, acolo unde şi valorile coeficientului de viteza axială sunt cele mai mari. În 

jurul coordonatei unghiulare Θ=0°, se observă a doua dâră hidrodinamică cauzată 
de prezenta arborelui.  

        
Fig. 6. 19  Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

 
Fig. 6. 20  Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

Din Fig. 6. 19 şi Fig. 6. 20 reiese că pentru valori ale Θ de 50° şi 300°, sunt 
atinse cele mai mari valori ale coeficientului de viteză tangenţială pe toate cele trei 
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secţiuni. La aceleaşi valori ale coordonatei unghiulare Θ, între secţiunile r=15%  şi 
r=50%, apar două zone în care viteza radială atinge valorile maxime în timp ce la 

Θ=0°, în spatele arborelui, valorile coeficientului componentei radiale a vitezei sunt 
cele mai mici. În spatele arborelui, unde Θ=0° între r=15%  şi r=50%, viteza 
radială atinge valorile minime.  

           
Fig. 6. 21 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

 
Fig. 6. 22 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de 

ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 
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Fig. 6. 21 şi Fig. 6. 22 prezintă distribuţia coeficientului componentei vitezei 
tangenţiale din care reiese o variaţie pronunţată a acesteia, datorată geometriei 

complexe a cotului de la aspiraţie.  Se observa mai multe zone în care sunt atinse 
valorile maxime ale vitezei tangenţiale, zone marcate cu roşu şi albastru închis. În 
aceste zone, două situate in jurul valorii Θ=0° între secţiunea r=15%  şi peretele 
interior şi două situate între Θ=90° şi Θ=270° între secţiunea r=85% şi peretele 
exterior, sunt generate patru vârtejuri contra rotative, în care sunt atinse valorile 
maxime ale vitezei tangenţiale. Vârtejuri contra rotative de o intensitate mai mică 
apar şi pentru valori ale coordonatei unghiulare  Θ=135° şi Θ=225° între arbore şi 

secţiunea r=50%, dar şi la Θ=35° şi Θ=325° între secţiunile r=50%  şi r=85%. 
Acest lucru indică prezenţa unei curgeri nestaţionare amonte de rotorul pompei 
chiar şi la punctul optim de funcţionare. 

 

6.5.2. Distribuţia vitezei pe secţiunea de ieşire a cotului de la 

aspiraţie în afara punctului optim de funcţionare 
 
Figurile 6.23 – 6.30 prezintă distribuţia coeficientului componentei axiale a 

vitezei la funcţionarea în afara debitului optim. Variaţia coeficienţilor de viteză pe 
cele trei secţiuni este similară cu variaţia aferentă debitului nominal de funcţionare, 
însă domeniul de valori ale coeficienţilor de la un regim la altul. Se observă că zona 

cu variaţia cea mai pronunţată a coeficientului componentei axiale a vitezei situată 
între secţiunea r=85% şi peretele exterior al cotului, se regăseşte în toate cazurile 
investigate. 
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Fig. 6. 23 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 
aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

 
Fig. 6. 24 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

BUPT



6.5 – Rezultate numerice  151 

            
Fig. 6. 25 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 

 
Fig. 6. 26 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 
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Fig. 6. 27 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 

 
Fig. 6. 28 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 
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Fig. 6. 29 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

 
Fig. 6. 30 Distribuţia coeficientului de viteză axială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 
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Fig. 6. 31 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

 
Fig. 6. 32 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 
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Fig. 6. 33 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 

 
Fig. 6. 34 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 
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Fig. 6. 35 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 

 
Fig. 6. 36 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 
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Fig. 6. 37 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

 
Fig. 6. 38 Distribuţia coeficientului de viteză radială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

Figurile 6.31 – 6.38 prezintă distribuţia coeficientului componentei radiale a 
vitezei la funcţionarea înafara debitului optim. Cea mai mică neuniformitate a 

variaţiei coeficientului componentei radiale de viteză se remarcă pe suprafaţa r=85% 

din vecinătatea peretelui exterior al cotului de la aspiraţie. Zonele  cu valorile 
maxime şi minime ale vitezei radiale care sunt regăsite între aceleaşi limite ale 
secţiunii de ieşire pentru toate debitele investigate. 
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Fig. 6. 39 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

 
Fig. 6. 40 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de 

ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

BUPT



6.5 – Rezultate numerice  159 

             
Fig. 6. 41 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 

 
Fig. 6. 42 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de 

ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 l/s 
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Fig. 6. 43 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 

 
Fig. 6. 44 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele 3 secţiuni ale suprafeţei de 

ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 l/s 
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Fig. 6. 45 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 

aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

 
Fig. 6. 46 Distribuţia coeficientului de viteză tangenţială pe cele e secţiuni ale suprafeţei de 

ieşire din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

Figurile 6.39 – 6.46 prezintă distribuţia coeficientului  vitezei tangenţiale pe 
secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie la debite de funcţionare în afara debitului 

optim. Din Fig. 6. 46 reiese că pentru debitul maxim investigat, caracterul 

nestaţionar al câmpului hidrodinamic amonte de rotor este cel mai pronunţat. Acest 
lucru este dovedit de valorile maxime, de sens opus, ale coeficientului componentei 
vitezei tangenţiale care ajung pana la 0.07. Se remarcă o variaţia pronunţată a 
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acestui coeficient pe întreaga secţiune de ieşire. Prezenţa mai multor vârtejurilor 
contra rotative indică neuniformităţile generate în curgere de geometria complexă a 

cotului de la aspiraţie. Fenomenele nestaţionare induse de cot, duc la diminuarea 
performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului de pompă de acumulare. 

Din analiza variaţiei coeficienţilor componentelor vitezei (axială, radială şi 
tangenţială) în afara punctului optim de funcţionare, reiese că structura curentului 
pe suprafaţa de ieşire a cotului este similară cu cea de la punctul optim de 
funcţionare, însă domeniul de valori ale coeficienţilor de viteză diferă de la un regim 
la altul. 

 

6.5.3. Determinarea performanţelor energetice şi cavitationale ale 

rotorului model de pompă de acumulare 
 

6.5.3.1. Determinarea performanţelor energetice  
 

Din analiza numerică a funcţionării rotorului model de pompă de acumulare 
în traseul hidraulic model al pompelor de acumulare, s-au obţinut valori ale pierderii 
de presiune pe cotul de la aspiraţie, creşterea de presiune realizată de rotor şi 
pierderea de presiune din camera spirală. Presiune totală rezultată în cele trei 
componente ale traseului hidraulic investigat este prezentată în Tabel 6. 2. 

Tabel 6. 2 Presiune totală rezultată din simularea numerică 

OP ΔpT-COT [kPa] ΔpT-ROTOR [kPa] ΔpT-COLECTOR [kPa] ΔpT_NUM [kPa] 

0.8Qn -3.9 626.9 -57.3 565.7 

0.9Qn -5.0 593.8 -47.3 541.5 

1.0Qn -6.1 571.6 -40.9 524.6 

1.1Qn -7.4 530.4 -30.2 492.8 

1.2Qn -8.8 499.9 -31.7 459.4 

T NUM T COT T ROTOR T COLECTORp p p p   − − − −= + +
 

(6. 38) 

unde:                        T S Dp p p  = +
 (6. 39) 

( )S S OUT S INp p p − −= −
  - presiune statică; 

(6. 40) 

( )D D OUT D INp p p  − −= −
 - presiune dinamică. 

(6. 41) 

Pe baza rezultatelor obţinute din simularea numerică a curgerii în traseul 
hidraulic model al pompei de acumulare, s-au trasat curbele energetice 
caracteristice pompelor centrifuge şi distribuţia pierderilor hidraulice din tronsonul 
de aspiraţie al traseului hidraulic model. În Fig. 6. 47 este reprezentată înălţimea de 

pompare, în Fig. 6. 48 este reprezentată puterea mecanică la arbore şi în  Fig. 6. 49 
randamentul hidraulic al rotorului model de pompă de acumulare. 

T NUMp
H

ρg

 −=  (6. 42) 

MP M ω=   (6. 43) 

H
M

ρgQh
η

P
=  (6. 44) 

În ecuaţiile (6. 43) şi (6. 44) MP = M ω  reprezintă puterea mecanică la 

arbore rezultată din simularea numerică, unde momentul total M este dat de relaţia 
următoare: 
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S
M r τ n dS a Z

    
=              
  

(6. 45) 

unde: S - reprezintă suprafaţa cuprinzând toate componentele aflate în mişcare de 

rotaţie,  – tensorul tensiunii totale (tensiuni de presiune şi vâscozitate), n – 

vectorul unitate normal la suprafaţă, r  – poziţia vectorului unitate şi a – vectorul 

unitate paralel cu axa de rotaţie. 
Din analiza figurilor 6.47- 6.49  reiese că, rotorul model de pompă de 

acumulare PRO 10-195 atinge la debitul nominal Qn=33.5 l/s o înălţime de pompare 

de aproximativ 53.5 m cu o putere la arbore de 20.5 KW şi randament hidraulic de 
85%. Din Fig. 6. 49 reiese că punctul de funcţionare cu randamentul hidraulic cel 

mai ridicat, aprox. 86.4%, se află la un debit mai mare decât debitul nominal de 
funcţionare, unde Q=36.85 l/s=1.1Qn. La punctul de funcţionare cu randamentul cel 
mai ridicat, denumit BEP (Best Efficiency Point), înălţimea de pompare atinge 
valoarea de 51 m, mai mică cu 4.67% decât la debitul nominal, cu o putere 
mecanică la arbore de 21.2 KW, mai mare cu 2.83% decât puterea mecanică la 

arbore în cazul funcţionării la debitul nominal. La BEP, randamentul hidraulic este 
mai mare cu 1.17% decât randamentul hidraulic la debitul nominal de funcţionare. 

 
Fig. 6. 47 Înălţimea de pompare a rotorului model de pompă de acumulare PRO 10-195 la 

scara 1:5.7 

BUPT



Simularea numerică 3D a curgerii în traseul hidraulic al modelului - 6 

 

164 

 
Fig. 6. 48 Puterea la arbore a rotorului model de pompă de acumulare PRO 10-195 la scara 

1:5.7 

 
Fig. 6. 49 Randamentul hidraulic al rotorului model de pompă de acumulare PRO 10-195 

la scara 1:5.7 
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6.5.3.2. Evaluarea performanţelor cavitaţionale ale rotorului model 

de pompă de acumulare 
 

Forma geometrică a cotului de la aspiraţie induce neuniformităţi în câmpul 
de curgere amonte de rotorul pompei de acumulare. Fenomenele nestaţionare 
generate amonte de rotor conduc la scăderea performanţelor cavitaţionale ale 
rotorului de pompă de acumulare. Distribuţia pe paletă a parametrului NPSHc (Net 

Positive Suction Head Required) este investigată în cele ce urmează. NPSHc 
reprezintă înălţimea netă pozitivă cerută de pompă şi este exprimată de relaţia (6. 
46). Parametrul NPSHc poate fi denumit şi suprapresiunea totală măsurată la flanşa 
de la intrare în pompă, faţă de presiune minimă ce apare pe suprafaţa paletei într-
un punct. Pentru o mai bună estimare a comportamentului cavitaţional al rotorului 

model de pompă de acumulare, se reprezintă şi distribuţia valorilor maxime ale 
parametrului NPSHc pe paleta comparativ cu valoarea parametrului NPSHd (Net 

Positive Suction Head available). NPSHd reprezintă presiunea minimă necesară la 
aspiraţie pentru a evita incipienţa şi dezvoltarea fenomenului de cavitaţie, relaţia (6. 
47). 

2
S IN ROTOR S IN ROTORp v

NPSHc
ρg ρg

− − − −
 
 = +
 
 

 (6. 46)  
 

2
vapS IN ROTOR S IN ROTOR

pp v
NPSHd

ρg ρg ρg
− − − −

 
 = + −
 
   

(6. 47)  
 








 

n

IN_ii i
IN

i=1
IN_ROTOR n

IN
IN_ii

i=1

p ρ v dA
pρ v dA

p = =
ρ v dA

ρ v dA

 (6. 48)  
 

unde  S_IN_ROTORp  se calculează utilizând relaţia (6. 48), IN_ROTORv  reprezintă 

valoarea vitezei meridionale absolute impusă prin profil de viteze la intrarea în rotor 

iar valoarea presiunii statice S_min_ROTORp  rezultă din soluţionarea numerică a 

câmpului de presiuni şi viteze, Vapp = 2383 Pa  reprezintă presiunea de vaporizare a 

apei la temperatura t=20°. 
Aplicând ecuaţia transferului energiei mecanice scrisă între suprafaţa liberă 

a apei din rezervorul de la aspiraţie şi intrarea în rotorul model al pompei de 

acumulare, relaţia (6. 47) se poate scrie astfel: 

vapatm
gs asp

pp
NPSHd H hp

ρg ρg
= − + −  (6. 49)  

unde atmp =110325 Pa  reprezintă presiune atmosferică.  

Din modelarea numerică a curgerii monofazice în rotorul model al pompei de 
acumulare PRO 10-195, au rezultat pentru fiecare punct de funcţionare investigat, 
valorile maxime ale parametrului NPSHc, prezentate în Tabel 6. 3. Valorile 
parametrului NPSHd pentru fiecare din cele cinci regimuri de funcţionare sunt 

prezentate de asemenea în Tabel 6. 3. 
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Tabel 6. 3 Valorile maxime ale parametrului NPSHc pentru rotorul model de 
pompă de acumulare PRO 10-195, rezultat în urma simulării numerice a curgerii 

monofazice. Valorile parametrului NPSHd al standului experimental 

OP 0.8Qn 0.9Qn Qn 1.1Qn 1.2Qn 

NPSHc max [m] 13.02 13.2 13.34 13.48 13.67 

NPSHd [m] 4.1 4 3.8 3.7 3.6 

 
Fig. 6. 50 Valorile maxime ale parametrului NPSHc funcţie de debit în rotorul model al pompei 

de acumulare PRO 10-195 la scara 1:5.7 

În figurile următoare se reprezentă distribuţia parametrului NPSHc pe 
intradosul şi extradosul paletei rotorice şi se evidenţiază suprafaţa paletei afectată 
de fenomenul de cavitaţie. Zona paletei rotorice afectată de cavitaţie este pusă în 
evidenţiată prin poziţionare valorilor parametrului NPSHc care depăşesc valoarea 
parametrului NPSHd al standului experimental (NPSHc>NPSHd). 
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Fig. 6. 51 Distribuţia pe intradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

 
Fig. 6. 52 Suprafaţa paletei rotorice cu risc crescut de apariţia fenomenul de cavitaţie în care 

NPSHc>NPSHd pentru 0.8Qn=26.85 l/s 

 
Fig. 6. 53 Distribuţia pe extradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 0.8Qn=0.026.8 l/s 
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Fig. 6. 54 Distribuţia pe intradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 0.9Qn=30.15 l/s 

 
Fig. 6. 55 Suprafaţa paletei rotorice cu risc crescut de apariţia fenomenul de cavitaţie în care 

NPSHc>NPSHd pentru 0.9Qn=30.15 l/s 

 
Fig. 6. 56 Distribuţia pe extradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 0.9Qn=30.15 l/s 
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Fig. 6. 57 Distribuţia pe intradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru Qn=33.5 l/s 

 
Fig. 6. 58 Suprafaţa paletei rotorice cu risc crescut de apariţia fenomenul de cavitaţie în care 

NPSHc>NPSHd pentru Qn=33.5 l/s 

 
Fig. 6. 59 Distribuţia pe extradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru Qn=33.5 l/s 
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Fig. 6. 60 Distribuţia pe intradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 1.1Qn=36.85 l/s 

 
Fig. 6. 61 Suprafaţa paletei rotorice cu risc crescut de apariţia fenomenul de cavitaţie în care 

NPSHc>NPSHd pentru 1.1Qn=36.85 l/s 

 
Fig. 6. 62 Distribuţia pe extradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 1.1Qn=36.85 l/s 
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Fig. 6. 63 Distribuţia pe intradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

 
Fig. 6. 64 Suprafaţa paletei rotorice cu risc crescut de apariţia fenomenul de cavitaţie în care 

NPSHc>NPSHd pentru 1.2Qn=40.2 l/s 

 
Fig. 6. 65. Distribuţia pe extradosul paletei de pompă de acumulare a parametrului NPSHc 

pentru 1.2Qn=40.2 l/s 
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În figurile 6.51 -6.53 s-a reprezentat distribuţia parametrului NPSHc pe 
intradosul şi extradosul paletei de pompă de acumulare pentru punctul funcţionare 

cu debit parţial 0.8Qn=26.85 l/s. Se observă că valoarea maximă a parametrului 
NPSHc este localizată pe intradosul paletei în vecinătatea bordului de atac. Valoarea 
maximă a parametrului NPSHc indică o presiune mai mică decât presiunea de la 
intrare.  Pe intradosul paletei în vecinătatea bordului de atac se remarcă cele mai 
scăzute valori ale presiunii unde riscul apariţiei fenomenului de cavitaţie este cel mai 
ridicat. Aria suprafeţei paletei afectată de fenomenul cavitaţie este destul de 
restrânsă, fiind concentrată în mare parte pe bordul de atac. În lungul distanţei 

meridionale a paletei, de la bordul de atac la bordul de fugă, valoarea parametrului 
NPSHc scade. Pe suprafaţa de extrados a paletei, valorile parametrului NPSHc sunt 
negative ceea ce indică o presiune mai mare decât presiune de la intrare.   

Din figurile 6.54 – 6.56 reiese că, pentru debitul 0.9Qn=30.15 l/s, valoarea 

maximă a coeficientului NPSHc se regăseşte in aceeaşi secţiune a paletei ca şi în 
cazul debitului de 0.8Qn, pe intradosul paletei în vecinătatea bordului de atac, spre 
coroană. Se pe intradosul paletei în vecinătatea bordului de atac cele mai scăzute 

valori ale presiunii unde riscul apariţiei fenomenului de cavitaţie este cel mai ridicat. 
Din figurile 6.57 – 6.59 reiese că, pentru debitul nominal de funcţionare, 

Qn=33.5 l/s, valoarea maximă a coeficientului NPSHc se regăseşte în vecinătatea 
bordului de atac pe intradosul paletei. Pentru debitul nominal de funcţionare, zonă în 
care valoarea parametrului NPSHc este maximă se extinde pe toată lăţimea bordului 
de atac al peletei, de la inel la coroană.  

Din figurile 6.60 – 6.62 reiese că, pentru debitul de funcţionare, 
1.1Qn=36.85 l/s, valoarea maximă a coeficientului NPSHc se regăseşte în 
vecinătatea bordului de atac pe intradosul paletei. Pentru acest debit de funcţionare, 
valoarea maximă parametrului NPSHc se regăseşte în vecinătatea inelului. 

Din figurile 6.63 – 6.65 reiese că, pentru debitul de funcţionare, 1.2Qn=40.2 
l/s, valoarea maximă a parametrului NPSHc se regăseşte în vecinătatea bordului de 
atac pe intradosul paletei. Pentru acest punct de funcţionare, zonă în care valoarea 

maximă parametrului NPSHc este localizată în aceeaşi secţiune a paletei ca şi în 

cazul debitului de funcţionare 1.1Qn, în vecinătatea inelului. 
Din analiza repartiţiei de presiuni pe suprafeţele paletei rotorice (figurile 

6.51 – 6.65) reiese comportamentul cavitaţional a rotorului model de pompă de 
acumulare PRO 10-195. Valorile maxime ale parametrului NPSHc se regăsesc în 
vecinătatea bordului de atac pe intradosul paletei pentru toate regimurile investigate. 
Se remarcă în toate cazurile investigate pe bordul de atac al paletei prezenţa celor 

mai scăzute valori ale presiunii ceea ce indică un risc crescut al apariţiei fenomenului 
de cavitaţie. Aria suprafeţei paletei afectată de fenomenul de cavitaţie creşte o dată 
cu debitului de funcţionare.  

Cea mai ridicată valoare a parametrului NPSHc=12 m, se regăseşte la 
regimul de funcţionare în suprasarcină, 1.2Qn. La acest debit de funcţionare, riscul 
apariţiei fenomenul de cavitaţie pe bordul de atac al paletei este cel mai ridicat.  

 
 

6.6. Validarea rezultatelor simulării numerice cu date 
experimentale 
 

Pentru a evalua precizia algoritmului simulare numerică mixing interface, 
rezultatele numerice obţinute se vor compara cu datele experimentale. În prima 
fază presiunea totală obţinută din simularea numerică şi presiunea totală rezultată 
din experiment se vor compara, Tabel 6.4. Orice neuniformitate circumferenţială a 
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componentelor de viteză este eliminată conform algoritmului de calcul mixing 
interface (Fig. 6. 13 şi Fig. 6. 14). În consecinţă, curgerea nestaţionară devine 

curgere staţionară în care unghiul relativ de curgere β are o medie circumferenţială. 
Pierderile hidraulice asociate curgerii nestaţionare sunt diminuate rezultând  valori 
ale presiunii totale ΔpT-NUM şi coeficienţilor componentelor de viteză supra-estimaţi. 

Tabel 6. 4 Valorile presiunii totale: rezultate numerice versus date experimentale 

OP 0.8Qn 0.9Qn 1.0Qn 1.1Qn 1.2Qn 

ΔpT_NUM [kPa] 565.7 541.5 524.6 492.8 459.4 

ΔpT_EXP [kPa] 483.6 462.1 440.6 413.8 381.5 

ε [%] 14.5 14.7 16.0 16.0 16.9 

Pentru compararea rezultatelor numerice cu datele experimentale se reprezintă 

în continuare coeficientul de pierdere de presiune pe tronsonul de aspiraţie 

coeficientul de energie Y, coeficientul de putere l şi randamentul hidraulic ηH 

obţinuţi, funcţie de coeficientul de debit f: 

• coeficient de debit; 

3
REF

Q
φ

πωR
=  (6. 50)  

 

• coeficient de energie; 

2 2
REF

2gH
ψ

ω R
=  (6. 51) 

• coeficient de putere mecanică; 

M
3 5

REF

P
λ

ρω R
=  (6. 52)  

 

 
Fig. 6. 66 Comparaţia căderii de presiune pe tronsonul de aspiraţie funcţie de coeficientul de 

debit φ 
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Simularea numerică a curgerii în tronsonul de aspiraţie al pompei de 
acumulare, a permis evaluarea numerică a diferenţei de presiune din acest cot. În 

Fig. 6. 66 sunt comparate curbele căderilor de presiune din tronsonul de aspiraţie al 
pompelor de acumulare cu dublu flux, căderi obţinute atât numeric cât şi 
experimental. Se observă o evaluare numerică corectă a pierderii de presiune cotul 
de la aspiraţie, pe întreg domeniul de debite investigat. Curba căderii de presiune 
obţinută numeric se suprapune regăsindu-se în banda de eroare a aparatelor de 
măsură, peste curba determinată experimental. 

 

 

 
Fig. 6. 67 Traiectoria particulelor de fluid în interiorul cotului de la aspiraţie, evidenţierea 

vârtejurilor cavitaţionale la debitul 1.2Qn – numeric 

Investigaţiile experimentale realizate pe standul experimental de la 

Universitatea Politehnica Timişoara au scos în evidenţă vârtejurile formate în zona 
cotului de la aspiraţie pentru debite de funcţionare mai mari decât debitul nominal, 
Fig. 6. 69. Aceste vârtejuri sunt surprinse şi în analiza numerică tridimensională a 
curgerii în traseul hidraulic model al pompei de acumulare cu dublu flux. Fig. 6. 67  
prezintă traiectoria particulelor de fluid în interiorul cotului de la aspiraţie iar Fig. 6. 
68 prezintă cele două vârtejurile cavitaţionale localizate în spatele arborelui. 

pilă  

centrală 

arbore 

vârtejuri 

contrarotative 

=0° 

=30° 

=330° 

=180° 
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Fig. 6. 68 Vârtejuri cavitaţionale din spatele arborelui 
surprinse numeric prin suprafeţe de iso-presiune la debit de 

funcţionare 1.2Qn 
 

Fig. 6. 69 Vârtejuri 
cavitaţionale surprinse 

experimental la debit de 
funcţionare Q>Qn 

Comparaţia coeficientului de energie Y, obţinuţi numeric şi experimental, 

funcţie de coeficientul de debit φ s-a reprezentat în Fig. 6. 70. Din Fig. 6. 70 reiese 

că, coeficientul de energie Y rezultat din simularea numerică are valori mai mari 

decât coeficientul de energie obţinut experimental. Media diferenţei de 16% 
generată de algoritmul de mixing interface care impune ca şi condiţie la limită, o 
medie circumferenţială a componentelor de viteză pe ambele interfeţe de amestec 
dintre cot şi rotor, şi rotor şi colector. 

Structura reală a câmpului hidrodinamic pe secţiunea de ieşire a cotului de 
la aspiraţie, după cum s-a prezentat anterior, are o formă complexă, prezentând mai 
multe vârtejuri contra rotative. În mod normal componenta tangenţială a vitezei are 

o distribuţie circumferenţială asimetrică, asigurând a distribuţie circumferenţială 
asimetrică a unghiului relativ de curgere β (Fig. 6. 71), cauzând o încărcare 
neuniformă la bordul de atac al paletei. Se observă că variaţia cea mai pronunţată a 
unghiului β este pe secţiunea r=15% aflată în vecinătatea butucului. Valoarea 

maximă a unghiului β atinge valoarea de 37° la =240° în timp ce la =120° ughiul 
β are valoarea de 25°. Pe secţiunile r=50% şi r=85%, variaţia unghiului β este mai 
puţin pronunţată cu valori medii de 21° respective 18°. Variaţia unghiului relativ de 
curgere β pe secţiunea de ieşire a cotului de la aspiraţie indică o modificare continuă 
a valorii unghiului în timpul unei mişcări de revoluţie a rotorului de pompă de 

acumulare. Astfel şi unghiul de incidenţă al curentului pe paleta rotorică se modifică. 

*
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Fig. 6. 70 Comparaţia coeficientului de energie ψ funcţie coeficientul de debit φ 

 
Fig. 6. 71 Distribuţia unghiului relativ de curgere β pe cele e secţiuni ale suprafeţei de ieşire 

din cotul de la aspiraţie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 l/s 

15% 
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Fig. 6. 72 Comparaţia coeficienţilor de putere λ funcţie de coeficientul de debit φ 

 
Fig. 6. 73 Comparaţia randamentelor hidraulice ηH funcţie de coeficientul de debit φ 

Coeficientul de putere mecanică la arbore λ versus coeficientul de debit φ 

sunt comparaţi în Fig. 6. 72. Din Fig. 6. 72 reiese că, diferenţa cea mai mare a 
coeficienţilor de putere la arbore este de 9% la debit parţial de funcţionare, unde 

φ=0.027=0.8Qn. La debite peste debitul nominal de funcţionare, valorile 
coeficientul de putere obţinut numeric sunt apropiate de cele experimentale. 

Valorile adimensionale ale randamentelor hidraulice ηH versus coeficientul de 
debit φ sunt comparate în Fig. 6. 73. Deoarece din simularea numerică se obţine 

3% 
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doar randamentul hidraulic, în cazul rezultatelor experimentale randamentul 
hidraulic ηH este estimat folosind relaţiile statistice. În vederea determinării 

randamentului hidraulic rezultat din experiment, randamentul volumic şi 
randamentul hidraulic se vor calcula cu relaţiile următoare, Miloş [81]: 

➢ randamentul total: 

T EXP V H Mη η η η− =    
(6. 55)  

 
• randamentul mecanic; 

M

2
s

1
η 0.94

820
1

n

= =

+
 (6. 56)  

 

• randamentul volumic; 

V

2
3

s

1
η 0.96

0.68
1

n

= =

+

 
(6. 57)  

 

• randament hidraulic rezultat din experiment; 

T
H EXP

M V

η
η

η η
− =


 

(6. 58)  
 

• randament hidraulic rezultat din simulare numerică. 

H NUM
M

ρgQH
η

P
− =  (6. 59)  

 

Din Fig. 6. 73 reiese că, randamentul hidraulic cel mai ridicat obţinut 

numeric se regăseşte la un debit mai mare decât debitul nominal de funcţionare, 
unde φ=0.033>φn. În acest punct randamentul hidraulic obţinut numeric este mai 
mare cu 3% în comparaţie cu randamentul hidraulic obţinut experimental. Diferenţa 
este determinată de supraestimarea presiunii totale şi subestimarea pierderilor 

hidraulice rezultate din simularea numerică. 

 

 

6.7. Concluzii privind funcţionarea rotorului model de 
pompă de acumulare PRO 10-195 în traseul hidraulic model al 

pompei de acumulare 
 
Rezultatele simulării numerice a curgerii în traseul hidraulic model al pompei 

de acumulare au scos în evidenţă structura complexă a câmpului hidrodinamic 

amonte de rotor cât şi performanţele energetice şi cavitationale ale rotorului model 
de pompă de acumulare PRO 10-195. 

Se remarcă structura neuniformă a câmpul hidrodinamic de pe suprafaţa de 
ieşire a cotului de la aspiraţie, prezentând variaţii pronunţate ale coeficienţilor 
componentelor vitezei pe toate cele trei secţiuni investigate. Variaţia coeficienţilor 
componentelor de viteză pe cele trei secţiuni este similară pentru toate debitele 
investigate însă prezintă domenii diferite ale valorilor coeficienţilor componentelor 

de viteză. Variaţia cea mai pronunţată, o are coeficientul componentei tangenţiale 
de viteză. Prezenţa mai multor vârtejuri contra-rotative pe suprafaţa de ieşire a 
cotului de la aspiraţie indică un câmp de curgere neuniform amonte de rotorul 
pompei. Variaţia pe cele trei secţiuni a unghiului relativ de curgere β, indică 
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modificarea continuă a valorii acestui unghi în timpul unei mişcări de revoluţie a 
rotorului. Aceasta provoacă o variaţie continuă a valorii unghiului de incidenţă 

Neuniformităţile din câmpul hidrodinamic de pe suprafaţa de ieşire a cotului de la 
aspiraţie sunt generate de geometria complexă a acestuia. 

Din punct de vederea energetic, rotorul model de pompă de acumulare 
atinge la debitul nominal de funcţionare o înălţime de pompare de 53.5 m cu o 
putere  la arbore de 20.5 KW şi randament hidraulic de 85.5%. Punctul de 
funcţionare cu randamentul hidraulic cel mai ridicat, aprox. 86.5%, se află la un 
debit mai mare decât debitul nominal de funcţionare, unde Q=36.85 l/s (1.1Qn). La 

punctul de funcţionare cu randamentul cel mai ridicat, denumit BEP (Best Efficiency 
Point), înălţimea de pompare atinge valoarea de 51 m, mai mică cu 4.67% decât la 
debitul nominal, cu o putere mecanică la arbore de 21.2 KW, mai mare cu 2.83% 
decât puterea mecanică la arbore în cazul funcţionării la debitul nominal. La BEP, 

randamentul hidraulic este mai mare cu 1.17% decât randamentul hidraulic la 
debitul nominal de funcţionare. 

Din punct de vederea al comportamentului cavitaţional al rotorului model, 

valorile cele mai ridicate ale parametrului NPSHc se regăsesc, la toate punctele de 
funcţionare investigate, în vecinătatea bordului de atac pe intradosul paletei. 
Valorile ridicate ale parametrului NPSHc indică zonele cu presiune statică mai mică 
decât presiune de la intrare care prezintă un risc ridicat de apariţiei şi dezvoltare a 
fenomenului de cavitaţie. 

Din punct de vederea al comparaţiei rezultatelor numerice cu datele 

experimentale, rezultatele se regăsesc într-o bună concordanţă. Discrepanţele 
apărute sunt datorate supraestimării presiunii totale şi subestimării pierderilor 
hidraulice din simularea numerică, deoarece în acest caz algoritmul de cuplare 
elimină orice neuniformitate circumferenţială a componentelor vitezei, în consecinţă 
eliminând şi efectele nefavorabile produse de acestea. Pe baza acestor concluzii, 
rezultatele numerice sunt validate de datele obţinute din experiment. Algoritmul de 
cuplare folosit, mixing interface, este un compromis între timpul de calcul al 

soluţiilor (mult mai scurt comparativ cu simularea numerică nestaţionară) în 

detrimentul acurateţei rezultatelor. 
Pentru o îmbunătăţire a performanţelor energetice şi cavitaţionale ale 

rotorului model de pompă de acumulare PRO 10-195, se impun: 
• proiectarea cu metoda inversă a mai multor variante îmbunătăţite de rotor 

prototip de pompă de acumulare; 
• evaluarea primară a performanţelor energetice şi cavitaţionale ale noilor 

soluţii reproiectate de rotor, utilizând codul Fluent; 
• stabilirea soluţiei constructive de rotor care prezintă cel mai bun 

comportament cavitaţional păstrând performanţele energetice ale rotorului 
originar; 

• modelarea geometrică la scara 1:5.7  a noului rotor şi simularea numerică a 
curgerii în traseul model al pompei de acumulare; 

• prelucrarea mecanică a noului rotor model şi testarea acestuia pe standul 
experimental de laborator. 
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7. Soluţii inovative de îmbunătăţire a 
performanţelor energetice şi cavitaţionale ale 

rotorului model de pompă de acumulare 
 
 

Pentru îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional al rotorului pompei PRO 

10-195 se va recurge la: 
1. montarea unui anterotor (impulsor) în faţa rotorului principal şi evaluarea 

performanţelor energetic şi cavitaţionale ale rotorului model dotat cu 
impulsor; 

2. proiectare, execuţia şi testarea unui nou rotor de pompă dotat cu impulsor şi 
evaluarea performanţelor energetice şi cavitaţionale. 

 

 

7.1. Îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional al 
rotorului prin utilizarea unui impulsor 

 
Pompele centrifuge de uz general, ca şi cele cu destinaţie specială pot fi 

puse în situaţia unor condiţii dificile la aspiraţie, care să mărească riscul apariţiei şi 
dezvoltării fenomenului de cavitaţie, a cărui consecinţe sunt defavorabile funcţionării 
turbomaşinilor hidraulice. O soluţie devenită clasică pentru eliminarea sau reducerea 
dezvoltării cavitaţiei la aspiraţia pompelor este utilizarea impulsoarelor. 

Impulsorul este un rotor de tip axial, instalat în faţa unui rotor de tip radial 

sau radial-axial, pe acelaşi arbore (Fig. 7. 1 şi Fig. 7. 2). Impulsorul are rolul,printre 
altele, şi de a ridica presiunea la intrare în rotorul principal şi, implicit, diminuarea 
riscului apariţiei cavitaţiei. Acesta aduce un aport de energie specifică la intrarea în 
rotorul principal şi creşte nivelul presiunii minime pe paletele rotorului principal.  

 
Fig. 7. 1 Schiţa 2D a ansamblului rotor model 

originar cu impulsor 
Fig. 7. 2 Vedere 2D în secţiune a rotorului 

model originar cu impulsor 
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Fig. 7. 3  Rotor impulsor proiectat la Qp=1.2Qn rotor 

model originar 
Fig. 7. 4  Ansamblul rotor model 

originar - impulsor 

Impulsorul a fost proiectat de către Ing. Irina Moisă, membra a colectivului 

de cercetare al CCISFC. Acesta a fost proiectat la un debit mai mare cu 20% decât 
debitul nominal al rotorului originar model (QpIMPULSOR=1.2QnROTOR) cu scopul de a 
extinde domeniul de debite de funcţionare fără cavitaţie. Impulsorului s-a realizat 
urmărind îndeplinirea a trei obiective stabilite încă din faza de proiectare, şi anume: 

i) să crească presiune statică la intrarea în rotor; 
ii) să asigure un unghi relativ de curgere β mai uniform la intrarea în rotor; 
ii) pentru acest caz particular, al pompei cu dublu flux echipată cu, cotul de la 

aspiraţie, să asigure un câmp hidrodinamic uniform la intrarea în rotor, prim 

diminuarea sau chiar uniformizarea instabilităţilor generate de cotul de la 
aspiraţie. 

Determinarea caracteristicilor energetice ale pompelor centrifuge echipate 
cu impulsor respectă metodologia şi relaţiile de calcul pentru pompele centrifuge 
fără impulsor. 

 

7.1.1. Determinarea caracteristicilor energetice ale rotorului model 

în pompa echipată cu impulsor  
 
S-au efectua determinări experimentale ale performanţelor energetice şi 

cavitaţionale ale rotorului model echipat cu impulsor, datele obţinute comparându-

se cu rezultatele obţinute la încercarea rotorului model originar fără impulsor. 
Din punct de vedere energetic impulsorul aduce un aport de energie în limita 

2% la funcţionarea cu debite foarte mici unde Q=1…17 l/s, Fig. 7. 5. Peste debitul 
de funcţionare Q=17 l/s aportul energetic al impulsorului este nesemnificativ, curba 
înălţimii de pompare obţinută la încercarea rotorului model cu impulsor practic  

suprapunându-se peste curba obţinută la încercarea fără impulsor.  

Puterea absorbită a ansamblului rotor-impulsor, Fig. 7. 6, prezintă valori 
similare cu puterea absorbită obţinută din încercarea rotorului model fără impulsor. 
Şi în cazul funcţionării rotorului cu impulsor valoarea maximă a puterii absorbite de 
24 KW se regăseşte la  debitul de funcţionare 1.2Qn. 

Randamentul cel mai ridicat de 77% al ansamblului rotor-impulsor se 
regăseşte la debitul nominal de funcţionare al rotorului model, unde Qn=33.5 l/s, în 
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timp ce randamentul maxim al rotorului de 75% de regăseşte la 1.2Qn=10 l/s, Fig. 
7. 7.  

 
Fig. 7. 5 Curba înălţimii de pompare a rotorului model încercat în pompa echipată cu/fără 

impulsor  

 
Fig. 7. 6 Curba puterii absorbite a rotorului model încercat în pompa echipată cu/fără impulsor  
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Fig. 7. 7 Curba de randamentului a rotorului model în pompa echipată cu/fără impulsor  

În Fig. 7. 8, Fig. 7. 9 şi Fig. 7. 10 sunt evidenţiate mărimile funcţionale ale 
prototipului obţinute prin transpunere la încercarea în pompa dotată cu/fără 
impulsor. Transpunerea s-a realizat cu relaţiile de similitudine calibrate, prezentate 
anterior în Cap. 4. 

 
Fig. 7. 8 Curba înălţimii de pompare a prototipului transpusă de la încercare rotorului model în 

pompa dotată cu/fără impulsor şi cot 

Din punct de vedere energetic, impulsorul aduce un aport mediu la 
caracteristica înălţimii de pompare de cca. 2% pe întreg domeniul de exploatare a 
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pompei prototip; curbele transpuse se păstrează, valorile punctelor transpuse se 
află în banda de erori. 

 
Fig. 7. 9 Curba puterii absorbite a prototipului transpus de la încercare rotorului model în 

pompa dotată cu/fără impulsor şi cot 

 
Fig. 7. 10 Curba de randament a prototipului transpus de la încercare rotorului model în pompa 

dotată cu/fără impulsor şi cot 

Înălţimea de pompare maximă transpusă este de 208 m la debitul de 0.8 
m3/s; însă la debitul optim de funcţionare de 2.14 m3/c comparativ cu, curba 
teoretică de catalog a pompei PRO 10-195 înălţimea de pompare este mai mică cu 
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10%; în schimb comparativ cu datele măsurate in situ curbele se suprapun în banda 
de eroare, Fig. 7. 8. De asemenea la debitul de proiectare a impulsorului înălţimea 

este mai mică decât cea din curba de catalog cu 8.2%. Puterea absorbită transpusă 
la debitul optim se înscrie în domeniul de exploatare al pompei industriale. 

Din Fig. 7. 10 se observă că prezenţa impulsorului amonte de rotorul 
principal mută punctul de operare cu randament maxim în vecinătatea debitului 
nominal de funcţionare, unde valoarea randamentului este de 87% suprapunându-
se peste valoarea curbei determinată in situ. Randamentul transpus de la model la 
prototip în prezenţa impulsorului se apropie substanţial valorile curbei de catalog; 

randamentul la debitul optim este de 87% spre deosebire de randamentul din curba 
de catalog de 89%, Fig. 7. 10. La debitul de proiectare al impulsorului randamentul 

maxim atinge valoarea de 85%. Discrepanţele se datorează diferenţelor de traseu 
hidraulic a prototipului respectiv a modelului şi a efectului de scară. 

 

7.1.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitaţie a rotorului 

model de pompă de acumulare în pompa echipată cu impulsor 
 

Din punct de vedere cavitaţional, impulsorul reuşeşte să elimine dezvoltarea 
fenomenului de cavitaţie pe întreg domeniu de exploatare a pompei (Fig. 7. 12). 
După debitul  de proiectarea 1.2Qn, structura curentului se schimbă şi impulsorul nu 

mai conduce curentul aşa cum a fost gândit, câmpul de viteze şi incidenţa favorabilă 
pe paleta nu mai sunt îmbunătăţite, impulsorul ajungând la limita lui de exploatare. 

 
Fig. 7. 11 Curba înălţimii de pompare a modelului la funcţionare în cavitaţie încercat in pompa 

dotată cu impulsor şi cot 
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Fig. 7. 12 Curba de sensibilitate la cavitaţie a rotorului model la funcţionarea în cavitaţie 

încercat în pompa dotată cu impulsor şi cot 

 
Fig. 7. 13 Curba de sensibilitate la cavitaţie a rotorului ce echipează pompa de la SP Jidoaia, la 

încercarea cu pompa dotată cu/fără impulsor cu cot 

Dacă la încercarea fără impulsor, începând de la debitul nominal Qn pompa 
începe să funcţioneze în cavitaţie, la încercarea cu cot şi impulsor pompa intră în 
cavitaţie după debitul de proiectare al impulsorului, (Fig. 7.13). 

Impulsorul îmbunătăţeşte caracteristica de sensibilitate la cavitaţie a 
rotorului cu aprox. 30% atât la debitul nominal de funcţionare cât şi la debitul de 
proiectare a impulsorului. În concluzie, impulsorul elimină  fenomenul de cavitaţie 

30% 

23% 

23% 
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din rotorul pompei PRO 10-195 ce echipează SP Jidoaia pe întreg domeniul de 
exploatare al pompei. Aşa cum se observă în Fig. 7. 13, prezenţa impulsorului 

extinde domeniul de funcţionare fără cavitaţie al rotorului model originar cu peste 
20%, impulsorul îndeplinindu-şi obiectivele stabilite în faza de proiectare 

 

7.1.3. Concluzii privind încercarea energetică şi cavitaţională a 

rotorului model în pompa dotată cu impulsor 
 
Determinările experimentale ale performanţelor globale rotorului model de 

pompă de acumulare echipat cu impulsor au scos în evidenţă faptul că, impulsorul 
aduce un aport energetic în limita a 2% la debite mici de funcţionare. 

Prezenţa impulsorului mută punctul de randament maxim al rotorului de la 
1.1Qn la debitul nominal Qn. Aici valoarea randamentului este de 89% şi se 
suprapune peste curba teoretică de catalog a rotorului. Din punct de vedere al 

puterii absorbite, prezenţa impulsorului nu creşte consumul de energie, acesta 
încadrându-se în domeniul de exploatare al motorului care angrenează pompa 
prototip. 

Din punct de vedere cavitaţional, prezenţa impulsorului extinde domeniul 
debite de funcţionare fără cavitaţie cu 20%, de la Qn la 1.2Qn. Îmbunătăţirea 
cavitaţională realizată de ansamblul rotor-impulsor în comparaţie cu rotorul simplu 

este în proporţie de 30% la debitul nominal de funcţionare şi de 23% la debitul de 
proiectare al impulsorului, Fig. 7. 13. O dată cu extinderea domeniului de debite 
funcţionare fără cavitaţie, se poate afirma că, din punct de vedere cavitaţional 
impulsorul şi-a îndeplinit obiectivele impuse la proiectare: creşterea presiunii statice, 
asigurarea unui unghi de curgere favorabil şi mixarea/amestecarea neuniformităţilor 
induse de cotul de la aspiraţie. Îndeplinirea acestor obiective au condus în mod 
firesc la o îmbunătăţire considerabilă a comportamentului cavitaţional al rotorului 

model de pompă de acumulare. 
 
 

7.2. Proiectarea cu metoda inversă a unei variante 
îmbunătăţite de rotor prototip pentru pompa de acumulare 

PRO 10-195 
 

7.2.1. Metoda inversă de proiectare a turbomaşinilor 
 
Metoda de proiectare inversa quasi-tri-dimesională (Q-3D) propusă de 

Zanganeh [114], consideră că paletele rotorice sunt reprezentate de suprafeţe de 
vârtej care depind de distribuţia circumferenţială a vitezei specifice mediate a 

vârtejului θrV , relaţia (7. 1): 

2π

B

θ θ

0

B
rv rV dθ

2π
=   

(7. 1)  

 

Încărcarea paletei, exprimată prin repartiţia presiunii pe fetele paletei + -P - P  

este definită în funcţie de derivata momentului cinetic de-a lungul paletei ( ) θrV S

de viteza relativă medie pe paleta mblW , de numărul de palete B şi densitatea 

fluidului, relaţia (7. 2): 
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( )θ
mbl

rv2π
P P ρ W

B S

+ −


− = 


 
(7. 2)  

 

Etapele metodei de proiectare inversă a turbomaşinilor sunt: 
1) impunerea geometriei meridionale a rotorului;  
2) stabilirea turaţiei; 
3) stabilirea grosimii paletei;  
4) impunerea factorului de blocare;  

5) stabilirea numărul de palete;  
6) impunerea debitului sau vitezei debitante;  
7) stabilirea distribuţiei încărcării pe paletă; 

8) impunerea condiţiilor de stivuire a paletei .  
Cele mai importante etape sunt impunerea geometriei meridionale a 

rotorului şi distribuţia încărcării pe paleta rotorică. 

 

7.2.2. Proiectarea rotorului prototip pentru pompa de acumulare 

PRO 10-195 
 

Scopul principal al proiectării unui nou rotor pentru pompă de acumulare 

PRO 10-195 este de a îmbunătăţi comportamentul cavitaţional păstrând aceeaşi 
parametri energetici. Se impune ca dimensiunile de gabarit ale rotorului reproiectat 
să respecte dimensiunile geometrice ale traseului hidraulic existent al pompei de 
acumulare prototip. În cazul de faţă se aplică metoda de proiectare inversă a 
turbomaşinilor propusă de Zanganeh în 1998 [114]. Pentru a elimina 
neuniformităţile induse de cot în câmpul hidrodinamic amonte de rotor şi pentru a  
îmbunătăţi comportamentul cavitaţional al rotorului de pompă de acumulare, 

proiectarea se va realiza ţinând cont de profilul de viteză rezultat pe suprafaţa de 

ieşire a unui rotor impulsor, Moisa şi alţii [77], Fig. 7 14. Rotorul impulsor are scopul 
de a uniformiza câmpul hidrodinamic amonte de rotor, de a asigura un unghi de 
incidenţa adecvat la intrarea curentului pe paleta rotorică şi de a creşte valoarea 
presiunii statice la intrarea în rotor. 

 
Fig. 7. 14 Profilul de viteze pe secţiunea de ieşire a rotorului impulsor utilizat pentru 

proiectarea noului rotor de pompă de acumulare 

Parametrii principali a  jumătăţii simetrice de rotor, instalat în pompa PRO 
10-195 care echipează SP Jidoaia sunt prezentaţi în tabelul următor. 
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Tabel 7. 1 Parametrii rotorului prototip existent în SP Jidoaia - jumătate de rotor 
Parametru Valoare 

Înălţime de pompare nominală Hn [m] 193 

Debit nominal Qn [m3/s] 2.14 

Putere mecanică PM [MW] 4.5 

Randament total hT  [%] 80 

Turaţie n [rpm] 1000 

Viteza specifică ns [-] 116 

Se vor proiecta două noi soluţii constructive noi de rotor de pompă:1. un 
rotor cu cinci palete lungi, denumit SP2; 2. un rotor cu paletaj mixt cu cinci palete 
lungi şi cinci palete scurte, denumit SP3. 

Debitul de proiectare a noului rotor de pompă de acumulare este adoptat ca 
fiind un debit mai mare cu 20% decât nominal al unei jumătăţi de rotor instalat în 

SP Jidoaia: Qproiectare=1.2Qn=2.568 m3/s. Geometria meridională a rotorului existent 
utilizată pentru proiectarea noilor soluţii constructive de rotor de pompă de 
acumulare este prezentată în Fig. 7. 15 pentru varianta constructivă cu cinci palete 
lungi şi în Fig. 7. 16 pentru varianta constructivă cu paletaj mixt. Parametrii de 
proiectare utilizaţi sunt prezentaţi în Tabel 7. 2.  
Parametrii de proiectare se calculează cu relaţiile de mai jos: 

• înălţimea de pompare Euler 

t 2 u2 1 u1gH u v u v= −  
(7. 3)  

 

• încărcarea paletei rotorice 

* R
θ R

REF REF

R
rv

R U
− =

−
 

(7. 4)  

 

• încărcarea paletei la bordul de atac  

* I
θ I

REF REF

R
rv

R U
− =

−
 

 
(7. 5)  

 

• viteza de referinţă  

REF REF REF
πn

U ωR R
30

= =   
(7. 6)  

 

Tabel 7. 2 Parametrii utilizaţi pentru proiectarea noului rotor  

  Parametru SP2  SP3  

Debit de proiectare Qp [m
3

/s]  2.568  

Turaţie n [rpm]  1000  

Înălţime de pompare Euler [m]  215  310  

Încărcarea paletei rotorice rv*ROTOR [-]  0.53  0.78  

Încărcarea paletei la bordul de atac rv*IMPULSOR [-]  0.033  

Raza de referinţă R
REF

  [m]  0.596  

Viteza de referinţă U
REF

 [m/s]  62.44  

Numărul de palete B 5 
lungi 

5 
scurte 

Grosimea paletei [mm] 18 
lungi 

16 
scurte 

Lungimea paletei scurte - 0.6*L
PL

 

Poziţia paletei scurte - 0.55 
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Fig. 7. 15 Geometria meridională a noului 

rotor cu cinci palete lungi 
Fig. 7. 16 Geometria meridională a noului 

rotor cu paletaj mixt 

În acest caz, încărcarea paletei de la bordul de atac la bordul de fugă  

( )*
θrv S   este definită de „trei segmente” ce presupun două curbe parabolice şi o 

variaţie liniară între acestea. Pentru proiectarea cu metoda inversă a noului rotor, 

distribuţia încărcării paletei de la bordul de atac la bordul de fugă ( )*
θrv S  este 

impusă atât pentru coroană cât şi pentru inel (Fig. 7. 17 şi Fig. 7. 18). 
La bordul de fuga al paletei rotorice unde s*= 1, reprezentând distanţa 

meridională a paletei de la bordul de atac la bordul de fugă normalizată, valoarea 

încărcării paletei ( )*
θrv S   trebuie să fie zero pentru a respecta condiţia Kutta. 

Încărcări în prima jumătate a paletei denumită fore – load sau încărcarea în a doua 
jumătate a paletei denumită  aft-load, pot fi obţinute impunând valoarea maximă a 

( )*
θrv S  în vecinătatea bordului de atac respectiv în vecinătatea bordului de fugă 

al paletei. Distribuţia momentului cinetic *
θrv   pe paletă aste reprezentată în Fig. 7. 

19- pentru rotorul cu cinci palete lungi, şi Fig. 7. 20- pentru rotorul cu paletaj mixt. 
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Fig. 7. 17 Distribuţia încărcarea peletei de la bordul de atac la bordul de fugă ( )*
θrv S 

 

            

 

Fig. 7. 18 Distribuţia încărcării peletelor de la bordul de atac la bordul de fugă ( )*
θrv S 
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Fig. 7. 19 Distribuţia momentului cinetic 
*
θrv  de la bordul de atac la bordul de fugă pentru 

noul rotor cu cinci palete lungi 

    

Fig. 7. 20 Distribuţia momentului cinetic 
*
θrv   de la bordul de atac la bordul de fugă pentru 

rotorul cu paletaj mixt 
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Fig. 7. 21 Geometria tridimensională a noului 
rotor cu cinci palete lungi proiectat cu 
metoda Q-3D de proiectare inversă 

Fig. 7. 22 Geometria tridimensională a noului 
rotor paletaj mixt proiectat cu metoda AD de 

proiectare inversă 

Utilizând metoda inversă Q-3D de proiectare a turbomaşinilor a rezultat 
geometria tridimensională a noului rotor prototip cu cinci palete lungi pentru pompa 

PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia, Fig. 7. 21. 
Datorită geometriei complexe a rotorului cu paletaj mixt, Fig. 7. 22, la 

proiectarea acestuia a fost utilizat modulul AD (Actuator Duct) al programului de 
proiectare inversă, Ashihara şi Goto [19]. Acest modul de proiectare inversă 
consideră curgerea ca fiind axial simetrică iar construcţia geometriei paletelor se 

bazează pe câmpul vitezei tangenţiale mediate. Geometria paletei rezultate 
corespunde unui rotor cu un număr infinit de palete. Principalii parametrii funcţionali 

rezultaţi din metoda de proiectare inversă pentru ambele rotoare, sunt prezentaţi în 
Tabelul 7.3. 

Tabel 7. 3 Parametrii energetici ai noilor soluţii constructive de  rotor pentru 
pompa PRO 10-195 ce echipează SP Jidoaia. 

Parametru SP2 SP3 

Debit Q [m3/s] 2.568 

Înălţime de pompare  H [m] 212.4 310 

Putere mecanică PM [MW] 5.12 7.95 

 

7.2.3. Analiza numerică 3D a soluţiilor constructive reproiectate de 

rotoare pentru pompa de acumulare PRO 10-195  de la SP Jidoaia 
 
Datorită unor ipoteze simplificatoare folosite de programul de proiectare 

inversă, funcţionarea noilor rotoare a fost analizată luând în considerare curgerea 

3D a unui fluid vâscos. Analiza numerică s-a efectuat, pentru ambele rotoare 
prototip, pentru trei puncte de funcţionare: 0.8Qn=1.71 m3/s, Qn=2.14 m3/s şi 
1.2Qn=2.568 m3/s. 

Domeniul de analiză al rotorului proiectat cu palete lungi este prezentat  în 
Fig. 7. 23. Discretizarea domeniului de analiza s-a realizat cu reţea structurata ce 

conţine aproximativ 228750 celule hexaedrale. 
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Domeniul de analiză al rotorului proiectat cu paletaj mixt este prezentat  în 
Fig. 7. 24. Discretizarea domeniului de analiză s-a realizat cu reţea structurată ce 

conţine aproximativ 298500 celule hexaedrale. 

 
Fig. 7. 23 Domeniul de analiză al rotorului proiectat cu palete lungi SP2 

 
Fig. 7. 24 Domeniul de analiză al rotorului proiectat cu paletaj mixt SP3 

Condiţiile la limită au fost stabilite pentru ambele rotoare după cum 

urmează: 
• aspiraţie: pe frontiera de la intrare se impune profilul de viteză de la ieşire 

din cot/impulsor, respectiv cele trei componente ale vitezei: viteza axială, viteza 
radială şi viteza tangenţială; modelul de turbulentă fiind k-ω SST; 

• refulare: pe această frontieră se impune condiţia presiunii constante, 2% 
intensitate de turbulentă iar diametrul este 1.192 m; 

• pe suprafeţele paletelor şi cea a inelului şi coroanei se impun condiţii de 
pereţi mobili (rotativi), cu viteză de rotaţie 1000 rpm. 

Rezultatele analizei numerice au fost interpretate pe baza înălţimilor de 
pompare realizate şi a valorilor maxime ale parametrului NPSHc de pe suprafaţa 
paletei rotorice. Valoarea parametrului NPSHc maxim de pe paleta rotorică obţinut 
din simularea numerică pentru variantele de rotor proiectate, se compară cu 
valoarea maximă a parametrului NPSHc calculat pentru rotorul existent la pompele 

PRO 10-195 de la  SP Jidoaia, denumit SP1. Cu cat valoarea maximă a parametrului 
NPSHc este mai mare cu atât soluţia prezintă un comportament cavitaţional mai 
defavorabil. 

Înălţimile de pompare corespunzătoare rotoarelor proiectate comparativ cu 
rotorul existent sunt prezentate în Fig. 7. 25. În urma analizei rezultatelor obţinute 
se desprind următoarele concluzii: 
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• cea mai mare înălţime de pompare este asigurată de rotorul nou SP2 reproiectat 
cu cinci palete lungi; pe întreg domeniul de exploatare înălţimea de pompare 

este ai mare cu 7% în cazul funcţionării fără impulsor şi cu 5% mai mare în 
cazul funcţionării cu impulsor faţă de înălţimea de pompare asigurată de rotorul 
existent; 

• includerea impulsorului în funcţionarea rotoarelor conduce la o creştere a 
înălţimii de pompare cu 3.7% la rotorul existent, cu 1% la rotorul reproiectat cu 
cinci palete lungi şi cu 5% la rotorul reproiectat cu paletaj mixt; 

• rotorul reproiectat cu paletaj mixt SP3  realizează înălţimea de pompare cu 10% 

mai mică decât rotorul existent atât pentru funcţionarea fără impulsor cât şi cu 
impulsor. 

 
Fig. 7. 25 Analiza comparativă a comportamentului energetic pentru soluţiile noi reproiectate 

pentru pompa de acumulare PRO 10-195 ce echipează SP Jidoaia şi rotorul existent în staţia de 
pompare 

Din punct de vedere al comportamentului cavitaţional, în Fig. 7. 26 sunt 
reprezentate valorile maxime ale parametrului NPSHc pe domeniul de debite 
investigat pentru cele trei variante de rotoare cu şi fără impulsor. Din analiza 
graficului de mai sus se desprind următoarele concluzii: 

• comportamentul cavitaţional al rotoarelor este îmbunătăţit pe întreg domeniul 
de exploatare atunci când funcţionează cu impulsor comparativ cu funcţionarea 
fără impulsor; 

• rotorul nou reproiectat cu cinci palete lungi SP2 şi impulsor prezintă cel mai bun 
comportament cavitaţional comparativ cu celelalte variante investigate; 

• rotorul reproiectat cu paletaj mixt SP3 cu impulsor prezintă un comportament 
cavitaţional mai bun, dar foarte apropiat de cel al rotorului existent;  

• ambele rotoare, SP2 şi SP3, reproiectate cu impulsor prezintă un comportament 
cavitaţional îmbunătăţit fată de rotorul existent, SP1, in pompele PRO 10-195 ce 
echipează SP Jidoaia, atât la funcţionarea cu impulsor cât şi la funcţionarea fără 
impulsor. 
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Fig. 7. 26 Valorile maxime ale parametrului NPSHc pentru soluţiile îmbunătăţire de rotor de 

pompă de acumulare versus rotorul existent 

 
7.2.4. Concluzii privind proiectarea şi analiza noilor rotoare pentru 

pompa de acumulare PRO 10-195 de la SP Jidoaia 
 

Pentru a realiza un rotor cu performanţe energetice şi cavitaţionale 
îmbunătăţite au fost proiectate mai multe rotoare grupate în două categorii de 
soluţii constructive:  

✓ Soluţia 1: rotoare cu cinci palete; 
✓ Soluţia 2: rotoare cu paletaj mixt, cinci palete lungi şi cinci palete scurte; 

Din fiecare categorie s-a selectat în urma analizei numerice rotorul cu 
performanţele energetice şi cavitaţionale cele mai bune. Pentru a îmbunătăţi 
performanţele cavitaţionale, toate rotoarele au fost proiectate şi analizate numeric 
luând în considerare profilul de viteze corespunzător suprafeţei de ieşire a unui rotor 
impulsor. 

Rotoarele noi proiectate au fost analizate numeric din punct de vedere 

energetic şi cavitaţional. Se poate concluziona că rotorul nou reproiectat cu cinci 
palete cu impulsor are performanţe energetice şi cavitaţionale cele mai bune pe 
întreg domeniul de debite analizat. Ca urmare, noul rotorul cu cinci palete va fi 
modelat la scara 1:5.7 şi prelucrat în vederea evaluării performanţelor energetice şi 
cavitaţionale atât numeric cât şi experimental. Performanţele energetice şi 

cavitaţionale rezultate experimental ale modelului de rotor reproiectat (denumit în 
continuare RP) se vor fi compara cu performanţele energetice şi cavitaţionale ale 

rotorului model originar (denumit în continuare RO). 
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7.3. Realizarea şi testarea rotorului model reproiectat 
 

7.3.1. Modelarea geometrică şi realizarea rotorului reproiectat 
 
Modelarea geometrică a variantei îmbunătăţite de rotor pentru pompa ce 

echipează SP Jidoaia s-a efectuat conform etapelor parcurse la modelarea 

geometrică a rotorului model ce echipează SP Jidoaia. În urma modelării geometrice 
a variantei îmbunătăţită de rotor de pompă de acumulare a rezultat modelul 
rotorului la scara 1:5.7. 

În figurile următoare sunt prezentate subansamblele componente ale noului rotor.  

  
Fig. 7. 27 Subansamble – coroană cu butuc (stânga); inel cu palete (dreapta) 

 

Fig. 7. 28 Subansamblul – inel cu palete rotor reproiectat 
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Fig. 7. 29 Schiţa 2D a ansamblului rotor model 

reproiectat cu impulsor 

Fig. 7. 30 Vedere 2D în secţiune a rotorului 
model reproiectat cu impulsor 

 
Fig. 7. 31 Rotorul model reproiectat  

Rotorul reproiectat a fost instalat în circuitul hidraulic al standului 
experimental în vederea determinării caracteristicilor energetice şi cavitaţionale la 
funcţionarea cu şi fără impulsor. 

 
Fig. 7. 32 Rotor model reproiectat  la scara 1:5.7 instalat în standul experimental din 

Laboratorul de pompe de la UPT: fără impulsor (stânga) şi cu impulsor (dreapta). 
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7.3.2. Testarea şi analiza rezultatelor pentru rotorul nou proiectat  

 

7.3.2.1. Determinarea performanţelor energetice ale rotorului nou 

proiectat 
 

Au fost efectuate măsurători pentru rotorul model nou reproiectat cu şi fără 
impulsor. Încercările experimentale au avut ca scop determinarea caracteristicilor 
energetice şi cavitaţionale ale rotorului model nou reproiectat şi compararea 
acestora cu ale rotorului model existent. Rezultatele măsurătorilor experimentale 
sunt prezentate următoarele grafice. 

Din analiza rezultatelor prezentate pentru încercările pe rotorul model 
reproiectat la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia se observă că rotorul model cu/fără 

impulsor realizează o înălţime de pompare maximă de aproximativ 54 m respectiv 
55 m la debite cuprinse intre 0-20 l/s, iar la debitul de funcţionare de 33.5 l/s=Qn 
înălţimea de pompare fiind de 50 m, vezi Fig. 7. 33. Se observă că instalarea 
impulsorului în faţa rotorului reproiectat produce  şi în acest caz un aport energetic 
cu 2% la debite mici. 

Putere mecanică maximă la arborele pompei fiind 25 kW la debitul de 45 l/s, 
în timp ce la pornire este 12 kW, Fig. 7. 34. 

Randamentul rotorului model reproiectat fără impulsor, la debitul de 
funcţionare de 33.5 l/s, atinge o valoare de 73% (Fig. 7. 35) la o putere mecanică la 
arbore de 23 kW (Fig. 7. 34) in timp ce randamentul maxim de aproximativ 75% se 
afla la debitul de proiectare 1.2Qn, atât la funcţionarea cu impulsor cât şi fără.  

 
Fig. 7. 33 Curbele înălţimii de pompare a modelului rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 

pentru SP Jidoaia în funcţie de debit – cu/fără impulsor 
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Fig. 7. 34 Curbele puterii mecanice la arbore determinata pe modelul rotorului reproiectat (nou) 

la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia în funcţie de debit – cu/fără impulsor 

 
Fig. 7. 35 Curbele de randament ale modelului la scara 1:5.7 reproiectat (nou) pentru SP 

Jidoaia în funcţie de debit – cu/fără impulsor 

Pentru transpunerea rezultatelor de la model la prototip s-au utilizat de 

asemenea relaţiile de similitudine calibrate prezentate în Cap. 4. 
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Fig. 7. 36 Curbele înălţimii de pompare a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia 

transpuse de la model în funcţie de debit cu/fără impulsor 

 
Fig. 7. 37 Curba puterii mecanice la arborele rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP 

Jidoaia transpuse de la model în funcţie de debit cu/fără impulsor 

Din analiza rezultatelor obţinute din transpunerea de la modelul nou 

reproiectat la prototipul pompei de la SP Jidoaia se observă că rotorul proiectat 
prototip testat cu/fără impulsor realizează o înălţime de pompare maximă de 
aproximativ 220 m respectiv 218 m la debite 0-2.5 m3/s, iar la debitul nominal de 
funcţionare 4.2 m3/s înălţimea de pompare fiind de aproximativ 200 m cu 12% mai 

15% 

3% 

Pmax=10.5MW -  motor 

electric din SP Jidoaia  

12% 
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mare decât cea determinată in situ şi cu 3% mai mare decât curba de catalog, Fig. 
7. 36. Se observă că includerea impulsorului în faţa rotorului aduce un aport de 2% 

din punct de vedere energetic.  
Puterea mecanică necesară la arborele pompei obţinută prin transpunerea 

de la modelul noului rotor proiectat cu impulsor, la debitul nominal de funcţionare al 
rotorului originar, este de aproximativ 10.5 MW identică cu puterea nominală a 
motorului electric care angrenează pompa prototip din SP Jidoaia. La debitul de 
proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor originar, puterea absorbită atinge 
valoarea de 12 MW cu aprox. 10% mai mare decât puterea nominală a motorului 

electric din dotare, Fig. 7. 37. 

 
Fig. 7. 38 Curba de randament a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia 

transpuse de la model în funcţie de debit cu/fără impulsor 

Randamentul transpus de la modelul nou reproiectat la rotorului prototip 

fără impulsor, este la debitul nominal de funcţionare de 4.2 m3/s, de 89% (Fig. 7. 
38) în timp ce randamentul maxim de aproximativ 89% se regăseşte în jurul 
debitului de proiectare 1.2Qn. Totodată valorile randamentelor obţinute de noul  
rotor proiectat. Aşa cum se observă în Fig. 7. 38, randamentul transpus de la model 
la prototip al noului rotor proiectat cu impulsor, atinge valoarea de catalog a 
rotorului originar de 89% fiind cu aprox. 1% mai mare decât valoarea determinată 
in situ.  

 

7.3.2.2. Evaluarea performanţelor cavitaţionale ale rotorului model 

reproiectat 
 
S-au efectuat măsurători asupra rotorului model nou reproiectat cu şi fără 

impulsor in pompa dotată cu tronsonul (cotul) de la aspiraţie. Încercările 

experimentale au avut ca scop  determinarea curbei de cavitaţie a rotorului model 
nou reproiectat pentru SP Jidoaia. 

Rezultatele determinărilor experimentale ale curbei caracteristice de 
cavitaţie pentru rotorul model nou proiectat testat în laborator sunt prezentate în 
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figurile 7.39 – 7.40 pentru investigaţiile fără impulsor şi cele care au inclus 
impulsorul în figurile 7.41 – 7.42. Pentru toate cazurile au fost considerate 7 

regimuri cavitationale având debitele 15, 20, 25, 30, 35, 40 şi 45 l/s determinându-
se curbele de cavitaţie cu şi fără impulsor. 

        
Fig. 7. 39 Curba înălţimii de pompare a rotorului reproiectat model la funcţionare în cavitaţie 

fără impulsor 

 
Fig. 7. 40 Curba de cavitaţie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia în 

funcţie de debit – fără impulsor 
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Fig. 7. 41 Curba înălţimii de pompare a rotorului reproiectat model la funcţionare în cavitaţie 

cu impulsor 

 
Fig. 7. 42 Curba de cavitaţie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia în 

funcţie de debit – cu impulsor 
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Fig. 7. 43 Curbele de cavitaţie ale rotorului model nou reproiectat la scara 1:5.7 pentru SP 

Jidoaia cu/fără impulsor fata de curba NPSHd. 

Sunt comparate curbele de cavitaţie ale rotorului model nou reproiectat 
pentru SP Jidoaia deoarece nu exista relaţii de transpunere de la model la prototip 
pentru performantele cavitationale. Pentru a analiza curbele de cavitaţie ale 
rotorului model nou reproiectat la scara 1:5.7 cu şi fără impulsor au fost prezentate 
comparativ în Fig. 7. 43 curbele de NPSHc (rotor) pentru cele două cazuri şi curba 

de NPSHd a standului.  
Curba de cavitaţie la încercarea rotorul model nou reproiectat la scara 1:5.7 

fără impulsor are o alură ascendentă, la debitul de funcţionare 0.95Qn≈31.5 l/s, 
parametrul NPSHc atinge o valoare de 3.5 m şi rotorul începe sa funcţioneze în 
cavitaţie peste limitele acceptate tehnic. La debitul la care a fost proiectat 
impulsorul 1.2Qn  parametrul NPSHc atinge valoarea de 4.7 m rotorul funcţionând în 
cavitaţie dezvoltată. 

În cazul încercării cu impulsor, Fig. 7. 43, curba de cavitaţie la încercarea 
rotorul model nou reproiectat are o alură monoton crescătoare, la debitul de 
funcţionare Qn ajungând la o valoare de 2 m fiind mai mică cu 45% decât în lipsa 

impulsorului. La debitul la care a fost proiectat impulsorul 1.2Qn parametrul NPSHc 
atinge valoarea de 2.9 m, valoarea apropiată de curba NPSHd, curbă care defineşte 
limita tolerată a fenomenului de cavitaţie. Regiunea în care NPSHc > NPSHd 
(regiunea deasupra curbei NPSHd) indică funcţionarea în cavitaţie în timp ce 
regiunea NPSHc < NPSHd (regiunea sub curba NPSHd) indică funcţionarea fără 
cavitaţie. Prin includerea impulsorului se observă clar îmbunătăţirea 

comportamentului cavitaţional al rotorului nou reproiectat cu peste 35% pe întreg 
domeniul de exploatare. De asemenea domeniul de debite de funcţionare este şi în 
acest caz extins cu peste 20% în prezenţa impulsorului. Reamintim ca rotorul nou 

reproiectat a fost conceput cu impulsor încă din etapa de proiectare pentru a asigura 
protecţia rotorului şi îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional. 
 

33% 

45% 

26% 
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7.3.3. Concluzii privind performantele energetice şi cavitaţionale ale 

soluţiei cu impulsor pentru rotorul nou proiectat  
 
Din analiza curbelor energetice transpuse la prototip obţinute de rotorul model 

nou proiectat se observă că acesta prezintă performanţe îmbunătăţite considerabil 
comparativ cu performanţele rotorului prototip originar. De asemenea noul rotor 
echipat cu impulsor prezintă o înălţime de pompare mai mare cu 12% decât cea 

determinată in situ şi cu 3% mai mare decât valoarea de catalog a rotorului 
originar. Randamentele obţinute de noul rotor proiectat cu impulsor ating valorile 
curbei de catalog a rotorului originar, valoarea maximă fiind de 89%. Îmbunătăţirile 
aduse de noul rotor proiectat cu impulsor, în cazul înălţimii de pompare şi a 
randamentului, necesită un consum de putere la arbore la debitul nominal de 

funcţionare al rotorului originar mai mare cu 5% decât puterea nominală a 
motorului electric care angrenează pompele din SP Jidoaia, în timp ce la debitul de 

proiectare al noului rotor Qp=1.2Qn*rotor originar, puterea absorbită de 12 MW 
este cu 10% mai mare decât puterea nominală a motorului din staţia de pompare. 

Şi aici, prezenţa impulsorului  nu este sesizabilă din punct de vedere energetic 
pentru rotorul reproiectat, contribuţia sa la înălţimea de pompare fiind in limitele a 
2% la funcţionarea cu debite mici. Impulsorul realizează îmbunătăţirea 
comportamentului cavitational al rotorului nou reproiectat cu până la 40% pe întreg 

domeniul de exploatare. De asemenea prezenţa impulsorului extinde domeniul de 
debite de funcţionare fără cavitaţie cu peste 20%. Ca urmare, nu se recomandă 
funcţionarea fără impulsor în faţa rotorului nou reproiectat. 
 
 

7.4. Compararea performantelor energetice şi 

cavitaţionale: rotor originar vs. rotor nou proiectat  
 

7.4.1. Compararea performanţelor energetice 

 

Curbele performanţelor energetice ale rotoarelor model (rotor model originar 
vs. rotor model reproiectat) obţinute în urma măsurătorilor experimentale în cazul 
funcţionării cu şi fără impulsor sunt prezentate în cele ce urmează.  

Înălţimea de pompare realizată de rotorul model reproiectat este mai mare 
cu până la 25% la debitul maxim investigat faţă de rotorul model existent, Fig. 7. 
44. Din punct de vedere energetic, pentru ambele rotoare model includerea 

impulsorului aduce un aport energetic în limita a 2% in zona debitelor 0-20 l/s. 
Pentru debite mai de 20 l/s,  prezenţa impulsorului nu aduce modificări ale 
înălţimilor de pompare, curbele fiind practic  suprapuse. 
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Fig. 7. 44 Curbele înălţimii de pompare ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent in SP 

Jidoaia şi reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia în funcţie de debit – cu/fără impulsor 

 
Fig. 7. 45 Curbele puterii mecanice necesare la arborele pompei echipate cu modele la scara 
1:5.7 cu cel existent in SP Jidoaia şi reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia în funcţie de debit – 

cu/fără impulsor 
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Fig. 7. 46 Curbele de randament ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent in SP Jidoaia şi 

reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia în funcţie de debit – cu/fără impulsor 

Instalarea impulsorului în faţa rotorului model originar nu produce modificări 
ale curbei de putere mecanică necesară la arborele pompei, Fig. 7. 45. 
Determinările efectuate pentru rotorul model nou reproiectat la scara 1:5.7 pentru  
SP Jidoaia cu şi fără impulsor indică un necesar de putere la arbore mai mare cu 
10% fata de situaţia rotorul model la scara 1:5.7 cu rotorul existent la SP Jidoaia 

fără impulsor. 
Curba de randament determinată pentru rotorul model originar la 

funcţionarea cu impulsor indică o deplasare spre debite mai mici în limita a 5-10% a 
poziţiei punctului de randament maxim faţă de curba de randament obţinută în cazul 
funcţionării fără impulsor, Fig. 7. 46. Instalarea impulsorului pentru rotorul model 
existent favorizează exploatarea mai eficientă. Curba de randament a rotorului 

model reproiectat prezintă la funcţionarea cu impulsor un randament maxim mai 
mare cu 2% faţă de funcţionarea fără impulsor. 

Curbele energetice obţinute de cele două modele de rotoare s-au transpus la 
prototip utilizând relaţiile de similitudine enunţate în Cap. 4 şi sunt prezentate în 
continuare. 

Din Fig. 7. 47 se observă că înălţimea de pompare a noului rotor prototip 
este mai mare cu aprox. 10% decât cea a rotorului prototip originar pe întreg 

domeniul de exploatare al acestuia, atât la funcţionarea cu impulsor cât şi fără. De 
asemenea se o observă că înălţimea de pompare a rotorul reproiectat prototip 
depăşeşte în limita a 3% înălţimea de pompare de catalog a pompei PRO 10 195. 

Din Fig. 7. 48 se observă că, o înălţime de pompare mai ridicată pe întreg 
domeniul de exploatare, atât la funcţionarea cu impulsor cât şi fără, necesită un 
consum mai ridicat de putere absorbită cu 10%. 
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Fig. 7. 47 Curbele înălţimii de pompare ale rotoarelor prototip la funcţionarea cu/fără 

impulsor 

 
Fig. 7. 48 Curbele puterii absorbite de rotoarele prototip  la funcţionarea cu/fără impulsor 

15% 

8% 

10% 

3% 
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Fig. 7. 49 Curbele de randament ale rotoarelor prototip la funcţionarea cu/fără impulsor 

Fig. 7. 49 prezintă curbele de randament total obţinute prin transpunere 
pentru ambele rotoare la funcţionarea cu şi fără impulsor. Se observă că rotorul 
reproiectat prezintă un randament mai mare cu aprox. 2% decât rotorul prototip 
existent, în ambele cazuri de funcţionare investigate. Aşa cum se observă în figura 
de mai sus, rotorul reproiectat prezintă valori ale randamentului similare cu valorile 

curbei teoretice de catalog, curba de randament total transpusă suprapunându-se 
peste curba de catalog a pompei PRO 10-195, valoarea maximă a randamentului 
total fiind de 90% la debitul nominal de funcţionare. 

Prin proiectarea cu metoda inversă a unui nou rotor  de pompă de 
acumulare s-a reuşit o îmbunătăţire considerabilă a performanţelor energetice, 
înălţimea de pompare fiind mai ridicată decât cea de catalog şi funcţionarea cu 

randamente asemănătoare de cele de catalog.   
 

7.4.2. Compararea performantelor cavitaţionale 
 
Curbele de sensibilitate la cavitaţie sunt comparate pentru modele deoarece 

nu există relaţii de transpunere de la model la prototip în ceea ce priveşte 
comportamentul cavitaţional. Astfel, curbele de cavitaţie ale rotoarelor model la 
scara 1:5.7 cu şi fără impulsor NPSHc sunt prezentate comparativ faţă de curba de 
NPSHd a standului.  

Aşa cum se arată în Fig. 7. 50, includerea impulsorului în faţa ambelor 
rotoare model îmbunătăţeşte semnificativ comportamentul cavitational ale acestora 
(cu aprox. 30% pentru cel existent şi aprox. 40% pentru cel reproiectat). Din acest 

motiv, rotorul reproiectat a fost prevăzut cu impulsor încă din etapa de proiectare. 
Impulsoarele vor fi cele care vor proteja rotorul de efectele nedorite ale fenomenului 

de cavitaţie. 
În cazul funcţionării fără impulsor şi la debite mici rotorul reproiectat 

prezintă un comportament cavitaţional asemănător cu cel al rotorului existent. O 
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data cu creşterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se înrăutăţeşte 
datorită inexistenţei impulsorului prevăzut încă din faza de proiectare.  

Instalarea impulsorului în faţa rotorului de la SP Jidoaia, va îmbunătăţi 
comportamentul cavitaţional al rotorului. Îmbunătăţirea comportamentului 
cavitaţional va conduce la reducerea costurilor de exploatare şi întreţinere a 
pompelor care echipează SP Jidoaia. Această îmbunătăţire conduce şi la o 
exploatarea mai extinsă a volumului lacului de la SP Jidoaia, adică la pomparea unui 
volum mai mare de apă datorită modificării cotei minime a lacului faţa de cea 
actuală. 

 
Fig. 7. 50 Curbele de cavitaţie ale rotoarelor model la funcţionarea cu/fără impulsor  

 
 

7.5 Concluzii privind soluţiile de îmbunătăţire a 
performanţelor energetice şi cavitaţionale a pompei PRO 10-

195 din SP Jidoaia 
 
Din punct de vedere energetic îmbunătăţirile energetice realizate de noul 

rotor reproiectat cu impulsor sunt considerabile comparativ cu rotorul origina, aşa 
cum s-a arătat în subcapitolul anterior. Înălţimea de pompare a noului rotor 
reproiectat prototip este mai mare cu aprox. 10% decât cea a rotorului originar 
prototip atât la funcţionarea cu impulsor cât şi fără pe întreg domeniul de debite de 
funcţionare. De asemenea se o observă că înălţimea de pompare a rotorul 
reproiectat prototip depăşeşte în limita a 3% înălţimea de pompare de catalog a 

pompei PRO 10 195, Fig. 7. 47. 

Rotorul reproiectat prezintă un randament mai mare cu aprox. 3% decât 
rotorul prototip existent, în ambele cazuri de funcţionare investigate. Aşa cum se 
observă în Fig. 7. 49, rotorul reproiectat atinge valorile ale randamentului total 

NPSHd 

23% 

26% 
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similare valorilor care definesc curba randamentului de catalog. Aici randamentul 
total maxim atinge valoarea de 89% la debitul nominal de funcţionare al rotorului 

originar prototip.  
Îmbunătăţirile energetice prin creşterea înălţimii de pompare şi a 

randamentului aduse de noul rotor proiectat cu impulsor au condus la un consum de 
energie mai ridicat. Puterea absorbită de noul rotor prototip atinge la debitul 
nominal de funcţionare al rotorului existent în centrală valoarea de 10 MW, atât la 
funcţionarea cu impulsor cât şi fără. Aici, puterea absorbită de noul rotor prototip 
este mai mare cu 15% decât curba determinată in situ şi cu 8% mai mare decât 

curba de catalog. Chiar şi la debitul de proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor 
originar, puterea maximă absorbită este de 10.4 MW, valoare care se înscrie în 
domeniul de exploatare al motorului electric care angrenează pompa prototip din 
staţia de pompare Jidoaia(PmaxME=10.5 MW). 

Din punct de vedere cavitaţional, curbele de sensibilitate la cavitaţie sunt 
comparate pentru modele deoarece nu există relaţii de transpunere de la model la 
prototip în ceea. Astfel, curbele de cavitaţie NPSHc ale rotoarelor model la scara 

1:5.7 cu şi fără impulsor sunt prezentate comparativ faţă de curba de NPSHd a 
standului. În cazul funcţionării fără impulsor şi la debite mici rotorul reproiectat 
prezintă un comportament cavitaţional asemănător cu cel al rotorului existent. O 
data cu creşterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se înrăutăţeşte 
datorită inexistenţei impulsorului prevăzut încă din faza de proiectare.  

Pentru ambele rotoare se observă că, includerea impulsorului în faţa 

rotoarelor model îmbunătăţeşte semnificativ comportamentul cavitational ale 
acestora. Prezenţa impulsorului extinde domeniul de debite de funcţionare fără 
cavitaţie cu 23% pentru rotorul originar şi cu aprox. 25% pentru rotorul nou, 
reproiectat cu impulsor. Din acest motiv, rotorul reproiectat a fost prevăzut cu 
impulsor încă din etapa de proiectare. Impulsoarele vor fi cele care vor proteja 
rotorul de efectele nedorite ale fenomenului de cavitaţie. 

Instalarea impulsorului în faţa rotorului de la SP Jidoaia, va îmbunătăţi 

comportamentul cavitaţional al rotorului. Îmbunătăţirea comportamentului 

cavitaţional va conduce la reducerea costurilor de exploatare şi întreţinere a 
pompelor care echipează SP Jidoaia. Această îmbunătăţire conduce şi la o 
exploatarea mai extinsă a volumului lacului de la SP Jidoaia, adică la pomparea unui 
volum mai mare de apă datorită modificării cotei minime a lacului din spatele 
barajului staţiei de pompare Jidoaia. 
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8.1. Concluzii 
 
Prezenta lucrare tratează investigarea experimentală şi numerică a 

funcţionării pompelor centrifuge de acumulare PRO 10-195. Totodată pe baza 

rezultatelor numerice şi experimentale efectuate cu scopul de a determina 
performanţele energetice şi cavitaţionale ale rotoarelor pompelor PRO 10-195 sunt 
propuse două metode inovative de îmbunătăţire a acestor performanţe. 

Pompele de acumulare cu dublu flux au în componenţa lor o cameră de 
aspiraţie simetrică sub forma unui pantalon cotit la 90° străbătut de arbore, denumit 
cot de aspiraţie. Geometria complexă a acestui cot generează neuniformităţi 

semnificative în câmpul hidrodinamic amonte de rotorul principal,[49] [50] [79] 
[116]. La debite mari de funcţionare acest cot generează două vârtejuri 
cavitaţionale contrarotative în spatele arborelui. Aceste vârtejuri sunt transportate şi 
ingerate de rotorul pompei. Consecinţa majoră a acestor fenomene hidrodinamice 
asupra funcţionării pompei de acumulare o reprezintă dezvoltarea fenomenului de 
cavitaţie. Prezenţa fenomenului de cavitaţie generează la rândul lui diminuarea 
performanţelor energetice ale pompei, vibraţii şi zgomot, erodarea şi chiar ruperea 

unor bucăţi de material din paleta rotorică. 
Cazul test al acestei cercetări este reprezentat de pompa de acumulare PRO 

10-195 care echipează SP Jidoaia, staţie de pompare existentă în sistemul 
hidroenergetic românesc. În cadrul unui contract de cercetare, în colaborarea cu, 

colectivul nostru, Dl.Prof. Anton A. de la UTCB a efectuat campanii de măsurători in 
situ cu scopul de a determina performanţele energetice reale în funcţionare ale 
pompelor din SP Jidoaia, Anton A. [11] [12]. În urma prelucrării datelor măsurate s-

a constatat că pompele nu ating performanţele energetice de catalog, ba mai mult 
prezintă domenii de debite de exploatare diferite cu parametrii diferiţi (randament, 
putere absorbită). De asemenea rotoarele pompelor prezentau eroziuni de material 
şi chiar ruperi ale paletelor, acestea fiind efectele dezvoltării fenomenului de 
cavitaţie peste limitele acceptate tehnic. 

Pentru îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional şi a performanţelor 

energetice ale rotoarelor pompelor de acumulare PRO 10-195 din SP Jidoaia, au fost 
îndeplinite mai multe obiective, dintre care cele mai importante sunt: 
• Analiza experimentală şi numerică a soluţiei constructive de rotor model existent 

în SP Jidoaia şi reproducerea cât mai fidelă a traseului hidraulic al pompei PRO 
10-195. 

• Proiectarea, realizarea şi investigarea experimentală a unor soluţii inovative de 
îmbunătăţire a performanţelor energetice şi a comportamentului cavitaţional al 

rotorului existent, prin reproiectarea rotorului cu metoda inversă de proiectare şi 
prin utilizarea unui anterotor, rotor impulsor, în faţa rotorului principal [13] 
[112]. 

Activitatea de cercetare ştiinţifică din cadrul tezei de doctorat a început prin 
proiectarea şi realizarea standului experimental de laborator destinat încercării 
pompelor centrifuge. Standul experimental este complex din inox pentru a permite 
investigaţii experimentale speciale aplicate pompelor centrifuge. Este dotat cu 
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echipamente de măsură destinate determinărilor experimentale globale dar şi 
speciale. De asemenea standul proiectat este dotat cu un sistem automat de 

achiziţie de date comandat de un PC. Motorul electric care angrenează pompele ce 
se doresc a fi încercate, are o putere electrică de 37 KW şi este comandat prin 
intermediul unui convertizor de turaţie care permite reglarea turaţiei la arbore într-
un interval de 500-3000rpm. Limitele hidraulice ale standul experimental permit  
investigarea pompelor centrifuge pe un domeniu larg de debite cuprins între 0-45 l/s 
cu înălţimi de pompare care depăşesc valoarea de 55 m la turaţie constantă de 3000 
rpm. Domeniul de puteri absorbite 0-37 KW permite încercarea mai multor soluţii 

constructive de pompe centrifuge. Staţiunea este uşor manevrabilă ceea ce permite 
efectuarea unui mare număr de determinări experimentale într-un timp relativ scurt. 

Suprapunerea curbelor obţinute cu sistemul de achiziţie de date, sistem care 
echipează noul stand experimental, peste curbele obţinute anterior în colectivul 
nostru, relevă buna funcţionare a aparatelor de măsură, a sistemului de achiziţie de 
date şi a circuitului hidraulic al standului experimental. 

A doua etapă a cercetării a fost realizarea şi testarea rotorului model al 

pompei PRO 10-195 care echipează SP Jidoaia. Pe baza desenelor de execuţie al 
rotorului prototip instalat în pompa nr.2, s-a reconstruit geometria rotorului la scara 
1:1. O dată reconstruit rotorului la scara 1:1, acesta a fost modelat la o scară 
geometrică favorabilă de 1:5.7, cu scopul de a fi testat (energetic, cavitaţional şi 
dinamic) într-o carcasă de pompă centrifugă existentă în Laboratorul de Pompe UPT. 

Înălţimea de pompare a rotorului model determinată experimental atinge la 

debite mici de funcţionare (0-25 l/s) o valoare de peste 50 m; la debitul optim de 
funcţionare Qn=33.5 l/s, reuşind o înălţime de pompare de cca. 45 m. Randamentul 
rotorului model, la debitul nominal de funcţionare (Qn=33.5 l/s), atinge o valoare de 
73%  la o putere absorbită de 20 kW. Punctul optim de funcţionare se regăseşte la 
un debit cu 10% mai mare decât debitul nominal de funcţionare, unde Qopt=36.8 

l/s>Qn=33.5 l/s. Aici randamentul total atinge valoarea de 75% la o înălţime de 
pompare de 43 m şi o putere absorbită de 20.5 KW. 

Din punct de vedere cavitaţional, curba de sensibilitate la cavitaţie la 
încercarea rotorului model de pompă de la SP Jidoaia (NPSHc), indică prezenţa 
fenomenului de cavitaţie la debite mai mari decât debitul nominal, acolo unde Q>33 
l/s şi valoarea parametrului NPSHc este de 3.2 m. Funcţionarea fără cavitaţie se 
regăseşte la debite cuprinse între 0-33 l/s, curba parametrului NPSHc situându-se 
sub curba disponibilă a standului NPSHd.  

Analiza experimentală globală a funcţionării rotorului model în pompa 

echipată cu cotul de la aspiraţie, relevă faptul că prezenţa cotului nu aduce 
modificări majore performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotorului model. 
Cuantificarea modificărilor generate de prezenţa cotului este imposibilă deoarece 
acestea se regăsesc în limitele echipamentelor de măsură. Valorile performanţelor 
energetice transpuse de la model la prototip se regăsesc în banda de erori de 
măsurare. Înălţimea de pompare maximă transpusă este de 203 m la debitul de 1 

m3/s; însă la debitul optim de funcţionare de 4.2 m3/s comparativ cu, curba de 
catalog a pompei PRO 10-195 şi a datelor măsurate in situ, înălţimea de pompare 

transpusă are valoarea de 178 m idem cu valoarea măsurată in situ şi cu 9% mai 
mică faţă de curba de catalog. 

Puterea absorbită transpusă la debitul nominal se înscrie în domeniul de 
exploatare al pompei industriale, valorile acesteia suprapunându-se peste valorile 
determinate in situ (Pabs=8.4 MW). Randamentul transpus de la model la prototip la 

debitul optim este de 87% idem şi de randamentului măsurat in situ şi cu 2 
procente mai mic decât randamentul din curba de catalog de, 89%. 
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Din punct de vedere cavitaţional se observă, că prezenţa cotului de la aspiraţie 
are la debite mici o influenţă majoră asupra curbei de sensibilitate la cavitaţie, 

existând o rezervă de presiune mai mare cu aprox. 25%. Prezenţa cotului de la 
aspiraţie induce un comportament cavitaţional asemănător cu cel obţinut în lipsa 
acestuia încă din vecinătatea debitului nominal de funcţionare. Astfel, în vecinătatea 
debitului nominal de funcţionare, unde Qn= 33.5 l/s, valoarea parametrului NPSHc 
este de 3.2 m. Peste debitul nominal de funcţionare, valorile care definesc curba 
NPSHc depăşesc valorile curbei disponibile a standului NPSHd, indicând o 
funcţionare în regimuri cavitaţionale dezvoltate.  

O alta etapă din partea experimentală a constat în măsurarea pierderii de 
presiune pe cot şi a pulsaţiilor de presiune pe secţiunea de ieşire a cotului de la 

aspiraţie. Măsurătorile sau realizat cu ajutorul a doi traductori de presiune 
piezorezistivi pentru un număr de nouă regimuri de funcţionare, de la 0.5, 0.6…1.3 
din debitul nominal de funcţionare Qn. După mai multe seturi de măsurători s-a 
ajuns la concluzia că la funcţionarea până la debite de 1.2Qn există o repetabilitate 
a măsurătorilor atât în valoarea presiunii medii cât şi a transformatei Fourier FFT.  

Din achiziţionarea semnalelor de presiune nestaţionară s-a evaluat în primă 
fază căderea de presiune pe tronsonul de aspiraţie al pompei model. Astfel s-a 
calculat coeficientul de pierderi hidraulice în cotul de la aspiraţie al pompelor cu 
dublu flux. Valorile coeficientului de pierderi hidraulice se încadrează în limitele 
0.5…1.3, limite regăsite în literatură pentru un cot de 90° cu diametru constant. 
Aceste similarităţi conduc la supoziţia că, deşi această cameră de aspiraţie simetrică 

prezintă o geometrie complexă, geometria  interioară a acestuia a fost special 
profilată pentru a realiza de la o anumită valoare a numărului Reynolds (Re=3.2x104 
pentru acest caz), valori acceptabile ale coeficientului de pierderi hidraulice. 

Din analiza preliminară pulsaţiilor de presiune (spectrul FFT) s-au identificat, 
pentru acest caz, frecvenţele fenomenelor care apar în curgere. Astfel la frecvenţa 

de 50 Hz, cu amplitudinea asociată, se regăseşte frecvenţa fundamentală a de 
rotaţie a rotorului, armonicile superioare regăsindu-se la frecvenţe multiple de 50 

Hz. În primă fază, neidentificate sunt frecvenţele care se regăsesc în funcţie de 
debit, în intervalul 0…50 Hz. După o analiză calitativă a câmpului hidrodinamic, s-a 
constatat că aceste frecvenţe aparţin instabilităţilor generate de cotul de la 
aspiraţie. 

Pentru cuantificarea instabilităţilor generate de cotul de la aspiraţie, cu 
frecvenţe cuprinse între 0…50 Hz, semnalele pulsaţiilor de presiune au fost filtrate 
cu un filtru trece jos şi reeşantionate la pas constant de timp. O dată realizată 

reconstrucţia semnalului la pas constant de timp, s-au determinat amplitudinile 
echivalente şi frecvenţele dominante ale acestor instabilităţi. Amplitudinea cea mai 
ridicată a pulsaţiilor de presiune are valoarea de 4.5 KPa la frecventa de aprox. 20 
Hz, se regăseşte la cel mai mic debit investigat (0.5Qn), acesta fiind totodată şi cel 
mai nefavorabil regim de funcţionare. În jurul debitului nominal de funcţionare, 
0.8Q…1.1Qn, amplitudinile au valori similare ceea ce indică o stabilizare a curgerii în 

zona cotului de la aspiraţie. Peste debitul de 1.1Qn există o mică creşte a 
amplitudinii în limita a 9% pentru restul domeniului de debite investigate. 

De asemenea frecvenţele asociate instabilităţilor induse de cotul de la 
aspiraţie, instabilităţi sub forma vârtejurilor cavitaţionale contrarotative, scad o dată 
cu creşterea debitului de funcţionare., de la valoarea maxima de aprox. 29 Hz la 
0.5Qn la 13 Hz la 1.3Qn-cel mai mare debit investigat. 

Descompunerea semnalelor de presiune reconstruite au evidenţiat că, 

componenta piston a curgerii din traseul hidraulic al rotorului model este cea 
dominantă, în detrimentul celei rotative care prezintă valori mici şi este neglijabilă. 
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Simularea numerică a curgerii 3D staţionară turbulentă în traseul hidraulic al 
pompei de acumulare model, a scos în evidenţă structura complexă a câmpului 

hidrodinamic amonte de rotor. Pentru cuplarea domeniilor 3D de analiză s-a folosit 
un algoritm de cuplare, denumit „mixing interface”, [88]. 

Se remarcă structura neuniformă a câmpul hidrodinamic de pe suprafaţa de 
ieşire a cotului de la aspiraţie, prezentând variaţii pronunţate ale coeficienţilor 
componentelor vitezei pe toate cele trei secţiuni investigate. Variaţia coeficienţilor 
componentelor de viteză pe cele trei secţiuni este similară pentru toate debitele 
investigate însă prezintă domenii diferite ale valorilor coeficienţilor componentelor 

de viteză. Variaţia cea mai pronunţată, o are coeficientul componentei tangenţiale 
de viteză. Prezenţa mai multor vârtejuri contra-rotative pe suprafaţa de ieşire a 

cotului de la aspiraţie indică un câmp de curgere neuniform amonte de rotorul 
pompei. Variaţia pe cele trei secţiuni a unghiului relativ de curgere β, indică 
modificarea continuă a valorii acestui unghi în timpul unei mişcări de revoluţie a 
rotorului. Aceasta provoacă o variaţie continuă a valorii unghiului de incidenţă 
Neuniformităţile din câmpul hidrodinamic de pe suprafaţa de ieşire a cotului sunt 

generate de geometria complexă a acestuia.   
Prezenţa vârtejurilor cavitaţionale generate de cotul de la aspiraţie la 

funcţionarea cu debite mai mari decât debitul nominal au fost surprinse şi 
evidenţiate prin suprafeţe de iso-presiune şi linii de curgere şi în simularea numerică 
a curgerii 3D staţionară vâscoasă în cotul de la aspiraţie. 

Comparaţia performanţelor energetice obţinute numeric cu cele obţinute 

experimental, realizată cu scopul validării rezultatelor numerice, a permis pentru 
acest caz, cuantificarea incertitudinilor induse de algoritmul de cuplare a curgerii. În 
cazul înălţimii de pompare incertitudinea este de 15% iar pentru randamentul 
hidraulic, determinat cu ajutorul relaţiilor statistice prin eliminarea randamentului 
mecanic şi a celui volumic, valoarea incertitudinii este de 3%. Discrepanţele apărute 

sunt cauzate de acest algoritm de cuplare care utilizează valori mediate 
circumferenţial ale profilelor de viteze şi presiuni, eliminând/mixing/amestecând 

astfel dârele hidrodinamice şi orice ale neuniformităţi circumferenţiale generate în 
curgere. Eliminarea neuniformităţilor a condus în final la minimalizarea pierderilor 
hidraulice şi supraaprecierea presiunii totale obţinute numeric. 

Din punct de vedere cavitaţional, din prelucrarea datelor numerice s-au 
evidenţiat zonele de pe paleta rotorică cu valori ale parametrului NPSHc cele mai 
ridicate. Valorile ridicate ale parametrului NPSHc indică zonele paletelor rotorice 
unde presiune statică este cea mai scăzută. Poziţionarea pe intradosul şi extradosul 

paletei rotorice a zonelor cu presiunii statice scăzute, indica suprafeţele în care riscul 
apariţiei şi dezvoltării fenomenului de cavitaţie este cel mai ridicat. 

Proiectarea şi testare de soluţii inovative în cazul pompelor de acumulare cu 
scopul de a le îmbunătăţi performanţele energetice şi cavitaţionale a constituit o alta 
etapă a cercetării. Pentru îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional al pompei s-
a instalat un impulsor în faţa rotorului principal şi s-au determinat experimental 

performanţele energetice şi cavitaţionale ale acestuia; în timp ce pentru 
îmbunătăţirea performanţelor energetice şi în acelaşi timp şi a comportamentului  

cavitaţional s-a recurs la proiectarea unui nou rotor prevăzut cu impulsor. 
Din punct de vedere energetic, înălţimea de pompare a noului rotor prototip 

este mai mare cu aprox. 10% decât cea a rotorului prototip originar pe întreg 
domeniul de exploatare al acestuia, atât la funcţionarea cu impulsor cât şi fără. De 
asemenea se  observă că înălţimea de pompare a rotorului reproiectat prototip 

depăşeşte în limita a 3% înălţimea de pompare de catalog a pompei PRO 10 195. 
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Rotorul reproiectat prezintă un randament mai mare cu aprox. 2% decât 

rotorul prototip existent, în ambele cazuri de funcţionare investigate. Aşa cum s-a 
menţionat anterior, rotorul reproiectat are valori ale randamentului similare cu cele 
de catalog, valoarea maximă a randamentului total fiind de 90% la debitul nominal 

de funcţionare. 
Îmbunătăţirile energetice prin creşterea înălţimii de pompare şi a 

randamentului aduse de noul rotor proiectat cu impulsor au condus la un consum de 
energie mai ridicat. Puterea absorbită de noul rotor prototip atinge la debitul 
nominal de funcţionare al rotorului existent în centrală valoarea de 10 MW, atât la 
funcţionarea cu impulsor cât şi fără. Aici, puterea absorbită de noul rotor prototip 
este mai mare cu 15% decât curba determinată in situ şi cu 8% mai mare decât 

curba de catalog. Chiar şi la debitul de proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor 
originar, puterea maximă absorbită este de 10.4 MW, valoare care se înscrie în 
domeniul de exploatare al motorului electric care angrenează pompa prototip din 
staţia de pompare Jidoaia(PmaxME=10.5 MW) 

Din punct de vedere cavitaţional, curbele de sensibilitate la cavitaţie sunt 
comparate pentru modele deoarece nu există relaţii de transpunere de la model la 

prototip. În cazul funcţionării fără impulsor şi la debite mici rotorul reproiectat 
prezintă un comportament cavitaţional asemănător cu cel al rotorului existent. O 
dată cu creşterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se înrăutăţeşte 
datorită absenţei impulsorului prevăzut la proiectare.  

Pentru ambele soluţii constructive de rotor se observă că, includerea 
impulsorului în faţa rotoarelor model îmbunătăţeşte semnificativ comportamentul 
cavitational ale acestora. Prezenţa impulsorului extinde domeniul de debite de 

funcţionare fără cavitaţie cu 23% pentru rotorul originar şi cu aprox. 26% pentru 
rotorul nou, reproiectat cu impulsor. Scopul proiectării noului rotor prevăzut cu 
impulsor este de a îmbunătăţi performanţele energetice ale soluţiei originare în timp 

ce impulsorul protejează rotorul principal de efectele nedorite ale fenomenului de 
cavitaţie. 

Instalarea impulsorului în faţa rotorului de la SP Jidoaia, va îmbunătăţi 
comportamentul cavitaţional al rotorului. Îmbunătăţirea comportamentului 

cavitaţional va conduce la reducerea costurilor de exploatare şi întreţinere a 
pompelor care echipează SP Jidoaia. Această îmbunătăţire conduce şi la o 
exploatarea mai extinsă a volumului lacului de la SP Jidoaia, adică la pomparea unui 
volum mai mare de apă datorită modificării cotei minime a lacului din spatele 
barajului staţiei de pompare Jidoaia. 

 

 

8.2. Contribuţii originale 
 

1. Contribuţii la proiectarea (calcul hidraulic, întocmirea documentaţiei de 
execuţie), realizarea şi dezvoltarea noului stand experimental destinat 

încercărilor globale şi speciale aplicate pompelor centrifuge; 

2. Calibrarea echipamentelor de măsură instalate şi efectuarea testelor preliminare 
cu rotorul etalon pentru stabilirea domeniului de analiza pentru  mărimile 

investigate împreună cu determinarea incertitudinilor aferente acestor mărimi; 
3. Proiectarea şi implementarea tronsonului de la aspiraţie (cotul de la aspiraţie) 

specific pompelor centrifuge de acumulare cu dublu flux pe standul 
experimental; 

4. Evaluarea experimentală a influenţei cotului de la aspiraţia pompelor de 
acumulare asupra performanţelor energetice şi cavitaţionale ale rotoarelor pe 
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întreg domeniul de operare şi determinarea coeficientului de pierderi hidraulice 
în camera de aspiraţie; 

5. Vizualizarea pe standul experimental a vârtejurilor contrarotative generate de 
tronsonul de la aspiraţie (cotul) şi evaluarea cantitativă a nestaţionarităţii 
câmpului hidrodinamic de la intrarea în rotoarele pompelor de acumulare. Astfel, 
am discriminat contribuţia vârtejurilor contrarotative în spectrul Fourier şi am 

cuantificat contribuţia acestora în amplitudinea echivalentă şi frecvenţa 
fundamentală pentru fiecare regim investigat. În consecinţă, am determinat 

tendinţele de evoluţie a celor două mărimi care cuantifică nestaţionaritatea 
generată de tronsonul de aspiraţie pentru întreg domeniul de operare;  

6. Determinarea prin simularea numerică a curgerii tridimensionale turbulente a 

structurii câmpului hidrodinamic generat de tronsonul de la aspiraţie amonte de 
rotor şi identificarea vârtejurilor contrarotative vizualizate pe standul 
experimental; 

7. Cuantificarea incertitudinilor algoritmului “mixing interface” la cuplare curgerii 
absolute tridimensionale staţionare din tronson de aspiraţie cu cea 

tridimensională relativă staţionară din rotor pentru situaţii în care există variaţii 
semnificative ale componentei tangenţiale a vitezei, prin compararea rezultatelor 
numerice cu datele experimentale.  

8. Instalarea şi testarea experimentală în laborator a soluţiei impulsor-rotor şi 
determinarea cantitativă a îmbunătăţii comportamentului cavitaţional faţă de 
soluţia doar cu rotor pentru întreg domeniul de operare;  

9. Proiectarea unui nou rotor prototip în doua variante (cu paletaj lung respectiv 
paletaj lung şi scurt) prevăzut cu impulsor la aspiraţie şi alegerea variantei cu 
performanţele energetice şi cavitationale cele mai bune obţinute prin simularea 
numerică tridimensională turbulentă. Implementarea noului rotor model pe 

standul experimental şi determinarea cantitativă a îmbunătăţirii performanţelor 

energetice în raport cu rotorul existent.  
 
 

8.3. Perspective 
 
Pentru continuarea cercetărilor se propun următoarele direcţii de cercetare: 
• Extinderea investigaţiilor asupra câmpului hidrodinamic generat de tronsonul de 

aspiraţie la intrarea în pompă prin măsurarea neinvazivă a componentelor 
vitezei cu sistem LDV. Utilizarea acestor date pentru cuantificarea erorilor 
rezultatelor numerice faţa de datele experimentale la nivel de câmpului de 
viteză. Determinarea experimentală a limitelor de variaţie în timp a unghiului 

curentului la intrarea în rotor se aşteaptă să conducă la noi soluţii pentru 
îmbunătăţirea comportamentului cavitaţional;  

• Determinarea cu un grad mai mare de precizie a performanţelor energetice şi 

cavitaţionale prin simularea numerică a curgerii implică utilizarea algoritmului 
nestaţionar de cuplare dintre tronsonul de aspiraţie şi rotor în loc de 

algoritmul ”mixing interface” utilizat în cadrul tezei. Ca urmare, se preconizează 
o îmbunătăţire a preciziei rezultatelor cu peste 10% dar având ca şi preţ o 
creştere cu peste un ordin de mărime a timpilor de rulare şi prelucrare a datelor 
precum şi a volumului de stocare. Totuşi, în acest caz se va putea evalua 
numeric şi neuniformitatea nestaţionară generată de cot validându-se 

rezultatele obţinute cu datele experimentale. 
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