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Rezumat,

Lucrarea de fata prezintd analiza experimentald si numerica a
curgerii in pompele de acumulare cu dublu flux. Obiectivele tezei
sunt investigarea, experimental si numeric, comportamentului in
functionare a rotorului model existent si dezvoltarea de solutii
constructive inovative de Tmbunatatire a performantelor. In prima
parte este descris standul experimental proiectat, realizat si
dezvoltat in Laboratorul de Pompe al Catedrei de Masini
Hidraulice. A doua parte prezintd investigatii experimentale si
numerice pentru determinarea performantelor si a
comportamentului in functionare a solutiei originare de rotor.
Ultima parte prezinta doud solutii constructive inovative de
imbunatatire a performantelor energetice si cavitationale ale
rotorului existent, prin adaptarea unui impulsor si prin proiectarea
unui nou rotor prevazut cu impulsor la aspiratie.
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Prefata

in t&rile industrializate pomparea fluidelor ocupd un rol tot mai mare in viata
social-economica, astfel incat consuma peste 20% din energia produsa, iar
fabricarea pompelor reprezintd 1 - 2% din produsul intern brut.

Pompele de acumulare reprezintd o categorie aparte din tipologia
generatoarelor hidraulice, ele fiind destinate vehicularilor de debite ridicate, avand
randamente bune si o dezvoltare acceptabila a fenomenului de cavitatie. Pentru a
satisface aceste cerinte au aparut pompele cu dubla intrare, mono sau multietajate,
in functie de nadltimea de pompare necesara. Aceste pompe sunt utilizate in
alimentari cu apa, irigatii sau ca pompe de acumulare in amenajarile
hidroenergetice.

Performantele energetice si cavitationale ale acestor pompe sunt afectate de
fenomene hidrodinamice 3D complexe care apar in general la pompe, dar si de
forma lor constructivd speciald, caracterizata prin dublu flux si o camera de
aspiratie, strabatuta de arborele pompei.

Forma camerei de aspiratie si prezenta arborelui introduce vartejuri si
separari ale curentului in campul hidrodinamic amonte de rotor. Buna functionare a
acestor pompe este de o importanta majora pentru amenajarile hidroenergetice cu
acumulare prin pompare, deoarece ele asigura o cota importanta din stocul de apa
necesar productiei de energie (bundoara 75%, in cazul amenajarii hidroenergetice
Lotru).

Prezenta teza de doctorat continua preocuparile Scolii Timisorene de Masini
Hidraulice de a rezolva probleme stringente din economie, respectiv industria
hidroenergetica.

Luand ca studiu de caz, statia de pompare Jidoaia din Amenajarea
hidroenergetica Lotru, statie echipata cu pompe centrifuge cu dublu flux tip PRO 10-
195, doctorandul ing. Gheorghita Ginga intreprinde cercetari experimentale si
analize numerice originale, remarcabile din punct de vedere stiintific si de actualitate
deosebita pentru sistemul hidroenergetic, avand in vedere ca aceste pompe au fost
date in exploatare in urma cu 30 de ani si durata lor de viata se apropie de sfarsit,
fiind necesara retehnologizarea cat mai repede posibil. In cadrul tezei, in urma
cercetarilor efectuate se ofera solutii pentru imbunatatirea performantelor
energetice si cavitationale ale acestor pompe in stadiul actual de functionare, dar si
solutii pentru retehnologizarea lor.

Pentru realizarea acestor obiective autorul intreprinde o cercetare
sistematica pentru cunoasterea in amanunt a pompei actuale si a functionarii ei.

El intreprinde investigatii experimentale, proiectand si realizand o statiune
de incercare (stand) in laborator si un model al rotorului pompei PRO 10-195 si, de
asemenea, un model al camerei de aspiratie (cot de la aspiratie ) pe care le
implementeaza in stand.

Autorul intreprinde simuldri numerice privind curgerea in rotor si traseul de
la intrarea in rotor, comparandu-le cu rezultatele experimentale.

Toate aceste rezultate obtinute Tn urma unor temeinice si valoroase
cercetdri, au permis autorului sa ofere solutii inovative de imbunatatire a functionarii
pompei PRO 10-195 prin implementarea unui rotor impulsor amonte de rotorul
principal, Tmbunatatind astfel performantele cavitationale ale acestuia si prin
proiectarea si realizarea unui nou rotor principal, cu performante energetice
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Prefata 9

superioare. Si aceste variante au fost analizate experimental si numeric, din nou, de
autor.

Aceste rezultate frumoase, obtinute printr-o munca asidua, au fost primite
cu satisfactie de beneficiarul Hidroelectrica S.A., iar unele au fost apreciate cu
ocazia unor conferinte internationale de catre specialisti din domeniu, ceea ce
intareste concluzia ca atat problema abordata in teza cat si solutiile propuse de
doctorand raspund nemijlocit unor probleme actuale si acute din hidroenergetica
romaneasca si nu numai.

Teza este structuratd pe 8 capitole, impreund cu o bogatd bibliografie care
include 124 titluri dintre care 64 sunt din ultimul deceniu. In cele ce urmeaza este
prezentatd analiza continutului capitolelor tezei, impreund cu aprecieri asupra
rezultatelor principale, respectiv asupra contributiilor personale ale doctorandului.

Capitolul 1, introductiv, este dedicat prezentarii sintetice a stadiului actual al
cercetarilor privind pompele centrifuge, cu accent pe pompele centrifuge de
acumulare cu dublu flux si evidentiaza particularitatile constructive ale acestora (Fig.
1. 6, Fig. 1. 7 si Fig. 1. 8). Aceste pompe sunt destinate vehicularii de debite mari
cu randamente ridicate si cu o dezvoltare a fenomenului de cavitatie in limitele
acceptate tehnic. Pompele centrifuge de acumulare au in componenta lor o camera
de aspiratie simetrica sub forma unui pantalon cotit, traseul hidraulic fiind despartit
de o pila centrala si strabatut de arbore, dar si un rotor cu intrare dubld - simetric
fatd de o axa verticalda. Aceastda geometrie complexa a camerei de aspiratie
genereazd neuniformitdti severe in campul hidrodinamic amonte de rotor sub forma
a doua vartejuri cavitationale contrarotative care se dezvolta in spatele arborelui. In
§ 1.4 este prezentat cazul test al temei de cercetare doctorala - pompa PRO 10-195,
care echipeaza statia de pompare Jidoaia din amenajarea hidro-energetica Lotru..
Statia de pompare Jidoaia este localizata pe paraul Voinesita, scopul acesteia fiind
de a reface stocul de apa a lacului de acumulare Vidra, prin pomparea apei din lacul
aflat in spatele barajului statiei. Statia de pompare este echipata cu doua pompe de
acumulare cu dublu flux proiectate de Bergeron in anii '60, pompa numarul 1 fiind
de fabricatie Neypirc-Franta, in timp ce pompa numarul 2 este fabricata sub licenta
de Uzinele de Constructii de Masini Resita-Romania (Fig. 1. 17). Datele de catalog
ale acestor pompe sunt dupa cum urmeazd: debit nominal de 4.2 m3/s, putere
absorbit§ de 10 MW la randamente de 89%.

In cadrul unui contract de cercetare comun cu, colectivul nostru, DI. Prof.
Anton A. a efectuat un set de masuratori in situ, utilizdnd metoda termodinamica de
determinare a randamentului, cu scopul de a evalua performantele energetice in
functionare ale celor doua pompe. Din comparatia rezultatelor masuratorilor in situ
cu datele de catalog reiese ca nici una dintre cele doua pompe nu atinge valorile
curbelor de catalog. De asemenea pompa numarul 2, cea de fabricate UCMR,
prezinta un domeniu de debite de functionare cu valori mai mici decat pompa
numarul 1, cu acelasi consum de putere dar cu randamente mai slabe (Fig. 1. 22 si
Fig. 1. 23). O alta problema a acestor pompe o reprezinta dezvoltarea fenomenului
de cavitatie peste limitele acceptate tehnic, rotoarele fiind puternic afectate de
efectele fenomenului de cavitatie, eroziuni cavitationale severe si chiar ruperi ale
bordului de atac al paletelor rotorice (Fig. 1. 24). Pe baza acestor considerente sunt
definite in § 1.5 obiectivele tezei - analiza experimentald si numerica a solutiei
existente in statia de pompare si imbunatdtirea performantelor energetice si
cavitationale ale rotorului originar, prin adaptarea unui impulsor pentru eliminarea
fenomenului de cavitatie si prin proiectarea unui nou rotor prevazut cu impulsor
pentru imbunatatirea performantelor energetice si cavitationale. Acestea sunt clar
definite si includ atat proiectarea si realizarea unui nou stand experimental destinat
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10 Prefata

incercarilor globale si speciale aplicate pompelor, modelarea si realizarea rotorului
model al pompei PRO 10-195, proiectarea si realizarea unui nou rotor de pompa de
acumulare, cat si investigatii experimentale pentru determinarea performantelor
globale ale rotoarelor si investigatii experimentale complexe ale campului de
presiune nestationara amonte de rotor, precum si o componenta de analiza
numerica insotitd de validare cu datele experimentale.

Capitolul 2 prezinta detaliat standul experimental pentru studiul curgerilor in
pompele centrifuge (Fig. 2. 9 si Fig. 2. 10). Inca din acest capitol se regasesc
primele contributii originale ale Drd. Ing. Ghe. Ginga, doctorandul contribuind inca
din fazele initiale de proiectare a noului stand experimental, montaj, punere in
functiune, calibrarea sistemului de achizitie de date automat cu care este dotat
standul si evaluarea limitelor maxime de exploatare ale circuitului hidraulic.
Echipamentele de masura (debitmetru electromagnetic, traductoare de presiune,
termo-cupld, panoul de actionare al motorului electric), sistemul de achizitie de date
ale marimilor globale si sistemul de masurare a presiunii nestationare la perete sunt
prezentate in detaliu Tn acest capitol. Doctorandul si-a insusit corect si complet
tehnicile de investigare experimentald, si a contribuit direct la realizarea standului si
implementarea sistemelor de masurare. Apreciem ca in urma stagiului doctoral, DI.
Ginga a dobandit cunostintele si abilitatile practice pentru a concepe si a derula o
campanie complexa de investigatii experimentale in hidrodinamica, atat globale cat
si speciale, utilizdand cele mai moderne tehnici de masurare neinvazive a
performantelor energetice si cavitationale ale rotoarelor de pompe centrifuge cét si
a campului presiune nestationard amonte de rotor.

Capitolul 3 prezinta etapa de modelare geometrica a rotorului model al
pompare de acumulare PRO 10-195, etapa in care s-au utilizat relatiile de
similitudine ale turbomasinilor care au condus la o scara geometricd de modelare a
rotorului model ca fiind 1:5.7. In continuare sunt prezentati pasii de modelare si
realizare a rotorului model de pompa de acumulare, model care s-a realizat pornind
de la reconstructia geometrie rotorului originar la scara 1:1 conform desenelor de
executie disponibile ale pompei numarul 2 fabricata la UCMR. Deoarece rotorul
originar este intrare dubl3, fiind simetric fata de o axa verticala (Fig. 3. 1 si Fig. 3.
2), s-a considerat realizarea modelului sub forma unei jumatati de rotor. Rotorul
model a fost modelat in programul expert Catia, realizat si apoi instalat in carcasa
unei pompe disponibile in Laboratorul de Pompe al Fac. de Mecanica UPT.
Performantele energetice si cavitationale ale rotorului model s-au evaluat prin
incercarea acestuia in circuitul hidraulic al noului stand experimental, stand echipat
la aspiratia in pompa cu intrare axiala (dreaptd). Pentru transpunerea rezultatelor la
prototip si compararea acestora cu datele de catalog si cele determinate in situ, este
necesara reproducerea cat mai fideld a circuitului hidraulic al pompei prototip, astfel
determinand doctorandul sa modeleze la scara rotorului model si sa implementeze
in circuitul standului experimental, modelul camerei de la aspiratie al pompei de
acumulare cu dublu flux.

Capitolul 4 prezinta etapele de modelare, realizare si implementare in
circuitul hidraulic al standului experimental a modelului camerei de aspiratie céat si
determinari experimentale ale performantelor globale ale rotorului model incercare
in pompa echipata cu, camera de aspiratie (Fig. 4. 1 - Fig. 4. 7). Scopul realizarii
modelului camerei de aspiratie este de a evalua influenta acestuia asupra
performantelor energetice si cavitationale ale rotorului model. Din punct de vedere
energetic prezenta camerei de aspiratie nu aduce modificari majore asupra
performantelor energetice ale rotorului model. Aceste diferente nu pot fi cuantificate
deoarece se regasesc in domeniul de incertitudine ale aparatelor de masura. Punctul
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optim de functionare, punctul de functionare cu randamentul cel mai ridicat, se
regaseste la un debit mai mare cu 10% decat debitul nominal de functionare
(Qopt=1.1Qn). Din transpunerea de la model la prototip a datelor obtinute din
determinarile experimentale (Fig. 4. 8, Fig. 4. 9 si Fig. 4.10) se observa ca rotorul
prototip prezinta performante energetice mai mici in limita a 2% in comparatie cu
performantele masurate in situ pentru pompa numarul 2. Aceste discrepante sunt
cauzate de diferentele constructive ale traseului hidraulic amonte si aval de pompa,
ale solutiilor constructive diferite de colector (pompa prototip avand un colector cu
doua inceputuri in timp ce pompa model are un colector cu un singur inceput), dar si
a efectelor de scara. Prezenta camerei de aspiratie nu aduce modificari majore ale
comportamentului cavitational al rotorului. Asa cum reiese din Fig. 4. 16 rotorul
model functioneazd in cavitatie de la o valoare a debitului situatd in apropierea
debitului nominal de functionare (Qn = 33.5 I/s). In timpul determinarilor
experimentale, doctorandul a surprins cele doua vartejuri cavitationale contra-
rotative dezvoltate de camera de aspiratie la functionarea la debite mai mari decét
debitul nominal, vartejuri care mai apoi sunt transportate in rotor (Fig. 4.18). Aceste
neuniformitatii generate de camera de aspiratie sub forma celor doua vartejuri
contra-rotative conduc la variatii circumferentiale ale unghiului relativ de curgere la
intrarea in rotor si incarcari neuniforme pe bordul de atac al paletelor rotorice.

Pentru cuantificarea, determinarea frecventelor si amplitudinilor asociate
vartejurilor, neuniformitatilor generate de camera de aspirate, in Capitolul 5
doctorandul a intreprins campanii de masuratori ale presiunii nestationare amonte
de rotor pentru un domeniu larg de debite, domeniu cuprins intre 0.5 ... 1.3Qn. S-
au instalat pe sectiunea de iesire a camerei de aspiratie la o distanta unghiulara de
90°, doua traductoare de presiune nestationara (Fig. 5. 1 si Fig. 5. 2). Cu ajutorul
acestor traductoarelor piezorezistive montate, doctorandul a determinat caderea de
presiune pe tronsonul de aspiratie si a calculat coeficientul de pierderi hidraulice din
acest tip de camera de aspiratie (Fig. 5. 4 si Fig. 5. 5). Din analiza preliminara a
pulsatiilor de presiune achizitionate reiese ca, camera de la aspiratie genereaza o
curgere cu caracter puternic nestationar, pulsatiile de presiune inregistrate ajungand
la variatii de pana la 20 KPa (Figurile 5. 6 - 5. 14). Doctorandul identifica
majoritatea frecventelor dominante din spectrul Fourier al pulsatiilor de presiune,
ex. 50 Hz - frecventa de rotatie a rotorului unde se regaseste armonica
fundamentald urmatd de armonici superioare la frecvente multiplu de 50 Hz.
Constata ca in intervalul de frecvente cuprins intre 1...50 Hz se regasesc frecventele
si amplitudinile asociate neuniformitatilor generate de cotul de la aspiratie. Pentru
cuantificarea neuniformitatilor doctorandul a parcurs etapa de prelucrare a
semnalelor de presiune din intervalul de frecvente cuprins intre 1...50 Hz prin:
filtrarea semnalului la o frecventa maxima de 49 Hz; reconstructia semnalului filtrat
la pas constant de timp; determinarea spectrului Fourier pentru semnalele de
presiune filtrate.

Din prelucrarea semnalelor de presiune nestationara, doctorandul a
determinat amplitudinile si frecventele asociate neuniformitatilor generate de
camera de la aspiratie. Asa cum reiese din Figurile 5. 29 - 5.32 amplitudinea
semnalelor de presiune sunt cele mai ridicate la debite partiale de functionare
(valoarea maxima a amplitudinii de 4.5 KPa regdsindu-se la 0.5Qn frecventa
asociata fiind de asemenea cea mai ridicata, 29 Hz). In vecindtatea debitul nominal
de functionare amplitudinile echivalente ale semnalelor au valori similare.
Frecventele asociate vartejurilor cavitationale scad o data cu cresterea debitului de
la 20 Hz asociata debitului de 0.5Qn spre 13 Hz asociatd debitului de 1.3Qn.
Descompunerea semnalului de presiune (Fig. 5. 42) arata cd, componenta
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dominanta a pulsatiilor de presiune generate de cotul de la aspiratie este
componenta piston, componenta rotativa fiind neglijabila.

Pentru o evaluare detaliata a hidrodinamicii curentului amonte de rotor, in
Capitolul 6 s-a analizat numeric, utilizand programul expert Fluent, curgerea 3D
stationara turbulenta in traseul hidraulic al modelului de rotor de pompa de
acumulare, traseul hidraulic implementat pe standul experimental. Domeniul de
analiza (Fig. 6.4) este compus din trei componente dupa cum urmeaza: 1. tronsonul
de la aspiratie care cuprinde camera de aspiratie si o extensie a conductei de
aspiratie pana la traductorul de presiune manovacuumetric Ptl; 2. un canal
interpaletar rotoric, considerand conditii de periodicitate; 3. tronsonul de refulare
care cuprinde colectorul in care este instalat rotorul model si o extensie a conductei
de refulare pana la traductorul de presiune manometric Pt2. Pentru cuplarea curgerii
absolute stationara a tronsonului de aspiratie si a tronsonului de refulare cu,
curgerea relativa stationara 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 pasi. Pasul unu constd in transportarea intre domeniile de
analiza a profilelor de viteza si a cantitatilor turbulentei mediate circumferential, in
timp ce pasul doi constd in transportarea intre domenii a profilelor de presiune
mediate circumferential. Pentru convergenta solutiei, doctorandul a parcurs sase
astfel de iteratii, o (1) iteratie reprezentand parcurgerea ambilor pasi. De mentionat
este ca aceasta metodda de cuplare utilizeaza valori medii, eliminand orice
neuniformitate circumferentiald a componentelor vitezei, amestecdnd darele
hidrodinamice, acestea nefiind transportate intre domenii.

Din analiza distributiei componentelor vitezei pe suprafata de iesire a
camerei de aspiratie, se remarca prezenta darelor hidrodinamice cauzate de
prezenta pilei centrale si a arborelui (Fig. 6. 17 si Fig. 6. 18) dar si prezenta celor
douad vartejuri contra-rotative care se dezvolta in spatele arborelui (Fig. 6. 21). Inca
o data sunt scoase in evidenta neuniformitatile generate de camera de aspiratie a
pompelor de acumulare cu dublu flux, neuniformitati care prezintd o variatie
pronuntata a componentelor vitezei in timpul unei miscari de rotatie a rotorului (Fig.
6. 18, Fig. 6. 20 si Fig. 6. 22). Camera de aspiratie genereaza neuniformitati severe
in campul hidrodinamic amonte de rotor conducadnd, de asemenea la variatii
pronuntate ale unghiului de curgere B (Fig. 6. 71), incarcari neuniforme si valori
mari ale parametrului NPSHc pe bordul de atac al paletei (Figurile 6.51 - 6.55). Din
comparatia rezultatelor numerice cu datele experimentale in § 6.5, reies diferente
semnificative ale coeficientului de energie, coeficientul de energie obtinut numeric
fiind cu 15% mai mare decat cel obtinut experimental (Fig. 6.70). Deoarece din
simularea numerica reiese doar randamentul hidraulic, pentru comparatia acestora
doctorandul a utilizat ecuatiile de determinare a randamentului hidraulic in cazul
randamentului obtinut experimental. In acest caz randamentul hidraulic obtinut
numeric este cu 3% mai mare decat cel estimat experimental (Fig. 6.73).
Discrepantele aparute sunt datorate algoritmului de cuplare a curgerii care elimina
orice neuniformitate circumferentiala a componentelor vitezei, conducand la o
scadere a pierderilor hidraulice asociate neuniformitatilor eliminate si in final la o
supraevaluare a valorilor presiunii totale. In aceastd etapa a cercetarii, se remarca
inca o contributie originald a doctorandului, prin evaluarea incertitudinilor generate
de algoritmul de cuplarea curgerii ,mixing interface".

In Capitolul 7 sunt prezentate doua solutii inovative de Tmbunatatire a
performantelor energetice si a comportamentului cavitational al modelului de rotor
originar al pompei de acumulare. In § 7.1, doctorandul utilizeaza un rotor
antemergator (impulsor) proiectat cu metoda inversa de proiectare de catre un alt
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membru al echipei de cercetare, drd.ing. I. Moisa pentru imbunatatirea
comportamentului cavitational al rotorului model originar. Ansamblul rotor-impulsor
(Fig. 7.2) instalat in carcasa disponibila a fost Tncercat in aceleasi conditii de
exploatare ca si in cazul determindrilor anterioare. Din analiza datelor obtinute se
remarcd, ca prezenta impulsorului amonte de rotorul principal aduce la debite mici
de functionare (Q<15 I/s) un aport energetic in limita a 2%, pe restul domeniului de
debite investigat aportul energetic al impulsorului fiind insesizabil (Fig. 7.3). De
asemenea impulsorului mutd punctul optim de functionare de la 1.1Qn la debitul
nominal de functionare Qn (Fig. 7. 5). Din transpunerea datelor de la model la
prototip reiese ca atat curba naltimii de pompare cat si cea a randamentului total se
suprapun peste curbele energetice ale pompei nr. 2, curbe determinate in situ
(Figurile 7. 6 - 7. 8), in timp ce valorile maxime ale puterii absorbite se inscriu in
limita maxima de exploatare a motorului electric care angreneazd pompa prototip
(10 MW). Din punct de vedere cavitational prezenta impulsorului extinde domeniul
de functionare fara cavitatie a rotorului model cu peste 20%, asa cum reiese din Fig.
6.13. Imbunatatirea comportamentului cavitational fiind de 31% la debitul nominal
de functionare respectiv 25% la debitul de proiectare al impulsorului,
Qmmwbq=L2Qn-

In § 7.2, doctorandul aduce inca o contributie originala prin proiectarea cu
metoda inversa a unui nou rotor prototip de pompa de acumulare prevazut inca din
faza de concept cu impulsor, acelasi impulsor testat si in § 7.1. S-au proiectat la
debitul de 1.2Qn, doua noi solutii constructive de rotoare prototip, prima solutie
reprezentand un rotor cu cinci palete lungi (Fig. 7. 17), in timp ce a doua solutie
constructiva reprezinta un rotor cu paletaj mixt, cu cinci palete lungi si cinci scurte
(Fig. 7.18). Din analiza numerica a functionarii noilor rotoare proiectate cu impulsor
si comparatia rezultatelor cu performantele energetice si cavitationale ale rotorului
prototip originar, reiese ca rotorul proiectat cu cinci palete lungi prezintd
performante imbunatatite considerabil (Fig. 7. 21 si Fig. 7. 22). Noul rotor proiectat
cu cinci palete lungi a fost modelat, utilizand programul expert Catia, la scara
modelului originar (1:5.7, Fig. 7. 26), instalat in carcasa disponibila (Fig. 7. 27) si
incercat in circuitul hidraulic al standului experimental, atat la functionare cu
impulsor cat si fara. Din analiza rezultatelor obtinute cu noul rotor reiese ca
performantele energetice sunt net imbunatatite in comparatie cu performantele
modelului de rotor originar, atat la functionare cu impulsor cat si in absenta acestuia
(Figurile 7. 39 - 7. 41).

Transpunerea datelor la prototip evidentiaza concret imbunatatirile
energetice aduse de acest nou rotor proiectat cu impulsor. Indltimea de pompare la
debitul nominal de functionare al rotorului originar (Q=4.2 m3/s) este cu 12% mai
mare decat cea determinata in situ si cu 3% mai mare decat valoarea de catalog
(Fig. 7. 42), in timp ce valoarea randamentului este mai mare cu 2% decat valoarea
madsurata in situ si se suprapune peste valoarea curbei de catalog a randamentului
total (Fig. 7. 44). In detrimentul imbunatatirilor aduse de noul rotor in cazul inaltimii
de pompare si a randamentului total, a rezultat un consum de putere mai mare cu
aprox. 10%. Din punct de vedere cavitational (Fig. 7. 45), la functionarea cu
impulsor noul rotor model prezintd un comportament cavitational similar cu cel al
rotorului model originar, de asemenea la functionarea cu impulsor. Si in acest caz,
al noului rotor proiectat cu impulsor, prezenta impulsorului prevazut la proiectare
extinde domeniul de debite de functionare fara cavitatie cu peste 20%, de la debitul
nominal de functionare al rotorului model originar Qn la valori ale debitului care
depasesc valoarea debitului de proiectare al noului model de rotor Q>Qprotor=40.2
I/s.
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Concluziile generale si contributiile originale ale doctorandului sunt rezumate
in Capitolul 8. In sinteza, doctorandul a evaluat in detaliu solutia tehnica
constructiva a rotorului model originar al pompei de acumulare, prin evaluarea atat
experimentald cat si numerica a comportamentului in exploatare. De asemenea
pentru solutia originara sunt identificate, evaluate calitativ cat si cuantificate
neuniformitatile induse in cdmpul hidrodinamic amonte de rotor de camera de
aspiratie, prin simularea numerica 3D turbulenta stationara a curgerii in traseul
hidraulic al rotorului model si masuratori ale presiunii nestationare amonte de
rotorul model. Doctorandul evalueaza detaliat comportamentul in functionare al
rotorului model de pompa de acumulare si propune doua solutii inovative de
fmbunatatire a performantelor energetice si cavitationale ale rotorului, prin
instalarea si testarea rotorului cu un impulsor si prin proiectarea unei noi solutii
constructive de rotor prevazut cu impulsor incd din faza de concept. Din analiza
experimentalad a functionarii celor doua noi solutii de imbunatatire propuse reiese ca
prezenta impulsorului extinde domeniul de debite de functionare fara cavitatie cu
peste 20% (extinderea domeniului de debite de functionare fara cavitatie se
remarca la ambele rotoare), in timp ce noul rotor prevazut cu impulsor prezinta
performante energetice net superioare rotorului model originar.

Domnul ing. Gheorghita Ginga a inceput programul doctoral in octombrie
2009, fiind admis doctorand cu frecventd, cu bursa la Universitatea ,Politehnica" din
Timisoara. Pe durata stagiului doctoral a parcurs cu succes programul de pregatire
universitara avansatd. A fost angrenat in trei contracte de cercetare cu parteneri
industriali si a contribuit la organizarea unor prestigioase manifestari internationale.

Dezvoltarea si perfectionarea E)rofesionalé a d-lui ing. Gheorghita Ginga este
cu adevadrat remarcabild si meritorie. In primul rand as remarca seriozitatea cu care
s-a pregatit ca student si apoi in timpul programului doctoral. Atentia la detalii,
precum si dorinta continud de completare a cunostintelor, dublata de aplicarea lor in
diverse etape ale realizarii lucrarii de cercetare il definesc si caracterizeaza pe dl.
Gheorghita Ginga. M-a impresionat in primul rand prin tenacitatea cu care a muncit.
A pus mana la realizarea standului experimental ca proiectant, dar in mod deosebit
ca muncitor, petrecand zile si nopti langa el, pana I-a vazut realizat si calibrat, fiind
constient de importanta realizarii si bunei lui functionari.

Incercarea pompei cu rotorul vechi si cu cel nou reproiectat si incercarea
acestora echipate cu rotor impulsor au insemnat zeci si sute de repetari, reporniri si
recalibrari ale standului, putand afirma astazi ca dl. Ginga a devenit un expert al
incercarii pompelor in laborator si al functionarii lor in general.

Continuand activitatea din timpul studentiei, si-a perfectionat cunostintele
privind aplicarea metodelor numerice pentru simularea curgerii fluidelor reale in
instalatiile hidraulice.

Rezultatele numerice obtinute au permis realizarea si incercarea unor solutii
performante de rotoare de pompe si |-au atestat pe doctorand ca un cercetator pe
deplin format, cu bune deprinderi atat teoretice cat si experimentale.

Disponibilitatea la lucrul in echipa , antrenarea cu entuziasm alaturi de
cercetatori experimentati precum prof. Alexandru Baya sau dr.ing. Sebastian
Muntean, dar si alaturi de ceilalti doctoranzi din colectivul nostru este o alta
trasatura pozitiva a d-lui ing. Gheorghita Ginga.

Rezultatele obtinute de dl.ing. Gheorghitd Ginga au fost supuse atentiei
comunitatii stiintifice internationale prin publicarea unor articole ISI si BDI acest
lucru fiind posibil si prin faptul ca doctorandul este un bun cunoscator al limbii
engleze.
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D-nul Ginga a facut parte din colectivul de organizare a celui de-al "25t™
IAHR Symposium on Hydraulic Machinery and Systems", Timisoara, Septembrie
2010, cea mai prestigioasa manifestare stiintifica internationald din domeniul
masinilor hidraulice, adusa in Romania de prof.dr.ing. Romeo Susan-Resiga si a
participat cu lucrari si ca organizator la trei editii ale intalnirilor traditionale cu
Universitatea Tehnica din Stuttgart, Institutul de Hidraulica.

Prof.dr.ing. Liviu Eugen Anton
Universitatea , Politehnica" Timisoara
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Notatii si abrevieri

AD3, AD4 |Traductori piezorezistivi de presiune de pe sectiunea de iesire a cotului

AF Armonica fundamentala

AS Armonica superioara

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

BSA Softul de achizitie a masuratorilor experimentale

EXP Date determinate experimental

FFT Transformata Fourier rapida

I Rotor investigat numeric

LDV Laser Doppler Velocimetry

RMS Abaterea medie patratica

RO Rotor originar model instalat in standul experimental

RP Rotor reproiectat model instalat in standul experimental

Pt1 Traductor de presiune manovacuumetric montat pe conducta de

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

SAS Sistem automat de achizitie si control a datelor masurate

SE Tronsonul de aspiratie al standului investigat humeric

SP Statie de pompare

SP1 Rotor originar prototip

SP2 Rotor prototip proiectat cu cinci palete lungi

SP3 Rotor prototip proiectat cu paletaj mixt

\Y Colector investigat nhumeric

Marimi dimensionale

A [KPa] Amplitudine

Aechiv [KPa] Amplitudine echivalentd

AT [ms] Timpul de inceput si de final al achizitiei intr-un anume punct
de pe axa de masura

D [m] Diametru

f [Hz] Frecventa rotorului liber

g [m2/s] Acceleratia gravitationala

M [Nm] Moment

n [rpm] Turatia rotorului

NPSHd | [m] Net Positive Suction Head available - Energia specifica
disponibild la aspiratie

NPSHc | [m] Net Positive Suction Head required - Energia specifica ceruta
de rotor la aspiratie

H [m] Indltime de pompare

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

R [m] Razd
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p [KPa] Presiune
| Pvap [KPa] Presiunea de vaporizare
Patm [KPa] Presiunea atmosferica
pRMS [kPa] Abaterea medie patratica a semnalului de presiune
Pabs [KW] Puterea absorbita de pompa
T [s] Timp de achizitie
TT [ps] Timpul de tranzit (timpul prin care o particula trece prin volumul de
proba)
to [s] Timpul initial
v [m/s] Viteza
B [°] Unghiul relativ de curgere
Ap [kPa] Caderea de presiune, cresterea de presiune
At [s] Timpul de esantionare
p [kg/m3] Densitatea apei
w [rad/s] Viteza unghiulara
n [%0] Randament
z [m] Coordonata axiala
Marimi adimensionale
a, b, ¢ |Coeficienti ai transformatei Fourier
Aadim |Amplitudinea adimensionalizata
Cax Coeficientul componentei axiale a vitezei
Crad Coeficientul componentei radiale a vitezei
Cig Coeficientul componentei tangentiale a vitezei
Cvm Coeficientul componentei mediate a vitezei
Co Coeficientul de presiunii
M Modul transformatei Fourier
N Numarul de probe masurate pentru un semnal
Ns Turatia specifica a pompelor
Ng Turatia caracteristica a pompelor
Re Numarul Reynolds
o Abaterea medie patratica
® Coeficient de debit
v Coeficient de energie
A Coeficient de putere
AD Scara de modelare a diametrelor
An Scara de modelare a turatiilor
shp Suma pierderilor hidraulice
¢ Coeficient de pierderi locale
Indici
*a Aspiratie
*echiv Echivalent
*d Dinamic
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Nomenclator

*H Hidraulic

*m Model

*M Mecanic

*n Nominal

*opt Optim

*p Proiectare

*r Refulare

*s Static

*T Total

*V Volumic

Lista de figuri

Capitolul 1

Fig. 1. 1 Procesul de dezvoltare a centralelor electrice din anul 1950 pana in 2000,

Bois [24]

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

Fig. 1. 3 Reducerea vibratiilor din lagare din anii 1950 pana in anii 2010, Bois [24]

Fig. 1. 4 Conturul presiunii statice (Pa) la debitul nominal (stanga); distributia
presiunii nestationare (dreapta), Gonzales [53]

Fig. 1. 5 Cavitatie cu caracter nestationar dezvoltata pe extradosul paletei, Hofmann
si altii [62]

Fig. 1. 6 Pompa centrifuga cu dublu flux, Anton si Baya [14]

Fig. 1. 7 Pompa de acumulare cu dublu flux, Milos [81]

Fig. 1. 8 Pompa de acumulare cu dublu flux si doua etaje, Dunca [41]

Fig. 1. 9 Solutii constructive noi de pompe de acumulare: cu un rotor(stanga), cu
doua rotoare (dreapta), Wikipedia [124]

Fig. 1. 10 Structura curentului in camera de aspiratie a pompelor de acumulare cu
dublu flux, Van den Braembussche [116]

Fig. 1. 11 Viteza circumferentiala absolutda (stdnga) si viteza circumferentiala
relativa (dreapta) amonte de rotor, Sallaberger si altii [95]

Fig. 1. 12 Pompa centrifuga dublu etajata cu dublu flux, cu stator, Dunca [41]

Fig. 1. 13 Traseul hidraulic analizat al pompei centrifuge dublu etajata cu dublu
flux,cu stator, Dunca [41]

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

Fig. 1. 15 Vedere generald a statiei de pompare Jidoaia

Fig. 1. 16 Schema amplasarii hidro-agregatelor in SP Jidoaia, [38]

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

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

Fig. 1. 19 Amplasarea aparatelor de masura folosite la masuratorile in situ, Anton A.
[12]

Fig. 1. 20 Indltimea de pompare si puterea absorbitd 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]
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Fig. 1. 22 Suprapunerea curbelor obtinute prin masuratori in situ cu datele de
catalog - indltime de pompare si putere absorbita, Anton A. [12]

Fig. 1. 23 Suprapunerea curbelor obtinute prin masurdtori in situ cu datele de
catalog - randament total, Anton A. [12]

Fig. 1. 24 Rotorul pompei PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia, erodat cavitational

Capitolul 2

Fig. 2. 1 Stand experimental din Laboratorul de Mecanica Fluidelor -Lyon
(Franta):sectiunea de testare - stanga; schita standului - dreapta , Akhras

(8]

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

Fig. 2. 3 Stand experimental de la Universitatea din Osaka (Japonia), Tsujimoto
[113]

Fig. 2. 4 Stand experimental de la Institutul de Masini Hidraulice din Braunschweig
(Germania), sectiunea test, Detlev [37]

Fig. 2. 5 Stand experimental din Laboratoire de Mécanique din Lille (Franta),
sectiunea test, Pavesi et al. [90]

Fig. 2. 6 Conducta compusa din tronsoane, Anton si Baya [14]

Fig. 2. 7 Curba caracteristica a unei conducte alimentate dintr-un rezervor, Anton si
Baya [14]

Fig. 2. 8 Caracteristica energetica de functionare a standului experimental: zhpcirc

suma pierderilor hidraulice din circuit in functie de debit

Fig. 2. 9 Schita standului experimental pentru determinarea performantelor
energetice si cavitationale a pompelor centrifuge din cadrul Laboratorului de
Masini Hidraulice de la Universitatea Politehnica din Timisoara

Fig. 2. 10 Stand experimental pentru incercarea pompelor disponibil la Laboratorului
de Pompe de la Universitatea Politehnica Timisoara

Fig. 2. 11 Debitmetru electromagnetic

Fig. 2. 12 Traductor de presiune manovacuumetric

Fig. 2. 13 Traductor de presiune manometric

Fig. 2. 14 Sonda de temperatura

Fig. 2. 15 Tipuri de montura a traductoarelor de presiune si sondelor de temperatura

Fig. 2. 16 Invertorul ACS850 in laboratorul de pompe: panoul frontal la pornire
(stanga) si panoului de comanda (mijloc), interiorul panoului de comanda
(dreapta)

Fig. 2. 17 Placa de achizitie de date

Fig. 2. 18 Interfata grafica a softu-lui de achizitie de date

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

Fig. 2. 20 Curba de calibrare a traductorului [3]

Fig. 2. 21 Diagrama de functionare a traductorului de presiune piezorezistiv tip
4043A2 [3]

Fig. 2. 22 Amplificatorul piezorezistiv de presiune [3]

Fig. 2. 23 Procesorul datelor experimentale

Fig. 2. 24 Tehnica de reesantionare Sample and Hold [4]
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Fig. 2. 25 Comparatia curbelor inaltimii de pompare H=f(Q)

Fig. 2. 26 Comparatia curbelor puterii absorbite Pa,=f(Q)

Fig. 2. 27 Comparatia curbelor de randament total hr=f(Q)

Capitolul 3

Fig.

3.

1 Rotorul pompei centrifuge existent la SP Jidoaia.

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

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

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

Fig. 3. 5 Bucsa de etansarea dinamica a rotorului

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

Fig. 3. 7 Modelul rotorului de la SP Jidoaia — schema 2D de executie

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

Fig. 3. 9 Modelul rotorului pompe PRO 10-195

Fig. 3. 10 Curba inaltimii de pompare a rotorului model - pompa PRO 10-195 din SP
Jidoaia

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

Fig. 3. 13 Curbele indltimilor de pompare ale rotorului model la functionare in
cavitatie

Fig. 3. 14 Curba de sensibilitate la cavitatie NPSHc a rotorului model la functionare

in cavitatie

Fig. 3. 15 Curba de sensibilitate la cavitatie NPSHc a rotorului model al pompei PRO

10-195 din SP Jidoaia

Capitolul 4

Fig. 4. 1 Schita cotului de la aspiratie prototip cu dimensiunile principale de gabarit

Fig

. 4.

2 Cotul de la aspiratie modelat la scara 1:1

Fig

. 4.

3 Ansamblul cotului de la aspiratie

Fig

. 4.

4 Ansamblul cotului de la aspiratie explodat

Fig.

4.

5 Schita tronsonului de la aspiratie model cu dimensiunile principale de
gabarit

Fig.

4,

6 Modelul cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195

Fig.

4,

7 Vedere a tronsonului de aspiratie al modelului pompei PRO 10-195 la scara
1:5.7 instalat in standul experimental de la Universitatea Politehnica
Timisoara.

Fig.

4,

8 Curba inaltimii de pompare a modelului incercat in pompa echipata cu/fara
cotul de la aspiratie

Fig.

4,

9 Curba puterii absorbite a modelului incercat in pompa echipata cu/fara
cotul de la aspiratie

Fig.

4,

10 Curba de randamentului a modelului incercat in pompa echipata cu/fara
cotul de la aspiratie
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Fig.

4, 11 Curba indltimii de pompare a rotorului model incercat in pompa echipata

cu/fara cotul de la aspiratie transpusa la prototip

Fig.

4. 12 Curba puterii absorbite a rotorului model incercat in pompa echipata
cu/fara cotul de la aspiratie transpusa la prototip

Fig.

4, 13 Curba de randament a rotorului model incercat in pompa echipata cu/fara

cotul de la aspiratie transpusa la prototip

Fig.

4. 14 Curba indltimii de pompare a rotorului model la functionare in cavitatie
fncercat in pompa echipata cu cotul de la aspiratie

Fig.

4. 15 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului model la incercarea in
cavitatie incercat in pompa echipata cu cotul de la aspiratie

Fig.

4. 16 Curba de sensibilitate la cavitatie a modelului rotorului ce echipeaza
pompa de la SP Jidoaia la functionarea in cavitatie cu/fara cotul de la
aspiratie

Fig.

4. 17 Vartejuri cavitationale formate datoritda geometriei cotul de aspiratie si
care sunt transportate in rotorul pompei la debite mai mari decat debitul

optim (Q = 1.2Qn)

Fig. 4. 18 Instabilitati cavitationale de la intrarea in pompa pentru debite mai mici
decat debitul optim (Q = 0.4-0.5Qn)

Capitolul 5

Fig. 5. 1 Pozitionarea traductoarelor de presiune nestationare: a) ansamblul cot

prevazut cu traductoare; b) pozitionarea traductorilor pe sectiunea de jos a
cotului

Fig.

5. 2 Traductoare de presiune nestationara instalati pe sectiunea de iesire a
cotului

Fig. 5. 3 Vedere de ansamblu a echipamentelor pentru masurarea presiunii
nestationare, implementate pe standul experimental
Fig. 5. 4 Diferenta de presiune pe tronsonul de aspiratie al pompei de acumulare

model

Fig.

5. 5 Coeficientul de pierderi hidraulice pe tronsonul de aspiratie al pompei de
acumulare model

Fig. 5. 6 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.5Qn

Fig. 5. 7 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.6Qn

Fig. 5. 8 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.7Qn

Fig. 5. 9 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.8Qn

Fig. 5. 10 Pulsatii de presiune nestationarda amonte de rotor si transformata a

semnalelor la debitul de functionare 0.9Qn

Fig.

5. 11 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier
a semnalelor la debitul de functionare Qn

Fig.

5. 12 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier
a semnalelor la debitul de functionare 1.1Qn
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Fig.

5. 13 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier
a semnalelor la debitul de functionare 1.2Qn

Fig.

5. 14 Pulsatii de presiune nestationard amonte de rotor si transformata Fourier
a semnalelor la debitul de functionare 1.3Qn

Fig.

5. 15 Spectrul 3D al pulsatiilor de presiune pentru toate regimurile de
functionare investigate - traductor AD3

Fig.

5. 16 Spectrul 3D al pulsatiilor de presiune pentru toate regimurile de
functionare investigate - traductor AD4

Fig. 5. 17 Transformata Fourier a pulsatiilor de presiune nestationara la Qn - AD3
Fig. 5. 18 Transformata Fourier a pulsatiilor de presiune nestationara la Qn — AD4
Fig. 5. 19 Instabilitati generate de cotul de la aspiratie - vartejuri cavitationale

dezvoltate in spatele arborelui

Fig.

5. 20 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial
pentru debitul de functionare 0.5Qn

Fig.

5. 21 Reconstructia semnalului de presiune s
pentru debitul de functionare 0.6Qn

compararea cu semnalul initial

Fig.

5. 22 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial

pentru debitul de functionare 0.7Qn

Fig.

5. 23 Reconstructia semnalului de presiune s
pentru debitul de functionare 0.8Qn

compararea cu semnalul initial

Fig.

5. 24 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial

pentru debitul de functionare 0.9Qn

Fig.

5. 25 Reconstructia semnalului de presiune s
pentru debitul nominal de functionare Qn

compararea cu semnalul initial

Fig.

5. 26 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial

pentru debitul de functionare 1.1Qn

Fig.

5. 27 Reconstructia semnalului de presiune s
pentru debitul de functionare 1.2Qn

compararea cu semnalul initial

Fig.

5. 28 Reconstructia semnalului de presiune s
pentru debitul de functionare 1.3Qn

compararea cu semnalul initial

Fig.

5. 29 Spectrul 3D al semnalelor pulsatiilor de presiune filtrate

Fig.

5. 30 Spectrul 3D al semnalelor

Fig.

5. 31 Comparatia amplitudinilor echivalente ale semnalelor de presiune ale
traductoarelor AD3 si AD4 functie de debit

Fig.

5. 32 Comparatia frecventelor dominante ale semnalelor de presiune ale
traductoarelor

Fig. 5. 33 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 0.5Qn
Fig. 5. 34 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 0.6Qn
Fig. 5. 35 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 0.7Qn
Fig. 5. 36 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 0.8Qn
Fig. 5. 37 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 0.9Qn
Fig. 5. 38 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 1.0Qn
Fig. 5. 39 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 1.1Qn
Fig. 5. 40 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 1.2Qn
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Fig. 5. 41 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 1.3Qn

Fig. 5. 42 Descompunerea semnalelor filtrate si reconstruite pe intreg domeniul de

functionare investigat

Capitolul 6

Fig.

6.

1 Pompa centrifuga cu dublu flux, Anton si Baya [14]

Fig.

6.

2 Schita standului experimental de laborator pentru incercarea pompelor de
acumulare

Fig.

6.

3 Vedere a modelului traseului hidraulic de pompa de acumulare implementat
in standul experimental de laborator

Fig.

. 4 Modelul traseului hidraulic de pompa de acumulare implementat in standul

experimental de laborator - modelat numeric

Fig.

. 5 Domeniul tridimensional de a analiza a cotului de la aspiratie

Fig.

. 6 Domeniul tridimensional de a analiza a cotului de la aspiratie discretizat

Fig.

. 7 Domeniul 3D de analiza canalului interpaletar rotoric al modelului

Fig.

. 8 Domeniul 3D de analiza a canalului interpaletar rotoric discretizat

Fig.

. 9 Domeniul 3D de analiza al camerei spirale

Fig.

. 10 Domeniul 3D de analiza al camerei spirale discretizat

Fig.

. 11 Algoritmul de “mixing interface” pentru cazul particular

Fig.

-CDC)\O\O\O\O\O\O\

12 Distributia coeficientului de presiune statica pe interfata inelara de
amestec dintre cotul de la aspiratie si canalul interpaletar rotoric

Fig.

13 Distributia coeficientilor de viteza pe interfata de amestec cotul de la
aspiratie-rotor si valorile profilului de viteza mediat obtinut cu algoritmul de
cuplare - axial si radial

Fig.

14 Distributia coeficientilor de viteza pe interfata de amestec cot-rotor si
valorile profilului de viteza mediat obtinut cu algoritmul de cuplare -
tangential

Fig.

. 15 Triunghiul de viteze: vedere plana - stanga; vederea spatiala — dreapta

Fig.

. 16 Suprafata de iesire a cotului de la aspiratie - sectiuni de analiza

Fig.

. 17 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s

Fig.

. 18 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 I/s

Fig.

. 19 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s

Fig.

. 20 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 I/s

Fig.

. 21 Distributia coeficientului de viteza tangentialda pe suprafata de iesire a

cotului de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 /s

Fig.

. 22 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale

suprafetei de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
Qn=33.51/s

Fig.

. 23 Distributia coeficientului de viteza axiald pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85I/s
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Fig

. 6. 24 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.8Qn=26.85I/s

Fig.

. 25 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 I/s

Fig.

. 26 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.9Qn=30.15I/s

Fig.

. 27 Distributia coeficientului de viteza axiald pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s

Fig.

. 28 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
1.1Qn=36.851I/s

Fig.

. 29 Distributia coeficientului de viteza axialda pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig.

. 30 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2
I/s

Fig.

. 31 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

Fig.

. 32 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.8Qn=26.85I/s

Fig.

. 33 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 I/s

Fig.

. 34 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.9Qn=30.15I/s

Fig.

. 35 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s

Fig.

. 36 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
1.1Qn=36.851I/s

Fig.

. 37 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului

de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig.

. 38 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei

de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2
I/s

Fig.

. 39 Distributia coeficientului de viteza tangentialda pe suprafata de iesire a

cotului de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

Fig.

. 40 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale
suprafetei de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.8Qn=26.851/s

Fig.

. 41 Distributia coeficientului de vitezd tangentiald pe suprafata de iesire a

cotului de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s
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Fig.

. 42 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale

suprafetei de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
0.9Qn=30.15I/s

Fig.

. 43 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe suprafata de iesire a

cotului de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s

Fig.

. 44 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele 3 sectiuni ale

suprafetei de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
1.1Qn=36.851I/s

Fig.

. 45 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire a

cotului de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig.

. 46 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele e sectiuni ale

suprafetei de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru
1.2Qn=40.2 I/s

Fig.

. 47 Indltimea de pompare a rotorului model de pomp& de acumulare PRO 10-

195 la scara 1:5.7

Fig.

. 48 Puterea la arbore a rotorului model de pompa de acumulare PRO 10-195

la scara 1:5.7

Fig.

. 49 Randamentul hidraulic al rotorului model de pompa de acumulare PRO 10-

195

Fig.

. 50 Valorile maxime ale parametrului NPSHc functie de debit in rotorul model

al pompei de acumulare PRO 10-195 la scara 1:5.7

Fig.

. 51 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 0.8Qn=26.85 I/s

Fig.

. 52 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de

cavitatie in care NPSHc>NPSHd pentru 0.8Qn=26.85 I/s

Fig.

. 53 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 0.8Qn=0.026.8 I/s

Fig.

. 54 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 0.9Qn=30.15I/s

Fig.

. 55 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de

cavitatie in care NPSHc>NPSHd pentru 0.9Qn=30.15 I/s

Fig.

. 56 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 0.9Qn=30.15I/s

Fig.

. 57 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru Qn=33.5I/s

Fig.

. 58 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de

cavitatie in care NPSHc>NPSHd pentru Qn=33.5 I/s

Fig.

. 59 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru Qn=33.5I/s

Fig.

. 60 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 1.1Qn=36.85 I/s

Fig.

. 61 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de

cavitatie in care NPSHc>NPSHd pentru 1.1Qn=36.85 I/s

Fig.

. 62 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului

NPSHc pentru 1.1Qn=36.85 I/s
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Fig. 6. 63 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului
NPSHc pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig. 6. 64 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de
cavitatie in care NPSHc>NPSHd pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig. 6. 65. Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului
NPSHc pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Fig. 6. 66 Comparatia caderii de presiune pe tronsonul de aspiratie functie de
coeficientul de debit ¢

Fig. 6. 67 Traiectoria particulelor de fluid in interiorul cotului de la aspiratie,
evidentierea vartejurilor cavitationale la debitul 1.2Qn - numeric

Fig. 6. 68 Vartejuri cavitationale din spatele arborelui surprinse numeric prin
suprafete de iso-presiune la debit de functionare 1.2Qn

Fig. 6. 69 Vartejuri cavitationale surprinse experimental la debit de functionare
Q>Qn

Fig. 6. 70 Comparatia coeficientului de energie @ functie coeficientul de debit ¢

Fig. 6. 71 Distributia unghiului relativ de curgere B pe cele e sectiuni ale suprafetei
de iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s

Fig. 6. 72 Comparatia coeficientilor de putere A functie de coeficientul de debit ¢

Fig. 6. 73 Comparatia randamentelor hidraulice ny functie de coeficientul de debit ¢

Capitolul 7

Fig. 7. 1 Schita 2D a ansamblului rotor model originar cu impulsor

Fig. 7. 2 Vedere 2D in sectiune a rotorului model originar cu impulsor

Fig. 7. 3 Rotor impulsor proiectat la Qp=1.2Qn rotor model originar

Fig. 7. 4 Ansamblul rotor model originar - impulsor

Fig. 7. 5 Curba inadltimii de pompare a rotorului model incercat in pompa echipata
cu/fara impulsor

Fig. 7. 6 Curba puterii absorbite a rotorului model incercat in pompa echipata
cu/fara impulsor

Fig. 7. 7 Curba de randamentului a rotorului model in pompa echipata cu/fara
impulsor

Fig. 7. 8 Curba inaltimii de pompare a prototipului transpusa de la incercare
rotorului model in pompa dotata cu/fara impulsor si cot

Fig. 7. 9 Curba puterii absorbite a prototipului transpus de la incercare rotorului
model in pompa dotata cu/fara impulsor si cot

Fig. 7. 10 Curba de randament a prototipului transpus de la incercare rotorului
model in pompa dotata cu/fara impulsor si cot

Fig. 7. 11 Curba inaltimii de pompare a modelului la functionare in cavitatie incercat
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Fig. 7. 12 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului model la functionarea in
cavitatie Tncercat in pompa dotata cu impulsor si cot

Fig. 7. 13 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului ce echipeaza pompa de la SP
Jidoaia, la incercarea cu pompa dotata cu/fara impulsor cu cot

Fig. 7. 14 Profilul de viteze pe sectiunea de iesire a rotorului impulsor utilizat pentru

proiectarea noului rotor de pompa de acumulare
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Fig. 7. 15 Geometria meridionald a noului rotor cu cinci palete lungi

Fig. 7. 16 Geometria meridionald a noului rotor cu paletaj mixt

Fig. 7. 17 Distributia incarcarea peletei de la bordul de atac la bordul de fuga
a(rv;)/as

Fig. 7. 18 Distributia incarcarii peletelor de la bordul de atac la bordul de fuga
a(rv;)/as

Fig. 7. 19 Distributia momentului cinetic rv; de la bordul de atac la bordul de fuga
pentru noul rotor cu cinci palete lungi

Fig. 7. 20 Distributia momentului cinetic rv; de la bordul de atac la bordul de fuga
pentru rotorul cu paletaj mixt

Fig. 7. 21 Geometria tridimensionala a noului rotor cu cinci palete lungi proiectat cu
metoda Q-3D de proiectare inversa

Fig. 7. 22 Geometria tridimensionala a noului rotor paletaj mixt proiectat cu metoda
AD de proiectare inversa

Fig. 7. 23 Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu palete lungi SP2

Fig. 7. 24 Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu paletaj mixt SP3

Fig. 7. 25 Analiza comparativa a comportamentului energetic pentru solutiile noi
reproiectate pentru pompa de acumulare PRO 10-195 ce echipeaza SP
Jidoaia si rotorul existent in statia de pompare

Fig. 7. 26 Valorile maxime ale parametrului NPSHc pentru solutiile imbunatatire de
rotor de pompa de acumulare versus rotorul existent

Fig. 7. 27 Subansamble - coroana cu butuc (stanga); inel cu palete (dreapta)

Fig. 7. 28 Subansamblul - inel cu palete rotor reproiectat

Fig. 7. 29 Schita 2D a ansamblului rotor model reproiectat cu impulsor

Fig. 7. 30 Vedere 2D in sectiune a rotorului model reproiectat cu impulsor

Fig. 7. 31 Rotorul model reproiectat

Fig. 7. 32 Rotor model reproiectat la scara 1:5.7 instalat in standul experimental
din Laboratorul de pompe de la UPT: fara impulsor (stédnga) si cu impulsor
(dreapta).

Fig. 7. 33 Curbele inaltimii de pompare a modelului rotorului reproiectat (nou) la
scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia in functie de debit - cu/fara impulsor

Fig. 7. 34 Curbele puterii mecanice la arbore determinata pe modelul rotorului
reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia in functie de debit -
cu/fara impulsor

Fig. 7. 35 Curbele de randament ale modelului la scara 1:5.7 reproiectat (nou)
pentru SP Jidoaia in functie de debit — cu/fara impulsor

Fig. 7. 36 Curbele indltimii de pompare a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru
SP Jidoaia transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor

Fig. 7. 37 Curba puterii mecanice la arborele rotorului prototip reproiectat (nou)
pentru SP Jidoaia transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor

Fig. 7. 38 Curba de randament a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP

Jidoaia transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor
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Fig. 7. 39 Curba inaltimii de pompare a rotorului reproiectat model la functionare in
cavitatie fara impulsor

Fig. 7. 40 Curba de cavitatie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP
Jidoaia in functie de debit - fara impulsor

Fig. 7. 41 Curba inaltimii de pompare a rotorului reproiectat model la functionare in
cavitatie cu impulsor

Fig. 7. 42 Curba de cavitatie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP
Jidoaia in functie de debit - cu impulsor

Fig. 7. 43 Curbele de cavitatie ale rotorului model nou reproiectat la scara 1:5.7
pentru SP Jidoaia cu/fara impulsor fata de curba NPSHd.

Fig. 7. 44 Curbele inaltimii de pompare ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent
in SP Jidoaia si reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia in functie de debit -
cu/fara 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 si reproiectat (nou) pentru SP
Jidoaia in functie de debit - cu/fara impulsor

Fig. 7. 46 Curbele de randament ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent in SP
Jidoaia si reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia in functie de debit - cu/fara
impulsor

Fig. 7. 47 Curbele inaltimii de pompare ale rotoarelor prototip la functionarea
cu/fara impulsor

Fig. 7. 48 Curbele puterii absorbite de rotoarele prototip la functionarea cu/fara
impulsor

Fig. 7. 49 Curbele de randament ale rotoarelor prototip la functionarea cu/fara

impulsor

Fig. 7. 50 Curbele de cavitatie ale rotoarelor model la functionarea cu/fara impulsor
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1. Introducere

1.1. Probleme actuale ale pompelor centrifuge
1.1.1. Generalitati privind pompele centrifuge

Masinile hidraulice fac parte din categoria masinilor de forts. In general prin
notiunea de masind se intelege un ansamblu de mecanisme si elemente mecanice,
electrice, etc. combinate in asa fel incat sa transforme o forma data de energie in
lucru mecanic sau o alta formd de energie.

Intr-o masina hidraulica au loc transformari energetice in care energia apare
cel putin sub forma mecanica si hidraulica. Masinile de forta care transforma energia
mecanica in alte forme de energie se numesc in general generatoare. Functie de
tipul agentului purtator de energie, generatoarele pot fi: hidraulice, pneumatice,
electrice, termice, etc.

Masinile de forta care transforma energia unui agent purtdtor in energie
mecanica se numesc motoare, dintre acestea functie de natura agentului purtator
pot fi motoare hidraulice, pneumatice, electrice, termice, etc.

Dacd agentul purtator de energie este un lichid, adicd un fluid cu o
compresibilitate extrem de scdzuta, atunci masinile de forta sunt generatoare sau
motoare hidraulice, iar daca fluidul purtator de energie fisi modifica sensibil
densitatea n procesul transferului energetic, in cazul gazelor, atunci masinile de
forta 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.

In categoria motoarelor hidraulice intra turbinele si motoarele hidrostatice,
iar in categoria motoarelor pneumatice intra turbinele eoliene.

Functie de modul in care are loc transferul energetic in masina hidraulica
exista:

e turbomasini (masini hidrodinamice) - sunt masini la care miscarea mecanica
esentiala in transferul energetic este cea de rotatie;

e masini volumice - sunt masini la care transferul energetic catre fluidul de
lucru se face prin deplasarea fortata a unor volume inchise de fluid intre
aspiratia si refularea masinii.

1.1.2. Marimi caracteristice functionale ale pompelor

Pentru caracterizarea functionarii masinilor hidraulice, corespunzator sensului
de curgere a fluidului prin masina se va nota cuaintrarea si cu r iesirea acesteia.
Astfel, functionarea generatoarelor hidraulice este caracterizatda de urmatoarele
marimi:

1) Debitul definit prin cantitatea de fluid care trece prin sectiunea de iesire a masinii
in unitatea de timp. Debitul poate fi volumic [m3/s], gravimetric [N/s] sau masic
[kg/s].
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2) Indltimea de pompare este energia specificd totald primitd de lichid la trecerea sa
prin masina si deci, este diferenta dintre energia specifica totalda a lichidului de la
iesirea si intrarea in masina.

Energia specifica totala a lichidului se poate exprima prin energia totala E
raportata la greutatea fluidului G- notata cu e - sau la masa M - notatd cu y:

2
E p av
e=—=~X m=J/N 1.1
M p +Z+ 29 [m=J/N] (1.1)
2
E av
y=-—=Loigz+ T [ykg] (1.2)
M p 2
2 2
p av p av
H=|z+—+ —|z+—+
[ Py 29] [ by 29} (1.3)
a r
2 2
p av p av
E—[gz+;+T] —[gz+p—+ > J (1.4)
a r
Se observa legatura intre cele doua forme:
E =gH (1.5)
3) Puterea utila este puterea transferata lichidului:
Py =pgQH (1.6)

4) Puterea absorbita P reprezinta puterea aplicata masinii pentru a realiza pomparea
lichidului. La masinile rotative :

P=M-w (1.7)
5) Randamentul, caracterizeaza eficienta transformarii energetice:
n - Py (1.8)
P

in cazul masinilor rotative, turatia este un parametru important, notatd de
regula cun ,valorile debitului si transferului de energie depinzand de aceasta. Alt
parametru important in cazul turbomasinilor este diametrul rotorului D

in procesul de transformare a energiei hidraulice in energie mecanica si/sau
invers, apar transformari partiale ale energiei potentiale si cinetice ale fluidului.

Ponderea energiei potentiale din energia totala se numeste grad de reactie R.
Pentru generatoarele hidraulice acesta este:

P P P _ P
Hst:[Zergja [z+pgjr:[gz+p]a [gz+p]r (1.9)

R
9 H H H

Conform ecuatiilor de mai sus se observa ca gradul de reactie are valori
cuprinse intre 0 si 1. Daca masina are gradul de reactie zero, este numitda masina cu
actiune, energia transferata fiind realizata de energia cinetica (turbina Pelton). Daca
gradul de reactie este diferit de zero, atunci se spune ca masina este cu reactiune.

Printre marimile functionale importante ale masinilor hidraulice (ce
functioneaza cu lichide) se numara si coeficientul de cavitatie, notat o, fiind o
marime adimensionala ce caracterizeaza dezvoltarea fenomenului de cavitatie din
masina. Expresia sa depinde de elementele caracteristice traseului hidraulic al
masinii, iar functionarea intr-un anumit stadiu de cavitatie se stabileste si in functie
de coeficientul de cavitatie caracteristic instalatiei in care functioneazd masina
hidraulica.
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1.1.3. Clasificarea pompelor

Turbopompele se clasifica, din punct de vedere constructiv, cu ajutorul turatiei
caracteristice ng sau turatiei specifice ng care se mai numesc si rapiditate
cinematica, respectiv rapiditate dinamica.

Turatia caracteristica ng @ unei pompe este turatia unei pompe asemenea cu
cea data si care vehiculeaza un debit egal cu unitatea realizand o inaltime de
pompare H=1 J/N=1m. Analog, turatia specificd a unei pompe este turatia unei
pompe asemenea cu cea datd, care pentru realizarea unei inaltimi de pompare de 1
m, absoarbe o putere de 1 CP sau 1 kW.

Pentru clasificarea constructiva se mai utilizeaza si numarul caracteristic:

K - 2r n\/a 2z n\/a (1. 10)
= (gH)3/4 h g3/4

unde toate marimile fiind introduse in sistemul international, iar turatia in rot/sec.
Turatia specifica N, se poate exprima utilizand in ecuatie puterea P in cai

putere, caz in care se obisnuieste notatia ng-p. Aceasta este turatia unei pompe

asemenea geometric cu cea data si care dezvolta o putere de 1CP la o indltime de
pomparede H=1 J/N=1m.
Considerand lichidul de lucru apa si exprimand marimile in unitati SI (cu
exceptia puterii), rezulta relatia de legatura intre aceste marimi:
Necp = 3.65nq =133k ™ (1. 11)

In cazul exprimérii puterii in [kW] turatia specificd se noteazéd ngxyy si:
Ngcp = 1.16nSkW (1.12)

in Tabelul 1.1 sunt prezentate tipurile constructive ale pompelor in functie
de ngcp, k si ng . Se observd din tabel cd pompele centrifuge acoperd un larg

domeniu de functionare: k"=0.2...0.6 sau ngcp =40...500, respectiv n; =11...35.

Tabel 1.1 Clasificarea turbopompelor, Anton L.E. si Baya [14]

Tipul Pompa cu canal Pompa centrifuga cu rotor: Pompa
pompei | lateral sau periferial lent normal rapid diagonal axiala
Forma in
sectiunea
meridiana
a
k 0,04-0.2|/0,2 — 0,4/0,4 — 0,8/0,8 — 1,55|/1,55 — 2,6/2,6 — 6,2
Nscp 8 — 40/40 — 80|80 — 150(150 — 300{300 - 500|500 — 1200
Ng 22 — 11111 —22|22 — 41|41 — 82|82 — 135|135 — 330
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1.2. Stadiul actual al cercetarii privind pompele
centrifuge

In ultimii 25 de ani, pe plan mondial, domeniul de concepere, dezvoltare si
productie a pompelor centrifuge a suferit schimbari fundamentale, schimbari
realizate desigur de cei care lucreaza in acest domeniu de foarte mult timp.
Producerea acestor schimbari s-a datorat procesului de industrializare, extinderea
zonelor urbane si a numarului de locuitori precum si cerintelor pietei, dupa cum
rezultd din Hergt [60], Gopalakrishnan [54] si Ohashi [89], Tsujimoto si altii [114].

Asa cum reiese din Hergt [60], scopurile acestor schimbari (ex.:
randamentul maxim) sunt aceleasi, insa definitia acestora a devenit din ,cum
putem gasi cel mai bun contur hidraulic dintre toate posibile” in ,cum s-a proiectam
un contur hidraulic care sa intruneasca cerintele moderne, costuri mici pentru
fabricarea acestora si simplificarea lor fara a influenta caracteristicile dorite”.

In Fig. 1. 1 Bois [24] prezinta grafic procesul de dezvoltare, din anii 1940
pana in anii 2000, a unitatilor producatoare de energie electrica (termocentrale,
hidrocentrale si centrale atomice). De asemenea cercetarile realizate de Bois [24]
arata ca fiabilitatea este un factor foarte important in ceea ce priveste achizitionarea
unui produs, deoarece costul de mentenanta al unui hidro-agregat depdseste
semnificativ costurile initiale de achizitie a acestuia Fig. 1. 2.
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Fig. 1. 1 Procesul de dezvoltare a centralelor electrice din anul 1950 pana in 2000, Bois [24]
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Fig. 1. 2 Ponderile costurilor reparatiilor hidro-agregatelor, Bois [24]
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Pentru Tmbunatatirea fiabilitatii cercetarile s-au axat pe minimizarea
vibratiilor (Fig. 1. 3), adica reducerea fortelor si eliminare surselor de rezonanta.
Imbunatatirea rezistentei la cavitatie este de asemenea un aspect foarte important.

Modelarea curgerii in diferite sisteme este o ramurd de mult integrata in
diferite branse ale industriei. Modelarea fenomenelor specifice curgerii fluidelor este
de mare interes in toate aplicatiile care implicd o curgere intr-un anumit sistem, de
la industria auto si aviatica pana la industria de constructii civile, Bross si Fitz [28].

In prezent, cat si pe viitor domeniul de proiectare, dezvoltare si productie al
pompelor centrifuge se va axa spre reducerea costurilor de fabricatie/intretinere si
cresterea performantelor energetice si cavitationale.

In rotorul pompelor centrifuge se produc fenomene de curgere 3D complexe
care includ turbulente, curgeri secundare, nestationaritate etc., Brennen [26]. O
metoda de imbunatatire a performantelor este diminuarea fortelor hidrodinamice de
interactiune care apar intre rotor si colector.
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Fig. 1. 3 Reducerea vibratiilor din lagdre din anii 1950 pana in anii 2010, Bois [24]

Din analiza teoretica a fortelor hidrodinamice care apar intre rotor si
pintenul colectorului, Adkins [7], reiese inabilitatea paletelor de a ghida perfect
curentul prin rotor, determinand cu metode teoretice perturbatiile curentului care
apar in zona de refulare a rotorului. Dupa mai multe campanii de masuratori la
diferite regimuri de functionare s-a dovedit ca intr-adevar aceste forte
hidrodinamice sunt perturbatoare pentru intregul proces de transformare a energiei
electrice in energie stereomecanica si apoi in energie hidraulica. Presiunea care
actioneaza pe suprafata frontald a coroanei rotorului are un efect major asupra
fortelor hidrodinamice perturbatoare, Adkins [7]. Fluctuatiile de presiune
interactioneaza cu, colectorul sau chiar cu circuitul crescand astfel numarul efectelor
dinamice (in general al fortelor nestationare) care actioneaza asupra componentelor
mecanice, asa cum reiese din Adkins [7], si care sunt cele mai importante surse de
vibratii si zgomot, Dong [39], Chu si altii [34] .

Gonzales [53] si Blanco-Marigorta [23] au analizat prin simulare numerica
efectele dinamice datorate interactiunii rotor-pintenul colectorului pentru o pompa
centrifuga, surprinzand dinamica si efectele curgerii nestationare din interiorul
pompei.
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Fig. 1. 4 Conturul presiunii statice (Pa) la debitul nominal (stanga); distributia presiunii
nestationare (dreapta), Gonzales [53]

Fenomenul de cavitatie si efectele acestuia joacd un rol important in
proiectarea si utilizarea pompelor centrifuge. Mecanismul prin care fenomenul de
cavitatie conduce la o scddere a indltimii de pompare este de mare interes,
Frobenius si altii [45]. Hirschi si altii [61] au incercat, cu ajutorul simularii numerice,
sa estimeze comportamentul cavitational al unui rotor de pompa centrifuga cu
scopul de a compara rezultatele numerice cu datele experimentale. Pentru o
estimare cat mai precisa a fenomenului de cavitatie, mai multe modele de analiza
numerica au fost dezvoltate, rafinate si aplicate in ultimii ani, atat pentru curgeri
stationare, Lemonier si Rowe [77], Dupont si Avellan [42], cat si pentru curgeri
nestationare, Delannoy si Kueny [35], Kubota si altii [72].

Cercetarile realizate la Von Karman Institute for Fluid Dynamics, sub
conducerea lui R.A. Van den Braembusshe, prezinta o metoda de optimizare a
geometriei unui rotor radial [115] bazatd pe o retea neuronala artificiald, algoritmi
genetici si un cod 3D de rezolvare a ecuatiilor Navier-Stokes, metoda folosita pentru
a prezice performantele unei anumite geometrii de rotor. Aceasta metoda a fost
folosita si pentru a efectua o optimizare multipunct, adica geometria obtinuta sa
aiba performante energetice cat si cavitationale imbunatatite la mai multe puncte de
functionare.

Fig. 1. 5 Cavitatie cu caracter nestationar dezvoltata pe extradosul paletei, Hofmann si altii [62]

Hofmann si altii [62] folosesc diferite tehnici experimentale si simulari
numerice 3D a curgerilor bifazice pentru a prezenta o metoda de optimizare a
geometriei unui rotor cu palete torsionate care functioneaza in cavitatie si in lipsa
acesteia. Scopul acestei cercetari este de a imbogati cantitatea de informatii asupra
comportamentului nestationar al curgerilor in regim cavitational si agresivitatea
eroziunilor de material de pe rotor provocate de acesta.
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Milos si altii [82] propun o metoda complet automata de generare a
canalului interpaletar al unui rotor de pompa centrifugda, pornind de la datele
geometrice asigurate de codul de proiectare quasi-3D. Pentru a genera traseul
hidraulic al canalului interpaletar, metoda se bazeaza pe interpolarea unei cantitati
cinematice semnificative a distributie incarcarii pe paleta.

Goto si altii [55] au dezvoltat un proces automat de proiectare a
componentelor hidraulice al pompelor: rotoare, colectoare etc. Procesul cuprinde o
metoda 3D de proiectarea inversa, tehnologia de modelare a geometriei 3D a
rotorului, generarea retelei de discretizare si analiza numerica. Sistemul este
conectat la o retea de CNC-uri pentru prelucrarea mecanicd a componentelor
proiectate. Utilizarea acestei noi metode conduce la o reducere semnificativd a
timpului de proiectare si realizare a pompelor cu randamente ridicate, fiabile si
concepte de proiectare inovative.

Li [78] prezinta o metoda inversa de proiectare a paletajului turbomasinilor.
Pentru a obtine o paleta continud si o incarcare atent controlatd, aceasta metoda
utilizeaza o incarcare a paletei de forma unei curbe cubice Beizer care exprima
matematic functia intensitatii vartejului.

Zanganeh [122] propune in 1991 o metodd de proiectare inversd a
paletajului turbomasinilor. In 1998 Zanganeh [123] dezvolta metoda de proiectare
inversa pentru a fi aplicata la proiectarea rotoarelor de pompe centrifuge. Metoda de
proiectare inversa quasi-3D (Q-3D), considera ca paletele rotorice sunt reprezentate
de suprafete de vartej care depind de distributia circumferentiald a vitezei specifice

mediate a vartejului rV, . Cu scopul de a obtine randamente ridicate si un

comportament cavitational Tmbunatatit pentru pompele centrifuge, optimizarea
fncarcarii paletelor este un subiect amplu dezbatut in literaturd, Yiu si Zanganeh
[121], Ashihara si Goto [19].

1.2.1 Pompe centrifuge de acumulare

Pompele de acumulare reprezinta o categorie aparte din tipologia generala a
generatoarelor hidraulice. Aceste pompe sunt destinate vehicularii debitelor ridicate,
pe langa functionarea la randamente ridicate si cu o dezvoltare acceptabila a
fenomenului de cavitatie. Astfel au aparut pompele cu dubld intrare, mono- sau
multietajate, in functie de findltimea de pompare necesara. Pentru cresterea
debitului pompelor centrifuge se utilizeaza solutia cu doua rotoare in paralel, care
presupune o intrare dubla ca in Fig. 1. 6 si Fig. 1. 7.

Aceste pompe sunt utilizate la alimentari cu apa, irigatii si ca pompe de
acumulare in amenajarile hidroenergetice. Corpul pompei cuprinde atat camera de
aspiratie — cat si colectorul (de refulare). Racordurile de aspiratie si refulare sunt
asezate in partea de jos a pompei, unde se afla si talpile de prindere. Rotorul cu
intrare dubla este fixat prin pana pe arbore, sprijinit pe rulmenti si etansat cu
garnituri. Avand doua rotoare solidare care functioneaza ca si cum ar fi legate in
paralel, aspiratia in pompa se face pentru ambele rotoare prin intermediul a doua
camere de aspiratie simetrice de o geometrie speciala, sub forma unui pantalon cotit
strabatute de arbore, in final apa din cele doua rotoare ajungand in colector, dupa
care este evacuata din pompa. Solutiile constructive de pompe de acumulare cu
dublu flux prezentate in Fig. 1. 6 si Fig. 1. 7 se regadsesc si in sistemul
hidroenergetic roménesc, la SP Jidoaia respectiv SP Lotru Aval.
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Fig. 1. 6 Pompa centrifuga cu dublu flux, Anton si Baya [14]
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Fig. 1. 7 Pompa de acumulare cu dublu flux, Milos [81]

Necesitatea pomparii lichidelor la presiuni ridicate si debite relativ reduse, in
conditiile unor dimensiuni mici de gabarit ale pompelor centrifuge, a determinat
aparitia unei solutii constructive ce presupune finserierea rotoarelor, rezultand
pompele centrifuge multietajate Fig. 1. 8. Aceastda pompa de acumulare cu dublu
flux multietajatd prezintd doud rotoare asezate spate in spate legate in serie,
aspiratia facandu-se pentru primul rotor printr-o camerda de aspiratie similara
pompelor de acumulare cu dublu flux cu rotoare legate in paralel. Din primul rotor
apa este condusa la cel de-al doilea rotor prin intermediul unei alte conducte, iar din
cel de-al doilea rotor apa ajunge in colector dupa care este evacuata din pompa.
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Astfel de pompe se gasesc in Romania la SP Gélceag. Noi solutii constructive de
pompe de acumulare sunt prezentate in Fig. 1. 9. Aceste noi solutii prezinta o
camera de aspiratie tangentiala comparativ cu vechile solutii constructive care
prezinta o camera de aspiratie simetrica cu o geometrie complexa.

\

aspiratie

Fig. 1. 9 Solutii constructive noi de pompe de acumulare: cu un rotor(stéanga), cu doua rotoare
(dreapta), Wikipedia [124]

in cazul pompelor de acumulare cercetdrile se axeazd pe investigarea
curgerii iIn camera de aspiratie. Aceasta camera de aspiratie, dupa cum s-a
mentionat anterior, are o forma speciald, prezentand o pild centrald care o desparte
in doud jumatati identice in timp ce arborele pompei trece prin interiorul acesteia.
Astfel de geometrie complexa genereaza perturbatii ale curgerii in campul
hidrodinamic amonte de rotor. Investigatiile anterioare asupra campului
hidrodinamic de curgere amonte de rotor, au evidentiat neuniformitatile generate in
curgere de geometria complexd a camerei de aspiratie si a prezentei pilei centrale si
a arborelui. Ludke [79] a realizat in detaliu investigatii experimentale a campului
hidrodinamic de curgere in camere de aspiratie radiale si tangentiale cu scopul de a
identifica structura curentului din aceste tipuri camere de aspiratie.
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pila

Fig. 1. 10 Structura curentului in camera de aspiratie a pompelor de acumulare cu dublu flux,
Van den Braembussche [116]
in interiorul camerei de aspiratie simetrice, cazul de fatd, structura
curentului este una foarte complexa. Structura curentului in cotul de la aspiratie a
pompei de acumulare este prezentatd in Fig. 1. 10 - stanga, in interiorul acesteia
sunt evidentiate trei zone de separare a curentului:
1. prima zona este localizatd Tn vecinatatea pilei centrale unde conducta se
desparte in doua jumatati identice;
2. a doua este localizatd in zona de curbura a camerei, zona in care curentul
devine din radial un curent axial;
3. a treia zona fiind localizata in spatele arborelui.
De asemenea pe sectiunea de iesire a camerei de aspiratie, curentul
prezinta doua vartejuri contra-rotative in spatele arborelui, Fig. 1. 10 - dreapta.

/ . — : % » A R, A \ \ \\ R,

o el
mep s TS EN
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Fig. 1. 11 Viteza circumferentiala absoluta (stdnga) si viteza circumferentiala relativa (dreap‘ta)
amonte de rotor, Sallaberger si altii [95]

Prezenta vartejurilor contra rotative a fost surprinsa si de Sallaberger si altii
[95] prin vizualizarea vitezei circumferentiale absolute, Fig. 1. 11. Aceste vartejuri
conduc la aparitia unui cdmp hidrodinamic neuniform la intrare in rotor. in
consecinta, datoritd structurii complexe a campului de curgere generat de camera
de aspiratie, performantele cavitationale ale rotorului sunt deteriorate si fenomene
nestationare sunt generate.

Stuparu si altii [102] au evaluat cu ajutorul simuldrilor numerice
comportamentul curgerii in camera de aspiratie si in rotorul unei pompe centrifuge
de acumulare. Anton L.E. si altii [16] au investigat numeric campul hidrodinamic
dintr-o conducta de aspiratie simetrica a unei pompe cu dublu flux.
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Interactiunea dintre rotor si pintenul colectorului si/sau ante/post-stator
reprezintd o altd ramurda de interes in investigarea pompelor centrifuge de
acumulare. Yang si altii [120] au proiectat cu diferite considerente si au analizat
numeric utilizdnd coduri CFD, patru rotoare de pompa de acumulare cu dublu flux.
In analiza numerica s-au investigat fluctuatiile de presiune aparute intre pintenul
colectorului si paletele rotorice. Rezultatele obtinute reprezinta o referintd in
proiectarea rotoarelor pompelor centrifuge cu dublu flux. Miscarea relativa dintre
rotor si pintenul colectorului genereaza interactiuni nestationare care afecteaza
performantele pompelor si este responsabila de aparitia fluctuatiilor de presiune.

Dunca [40], [41] a investigat cu ajutorul metodelor numerice 3D curgerea
stationara turbulenta intr-o pompa centrifuga cu dublu flux dublu etajata echipata
cu un post-stator la refularea din primul rotor si un ante-stator la aspiratia celui de-
al doilea rotor. Post-statorul are rolul de a uniformiza unghiul de curgere (3, de la
refularea primului rotor in timp de ante-statorul asigura un unghi de curgere B
favorabil la aspiratia celui de-al doilea rotor. Cercetdrile s-au axat pe interactiunea
rotor- post-stator, observand ca distributia de presiuni pe paletele rotorice este
influentata de prezenta paletelor post-statorice, propunand o solutie de diminuare a
acestor interactiuni.

* Fig. 1. 12 Pompé& centrifugd dublu etajatd cu dublu flux,
camera spirala

cu stator, Dunca [41]

al doilea rotor

primul rotor

tub de aspiratie

Fig. 1. 13 Traseul hidraulic analizat al pompei centrifuge dublu etajata cu dublu flux,cu stator,
Dunca [41]
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Din investigatiile anterioare efectuate asupra functionarii pompelor
centrifuge, se desprind urmatoarele concluzii:

v performantele energetice si cavitationale ale pompelor centrifuge sunt
afectate de fenomene hidrodinamice 3D complexe care apar in campul
hidrodinamic;

v functionarea pompelor cu dublu flux este afectata de forma camerei de
aspiratie si prezentei arborelui, care induc neuniformitati circumferentiale (vartejuri
si separari ale curentului) In cdmpului hidrodinamic amonte de rotor;

v dezvoltarea de noi metode de imbunatatirea a functionarii pompelor
centrifuge reprezintd o preocupare globalda larg dezbatuta 1in literatura de
specialitate;

v se doreste adoptarea de solutii inovative de imbunatatirea a performantelor
energetice si cavitationale ale rotoarelor prin reproiectarea geometrie paletelor.

1.3. Amenajarea hidroenergetica Lotru

Uzina Electrica Lotru are ca amenajare principala centrala Ciunget cu o
putere instalata de 510 MW,alimentata din lacul Vidra aflat pe cursul raului Lotru.
Acesta este un rau intramontan cu un debit constant de cca 4 m3/s, prea mic pentru
exploatarea Ciunget. In consecinta s-au realizat captari secundare din bazinele
hidrografice adiacente, apa fiind adusa in lacul Vidra in special prin pompare.

Statie de pompare
Jidoaia

4.

Slalle- 3 pomiare
Lotru aval

Statie de pompare
Petrimanu

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

Statiile de pompare din sistemul amenajarii hidroenergetice LOTRU sunt:
Lotru Aval (Balindru), Jidoaia si Petrimanu. Amplasarea lor fata de lacul Vidra pe
care-l deservesc este prezentata in Fig. 1. 14. Statiile de pompare sunt destinate
pomparii apei acumulate in lacurile artificiale create in spatele barajelor Lotru Aval
(NNR1030 m), Jidoaia (NNR 1182 m) si Petrimanu (NNR 1130 m). Pomparea este
realizata prin intermediul a doua tipuri de pompe:

e pompele MU 81 de fabricatie Neyrpic Franta;

e PRO de aceeasi provenienta, PRO 10-195 pentru Jidoaia si PRO 10.5-

170 pentru Petrimanu.
O parte din pompele PRO au fost fabricate si in Romania la UCM Resita.
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Din punct de vedere al capacitatii, pompele de la Lotru Aval asigura 1.06
m?3/s la functionare individuald si 2 m3/s la functionare in paralel ca debit maxim,
cele de la Jidoaia asiguradnd un debit de 4.5 m3/s la functionarea individualad si 9
m?3/s la functionarea simultang, iar cele de la Petrimanu asigura un debit de 4.66 in
punctul nominal de functionare, adica la o inaltime 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 dispozitie de catre beneficiar. Aceste valori ale debitelor sunt
cele care pot fi pompate in lacul Vidra (NNR 1289 m), din cele trei lacuri de
acumulare amintite anterior. Apa pompata urmeaza sa fie apoi turbinata in CHE
Lotru-Ciunget, CHE Malaia si CHE Bradisor. De la punerea in functiune, statiile de
pompare si-au indeplinit rolul si au necesitat doar reparatii curente.

Sistemul de captari si aductiuni secundare, suplimenteaza debitul captat cu
13.5 m3/s, fata de cei 4.5 m3/s ai cursului principal si asigura 75% din stocul de apa
necesar productiei de energie, ceea ce subliniazd importanta bunei functionari a
sistemelor de pompare.

1.3.1. Statia de pompare Jidoaia
Statia de pompare Jidoaia are o importanta deosebitd, aceasta statie de

pompare situdndu-se pe paraul Voinesita care alimenteaza lacul de acumulare
Jidoaia, care la randul lui face parte sistemul hidroenergetic de pe raul Lotru.

Fig. 1. 15 Vedere generala a statiei de pompare Jidoaia

in Fig. 1. 15 se prezintd o vedere generald a statiei de pompare Jidoaia in
care se observa barajul statiei de pompare si cladirea in care se afla hidro-
agregatele de pompare si motoarele de actionare.

Fig. 1. 16 prezinta schema amplasarii hidro-agregatelor din centrala. Se
poate observa ca pompele sunt montate in paralel, alimentate de patru conducte de
aspiratie, cate doua pentru fiecare pompa aferente fiecarei intrari. Pompele
refuleaza impreuna intr-o conducta de refulare, asigurandu-se un debit mare.
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Fig. 1. 16 Schema amplasarii hidro-agregatelor in SP Jidoaia, [38]

1.3.2. Parametrii functionali ai pompelor PRO 10-195 din SP Jidoaia.
Regimuri normale de exploatare

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

Statia de pompare este echipatd cu doua pompe de tip PRO 10 195, una de
fabricatie Neyrpic Franta (pompa 1) iar cea de a doua (pompa 2) de fabricatie sub
licentd la UCM Resita. Pompele, centrifuge cu dublu flux, au fost livrate pentru H =
193 m si Q = 4.2 m3/s, fiind antrenate de cate un motor electric de 10.5 MW la
turatia de 1000 rpm, motoare electrice de asemenea de fabricatie UCMR. Pompele
functioneaza individual sau simultan, in functie de debitul afluent in lacul de
acumulare. Pentru pompele PRO 10-195 de la SP Jidoaia valorile garantate ale
parametrilor functionali sunt prezentate in Tabelul 1.2.
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Tabel 1. 2 Parametrii functionali ai pompelor PRO 10-195 din SP Jidoaia

simbol | up | Veloe parametir unconai
Indltime manometrica totala H m 197 193 185
Debitul Q m3/s 4 4.2 4.6
Puterea absorbita P kw 8840 8940 9210
Randamentul total n % 87.5 89 90

Statia de pompare Jidoaia functioneaza la nivele variabile de aspiratie
cuprinse intre cotele 1180 m si 1171 m, cote ce corespund respectiv lacului plin NNR
si limitei impuse prin proiect pentru pompe (valoare considerata ca si referinta fiind
regasita de doua ori in documentatia tehnica). Din punct de vedere al refularii, statia
de pompare refuleaza intr-un bazin cu cota de radier de 1353 m prevézAut Ccu un
deversor la cota 1356 m, refularea fiind considerata cu nivel constant. In aceste
conditii, Tnaltimea geodezica a sistemului H geodezic variaza continuu, pe durata
exploatarii normale, intre urmatoarele valori:

- Hgeo min 1356.2 - 1180 = 176.2 m;
- Hgeomax 1357.2 - 1171 = 186.2 m.

1.3.3. Aspecte particulare privind functionarea pompelor de
acumulare PRO 10-195 care echipeaza SP Jidoaia

1.3.3.1. Masuratori ,in situ” efectuate la SP Jidoaia

Statiile de pompare din sistemul Lotru se afla in functiune de cca 40 de ani,
perioada in care pompele au suferit numeroase reparatii, cu precadere inlocuirea
rotoarelor. Din acest motiv caracteristicile reale de functionare s-au indepartat de
cele garantate de producator.
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Fig. 1. 18 Locul de amplasare a debitmetrelor pe schema amenajarii SP Jidoaia, Anton A.[12]
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Fig. 1. 19 Amplasarea aparatelor de masura folosite la masur&torile in situ, Anton A. [12]

O etapa importanta este determinarea caracteristicilor acestor pompe prin
masuratori “in situ”. Pentru SP Jidoaia masuratorile au fost efectuate de echipa
coordonata de Prof.dr.ing. Anton Anton de la Universitatea Tehnica de Constructii
din Bucuresti, Tn cadrul proiectului ,Determinarea caracteristicilor reale de
functionare ale hidroagregatelor se la statiile de pompare Petrimanu, Jidoaia si Lotru
Aval din amenajarea Lotru 2004-2006" Nr.87-12.02/04.05.2004. Acest proiect a
avut ca si institutie coordonatoare Universitatea Politehnica din Timisoara si director
de proiect pe Prof.dr.ing. Liviu Eugen Anton. Procedura aplicata a fost metoda
termodinamica, care in principiu determina caracteristicile pompei utilizand legea
conservarii energiei, Baya si altii [21], Stuparu [99]. Fig. 1. 18 si Fig. 1. 19 prezinta
schema amplasarii aparatelor de masura utilizate pentru efectuarea masuratorilor.

1.3.3.2. Reprezentarea grafica a rezultatelor masurate

In urma ma&suratorilor efectuate de Prof.dr.ing. Anton Anton s-au trasat
curbele caracteristice pompelor PRO 10-195 care echipeaza SP Jidoaia (Fig. 1. 20 si
Fig. 1. 21).

Pompa 1 realizeaza o inaltime manometrica de cca 172-185 m si pompa 2
cca 180-187 m (Fig. 1. 20), inaltimi de pompare mai mici decat indltimea garantata
de producator. Din suprapunerea curbelor caracteristice pompelor (Fig. 1. 22) se
observa domeniile de functionare mult diferite, pompa 1 pompéand in permanenta la
aceeasi inaltime de pompare un debit mai mare decat pompa 2.

Din punct de vedere al randamentului, punctele masurate sunt apropiate
(Fig. 1. 21). Se constata o diferenta clara intre valorile corespunzatoare pompei 1 in
comparatie cu cele corespunzatoare pompei 2. Randamentul maxim garantat este
de 90% la H = 185 m, cu o toleranta de £ 1,5% pentru incertitudinea masuratorii si
una de constructie de = 0,7%. Toleranta admisa pentru debit este de £ 10%. Toate
tolerantele sunt interpretabile conform codului CEI 198/1966, cod aflat in vigoare la
nivel European la acea vreme.
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Fig. 1. 20 Inltimea de pompare si puterea absorbitad pentru pompele PRO 10-195 de la SP
Jidoaia, Anton A. [12]
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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 echipeaza SP
Jidoaia, obtinute in urma masuratorilor in situ, sunt comparate in continuare cu
datele de catalog livrate de producator.
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Fig. 1. 22 Suprapunerea curbelor obtinute prin masuratori in situ cu datele de catalog -

indltime de pompare si putere absorbitd, Anton A. [12]
95

%
g - —
- ]
— e
o — e A
* \
~ \ | \
— \ /
80 > s \ \
- \ —

= ] Curbade ] Curba pompei 1 |
£ . NEEE=H J
= 75 1] catalog
g "
£ - " \_‘1
3 | Curba pompei 2 |
2 70 | J |
©
o

65

60

55

50

3 32 3.4 36 3.8 4 4.2 4.4 46 48 5
Debit Q(mc/s)

Fig. 1. 23 Suprapunerea curbelor obtinute prin masuratori in situ cu datele de catalog -
randament total, Anton A. [12]

Din figurile 1.20 - 1.23 reiese ca functionarea in domenii de debite diferite
apare din cauza diferentelor constructive ale pompei produse la UCM Resita fata de
pompa produsa la Neypirc Franta. Alterarea performantelor energetice se datoreaza
in primul rand reparatiilor repetate care au dus la la modificarea geometriei initiale a
rotoarelor. Pompele functioneaza cu inaltime de aspiratie negativa, adica exista
continuu o contrapresiune la intrarea in rotor, care ar trebui sa aiba un efect
favorabil din punct de vedere cavitational. Dezvoltarea peste limita tolerata a
fenomenului de cavitatiei conduce la distrugerea rotoarelor, observandu-se la
aspiratie lipsa bordurilor de atac pe unele din palete, lucru datorat dezvoltarii
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accentuate a fenomenului de cavitatiei. Evident este ca pompele functioneaza la
parametrii sub valorile garantate de producator.

1.3.4. Concluzii privind constructia si functionarea pompelor PRO 10-
195 care echipeaza SP Jidoaia

Analiza comportarii in exploatare a pompelor care echipeaza statia de
pompare Jidoaia are o importantd deosebita. Buna functionare a pompelor ce
echipeaza aceasta statie de pompare este conditionata de o functionare la
parametrii de proiectare si lipsita de incidente care pot aparea in urma fisurarii
paletelor datorate fenomenului de cavitatie. Aparitia acestor incidente duce la
pierderi in productia de energiei electrica obtinuta pe baza energiei hidraulice.

Proiectarea si realizarea acestor statii de pompare cat si a pompelor,
respectiv rotoarelor au avut loc in anii 1970, in functionarea acestora intervenind
uzura si degradarea cauzate atat de exploatarea indelungata cat si de eroziunile
cauzate de fenomenul de cavitatie. Fiind in exploatare de mai mult de 30 de ani, au
ajuns practic la limita duratei normale de viata.

Performantele energo - cavitationale ale acestor pompe sunt afectate de
starea lor tehnica actuala, dar si de metodele de proiectare utilizate in urma cu
jumatate de secol.

Din aceste motive se impune retehnologizarea lor, cel putin prin
reproiectarea, executia si incercarea rotoarelor si/sau reproiectarea componentelor
din amonte si aval de rotor.

Din analiza constructiva a pompelor PRO 10-195 care echipeaza SP Jidoaia
se observa ca traseul hidraulic al pompelor este de o forma particulara cu
dezavantaje importante:

e camerd de aspiratie sub forma a unui pantalon cotit prevdzuta cu o pild
centrala si strabatut de arborele pompei. Camera de aspiratie

e rotor cu palete foarte lungi si foarte curbate in zona de intrare;

e bordul de atac ascutit al paletelor.

Particularitatile constructive descrise mai sus conduc la existenta unui camp
de viteze neuniform la intrare in rotor mult diferit de conventionala ,intrarea axiala”
utilizata cu precadere la proiectarea pompelor centrifuge. De asemenea forma
paletelor la intrare in rotor si conditiile speciale de la aspiratie fac imposibila evitarea
dezvoltarii excesive a fenomenului de cavitatie chiar la indltimi de aspiratie negative
mai mari de -30 m.

Avand in vedere constructia statiei de pompare si a pompelor rezulta c3,
pentru imbunatatirea functionarii acestor pompe din punct de vedere energetic si
cavitational trebuie studiatda curgerea in zona de aspiratie si gasite solutii de
fmbunatatire atat a structurii curentului la intrare in rotor cat si a cresterii valorilor
presiunii statice in zona de intrare pe paletajul rotoric.

Desi cele doua pompe sunt identice constructiv, ele au comportari diferite in
exploatare, domeniile de functionare fiind diferite, atdt in ceea ce priveste
caracteristica H=f(Q) cat si randamentul. Pompele nu mai realizeaza parametri de
functionare initial garantati de producator existand probabilitatea ca acesti
parametri sa nu fi fost atinsi niciodata, pe parcursul exploatarii lor. Gradul de
dezvoltare a fenomenului de cavitatie este peste limita tehnica tolerabila, ceea ce
afecteaza atat parametri functionali cat si distrugerea prematura a rotoarelor,
inlocuirea rotoarelor cu altele noi, de aceeasi configuratie geometrica nu rezolva
problema din punct de vedere cavitational. Retehnologizarea statiilor de pompare de
acumulare, din Romania, prin schimbarea rotorului este absolut necesara, astazi
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existand metode de proiectare avansate care pot genera geometrii ale rotorului cu
caracteristici energo-cavitationale superioare.

Fig. 1. 24 Rotorul pompei PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia, erodat cavitational

Pe baza acestei analize se observa necesitatea imbunatatirii performantelor
energetice si cavitationale ale pompelor PRO 10-195 care echipeaza statia de
pompare Jidoaia.

1.4. Obiectivele si continutul tezei de doctorat

Scopul activitatii de cercetare din cadrul tezei de doctorat este de a analiza
din punct de vedere experimental si numeric functionarea rotoarelor pompelor PRO
10-195 care echipeaza SP Jidoaia. Proiectarea si realizarea unor solutii inovative
pentru imbunatatirea performantelor energetice si cavitationale ale acestor rotoare.
Pentru indeplinirea acestor etape s-au propus urmatoarele obiective:

1. Proiectarea si realizarea unui stand experimental de laborator destinat
incercarii pompelor centrifuge.
2., realizarea si implementarea in standul experimental al rotorului model si
al conductei de la aspiratie model al pompei PRO 10-195.
3. Determinarea experimentala a performantelor energetice si cavitationale
ale rotorului model de pompa de acumulare. Evaluarea numerica a
performantelor energetice ale rotorului model.
4. Analiza experimentald a campului nestationar de presiune pe sectiunea de
iesire a camerei de aspiratie.
5. Compararea rezultatelor numerice cu date experimentale.
6. Implementarea unor solutii inovative de imbunatatirea a performantelor
energetice (prin reproiectarea rotorului) si a comportamentului cavitational
ale rotorului de pompa de acumulare (prin montarea unui impulsor amonte de
rotorul principal).
7. Transpunerea la prototip a datelor obtinute.
Pentru indeplinirea obiectivelor propuse, continutul tezei este structurat dupa cum
urmeaza:
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Capitolul 1 - stadiului actual al cercetdrii in domeniul pompelor
centrifuge, identificarea problemelor din functionare a pompelor de
acumulare care echipeaza SP Jidoaia.

Capitolul 2 - proiectarea si realizarea unui nou stand experimental
destinat Tncercarii pompelor centrifuge.

Capitolul 3 - realizarea, implementarea si testarea 1in standul
experimental de laborator al rotorului model de pompa de acumulare
PRO 10-195 din SP Jidoaia.

Capitolul 4 - realizarea, implementarea si evaluarea influentei camerei
de aspiratie model al pompei de acumulare asupra performantelor
energetice si cavitationale ale rotorului model.

Capitolul 5 - evaluarea experimentald a campului nestationar de
presiune pe sectiunea de iesire din camera de aspiratie si validarea
rezultatelor numerice cu date experimentale

Capitolul 6 - simularea numerica a curgerii 3D stationara turbulenta in
traseul hidraulic model al pompei de acumulare (traseul hidraulic model
implementat in standul experimental). Evaluarea structurii curentului la
intrarea in rotor.

Capitolul 7 - proiectarea si testarea unor solutii inovative de
fmbunatatire a performantelor energetice si cavitationale ale rotorului de
pompa de acumulare.

Capitolul 8 — concluzii, contributii personale si perspective.
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2. Proiectarea si realizarea standului
experimental

2.1. Introducere

Ramura masinilor hidraulice care se ocupa cu studiul pompelor este una
foarte dezvoltatd, in lume existdnd mai multe centre si institute care au ca domeniu
de activitate analiza numericd si experimentald a curgerii in turbomagini.

In aceste centre si institute se realizeaza o varietate mare de incercari
experimentale aplicate pompelor, de la fincercari globale - determinarea
caracteristicii standului, a pompei, determinare randamentului cu metoda
termodinamica, pana la incercari speciale - determinarea cdmpului de presiuni
nestationare cu ajutorul traductorilor de presiune miniaturali, masuratori cu DPIV
(Digital Particle Imaging Velocimetry), LDV (Laser Doppler Velocimetry) si PIV
(Particle Imaging Velocimetry).

Laboratorul de Mecanica Fluidelor din Lyon-Franta este dotat cu un stand
experimental de incercare a pompelor cu circuit inchis, Fig. 2. 1 - stanga. In Fig. 2.
1- dreapta este prezentata sectiunea test din circuitul standului, sectiune in care
cercetatorii de aici au investigat curgerea intr-o pompa centrifuga care prezinta un
post-stator la refulare. Masuratorile s-au realizat la punctul optim de functionare al
pompei cu Laser Doppler Velocimetry (LDV), investigate fiind campurile
hidrodinamice din rotor si stator, Akhras [8].

Fig. 2. 1 Stand experimental din Laboratorul de Mecanica Fluidelor -Lyon (Franta):sectiunea de
testare - stanga; schita standului - dreapta , Akhras [8]

Universitatea Tehnica din Darmstadt, are de asemenea in laboratorul de
masini hidraulice, un stand cu circuit inchis pentru incercarea pompelor (Fig. 2. 2).
Aici se pot efectuat masuratori pentru determinarea randamentului total al
pompelor, Tamm si altii [110]. Pe acest stand se mai pot efectua si incercari
experimentale pentru determinarea cdmpului hidrodinamic in rotoare, Tamm si altii
[108] [109].
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b)Schita standului
Fig. 2. 2 Stand experimental de la Universitatea Tehnica din Darmstadt (Germania), Tamm
[108]

La Universitatea din Osaka Japonia, Prof.dr.ing. Yoshinobu Tsujimoto
opereaza un stand de laborator in care se pot investiga diferitele tipuri de
instabilitati induse de cavitatie ce apar in zona impulsorului, Tsujimoto [113]. Schita
standului este prezentata in figura de mai jos:

PRESSURE CONTROL TANK
Fig. 2. 3 Stand experimental de la Universitatea din Osaka (Japonia), Tsujimoto [113]

BUPT



52 Proiectarea si realizarea standului experimental - 2

Fig. 2. 4 Stand experimental de la Institutul de  Fig. 2. 5 Stand experimental din Laboratoire
Masini Hidraulice din Braunschweig de Mécanique din Lille (Franta), sectiunea
(Germania), sectiunea test, Detlev [37] test, Pavesi et al. [90]

La Institutul de Masini Hidraulice din Braunschweig din Germania exista un
stand experimental (Fig. 2. 4) pe care se efectueaza masuratori cu DPIV (Digital
Particle Velocimetry). Cu aceasta tehnica de masurare ne-invazivd se realizeaza
masuratori in timp real al cdmpurilor de viteze instantanee cat si campuri de curgere
complexe intalnite la pompe centrifuge. DPIV poate livra toate cele trei componente
ale vitezei din cdmpul analizat, Detlev [37].

Pe standul de pompe din , Laboratoire de Mécanique” din Lille (Franta), cu
ajutorul echipamentului PIV (Particle Imaging Velocimetry) se analizeaza campurile
hidrodinamice din zona de interactiune dintre rotor si stator intr-o pompa radiala.
Sectiunea test este prezentatad in Fig. 2. 5, Pavesi si altii [90].

In continuare se vor prezenta particularitatile standului pentru incercarea
pompelor din Laboratorul de Masini Hidraulice de la Facultatea de Mecanica din
cadrul Universitatii Politehnica din Timisoara.

2.2. Proiectarea standului pentru incercarea pompelor
centrifuge

Scopul standului experimental este de a reproduce la scarda redusa
fenomenele hidrodinamice dintr-o statie de pompare, specifice curgerii in traseul
hidraulic al pompelor de acumulare cu dublu flux. Pentru indeplinirea acestui
deziderat traseul hidraulic model al pompei de acumulare va fi modelat, realizat si
implementat pe standul experimental. Pentru a reproduce cat mai fidel traseul
hidraulic al pompei de acumulare se vor realiza modele ale camerei de aspiratie si
rotorului, acesta din urma fiind instalat intr-o carcasa disponibila in laborator.

Cu acest stand se pot efectua investigatii experimentale privind
performantelor energetice (H, P si n) si cavitationale (NPSHc) ale rotoarelor model
de pompe de acumulare. Configuratia standului permite si realizarea de investigatii
speciale aplicate pompelor. Campul de presiune nestationara amonte de rotorul
model al pompei de acumulare va putea fi evaluat prin intermediul masuratorilor de
presiune nestationard - 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. si Baya [14]. Se considera o conducta compusa din tronsoane
de diferite diametre, alimentata de un rezervor cu nivel constant. Se aplica ecuatia
energiei intre suprafata libera si iesirea din conducta:

2 2

2 Yo . Po a3 V3  P3

+ +H= + + Y hpo- (2.1)
29 pg 59 oot 2P0

unde: Vg =0, p3 = pat,d3z = 1, in cazul migcarilor turbulente.

Pierderile hidraulice se determina ca o suma a pierderilor ce apar pe fiecare
tronson:

2 nz
> s = 11D 24,1 Z+ 12 Zg“,z %+ Di Z (2.2)
=1

€ 1 h
/Y A, p
AT

P4
P T r',.-qq.’
a 0 h
Ge=ab+ac+ad
Fig. 2. 6 Conducta compusa din tronsoane, Anton si Baya [14]

Deci:
2 2 Ny 2 n2
- %2 / v /
M+H:_3+_1 /11 l.;.zgll _|__2 12 2 +ZCIZ +
pg 29 29 Dy i 29 D, =
o (2.3)
Di+25i3
i=1
Tindnd cont de ecuatia continuitatii:
2 2 2
d d d
Ty, =t%2,, 2058, (2.4)

4 1774 72774
rezulta:
n, 4 ns
Po—Pat V3 I ds I3
+H= 1+/1 C —= +/1—+ Cio || == | +|A3=+) (;

Generalizand pentru N tronsoane, se poate scrie:
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Po — Pat va % /j < {C" J4
—a+H:_n 1+ A 4+ { -n (26)
J . J . :
P9 29| 1o dj = dj
din care rezultd imediat viteza medie a ultimului tronson:
2g [po —Pat Hj
_ pPg
V=
n T a )V (2.7)
1+Z Aj d-+_ Cjj .
j=1 J =1 J
care permite calculul debitului:
Po — Pat
29[ +HJ
o=~ dz pg
4 n I nj a (2.8)
n
Jj=1 J =1 J

Caracteristica sistemului, format din trei tronsoane se obtine usor, pe cale
grafica, prin insumarea pierderilor la un anumit debit. Aceasta caracteristica serveste la
rezolvarea problemelor de exploatare. De exemplu, pentru nivelul apei din figura,

considerédnd py = pa¢, punctul de functionare este A, debitul care trece prin sistem

Qp , iar pierderile hidraulice pe cele trei tronsoane sunt hpy, hpy, hp3 .

2.2.2. Curbe caracteristice pentru conducte

Se defineste drept caracteristica intrinseca a unui tronson de conducta
dependenta hp = f(Q), dintre pierderile hidraulice si debit. Caracteristica unei retele

de conducte se defineste ca fiind dependenta intre energia specifica totala necesara
vehicularii fluidului in sistem si debit:

m 2

/ v
H=|1+2 E+Z(,- % (2.9)
i=1
m 2
H=|1+2 L+Z(,- Q—szQZ (2. 10)
b7 )2es

Reprezentarea grafica a acestei dependente reprezinta caracteristica retelei.
Aceasta curba permite solutionarea pe cale grafo-analiticd a multor probleme de
exploatare.

Daca conducta este alimentata de un rezervor (Fig. 2. 7) se poate determina
debitul in functie de nivelul apei din rezervor.
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HA
..g Pj
= ] ]
P
. | |
’ _ b Fig. 2. 7 Curba caracteristicd a unei
1 dl +) H_f(Q) Il conducte alimentate dintr-un rezervor,
) ' 0 Il Anton si Baya [14]
|
!
i M I
1|
T 0 T >
Q’L’ Q

Parabola H = kQZ se reprezinta intr-un sistem de axe de coordonate corelat cu
schita la scard a conductei, originea sistemului gasindu-se la iesirea din conducta.
Se prelungeste nivelul apei din rezervor si la intersectia acestuia cu curba
caracteristicd se obtine punctul de functionare P . Coborand o verticald se obtine
abscisa punctului P, care reprezinta debitul in punctul de functionare.

2.2.3. Determinarea pierderilor hidraulice din noul stand
experimental

Pentru calcularea pierderilor hidraulice se considera urmatorii coeficienti de
pierderi locale, Idelcik [57]:
- la aspiratia lichidului de lucru in conducta de aspiratie {,=0.5;
- invana pland Gy-plana=0.05;
- In coturi {t=0.8;
- la refulare in rezervorul 2, {;=1;
- n conducta de legatura dintre cele doua rezervoare, aspiratie r-ceg=0.5
respectiv refulare Ca-ceg=1.
Se considera un domeniu de debite Q=5...45 [I/s].
De asemenea se cunosc:
- lungimile si diametrele conductelor: 1;=0.25 [m]; 1=2.25 [m]; 13=0.5 [m];
14,=1.08 [m]; I15=0.5 [m]; l6=4.6 [m]; 1;=1.3 [m]; Is=1.15 m; 19=0.6 [m]
- diametrul conductei de aspiratie D1=0.1 [m];
- diametrul conductei de refulare D,=0.08 [m];
- diametrul conductei de legdturd D3=0.2 [m].
In functie de domeniul de debite si diametrele conductelor se calculeaza
vitezele pe fiecare tronson de conducta cu relatia:

_4:Q
xD?
Se considera vascozitatea cinematica apei v =1.01x10"° si rugozitatea
conductelor se admite k=0,01 mm. Cu acesti doi parametri se calculeaza in functie
de viteza, cu relatia de mai jos, numarul Reynolds care determina tipul curgerii
lichidului in conducte, acesta putand fi laminara sau turbulenta:
Re - V- D
1%

Conducta se va considera putin rugoasa (k=0.01 [mm]) iar valoarea

coeficientului de pierderi longitudinale se va calcula cu relatia de mai jos:

v (2. 11)

(2. 12)
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2
A= ;k (2. 13)
2In| ————
3.71-D
Rezultatele obtinute cu relatiile de mai sus sunt date in Tabel 2. 1:

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

D
[m] Circuit 1 Circuit 2 Circuit 3

D1=0.11 [m] D,=0.08 [m] D3=0.26 [m]
Q
[1/s] v Re A Vv Re A Vv Re A
[m/s] x10° [-]1 | [m/s] x10° [-1 | [m/s] x10° [-]

5 0.637 0.630 0.995 0.788 0.159 0.315

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 o 3.979 3.152 N 0.637 1.261 ™
25 3.183 3.152 o 4.974 3.939 | o 0.796 1.576 | o
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 si pierderile hidraulice locale se calculeaza
cu relatiile (2.14) respectiv (2.15):

I, vZ 5 vZ I v¥
hplong_ 1 D_12_1 + Diz_l + Diz_l +
1 <9 1 <9 1 £9
(2.14)
2 2 2 2 2 2
|| v s va ) 1le vi| |17 V2| \ls V2l ;]9 V5
D2 Zg D2 Zg D2 Zg D2 2g D2 2g D3 Zg
2 2 2 2 2 2
v 4 4 v v v
MPioc = 67 S+ Sv_plana 5+ Scot3 5+ Cage *4re_ieg 2y *Cac_ieg 2y 2 19)

Pentru obtinerea curbei caracteristice a retelei se admit cinci valori ale
coeficientului de pierderi hidraulice locale din vana pland, acesta reprezentand
gradul de deschidere al vanei:
- &-plana=0.05 —-respectiv cand vana este deschisa aprox. 100%;
- cv—plana=11;
- Cv-plana=33;
- cv—plana=6;

- CV-pIana=99;
Suma tuturor pierderilor hidraulice din circuit se obtine cu relatia (2.16):

thcirc = hPioc +hPiong

(2.16)

Rezultatele obtinute cu relatiile de mai sus sunt date in Tabelul 2.2.
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Tabel 2. 2 Pierderile hidraulice din circuitul standului experimental

th ~[m]
circ
Q[l/S] Cv-plana Cv-plana Cv-plana zv-plana zv-plana
=0.05 =11 =33 =66 =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 mentionate in tabelul de mai sus se obtine caracteristica retelei,
care reprezinta variatia pierderilor hidraulice pe circuit la cele cinci regimuri de
deschidere a vanei, in functie de domeniul de debite admis la inceput (Fig. 2. 8).

Caracteristica retelei de conducte a standului
50 T T T T

— 0.05

30

20

Suma pierderilor hidraulice [m]

10 -

0 1 1
0 10 20 30 40 50

Q [I's]
Fig. 2. 8 Caracteristica energetica de functionare a standului experimental: thdm suma

pierderilor hidraulice din circuit in functie de debit

Caracteristica de functionare a standului se mai numeste si caracteristica
intrinseca si arata de cata energie este nevoie pentru a vehicula un anumit debit de
lucru pentru pozitii diferite ale organului principal de reglare. Reglarea debitului se
face prin deschiderea/inchiderea vanei plane de pe conducta de refulare; astfel ca la
deschideri mici ale vanei suma pierderilor din circuitul standului ajunge la o valoare
de aprox. 2 m. In cazul vehicularii unor debite mari in circuitul standului
experimental suma pierderilor hidraulice devine o problemd, aceasta ajungénd la o
valoare de peste 40 m (Fig. 2. 8).
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2.2.4. Realizarea standului experimental de Ilaborator pentru
fncercarea pompelor centrifuge

Standul experimental pentru determinarea performantelor energetice si
cavitationale a pompelor centrifuge este instalat in cadrul Laboratorului de Masini
Hidraulice de la Universitatea ,Politehnica” Timisoara, (schita cu dimensiunile
principale este prezentata in Fig. 2. 9 iar 2 fotografii sunt prezentate in Fig. 2. 10.
Este realizat complet din inox pentru a permite realizarea investigatiilor de nalta
performantd cu laser. Acesta este compus din doua rezervoare (fiecare avand
capacitatea de 1 m3, conductele si coturile circuitului hidraulic, o vana sferica si
douad vane plane care permit izolarea sectiunii de lucru in vederea montarii rapide a
diferitelor rotoare care se testeaza. Pentru aerisirea instalatiei, rezervoarele sunt
prevazute cu, cate un robinet de aerisire. De asemenea noul stand este echipat cu
aparate de masura: debitmetru, traductoare de presiune, termocupla etc. toate
acestea fiind legate la un sistem automat de achizitie de date.

T "Dn-’t s o

I =3 ‘ T
Conducta de refulare J
Debitmetru Vana plan

Vana
plana

Rezervor Traductori de presiune

J Ptl PR

Vana sferica

]Eii. =
e Lt et it ol St :
f i !

o Pompé si cot
Conducta aspiratie pas

Fig. 2. 9 Schita standului experimental pentru determinarea performantelor energetice si
cavitationale a pompelor centrifuge din cadrul Laboratorului de Masini Hidraulice de la
Universitatea Politehnica din Timisoara

Fig. 2. 10 Stand experimental pentru incercarea pompelor disponibil la Laboratorului de Pompe
de la Universitatea Politehnica Timisoara
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2.3. Echipamente de masura

Aparatele de masura care echipeaza standul experimental se impart in doua
categorii:
¢ echipamente de masura pentru determinarea performantelor energetice si
cavitationale ale rotoarelor de pompa centrifuga: debitmetru, traductori de
presiune, invertor de turatie, termocupla;
¢ echipamente de masura pentru investigarea curgerii nestationare pe
sectiunea de iesire din camera de aspiratie: traductori de presiune
nestationari.
Standul experimental este dotat cu un sistem automat de comanda si
achizitie de date.

2.3.1. Echipamente de masura pentru determinarea caracteristicilor
globale ale pompelor centrifuge

2.3.1.1. Echipament pentru masurarea debitului

Debitul vehiculat de pompa in circuit este determinat cu ajutorul unui
debitmetru electromagnetic de fabricatie Siemens, montat pe conducta de refulare
(pe sectiunea superioara). Caracteristicile debitmetrului electromagnetic sunt
urmatoarele:

- domeniul de debite: 0...45 |/s;

- precizie: 0.2 % £2.5 mm/s ;

- semnal intrare-iegire 1 intrare pe curent, 1 iesire digitald, 1 releu de iesire ;
- ecran digital iluminat cu text alpha numeric 3 x 20 caractere;

- alimentare:12-24 V AC-DC, 115-230 V AC ;

- temperatura de functionare:-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 masurarea presiunilor

Pentru masurarea presiunilor din circuitul standului experimental sunt
prevazute douad traductoare de presiune, un traductor de presiune manovacuumetric
si un traductor de presiune manometric. Traductorul de presiune manovacuumetric
este montat pe conducta de aspiratie a standului si masoara presiune la intrarea in
pompa (Fig. 2. 12). Traductorul este de fabricatie Turck si are urmatoarele
caracteristici:

- semnal de iesire:4 - 20 mA;

- precizie: £0.13%;

- racord: 1/4" NPT(M);

- putere: 12 - 28V DC (neregulat);

- domeniu de functionare: -1+2.5 bar.

Fig. 2. 13 Traductor de presiune manometric

Traductorul de presiune manometric este montat pe conducta de refulare a
standului si masoara presiune de la iesirea in pompa (Fig. 2. 13).Traductorul este de
fabricatie Ellison si are urmatoarele caracteristici:

- semnal de iesire 1 - 5 VDC;

- precizie £0.13%;

- racord 1/4" NPT (M);

- putere 9 - 36V DC;

- domeniu de functionare 0 pana la +6 bar.
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2.3.1.3. Echipamente pentru masurarea temperaturii

Pentru monitorizarea temperaturii lichidului de lucru s-a prevazut o sonda
de temperatura, montatd pe conducta de refulare a standului experimental n
vecinatatea sectiunii de refulare a pompei (Fig. 2. 14). In Fig. 2. 15 sunt prezentate
tipurile de monturi pentru traductoarele de presiune si sonda de temperatura.
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Fig. 2. 14 Sonda de temperatura
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Fig. 2. 15 Tipuri de montura a traductoarelor de presiune si sondelor de temperatura

Sonda de temperatura este de fabricatie E.L.C.O si are urmatoarele
caracteristici:
- domeniu de temperatura:0-1800 °C;
- precizie 5%;
- referinte ajustari IEC: 584-2.

2.3.1.4. Echipamente pentru masurarea caracteristicilor motorului
electric

Pentru comanda si monitorizarea parametrilor electrici si mentinerea la
turatie constant a motorului electric, standul experimental a fost dotat cu un
invertor de turatie. Invertorul ACS850 este un convertizor de frecventa trifazat cu
puterea nominald de 45 KW fabricat de ABB. In vederea asigurarii posibilitatii de
comanda a motoarelor asincrone cu turatie mica invertorul ACS850 este echipat cu
tehnologia Direct Torque Control (DTC). Panoul de control cu butoanele de comanda
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si afisaj digital permite controlul motorului electric atat local cat si de la distanta.
Invertorul permite reglarea in timp real a turatiei motorului electric (de Ia
500...3000 rpm) cat si mentinerea unei turatii constante in timpul experimentelor.
Panoul de forta echipat cu invertorul ACS850 si panoul frontal aferent se pot vedea
in Fig. 2. 16.

s

([ TWAY

Fig. 2. 16 Invertorul ACS850 in laboratorul de pompe: panoul frontal la pornire (stanga) si
panoului de comanda (mijloc), interiorul panoului de comanda (dreapta)

2.3.1.5. Echipamente pentru achizitia datelor masurate de aparatele
de masura

Placa de achizitie

Pentru achizitia datelor masurate de aparatele de masura cu care este dotat
standul experimental, s-a implementat in panoul de comanda a standului o placa de
achizitie de date (Fig. 2. 17) si prezintd urmdtoarele caracteristici:

- conectare la calculator tip PC prin interfatd compatibild USB;

- 32 de canale cu intrari diferentiale in tensiune/curent cu precizie de 12 biti;

- constructia este modular cu posibilitatea de extindere ulterioara cu inca 32 de
canale;

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

- frecventa de achizitie 100 ks/s;

- memorie de esantionare de 512 k esantioane;

- suport pentru Windows/Linux;

- izolare opticd/galvanic intre intrari si interfata cu calculatorul;

- consum de putere max. 10 W;

- domeniul de temperaturd de functionare 0 - 40 °C;

- posibilitatea adaugirii ulterioare de module de comanda.
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Fig. 2. 17 Placa de achizitie de date
Soft-ul de achizitie de date

Soft-ul de achizitie de date este implementat pe platforma Windows afisand
grafic in timp real curba energeticd H=f(Q) si tabelar urmatoarele marimi:
- presiunea la aspiratie Pa [bar];
- presiunea la refulare Pr [bar];
- debit Q [I/s];
- puterea la arbore a motorului electric Parb [kW];
- turatie n [rpm];
- temperatura t [°C];
- indltime de pompare H [m];
- randament n [%].
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File  About
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Presiune refulae: p_ref = 02.0715 bar E Ui Curent: |37.05 A
Turalie: n = 2999.7 ot/min S
Putere mecanica: P = 20,84 KW/ wrali pm
Inalime pompare: H = 028.3m e e
Putere Electica: (2093 Kw
Comanda Curent (medie) [37.252 | A

Addr Slave: [1 | Functie:[3 | Registur 122 | - hihe waor Tuatie (medie} (23337 | pm
— Start Achizitie
o Automata Putere M di 2084 Kw
Ret, Speec: (3000 4] Export dote e iee el 2064 |
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Grafic H-Q Cam IP: [192168.1.50 | Rec. Resol [640x480 v
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Fig. 2. 18 Interfata grafica a softu-lui de achizitie de date

Soft-ul de achizitie de date are urmatoarele caracteristici:
- interfata grafica cu user friendly, Windows/Linux;
- trasare de grafice in timp real;
- posibilitatea de salvare si deschidere ulterioara a fisierelor de date;
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- posibilitatea de exportare a datelor pentru calcul tabelar si prelucrarea ulterioara
cu alte unelte software;

- posibilitatea interfatarii de noi senzori dupa o formula de conversie specificata;

- posibilitatea calculului unor marimi de sinteza functie de marimile masurate
dupa o formula data;

- posibilitatea corectarii iesirii senzorilor functie de marimile masurate de alti
senzori dupa o formula data;

- posibilitatea de impune intervalul de achizitie de date de la 0 la 1000000 sec.

2.3.2. Echipamente de madsurda pentru investigarea curgerii
nestationare pe sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie.

2.3.2.1. Traductorii de presiune piezorezistiv si amplificatorul de
semnal

Masuratorile experimentale ale campului nestationare de presiune se vor
efectua cu ajutorul a doi traductori de presiune piezorezistivi fabricati de KISTLER,
tip 4043A2, care s-au montat pe sectiune de iesire a cotului de la aspiratie (Fig. 2.
19).
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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 absolutd pentru masurarea presiunii statice si dinamice.
Elementul traductor este o celuld de siliciu care Tmpreuna cu un rezistor de presiune
- rezistiv, formeaza o punte Wheatstone. Circuitul tip punte este alimentat
permanent. Sub actiunea presiunii, puntea intra in dezechilibru, rezultand la iesire
un semnal care insumeaza 500 mV pe tot domeniul de masura.
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Tabel 2. 3 Date tehnice privind traductorul de presiune piezorezistiv de tip 4043A2

Specificatii

Presiune absoluta

Domeniul de masura baraps 0...2
Supraincarcarea baraps 5
Sensibilitate mV/bar 250
Scala de masura mV 500
Curentul de calibrare mA 2...5
Offset fata de zero mV <£20
Liniaritate % FSO <+0.3
Temperatura de operare oC -20...50
Temperatura min./max. oC -40...70
Frecventa naturala kHz >30
Diametrul frontal mm 12

Filet M12x1.25
Lungime mm 16

Semnificatia datelor tehnice

Domeniul de masura reprezinta domeniul de masurare al traductorului prevazut

din fabricatie (de la limita minima la cea maxima admisa).

Supraincarcarea reprezintd valoarea maxima aplicabil asupra incarcarii
traductorului fara a afecta performantele.
Sensibilitate reprezinta raportul dintre semnalele de iesire si .
Scala de masurd sau capatul de scara (Full Scale output - FSQO) reprezinta
diferenta dintre semnalele de iesire in limitele specificate.
Curentul de calibrare este definit ca si curentul de excitare a puntii la care
traductorul afiseaza valorile specifice pentru sensibilitate, capatul de scara
offset-ul fata de zero.
Offset-ul fata de zero reprezinta semnalul de iesire aplicat la temperatura de
referinta.
Liniaritatea reprezinta deviatia maxima a curbei de calibrare fata de o dreapta
specificata (Fig. 2. 20).

Curba de calibrare a traductorului este o dreapta inchisa intre doua paralele,

a carei conditie principald este sa porneasca din valoarea offset-ului ZMO, Fig. 2. 20.
Panta dreptei reprezinta sensibilitatea traductorului in timp ce distanta masurata pe
directia ordonatei, dintre cele doua paralele, reprezinta liniaritatea exprimata in
procente fata de scala maxima de masura. Corectia curbei de calibrare se face prin
impunerea offset-ului ZMO in programul amplificatorul piezorezistiv.

Certificatul de calibrare a traductorului AD3.

Curentul de calibrare Sensibilitate | Offsetul fata de zero Capatul de scara
[mA] [mV/bar] ZMO [mV] FSO [mV]
3.732 250 0.1 500

Certificatul de ca

librare a traductorului AD4

Curentul de calibrare | Sensibilitate | Offsetul fata de zero Capatul de scara
[MmA] [mV/bar] ZMO [mV] FSO [mV]
3.803 250 1.79 500
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Fig. 2. 20 Curba de calibrare a traductorului [3]
Functionarea traductorului si amplificatorului de presiune

in Fig. 2. 21 este reprezentatd diagrama de functionare a traductorului de
presiune piezorezistiv. Rezistorii sunt asezati pe membrana de siliciu, astfel incat
sub actiunea presiunii, rezistentele Ris si R3s prezintd valori ridicate, iar Ras si Ris se
diminueaza. Datorita unui factor de masurda mare, rezultd valori mari ale lui AR,
ducand la un dezechilibru mare a puntii si mai departe la un semnal ridicat la iesire.

Abaterea si erorile de temperatura sunt corectate de rezistorii de
compensare aflati pe un circuit instalat pe carcasa traductorului.

Cand fluxul de presiune actioneaza asupra membranei traductorului,
semnalul este transmis la celula de masura printr-un tampon de ulei. Astfel circuitul
de tip punte intra in dezechilibru si se obtine un semnal de iesire in volti
proportional cu presiunea. Traductorul este proiectat sa functioneze la o excitatie de
curent constanta pentru puntea de masura.

Amplificatorul piezorezistiv tipul 4603 A (Fig. 2. 22), are functiile de
amplificator, monitor si unitate de alimentare pentru operatiile de masura a celor doi
senzori de presiune piezorezistivi. Amplificatorul alimenteaza senzorul,
conditioneaza semnalul si afiseaza direct valoarea masurata a presiunii in Pa, bar
sau Psi.

- Amplificarea la intrare: etajul de intrare al amplificatorului este un instrument de
amplificare cu intrare diferentiald si impedanta ridicata, cu o amplificare totala
de 5.5.

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

- Memorarea valorilor min./max. a masuratorilor: minimul si maximul valorilor
presiunii masurate in timpul unui regim sunt afisate de amplificator.

- Amplificarea finala: amplificarea finala se face asupra intregului semnal cu 1, 2,
5 sau 10 [V].
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Fig. 2. 21 Diagrama de functionare a traductorului de  Fig. 2. 22 Amplificatorul piezorezistiv
presiune piezorezistiv tip 4043A2 [3] de presiune [3]

2.3.2.2. Sistemul de achizitie al semnalului de presiune nestationara

Pentru determinarea timpului de achizitie a semnalelor traductoarelor de
presiune nestationara, este necesara implementarea sistemului LDV (Laser Doppler
Velocimetry). LDV-ul permite evaluarea campului de viteze fiind o tehnicd ne-
invaziva de masurare a vitezelor intr-un circuit hidraulic, Tanasa [111]. Aceasta
metoda poate fi aplicatad fluidelor transparente cu indice de refractie omogen. Prin
introducerea unor particule speciale in fluidul de lucru, metoda determina viteza
instantanee si timpul de tranzit dintre particule. Astfel pentru a putea achizitiona
semnalele de presiune nestationara transmise de traductorii de presiune, este
necesara determinarea timpului de tranzit a particulelor prin volumul de masura al

sondei LDV.
|
-
- —

Fig. 2. 23 Procesorul datelor experimentale
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Semnalul de iesire din amplificatorul de presiune este preluat de un
procesor (Fig. 2. 23) si este corelat cu timpul de trecere a particulelor prin volumul
de masura al LDV. Procesorul permite achizitia si afisarea simultana semnalelor
transmise de cei doi traductori de presiune piezorezistivi. Softul de achizitie de date
al procesorului (BSA Flow Software [4]), prezintd functii suplimentare aplicabile
datelor masurate:

- Sursele de date (semnalul procesorului sau datele importate);

- Calcule statistice;

- Spectrul hidrodinamic al cdmpului de presiune si calcule corelate;
- Medierea datelor;

- Afisarea grafica a datelor masurate;

- Afisarea tabelara a datelor masurate;

- Posibilitatea de exportare a datelor in formatul agreat.

Datele de iesire din procesor

- Timpul de achizitie: durata de timp in care s-au realizat masuratorile la fiecare
regim de functionare;

- Numarul total de esantioane;

- Presiunea medie;

- RMS - abaterea medie patratica: o = Jo?
N-1
unde o< = Z ni - (u; —u*2) reprezintd varianta i=0
i=0
iar 77; poate fi: n; =1/ N care reprezinta ponderea aritmetica
i
N-1

2.t
j=0

N este numarul de probe masurate si t; reprezinta timpul in care particula trece prin

volumul de proba.
Softul de achizitie permite si afisarea unui fisier de date in timp real. Tabel

2. prezinta componentele masurate in timp real:

- AT [ms] - timpul de inceput si de final al achizitiei de date in punctul respectiv
de pe axa;

- TT [ps] - timpul in care o particula trece prin volumul de proba (timpul de
tranzit);

- AD3 [V] - tensiunea achizitionata de la traductorul 1;

- AD4 [V] - tensiunea achizitionata de la traductorul 2.

Tabel 2. 4 Plotarea in timp real a datelor achizitionate.
AT TT AD3 AD4
[ms] [us] [V] [V]

Suplimentar soft-ul de a achizitie a datelor cu care este dotat procesorul
efectueaza si o post procesare a datelor prin reconstructia spectrului hidrodinamic.
Softul de achizitie al LDV-ului (BSA Flow Software), permite determinarea densitatii
spectrale si a transformatei Fourier rapida din care se pot determina frecventa si
amplitudinea maxima a semnalului. Tehnica FFT (Fast Fourier Transform) necesita
un interval de timp de esantionare cu pas constant. Esantionarea semnalelor se face

sau n; = care reprezinta ponderea timpului de tranzit a particulei,
1
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in timp variabil, astfel inainte de a aplica tehnica FFT, soft-ul de achizitie BSA
efectueaza o reesantionarea la pas constant folosind metoda Sample and Hold.

Reesantionarea reprezintd procesul de conversie a reprezentari semnalelor
inregistrate la pas variabil intr-o reprezentare la pas constant. Metoda de
reesantionare Sample and Hold presupune cad esantionarea este constantd pana la
aparitia unei noi esantionari (Fig. 2. 24).

Metoda de esantionare a semnalelor se comporta ca un filtru trece jos.
Respectand criteriul lui Nyquist, care spune ca frecventa trebuie luata de cel putin
doua ori mai mare decat frecventa maxima continuta in semnalul esantionat iar
achizitia se va face la un nivel de esantionare cat mai mare, soft-ul de achizitie BSA
re-esantioneaza frecventa semnalelor.

Software-ul necesar masurarii pulsatiilor de presiune este dezvoltat in
programul LabView. Este astfel implementat incadt se pot programa datele
achizitionate pentru presiune. Fiecare are in program céate un coeficient care permite
alinierea acestora si pentru a reda datele masurate in diferite unitati de masura. De
asemenea, timpul de achizitie sau numarul de esantioane masurate pot fi stabilite.

Un subprogram permite salvarea datelor masurate in formatul dorit si
permite analiza spectrului Fourier al semnalului de presiune masurat prin
vizualizarea instantanee a acestuia. Analiza instantanee permite utilizatorului sa
stabileasca daca masuratorile efectuate sunt corecte sau ar trebui repetate Bosioc
[27].

A Ult) — True velocity ® True sample (burst)

"""" Sample/Hold velocity ¢ Resample

t-t,= At=
Random time Fixed time
between true between

samples

resamples
B — P

—
o

t
Fig. 2. 24 Tehnica de reesantionare Sample and Hold [4]
2.3.3. Erori de masura

Erorile de calcul ale curbelor caracteristice pot fi cauzate de erori
sistematice si aleatoare. Erorile de masura depind de precizia calibrarii aparatelor de
masura si de posibilitatea schimbarii performantelor lor pe parcursul desfasurarii
incercarilor. Calibrarea ingrijita a aparatelor de masura, daca acestea sunt de buna
calitate, va reduce erorile sistematice. Schimbarea performantelor aparatelor de
masura pe parcursul incercarilor poate fi sesizata prin calibrari repetate. Erorile
aleatoare aparute in timpul determinarilor pot fi reduse prin efectuarea unui numar
mare de citiri dupa ce regimul de functionare s-a stabilizat.

Calculul erorilor de masura se face tinand cont de propagarea erorilor dupa
legea lui Gauss exprimata cu relatia:
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2 2 2
eo [ ] 2.0 _gg{ij &2 (2.17)
dxy axo dax3

Pentru obtinerea erorii de determinare a puterii absorbite relatia de mai sus
va deveni:

£p = +|€p (2.18)
- pentru obtinerea erorii de determinare a inaltimii de pompare:

£ = +\[€81 + €22 (2.19)

- pentru obtinerea erorii de determinare a randamentului cu metoda clasica:

Ep = J_r\/egl + 552 + 55 + 8(2? (2.20)

- pentru obtinerea erorii de determinare a randamentului cu metoda
termodinamica:

2 2 2 2 (2.21)
gr)_mt = i\/spl + ng + &1+ &>

- & §i €p,=%0.13%, eroarea de masurd a traductoarelor de presiune;
- &y Si £,=%0.1%, eroare de masura a termocuplelor;
- €u=%0.4%, eroare de mdsura a debitmetrului;
- €p=%4%, eroarea de masura a traductorului de putere.
Astfel vor rezulta benzile de erori pentru putere €,=+4%, pentru inaltimea
de pompare €4=0.184%, pentru randament cu metoda clasica €,=4.02% si pentru
randament cu metoda termodinamica €, i =+2%.

2.4. Calibrarea sistemului de achizitie de date

In urma cercetarilor anterioare efectuate in catedra de Masini Hidraulice de
catre un colectiv condus de Prof.dr.ing. Ancusa pe un alt stand de laborator, s-au
trasat curbele energetice si cavitationale ale pompei PCN 80-200, pompa a carei
carcasa se foloseste pentru incercarea rotorului model de la SP Jidoaia, curbe care
vor deservi drept referinta pentru calibrarea standului.

S-au efectuat incercari energetice asupra pompei PCN 80-200 pe noul stand
iar parametrii masurati de aparatele de masura au fost achizitionati cu ajutorul a
doua metode de achizitie de date:

i) monitorizarea si achizitia datelor cu metoda termodinamica de determinare a
randamentului masinilor hidraulice;

ii) monitorizarea si achizitia datelor cu sistemul de achizitie automat cu, care
este dotat standul experimental.

Datele prelevate cu cele doua metode de achizitie au fost prelucrate
rezultand curbele caracteristice pompelor centrifuge. Noile curbe au fost comparate
cu cele obtinute anterior.
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Calibrare S.A.S
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Fig. 2. 25 Comparatia curbelor inaltimii de pompare H=f(Q)
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Fig. 2. 26 Comparatia curbelor puterii absorbite Par=f(Q)

Din Fig. 2. 25 reiese ca, curbele inaltimii de pompare obtinute cu sistemul
de achizitie de date pe noul stand se suprapun peste curba obtinuta de colectivul
condus de Prof. Ancusa pana la debitul maxim pe care il poate inregistra
debitmetrul, de 45 |/s, valorile masurate aflandu-se in banda de eroare.

Standul experimental acopera un domeniu larg de debite, debitul maxim pe
care 1l inregistreaza debitmetrul este de 45I/s cu o putere maxima absorbita de 32
kW. Puterea absorbitd de pompa se suprapune la debite mici peste curba obtinuta
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anterior, insa dupa un debit de 25 I/s, puterea absorbitd de pompa in noul stand
este mai mare la debitul maxim fiind cu aprox. 5 % mai mare decat valorile obtinute
anterior; aceasta diferenta este generatda uzura electro-mecanica a motorului
electric (Fig. 2. 26).

Calibrare S.A.S
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80 T T

70
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0 [ L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L
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Q[Us]
Fig. 2. 27 Comparatia curbelor de randament total hr=f(Q)

De asemenea curba de randament (Fig. 2. 27) obtinutda in noul stand se
suprapune peste curba de randament obtinutd anterior; la debite mari se observa o
diminuare a randamentului cu aprox. 1.5-2 % corelat cu cresterea puterii absorbite
de pompd. Curba randamentului obtinutd cu metoda termodinamicd a fost
determinata precis, pastreaza alura curbei obtinute anterior, valorile acesteia
aflandu-se in banda de erori de masurare. Pentru ca metoda termodinamica se
foloseste pentru determinarea randamentului, pe baza diferentelor de temperatura
din stratul limita a lichidului de lucru si a cresterii de presiune de la aspiratia la
refularea pompei, debitul si indltimea de pompare sunt estimate, curbele inaltimii de
pompare si a puterii absorbite obtinute cu aceasta metoda nu se suprapun cu cele
obtinute de Prof. Ancusa si nici cu, curbele obtinute cu sistemul de achizitie de date
al noului stand.

2.5. Concluzii

Standul proiectat satisface din punct de vedere hidraulic functionarea in
domeniile de debite si presiuni propuse pentru incercarea pompelor centrifuge.
Testarea preliminara de calibrare arata ca atat sistemul hidraulic cat si cel de
achizitie a datelor experimentale functioneaza corect, dispersia punctelor masurate
este relativ redusa.

Limitele hidraulice ale standul experimental permit investigarea pompelor
centrifuge pe un domeniu larg de debite cuprins intre 0-45 I/s cu inaltimi de
pompare care depasesc valoarea de 55 m la turatie constantda de 3000 rpm.
Domeniul de puteri absorbite 0-35 KW permite incercarea mai multor solutii
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constructive de pompe centrifuge. Statiunea este usor manevrabild ceea ce permite
efectuarea unui mare numar de determinari experimentale intr-un timp relativ scurt.

Configuratia standului permite si alte tipuri de investigatii experimentale
aplicabile pompelor centrifuge. Campului de viteze amonte de rotorul model se
poate evalua cu ajutorul masuratorilor cu LDV, randamentul total al pompei se
poate evalua cu metoda termodinamicd de determinare a randamentului. Toate
investigatiile experimentale se pot realiza pe o plaja de turatii cuprinsa intre 500 si
3000 rpm cu ajutorul invertorului de turatie ABB.

Suprapunerea curbelor obtinute cu sistemul de achizitie de date, sistem care
echipeaza noul stand experimental, peste curbele obtinute anterior in colectivul
nostru, releva buna functionare a aparatelor de masura, a sistemului de achizitie de
date si a circuitului hidraulic al standului experimental

Pe baza acestor observatii exista certitudinea ca rezultatele ulterioare care
vor fi obtinute la incercarile altor tipuri de pompa vor fi corecte si concludente.
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3. Proiectarea si 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 echipeaza SP Jidoaia
este prevazuta cu un rotor cu dublu flux (intrare dubla-simetric fatd de un plan
vertical), Fig. 3. 1. Parametrii rotorului prototip sunt prezentati in Tabelul 3.1.

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

Parametru Valoare
Indltime de pompare nominald H [m] 195
Debit nominal Q [m3/s] 4.2
Putere absorbita Paps [MW] 9
Randament total hr [%] 88
Turatie n [rpm] 1000
Viteza specifica ns [-] 116
Diametrul de intrare D; [m] 0.59
Diametrul de iesire D, [m]

Numa

rul de palete Z [-]

T

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

Pentru realizarea si testarea rotorului model al pompei PRO 10-195 s-au
stabilit urmatoarele etape:
1. modelarea hidraulica a unei jumatati din rotorul prototip cu dublu flux (acesta
fiind simetric fata de un plan vertical);
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3.1 - Rotorul prototip al pompei PRO 10-195 75

2. determinarea caracteristicilor energetice si cavitationale ale rotorului model intr-o
carcasa de pompa, convenabild din punct de vedere constructiv si hidraulic,
existentd in Laboratorul de Pompe al UPT.

In cele ce urmeaza se analizeaza modelarea rotorului prototip al pompei din
SP Jidoaia pentru a fi realizat ca model, instalat si incercat intr-o carcasa disponibila
in laborator, evaluandu-se marimile hidraulice si solutia constructiva.

3.2. Realizarea rotorului model de pompa de acumulare

3.2.1 Relatii de similitudine utilizate

In cazul modeldrii geometrice a rotorului prototip la model se apeleazd la
similitudinea cinematica (presupunand asemanarea geometricd), iar relatiile
simplificate de similitudine care ofera parametrii functionali ai rotorului model
cunoscandu-i pe cei ai rotorului prototip sunt exprimati dupa cum urmeaza:

%D _m (D) 6.1
Qm ng, | Dy,
Ho _(mp)" (Do) (3. 2)
Hm_ Nm Dm
Po_(me) (Do) G.3)
Pn  (Nm Dm
o _ 3.4
P (3. 4)

Pentru relatile de mai sus indicele *p va apartine rotorului prototip al
pompei PRO 10-195 si indicele *m apartine rotorului model.

Cu scopul de a incadra rotorul model in carcasa existent s-a analizat desenul
de ansamblu al carcasei disponibile si s-a determinat ca diametrul maxim al
rotorului care poate fi incadrat in aceasta carcasa este de 212 mm. in consecinta s-
au stabilit cinci dimensiuni de diametru pentru rotorul model Tabelul 3.2.

Tabel 3. 2 Diametre convenabile pentru rotorul model
| D, [mm] [ 212 ] 209 | 206 | 203 | 200 ]

Scara diametrelor si scara turatiilor sunt determinate dupa cum urmeaza
(valorile numerice sunt prezentate in Tabelul 3.3.
e scara diametrelor:

D _ Ip (3. 5)
Dm

e scara turatiilor
np
——=0.3=1, (3.6)
Nm
unde turatia nominala a rotorului model n,=3000rpm.
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Tabel 3. 3 Scara geometricad de modelare a rotorului

Dp[mm] 1192
Dm[mm] 212 209 206 203 200
Ao=Dp/Dm 5.6 5.7 5.8 5.9 6

Conform relatiilor (3. 1) si (3. 2) rezulta:
Qm=Q 4" 45 (3.7)
Hm =Hp - 2n? - 257 (3. 8)

Pe baza vitezei conventionale medii in conducta de aspiratie cu d=0.11 m,
se determind natura regimului de miscare la intrarea in pompa model. In acest scop
se utilizeaza relatiile:

4.Q,
V= (3.9)
7zD2
D
Re =Y (3. 10)
1%

unde v=10"°[m?2/s] reprezentand vascozitatea cinematica a apei.
Puterea modelului P[kW], turatia caracteristica nq:1 a rotorului industrial si
turatia caracteristicd nq2 @ modelului sunt:

P = pgQmHm (3. 11)

ng =np =2 (3. 12)
q P T3
p HA

n =Ny - —=— (3. 13)
q m- 3
m HA

Rezultatele numerice ale calculelor de transpunere obtinute cu relatiile de
mai sus sunt date in Tabelul 3.4.

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

* Vi \'Z V3 V4 Vs
Dm[mm] 212 209 206 203 200
Qm[m?3/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 4,32x10° 4,14 x10° 3.96x10° 3.8x10° 3.62x10°

Ng,, 27.986
g, 27.986
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3.2 - Realizarea rotorului model de pompa de acumulare 77

Din analiza valorilor date in tabelul de mai sus rezultd reiese ca modelarea
rotorului se realizeaza in conditii optime, rotoarele fiind practic din aceeasi familie
asemenea geometric, deoarece ”qp =ng, - In diagrama de functionare a pompei

PCN 80 - 200 (a carei carcasa se va utiliza) la turatia n=3000 rpm debitul maxim
este de cca 200 m3/h, care se regaseste la un diametru transpus D>=209 mm, ceea
ce permite desfasurarea experimentelor intr-o gama larga de debite. Scara de
modelare A\p=5.7 este cea mai convenabild, ceea ce va permite incadrarea rotorului
model in carcasa pompei existente, fara a creste exagerat vitezele in celelalte
organe ale pompei, ceea ce ar conduce la pierderi mai mari de energie atat in
pompa cat si pe traseul hidraulic al standului. Modelarea rotorului originar al pompei
de la SP Jidoaia pentru adaptarea la carcasa pompei existentd, este posibila din
punct de vedere geometric si hidraulic. Scara geometrica aleasa permite
reproducerea convenabilda a fenomenelor din masina industriala pe model, precum si
desfasurarea incercarilor intr-o curgere complet dezvoltata.

Criteriul Reynolds in sectiunea de intrare in pompa model, este la debitul
nominal, Re= 4.73x10°, ceea ce situeaza curgerea in domeniul de automodelare
relativ la criteriul Reynolds, (numarul Reynolds nu mai influenteaza pierderile
hidraulice) si permite efectuarea in bune conditii a incercarilor experimentale la
aceasta scara.

3.2.2. Modelarea si realizarea rotorului model de pompa de
acumulare

Primul pas in modelarea geometricd a rotorului de pompa PRO 10-195, a
fost modelarea numerica a geometriei rotorului prototip la scara 1:1. Modelarea
geometrica s-a facut intr-un program CAD pe baza desenelor de executie oferite de
S.C. Hidroelectrica R&mnicu-Valcea 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), in urma
calculelor de modelare hidraulica s-a tras concluzia cd, cea mai potrivita scara
geometrica este A=5.7, care permite reproducerea convenabild a fenomenelor din
masina industriald pe model, precum si desfdasurarea incercarilor intr-o curgere

BUPT



78 Proiectarea si testatea rotorului model al pompei PRO 10-195 din SP Jidoaia - 3

complet dezvoltata. Pentru scara de modelare determinata (A = 5.7), diametrul
exterior al rotorului model este D= 209 mm si D;=103.5 mm. Conditia de baza a
incercarilor pe model este transpunerea corectd la scarda a formei interioare a
rotorului originar, prin modelarea canalului interpaletar. Pentru adaptarea rotorului
la carcasa existentd a pompei de pe stand, s-au realizat doar modificari ale
geometriei exterioare a rotorului.

Inelul rotorului a fost supus remodelarii geometrice astfel incat prin aceasta
modificare s-a adaptat la carcasa existenta si s-a modelat in corp comun cu
paletele, ca in Fig. 3. 3:

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

Asupra coroanei s-au realizat modificari geometrice ale diametrului interior
al butucului si s-a adaptat exteriorul coroanei la carcasa pompei existente, ca in Fig.
3. 4:

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

Pentru ca adaptarea geometriei exterioare a rotorului PRO 10-195 sa fie
completa s-a reproiectat si inelul cu labirint din zona de aspiratie, astfel incat
aceasta etansare sa functioneze corect. Bucsa este prezentata in Fig. 3. 5:
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3.2 - Realizarea rotorului model de pompa de acumulare 79

Fig. 3. 5 Bucsa de etansarea dinamica a rotorului

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

coroana cu butuc

inel cu palete

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

Astfel s-a intocmit documentatia tehnica de executie a ansamblului de piese
care formeaza rotorul de pompa model. Geometria complexd a paletelor rotorice,
paletele fiind lungi si curbate, au impus prelucrarea rotorului prin aschiere pe o
masind automatd cu comandd numericd in 5 axe. In Fig. 3.7 este prezentatd
schema 2D a ansamblului rotorului model cu dimensiunile de gabarit, Fig. 3.8
prezinta inelul si coroana rotorului model prelucrate si preparate spre asamblare, iar
in Fig. 3.10 este prezentat rotorul model realizat la scara 1:5.7.
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Fig. 3. 7 Modelul rotorului de la SP Jidoaia — schema 2D de executie

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

Fig. 3. 9 Modelul rotorului pompe PRO 10-195
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3.2 - Realizarea rotorului model de pompa de acumulare 81

3.3. Evaluarea performantelor energetice si
cavitationale ale rotorului model de pompa de acumulare

3.3.1. Determinarea performantelor energetice ale rotorului model
de pompa de acumulare

Rotorul model de pompa de acumulare a fost implementat in standul
experimental. Performantele energetice ale rotorului model au fost evaluate cu
ajutorul determinarilor experimentale. Pe baza rezultatelor masuratorilor s-au trasat
curbele caracteristice pompelor centrifuge:

— 1naltimea de pompare
2 2
_Pr—Pa  Vr ~Va
H = pg + 2g +(ZPt2 7ZPt1)72hth17Pt2 (3 14)
— randamentul total

R pgQH
nr=454= 3.15
Pabs Paps ( )
— curba de putere absorbita de pompa.
Pabs = PE - NME (3. 16)

Rotor model - pompa PRO 10-195

H [m]

\
\
\
[
\
\
\
\
\
\
\
\
\
30 1 1 1 1 1 1 é\ é 1 1
0

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Q [I/s]

Fig. 3. 10 Curba inaltimii de pompare a rotorului model - pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia

BUPT



82 Proiectarea si testatea rotorului model al pompei PRO 10-195 din SP Jidoaia - 3

Rotor model - pompa PRO 10-195

225

20

17.5

Pabs [KW]
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Q [I/s]

Fig. 3. 11 Curba puterii absorbite a rotorului model - pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia
Rotor model - pompa PRO 10-195
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Fig. 3. 12 Curba de randamentului a rotorului model - pompa PRO 10-195 din SP Jidoaia
Din analiza rezultatelor experimentale obtinute cu rotorul model al pompei
de acumulare PRO 10-195 se observa cd, curbele caracteristice au forma tipica

pompelor centrifuge, iar domeniile de variatie ale marimilor determinate se finscriu
in valorile anticipate la modelare.
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Fig. 3. 10 prezinta curba inaltimii de pompare a rotorului model determinata
experimental. Se observa ca rotorul model atinge la debite mici o naltime de
pompare de peste 50 m; la debitul optim de functionare reusind o inaltime de
pompare de cca. 45 m, Fig. 3. 10.

Randamentul rotorului model, la debitul nominal de functionare (Qn=33.5
I/s), atinge o valoare de 71% (Fig. 3. 11) la o putere absorbitda de 20 KW (Fig. 3.
12). Din Fig. 3. 12 reiese ca punctul optim de functionare cu randamentul cel mai
ridicat se regaseste la un debit mai mare decéat debitul nominal de functionare, unde
Qopt=36.8 1/s>Qn=33.5 I/s. La debitul optim de functionare indltimea de pompare
atinge valoarea de 43 m cu o putere absorbita de 20.7 KW si randament de 75%.

3.3.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitatie NPSHc a
rotorului model de pompa de acumulare

Pentru determinarea curbei de sensibilitate la cavitatie NPSHc (Net Positive
Suction Head required - energia cerutda de rotor la aspiratie) a rotorului model ce
echipeaza SP Jidoaia s-a efectuat masuratori 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[-] 10.45Qn | 0.6Qn | 0.75Qn | 0.9Qn | 1.05Qn | 1.2Qn | 1.35Qn
Q [I/s] 15 20 25 30 35 40 45

Rezultatele masuratorilor sunt prezentate in figurile de mai jos. Pentru a
determina pragul critic de incipienta a fenomenului de cavitatie s-a determinat curba
inaltimii de aspiratie neta pozitiva a a standului experimental, denumita NPSHa. S-a
admis o cadere de H tolerata de 3% astfel rezultand curba NPSHc3%[m].

2
NPSHa ~ Pa Ve _Prap (3.17)
pPg 29 pg

he = NPSH - Pa vi _ Puap (3:18)
4ne = = E+2_g_E+(th2 _thl)_thPfl—PtZ

Fig. 3. 15 prezinta curba de sensibilitate la cavitatie la incercarea rotorul
model de pompa de la SP Jidoaia, se observa ca are o alura ascendentd, la debitul
nominal de functionare parametrul NPSHc atinge la valoarea de 3.2 m, valoarea
maxima la debite mari depasind 4 m, fapt ce indica o functionare in regimuri
cavitationale. La debite mici in lipsa cotului de aspiratie, pompa functioneaza in
regimuri fara cavitatie; dupa debitul nominal Qn=33.5 I/s fenomenul de cavitatie
incepe sa se dezvolte in restul domeniului de exploatare al modelului.
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Rotor model - pompa PRO 10-195
Inaltimea de pompare la functionarea in regimuri cavitationale
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Fig. 3. 13 Curbele inaltimilor de pompare ale rotorului model la functionare in cavitatie

Rotor model - pompa PRO 10-195
Curba de sensibilitate la cavitatie
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Fig. 3. 14 Curba de sensibilitate la cavitatie NPSHc a rotorului model la functionare in cavitatie
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Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Curba de sensibilitate la cavitatie

6 T T T T @

Q(vs]

Fig. 3. 15 Curba de sensibilitate la cavitatie NPSHc a rotorului model al pompei PRO 10-
195 din SP Jidoaia

3.4. Concluzii privind incercarea energetica si
cavitationala a rotorului model de pompa de acumulare

in acest capitol s-au realizat investigatii experimentale pe rotorul model al
pompei PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia, intr-un domeniu de debite transpus
care corespunde domeniului de exploatare a masinii industriale, cu scopul
determinarii caracteristicilor energetice si cavitationale ale rotorului model.

Rotorul modelat se incadreaza din punct de vedere geometric corespunzator
in carcasa existentd in laborator.

Indltimea de pompare a rotorului model determinata experimental atinge la
debite mici de functionare (0-25 I/s) o indltime de pompare de peste 50 m; la
debitul optim de functionare Qn=33.5 I/s, reusind o indltime de pompare de cca. 45
m. Randamentul rotorului model, la debitul nhominal de functionare (Qn=33.5 I/s),
atinge o valoare de 73% la o putere absorbita de 20 kW.

Punctul optim de functionare se regaseste la un debit cu 10% mai mare
decat debitul nominal de functionare, unde Qopt=36.8 1/s>Qn=33.5 I/s. Aici
randamentul total atinge valoarea de 75% la o indltime de pompare de 43 m si o
putere absorbita de 20.5 KW.

Din punct de vedere cavitational, curba de sensibilitate la cavitatie la
incercarea rotorul model de pompa de la SP Jidoaia (NPSHc), indica dezvoltarea
fenomenului de cavitatie la debite mai mari decat debitul nominal. Rotorul model
functioneaza fara cavitatie la debite cuprinse intre 0-33 I/s, curba parametrului
NPSHc situandu-se sub curba disponibila a standului NPSHd. Se remarca dezvoltarea
fenomenului de cavitatie incepand de la Qn=33.5 I/s, unde parametrul NPSHc are
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valoarea de 3.2 m si se intersecteaza cu curba NPSHd. La debite mai mari decat
debitul nominal, debite cuprinse fintre Q=33.5..45 |I/s, valoarea maxima a
parametrului NPSHc depdseste 4 m, fapt ce indicd o functionare in regimuri
cavitationale.

La debite mici cuprinse intre 1 I/s si Qn=33.5 I/s, in lipsa cotului de
aspiratie, rotorul model functioneaza in regimuri fara cavitatie; dupa debitul nominal
Qn=33.5 I/s fenomenul de cavitatie este prezent in restul domeniului de exploatare
al rotorului model.

Desfasurarea determinarilor experimentale si vizualizarea rezultatelor
evidentiaza buna functionare statiunii atat in ceea ce priveste circuitul hidraulic cat
si sistemul de achizitie si prelucrare a datelor.

In acest caz de incercare a rotorul model, lipsa cotului de aspiratie si
diferentele constructive ale camerei spirald alcatuiesc un traseul hidraulic diferit fata
de traseul hidraulic din statia de pompare. Pentru evaluarea performantelor
energetice si identificarea fenomenelor hidrodinamice de la intrare in rotor in conditii
similare de exploatare ca si in statia de pompare, pasul urmator este de a testa
rotorul model de la SP Jidoaia in pompa echipata cu, cotul de la aspiratie.
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4. Influenta cotului de la aspiratie asupra
performantelor rotorului model

4.1. Realizarea si implementarea modelului cotului de la
aspiratie in standul experimental din laborator

Pentru modelarea geometrica si realizarea cotului de la aspiratie s-a utilizat
acelasi soft de modelare ca si in cazul rotorului model, urmarind aceleasi etape.

arbore

Fig. 4. 1 Schita cotului de la aspiratie prototip cu Fig. 4. 2 Cotul de la aspiratie modelat la
dimensiunile principale de gabarit scara 1:1

Ansamblu camera de aspiratie

corp
superior

pila

centrala

Fig. 4. 4 Ansamblul cotului de la aspiratie

Fig. 4. 3 Ansamblul cotului de la aspiratie explodat
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Fig. 4. 5 Schita tronsonului de la aspiratie model cu dimensiunile principale de gabarit

i

Fig. 4. 7 Vedere a tronsonului de aspiratie al modelului pompei PRO 10-195 la scara 1:5.7
instalat in standul experimental de la Universitatea Politehnica Timisoara.
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Cotul de la aspiratie s-a execut din plexiglas pentru a putea vizualiza
fenomenele hidrodinamice complexe ce au loc la intrarea in rotor. Fereastra de
vizitare permite investigarea foto a cdmpului hidrodinamic amonte de rotor. Oglinda
de masurd permite investigarea cu laser LDV a campului de viteze in zona de
intrare. Pentru vizualizarea structurii curentului de la iesirea din cotul de la aspiratie
pana la intrare in pompa, sectiune de iesire a cotului de la aspiratie a fost extinsa cu
o sectiune inelara de acelasi diametru, cu o lungime L=150 mm (péana la intrarea in
rotor), Fig. 4. 6 si Fig. 4.5.

4.2. Determinarea performantelor energetice si
cavitationale ale rotorului model in pompa echipata cu, cotul
de la aspiratie

4.2.1. Determinarea performantelor energetice

S-au efectuat investigatii experimentale pentru determinarea performantelor
energetice si a comportamentului cavitational al rotorului model in pompa echipata
cu modelul cotului de la aspiratie al pompelor centrifuge cu dublu flux, respectand
aceeasi metodologie utilizata si in Cap.3, cu scopul de a evalua influenta cotului de
la aspiratie asupra performantelor rotorului model.

In Fig. 4. 8, Fig. 4. 9 si Fig. 4. 10 sunt evidentiate marimile functionale ale
rotorului model la incercarea in pompa echipata cu, cotul de la aspiratie.

Din punct de vedere energetic alura curbelor rezultate la incercarea rotorului
model in pompa echipatda cu cotul de la aspiratie se pastreaza; exista diferente
minore fintre curbele energetice determinate fara cot si curbele energetice
determinate cu cot, valorile punctelor masurate care definesc curbele caracteristice
se afla in banda de erori a aparatelor de masura.

Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea cu/fara cot
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Fig. 4. 8 Curba inaltimii de pompare a modelului incercat in pompa echipata cu/fara cotul de la
aspiratie
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Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Putere absorbita la functionarea cu/fara cot
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Fig. 4. 9 Curba puterii absorbite a modelului incercat in pompa echipata cu/fara cotul de la
aspiratie
Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Randamentul total la functionarea cu/fara cot
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Fig. 4. 10 Curba de randamentului a modelului incercat in pompa echipatad cu/fara cotul de la
aspiratie

Din punct de vedere energetic alura curbelor rezultate la incercarea rotorului
model in pompa echipatd cu cotul de la aspiratie se pastreaza; exista diferente
minore intre curbele energetice determinate fara cot si curbele energetice
determinate cu cot, valorile punctelor masurate care definesc curbele caracteristice
se afla in banda de erori a aparatelor de masura.
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La debitul nominal de functionare, rotorul model testat in pompa echipata cu
cotul de la aspiratie atinge o Tnaltime de pompare de 45 m (Fig. 4. 8) identica cu
cea obtinuta la testarea fara cotul de la aspiratie, la un randament de 71% (Fig. 4.
10) cu o putere absorbita de 20 kW, Fig. 4. 9. Si in cazul functionarii in pompa
echipata cu cotul de la aspiratie, punctul optim de functionare se regaseste la un
debit mai mare cu 10% decat Qn, unde Qopt=36.8 I/s. Indltimea de pompare este
de 43 m cu o putere absorbita de 20.6 KW si un randament de 75%.

In Fig. 4.11, Fig. 4.12 si Fig. 4.13 sunt evidentiate marimile functionale ale
prototipului obtinute prin transpunere la incercarea in pompa echipata cu/fara cotul
de la aspiratie. Deoarece exista diferente constructive ale circuitelor hidraulice
amonte si aval de rotor intre pompa prototip si pompa model (conducte amonte si
aval respectiv colectoare diferite) dar si o scara de modelare 1=5.7, pentru
transpunerea datelor de la model la prototip similitudinea a relatiilor de transpunere
este incompleta. Similitudinea modelarii geometrice de la prototip la model a fost
realizata pe baza unui singur criteriu, criteriului Reynolds. Asadar, pentru ca
performantele energetice transpuse de la model la prototip sa coincida cu
performantele energetice determinate in situ, relatile de similitudine au fost
calibrate prin recalcularea exponentilor. Pentru a evalua imbunatatirile energetice
realizate de noile solutii constructive care vor fi analizate ulterior (la scara
modelului), comparativ cu datele determinate in situ, se vor utiliza pentru
transpunere aceleasi relatii de similitudine ca si in cazul de fata, respectiv
transpunerea datelor de la rotorul model originar la rotorul prototip existent in statia
de pompare. Relatiile calibrate de transpunere sunt:

3 (3.
@ M (Dp 19)
Qm nmy, |\ Dy
2.16 2.16 3.
Hp (Mo Do 20)
Hm Nm Dm
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Rotor prototip - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltime de pompare la functionarea cu/fara cot
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Fig. 4. 11 Curba inaltimii de pompare a rotorului model incercat in pompa echipata cu/fara
cotul de la aspiratie transpusa la prototip

Fig. 4. 12 Curba puterii absorbite a rotorului model incercat in pompa echipata
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Rotor prototip - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Randament total la functionarea cu/fara cot
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Fig. 4. 13 Curba de randament a rotorului model incercat in pompa echipata cu/fara cotul de la
aspiratie transpusa la prototip

Din punct de vedere energetic, cotul de la aspiratie nu aduce nici un plus
sau minus performantelor energetice caracteristice rotorului pompei PRO 10-195,
curbele transpuse se pastreazad, valorile punctelor transpuse se aflandu-se in banda
de erori de masurare. Indltimea de pompare maxima transpusa este de 203 m la
debitul de 1 m3/s; insa la debitul optim de functionare de 4.2 m3/s comparativ cu,
curba de catalog a pompei PRO 10-195 si a datelor masurate in situ, indltimea de
pompare transpusa are valoarea de 178 m idem cu valoarea masurata in situ si cu
9% fata de curba de catalog (Fig. 4. 11).

Puterea absorbita transpusa la debitul nominal se inscrie in domeniul de
exploatare al pompei industriale in timp ce randamentul transpus se apropie de
valorile curbei de catalog si valorile masurate in situ. Randamentul transpus de la
model la prototip la debitul optim este de 87%, valoare similara cu cea determinata
in situ, spre deosebire de randamentul din curba de catalog de 89% (Fig. 4. 13)

4.2.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitatie NPSHc

S-au efectuat incercari experimentale pentru determinarea
comportamentului cavitational al rotorului model in pompa echipatda cu impulsor.
Rezultatele experimentale sunt prezentate in cele ce urmeaza.
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Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea in regimuri cavitationale cu, cot
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Fig. 4. 14 Curba inaltimii de pompare a rotorului model la functionare in cavitatie incercat in
pompa echipata cu cotul de la aspiratie

Rotor model - pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
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Fig. 4. 15 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului model la incercarea in cavitatie incercat
in pompa echipata cu cotul de la aspiratie
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Fig. 4. 16 Curba de sensibilitate la cavitatie a modelului rotorului ce echipeaza pompa de la SP
Jidoaia la functionarea in cavitatie cu/fara cotul de la aspiratie

Din punct de vedere cavitational se observa, ca prezenta cotului de la aspiratie
are la debite mici o influenta majora asupra curbei de sensibilitate la cavitatie,
existand o rezerva de presiune mai mare cu aprox. 25%. In jurul debitului optim de
functionare si la debite mai mari decat acesta, prezenta cotului de la aspiratie induce
un comportament cavitational asemanator cu cel obtinut in lipsa acestuia.

Curba de sensibilitate la cavitatie la incercarea rotorul model de pompa de la
SP Jidoaia (NPSHc - Fig. 4. 16), indica dezvoltarea fenomenului de cavitatie la
debite mai mari decat debitul nominal. Rotorul model functioneaza fara cavitatie la
debite cuprinse intre 0-33 I/s, curba parametrului NPSHc situdndu-se sub curba
disponibila a standului NPSHd. Se remarca dezvoltarea fenomenului de cavitatie
incepand de la Qn=33.5 I/s, unde parametrul NPSHc are valoarea de 3 m si se
intersecteaza cu, curba NPSHd. La debite mai mari decat debitul nominal, debite
cuprinse intre debitul nominal si debitul maxim de functionare (Q=33.5...45 I/s),
valoarea maxima a parametrului NPSHc depaseste 4 m, fapt ce indica o functionare
in regimuri cavitationale.

4.3. Vizualizarea instabilitatilor generate de cotul de la
aspiratie la aspiratia pompei

in timpul campaniei de masurdtori am identificat si surprins instabilitatile
cavitationale induse de geometria complexa a cotului de la aspiratie. In figurile de
mai jos sunt prezentate doua tipuri de neuniformitati generate de cotul de la
aspiratie la functionarea in suprasarcina si la sarcind partiala.

In Fig. 4. 17 sunt surprinse vartejurile cavitationale generate de cotul de la
aspiratie la functionarea cu debit mai mare decat debitul nominal, in timp ce in Fig.
4. 18 sunt surprinse instabilitatile cavitationale generate de cotul de la aspiratie la
functionarea cu sarcina partiala, cu debite mai mici decat debitul nominal de

BUPT



96 Influenta cotului de la aspiratie asupra performantelor rotorului model - 4

functionare. Aceste neuniformitati induse de geometria cotului de la aspiratie in
campul hidrodinamic amonte de rotor, sunt transportate ulterior in rotor conducand
la initierea si dezvoltarea fenomenului de cavitatie.

in pompa

iesire din cot

intrate

Fig. 4. 17 Vartejuri cavitationale forrhate datoritd geometriei cotul de aspiratie si care sunt
transportate in rotorul pompei la debite mai mari decat debitul optim (Q = 1.2Qn)

Fig. 4. 18 Instabilitati cavitationale de la intrarea in pompa pentru debite mai mici decat
debitul optim (Q = 0.4-0.5Qn)
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4.4. Concluzii privind incercarea energetica si
cavitationala a rotorului model in pompa echipata cu cotul de
la aspiratie

Cotul de la aspiratie modelat la scara modelului 1:5.7 si executat se
incadreaza din punct de vedere geometric corespunzator in stand. Desfasurarea
determinarilor experimentale si vizualizarea rezultatelor evidentiaza buna
functionare a statiunii atat in ceea ce priveste circuitul hidraulic cu cotul de la
aspiratie.

Analiza experimentalda globalda a functionarii rotorului model in pompa
echipata cu cotul de la aspiratie, releva faptul ca prezenta cotului nu aduce
modificari majore ale performantelor energetice si cavitationale ale rotorului model.
Cuantificarea modificarilor generate de prezenta cotului este imposibila deoarece
acestea se regasesc in limitele echipamentelor de masura.

La debitul nominal de functionare Qn=33.5 I/s, rotorul model testat n
pompa echipata cu, cotul de la aspiratie prezinAté performante energetice similare cu
cele rezultate din testarea in lipsa cotului. Indltime de pompare este de 45 m
(identica cu cea obtinuta la tastarea fara cotul de la aspiratie), la un randament de
71% cu o putere absorbita de 20 KW. Si aici punctul optim de functionare se
regaseste la un debit mai mare cu 10% decat Qn, unde Qopt=36.8 I/s. Indltimea de
pompare este de 43 m cu o putere absorbita de 20.6 KW si un randament de 75%.

Din transpunerea rezultatelor de la model la prototip se observa ca inaltimea
de pompare maxima transpusd este de 203 m la debitul de 1 m3/s. La debitul
nominal de functionare de 4.2 m3/s, indltimea de pompare transpusa are valoarea
de 178 m, similara celei masurate in situ si cu 9% mai mica fata de curba de
catalog. Puterea absorbitd transpusa la debitul nominal se inscrie in domeniul de
exploatare al pompei industriale. Randamentul transpus se apropie de valorile curbei
de catalog si valorile masurate in situ. Randamentul transpus de la model la prototip
la debitul nominal este de 87%, valoare similara cu cea determinata in situ, spre
deosebire de randamentul din curba de catalog de 89%.

Din analiza reprezentarilor grafice ale rezultatelor experimentale rezultd ca
din punct de vedere energetic prezenta cotului de la aspiratie nu modifica
performantele energetice ale pompei PRO 10-195. Performantele energetice
transpuse la prototip se substantial de curbele de catalog si de cele masurate in
situ.

Datorita diferentelor de traseu hidraulic (amonte-aval de pompa), a
diferentelor camerelor spirala ce echipeaza pompa de la SP Jidoaia respectiv camera
spiralda in care este testat modelul de rotorului cat si a efectului de scara, exista
unele diferente in ceea ce priveste caracteristicile energetice ale rotorului model
transpuse la prototip in comparatie cu datele masurate in situ si curbele de catalog.
Rotorul model este testat pe standul de laborator in conditii similare celor din statia
de pompare, dar nu identice.

Din punct de vedere cavitational se observa, ca prezenta cotului de la
aspiratie are la debite mici o influentd majora asupra curbei de sensibilitate la
cavitatie, existand o rezerva de presiune mai mare cu aprox. 40%. In jurul debitului
optim de functionare si la debite mai mari decat acesta, prezenta cotului induce un
comportament cavitational similar cu cel obtinut in lipsa acestuia. Prezenta
fenomenului de cavitatie se observa la debite care depdsesc debitul nominal de
functionare Q>Qn=33.5 I/s.
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Datorita vartejurilor produse de cotul de la aspiratie prin cresterea
componentei tangentiale a vitezei, se produc instabilitati cavitationale dupa debite
mai mari decat Qn. Problema stringenta o reprezintd fenomenul de cavitatie care se
poate diminua sau chiar elimina prin cresterea presiunii si uniformizarea structurii
curentului la intrare in rotor.

Asa cum s-a prezentat, cotul de la aspiratie induce neuniformitati in
structura campul hidrodinamic de la intrare in rotor pe un domeniu larg de debite.
Se doreste diminuarea, géné la un nivel acceptat tehnic, sau chiar eliminarea
fenomenului de cavitatie. In acest scop cercetarea se va dezvolta pe proiectarea si
analiza experimentald si numericd a unor solutii inovative de imbunatatire a
performantelor energetice si cavitationale a rotorului de pompa de acumulare.

Rezultatele obtinute vor reprezenta datele referinta fata de care se vor
compara urmatoarele solutii tehnice propuse pentru imbunatatirea caracteristicilor
atat energetice cat si cavitationale.
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5. Masuratori de presiune nestationara pe
sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie

In capitolul 4 s-a identificat experimental neuniformitdtile induse de
prezenta cotului de la aspiratie in structura campului hidrodinamic amonte de
rotorul pompei de acumulare.

Pentru identificarea fenomenelor hidrodinamice generate de geometria
complexa a cotului de la aspiratie in campul de curgere amonte de rotor, sunt
necesare efectuarea unor campanii de masuratori de presiune nestationara pe un
domeniu larg de debite de functionare a pompei model. Din rezultatele masuratorilor
de presiune nestationard se vor evidentia pulsatiile de presiune nestationar3,
frecventa si amplitudinea neuniformitatilor generate de cot si spectrul campului
hidrodinamic al curentului amonte de rotor.

5.1. Instalarea traductoarelor piezorezistive de
presiune in traseul hidraulic model al pompei de acumulare

Evaluarea experimentald a structurii campului hidrodinamic amonte de
rotorul pompei de acumulare necesitd instalarea a doud traductoare de presiune
piezorezistive (vezi Cap.2) pe suprafata de iesire a cotului. Fiind un cot cu o
geometrie complexa dar simetrica fata de un plan orizontal, traductoare de presiune
nestationara s-au instalat pe sectiunea de jos al acestuia la o distanta unghiulara de
90°, Fig. 5. 1siFig. 5. 2.

Ansamblu cot

a)
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5,9 b)

Fig. 5. 1 Pozitionarea traductoarelor de presiune nestationare: a) ansamblul cot
prevazut cu traductoare; b) pozitionarea traductorilor pe sectiunea de jos a cotului

_Jansamblu cot®=,
i :
: s
traductoare o
AD3

L ke -

Fig. 5. 2 Traductoare de presiune  Fig. 5. 3 Vedere de ansamblu a echipamentelor
nestationara instalati pe sectiunea pentru masurarea presiunii nestationare,
de iesire a cotului implementate pe standul experimental

5.2. Determinarea pierderilor hidraulice din traseul de
aspiratie al pompei model
Geometria complexa a cotului de la aspiratie induce pierderi hidraulice

suplimentare in transferul energetic, functionand ca o rezistenta hidraulica. Pentru
a evalua cantitativ pierderile hidraulice din tronsonul de aspiratie al traseului
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hidraulic model al pompei de acumulare, s-au efectuat seturi de masuratori pe
intreg domeniul de functionare al pompei de acumulare model. De interes sunt
achizitionarea presiunii statice a traductorului de presiune manovacuumetric Ptl si a
traductoarelor de presiune nestationara. Se considera presiunea statica pe sectiunea
de iesire a cotului ca fiind media aritmetica a presiunilor statice inregistrate de
traductorii de presiune piezorezistivi. De asemenea s-au determinat diferenta de
presiune (5. 2) si coeficientul de pierderi hidraulice din tronsonul de aspiratie al
traseului hidraulic model (5. 3). Datele achizitionate si suma pierderilor hidraulice
sunt prezentate in Tabel 5. 1.

AD3 + AD4
Ps_m="—"F— (5.1)
APcot = Ppt1~Ps_m (5. 2)
24p t
(="t 5.3
ov2 (5.3)
Tabel 5. 1 Diferenta de presiune pe cotul de la aspiratie
Q Pt1 AD3 AD4 Ps m APeot 7 [-] Numarul
[1/s] [Kpa] [KPa] [KPa] [KPa] [KPa] 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
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Fig. 5. 4 Diferenta de presiune pe tronsonul de aspiratie al pompei de acumulare model
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Fig. 5. 5 Coeficientul de pierderi hidraulice pe tronsonul de aspiratie al pompei de
acumulare model

in Fig. 5. 4 este prezentata diferenta de presiune din tronsonul de aspiratie
al pompei de acumulare model. Se observa ca diferenta/caderea de presiune de pe
tronsonul de la aspiratie instalat pe standul experimental creste concomitent cu
debitul. Astfel valoarea cea mai mare a caderii de presiune se regdseste valoarea
cea mai ridicata a debitelor investigate, respectiv Q=45 |/s, unde valoarea caderii de
presiune este de peste 12 KPa. Pe baza caderii de presiune din tronsonul de
aspiratie al pompei de acumulare model, utilizdnd relatia (5. 3) se calculeaza
coeficientul de pierderi hidraulice din acest tronson de aspiratie complex. Figura 5. 5
prezinta variatia coeficientului de pierderi hidraulice in functie de debit. Conform
Idelcik [64], coeficientul de pierderi locale T intr-un cot de 90° are valori cuprinse
intre 0.5...1.3 in functie de numarul Reynolds. Desi cotul de la aspiratie al pompelor
centrifuge cu dublu flux are o geometrie complexa, se observa conform Fig. 5. 5 c3,
coeficientul de pierderi locale in acest cot se incadreaza incd de la debite de
functionare foarte mici, unde =0.015 (Q=17.5 I/s), in limitele enuntate anterior.
De la ¢=0.215 (Q=19.7 I/s) unde valoarea criteriului Reynolds este 3.4x10* si pana
la @=0.445 (Q=45l/s) valoarea coeficientului de pierderi din tronsonul de la
aspiratie prezinta valori similare, curgerea respectiv cuantumul pierderilor din acest
tronson nu mai variaza in functie de criteriul Reynolds.

5.3. Masuratori de presiune nestationara
5.3.1. Rezultate experimentale

Masuratorile experimentale ale pulsatiilor de presiune pe sectiunea de iesire
din cot-intrarea in pompa, s-au realizat la noua valori ale debitului de functionare
ale pompei model, de la 0.5Qn, 0.6Qn...1.3Qn. Toate masuratorile s-au realizat la
turatia nominald a rotorului model n=3000 rpm. Pentru o analizd corectd a
rezultatelor, campania de masuratori a presupus achizitia a 20000 de esantioane
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intr-un interval de timp de 20 sec. Prin achizitia semnalelor pulsatiilor de presiune s-
a calculat transformata Fourier rapida a semnalelor.

Presiune [KPa]

Presiune [KPa]

pTRT AL "
\“WW WH# MIW W UW £
kL
7l il

‘ ‘ 0 s
0.03 0.04 0.05 0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Timp [s] f[Hz]
Fig. 5. 6 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.5Qn
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Fig. 5. 7 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.6Qn
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Fig. 5. 8 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.7Qn
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Fig. 5. 9 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 0.8Qn
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Fig. 5. 10 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata a semnalelor la

debitul de functionare 0.9Qn
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Fig. 5. 11 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare Qn
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Fig. 5. 12 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 1.1Qn
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Fig. 5. 13 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 1.2Qn
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Fig. 5. 14 Pulsatii de presiune nestationara amonte de rotor si transformata Fourier a
semnalelor la debitul de functionare 1.3Qn

Din analiza figurilor 5.6 - 5.14 se observa ca semnalul pulsatiilor de
presiune nestationara de pe suprafata de iesire din cot este unul foarte zgomotos
pentru toate debitele investigate si pentru ambii traductori piezorezistivi. Din analiza
transformatei Fourier din figurile mai sus mentionate se observa armonica
fundamentala de turatie a rotorului la frecventa de 50 Hz urmata de armonici
superioare la frecvente multiplu de 50 Hz, respectiv 100 Hz, 150 Hz...450 Hz.
Armonica regasita la 250 Hz este asociata, armonicii fundamentale a turatiei
rotorului multiplicata de 5 ori, multiplicare realizand-se in functie de numarul
paletelor rotorice, 5 pentru acest caz.

n
froTOR = g = 50H2 (5. 1)

Alte armonici fundamentale semnificative ale semnalelor pulsatiilor de
presiune se regasesc in intervalul 0...50Hz, asa cum se vede in figurile 5.6 - 5.16,
pentru toate regimurile de functionare investigate. Exista momentan posibilitatea ca
aceste armonici fundamentale regasite in intervalul de frecvente 0...50 Hz sa fie
asociate instabilitatilor generate de cotul de la aspiratie. Pentru identificarea
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fenomenelor/instabilitatilor asociate acestor armonici si cuantificarea acestora este

necesara o prelucrarea detaliata a semnalelor pulsatiilor de presiune achizitionate.
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Fig. 5. 15 Spectrul 3D al pulsatiilor de
presiune pentru toate regimurile de
functionare investigate - traductor AD3

Fig. 5. 16 Spectrul 3D al pulsatiilor de
presiune pentru toate regimurile de
functionare investigate - traductor AD4

5.4. Prelucrarea semnalelor de presiune nestationara

5.4.1. Identificare fenomenelor cu frecvente cuprinse in intervalul
0...50Hz

Pentru identificare fenomenele hidrodinamice care apar. la frecvente
cuprinse in intervalul 0...50Hz, s-a realizat un set de determinari experimentale
calitative ale ale campului hidrodinamic generat de cotul de la aspiratie. Pentru
acest experiment s-a utilizat un stroboscop, a carui frecventa a fost programata la o
valoare de 20 Hz, frecventa asociata instabilitatilor regasite in intervalul 0..50Hz
pentru debitul nominal de functionare Q=33.5 I/s, Fig. 5. 17 si Fig. 5. 18. Pentru a
surprinde structura curentului hidrodinamic generat de cotul de la aspiratie, s-a
utilizat o camera foto digitala.

In urma determinarilor experimentale vizuale s-a ajuns la concluzia ca la
iluminarea zonei de curgere cu o frecventa de 20 Hz sunt evidentiate doua vartejuri
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contrarotative,Fig. 5. 19. Parametrii functionali la care s-au obtinut imaginile
corespund debitul nominal de functionare al rotorului (Qn=33.5 I/s) si o presiune la
aspiratie de -50 KPa. Conditiile de desfasurare a experimentului insotite de
vizualizare s-au realizat in aceleasi conditii ca si in cazul masuratorilor de pulsatii ale
presiunii nestationare. Astfel rezulta ca pulsatiilor de presiune cuprinse in intervalul
de frecventa 0..50 Hz, sunt datorate aparitiei si dezvoltarii celor doua vartejuri

cavitationale.
AD3 -Qn AD4 - Qn

20Hz

b
50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
f[Hz] f[Hz]
Fig. 5. 17 Transformata Fourier a pulsatiilor Fig. 5. 18 Transformata Fourier a pulsatiilor
de presiune nestationara la Qn - AD3 de presiune nestationara la Qn - AD4

2

Fe)

<] £

v )

£ o

o £

)

2 s
£

Fig. 5. 19 Instabilitdti generate de cotul de la aspiratie - vartejuri cavitationale dezvoltate in
spatele arborelui
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5.4.2. Reconstructia semnalului de presiune

Pentru evaluarea amplitudinii pulsatiilor de presiune cuprinse in intervalul
0..50Hz, asociate instabilitatilor generate de cotul de la aspiratie, este necesara
filtrarea semnalelor achizitionate cu un filtru numeric trece jos la frecventa de 49
Hz. Filtrul numeric a fost dezvoltat in programul Matlab de catre Dr.ing. Stanciu
Rares, membru in cadrul CCISFC. O data filtrate semnalele pulsatiilor de presiune
achizitionate, semnalele au fost reconstruite la pas constant de timp cu scopul de a
realiza transformata Fourier rapidd, necesara pentru determinarea amplitudinii
echivalente a pulsatiilor cuprinse in intervalul de frecvente 0...49 Hz. Determinarea
amplitudinii echivalente se realizeaza utilizdnd teorema Iui Parseval, teorema
detaliata n continuare. Determinarea amplitudinii maxime dupa teorema lui
Parseval [94] porneste de la formula transformatei Fourier pentru un semnal
continuu:

s(t)=370+ Z {amcos(zn?tj+bmsin(2n7r_ntﬂ (5. 2)
m=1

unde s(t) semnalul variabil in timp, T este perioada, m este indicele modului, t este
timpul si am, bm sunt coeficientii transformatei Fourier definiti dupa urmatoarea

formula:
2 (totT [2nmtj
a s(t 5.3
m=7 ), Stk (5.3)
2 (totT 2nmt
== s(t 5.4
m=7 ), s(tkin [ j (5.4)
primul coeficient ap este definit:
t0+T
07[ t)dt=2s (5. 5)

Atunci va rezulta ca ap/2 este valoarea medie a Iui s (t). Conform relatiei
amplitudinea si frecventa unghiulara a armonicii m este:

2n
Wmp=m— 5.7
m=m= (5.7)
Teorema lui Parseval dezvoltata dupa formula transformatei Fourier are formula:

t+T

2 [e's)
= I \s(t)\ dt—z cml —(éaoJ +% Z (a,zn+b,%)
m=1

(5. 8)
2,1 N (242
=s +§ Z (am+bm)
m=1
Pentru un semnal continuu definitia abaterii medii patratice pentru un semnal este:
2
1 t0+T _
Spre=|= s(t)-s) dt (5.9)
s JTLO (s(6)-s)
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Pe de alta parte avem urmatoarea identitate matematica:

1 t0+T[s(t)-§2]dt=

T Jtg
tp+T to+T tp+T
=207 s2(t)at-25 L[0T s(t)at+s2 L[0T at (5. 10)
TJe, TJe TJe
tp+T
=27 62 (t)at-52
TJe,
Astfel va rezulta ca media patratului pulsatiei:
2
to+T _
SZRMS=iI ’ s? (t)dt-s (5. 11)
TJey
care conform cu teorema lui Parseval este definita:
1 0
2 2 2
S“RMS=7 > (am+bm) (5. 12)

m=1
Pentru un semnal esantionat pe durata T, se esantioneaza semnalul s(t) la
intervale constante de timp: At=T/N, rezultand un semnal cu valorile s, sz ... sy, iar
numarul de esantioane definit ca i=1..N. Pentru evidentia legatura dintre semnalul
continuu si semnalul discret (esantionat), se porneste de la definitia coeficientilor
urmand ca mai apoi sa definim valoarea mediei patratului pulsatiei:

Semnal continuu Semnal esantionat
m=0 n=1
N
aop 2 t0+T — 2 2 —
- s(t)=2s =Y si==c;=2s
T tO ) N; ] N 1
n=m+1
N .
2 rto+T 2nmt 2 ZSICOS((n_l)(I_l)At.Zn]At:
am —j s(t)cos[ jdt NAti=1 Nat
T Jty T
:NCn—Z
n=m+1 (5.13)
N .
. 2 t0+Ts(t)sin A _Lzsisin((n—l)(/—1)At.2nJAt:
m Tty T NAt‘iZl NAt
=~y Cn-1
Dm mzi (n_l) 2,7 :@.n_l
T N-Aa a N
f m nfli
m T N At
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2 [2 2
Am \ak + b%, V€22 +C3n 2
2

1 to+T _

?J-t (s(t) - s) dt = =
SRMS 0

1 o0
m=1

Prin urmare amplitudinea echivalenta unui semnal esantionat va fi egala cu:

Aechiv = \2Prms (5. 14)

Din extragerea radicalului din suma patratelor coeficientilor transformatei

Fourier se obtine o valoare care inmultitd cu /2 reprezintd amplitudinea pulsatiei de
presiune dupd care se va reconstrui semnalul de presiune. Astfel semnalele
reconstruite pentru toate regimurile de functionare investigate si comparatia
acestuia cu semnalul initial sunt prezentate in graficele urmatoare (Fig. 5. 20 - Fig.
5. 28).
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Fig. 5. 20 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
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Fig. 5. 21 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 0.6Qn
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Fig. 5. 22 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 0.7Qn
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Fig. 5. 23 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 0.8Qn
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Fig. 5. 24 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 0.9Qn
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Fig. 5. 25 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul nominal de functionare Qn
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Fig. 5. 26 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 1.1Qn
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Fig. 5. 27 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru

debitul de functionare 1.2Qn
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Fig. 5. 28 Reconstructia semnalului de presiune si compararea cu semnalul initial pentru
debitul de functionare 1.3Qn

Tabel 5. 2 Valorile amplitudinii echivalente si a frecventelor neuniformitatilor
pentru cele 9 regimuri de functionare investigate

Amplitudinea echivalenta a Frecventa neuniformitatilor generate
Q *xQn .. . o

[1/s] [ pulsatiilor de presiune [KPa] de cotul de la aspiratie[Hz]

AD3 AD4 AD3 AD4
16.75 | 0.5 4 4.52 28.65 28.77
201 | 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
335 | 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
4355 | 1.3 3.11 3.35 13.21 13.14
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Fig. 5. 29 Spectrul 3D al semnalelor Fig. 5. 30 Spectrul 3D al semnalelor
pulsatiilor de presiune filtrate pulsatiilor de presiune filtrate
pentru traductorul AD3 pentru traductorul AD4

Asa cum reiese din Fig. 5. 20 - 5. 28 si Tabelul 5. 2, frecventele
neuniformitatilor generate de cotul de la aspiratie scade o datd cu cresterea
debitului iar amplitudinile difera in functie de debit. Tendinta de scadere a
frecventelor asociate neinuformitatilor generate de cot este surprinsa de ambele
traductoare piezorezistive, Fig. 5 29 - pentru traductorul AD3 si Fig. 5.30 - pentru
traductorul AD4. Pentru o mai buna expunere modificarilor amplitudinii echivalente
si a frecventelor pulsatiilor de presiune, in continuare sunt prezentate variatiile
amplitudinii si frecventei in functie de debitul de functionare.

In Fig. 5. 31 este prezentata variatia amplitudinii echivalente a pulsatiilor de
presiune in functie de debit. Se observa ca semnalul inregistrat cu traductorul AD4
este mai mare cu aprox. 10% pentru toate regimurile investigate comparativ cu
semnalul inregistrat de traductorul AD3. De asemenea amplitudinile cele mai mari
se regasesc la debit partial de 0.5Qn=16.75 |/s, unde valoarea amplitudinii
echivalente a pulsatiilor 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 regasesc
in jurul debitului nominal de functionare in intervalul de debite cuprins intre
0.8Qn...1.1Qn. In acest interval de debite de functionare, amplitudinile pulsatiilor de
presiune sunt cu aprox. 30% mai mici decat la debit partial de 0.5Qn. La
functionarea cu debite mari respective 1.2 Qn si 1.2Qn, se observa o usoara
crestere a amplitudinii in limita a 10% comparativ cu domeniul de debite de
functionare cu valorile cele mai mici ale amplitudinilor.

In Fig. 5. 32 este prezentata variatia frecventelor neuniformitatilor generate
de cotul de la aspiratie in functie de debitul de functionare. Se observa ca
frecventele pulsatiilor de presiune inregistrate de cele doud traductoare sunt
similare. De asemenea se observa ca frecventele asociate neuniformitatilor generate

BUPT



126 Masuratori de presiune nestationara pe sectiunea de iesire din cot - 5

de cotul de la aspiratie scad o data cu cresterea debitului de functionare. Frecventa
cea mai ridicata de aprox. 29 Hz se regaseste la debitul partial de 16.75 1/s=0.5Qn,
frecventda la care si amplitudinea prezintd cea mai ridicata valoare. Frecventa
asociata neuniformitatilor generate de cotul de la aspiratie scade cu o pondere de
aprox. 55 % de la sarcind partiala spre suprasarcina, respective de la 0.5Qn la

1.3Qn.

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

Frecventa [Hz]

Fig. 5. 32 Comparatia frecventelor dominante ale semnalelor de presiune ale traductoarelor
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5.4.3. Determinarea tipului de pulsatie din semnalul de presiune
reconstruit

Pulsatiile de presiune din componentele amonte si aval de rotor masinilor
hidraulice (camera de aspiratie la pompe si tubul de aspiratie la turbine) sunt de
doua feluri, Jacob [66] [67]: pulsatii de tip piston (sincrone) si pulsatii rotative
(asincrone). Pulsatiile de presiune de tip piston pot fi comparate cu lovitura de
berbec. Pulsatiile de tip rotativ sunt produse de instabilitati sub forma vartejurilor
funie care se dezvolta in conul tubului de aspiratie al turbinelor hidraulice. Pentru a
determina tipul de pulsatie din semnalul de presiune achizitionat pentru acest caz
particular, pompa centrifuga de acumulare cu dublu flux echipata cu camera de
aspiratie simetrica, s-a realizat descompunerea semnalelor reconstruite la pas
constant de timp. Descompunerea semnalului se calculeaza ca fiind:

5;+S, Componenta sincrona (piston) a semnalului de
2 presiune

S;1-S> Componenta asincrona (rotativa) a semnalului
2 de presiune

in figurile urmatoare sunt prezentate semnalele filtrate si reconstruite ale
pulsatilor de presiune achizitionate de cele doua traductoare de presiune
nestationara pentru fiecare regim de functionare investigat.

Din analiza figurilor 5. 33 — 5. 41 reiese ca semnalele celor doua traductoare
sunt in faza. Pozitia in faza a semnalelor reconstruite indica faptul ca, componenta
piston este cea predominanta in acest tip de curgere, in cotul de la aspiratie al
pompelor de acumulare cu dublu flux.

AD3 vs. AD4 - 0.5Qn AD3 vs. AD4 - 0.6Qn
15 R P 15 o
—— semnal reconstruit AD3 —— semnal recosntruit AD3
—— semnal reconstruit AD4 —— semnal reconstruit AD4
10 - ,
—_ 5h ] —_
o o
o o
X, X,
2 0 o
2 2
0 0
o o
o o
5t 1
10 | i
15 e 15 e
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1
Timp [s] Timp [s]
Fig. 5. 33 Semnale de presiune reconstruite Fig. 5. 34 Semnale de presiune reconstruite la
la pentru debitul de functionare 0.5Qn pentru debitul de functionare 0.6Qn
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AD3 vs. AD4 - 0.7Qn
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Fig. 5. 35 Semnale de presiune reconstruite la

pentru debitul de functionare 0.7Qn
AD3 vs. AD4 - 0.9Qn
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Fig. 5. 37 Semnale de presiune reconstruite la

pentru debitul de functionare 0.9Qn

AD3 vs. AD4 - 0.8Qn
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Fig. 5. 36 Semnale de presiune reconstruite la

pentru debitul de functionare 0.8Qn
AD3 vs. AD4 - Qn
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Fig. 5. 38 Semnale de presiune reconstruite la

pentru debitul de functionare 1.0Qn
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AD3 vs. AD4 - 1.1Qn AD3 vs. AD4 - 1.2Qn
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Fig. 5. 39 Semnale de presiune reconstruite la  Fig. 5. 40 Semnale de presiune reconstruite la

pentru debitul de functionare 1.1Qn pentru debitul de functionare 1.2Qn
AD3 vs. AD4 - 1.3Qn
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Fig. 5. 41 Semnale de presiune reconstruite la pentru debitul de functionare 1.3Qn

Asa cum reiese din Fig. 5. 42 componenta predominanta a pulsatiilor de
presiune, pulsatii achizitionate la sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie al
pompelor de acumulare cu dublu flux, este cea de tip piston, componenta rotativa
fiind neglijabild. Pulsatiile de tip piston sunt de evitat deoarece acestea se manifesta
in intreg traseul hidraulic al turbomasinilor. La debitul partial de functionare de
0.5Qn amplitudinea componentei piston a pulsatiilor de presiune are valoarea de
4.30 Kpa si este cu 30% mai mare decat amplitudinea de la debitul nominal de
functionare, unde amplitudinea este de 2.90 KPa. La suprasarcina, pentru cel mai
mare debit investigat 1.3Qn, amplitudinea componentei piston a pulsatiilor de
presiune are valoarea de 3.21 Kpa si este cu 9% mai mare decat la debitul nominal
de functionare. In intervalul de debite 0.8...1.1Qn (adica 26.8...36.85 I/s)
amplitudinile componentei piston au valori similare care se regasesc in jurul a 3
KPa.
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Fig. 5. 42 Descompunerea semnalelor filtrate si reconstruite pe intreg domeniul de functionare
investigat

5.5. Concluzii privind masurarea pulsatiilor de presiune

in Cap. 4 s-a evaluat influenta cotului de la aspiratie asupra performantelor
globale (energetice si cavitationale) ale rotorului model al pompei de acumulare.

Pentru ca analiza influentei cotului asupra comportamentului in functionare
al rotorului model de pompa de acumulare sa fie completd, in Cap. 5 s-a analizat
hidrodinamica campului de curgere generat de cotul de la aspiratie amonte de rotor.
Pentru a indeplini acest obiectiv s-au realizat campanii de masuratori ale presiunii
nestationare la perete pe sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie.

Pentru determinarea coeficientului de pierderi hidraulice in tronsonul de la
aspiratie, in prima faza s-a determinat caderea de presiune pe acest tronson.
Cdderea de presiune s-a calculat ca fiind diferenta dintre presiunea statica
inregistrate de traductorul de presiune manovacuumetric Pt1, instalat pe conducta
de aspiratie a standului, si media presiunilor statice inregistrate de traductoarele
piezorezistive AD3 si AD4, instalate pe sectiunea de iesire a cotului. Astfel s-a
determinat ca, cea mai mare cadere de presiune de 12 KPa se regaseste la debitul
maxim de functionare, unde Q=45 |/s. Din evaluarea coeficientului de pierderi
hidraulice, Fig. 5. 5, se observa ca acesta nu mai este influentat de criteriul
Reynolds inca de la debite mici de, valoarea coeficientului situandu-se in intervalul
0.5...1.3, similar valorilor regasite in literatura pentru un cot de 90° cu diametru
constant.

Pentru a evalua cantitativ cdmpul hidrodinamic amonte de rotorul model al
pompei de acumulare, s-au realizat campanii de masuratori ale presiunii
nestationare, la perete, pe sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie. Masuratorile
s-au realizat pentru noud regimuri de functionare cuprinde intre intervalul de debite
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0.5Qn, 0.6Qn...1.3Qn. Din analiza rezultatelor preliminare ale masuratorilor s-au
evidentiat pulsatiile de presiune din campul hidrodinamic amonte de rotor, pulsatii
care ating o variatie de pana la 20 KPa. Din spectrul Fourier al pulsatiilor de
presiune s-au identificat armonica fundamentald de rotatie a rotorului, la 50 Hz, si
armonicile superioare regasite la frecvente multiplu de 50 Hz.

Alte armonici prezente in spectrul sunt regasite, in functie de debit, in
intervalul de frecvente 0..50Hz. In urma determinarilor experimentale vizuale s-a
ajuns la concluzia ca la iluminarea zonei de curgere cu o frecventda de 20 Hz sunt
evidentiate doua vartejuri contrarotative,Fig. 5. 19. Astfel rezulta ca pulsatiilor de
presiune cuprinse in intervalul de frecventa 0...50 Hz, sunt datorate aparitiei si
dezvoltarii celor doua vartejuri cavitationale.

Pentru cuantificarea neuniformitatilor generate de cotul de la aspiratie cu
frecvente cuprinse in interval 0..50Hz, sunt necesare filtrarea semnalelor pulsatiilor
de presiune, reesantionarea acestora la pas constant de timp si recalcularea
transformatei Fourier pentru semnalele filtrate si reesantionat. O datd parcurs acest
proces, s-au determinat amplitudinile echivalente si frecventele instabilitatilor
induse de cotul de la aspiratie in functie de regimul de functionare, si s-au evaluat
cantitativ a componentele hidrodinamice (piston si rotativa) ale curgerii.

In Fig. 5. 31 se observa ca semnalul inregistrat cu traductorul AD4 este mai
mare cu aprox. 10% pentru toate regimurile investigate comparativ cu semnalul
inregistrat de traductorul AD3. De asemenea amplitudinile cele mai mari se regasesc
la debit partial de 0.5Qn=16.75 |I/s, unde valoarea amplitudinii echivalente a
pulsatiilor 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 regdsesc in jurul
debitului nominal de functionare in intervalul de debite cuprins intre 0.8Qn...1.1Qn.
In acest interval de debite de functionare, amplitudinile pulsatiilor de presiune sunt
cu aprox. 30% mai mici decat la debit partial de 0.5Qn. La functionarea cu debite
mari, respectiv 1.2 Qn si 1.2Qn, se observa o usoara crestere a amplitudinii in limita
a 10% comparativ cu domeniul de debite de functionare cu valorile cele mai mici ale
amplitudinilor.

In Fig. 5. 32 se observa ca frecventele pulsatiilor de presiune inregistrate de
cele doua traductoare sunt similare. De asemenea se observa ca frecventele
asociate neuniformitatilor generate de cotul de la aspiratie scad o data cu cresterea
debitului de functionare. Frecventa cea mai ridicatda de aprox. 29 Hz se regaseste la
debitul partial de 16.75 1I/s=0.5Qn, frecventa la care si amplitudinea prezinta cea
mai ridicata valoare. Frecventa asociata neuniformitatilor generate de cotul de la
aspiratie scade cu o pondere de aprox. 55 % de la sarcind partiala spre
suprasarcing, respectiv de la 0.5Qn la 1.3Qn.

Componenta predominanta a pulsatiilor de presiune, pulsatii achizitionate la
sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie al pompelor de acumulare cu dublu flux,
este cea de tip piston, componenta rotativa fiind neglijabila, Fig. 5. 42. La debitul
partial de functionare de 0.5Qn amplitudinea componentei piston a pulsatiilor de
presiune are valoarea de 4.30 KPa si este cu 30% mai mare decat amplitudinile
regasite in intervalul de debite 0.8...1.1Qn (adica 26.8...36.85 |I/s), interval in care
amplitudinile componentei piston au valori similar, regasindu-se in jurul a 2.95 KPa.
La suprasarcina, pentru cele mai mari debite de functionare investigate 1.2Qn si
1.3Qn, amplitudinea componentei piston a pulsatiilor de presiune are valoarea de
3.2 Kpa si este cu 9% mai mare decat la debitul nominal de functionare.

Pentru a evidentia structura curentului pe sectiunea de iesire a cotului de la
aspiratie, este necesara simularea numerica a curgerii 3D turbulenta in traseul
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hidraulic al pompei de acumulare model, implementa pe standul experimental din
laborator.

BUPT



BUPT



6. Simularea numerica 3D a curgerii in traseul
hidraulic al modelului pompei de acumulare

in cazul de fatd, simularea numericd a curgerii in traseul hidraulic model al
pompelor de acumulare cu dublu flux, urmareste urmatoarele:

. determinarea pierderilor hidraulice pe tronsonul de aspiratie al traseului
hidraulic model al pompei de acumulare;
o identificarea structurii campului hidrodinamic amonte de rotor prin

evidentierea neuniformitatilor induse in curgere de geometria complexa a cotului de
la aspiratie;

o evaluarea performantelor energetice si comportamentul cavitational a
rotorului model de pompa de acumulare si validarea rezultatelor numerice cu datele
experimentale.

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

rotor

arbore

camera de
aspiratie

camera spirala
(cot)

(colector)

Fig. 6. 1 Pompa centrifuga cu dublu flux, Anton si Baya [14]

Traseul hidraulic al pompei de acumulare cu dublu flux prezinta unele
diferente in comparatie cu pompele centrifuge conventionale:

i) camera de aspiratie este de forma unui pantalon simetric strabatut de
arbore;

ii) rotorul cu dublu flux;

iii) camera spirald cu doua inceputuri.

Asa cum s-a aratat in capitolele anterioare pentru determinarea
experimentald a performantelor energetice si cavitationale ale rotorului model de
pompa de acumulare, s-a proiectat si realizat un stand experimental de laborator
pentru incercarea rotoarelor de pompe centrifuge. Pentru a pentru a reproduce cat
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6.1 - Traseul hidraulic al pompei PRO 10-195 133

mai fidel traseul hidraulic al pompei de acumulare prototip, s-a modelat geometric la
scara 1:5.7 si implementat pe standul experimental de laborator, un model al
camerei de la aspiratie si un model al rotorului prototip (Fig. 6. 3). Rotorul prototip

s-a montat intr-o carcasda de pompa centrifuga existentd in Laboratorul de Masini
Hidraulice.

e 't.h—;,‘
’/—.|“I s [ % o
:" Conducta de refulare
Debitmetru Vana plana
Rezervor Traductaori de presiune t
¢ forin Pt1 PR u
Vanasferica 0‘51 :! !
/ =
] '; — —— —
Pompa si cot

Conducta aspiratie

Fig. 6. 2 Schita standului experimental de laborator pentru incercarea pompelor de acumulare

\-

,lb.n 4 Ui
i

nducta‘de refulare % /
t2 Re}ervoa
1 e /" 5 | ‘

-yl

~

Conducta de é'ébirptie

ompa Motor ele tric

Fig. 6. 3 Vedere a modelului traseului hidraulic de pompa de acumulare implementat in standul
experimental de laborator

BUPT



134 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

6.2. Domenii de analiza. Conditii la limita pe frontierele
domeniilor de analiza

Pentru a investiga numeric curgerea in traseul hidraulic al pompelor de
acumulare cu dublu flux, s-au reconstruit utilizand 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 aspiratie extins la sectiunea de
aspiratie pana la traductorul de presiune manovacuumetric Pt1;

i) pentru domeniul de analiza al rotorului s-a modelat doar un canal
interpaletar, considerand conditiile de periodicitate;

iii) domeniul de analizd al camerei spiralda existenta in laborator, in care s-a
instalat modelul rotorului pompei de acumulare, a fost extins de la sectiunea

de refulare pana la traductorul de presiune manometric Pt1 (Fig. 6. 4).

Pt2 -traductor refulare
de presiune
manometric

conducta de

refulare \

Pt1-traductor

de presiune
mangvacuumeltnc CAMERA
CANAL INTERPALETAR SPIRALA
conducta de ROTORIC

aspiratie COoT \
\ extensie cot \
Q
a

Fig. 6. 4 Modelul traseului hidraulic de pompa de acumulare implementat in standul
experimental de laborator - modelat numeric

In continuare sunt prezentate domeniile tridimensionale de analizd si
conditiile la limita impuse pe frontierele acestora.
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refulare Vs

aspiratie
\

conducta

pila centrald
Fig. 6. 5 Domeniul tridimensional de a analiza a cotului de la aspiratie

Fig. 6. 6 Domeniul tridimensional de a analiza a cotului de la aspiratie discretizat

Fig. 6. 5 prezintd domeniul tridimensional de analizd al cotului de la
aspiratie, domeniu extins pana la Ptl. Pentru vizualizarea structurii curentului de la
iesirea din cot pana la intrare in pompa, cotul fost prelungit cu o sectiune inelara de
acelasi diametru, cu o lungime L=200 mm (pand la intrarea in rotor). Aceasta
prelungire se regaseste atdt pe standul experimental cat si in domeniul
tridimensional de analizd a cotului de la aspiratie.

Domeniul de analizd a cotului de la aspiratie a fost discretizat cu o retea
structurata cu 1597000 milioane de celule (Fig. 6. 6). O discretizare mai rafinata a
domeniului s-a efectuat pe sectiunea de iesire pentru a surprinde cat mai riguros,
forma complexa a structurii curentului amonte de rotor.
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Domeniul tridimensional de analizd al canalului interpaletar al rotorului este
prezentat in Fig. 6. 7. Acesta a fost discretizat cu o retea structurata compusa din
362630 celule hexaedrale (Fig. 6. 8).

qanal
interpaletar

refulare outlet

periodic —v

aspiratie

wall

penodic

J

paletd —a inlet

X

Fig. 6. 7 Domeniul 3D de analiza canalului interpaletar rotoric al modelului

Fig. 6. 8 Domeniul 3D de analiza a canalului interpaletar rotoric discretizat
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Domeniul 3D de analizd al camerei spirale, extins pana la Pt2, este
prezentat in Fig. 6. 9, fiind discretizat cu o retea structurata de 599500 celule
hexaedrale (Fig. 6. 10).

refulare oulet
conducta °
derefulare  * —
carcasd
camerei
spirald pinten

.

aspiratie

Fig. 6. 9 Domeniul 3D de analiza al camerei spirale

Fig. 6. 10 Domeniul 3D de analiza al camerei spirale discretizat
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6.3. Algoritmul de cuplare a curgerii "'mixing interface”

Progresul remarcabil in domeniul tehnologiei IT si CFD (Computational Fluid
Dymanics) a facut posibila proiectarea si investigarea tridimensionalda a curgerii in
turbomasini, Keck si Sick [72]. Muntean si altii [88] au dezvoltat o metoda
simplificatd de simulare numerica a curgerii, numita “mixing interface” (interfata de
amestec). Aceasta metoda a fost dezvoltata pentru a cupla curgerea stationara
absoluta cu o curgere stationara relativa. Schema algoritmului de cuplare pentru
cazul de fata este reprezentata in Fig. 6. 11.

11

£

7 vy ! I ¥ \‘ﬁ

Vg = Vr Vaga = Vr

v

v = gonstant

Fig. 6. 11 Algoritmul de “mixing interface” pentru cazul particular

Algoritmul de cuplare presupune ca prim pas impunerea unui profil de viteza
mediat si cantitatea turbulentei pe suprafetele de la aspiratie a domeniului
tronsonului de la aspiratie, domeniului canalului interpaletar si cel al camerei spirale.
O viteza constantd se impune pe sectiunea de intrare a cotului de la aspiratie
corespunzator unui anumit debit. De asemenea, intensitatea turbulentei de 2% si
diametrul hidraulic de 0.1035 m, s-au impus pe sectiunea de intrare a cotului. Pe
sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie si a canalului interpaletar se impun cate
un profil de presiune constant, ca prima aproximare, in vederea initierii procesului
iterativ. Conditii de periodicitate s-au impus pe frontierele canalului interpaletar.
Conditia de perete stationar s-a impus pe: peretii cotului de la aspiratie, pentru
inelul, butucul si paleta rotorului, cat si pentru peretii camerei spirale. Pe suprafata
de iesire a colectorului s-a impus o presiune constanta. Ca fluid de lucru s-a
considerat apa.

Dupa initierea procesului iterativ, pe suprafata de intrare a canalului
interpaletar se impune profilul vitezei si cantitatea turbulentelor, mediate
circumferential corespunzatoare sectiunii de iesire a cotului de la aspiratie. De
asemenea, pe sectiunea de intrare a camerei spirale se impune profilul de vitezei si
cantitatea turbulentei mediate obtinute pe suprafata de iesire a canalului
interpaletar, conform algoritmului de cuplare, vezi Pasul I Fig. 6. 11.

Ulterior profilul mediat al presiunii statica obtinut pe suprafata de intrare a
camerei spirale se impune pe suprafata de iesire a canalului interpaletar. La final
profilul mediat de presiune statica obtinut pe suprafata de intrare a canalului
interpaletar se impune ca si conditie la limita pe suprafata de iesire a cotului de la
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6.3 - Algoritmul de cuplare a curgerii ,mixing interface” 139

aspiratie, vezi Pasul II Fig. 6. 11. Procedura iterativa se repeta pana cand solutia
ramane neschimbata de la o iteratie la alta. Simularea numerica tridimensionala a
curgerii se realizeaza cu programul comercial de modelare numerica a curgerii
Fluent [1].

6.3.1. Convergenta algoritmului de cuplare "mixing interface”

In Fig. 6. 12 este reprezentatd distributia coeficientului de presiune statica
(cp) pe interfata inelara de amestec intre cotul de la aspiratie si canalul interpaletar
rotoric obtinut dupa solutionarea convergentei pentru debit de exploatare de 1.2Qn.
Procedura de cuplare (Pasul I si Pasul II) s-a efectuat de sase ori si se poate vedea
ca ultimele trei profile mediate de presiune au o distributie radiala foarte apropiata.
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@ | inel coroana |
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T 029 | X :
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@ ! |
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S E.........::::::::tioti‘......’.I4
Q031 ]
Sttty i
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032 — !
035 0,525 07 0,875 1.05

R-'rRmsx [']
Fig. 6. 12 Distributia coeficientului de presiune staticd pe interfata inelara de amestec dintre
cotul de la aspiratie si canalul interpaletar rotoric

cp = pi - ps_a
1,02 (6. 1)
2
U = 0Rpef

unde viteza de referinta a rotorului:

Distributia de puncte aferente fiecarui coeficient al componentelor de viteza
reprezinta datele rezultate, in urma simularii numerice a curgerii, pe sectiunea de
iesire a cotului de la aspiratie. O mediere circumferentiald a acestor distributii este
obtinuta utilizand algoritmul de cuplare. Componenta de viteza care prezinta cea
mai mare neuniformitate este componenta tangentiala (coeficientul componentei
tangentiald de viteza - cg1n Fig. 6. 14). Valorile mediate sunt impuse ca si conditie
la limitda pe suprafata de intrare a canalului interpaletar. Acest profil mediat de
viteze elimind darele hidraulice si orice alta neuniformitate circumferentiald a
componentelor de viteza (vezi Fig. 6. 13 si Fig. 6. 14).
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0.25 =

inel coroana

+ Coeficienful componentei oxiale de viteza mediat
= Coeficientul componentei radicle de viteza mediat

35

0.

w

2

w

0.7 0.875 1.05

R/Rmax [~]

Fig. 6. 13 Distributia coeficientilor de viteza pe interfata de amestec cotul de la aspiratie-rotor
si valorile profilului de vitezd mediat obtinut cu algoritmul de cuplare - axial si radial
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T ¥ T T T T : ]

inel coroana

« Coeficientul componentei tangentiale ce viteza medict

1 | a

0.525 0.7 0.875 1.05
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Fig. 6. 14 Distributia coeficientilor de viteza pe interfata de amestec cot-rotor si valorile
profilului de viteza mediat obtinut cu algoritmul de cuplare - tangential

Coeficientii componentelor de viteza sunt definiti dupa cum urmeaza:
- coeficientul componentei axiale a vitezei absolute:

Vax (6. 2)
Cax I
2gH
- coeficientul componentei radiale a vitezei absolute:
% (6. 3)
c _ _Yrad
rad 2gH
- coeficientul componentei tangentiale a vitezei absolute:
Vtg
Crry = —2— 6.4
tg 2gH ( )
- coeficientul componentei meridionale a vitezei absolute:
_ Vm yVax tVrad
Cym = (6.5)

J2gH  J2gH
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6.3 - Algoritmul de cuplare a curgerii ,mixing interface” 141

unde vax reprezinta componenta axiald a vitezei, vq este componenta radiala a
vitezei, vig este componenta tangentiald a vitezei, vm reprezintd viteza meridionala
si H reprezintda indltimea de pompare caracteristica fiecarui punct de functionare
investigat.

In Fig. 6. 15 este prezentat triunghiul de viteze in plan si spatial, in care se
poate observa orientarea celor patru componente ale vitezei utilizate in definirea
coeficientilor componentelor de viteza.

— A 1 -
T SEY'e
A% . »«'\\ s
\ / . v S '\
\,\ | /,/ ' \ oo ~at
"/ axa dejrotat i ve \ k

traectoria

Fig. 6. 15 Triunghiul de viteze: vedere plana - stanga; vederea spatiala — dreapta

Utilizdnd algoritmul de cuplare a curgerii “mixing interface” utilizeaza valori
medii ale coeficientilor componentelor de viteza, acest lucru conduce la o
uniformizarea a neuniformitatilor curentului. Astfel darele hidrodinamice si celelalte
neuniformitati circumferentiale sunt eliminate iar pierderile hidraulice asociate sunt
diminuate.

6.4. Ecuatiile care guverneaza curgerea 3D turbulenta si
modelul de turbulenta ales

Domeniul de calcul al traseului hidraulic model al pompei de acumulare este
investigat tridimensional. Prin urmare calculul curgerii in acest traseu utilizand codul
Fluent 6.3 va fi solutionata cu ajutorul ecuatiilor de curgere turbulenta 3D vascoasa.

6.4.1. Ecuatiile curgerii pentru domeniul de analiza al tronsonului
hidraulic model

Solutionarea curgerilor tridimensionale s-a realizat utilizdnd ecuatia de
continuitate (6.6) si ecuatia de miscare Navier-Stokes (6.7).

V.v=0 (6. 6)
K Py vl = — ) P (6.7)
pm (pv)+V-(vv) = Vp+V[T)+pg
unde p reprezintd densitatea fluidului, v vectorul viteza, g acceleratia
gravitationala si 7_' este tensorul tensiunilor definit prin expresia:
?:uKthVTJ—%W/} (6. 8)

unde p reprezinta vascozitatea moleculara si / tensorul unitar.
Pentru sistemul relativ de referinta viteza relativa se obtine cu ecuatia:

W=v-w-r (6.9)
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142 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

in ecuatia (6,9) r reprezintd vectorul de pozitie, prin urmare ecuatia Navier-Stokes
definita cu ecuatia (Navier-Stokes) devine:

%(P\?)nLV.(\?\?)=%(pW)+V-(pWW)+2p5xvv+p5x(5.;)+pz_?x; (6. 10)

6.4.2. Modelul de turbulenta ales

Pentru curgerea tridimensionald in traseul hidraulic model al pompei de
acumulare (traseul compus din cotul de la aspiratie, rotor si camera spirald) s-a
utilizat modelul de turbulenta k —w SST .

Modelul k —w SST (Shear Stress Transport) a fost construit de Menter [72].
si este un amestec intre modelul standard k — & si modelul kK — w . Modelul foloseste
o formulare k — &€ pentru zona curgerii libere, evitand astfel dezavantajele majore
ale modelului kK — w privind conditiile initiale si un model kK —w pentru stratul limita.
Acest lucru este realizat prin formularea modelului kK —& in concordanta cu k- w.
Trecerea graduald intre cele doua zone este asigurata prin definirea unor functii de
,amestec” care activeaza formularea k- sau k—¢€ in functie de zona si prin
introducerea unui termen difuziv in ecuatia de transport a lui w.

Vascozitatea dinamica turbulenta este definitd pentru modelul kK —w SST
dupa cum urmeaza:

pk 1

Hj =—
@

; (6. 11)
*SF2

0!10)

max

unde S reprezintd marimea ratei de deformatie iar a; este o constantd care are
valoarea de 0.31.

in ecuatia (6. 11)a* reprezintd un coeficient de amortizare pentru véascozitatea
turbulenta, folosit pentru a corecta valoarea acesteia in zonele unde numarul
Reynolds atasat celulei de calcul, exprimat in functie de viteza de frecare si distanta
pana la perete, este mic (low Reynolds number correction). Acesta este descris de
ecuatia (6. 12):

o Ret
g - a;o; * RRk (6.12)

1+i

Ry

unde:
Re, = PK (6. 13)
Hw

R -6 (6. 14)
ap - Bi (6. 15)
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B; =0.072 (6. 16)
Ecuatia de transport pentru k este definitd de relatia (6. 17):
— _ _ 2 2 2
%+u%+v%+w%=l“ ok 6k+6k +Gy - Yy (6.17)
Ecuatia de transport pentru @ este definitd de relatia (6. 18):
ow —o0w =—0Ww —Oow Pw o o
—+U—+V Iy

in ecuatiile de mai sus termenii Iy si I, reprezinta difuzivitatile efective ale lui
(6. 19) respectiv w (6. 20):

J+Gw—Ya)+Dw (6. 18)

Iy = IJ+& (6.19)
Ok

Iy, = N+i (6. 20)
Ow

unde y; reprezintd vascozitatea dinamica turbulentd calculatd conform relatiei (6.
11) iar oy si o, sunt numere Prandtl turbulente calculate cu urmatoarele relatii:

1
Ok = ﬁ (6. 21)
Ok,1 Ok,2
o = 1
w ~ Fl . 1—F1 (6 22)

%w,1 Yw,2
unde oy ;=1.176 , 0y =2, O =1 si 0, 1=1.168 sunt constante ale

modelului.

F; si F, reprezinta functiile de ,amestec” care se calculeazd cu relatiile:
F = tanh(@j’) (6. 23)
Fy = tanh(cnf ) (6. 24)

unde:

@7 =min max[ 3 4pk 2} (6. 25)
y

0.09wy ’ 0w, 205

, - max{ZL 500”} (6. 26)

0.090y * py2g

unde: y reprezint3 distanta pana la cea mai apropiatd suprafatd solidd iar D, este

partea pozitiva a termenului de difuziune transversala (6. 37) si este calculat dupa
cum urmeaza:
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Dar) = max ZpLi %a_wllo_lo (6. 27)
Ow,2 @4 0X; OX;

Termenul Gk din ecuatia (6. 17)reprezintd productia de energie cinetica turbulenta

si este definit de relatia (6. 28):

Gk = min %Z% ,IOpﬁ;kka) (6. 28)
ij J
unde:
4

4 Ret
E+ @ 6. 29

X R 3

Bi =P - 4 (6. )
1+[Rq]

Rp

unde: Rﬁ =8 si ﬁ; =0.09
Termenul G, din ecuatia (6. 18) reprezinta rata specificd de disipare a energiei
turbulente si este definit de relatia (6. 30):

Gy = —Gy (6. 30)
Ut
unde:
(04 +7Ret
0
R
a = a;f —Rew (6. 31)
a 1+t
RC()

unde: R, =2.95.
Pentru modelul k-w SsST, a,, este dat de relatia urmatoare:
U = g, 1 +(1-Fp) s, 1 (6. 32)
unde:
B K (6. 33)

x *
Boo Ua),l Boo
2

0,1

ay 2= B"/*Z ___k (6. 34)
’ By owlz\/g
unde: k =0.41, ;1 =0.075 si f; , =0.0828.
in ecuatia (6. 17) termenul Y, reprezintd disiparea energiei cinetice turbulente si
este definit de relatia:
Yy = pB kw (6. 35)
Analog, in ecuatia (6. 18) termenul Y, reprezintd rata de disipare a lui @ si este
definit cu relatia:
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Y, = pBw? (6. 36)
Modelul k- w ssT este bazat atdt pe modelul kK — @ standard cat si modelul k —¢
standard. Pentru a imbina aceste doua modele, modelul k- standard a fost
modificat fiind descris de ecuatii bazate pe k si o, fapt ce a impus introducerea
unui termen de difuziune transversala denumit cross-diffusion si este definit de
relatia (6. 37)
D 1 %6(0

- 2(1-F L 20
= 2(1-F1) oy, 2 = vy ox; (6. 37)

6.5. Rezultate numerice

Simularea numerica tridimensionald a curgerii in traseul hidraulic al pompei
de acumulare s-a realizat pentru cinci regimuri de functionare: 0.8, 0.9, 1, 1.1 5i 1.2
din debitul nominal Qn=0.033.5 I/s. In tabelul urmator sunt prezentate in marimi
dimensionale si 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
@ [-] 0.024 0.027 0.03 0.033 0.036

6.5.1. Distributia vitezei pe sectiunea de iesire a cotului de la
aspiratie a pompei PRO 10-195 la punctul optim de functionare

in cazul de fatd, structura cdmpului hidrodinamic amonte de rotor a fost
investigat pe o suprafatd inelard, utilizandu-se coeficientii componentelor de viteza
definiti anterior. Fig. 6. 16 prezinta cele 3 sectiuni inelare de pe suprafata de iesire a
cotului de la aspiratie, situare la trei valori diferite ale coordonatei r. Pe aceste trei
sectiuni s-a reprezentat distributia coeficientilor componentelor de viteza axial3,
radiala si tangentiala. Reprezentarea distributiei valorilor celor trei coeficienti de
viteza s-a facut pentru toate punctele de functionare investigate.

perete = [ -
N, r= o

\ \ D 4

Ve
©=180" r
_’ e e=0°"
arbore
A /N
\ N\ r=50%
r=15%

| 0=270°

Fig. 6. 16 Suprafata de iesire a cotului de la aspiratie - sectiuni de analiza
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0=270°
Fig. 6. 17 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 I/s

1.0Qn=0.0335 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195

0.2 |
— 1=15%
r=50%
0175 I —— r=85% 1
% 045 1
ol
0.125
0.1 L L L L L L L

0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360
teta [grade]

Fig. 6. 18 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s

Din Fig. 6. 17 si Fig. 6. 18 reiese ca la coordonata unghiulara ®=180° apare
o dara hidrodinamica cauzata de prezenta pilei centrale, care desparte cotul de la
aspiratie in doud. In aceasta zona valoarea coeficientului componentei axiale a
vitezei corespunzatoare sectiunii r=15% este minima. In zona de incidentd a
curentului cu arborele pompei, ©=180°, se observa o decelerare brusca a curentului
pe toate cele trei sectiuni, urmata apoi de o accelerare . Se observa ca, accelerarea
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cea mai pronuntatd a vitezei axiald este localizata intre sectiunea r=85% si peretele
exterior, acolo unde si valorile coeficientului de viteza axiald sunt cele mai mari. In
jurul coordonatei unghiulare ©=0°, se observa a doua dara hidrodinamica cauzata
de prezenta arborelui.

r=50%

r=85%

Fig. 6. 19 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 I/s
1.0Qn=0.0335 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
0.04 :

0.02 - 4

c_rad [-]

-0.02

— r=15%
— r=50%
— r=85%

-0.04

0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360
teta [grade]

Fig. 6. 20 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s

-0.06

Din Fig. 6. 19 si Fig. 6. 20 reiese ca pentru valori ale © de 50° si 300°, sunt
atinse cele mai mari valori ale coeficientului de viteza tangentiala pe toate cele trei
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sectiuni. La aceleasi valori ale coordonatei unghiulare ©, intre sectiunile r=15% si
r=50%, apar doua zone in care viteza radiald atinge valorile maxime in timp ce la
©=0°, in spatele arborelui, valorile coeficientului componentei radiale a vitezei sunt
cele mai mici. In spatele arborelui, unde ©=0° intre r=15% si r=50%, viteza
radiala atinge valorile minime.

Fig. 6. 21 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5 I/s

1.0Qn=0.0335 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195

0.08 . ! ;
— r=15%
0.06 - r=50% R
r=85%
0.04 - R
0.02 | .
) 0
ol
-0.02 + R
-0.04 R
-0.06 R
_0.08 L L L L L L L L L

0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360
teta [grade]

Fig. 6. 22 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de
iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s
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Fig. 6. 21 si Fig. 6. 22 prezinta distributia coeficientului componentei vitezei
tangentiale din care reiese o variatie pronuntatd a acesteia, datorata geometriei
complexe a cotului de la aspiratie. Se observa mai multe zone in care sunt atinse
valorile maxime ale vitezei tangentiale, zone marcate cu rosu si albastru inchis. In
aceste zone, doua situate in jurul valorii ®=0° intre sectiunea r=15% si peretele
interior si doua situate intre ©=90° si ©=270° intre sectiunea r=85% si peretele
exterior, sunt generate patru vartejuri contra rotative, in care sunt atinse valorile
maxime ale vitezei tangentiale. Vartejuri contra rotative de o intensitate mai mica
apar si pentru valori ale coordonatei unghiulare ©=135° si ®=225° intre arbore si
sectiunea r=50%, dar si la ®=35° si ©=325° intre sectiunile r=50% si r=85%.
Acest lucru indica prezenta unei curgeri nestationare amonte de rotorul pompei
chiar si la punctul optim de functionare.

6.5.2. Distributia vitezei pe sectiunea de iesire a cotului de la
aspiratie in afara punctului optim de functionare

Figurile 6.23 - 6.30 prezinta distributia coeficientului componentei axiale a
vitezei la functionarea in afara debitului optim. Variatia coeficientilor de viteza pe
cele trei sectiuni este similara cu variatia aferenta debitului nominal de functionare,
insa domeniul de valori ale coeficientilor de la un regim la altul. Se observa ca zona
cu variatia cea mai pronuntatd a coeficientului componentei axiale a vitezei situata
intre sectiunea r=85% si peretele exterior al cotului, se regaseste in toate cazurile
investigate.
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Fig. 6. 23 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

0.8Qn=0.0268 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195

0.2 ‘
—— r=15%
— =50%
0175 | —— r=85% .
X 015 | i
ol
0.125 ]

1 L L
0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360
teta [grade]

Fig. 6. 24 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

BUPT



6.5 - Rezultate numerice 151

0=90°

r=50%

r=85%

0°

Gi 180 |

c_ax[-]

. 0.180

0.160
0.140
0.120
0.100
0.080
0.060
0.040
0.020

0=270°
Fig. 6. 25 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s

0.9Qn=0.03015 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195

0.2 :
— r=15%
— =50%
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Fig. 6. 26 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s
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r=50%

r=85%

0=180"

Fig. 6. 27 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s

1.1Qn=0.03685 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 28 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s
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0=180°

0=270°
Fig. 6. 29 Distributia coeficientului de viteza axiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

1.2Qn=0.0402 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 30 Distributia coeficientului de viteza axiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s
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Fig. 6. 31 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

0.8Qn=0.0268 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 32 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire

din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85I/s
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®=90°

Fig. 6. 33 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s
0.9Qn=0.03015 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
0.04 ‘

0.02 1
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Fig. 6. 34 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s
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Fig. 6. 35 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s
1.1Qn=0.03685 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
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0.02 1
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Fig. 6. 36 Distributia coeficientului de viteza radiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85I/s
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r=50%

r=85%

Q=180° ®-0°

Fig. 6. 37 Distributia coeficientului de viteza radiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s
1.2Qn=0.0402 m3/s

Tronson aspiratie PRO 10-195
0.04 ————

0.02 ]

g
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Fig. 6. 38 Distributia coeficientului de viteza radiald pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

-0.06

Figurile 6.31 — 6.38 prezinta distributia coeficientului componentei radiale a
vitezei la functionarea inafara debitului optim. Cea mai mica neuniformitate a
variatiei coeficientului componentei radiale de viteza se remarca pe suprafata r=85%
din vecinatatea peretelui exterior al cotului de la aspiratie. Zonele cu valorile
maxime si minime ale vitezei radiale care sunt regasite intre aceleasi limite ale
sectiunii de iesire pentru toate debitele investigate.
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r=50%

r=85%

©=180° 0°
—_—

Fig. 6. 39 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s

0.8Qn=0.0268 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 40 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de
iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.8Qn=26.85 I/s
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0=90°

0=180

Fig. 6. 41 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15 I/s

0.9Qn=0.03015 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 42 Distributia coeficientului de viteza tangentiald pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de
iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 0.9Qn=30.15I/s
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Fig. 6. 43 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85 I/s

1.1Qn=0.03685 m3/s
Tronson aspiratie PRO 10-195
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Fig. 6. 44 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele 3 sectiuni ale suprafetei de
iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.1Qn=36.85I/s
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©=270°

Fig. 6. 45 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s
1.2Qn=0.0402 m3/s
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Fig. 6. 46 Distributia coeficientului de viteza tangentiala pe cele e sectiuni ale suprafetei de
iesire din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru 1.2Qn=40.2 I/s

Figurile 6.39 - 6.46 prezintd distributia coeficientului vitezei tangentiale pe
sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie la debite de functionare in afara debitului
optim. Din Fig. 6. 46 reiese ca pentru debitul maxim investigat, caracterul
nestationar al cdmpului hidrodinamic amonte de rotor este cel mai pronuntat. Acest
lucru este dovedit de valorile maxime, de sens opus, ale coeficientului componentei
vitezei tangentiale care ajung pana la 0.07. Se remarcd o variatia pronuntata a

BUPT



162 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

acestui coeficient pe intreaga sectiune de iesire. Prezenta mai multor vartejurilor
contra rotative indica neuniformitatile generate in curgere de geometria complexa a
cotului de la aspiratie. Fenomenele nestationare induse de cot, duc la diminuarea
performantelor energetice si cavitationale ale rotorului de pompa de acumulare.

Din analiza variatiei coeficientilor componentelor vitezei (axiald, radiala si
tangentiald) in afara punctului optim de functionare, reiese ca structura curentului
pe suprafata de iesire a cotului este similara cu cea de la punctul optim de
functionare, insd domeniul de valori ale coeficientilor de viteza difera de la un regim
la altul.

6.5.3. Determinarea performantelor energetice si cavitationale ale
rotorului model de pompa de acumulare

6.5.3.1. Determinarea performantelor energetice

Din analiza numerica a functionarii rotorului model de pompa de acumulare
in traseul hidraulic model al pompelor de acumulare, s-au obtinut valori ale pierderii
de presiune pe cotul de la aspiratie, cresterea de presiune realizatda de rotor si
pierderea de presiune din camera spiralda. Presiune totalda rezultata in cele trei
componente ale traseului hidraulic investigat este prezentata in Tabel 6. 2.

Tabel 6. 2 Presiune totald rezultatad din simularea numerica

oP Apt-cot [KPa] | Apr-rotor [KPa] | Apt-coLector [kPa] Apt_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
1.20n -8.8 499.9 -31.7 459.4
AP _NUM = APT_coT + 4PT-ROTOR + 4PT_COLECTOR (6. 38)
A =A A
unde: pr = 4Ps + 4Pp (6. 39)
A — _
Ps (PS—OUT PS—IN) - presiune statica; (6. 40)
4pp = (4Pp-ouT ~ 4Pp-IN) (6. 41)

- presiune dinamica.

Pe baza rezultatelor obtinute din simularea numerica a curgerii in traseul
hidraulic model al pompei de acumulare, s-au trasat curbele energetice
caracteristice pompelor centrifuge si distributia pierderilor hidraulice din tronsonul
de aspiratie al traseului hidraulic model. In Fig. 6. 47 este reprezentata inaltimea de
pompare, in Fig. 6. 48 este reprezentata puterea mecanica la arbore si in Fig. 6. 49

randamentul hidraulic al rotorului model de pompa de acumulare.

A
H = 2PI-NUM (6. 42)
pg
Py=M-w (6. 43)
h
my = 2220 (6. 44)
M

in ecuatiile (6. 43) si (6. 44) P, =M-w reprezintda puterea mecanica la

arbore rezultatd din simularea numericd, unde momentul total M este dat de relatia
urmatoare:
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M:[US(FX(?nJ]-dSJ-a].Z (6. 45)

unde: s - reprezinta suprafata cuprinzand toate componentele aflate in miscare de

rotatie, 7 - tensorul tensiunii totale (tensiuni de presiune si vascozitate), n -

vectorul unitate normal la suprafata, I' - pozitia vectorului unitate si a— vectorul
unitate paralel cu axa de rotatie.

Din analiza figurilor 6.47- 6.49 reiese cd, rotorul model de pompa de
acumulare PRO 10-195 atinge la debitul nominal Qn=33.5 I/s o inaltime de pompare
de aproximativ 53.5 m cu o putere la arbore de 20.5 KW si randament hidraulic de
85%. Din Fig. 6. 49 reiese ca punctul de functionare cu randamentul hidraulic cel
mai ridicat, aprox. 86.4%, se afla la un debit mai mare decat debitul nominal de
functionare, unde Q=36.85 I/s=1.1Qn. La punctul de functionare cu randamentul cel
mai ridicat, denumit BEP (Best Efficiency Point), inadltimea de pompare atinge
valoarea de 51 m, mai micd cu 4.67% decat la debitul nominal, cu o putere
mecanica la arbore de 21.2 KW, mai mare cu 2.83% decat puterea mecanica la
arbore in cazul functionarii la debitul nominal. La BEP, randamentul hidraulic este
mai mare cu 1.17% decéat randamentul hidraulic la debitul nominal de functionare.

Pompa PRO 10-195

Inaltime de pompare- rotor model
60 ‘ : ‘ : : : ‘

i

|
58 - I
|
|
|
|
|
|

BEP

Qn

44 1 1 1 1 1
0.02 0.024 0.028 0.032 0.036 0.04 0.044
Q [m3/s]

Fig. 6. 47 Indltimea de pompare a rotorului model de pomp& de acumulare PRO 10-195 la
scara 1:5.7
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Pompa PRO 10-195
Puterea la arbore- rotor model
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Fig. 6. 48 Puterea la arbore a rotorului model de pompa de acumulare PRO 10-195 la scara
1:5.7

Pompa PRO 10-195
Randament hidraulic- rotor model
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Fig. 6. 49 Randamentul hidraulic al rotorului model de pompa de acumulare PRO 10-195
la scara 1:5.7
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6.5.3.2. Evaluarea performantelor cavitationale ale rotorului model
de pompa de acumulare

Forma geometricd a cotului de la aspiratie induce neuniformitati in campul
de curgere amonte de rotorul pompei de acumulare. Fenomenele nestationare
generate amonte de rotor conduc la scdderea performantelor cavitationale ale
rotorului de pompa de acumulare. Distributia pe paleta a parametrului NPSHc (Net
Positive Suction Head Required) este investigatd in cele ce urmeaza. NPSHc
reprezintd indltimea netd pozitiva ceruta de pompa si este exprimata de relatia (6.
46). Parametrul NPSHc poate fi denumit si suprapresiunea totald masurata la flansa
de la intrare in pompa, fatd de presiune minima ce apare pe suprafata paletei intr-
un punct. Pentru o mai buna estimare a comportamentului cavitational al rotorului
model de pompd de acumulare, se reprezintd si distributia valorilor maxime ale
parametrului NPSHc pe paleta comparativ cu valoarea parametrului NPSHd (Net
Positive Suction Head available). NPSHd reprezintd presiunea minima necesara la
aspiratie pentru a evita incipienta si dezvoltarea fenomenului de cavitatie, relatia (6.
47).

2
NPSHc — | PS=IN-ROTOR | VS—IN-ROTOR (6. 46)
2 pg
2
NPSHd — | PS=IN-ROTOR , V5-IN-ROTOR | _ Pvap (6. 47)
phg phg P9

n
po|y - dAN| _ ;p‘p‘ oA (6. 48)

PIN_ROTOR = S n
I p|V~dA|N| Zpl |\;'dZIN_i|
i=1

unde  pg |\ roTor S€ cCalculeaza utilizand relatia (6. 48), vy rotor Feprezinta

valoarea vitezei meridionale absolute impusa prin profil de viteze la intrarea in rotor
iar valoarea presiunii statice Ps min roTor rezultd din solutionarea numerica a

campului de presiuni si viteze, p,,, =2383Pa reprezinta presiunea de vaporizare a

apei la temperatura t=20°.

Aplicand ecuatia transferului energiei mecanice scrisa intre suprafata libera
a apei din rezervorul de la aspiratie si intrarea in rotorul model al pompei de
acumulare, relatia (6. 47) se poate scrie astfel:

Patm _ Pvap
NPSHd = Patm. _ V3P " hp (6. 49)
pg  pg % asp

unde pgyy, =110325 Pa reprezinta presiune atmosferica.

Din modelarea numerica a curgerii monofazice in rotorul model al pompei de
acumulare PRO 10-195, au rezultat pentru fiecare punct de functionare investigat,
valorile maxime ale parametrului NPSHc, prezentate in Tabel 6. 3. Valorile
parametrului NPSHd pentru fiecare din cele cinci regimuri de functionare sunt
prezentate de asemenea in Tabel 6. 3.
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Tabel 6. 3 Valorile maxime ale parametrului NPSHc pentru rotorul model de
pompa de acumulare PRO 10-195, rezultat in urma simuldrii 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

Pompa PRO 10-195
NPSHc- rotor model
15 ‘ : : ‘ ‘ :

|
|
|
|
14 - I
I
|

-
w
T

NPSHc¢ max [m]
o

1 r

10 L 1 L 1 L 1 1 L 1 L
0.02 0.024 0.028 0.032 0.036 0.04 0.044
Q [m3/s]

Fig. 6. 50 Valorile maxime ale parametrului NPSHc functie de debit in rotorul model al pompei
de acumulare PRO 10-195 la scara 1:5.7

in figurile urmé&toare se reprezentd distributia parametrului NPSHc pe
intradosul si extradosul paletei rotorice si se evidentiaza suprafata paletei afectata
de fenomenul de cavitatie. Zona paletei rotorice afectata de cavitatie este pusa in
evidentiata prin pozitionare valorilor parametrului NPSHc care depdsesc valoarea
parametrului NPSHd al standului experimental (NPSHc>NPSHd).
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E | ] .

NPSHe [m]: -45-41-36-32 -28-24 19-15-11 6 -2 2 6 11 15

Fig. 6. 51 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 0.8Qn=26.85 I/s

NPSHc[m]. 41 49 57 64 72 BO 88 96 103111119127 134 142 15.0

bord de

intrados

Fig. 6. 52 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de cavitatie in care
NPSHc>NPSHd pentru 0.8Qn=26.85 I/s

B 0 (| [ Dl | oo

MPSHc [m]: -45 -41 -36 -32 -28 24191511 6 -2 2 6 11 15 fuga

Fig. 6. 53 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 0.8Qn=0.026.8 I/s
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LI

NPSHe [m): -45-41-36-32-28-24-19-15-11 6 -2 2 6 11 15

bord de
fuga

intrados

Fig. 6. 54 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 0.9Qn=30.15I/s

NPSHc[m]: 40 48 56 64 71 79 87 9.5 103 11.1 11.9 12.6 13.4 14.2 15.0

inel —

\

coroana

intrados

Fig. 6. 55 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de cavitatie in care
NPSHc>NPSHd pentru 0.9Qn=30.15 I/s

bord de

NPSHc [m]: -45 -41 -36 -32 -28 -24-19-15-11 6 -2 2 6 11 15 fuga

coroana

bord de
atac

extrados

Fig. 6. 56 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 0.9Qn=30.15I/s

BUPT



6.5 - Rezultate numerice 169
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NPSHe [m]: -45 -41 -36 -32 -28 -24 -19-15-11 -6 -2 2 & 11 15

Fig. 6. 57 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru Qn=33.5I/s

NPSHcm]. 38 46 54 62 70 78 86 94 102110118126 134 142 150

bord de
fuga

l

inel

\

coroana

intrados

Fig. 6. 58 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de cavitatie in care
NPSHc>NPSHd pentru Qn=33.5I/s

BT | TN | bordde

NPSHc [m]: -45 41-36-32 28 24-19-15-11 6 -2 2 § 11 15 fuga

extrados

Fig. 6. 59 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru Qn=33.5I/s
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B |

NPSHc[m]: -45-41-36-32-28-24-19-15-11 6 -2 2 6 11 15

Fig. 6. 60 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc

pentru 1.1Qn=36.85 I/s

NPSHc[m]: 37 45 53 61 69 7.7 85 94 10211.011.8 126 13.4 142 150

inel —

\

coroana
intrados

Fig. 6. 61 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de cavitatie in care

NPSHc>NPSHd pentru 1.1Qn=36.85 I/s

NPSHc [m]: -45 -41 -36 -32 -28 -24 15 1511 6 -2 2 & 11 15

bord de
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extrados

bord de

bord de
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Fig. 6. 62 Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc

pentru 1.1Qn=36.85 I/s
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B | T .

MPSHe [m]: -45 -41-36-32 -28-24 191511 6 -2 2 & 11 15

Fig. 6. 63 Distributia pe intradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 1.2Qn=40.2 I/s

NPSHc[m]:. 36 44 52 60 69 7.7 85 93 101108 11.7 126 13.4 142 150

bord de
fuga

1

inel

intrados.

Fig. 6. 64 Suprafata paletei rotorice cu risc crescut de aparitia fenomenul de cavitatie in care
NPSHc>NPSHd pentru 1.2Qn=40.2 I/s

B T D00 CEl | borece

NPSHc [m]: -45 -41-36-32 28-24 191511 -6 2 2 6 11 15 fuga

Fig. 6. 65. Distributia pe extradosul paletei de pompa de acumulare a parametrului NPSHc
pentru 1.2Qn=40.2 I/s
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172 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

in figurile 6.51 -6.53 s-a reprezentat distributia parametrului NPSHc pe
intradosul si extradosul paletei de pompa de acumulare pentru punctul functionare
cu debit partial 0.8Qn=26.85 |I/s. Se observa ca valoarea maxima a parametrului
NPSHc este localizata pe intradosul paletei in vecinatatea bordului de atac. Valoarea
maxima a parametrului NPSHc indica o presiune mai mica decat presiunea de la
intrare. Pe intradosul paletei in vecinatatea bordului de atac se remarca cele mai
scazute valori ale presiunii unde riscul aparitiei fenomenului de cavitatie este cel mai
ridicat. Aria suprafetei paletei afectata de fenomenul cavitatie este destul de
restransa, fiind concentrata in mare parte pe bordul de atac. In lungul distantei
meridionale a paletei, de la bordul de atac la bordul de fuga, valoarea parametrului
NPSHc scade. Pe suprafata de extrados a paletei, valorile parametrului NPSHc sunt
negative ceea ce indica o presiune mai mare decat presiune de la intrare.

Din figurile 6.54 — 6.56 reiese ca, pentru debitul 0.9Qn=30.15 I/s, valoarea
maxima a coeficientului NPSHc se regdseste in aceeasi sectiune a paletei ca si in
cazul debitului de 0.8Qn, pe intradosul paletei in vecindtatea bordului de atac, spre
coroana. Se pe intradosul paletei in vecinatatea bordului de atac cele mai scazute
valori ale presiunii unde riscul aparitiei fenomenului de cavitatie este cel mai ridicat.

Din figurile 6.57 - 6.59 reiese ca, pentru debitul nominal de functionare,
Qn=33.5 I/s, valoarea maxima a coeficientului NPSHc se regaseste in vecinatatea
bordului de atac pe intradosul paletei. Pentru debitul nominal de functionare, zona in
care valoarea parametrului NPSHc este maxima se extinde pe toata latimea bordului
de atac al peletei, de la inel la coroana.

Din figurile 6.60 - 6.62 reiese ca, pentru debitul de functionare,
1.1Qn=36.85 |/s, valoarea maxima a coeficientului NPSHc se regaseste in
vecinatatea bordului de atac pe intradosul paletei. Pentru acest debit de functionare,
valoarea maxima parametrului NPSHc se regaseste in vecinatatea inelului.

Din figurile 6.63 - 6.65 reiese ca, pentru debitul de functionare, 1.2Qn=40.2
I/s, valoarea maxima a parametrului NPSHc se regaseste in vecinatatea bordului de
atac pe intradosul paletei. Pentru acest punct de functionare, zona in care valoarea
maxima parametrului NPSHc este localizata in aceeasi sectiune a paletei ca si in
cazul debitului de functionare 1.1Qn, in vecinatatea inelului.

Din analiza repartitiei de presiuni pe suprafetele paletei rotorice (figurile
6.51 - 6.65) reiese comportamentul cavitational a rotorului model de pompa de
acumulare PRO 10-195. Valorile maxime ale parametrului NPSHc se regdsesc in

vecinatatea bordului de atac pe intradosul paletei pentru toate regimurile investigate.

Se remarca in toate cazurile investigate pe bordul de atac al paletei prezenta celor
mai scazute valori ale presiunii ceea ce indica un risc crescut al aparitiei fenomenului
de cavitatie. Aria suprafetei paletei afectata de fenomenul de cavitatie creste o data
cu debitului de functionare.

Cea mai ridicata valoare a parametrului NPSHc=12 m, se regadseste la
regimul de functionare in suprasarcind, 1.2Qn. La acest debit de functionare, riscul
aparitiei fenomenul de cavitatie pe bordul de atac al paletei este cel mai ridicat.

6.6. Validarea rezultatelor simularii nhumerice cu date
experimentale

Pentru a evalua precizia algoritmului simulare numerica mixing interface,
rezultatele numerice obtinute se vor compara cu datele experimentale. In prima
faza presiunea totald obtinuta din simularea numerica si presiunea totald rezultata
din experiment se vor compara, Tabel 6.4. Orice neuniformitate circumferentiala a
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6.6 — Validarea rezultatelor simularii numerice cu date experimentale 173

componentelor de viteza este eliminata conform algoritmului de calcul mixing
interface (Fig. 6. 13 si Fig. 6. 14). In consecinta, curgerea nestationara devine
curgere stationara in care unghiul relativ de curgere B are o medie circumferentiala.
Pierderile hidraulice asociate curgerii nestationare sunt diminuate rezultdnd valori
ale presiunii totale Apr-num Si coeficientilor componentelor de viteza supra-estimati.

Tabel 6. 4 Valorile presiunii totale: rezultate numerice versus date experimentale

oP 0.8Qn 0.9Qn 1.0Qn 1.1Qn 1.2Qn

Apr nom [kPa] | 565.7 541.5 524.6 492.8 459.4
Apr exe [kPa] | 483.6 462.1 440.6 413.8 381.5
€ [%] 14.5 14.7 16.0 16.0 16.9

Pentru compararea rezultatelor numerice cu datele experimentale se reprezinta
in continuare coeficientul de pierdere de presiune pe tronsonul de aspiratie
coeficientul de energie Y, coeficientul de putere 1 si randamentul hidraulic nu
obtinuti, functie de coeficientul de debit £:

e coeficient de debit;

~

® = L3 (6. 50)
nWRREF
e coeficient de energie;
w 2gH
=T 2.2 (6. 51)
W RREF
e coeficient de putere mecanica;
Aot (6. 52)
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Fig. 6. 66 Comparatia caderii de presiune pe tronsonul de aspiratie functie de coeficientul de
debit ¢
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174 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

Simularea numericd a curgerii in tronsonul de aspiratie al pompei de
acumulare, a permis evaluarea numerica a diferentei de presiune din acest cot. In
Fig. 6. 66 sunt comparate curbele caderilor de presiune din tronsonul de aspiratie al
pompelor de acumulare cu dublu flux, caderi obtinute atadt numeric cat si
experimental. Se observa o evaluare numerica corecta a pierderii de presiune cotul
de la aspiratie, pe intreg domeniul de debite investigat. Curba caderii de presiune
obtinuta numeric se suprapune regasindu-se in banda de eroare a aparatelor de
masura, peste curba determinatd experimental.

vartejuri
_____________ contrarotative

~

- 6=330° ~~.

i P ////'/ S
Fig. 6. 67 Traiectoria particulelor de fluid in interiorul cotului de la aspiratie, evidentierea
vartejurilor cavitationale la debitul 1.2Qn - numeric

Investigatiile experimentale realizate pe standul experimental de |la
Universitatea Politehnica Timisoara au scos in evidenta vartejurile formate in zona
cotului de la aspiratie pentru debite de functionare mai mari decat debitul nominal,
Fig. 6. 69. Aceste vartejuri sunt surprinse si in analiza numerica tridimensionala a
curgerii in traseul hidraulic model al pompei de acumulare cu dublu flux. Fig. 6. 67
prezinta traiectoria particulelor de fluid in interiorul cotului de la aspiratie iar Fig. 6.
68 prezinta cele doua vartejurile cavitationale localizate in spatele arborelui.

g
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vartejuri
cavitationale
e el

w

intrare in pompa

Fig. 6. 68 Vartejuri cavitationale din spatele arborelui Fig. 6. 69 Vartejuri
surprinse numeric prin suprafete de iso-presiune la debit de cavitationale surprinse
functionare 1.2Qn experimental la debit de

functionare Q>Qn

Comparatia coeficientului de energie ¥, obtinuti numeric si experimental,
functie de coeficientul de debit ¢ s-a reprezentat in Fig. 6. 70. Din Fig. 6. 70 reiese
ca, coeficientul de energie Y rezultat din simularea numericd are valori mai mari
decat coeficientul de energie obtinut experimental. Media diferentei de 16%
generata de algoritmul de mixing interface care impune ca si conditie la limitd, o
medie circumferentialda a componentelor de viteza pe ambele interfete de amestec
dintre cot si rotor, si rotor si colector.

Structura reald a cdmpului hidrodinamic pe sectiunea de iesire a cotului de
la aspiratie, dupa cum s-a prezentat anterior, are o formd complexd, prezentand mai
multe vartejuri contra rotative. In mod normal componenta tangentiala a vitezei are
o distributie circumferentiald asimetricd, asigurand a distributie circumferentiala
asimetrica a unghiului relativ de curgere B (Fig. 6. 71), cauzédnd o incdrcare
neuniforma la bordul de atac al paletei. Se observa ca variatia cea mai pronuntata a
unghiului B este pe sectiunea r=15% aflatd in vecindtatea butucului. Valoarea
maxima a unghiului B atinge valoarea de 37° la 6=240° in timp ce la 6=120° ughiul
B are valoarea de 25°. Pe sectiunile r=50% si r=85%, variatia unghiului B este mai
putin pronuntata cu valori medii de 21° respective 18°. Variatia unghiului relativ de
curgere B pe sectiunea de iesire a cotului de la aspiratie indica o modificare continua
a valorii unghiului in timpul unei miscari de revolutie a rotorului de pompa de

acumulare. Astfel si unghiul de incidenta al curentului pe paleta rotoricd se modifica.
*

U -¢
B =90 - arctan % (6. 53)
Cax
Ut~ @9 Rrer (6. 54)
2gH

* v . . . . . v .
unde U reprezinta coeficientul vitezei de referinta a rotorului.
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Rotor PRO 10-195 model
Coeficient de energie-numeric vs. experimental
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Fig. 6. 70 Comparatia coeficientului de energie y functie coeficientul de debit ¢
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Fig. 6. 71 Distributia unghiului relativ de curgere B pe cele e sectiuni ale suprafetei de iesire
din cotul de la aspiratie al pompei PRO 10-195 pentru Qn=33.5I/s
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Rotor PRO 10-195 model
Coeficient de putere la arbore-numeric vs. experimental
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Fig. 6. 72 Comparatia coeficientilor de putere A functie de coeficientul de debit @
Rotor PRO 10-195 model
Randament hidraulic- numeric vs. experimental
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Fig. 6. 73 Comparatia randamentelor hidraulice nu functie de coeficientul de debit ¢

0

Coeficientul de putere mecanica la arbore A versus coeficientul de debit @
sunt comparati in Fig. 6. 72. Din Fig. 6. 72 reiese ca, diferenta cea mai mare a
coeficientilor de putere la arbore este de 9% la debit partial de functionare, unde
¢»=0.027=0.8Qn. La debite peste debitul nominal de functionare, valorile
coeficientul de putere obtinut numeric sunt apropiate de cele experimentale.

Valorile adimensionale ale randamentelor hidraulice ny versus coeficientul de
debit ¢ sunt comparate in Fig. 6. 73. Deoarece din simularea numerica se obtine
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178 Simularea numerica 3D a curgerii in traseul hidraulic al modelului - 6

doar randamentul hidraulic, in cazul rezultatelor experimentale randamentul
hidraulic ny este estimat folosind relatiile statistice. In vederea determinarii
randamentului hidraulic rezultat din experiment, randamentul volumic si
randamentul hidraulic se vor calcula cu relatiile urmatoare, Milos [81]:

» randamentul total:

(6. 55)
Nr-exp =1v NH M
¢ randamentul mecanic;
1
v =——gzg = 09 (6. 56)
1+4?7
ns
e randamentul volumic;
1
v ="peg 0 (6. 57)
14227
%
n¢3
e randament hidraulic rezultat din experiment;
n (6. 58)
NH-Exp = L
nm - Ny
¢ randament hidraulic rezultat din simulare numerica.
pPgQH (6. 59)

NH-nuM = Py

Din Fig. 6. 73 reiese ca, randamentul hidraulic cel mai ridicat obtinut
numeric se regésest@ la un debit mai mare decéat debitul nominal de functionare,
unde @=0.033>@n. In acest punct randamentul hidraulic obtinut numeric este mai
mare cu 3% in comparatie cu randamentul hidraulic obtinut experimental. Diferenta
este determinatda de supraestimarea presiunii totale si subestimarea pierderilor
hidraulice rezultate din simularea numerica.

6.7. Concluzii privind functionarea rotorului model de
pompa de acumulare PRO 10-195 in traseul hidraulic model al
pompei de acumulare

Rezultatele simularii numerice a curgerii in traseul hidraulic model al pompei
de acumulare au scos in evidenta structura complexa a campului hidrodinamic
amonte de rotor cat si performantele energetice si cavitationale ale rotorului model
de pompa de acumulare PRO 10-195.

Se remarca structura neuniforma a campul hidrodinamic de pe suprafata de
iesire a cotului de la aspiratie, prezentand variatii pronuntate ale coeficientilor
componentelor vitezei pe toate cele trei sectiuni investigate. Variatia coeficientilor
componentelor de viteza pe cele trei sectiuni este similard pentru toate debitele
investigate insa prezinta domenii diferite ale valorilor coeficientilor componentelor
de viteza. Variatia cea mai pronuntatd, o are coeficientul componentei tangentiale
de viteza. Prezenta mai multor vartejuri contra-rotative pe suprafata de iesire a
cotului de la aspiratie indicd un camp de curgere neuniform amonte de rotorul
pompei. Variatia pe cele trei sectiuni a unghiului relativ de curgere B, indica
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6.7 - Concluzii 179

modificarea continud a valorii acestui unghi in timpul unei miscari de revolutie a
rotorului. Aceasta provoaca o variatie continua a valorii unghiului de incidenta
Neuniformitatile din campul hidrodinamic de pe suprafata de iesire a cotului de la
aspiratie sunt generate de geometria complexa a acestuia.

Din punct de vederea energetic, rotorul model de pompa de acumulare
atinge la debitul nominal de functionare o inaltime de pompare de 53.5 m cu o
putere la arbore de 20.5 KW si randament hidraulic de 85.5%. Punctul de
functionare cu randamentul hidraulic cel mai ridicat, aprox. 86.5%, se afla la un
debit mai mare decat debitul nominal de functionare, unde Q=36.85 I/s (1.1Qn). La
punctul de functionare cu randamentul cel mai ridicat, denumit BEP (Best Efficiency
Point), indltimea de pompare atinge valoarea de 51 m, mai mica cu 4.67% decat la
debitul nominal, cu o putere mecanica la arbore de 21.2 KW, mai mare cu 2.83%
decat puterea mecanica la arbore in cazul functionarii la debitul nominal. La BEP,
randamentul hidraulic este mai mare cu 1.17% decat randamentul hidraulic la
debitul nominal de functionare.

Din punct de vederea al comportamentului cavitational al rotorului model,
valorile cele mai ridicate ale parametrului NPSHc se regdsesc, la toate punctele de
functionare investigate, in vecinatatea bordului de atac pe intradosul paletei.
Valorile ridicate ale parametrului NPSHc indica zonele cu presiune statica mai mica
decat presiune de la intrare care prezinta un risc ridicat de aparitiei si dezvoltare a
fenomenului de cavitatie.

Din punct de vederea al comparatiei rezultatelor numerice cu datele
experimentale, rezultatele se regdsesc intr-o bund concordantd. Discrepantele
aparute sunt datorate supraestimarii presiunii totale si subestimarii pierderilor
hidraulice din simularea numerica, deoarece in acest caz algoritmul de cuplare
elimina orice neuniformitate circumferentiald a componentelor vitezei, in consecinta
eliminand si efectele nefavorabile produse de acestea. Pe baza acestor concluzii,
rezultatele numerice sunt validate de datele obtinute din experiment. Algoritmul de
cuplare folosit, mixing interface, este un compromis intre timpul de calcul al
solutiilor (mult mai scurt comparativ cu simularea numerica nestationara) in
detrimentul acuratetei rezultatelor.

Pentru o imbunatadtire a performantelor energetice si cavitationale ale
rotorului model de pompa de acumulare PRO 10-195, se impun:

e proiectarea cu metoda inversa a mai multor variante imbunatatite de rotor
prototip de pompa de acumulare;

e evaluarea primara a performantelor energetice si cavitationale ale noilor
solutii reproiectate de rotor, utilizdnd codul Fluent;

e stabilirea solutiei constructive de rotor care prezintda cel mai bun
comportament cavitational pastrand performantele energetice ale rotorului
originar;

e modelarea geometrica la scara 1:5.7 a noului rotor si simularea numerica a
curgerii in traseul model al pompei de acumulare;

e prelucrarea mecanica a noului rotor model si testarea acestuia pe standul
experimental de laborator.
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7. Solutii inovative de imbunatatire a
performantelor energetice si cavitationale ale
rotorului model de pompa de acumulare

Pentru imbunatatirea comportamentului cavitational al rotorului pompei PRO
10-195 se va recurge la:

1. montarea unui anterotor (impulsor) in fata rotorului principal si evaluarea
performantelor energetic si cavitationale ale rotorului model dotat cu
impulsor;

2. proiectare, executia si testarea unui nou rotor de pompa dotat cu impulsor si
evaluarea performantelor energetice si cavitationale.

7.1. Imbunétitirea comportamentului cavitational al
rotorului prin utilizarea unui impulsor

Pompele centrifuge de uz general, ca si cele cu destinatie speciala pot fi
puse in situatia unor conditii dificile la aspiratie, care sa mareasca riscul aparitiei si
dezvoltarii fenomenului de cavitatie, a carui consecinte sunt defavorabile functionarii
turbomasinilor hidraulice. O solutie devenita clasica pentru eliminarea sau reducerea
dezvoltarii cavitatiei la aspiratia pompelor este utilizarea impulsoarelor.

Impulsorul este un rotor de tip axial, instalat in fata unui rotor de tip radial
sau radial-axial, pe acelasi arbore (Fig. 7. 1 si Fig. 7. 2). Impulsorul are rolul,printre
altele, si de a ridica presiunea la intrare in rotorul principal si, implicit, diminuarea
riscului aparitiei cavitatiei. Acesta aduce un aport de energie specifica la intrarea in
rotorul principal si creste nivelul presiunii minime pe paletele rotorului principal.
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Fig. 7. 1 Schita 2D a ansamblului rotor model Fig. 7. 2 Vedere 2D in sectiune a rotorului
originar cu impulsor model originar cu impulsor
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Fig. 7. 3 Rotor impulsor proiectat la Qp=1.2Qn rotor Fig. 7. 4 Ansamblul rotor model
model originar originar - impulsor
Impulsorul a fost proiectat de catre Ing. Irina Moisd, membra a colectivului
de cercetare al CCISFC. Acesta a fost proiectat la un debit mai mare cu 20% decét
debitul nominal al rotorului originar model (QpimpuLsor=1.2QnroTor) CU scopul de a
extinde domeniul de debite de functionare fara cavitatie. Impulsorului s-a realizat
urmarind indeplinirea a trei obiective stabilite inca din faza de proiectare, si anume:
i) sa creasca presiune statica la intrarea in rotor;
ii) sa asigure un unghi relativ de curgere B mai uniform la intrarea in rotor;
ii) pentru acest caz particular, al pompei cu dublu flux echipata cu, cotul de la
aspiratie, sa asigure un camp hidrodinamic uniform la intrarea in rotor, prim
diminuarea sau chiar uniformizarea instabilitdtilor generate de cotul de la
aspiratie.
Determinarea caracteristicilor energetice ale pompelor centrifuge echipate
cu impulsor respectd metodologia si relatiile de calcul pentru pompele centrifuge
fara impulsor.

7.1.1. Determinarea caracteristicilor energetice ale rotorului model
in pompa echipata cu impulsor

S-au efectua determindri experimentale ale performantelor energetice si
cavitationale ale rotorului model echipat cu impulsor, datele obtinute comparandu-
se cu rezultatele obtinute la incercarea rotorului model originar fara impulsor.

Din punct de vedere energetic impulsorul aduce un aport de energie in limita
2% la functionarea cu debite foarte mici unde Q=1...17 |/s, Fig. 7. 5. Peste debitul
de functionare Q=17 |/s aportul energetic al impulsorului este nesemnificativ, curba
indltimii de pompare obtinuta la ncercarea rotorului model cu impulsor practic
suprapunandu-se peste curba obtinuta la incercarea fara impulsor.

Puterea absorbita a ansamblului rotor-impulsor, Fig. 7. 6, prezinta valori
similare cu puterea absorbita obtinuta din incercarea rotorului model fara impulsor.
Si in cazul functionarii rotorului cu impulsor valoarea maxima a puterii absorbite de
24 KW se regaseste la debitul de functionare 1.2Qn.

Randamentul cel mai ridicat de 77% al ansamblului rotor-impulsor se
regaseste la debitul nominal de functionare al rotorului model, unde Qn=33.5 I/s, in
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timp ce randamentul maxim al rotorului de 75% de regaseste la 1.2Qn=10 I/s, Fig.

7.7.

Rotor model cu impulsor- pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
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Fig. 7. 5 Curba naltimii de pompare a rotorului model incercat in pompa
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Fig. 7. 6 Curba puterii absorbite a rotorului model incercat in pompa echipata cu/fara impulsor
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Rotor model cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
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Fig. 7. 7 Curba de randamentului a rotorului model in pompa echipata cu/fara impulsor

in Fig. 7. 8, Fig. 7. 9 si Fig. 7. 10 sunt evidentiate marimile functionale ale
prototipului obtinute prin transpunere la fincercarea in pompa dotatda cu/fara
impulsor. Transpunerea s-a realizat cu relatiile de similitudine calibrate, prezentate
anterior in Cap. 4.

Rotor prototip cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea cu/fara impulsor si cot
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Fig. 7. 8 Curba inaltimii de pompare a prototipului transpusa de la incercare rotorului model in
pompa dotata cu/fara impulsor si cot
Din punct de vedere energetic, impulsorul aduce un aport mediu la
caracteristica inaltimii de pompare de cca. 2% pe intreg domeniul de exploatare a
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pompei prototip; curbele transpuse se pdastreaza, valorile punctelor transpuse se
afla in banda de erori.

Rotor prototip cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
Puterea absorbita la functionare cu/fara impulsor si co
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Fig. 7. 9 Curba puterii absorbite a prototipului transpus de la incercare rotorului model in
pompa dotata cu/fara impulsor si cot

Rotor prototip cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
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Fig. 7. 10 Curba de randament a prototipului transpus de la incercare rotorului model in pompa
dotata cu/fara impulsor si cot

indltimea de pompare maximé transpusd este de 208 m la debitul de 0.8
m3/s; insa la debitul optim de functionare de 2.14 m3/c comparativ cu, curba
teoretica de catalog a pompei PRO 10-195 inaltimea de pompare este mai mica cu
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10%; in schimb comparativ cu datele masurate in situ curbele se suprapun in banda
de eroare, Fig. 7. 8. De asemenea la debitul de proiectare a impulsorului inaltimea
este mai mica decat cea din curba de catalog cu 8.2%. Puterea absorbita transpusa
la debitul optim se inscrie in domeniul de exploatare al pompei industriale.

Din Fig. 7. 10 se observa ca prezenta impulsorului amonte de rotorul
principal muta punctul de operare cu randament maxim in vecindtatea debitului
nominal de functionare, unde valoarea randamentului este de 87% suprapunandu-
se peste valoarea curbei determinata in situ. Randamentul transpus de la model la
prototip in prezenta impulsorului se apropie substantial 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%. Discrepantele se datoreaza diferentelor de traseu
hidraulic a prototipului respectiv a modelului si a efectului de scara.

7.1.2. Determinarea curbei de sensibilitate la cavitatie a rotorului
model de pompa de acumulare in pompa echipata cu impulsor

Din punct de vedere cavitational, impulsorul reuseste sa elimine dezvoltarea
fenomenului de cavitatie pe intreg domeniu de exploatare a pompei (Fig. 7. 12).
Dupa debitul de proiectarea 1.2Qn, structura curentului se schimba si impulsorul nu
mai conduce curentul asa cum a fost gandit, campul de viteze si incidenta favorabila
pe paleta nu mai sunt imbunatatite, impulsorul ajungand la limita lui de exploatare.

Rotor model cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia

Inaltimea de pompare la functionarea in regimuri cavitationale-cu impulsor
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Fig. 7. 11 Curba inaltimii de pompare a modelului la functionare in cavitatie incercat in pompa
dotata cu impulsor si cot
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Rotor model cu impulsor - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
Curba de sensibilitate la cavitatie la functionarea cu impulsor
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Fig. 7. 12 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului model la functionarea in cavitatie
fncercat in pompa dotata cu impulsor si cot

Rotor model - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
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Fig. 7. 13 Curba de sensibilitate la cavitatie a rotorului ce echipeaza pompa de la SP Jidoaia, la
fncercarea cu pompa dotata cu/fara impulsor cu cot

Daca la incercarea fara impulsor, incepand de la debitul nominal Qn pompa
incepe sa functioneze in cavitatie, la incercarea cu cot si impulsor pompa intrd in
cavitatie dupa debitul de proiectare al impulsorului, (Fig. 7.13).

Impulsorul Tmbunadtdteste caracteristica de sensibilitate la cavitatie a
rotorului cu aprox. 30% atat la debitul nominal de functionare cat si la debitul de
proiectare a impulsorului. In concluzie, impulsorul elimind fenomenul de cavitatie
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din rotorul pompei PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia pe intreg domeniul de
exploatare al pompei. Asa cum se observa in Fig. 7. 13, prezenta impulsorului
extinde domeniul de functionare fara cavitatie al rotorului model originar cu peste
20%, impulsorul indeplinindu-si obiectivele stabilite in faza de proiectare

7.1.3. Concluzii privind incercarea energetica si cavitationala a
rotorului model in pompa dotata cu impulsor

Determinarile experimentale ale performantelor globale rotorului model de
pompa de acumulare echipat cu impulsor au scos in evidenta faptul ca, impulsorul
aduce un aport energetic in limita a 2% la debite mici de functionare.

Prezenta impulsorului muta punctul de randament maxim al rotorului de la
1.1Qn la debitul nominal Qn. Aici valoarea randamentului este de 89% si se
suprapune peste curba teoretica de catalog a rotorului. Din punct de vedere al
puterii absorbite, prezenta impulsorului nu creste consumul de energie, acesta
incadrandu-se in domeniul de exploatare al motorului care angreneaza pompa
prototip.

Din punct de vedere cavitational, prezenta impulsorului extinde domeniul
debite de functionare fara cavitatie cu 20%, de la Qn la 1.2Qn. Imbunatatirea
cavitationald realizatd de ansamblul rotor-impulsor in comparatie cu rotorul simplu
este in proportie de 30% la debitul nominal de functionare si de 23% la debitul de
proiectare al impulsorului, Fig. 7. 13. O data cu extinderea domeniului de debite
functionare fara cavitatie, se poate afirma cd, din punct de vedere cavitational
impulsorul si-a indeplinit obiectivele impuse la proiectare: cresterea presiunii statice,
asigurarea unui unghi de curgere favorabil si mixarea/amestecarea neuniformitatilor
induse de cotul de la aspiratie. Indeplinirea acestor obiective au condus in mod
firesc la o Tmbunatatire considerabila a comportamentului cavitational al rotorului
model de pompa de acumulare.

7.2. Proiectarea cu metoda inversa a unei variante
imbunatatite de rotor prototip pentru pompa de acumulare
PRO 10-195

7.2.1. Metoda inversa de proiectare a turbomasinilor

Metoda de proiectare inversa quasi-tri-dimesionala (Q-3D) propusa de
Zanganeh [114], considera ca paletele rotorice sunt reprezentate de suprafete de
vartej care depind de distributia circumferentiald a vitezei specifice mediate a

vartejului rV,, relatia (7. 1):
2n
(7. 1)

B
— B
rvg =— | rVg-dé
6~ 2n j 8
0
Incarcarea paletei, exprimata prin repartitia presiunii pe fetele paletei p*-p-
este definita in functie de derivata momentului cinetic de-a lungul paletei 6(%)/68

de viteza relativda medie pe paleta W, , de numarul de palete B si densitatea
fluidului, relatia (7. 2):
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6(rve) (7. 2)
oS
Etapele metodei de proiectare inversa a turbomasinilor sunt:
1) impunerea geometriei meridionale a rotorului;
2) stabilirea turatiei;
3) stabilirea grosimii paletei;
4) impunerea factorului de blocare;
5) stabilirea numarul de palete;
6) impunerea debitului sau vitezei debitante;
7) stabilirea distributiei Incarcarii pe paleta;
8) impunerea conditiilor de stivuire a paletei .
Cele mai importante etape sunt impunerea geometriei meridionale a
rotorului si distributia incarcarii pe paleta rotorica.

_2n
P*—P =5 P Wmbi

7.2.2. Proiectarea rotorului prototip pentru pompa de acumulare
PRO 10-195

Scopul principal al proiectarii unui nou rotor pentru pompa de acumulare
PRO 10-195 este de a imbunatati comportamentul cavitational pdstrénd aceeasi
parametri energetici. Se impune ca dimensiunile de gabarit ale rotorului reproiectat
sa respecte dimensiunile geometrice ale traseului hidraulic existent al pompei de
acumulare prototip. In cazul de fata se aplica metoda de proiectare inversa a
turbomasinilor propusd de Zanganeh in 1998 [114]. Pentru a elimina
neuniformitatile induse de cot in cdmpul hidrodinamic amonte de rotor si pentru a
fmbunatati comportamentul cavitational al rotorului de pompa de acumulare,
proiectarea se va realiza tindnd cont de profilul de vitezd rezultat pe suprafata de
iesire a unui rotor impulsor, Moisa si altii [77], Fig. 7 14. Rotorul impulsor are scopul
de a uniformiza cdmpul hidrodinamic amonte de rotor, de a asigura un unghi de
incidenta adecvat la intrarea curentului pe paleta rotorica si de a creste valoarea
presiunii statice la intrarea in rotor.
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Fig. 7. 14 Profilul de viteze pe sectiunea de iesire a rotorului impulsor utilizat pentru
proiectarea noului rotor de pompa de acumulare
Parametrii principali a jumatatii simetrice de rotor, instalat in pompa PRO
10-195 care echipeaza SP Jidoaia sunt prezentati in tabelul urmator.
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Tabel 7. 1 Parametrii rotorului prototip existent in SP Jidoaia

- jumatate de rotor

Parametru Valoare
Inadltime de pompare nominald Hn [m] 193
Debit nominal Qn [M3/s] 2.14
Putere mecanica Pu [MW] 4.5
Randament total hr [%] 80
Turatie n [rpm] 1000
Viteza specifica ns [-] 116

Se vor proiecta doud noi solutii constructive noi de rotor de pompa:1. un
rotor cu cinci palete lungi, denumit SP2; 2. un rotor cu paletaj mixt cu cinci palete

lungi si cinci palete scurte, denumit SP3.

Debitul de proiectare a noului rotor de pompa de acumulare este adoptat ca
fiind un debit mai mare cu 20% decat nominal al unei jumatati de rotor instalat in

SP Jidoaia: Qproiectare=1.2QNn=2.568 m3/s. Geometria meridional

3 a rotorului existent

utilizata pentru proiectarea noilor solutii constructive de rotor de pompa de

acumulare este prezentata in Fig. 7. 15 pentru varianta constr
lungi si In Fig. 7. 16 pentru varianta constructivd cu paletaj
proiectare utilizati sunt prezentati in Tabel 7. 2.

Parametrii de proiectare se calculeaza cu relatiile de mai jos:

uctiva cu cinci palete
mixt. Parametrii de

e inadltimea de pompare Euler (7. 3)
gH t=upvyp —Uvyg
e incarcarea paletei rotorice
(7. 4)
* Rg
Vo-R=p—— 7
RReF — URer
e incarcarea paletei la bordul de atac
R
FVS_I _ i (7.5)
RreF —URrer
e viteza de referinta
(7. 6)
URer = @RRer = 2 - Rrer
REF 30
Tabel 7. 2 Parametrii utilizati pentru proiectarea noului rotor
Parametru SP2 SP3
Debit de proiectare Qp [m3/s] 2.568
Turatie n [rpm] 1000
in3ltime de pompare Euler [m] 215 310
Incircarea paletei rotorice rvo*roror [-] 0.53 0.78
Incircarea paletei la bordul de atac rvo*mpuisor [-] 0.033
Raza de referintd R __ [m] 0.596
Viteza de referintd U___ [m/s] 62.44
. lungi
Numarul de palete B 5 5
scurte
lungi
Grosimea paletei [mm] 18 g 16
scurte
Lungimea paletei scurte - 0.6*L,
Pozitia paletei scurte - 0.55
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Fig. 7. 15 Geometria meridionald a noului Fig. 7. 16 Geometria meridionald a noului
rotor cu cinci palete lungi rotor cu paletaj mixt

in acest caz, incdrcarea paletei de la bordul de atac la bordul de fugd
6(rv§)/@5 este definitd de ,trei segmente” ce presupun doua curbe parabolice si o
variatie liniara intre acestea. Pentru proiectarea cu metoda inversa a noului rotor,
distributia incarcarii paletei de la bordul de atac la bordul de fuga 6(rv§)/65 este

impusa atat pentru coroana cat si pentru inel (Fig. 7. 17 si Fig. 7. 18).
La bordul de fuga al paletei rotorice unde s*= 1, reprezentand distanta
meridionald a paletei de la bordul de atac la bordul de fuga normalizata, valoarea

incarcarii paletei 8(rv2)/@5 trebuie sa fie zero pentru a respecta conditia Kutta.

Incdrcari in prima jumatate a paletei denumitd fore — load sau incdrcarea in a doua
jumatate a paletei denumita aft-load, pot fi obtinute impunand valoarea maxima a

a(rvg)/és in vecindtatea bordului de atac respectiv in vecinatatea bordului de fuga

al paletei. Distributia momentului cinetic rv; pe paleta aste reprezentata in Fig. 7.
19- pentru rotorul cu cinci palete lungi, si Fig. 7. 20- pentru rotorul cu paletaj mixt.
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Fig. 7. 17 Distributia incarcarea peletei de la bordul de atac la bordul de fuga 6(rv;)/85
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Fig. 7. 18 Distributia incarcarii peletelor de la bordul de atac la bordul de fuga 6(rv;)/65
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Fig. 7. 19 Distributia momentului cinetic rvg de la bordul de atac la bordul de fuga pentru
noul rotor cu cinci palete lungi
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Fig. 7. 20 Distributia momentului cinetic rvg de la bordul de atac la bordul de fuga pentru
rotorul cu paletaj mixt
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Fig. 7. 21 Geometria tridimensionald a noului Fig. 7. 22 Geometria tridimensionald a noului
rotor cu cinci palete lungi proiectat cu rotor paletaj mixt proiectat cu metoda AD de
metoda Q-3D de proiectare inversa proiectare inversa

Utilizdnd metoda inversa Q-3D de proiectare a turbomasinilor a rezultat
geometria tridimensionald a noului rotor prototip cu cinci palete lungi pentru pompa
PRO 10-195 care echipeaza SP Jidoaia, Fig. 7. 21.

Datoritd geometriei complexe a rotorului cu paletaj mixt, Fig. 7. 22, la
proiectarea acestuia a fost utilizat modulul AD (Actuator Duct) al programului de
proiectare inversa, Ashihara si Goto [19]. Acest modul de proiectare inversa
considera curgerea ca fiind axial simetricd iar constructia geometriei paletelor se
bazeaza pe campul vitezei tangentiale mediate. Geometria paletei rezultate
corespunde unui rotor cu un numar infinit de palete. Principalii parametrii functionali
rezultati din metoda de proiectare inversa pentru ambele rotoare, sunt prezentati in
Tabelul 7.3.

Tabel 7. 3 Parametrii energetici ai noilor solutii constructive de rotor pentru
pompa PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia.

Parametru SP2 | SP3
Debit Q [m?/s] 2.568

Indltime de pompare H [m] 212.4 310
Putere mecanica Py [MW] 5.12 7.95

7.2.3. Analiza numerica 3D a solutiilor constructive reproiectate de
rotoare pentru pompa de acumulare PRO 10-195 de la SP Jidoaia

Datorita unor ipoteze simplificatoare folosite de programul de proiectare
inversa, functionarea noilor rotoare a fost analizata luand in considerare curgerea
3D a unui fluid vascos. Analiza numerica s-a efectuat, pentru ambele rotoare
prototip, pentru trei puncte de functionare: 0.8Qn=1.71 m3/s, Qn=2.14 m3/s si
1.2Qn=2.568 m3/s.

Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu palete lungi este prezentat in
Fig. 7. 23. Discretizarea domeniului de analiza s-a realizat cu retea structurata ce
contine aproximativ 228750 celule hexaedrale.
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Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu paletaj mixt este prezentat in
Fig. 7. 24. Discretizarea domeniului de analiza s-a realizat cu retea structurata ce

contine aproximativ 298500 celule hexaedrale.
Aspiratie

Paleta rotorica
Refulare

Canal interpaletar
(domeniu de analiza)

Fig. 7. 23 Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu palete lungi SP2

Paleta scurta
Paleta lunga

Aspiratie N Refulare

=

Canal interpaletar
(domeniu de analiza)

Fig. 7. 24 Domeniul de analiza al rotorului proiectat cu paletaj mixt SP3

Conditiile la limitd au fost stabilite pentru ambele rotoare dupd cum
urmeaza:

e aspiratie: pe frontiera de la intrare se impune profilul de viteza de la iesire
din cot/impulsor, respectiv cele trei componente ale vitezei: viteza axiald, viteza
radiald si viteza tangentiald; modelul de turbulenta fiind k-w SST;

o refulare: pe aceastd frontierd se impune conditia presiunii constante, 2%
intensitate de turbulenta iar diametrul este 1.192 m;

e pe suprafetele paletelor si cea a inelului si coroanei se impun conditii de
pereti mobili (rotativi), cu viteza de rotatie 1000 rpm.

Rezultatele analizei numerice au fost interpretate pe baza inaltimilor de
pompare realizate si a valorilor maxime ale parametrului NPSHc de pe suprafata
paletei rotorice. Valoarea parametrului NPSHc maxim de pe paleta rotorica obtinut
din simularea numerica pentru variantele de rotor proiectate, se comparda cu
valoarea maxima a parametrului NPSHc calculat pentru rotorul existent la pompele
PRO 10-195 de la SP Jidoaia, denumit SP1. Cu cat valoarea maxima a parametrului
NPSHc este mai mare cu atat solutia prezinta un comportament cavitational mai
defavorabil.

Inadltimile de pompare corespunzatoare rotoarelor proiectate comparativ cu
rotorul existent sunt prezentate in Fig. 7. 25. In urma analizei rezultatelor obtinute
se desprind urmatoarele concluzii:
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cea mai mare inaltime de pompare este asigurata de rotorul nou SP2 reproiectat
cu cinci palete lungi; pe intreg domeniul de exploatare inaltimea de pompare
este ai mare cu 7% in cazul functionarii fara impulsor si cu 5% mai mare in
cazul functionarii cu impulsor fata de naltimea de pompare asigurata de rotorul
existent;

includerea impulsorului in functionarea rotoarelor conduce la o crestere a
inaltimii de pompare cu 3.7% la rotorul existent, cu 1% la rotorul reproiectat cu
cinci palete lungi si cu 5% la rotorul reproiectat cu paletaj mixt;

rotorul reproiectat cu paletaj mixt SP3 realizeaza inaltimea de pompare cu 10%
mai mica decat rotorul existent atat pentru functionarea fara impulsor cat si cu
impulsor.

Inaltime de pompare

300 TT T T T T
0.8Qn! Qn' 1.2Qn!
290 - | | | il
: : ®—@ SP1ara impulsor
280 - | | SP2 fara impulsor -
| | ©—® SP3fara impulsor
270 + I B— SP1lcu impulsor :
' SP2 lcu impulsor ]
260 r : =— SP3 cu impulsor 7
E 250 | l ]
T |
240 - : b
230 - | | A
220 | | ]
|
210 + : i
200 L L. L L L L L L L
3 35 4 4.5 5 5.5 6

Q [m3/s]

Fig. 7. 25 Analiza comparativd a comportamentului energetic pentru solutiile noi reproiectate

pentru pompa de acumulare PRO 10-195 ce echipeaza SP Jidoaia si rotorul existent in statia de

pompare
Din punct de vedere al comportamentului cavitational, in Fig. 7. 26 sunt

reprezentate valorile maxime ale parametrului NPSHc pe domeniul de debite
investigat pentru cele trei variante de rotoare cu si fara impulsor. Din analiza
graficului de mai sus se desprind urmatoarele concluzii:

comportamentul cavitational al rotoarelor este imbunatatit pe intreg domeniul
de exploatare atunci cand functioneaza cu impulsor comparativ cu functionarea
fara impulsor;

rotorul nou reproiectat cu cinci palete lungi SP2 si impulsor prezinta cel mai bun
comportament cavitational comparativ cu celelalte variante investigate;

rotorul reproiectat cu paletaj mixt SP3 cu impulsor prezintd un comportament
cavitational mai bun, dar foarte apropiat de cel al rotorului existent;

ambele rotoare, SP2 si SP3, reproiectate cu impulsor prezinta un comportament
cavitational imbunatatit fata de rotorul existent, SP1, in pompele PRO 10-195 ce
echipeaza SP Jidoaia, atat la functionarea cu impulsor cat si la functionarea fara
impulsor.
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Curba de sensibilitate la cavitatie- prototip
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Fig. 7. 26 Valorile maxime ale parametrului NPSHc pentru solutiile imbunatatire de rotor de
pompa de acumulare versus rotorul existent

7.2.4. Concluzii privind proiectarea si analiza noilor rotoare pentru
pompa de acumulare PRO 10-195 de la SP Jidoaia

Pentru a realiza un rotor cu performante energetice si cavitationale
fmbunatatite au fost proiectate mai multe rotoare grupate in doua categorii de
solutii constructive:

v" Solutia 1: rotoare cu cinci palete;
v" Solutia 2: rotoare cu paletaj mixt, cinci palete lungi si cinci palete scurte;

Din fiecare categorie s-a selectat in urma analizei numerice rotorul cu
performantele energetice si cavitationale cele mai bune. Pentru a imbunatati
performantele cavitationale, toate rotoarele au fost proiectate si analizate numeric
luand in considerare profilul de viteze corespunzator suprafetei de iesire a unui rotor
impulsor.

Rotoarele noi proiectate au fost analizate numeric din punct de vedere
energetic si cavitational. Se poate concluziona ca rotorul nou reproiectat cu cinci
palete cu impulsor are performante energetice si cavitationale cele mai bune pe
intreg domeniul de debite analizat. Ca urmare, noul rotorul cu cinci palete va fi
modelat la scara 1:5.7 si prelucrat in vederea evaluarii performantelor energetice si
cavitationale atat numeric cat si experimental. Performantele energetice si
cavitationale rezultate experimental ale modelului de rotor reproiectat (denumit in
continuare RP) se vor fi compara cu performantele energetice si cavitationale ale
rotorului model originar (denumit in continuare RO).
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7.3. Realizarea si testarea rotorului model reproiectat
7.3.1. Modelarea geometrica si realizarea rotorului reproiectat

Modelarea geometrica a variantei Tmbunatatite de rotor pentru pompa ce
echipeaza SP Jidoaia s-a efectuat conform etapelor parcurse la modelarea
geometrica a rotorului model ce echipeaza SP Jidoaia. In urma modelarii geometrice
a variantei Tmbunatatita de rotor de pompa de acumulare a rezultat modelul
rotorului la scara 1:5.7.

In figurile urmatoare sunt prezentate subansamblele componente ale noului rotor.

Fig. 7. 27 Subansamble - coroana cu butuc (stédnga); inel cu palete (dreapta)

Coroana
cu butuc

cu palete

Fig. 7. 28 Subansamblul - inel cu palete rotor reproiectat
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Fig. 7. 29 Schita 2D a ansamblului rotor model Fig. 7. 30 Vedere 2D in sectiune a rotorului
reproiectat cu impulsor model reproiectat cu impulsor

Fig. 7. 31 Rotorul model reproiectat

Rotorul reproiectat a fost instalat in circuitul hidraulic al standului
experimental in vederea determinarii caracteristicilor energetice si cavitationale la
functionarea cu si fara impulsor.

Fig. 7. 32 Rotor model reproiectat la scara 1:5.7 instalat in standul experimental din
Laboratorul de pompe de la UPT: fara impulsor (stanga) si cu impulsor (dreapta).
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7.3.2. Testarea si analiza rezultatelor pentru rotorul nou proiectat

7.3.2.1. Determinarea performantelor energetice ale rotorului nou
proiectat

Au fost efectuate masurdtori pentru rotorul model nou reproiectat cu si fara
impulsor. Incercarile experimentale au avut ca scop determinarea caracteristicilor
energetice si cavitationale ale rotorului model nou reproiectat si compararea
acestora cu ale rotorului model existent. Rezultatele masuratorilor experimentale
sunt prezentate urmatoarele grafice.

Din analiza rezultatelor prezentate pentru fincercarile pe rotorul model
reproiectat la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia se observa ca rotorul model cu/fara
impulsor realizeaza o naltime de pompare maxima de aproximativ 54 m respectiv
55 m la debite cuprinse intre 0-20 I/s, iar la debitul de functionare de 33.5 I/s=Qn
indltimea de pompare fiind de 50 m, vezi Fig. 7. 33. Se observa ca instalarea
impulsorului in fata rotorului reproiectat produce si in acest caz un aport energetic
cu 2% la debite mici.

Putere mecanica maxima la arborele pompei fiind 25 kW la debitul de 45 |I/s,
in timp ce la pornire este 12 kW, Fig. 7. 34.

Randamentul rotorului model reproiectat fara impulsor, la debitul de
functionare de 33.5 I/s, atinge o valoare de 73% (Fig. 7. 35) la o putere mecanica la
arbore de 23 kW (Fig. 7. 34) in timp ce randamentul maxim de aproximativ 75% se
afla la debitul de proiectare 1.2Qn, atat la functionarea cu impulsor cat si fara.

Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea cu/fara impulsor
60 T T T T T T T T T T T T T e T T “— T T

55 0o~ = - m ==

® RP fara impulsor
35 RP cu impulsor

30 1 1 1 1 1
0 5 10 15 20 25

Q [Iis]

Fig. 7. 33 Curbele inaltimii de pompare a modelului rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7
pentru SP Jidoaia in functie de debit — cu/fara impulsor
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Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Putere absorbita la functionarea cu/fara impulsor

28

26 -
24

22

§-20

Pl

14

18

16

12 4

® RP fara impulsor
RP cu impulsor

&
T T - A

10
0

Q[Vs]

Fig. 7. 34 Curbele puterii mecanice la arbore determinata pe modelul rotorului reproiectat (nou)
la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia in functie de debit - cu/fara impulsor

Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Randamentul total la functionarea cu/fara inpulsor
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Fig. 7. 35 Curbele de randament ale modelului la scara 1:5.7 reproiectat (nou) pentru SP
Jidoaia in functie de debit - cu/fara impulsor

Pentru transpunerea rezultatelor de la model la prototip s-au utilizat de
asemenea relatiile de similitudine calibrate prezentate in Cap. 4.
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Rotor prototip reproiectat pentru pompa PTRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea cu/fara impulsor

| |
|- ‘ ‘ .
] | |
~ c—— - | | b
L o | i
F ‘ 3% } R
i 12% PO | ]
i ‘ Ny i
i ® RP fara impulsor } ; A N
RP cu impulsor | | Ai
[ catalog rotor original | | 7
L | in situ rotor original I I i
| |
L | | i
| |
* an  1.2an=qp
L L L L L L L L é L é L
0 05 1 15 2 25 3 35 4 45 5 55 6

Q [mc/s]

Fig. 7. 36 Curbele inaltimii de pompare a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia
transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor
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Rotor prototip reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Puterea absorbita la functionare cu/fara impulsor
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Fig. 7. 37 Curba puterii mecanice la arborele rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP

Jidoaia transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor

Din analiza rezultatelor obtinute din transpunerea de la modelul
reproiectat la prototipul pompei de la SP Jidoaia se observa ca rotorul proiectat
prototip testat cu/farda impulsor realizeazda o indltime de pompare maxima de
aproximativ 220 m respectiv 218 m la debite 0-2.5 m3/s, iar la debitul nominal de

nou

functionare 4.2 m3/s indltimea de pompare fiind de aproximativ 200 m cu 12% mai
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mare decat cea determinata in situ si cu 3% mai mare decat curba de catalog, Fig.
7. 36. Se observa ca includerea impulsorului in fata rotorului aduce un aport de 2%
din punct de vedere energetic.

Puterea mecanica necesard la arborele pompei obtinuta prin transpunerea
de la modelul noului rotor proiectat cu impulsor, la debitul nominal de functionare al
rotorului originar, este de aproximativ 10.5 MW identica cu puterea nominala a
motorului electric care angreneaza pompa prototip din SP Jidoaia. La debitul de
proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor originar, puterea absorbitd atinge
valoarea de 12 MW cu aprox. 10% mai mare decat puterea nominalda a motorului
electric din dotare, Fig. 7. 37.

Rotor prototip reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Randamentul total la functionarea cu/fara inpulsor
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Fig. 7. 38 Curba de randament a rotorului prototip reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia
transpuse de la model in functie de debit cu/fara impulsor

Randamentul transpus de la modelul nou reproiectat la rotorului prototip
fara impulsor, este la debitul nominal de functionare de 4.2 m3/s, de 89% (Fig. 7.
38) in timp ce randamentul maxim de aproximativ 89% se regdseste in jurul
debitului de proiectare 1.2Qn. Totodata valorile randamentelor obtinute de noul
rotor proiectat. Asa cum se observa in 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 decat valoarea determinata
in situ.

7.3.2.2. Evaluarea performantelor cavitationale ale rotorului model
reproiectat

S-au efectuat masuratori asupra rotorului model nou reproiectat cu si fard
impulsor in pompa dotatd cu tronsonul (cotul) de la aspiratie. Incercarile
experimentale au avut ca scop determinarea curbei de cavitatie a rotorului model
nou reproiectat pentru SP Jidoaia.

Rezultatele determinarilor experimentale ale curbei caracteristice de
cavitatie pentru rotorul model nou proiectat testat in laborator sunt prezentate in
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figurile 7.39 - 7.40 pentru investigatiile fara impulsor si cele care au inclus
impulsorul in figurile 7.41 - 7.42. Pentru toate cazurile au fost considerate 7
regimuri cavitationale avand debitele 15, 20, 25, 30, 35, 40 si 45 |/s determinandu-
se curbele de cavitatie cu si fara impulsor.

Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Inaltimea de pompare la functionarea in regimuri cavitationale fara impulsor
T T T T T T T T T T T T T T T T T T

55

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Q [Iis]
Fig. 7. 39 Curba inaltimii de pompare a rotorului reproiectat model la functionare in cavitatie
fara impulsor
Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia

Curba de sensibilitate la cavitatie la functionarea fara impulsor
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Fig. 7. 40 Curba de cavitatie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia in
functie de debit - fard impulsor
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Inaltimea de pompare la functionarea in regimuri cavitationale cu impulsor
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Fig. 7. 41 Curba indltimii de pompare a rotorului reproiectat model la functionare in cavitatie
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Fig. 7. 42 Curba de cavitatie a rotorului reproiectat (nou) la scara 1:5.7 pentru SP Jidoaia in
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Rotor model reproiectat pentru pompa PRO 10-195 SP Jidoaia
Curba de sensibilitate la cavitatie la functionarea cu/fara impulsor
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Fig. 7. 43 Curbele de cavitatie ale rotorului model nou reproiectat la scara 1:5.7 pentru SP
Jidoaia cu/fara impulsor fata de curba NPSHd.

Sunt comparate curbele de cavitatie ale rotorului model nou reproiectat
pentru SP Jidoaia deoarece nu exista relatii de transpunere de la model la prototip
pentru performantele cavitationale. Pentru a analiza curbele de cavitatie ale
rotorului model nou reproiectat la scara 1:5.7 cu si fara impulsor au fost prezentate
comparativ in Fig. 7. 43 curbele de NPSHc (rotor) pentru cele doua cazuri si curba
de NPSHd a standului.

Curba de cavitatie la incercarea rotorul model nou reproiectat la scara 1:5.7
fara impulsor are o alura ascendenta, la debitul de functionare 0.95Qn=31.5 I/s,
parametrul NPSHc atinge o valoare de 3.5 m si rotorul incepe sa functioneze in
cavitatie peste limitele acceptate tehnic. La debitul la care a fost proiectat
impulsorul 1.2Qn parametrul NPSHc atinge valoarea de 4.7 m rotorul functionand in
cavitatie dezvoltata.

In cazul incercarii cu impulsor, Fig. 7. 43, curba de cavitatie la incercarea
rotorul model nou reproiectat are o alurd monoton crescatoare, la debitul de
functionare Qn ajungand la o valoare de 2 m fiind mai mica cu 45% decét in lipsa
impulsorului. La debitul la care a fost proiectat impulsorul 1.2Qn parametrul NPSHc
atinge valoarea de 2.9 m, valoarea apropiata de curba NPSHd, curba care defineste
limita toleratd a fenomenului de cavitatie. Regiunea in care NPSHc > NPSHd
(regiunea deasupra curbei NPSHd) indica functionarea in cavitatie in timp ce
regiunea NPSHc < NPSHd (regiunea sub curba NPSHd) indica functionarea fara
cavitatie. Prin includerea impulsorului se observa clar imbunatatirea
comportamentului cavitational al rotorului nou reproiectat cu peste 35% pe intreg
domeniul de exploatare. De asemenea domeniul de debite de functionare este si in
acest caz extins cu peste 20% in prezenta impulsorului. Reamintim ca rotorul nou
reproiectat a fost conceput cu impulsor inca din etapa de proiectare pentru a asigura
protectia rotorului si imbunatatirea comportamentului cavitational.
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7.3.3. Concluzii privind performantele energetice si cavitationale ale
solutiei cu impulsor pentru rotorul nou proiectat

Din analiza curbelor energetice transpuse la prototip obtinute de rotorul model
nou proiectat se observa ca acesta prezinta performante imbunatatite considerabil
comparativ cu performantele rotorului prototip originar. De asemenea noul rotor
echipat cu impulsor prezinta o naltime de pompare mai mare cu 12% decat cea
determinata in situ si cu 3% mai mare decat valoarea de catalog a rotorului
originar. Randamentele obtinute de noul rotor proiectat cu impulsor ating valorile
curbei de catalog a rotorului originar, valoarea maxima fiind de 89%. Imbunatatirile
aduse de noul rotor proiectat cu impulsor, in cazul indltimii de pompare si a
randamentului, necesita un consum de putere la arbore la debitul nominal de
functionare al rotorului originar mai mare cu 5% decat puterea nominalda a
motorului electric care angreneaza pompele din SP Jidoaia, in timp ce la debitul de
proiectare al noului rotor Qp=1.2Qn*rotor originar, puterea absorbitda de 12 MW
este cu 10% mai mare decat puterea nominala a motorului din statia de pompare.

Si aici, prezenta impulsorului nu este sesizabila din punct de vedere energetic
pentru rotorul reproiectat, contributia sa la inaltimea de pompare fiind in limitele a
2% la functionarea cu debite mici. Impulsorul realizeaza imbunatatirea
comportamentului cavitational al rotorului nou reproiectat cu pana la 40% pe intreg
domeniul de exploatare. De asemenea prezenta impulsorului extinde domeniul de
debite de functionare fara cavitatie cu peste 20%. Ca urmare, nu se recomanda
functionarea fara impulsor in fata rotorului nou reproiectat.

7.4. Compararea performantelor energetice si
cavitationale: rotor originar vs. rotor nou proiectat

7.4.1. Compararea performantelor energetice

Curbele performantelor energetice ale rotoarelor model (rotor model originar
vs. rotor model reproiectat) obtinute in urma masuratorilor experimentale in cazul
functionarii cu si fara impulsor sunt prezentate in cele ce urmeaza.

Inaltimea de pompare realizata de rotorul model reproiectat este mai mare
cu pana la 25% la debitul maxim investigat fata de rotorul model existent, Fig. 7.
44, Din punct de vedere energetic, pentru ambele rotoare model includerea
impulsorului aduce un aport energetic in limita a 2% in zona debitelor 0-20 I/s.
Pentru debite mai de 20 I/s, prezenta impulsorului nu aduce modificari ale
inaltimilor de pompare, curbele fiind practic suprapuse.
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Rotor original vs. rotor reproiectat - model
Inaltime de pompare cu/fara impulsor
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Fig. 7. 44 Curbele inadltimii de pompare ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent in SP
Jidoaia si reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia in functie de debit - cu/fara impulsor

Rotor original vs. rotor reproiectat - model
Putere absorbita la functionarea cu/fara impulsor
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Fig. 7. 45 Curbele puterii mecanice necesare la arborele pompei echipate cu modele la scara
1:5.7 cu cel existent in SP Jidoaia si reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia in functie de debit -
cu/fara impulsor
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Rotor original vs. rotor reproiectat - model
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Fig. 7. 46 Curbele de randament ale modelelor la scara 1:5.7 cu cel existent in SP Jidoaia si
reproiectat (nou) pentru SP Jidoaia in functie de debit — cu/fara impulsor

Instalarea impulsorului in fata rotorului model originar nu produce modificari
ale curbei de putere mecanica necesara la arborele pompei, Fig. 7. 45.
Determinarile efectuate pentru rotorul model nou reproiectat la scara 1:5.7 pentru
SP Jidoaia cu si fara impulsor indica un necesar de putere la arbore mai mare cu
10% fata de situatia rotorul model la scara 1:5.7 cu rotorul existent la SP Jidoaia
fara impulsor.

Curba de randament determinata pentru rotorul model originar la
functionarea cu impulsor indica o deplasare spre debite mai mici in limita a 5-10% a
pozitiei punctului de randament maxim fata de curba de randament obtinuta in cazul
functionarii fara impulsor, Fig. 7. 46. Instalarea impulsorului pentru rotorul model
existent favorizeaza exploatarea mai eficientda. Curba de randament a rotorului
model reproiectat prezinta la functionarea cu impulsor un randament maxim mai
mare cu 2% fata de functionarea fara impulsor.

Curbele energetice obtinute de cele doua modele de rotoare s-au transpus la
prototip utilizand relatiile de similitudine enuntate in Cap. 4 si sunt prezentate in
continuare.

Din Fig. 7. 47 se observa ca inaltimea de pompare a noului rotor prototip
este mai mare cu aprox. 10% decat cea a rotorului prototip originar pe intreg
domeniul de exploatare al acestuia, atat la functionarea cu impulsor céat si fara. De
asemenea se 0 observa ca finaltimea de pompare a rotorul reproiectat prototip
depaseste in limita a 3% inaltimea de pompare de catalog a pompei PRO 10 195.

Din Fig. 7. 48 se observa ca, o indltime de pompare mai ridicata pe intreg
domeniul de exploatare, atat la functionarea cu impulsor cat si fara, necesita un
consum mai ridicat de putere absorbita cu 10%.
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Rotor original vs. rotor reproiectat - prototip
Inaltimea de pompare la functionarea cu/fara impulsor
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Fig. 7. 47 Curbele in3ltimii de pompare ale rotoarelor prototip la functionarea cu/fara
impulsor
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Fig. 7. 48 Curbele puterii absorbite de rotoarele prototip la functionarea cu/fara impulsor
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Rotor original vs. rotor reproiectat - prototip
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Fig. 7. 49 Curbele de randament ale rotoarelor prototip la functionarea cu/fara impulsor

Fig. 7. 49 prezinta curbele de randament total obtinute prin transpunere
pentru ambele rotoare la functionarea cu si fara impulsor. Se observa ca rotorul
reproiectat prezintd un randament mai mare cu aprox. 2% decat rotorul prototip
existent, In ambele cazuri de functionare investigate. Asa cum se observa in figura
de mai sus, rotorul reproiectat prezinta valori ale randamentului similare cu valorile
curbei teoretice de catalog, curba de randament total transpusa suprapunandu-se
peste curba de catalog a pompei PRO 10-195, valoarea maxima a randamentului
total fiind de 90% la debitul nominal de functionare.

Prin proiectarea cu metoda inversa a unui nou rotor de pompa de
acumulare s-a reusit o Tmbunatatire considerabila a performantelor energetice,
indltimea de pompare fiind mai ridicata decat cea de catalog si functionarea cu
randamente asemanatoare de cele de catalog.

7.4.2. Compararea performantelor cavitationale

Curbele de sensibilitate la cavitatie sunt comparate pentru modele deoarece
nu exista relatii de transpunere de la model la prototip in ceea ce priveste
comportamentul cavitational. Astfel, curbele de cavitatie ale rotoarelor model la
scara 1:5.7 cu si fara impulsor NPSHc sunt prezentate comparativ fata de curba de
NPSHd a standului.

Asa cum se aratd in Fig. 7. 50, includerea impulsorului in fata ambelor
rotoare model imbunatateste semnificativ comportamentul cavitational ale acestora
(cu aprox. 30% pentru cel existent si aprox. 40% pentru cel reproiectat). Din acest
motiv, rotorul reproiectat a fost prevazut cu impulsor inca din etapa de proiectare.
Impulsoarele vor fi cele care vor proteja rotorul de efectele nedorite ale fenomenului
de cavitatie.

In cazul functiondrii fard impulsor si la debite mici rotorul reproiectat
prezintda un comportament cavitational asemanator cu cel al rotorului existent. O
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data cu cresterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se inrautateste
datorita inexistentei impulsorului prevazut inca din faza de proiectare.

Instalarea impulsorului in fata rotorului de la SP Jidoaia, va imbundtati
comportamentul cavitational al rotorului. Imbunatatirea comportamentului
cavitational va conduce la reducerea costurilor de exploatare si intretinere a
pompelor care echipeaza SP Jidoaia. Aceasta imbunatatire conduce si la o
exploatarea mai extinsa a volumului lacului de la SP Jidoaia, adica la pomparea unui
volum mai mare de apa datorita modificarii cotei minime a lacului fata de cea
actuala.

Rotor model - pompa PRO 10-195 - SP Jidoaia
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Fig. 7. 50 Curbele de cavitatie ale rotoarelor model la functionarea cu/fara impulsor

7.5 Concluzii privind solutiile de imbunatatire a
performantelor energetice si cavitationale a pompei PRO 10-
195 din SP Jidoaia

Din punct de vedere energetic imbunatatirile energetice realizate de noul
rotor reproiectat cu impulsor sunt considerabile comparativ cu rotorul origina, asa
cum s-a aratat in subcapitolul anterior. Inadltimea de pompare a noului rotor
reproiectat prototip este mai mare cu aprox. 10% decat cea a rotorului originar
prototip atat la functionarea cu impulsor cat si fara pe intreg domeniul de debite de
functionare. De asemenea se o observa ca findltimea de pompare a rotorul
reproiectat prototip depaseste in limita a 3% indltimea de pompare de catalog a
pompei PRO 10 195, Fig. 7. 47.

Rotorul reproiectat prezintd un randament mai mare cu aprox. 3% decét
rotorul prototip existent, in ambele cazuri de functionare investigate. Asa cum se
observa in Fig. 7. 49, rotorul reproiectat atinge valorile ale randamentului total
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similare valorilor care definesc curba randamentului de catalog. Aici randamentul
total maxim atinge valoarea de 89% la debitul nominal de functionare al rotorului
originar prototip.

Imbunatatirile energetice prin cresterea inaltimii de pompare si a
randamentului aduse de noul rotor proiectat cu impulsor au condus la un consum de
energie mai ridicat. Puterea absorbitd de noul rotor prototip atinge la debitul
nominal de functionare al rotorului existent in centrald valoarea de 10 MW, atat la
functionarea cu impulsor cat si fara. Aici, puterea absorbita de noul rotor prototip
este mai mare cu 15% decat curba determinata in situ si cu 8% mai mare decat
curba de catalog. Chiar si la debitul de proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor
originar, puterea maxima absorbita este de 10.4 MW, valoare care se finscrie in
domeniul de exploatare al motorului electric care angreneaza pompa prototip din
statia de pompare Jidoaia(Pmaxwe=10.5 MW).

Din punct de vedere cavitational, curbele de sensibilitate la cavitatie sunt
comparate pentru modele deoarece nu exista relatii de transpunere de la model la
prototip in ceea. Astfel, curbele de cavitatie NPSHc ale rotoarelor model la scara
1:5.7 cu si fara impulsor sunt prezentate comparativ fata de curba de NPSHd a
standului. In cazul functionarii fara impulsor si la debite mici rotorul reproiectat
prezintda un comportament cavitational asemanator cu cel al rotorului existent. O
data cu cresterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se inrdutateste
datorita inexistentei impulsorului prevazut inca din faza de proiectare.

Pentru ambele rotoare se observa ca, includerea impulsorului in fata
rotoarelor model Tmbunatdteste semnificativ. comportamentul cavitational ale
acestora. Prezenta impulsorului extinde domeniul de debite de functionare fara
cavitatie cu 23% pentru rotorul originar si cu aprox. 25% pentru rotorul nou,
reproiectat cu impulsor. Din acest motiv, rotorul reproiectat a fost prevazut cu
impulsor incd din etapa de proiectare. Impulsoarele vor fi cele care vor proteja
rotorul de efectele nedorite ale fenomenului de cavitatie.

Instalarea impulsorului in fata rotorului de la SP Jidoaia, va imbunatati
comportamentul cavitational al rotorului. Imbunatatirea comportamentului
cavitational va conduce la reducerea costurilor de exploatare si intretinere a
pompelor care echipeaza SP Jidoaia. Aceastda imbunatatire conduce si la o
exploatarea mai extinsa a volumului lacului de la SP Jidoaia, adica la pomparea unui
volum mai mare de apa datoritd modificarii cotei minime a lacului din spatele
barajului statiei de pompare Jidoaia.
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8.1. Concluzii

Prezenta lucrare trateaza investigarea experimentalda si numerica a
functionarii pompelor centrifuge de acumulare PRO 10-195. Totodatda pe baza
rezultatelor numerice si experimentale efectuate cu scopul de a determina
performantele energetice si cavitationale ale rotoarelor pompelor PRO 10-195 sunt
propuse doua metode inovative de Tmbunatatire a acestor performante.

Pompele de acumulare cu dublu flux au in componenta lor o camera de
aspiratie simetrica sub forma unui pantalon cotit la 90° strabatut de arbore, denumit
cot de aspiratie. Geometria complexa a acestui cot genereazd neuniformitati
semnificative in campul hidrodinamic amonte de rotorul principal,[49] [50] [79]
[116]. La debite mari de functionare acest cot genereaza doua vartejuri
cavitationale contrarotative in spatele arborelui. Aceste vartejuri sunt transportate si
ingerate de rotorul pompei. Consecinta majora a acestor fenomene hidrodinamice
asupra functionarii pompei de acumulare o reprezinta dezvoltarea fenomenului de
cavitatie. Prezenta fenomenului de cavitatie genereaza la randul lui diminuarea
performantelor energetice ale pompei, vibratii si zgomot, erodarea si chiar ruperea
unor bucati de material din paleta rotorica.

Cazul test al acestei cercetari este reprezentat de pompa de acumulare PRO
10-195 care echipeazda SP Jidoaia, statie de pompare existenta in sistemul
hidroenergetic roméanesc. In cadrul unui contract de cercetare, in colaborarea cu,
colectivul nostru, DI.Prof. Anton A. de la UTCB a efectuat campanii de masuratori in
situ cu scopul de a determina performantele energetice reale in functionare ale
pompelor din SP Jidoaia, Anton A. [11] [12]. In urma prelucrarii datelor masurate s-
a constatat ca pompele nu ating performantele energetice de catalog, ba mai mult
prezinta domenii de debite de exploatare diferite cu parametrii diferiti (randament,
putere absorbitd). De asemenea rotoarele pompelor prezentau eroziuni de material
si chiar ruperi ale paletelor, acestea fiind efectele dezvoltarii fenomenului de
cavitatie peste limitele acceptate tehnic.

Pentru imbunatatirea comportamentului cavitational si a performantelor
energetice ale rotoarelor pompelor de acumulare PRO 10-195 din SP Jidoaia, au fost
indeplinite mai multe obiective, dintre care cele mai importante sunt:

e Analiza experimentald si numerica a solutiei constructive de rotor model existent
in SP Jidoaia si reproducerea cat mai fidelda a traseului hidraulic al pompei PRO
10-195.

e Proiectarea, realizarea si investigarea experimentala a unor solutii inovative de
imbunatatire a performantelor energetice si a comportamentului cavitational al
rotorului existent, prin reproiectarea rotorului cu metoda inversa de proiectare si
prin utilizarea unui anterotor, rotor impulsor, in fata rotorului principal [13]
[112].

Activitatea de cercetare stiintifica din cadrul tezei de doctorat a inceput prin
proiectarea si realizarea standului experimental de laborator destinat incercarii
pompelor centrifuge. Standul experimental este complex din inox pentru a permite
investigatii experimentale speciale aplicate pompelor centrifuge. Este dotat cu
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echipamente de masura destinate determindrilor experimentale globale dar si
speciale. De asemenea standul proiectat este dotat cu un sistem automat de
achizitie de date comandat de un PC. Motorul electric care angreneaza pompele ce
se doresc a fi incercate, are o putere electrica de 37 KW si este comandat prin
intermediul unui convertizor de turatie care permite reglarea turatiei la arbore intr-
un interval de 500-3000rpm. Limitele hidraulice ale standul experimental permit
investigarea pompelor centrifuge pe un domeniu larg de debite cuprins intre 0-45 I/s
cu ndltimi de pompare care depdsesc valoarea de 55 m la turatie constanta de 3000
rpm. Domeniul de puteri absorbite 0-37 KW permite incercarea mai multor solutii
constructive de pompe centrifuge. Statiunea este usor manevrabila ceea ce permite
efectuarea unui mare numar de determinari experimentale intr-un timp relativ scurt.
Suprapunerea curbelor obtinute cu sistemul de achizitie de date, sistem care
echipeaza noul stand experimental, peste curbele obtinute anterior in colectivul
nostru, releva buna functionare a aparatelor de masura, a sistemului de achizitie de
date si a circuitului hidraulic al standului experimental.

A doua etapa a cercetarii a fost realizarea si testarea rotorului model al
pompei PRO 10-195 care echipeaza SP Jidoaia. Pe baza desenelor de executie al
rotorului prototip instalat in pompa nr.2, s-a reconstruit geometria rotorului la scara
1:1. O data reconstruit rotorului la scara 1:1, acesta a fost modelat la o scara
geometrica favorabild de 1:5.7, cu scopul de a fi testat (energetic, cavitational si
dinamic) intr-o carcasa de pompa centrifuga existenta in Laboratorul de Pompe UPT.

Indltimea de pompare a rotorului model determinata experimental atinge la
debite mici de functionare (0-25 I/s) o valoare de peste 50 m; la debitul optim de
functionare Qn=33.5 I/s, reusind o inaltime de pompare de cca. 45 m. Randamentul
rotorului model, la debitul nominal de functionare (Qn=33.5 I/s), atinge o valoare de
73% la o putere absorbita de 20 kW. Punctul optim de functionare se regdseste la
un debit cu 10% mai mare decat debitul nominal de functionare, unde Qopt=36.8
I/s>Qn=33.5 I/s. Aici randamentul total atinge valoarea de 75% la o inaltime de
pompare de 43 m si o putere absorbita de 20.5 KW.

Din punct de vedere cavitational, curba de sensibilitate la cavitatie la
incercarea rotorului model de pompa de la SP Jidoaia (NPSHc), indica prezenta
fenomenului de cavitatie la debite mai mari decat debitul nominal, acolo unde Q>33
I/s si valoarea parametrului NPSHc este de 3.2 m. Functionarea fara cavitatie se
regaseste la debite cuprinse intre 0-33 I/s, curba parametrului NPSHc situandu-se
sub curba disponibila a standului NPSHd.

Analiza experimentald globala a functionarii rotorului model in pompa
echipata cu cotul de la aspiratie, releva faptul ca prezenta cotului nu aduce
modificari majore performantelor energetice si cavitationale ale rotorului model.
Cuantificarea modificarilor generate de prezenta cotului este imposibila deoarece
acestea se regasesc in limitele echipamentelor de masura. Valorile performantelor
energetice transpuse de la model la prototip se regasesc in banda de erori de
masurare. Inaltimea de pompare maxima transpusa este de 203 m la debitul de 1
m?3/s; insa la debitul optim de functionare de 4.2 m3/s comparativ cu, curba de
catalog a pompei PRO 10-195 si a datelor masurate in situ, indltimea de pompare
transpusa are valoarea de 178 m idem cu valoarea masuratad in situ si cu 9% mai
mica fata de curba de catalog.

Puterea absorbita transpusa la debitul nominal se inscrie in domeniul de
exploatare al pompei industriale, valorile acesteia suprapunandu-se peste valorile
determinate in situ (Pabs=8.4 MW). Randamentul transpus de la model la prototip la
debitul optim este de 87% idem si de randamentului masurat in situ si cu 2
procente mai mic decat randamentul din curba de catalog de, 89%.
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Din punct de vedere cavitational se observa, ca prezenta cotului de la aspiratie
are la debite mici o influenta majora asupra curbei de sensibilitate la cavitatie,
existdnd o rezerva de presiune mai mare cu aprox. 25%. Prezenta cotului de la
aspiratie induce un comportament cavitational asemanator cu cel obtinut in lipsa
acestuia fnca din vecinatatea debitului nominal de functionare. Astfel, in vecinadtatea
debitului nominal de functionare, unde Qn= 33.5 I/s, valoarea parametrului NPSHc
este de 3.2 m. Peste debitul nominal de functionare, valorile care definesc curba
NPSHc depasesc valorile curbei disponibile a standului NPSHd, indicand o
functionare in regimuri cavitationale dezvoltate.

O alta etapa din partea experimentald a constat in masurarea pierderii de
presiune pe cot si a pulsatiilor de presiune pe sectiunea de iesire a cotului de la
aspiratie. Masuratorile sau realizat cu ajutorul a doi traductori de presiune
piezorezistivi pentru un numar de noua regimuri de functionare, de la 0.5, 0.6...1.3
din debitul nominal de functionare Qn. Dupa mai multe seturi de masuratori s-a
ajuns la concluzia ca la functionarea péana la debite de 1.2Qn exista o repetabilitate
a masuratorilor atat in valoarea presiunii medii cat si a transformatei Fourier FFT.

Din achizitionarea semnalelor de presiune nestationara s-a evaluat in prima
faza caderea de presiune pe tronsonul de aspiratie al pompei model. Astfel s-a
calculat coeficientul de pierderi hidraulice in cotul de la aspiratie al pompelor cu
dublu flux. Valorile coeficientului de pierderi hidraulice se incadreaza in limitele
0.5..1.3, limite regasite in literatura pentru un cot de 90° cu diametru constant.
Aceste similaritati conduc la supozitia ca, desi aceastd camerd de aspiratie simetrica
prezinta o geometrie complexd, geometria interioara a acestuia a fost special
profilata pentru a realiza de la o anumita valoare a numarului Reynolds (Re=3.2x10%
pentru acest caz), valori acceptabile ale coeficientului de pierderi hidraulice.

Din analiza preliminara pulsatiilor de presiune (spectrul FFT) s-au identificat,
pentru acest caz, frecventele fenomenelor care apar in curgere. Astfel la frecventa
de 50 Hz, cu amplitudinea asociata, se regaseste frecventa fundamentala a de
rotatie a rotorului, armonicile superioare regasindu-se la frecvente multiple de 50
Hz. In primd faza, neidentificate sunt frecventele care se regasesc in functie de
debit, n intervalul 0..50 Hz. Dupa o analiza calitativa a campului hidrodinamic, s-a
constatat ca aceste frecvente apartin instabilitatilor generate de cotul de la
aspiratie.

Pentru cuantificarea instabilitatilor generate de cotul de la aspiratie, cu
frecvente cuprinse intre 0..50 Hz, semnalele pulsatiilor de presiune au fost filtrate
cu un filtru trece jos si reesantionate la pas constant de timp. O data realizata
reconstructia semnalului la pas constant de timp, s-au determinat amplitudinile
echivalente si frecventele dominante ale acestor instabilitati. Amplitudinea cea mai
ridicata a pulsatiilor de presiune are valoarea de 4.5 KPa la frecventa de aprox. 20
Hz, se regaseste la cel mai mic debit investigat (0.5Qn), acesta fiind totodata si cel
mai nefavorabil regim de functionare. In jurul debitului nominal de functionare,
0.8Q...1.1Qn, amplitudinile au valori similare ceea ce indica o stabilizare a curgerii in
zona cotului de la aspiratie. Peste debitul de 1.1Qn exista o mica creste a
amplitudinii in limita a 9% pentru restul domeniului de debite investigate.

De asemenea frecventele asociate instabilitdtilor induse de cotul de la
aspiratie, instabilitati sub forma vartejurilor cavitationale contrarotative, scad o data
cu cresterea debitului de functionare., 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 evidentiat c3,
componenta piston a curgerii din traseul hidraulic al rotorului model este cea
dominanta, in detrimentul celei rotative care prezinta valori mici si este neglijabila.
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Simularea numerica a curgerii 3D stationara turbulenta in traseul hidraulic al
pompei de acumulare model, a scos in evidenta structura complexa a campului
hidrodinamic amonte de rotor. Pentru cuplarea domeniilor 3D de analiza s-a folosit
un algoritm de cuplare, denumit ,mixing interface”, [88].

Se remarca structura neuniforma a campul hidrodinamic de pe suprafata de
iesire a cotului de la aspiratie, prezentand variatii pronuntate ale coeficientilor
componentelor vitezei pe toate cele trei sectiuni investigate. Variatia coeficientilor
componentelor de viteza pe cele trei sectiuni este similard pentru toate debitele
investigate nsa prezinta domenii diferite ale valorilor coeficientilor componentelor
de viteza. Variatia cea mai pronuntatd, o are coeficientul componentei tangentiale
de viteza. Prezenta mai multor vartejuri contra-rotative pe suprafata de iesire a
cotului de la aspiratie indica un cdmp de curgere neuniform amonte de rotorul
pompei. Variatia pe cele trei sectiuni a unghiului relativ de curgere B, indica
modificarea continud a valorii acestui unghi in timpul unei miscari de revolutie a
rotorului. Aceasta provoaca o variatie continua a valorii unghiului de incidenta
Neuniformitatile din campul hidrodinamic de pe suprafata de iesire a cotului sunt
generate de geometria complexa a acestuia.

Prezenta vartejurilor cavitationale generate de cotul de la aspiratie la
functionarea cu debite mai mari decat debitul nominal au fost surprinse si
evidentiate prin suprafete de iso-presiune si linii de curgere si in simularea numerica
a curgerii 3D stationara vascoasa in cotul de la aspiratie.

Comparatia performantelor energetice obtinute numeric cu cele obtinute
experimental, realizatd cu scopul validarii rezultatelor numerice, a permis pentru
acest caz, cuantificarea incertitudinilor induse de algoritmul de cuplare a curgerii. In
cazul naltimii de pompare incertitudinea este de 15% iar pentru randamentul
hidraulic, determinat cu ajutorul relatiilor statistice prin eliminarea randamentului
mecanic si a celui volumic, valoarea incertitudinii este de 3%. Discrepantele aparute
sunt cauzate de acest algoritm de cuplare care utilizeaza valori mediate
circumferential ale profilelor de viteze si presiuni, eliminand/mixing/amestecand
astfel darele hidrodinamice si orice ale neuniformitati circumferentiale generate in
curgere. Eliminarea neuniformitatilor a condus in final la minimalizarea pierderilor
hidraulice si supraaprecierea presiunii totale obtinute numeric.

Din punct de vedere cavitational, din prelucrarea datelor numerice s-au
evidentiat zonele de pe paleta rotorica cu valori ale parametrului NPSHc cele mai
ridicate. Valorile ridicate ale parametrului NPSHc indica zonele paletelor rotorice
unde presiune statica este cea mai scazuta. Pozitionarea pe intradosul si extradosul
paletei rotorice a zonelor cu presiunii statice scazute, indica suprafetele in care riscul
aparitiei si dezvoltarii fenomenului de cavitatie este cel mai ridicat.

Proiectarea si testare de solutii inovative in cazul pompelor de acumulare cu
scopul de a le imbunatati performantele energetice si cavitationale a constituit o alta
etapa a cercetarii. Pentru imbunatatirea comportamentului cavitational al pompei s-
a instalat un impulsor in fata rotorului principal si s-au determinat experimental
performantele energetice si cavitationale ale acestuia; in timp ce pentru
fmbunatatirea performantelor energetice si in acelasi timp si a comportamentului
cavitational s-a recurs la proiectarea unui nou rotor prevazut cu impulsor.

Din punct de vedere energetic, indltimea de pompare a noului rotor prototip
este mai mare cu aprox. 10% decat cea a rotorului prototip originar pe intreg
domeniul de exploatare al acestuia, atat la functionarea cu impulsor cat si fara. De
asemenea se observa ca indltimea de pompare a rotorului reproiectat prototip
depaseste in limita a 3% indltimea de pompare de catalog a pompei PRO 10 195.
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Rotorul reproiectat prezintd un randament mai mare cu aprox. 2% decét
rotorul prototip existent, in ambele cazuri de functionare investigate. Asa cum s-a
mentionat anterior, rotorul reproiectat are valori ale randamentului similare cu cele
de catalog, valoarea maxima a randamentului total fiind de 90% la debitul nominal
de functjonare.

Imbunatatirile energetice prin cresterea finadltimii de pompare si a
randamentului aduse de noul rotor proiectat cu impulsor au condus la un consum de
energie mai ridicat. Puterea absorbita de noul rotor prototip atinge la debitul
nominal de functionare al rotorului existent in centrala valoarea de 10 MW, atat la
functionarea cu impulsor cat si fara. Aici, puterea absorbita de noul rotor prototip
este mai mare cu 15% decat curba determinatd in situ si cu 8% mai mare decat
curba de catalog. Chiar si la debitul de proiectare al noului rotor, Qp=1.2Qn*rotor
originar, puterea maxima absorbita este de 10.4 MW, valoare care se inscrie n
domeniul de exploatare al motorului electric care angreneazd pompa prototip din
statia de pompare Jidoaia(Pmaxme=10.5 MW)

Din punct de vedere cavitational, curbele de sensibilitate la cavitatie sunt
comparate pentru modele deoarece nu exista relatii de transpunere de la model la
prototip. In cazul functionarii fara impulsor si la debite mici rotorul reproiectat
prezinta un comportament cavitational asemanator cu cel al rotorului existent. O
data cu cresterea debitului, comportamentul rotorului reproiectat se inrautateste
datorita absentei impulsorului prevazut la proiectare.

Pentru ambele solutii constructive de rotor se observa ca, includerea
impulsorului in fata rotoarelor model imbunatateste semnificativ comportamentul
cavitational ale acestora. Prezenta impulsorului extinde domeniul de debite de
functionare fara cavitatie cu 23% pentru rotorul originar si cu aprox. 26% pentru
rotorul nou, reproiectat cu impulsor. Scopul proiectarii noului rotor prevazut cu
impulsor este de a imbunatati performantele energetice ale solutiei originare in timp
ce impulsorul protejeaza rotorul principal de efectele nedorite ale fenomenului de
cavitatie.

Instalarea impulsorului in fata rotorului de la SP Jidoaia, va imbundtati
comportamentul cavitational al rotorului. Imbunatatirea comportamentului
cavitational va conduce la reducerea costurilor de exploatare si intretinere a
pompelor care echipeazda SP Jidoaia. Aceasta imbunatatire conduce si la o
exploatarea mai extinsa a volumului lacului de la SP Jidoaia, adica la pomparea unui
volum mai mare de apa datoritd modificarii cotei minime a lacului din spatele
barajului statiei de pompare Jidoaia.

8.2. Contributii originale

1. Contributii la proiectarea (calcul hidraulic, intocmirea documentatiei de
executie), realizarea si dezvoltarea noului stand experimental destinat
incercarilor globale si speciale aplicate pompelor centrifuge;

2. Calibrarea echipamentelor de masura instalate si efectuarea testelor preliminare
cu rotorul etalon pentru stabilirea domeniului de analiza pentru marimile
investigate impreuna cu determinarea incertitudinilor aferente acestor marimi;

3. Proiectarea si implementarea tronsonului de la aspiratie (cotul de la aspiratie)
specific pompelor centrifuge de acumulare cu dublu flux pe standul
experimental;

4. Evaluarea experimentala a influentei cotului de la aspiratia pompelor de
acumulare asupra performantelor energetice si cavitationale ale rotoarelor pe

BUPT



218 Concluzii, contributii si perspective - 8

intreg domeniul de operare si determinarea coeficientului de pierderi hidraulice
in camera de aspiratie;

Vizualizarea pe standul experimental a vartejurilor contrarotative generate de
tronsonul de la aspiratie (cotul) si evaluarea cantitativd a nestationaritatii
campului hidrodinamic de la intrarea in rotoarele pompelor de acumulare. Astfel,
am discriminat contributia vartejurilor contrarotative in spectrul Fourier si am
cuantificat contributia acestora in amplitudinea echivalenta si frecventa
fundamentald pentru fiecare regim investigat. In consecinta, am determinat
tendintele de evolutie a celor doui marimi care cuantifici nestationaritatea
generata de tronsonul de aspiratie pentru intreg domeniul de operare;
Determinarea prin simularea numerica a curgerii tridimensionale turbulente a
structurii campului hidrodinamic generat de tronsonul de la aspiratie amonte de
rotor si identificarea vartejurilor contrarotative vizualizate pe standul
experimental;

Cuantificarea incertitudinilor algoritmului “mixing interface” la cuplare curgerii
absolute tridimensionale stationare din tronson de aspiratie cu cea
tridimensionald relativa stationara din rotor pentru situatii in care exista variatii
semnificative ale componentei tangentiale a vitezei, prin compararea rezultatelor
numerice cu datele experimentale.

Instalarea si testarea experimentala in laborator a solutiei impulsor-rotor si
determinarea cantitativa a Tmbunatatii comportamentului cavitational fata de
solutia doar cu rotor pentru intreg domeniul de operare;

Proiectarea unui nou rotor prototip in doua variante (cu paletaj lung respectiv
paletaj lung si scurt) prevazut cu impulsor la aspiratie si alegerea variantei cu
performantele energetice si cavitationale cele mai bune obtinute prin simularea
numerica tridimensionald turbulentd. Implementarea noului rotor model pe
standul experimental si determinarea cantitativa a imbunatatirii performantelor
energetice in raport cu rotorul existent.

8.3. Perspective

Pentru continuarea cercetarilor se propun urmatoarele directii de cercetare:

Extinderea investigatiilor asupra campului hidrodinamic generat de tronsonul de
aspiratie la intrarea in pompa prin masurarea neinvaziva a componentelor
vitezei cu sistem LDV. Utilizarea acestor date pentru cuantificarea erorilor
rezultatelor numerice fata de datele experimentale la nivel de campului de
viteza. Determinarea experimentald a limitelor de variatie in timp a unghiului
curentului la intrarea in rotor se asteapta sa conduca la noi solutii pentru
fmbunatatirea comportamentului cavitational;

Determinarea cu un grad mai mare de precizie a performantelor energetice si
cavitationale prin simularea numerica a curgerii implici utilizarea algoritmului
nestationar de cuplare dintre tronsonul de aspiratie si rotor in loc de
algoritmul "mixing interface” utilizat in cadrul tezei. Ca urmare, se preconizeaza
o imbunatatire a preciziei rezultatelor cu peste 10% dar avand ca si pret o
crestere cu peste un ordin de marime a timpilor de rulare si prelucrare a datelor
precum si a volumului de stocare. Totusi, in acest caz se va putea evalua
numeric si neuniformitatea nestationara generatd de cot validandu-se
rezultatele obtinute cu datele experimentale.
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