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Rezumat,

Teza de doctorat cuprinde calculul si analiza cu ajutorul
simuladrii numerice a curgerii tridimensionale in turbinele Kaplan de la
Portile de Fier I pentru punctul optim de functionare si in afara
acestuia. Este analizata detaliat comportarea energetica i
cavitationala a acestor turbine, utilizdnd pentru curgerea cavitationala
medii bifazice lichid-vapori. Sunt cuantificate pierderile hidraulice din
fiecare element al traseului hidraulic cu evidentierea influentei asupra
randamentului hidraulic al turbinei in ansamblu. O noud metoda de
investigare a performantelor cavitationale este propusda prin
cuantificarea variatiei volumului de vapori in conditii de cavitatie.

Autorul tezei a conceput si dezvoltat un produs software
original pentru proiectarea in timp real, analiza si optimizarea
turbomasinilor hidraulice cu performante energetice si cavitationale
superioare. Acest produs a fost testat si validat pe turbinele Kaplan de
la Portile de Fier I, evidentiindu-se versatilitatea si adaptabilitatea
acestui software la conditii reale de exploatare impuse din
constrangeri hidrodinamice sau geometrice. De asemenea, acest
pachet software a fost testat si validat in cadrul colaborarilor cu
industria de profil pe turbine radial-axiale de tip Francis.

BUPT



Cuprins

1 Introducere
1.1 Generalit3ti cu privire la abordarea numericd a curgerilor in turbomasini
1.2 Problematica retehnologiz3rii turbinelor hidraulice axiale Kaplan . . . . . . ..
1.3 Stadiul actual al tehnicilor de solutionare numericd a hidrodinamicii turbinelor
1.3.1 Proiectarea turbinelor hidraulice axiale de tip Kaplan
1.3.2 Analiza numeric3 a curgerilor in turbinele Kaplan
1.3.3 Cavitatia in turbinele Kaplan . . . . . . . . . ..
1.3.4 Optimizarea turbinelor axiale de tip Kaplan
1.4 Necesitatea abordarii temei . . . . . . .. ... oL
1.5 Scopul si continutul tezei . . . . . . . .. ... ... .. ...
1.6 Colabordri cu colective de cercetare . . . . . . . . . .. ... ..
2 Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor ideale prin turbinele Kaplan
2.1 Ecuatiile care guverneaza curgerea ideald a fluidelor
2.2 Descompunerea geometrica a traseului turbinei . . . . ... ... 00
2.3 Definirea problemei de curgere pe fiecare subdomeniu . . . . . .. .. ...
2.4 Cuplarea subdomeniilor de calcul. Algoritmul interfetei de amestec . . . . . . .
2.5 Utilizarea calculului paralel la solutionarea curgerii in domeniile de calcul . . . .
2.6 Fluxul de energie specifica si erori ale schemei numerice utilizate
27 Concluzii . . . . ..
3 Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor turbulente 3D in turbinele Kaplan
3.1 Ecuatiile ce guverneaza curgerea turbulent3
3.2 Descrierea modelului de turbulentd utilizat . . . . . . . ... ... .. ... ..
3.3 Functii de perete utilizate Tn cadrul calculului
4 Ecuatiile ce guverneaza simularea curgerilor bifazice cavitationale
4.1 Detalierea ecuatiilor de curgere bifazicd cavitagionald . . . . . . . .. ... ..
4.2 Modelul de amestec bifazic lichid-vapori. Modelarea transferului masic interfazic
4.3 Validarea modelului bifazic cavitational . . . . . . . . . . ... ... L.
5 Aplicarea metodelor numerice in calculul curgerii din turbina Kaplan de la Portile
de Fier |
5.1 Parametrii generali ai turbinelor Kaplan initiale de la Portite de Fier | . . . . . .

5.2 Geometria traseului hidraulic al turbinei Kaplan de la Portile de Fier |
5.3 Discretizarea domeniilor de analiza

12
12
14
20
26
28
30
31

33
33
33
36
37
39
43
43

45
45
48

49
49
50
51

53
53

60

BUPT



6 CUPRINS
5.4 Solutionarea ecuatiilor de curgere . . . . . . . ..o oL 70
5.5 Convergenta numerica a algoritmului interfetei de amestec . . . . . . . . . .. 70
5.6 Sensibilitatea solutiei numerice Tn functie de rafinarea retelei de discretizare 74

6 Diagramele universale ale turbinei hidraulice axiale Kaplan de la Portile de Fier
I 75
6.1 Curbele de garantie si curbele de cavitatie ale turbinei . . . . . . . ... .. .. 75
6.2 Parametrii regimurilor de calcul investigate . . . . . . . . .. ... 0L 75

7 Reazultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan 81
7.1 Inc3rcarea coloanelor de stator ale turbinei Kaplan . . . . .. . ... ... ... 81
7.2 Campul hidrodinamic n vecindtatea rotorului turbinei Kaplan . . . . . . . . .. 82

7.21 Campul amonte/avalderotor. . . . . . .. .. ... 82
7.2.2 Paletajul rotoric al turbinei Kaplan . . . . . .. .. ... ... ... .. 89
7.2.3 Validarea cadmpului de presiunedinrotor . . . . . . ... ... ... .. 98
7.2.4 Efecte tridimensionale in rotorul turbinei Kaplan . . . . . . .. ... .. 98
7.2.5 Puterea stereomecanica obtinutd la arborele turbinei. Curgerea tridi-
mensionald din interstitiul paletei rotorice cu carcasa turbinei Kaplan . . 104
7.3 Campul hidrodinamic din tubul de aspiratie al turbinei Kaplan . . . . . . . .. 106
74 Concluzii . . . . . .. 106

8 Calculul pierderilor hidraulice si randamentul hidraulic 109
81 Concluzii . . . . . . . . e 111

9 Simularea si analiza curgerii bifazice in rotorul turbinei Kaplan 115
9.1 Concluzii . . . . . .. e 124

10 Aplicatia originala de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor127
10.1 Descrierea generald a aplicatiei TurboCADoptim . . . . . . . . . . ... ... . 127
10.2 Proiectarea si analiza profilelor hidrodinamice . . . . . . .. .. ... ... .. 130

10.2.1 Functia de grosime a profilelor hidrodinamice . . . . . . . . ... ... 138
10.3 Traseul meridian al turbomasinilor . . . . . . . . .. .. ... . 138
10.3.1 Traseul meridian al turbinei Kaplan . . . . . .. . . .. .. ... ... . 138
10.3.2 Traseul meridian al turbinei Francis. . . . . . . . .. .. ... .. ... 139
10.3.3 Traseul meridian al pompelor centrifuge . . . . . . . .. ... ... .. 142
10.3.4 Calculul curgerii in traseul meridian al turbomasinilor . . . . . .. . . . 142
10.4 Distribuitorul turbinelor hidraulice . . . . . . . .. ... ... .. ... ... 144
10.5 Proiectarea rotoarelor turbomasinilor . . . . . . .. ..o 148
10.5.1 Analiza unui rotor existent . . . . . . .. ... 148
10.5.2 Proiectarea clasic3d a turbinelor Kaplan . . . . . . . . .. ... ... .. 148
10.5.3 Proiectarea modernd a turbinelor Kaplan . . . . . . . . .. ... . ... 156
10.5.4 Proiectarea moderna a turbinelor Francis . . . . . . . . . . . ... ... 162
10.6 Generarea 3D a domeniilorderotor . . . . . . ... .. 162
10.7 Optimizarea paletajelor derotor. . . . . 165
10.7.1 Modificarea rotorului functie de forma paletei . . . . . . .. . ... .. 167
10.7.2 Modificarea rotorului functie de forma profilelor . . . . . . . . . . . .. 167
10.7.3 Modificarea rotorului prin ad3ugarea de material pe paletaj . . . . . . . 167
10.7.4 Regenerarea functiilor de descriere a profilelor . . . . . . . . . ... .. 172

BUPT



CUPRINS 7
10.7.5 Modificarea unghiurilor Tn bordurile de atac/fuga ale paletei de rotor . . 172

10.7.6 Modificarea discretd a retelelor de profile ale paletei de rotor . . . . . . 172

10.7.7 Intersectia paletei de rotor cu plane discrete . . . . . . . .. . .. . . 172

10.8 Automatizarea optimizdrii rotoarelor . . . . . . . .. ... 178
10.8.1 Curentul de la iesirea dinrotor . . . . . . . . ... . ... ... ... 178

10.8.2 Puterea preluatdi derotor . . . . . . . . .. ... .. 178

10.8.3 Incidenta pe paletaderotor. . . . . . . . . .. ... ... ... 182

10.8.4 Cavitatiainrotor . . . . . .. . .. ... 182

10.9 Utilitare implementate in aplicatia TurboCADoptim . . . . . . . . . . ... .. 182
10.10Concluzii . . . . . . . 182
11 Optimizarea paletei rotorice a turbinelor de la Portile de Fier | 193
11.1 Concluzii . . . . . . . . 193
12 Concluzii. Contributii originale si perspective ale cercetarilor 199
12.1 Concluzii finale . . . . . . . ... 199
12.2 Perspective de continuare a cercetdrilor . . . . . .. . ... ... 203
Bibliografie 204

BUPT



BUPT



Capitolul 1

Introducere

1.1 Generalitati cu privire la abordarea numerica a curge-
rilor in turbomasini

in ultimii ani, avantul tehnicilor de calcul numeric atat pe plan national cat si international
s-a impus si Tn ingineria hidraulic3d, in proiectarea, analiza si optimizarea componentelor tur-
bomasinilor hidraulice (turbine si pompe). Cu ajutorul calculatoarelor s-a reusit optimizarea
functionarii hidroagregatelor prin imbunatatirea performantelor energetice si cavitationale si
nu n ultimul rdnd s-a ajuns la extinderea domeniului de functionare debit-cadere. Simula-
rea numericd a curgerii in masinile si echipamentele hidromecanice vine astfel Tn completarea
mdasuratorilor experimentale pe standuri de incercare, aducdnd informatii noi despre natura
fenomenului de curgere comparativ cu misuratorile unde Tn general se obtin parametrii princi-
pali de functionare ai agregatelor si echipamentelor hidraulice.

Printr-o mai bun3 cunoastere si stipanire a metodelor de simulare numericd s-a ajuns
n ultimii ani la o apropiere tot mai mare Intre experiment si calcul si astfel s-au redus din
cheltuielile necesare Tncercdrilor pe stand ale masinilor.

Functionarea masinilor hidraulice se bazeazd pe transformarea energiei stereomecanice n
energie hidraulica si invers prin intermediul unui fluid de lucru care poate fi apd sau ulei.
Masinile hidraulice care transformd energia hidraulicd in energie mecanica sunt motoarele
hidraulice (turbine), cele care transform3 energia mecanic3 Tn energie hidraulic3 sunt gene-
ratoare hidraulice (pompe), iar cele care permit functionarea in ambele situatii sunt din clasa
masinilor hidraulice reversibile (pompe-turbine). Functie de orientarea curentului in traseul
masinilor hidraulice, acestea se Impart in masini axiale, radial-axiale si tangentiale.

1.2 Problematica retehnologizarii turbinelor hidraulice ax-
iale Kaplan

Potentialul hidroenergetic al Romaniei este prezentat in lucrarea [43]. Suprafata Romaniei
este de 237000 km?, In care 31% sunt Muntii Carpati, iar 36% sunt dealuri si cAmpii. Clima este
una temperat-continentald cu o medie anual3 a precipitatiilor de 637mm/an. Volumul anual
al raurilor intericare este de 38-40 milioane m®. O parte important3 a capacit3tii totale este
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10 1. Introducere

reprezentat3 de fluviul Dundrea cu 170 milioane m® anual in locul de intrare in tar3. Potentialul

hidroenergetic brut al raurilor din Romania este de aproximativ 70 TWh/an, din care mai bine
de un sfert este dat de Dundre. Potentialul exploatabil este de numai 24 — 26 TWh/an, iar
deja utilizat este de 16.3 TWh/an (pan3 in anul 1996). Pan3 in urmd cu 10 ani, sistemul
energetic national avea o putere de 20351 MW, dintre care mai bine de un sfert Tn centrale
hidroelectrice. Cele mai reprezentative centrale hidroelectrice sunt:

e Portile de Fier | pe Dundre - 6 unit3ti Kaplan cu o putere de 1050 MW in total (inainte
de retehnologizare)

e Portile de Fier Il pe Dundre - 10 unitdi bulb de 270 MW total
e Ciunget pe Lotru - 3 unitdti Pelton de 510 MW total
e Bradul pe Raul Mare Retezat - 2 unitdti Francis de 335 MW total

Din totalul de 5874 MW instalati pan3 n urmd cu 10 ani, ponderile grupurilor sunt dupa cum
urmeaza:

e 3980 MW, adicd 67.7% n 22 unit3dti cu putere peste 50 MW
e 926 MW, adici 15.8% in 23 unitdti cu putere peste 20 — 50 MW
e 968 MW, adicd 16.5% in 77 unit3ti cu putere sub 20 MW

Aproximativ jumatate din totalul grupurilor echipate cu aceste turbine au o vechime mai mare
de 30 ani de functionare necesitdnd ample masuri de retehnologizare [25][26].

Lucrarea {10] prezintd situatia principalelor grupuri de microhidroturbine instalate in Europa
(< 10 MW). Lucrarea a fost publicatd in cadrul programului cadru FP5 sub suportul Directiei
Europene pentru Transport si Energie. Pentru tara noastrd, numarul microhidroagregatelor
a crescut de la 194 (capacitate 229.4MW) la 236 (278 MW) din anul 1990 pan3 in anul
2003, urmand a se realiza inc3 21 de grupuri padnd n anul 2015. Majoritatea grupurilor au
fost construite dupd anul 1985 (189 grupuri), iar 29 grupuri sunt cu vechime intre 20-40 ani.
Intre acestea 4.5% sunt cu ciderea sub 5 m, 22.5% sunt cu cideri cuprinse intre 5 — 15 m, iar
restul sunt cu c3deri peste 15 m care sunt cel mai adesea exploatate n tara noastra. Tn totalul
energiei hidraulice din Romania, ponderea microhidroagregatelor este de aproximativ 30%.

Pentru a spori capacitatea de productie de energie si a garanta functionarea in continuare
a grupurilor de turbine, se impune o retehnologizare a anumitor grupuri functie de durata
existenta de exploatare si de studiul tehnico-economic de reabilitare a acestora. in urm3 cu 10
ani (vezi [43]) s-au pus bazele unei retehnologizari pentru 14 agregate insumind 206 MW . Cel
mai reprezentativ proiect este Retehnologizarea si cresterea puterii unit3tilor de la hidrocentrala
Portile de Fier I. Acestea au avut o durat3 de exploatare de 170000-180000 de ore si s-a crescut
capacitatea acestora de la 178 MW la 190 MW pe unitate.

Programul cadru FP7 [38] indic3 la sectiunea pentru energie c3 temele de cercetare pen-
tru a Tmbun3tati tehnologia si exploatarea potentialului nevalorificat in special pentru c3deri
reduse si foarte joase ale amenajirilor sunt un domeniu prioritar. Obiectivul principal este de a
imbun&t3ti din punct de vedere economic costurile de exploatare ale amenaj3rilor hidroenerge-
tice, cu precddere microhidrocentralele, i de a minimiza impactul exploat3rilor asupra mediului
fnconjurdtor. Sunt Tncurajate si finantate solutiile inovatoare care pot maximiza productia de
energie din amenajarile existente [23]. Dezvoltarea si testarea experimental3 a unor turbine noi
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1.2. Problematica retehnologizarii turbinelor hidraulice axiale Kaplan 11

sau retehnologizate si a altor componente, incluzand concepte inovative, in scopul cresterii ran-
damentelor sau a scdderii costurilor de realizare indiferent de marimea turbinelor este o directie
prioritars a Comunit3tii Europene. In acest context sunt urmirite si finantate dezvoltarea de
metodologii si instrumente pentru proiectare avansat3d a turbinelor hidraulice. Impactul dorit
este de a extrage maximul de putere din amenajarile hidroenergetice existente sau altora noi
cu costuri de functionare minime.

Tn acest context al retehnologizani turbinelor hidraulice si al impunerii pe scara cat mai largd
a utilizarii energiei verzi (norme Uniunea Europeani), prezenta tez3 de doctorat si propune ca
prin intermediul tehnicilor moderne de simulare numericd a curgerii s3 identifice, s3 evalueze
problemele de functionare ale turbinelor hidraulice axiale si s3 propund metode de optimizare
a performantelor de functionare energetice si cavitationale. Acest fapt este extrem de util in
procesul de retehnologizare prin cuantificarea impactului imbun3t3tirii anumitor componente
asupra functiondrii Tn ansamblu a turbinelor.

Turbinele hidraulice Kaplan prezintd eficientd maxim3 in zona c3derilor mici H = 10 —
50(75) m si a debitelor foarte mari @ — 700 — 800 m3/s.

Tabelul 1.1: Amenajari hidroenergetice cu turbine Kaplan de performante energetice si
cavitationale superioare [4][47]

Amenajare Tara Putere pe Cadere Diametru
unitate [MW] | nominal3d [m] | rotor [m|
Liga I Suedia 182 39 7.5
Portile de Fier | Romania 178 27.15 9.5
Gezhouba China 176(129) 18.6 11.3(10.2)
John Day S.U.A. 156 28.5 -
Limestone Canada 125.4 27.6 7.938
Porto-Primavera Brazilia 103 18.3 8.6
Jupia Brazilia 102 20 8.4
Jebba Nigeria 96 27.65 7.1
Wells Dam US.A. 90 195 7.732
Aschach Austria 67 15 8.4

in tara noastr3 s-au construit o serie ntreagd de centrale hidroelectrice echipate cu tur-
bine Kaplan. Spre exemplu, CHE Tg. Mures a fost prima construitd complet de industria
romaneasca si a fost studiatd si proiectatd de colectivul de masini hidraulice de la Timisoara
sub Tndrumarea directd a prof. Aurel Bargldzan si realizatd la Resita in anul 1951. A urmat
apoi salba de centrale de pe valea Bistritei Tn aval de Stejarul de la Pangdrati si pana la Baciu
Il. Toate au fost proiectate si realizate la UCM Resita, machetele fiind studiate o parte la
Timisoara. Din punct de vedere al performantelor si al solutiilor constructive utilizate turbinele
de pe valea Oltului se plaseaza la nivelul realizirilor cele mai reusite la nivel national.

Din datele prezentate in Tabelul 1.1 se deduce faptul c3 turbinele de la Portile de Fier |
reprezintd o performanta pe plan mondial atit din punct de vedere al puterii pe unitate, ct si
ca dimensiuni. Din acest motiv s-a recurs la studiul comportarii energetice si cavitationale a
acestor turbine in cadrul prezentei teze de doctorat. BUPT



12 1. Introducere

1.3 Stadiul actual al tehnicilor de solutionare numerica a
hidrodinamicii turbinelor

1.3.1 Proiectarea turbinelor hidraulice axiale de tip Kaplan

Proiectarea turbinelor hidraulice axiale de tip Kaplan a cunoscut n ultimele decade mai
multe etape pe diferite nivele de complexitate. Astfel, proiectarea clasica a turbinelor Kaplan
utiliza ca si conditii initiale de proiectare o distributie liniard a vitezei axiale in rotor (functie de
razd) si un vartej liber pentru distributia de vitezd tangentialda. Se presupunea chiar cd pentru
o proiectare la punctul nominal distributia de vitez3 axial3 este chiar constant3 [4]. Miscarea
curentului era presupusd axiald (neglijandu-se orice miscare radiald) Tn regiunea paletajului
rotoric si se alegeau profile hidrodinamice sau retele de profile definite teoretic (Prof. O. Popa
- Universitatea Politehnica Timisoara) sau testate experimental si disponibile Tn cataloagele de
profile pentru retelele rotorului axial.

Aceste metode clasice de proiectare pentru toate tipurile de turbine hidraulice sunt des-
crise pe larg in monografia Turbine Hidraulice a Acad. Anton loan [4]. Abordarea clasica a
curgerii in retelele plane de profile aero/hidrodinamice (cercetarea fundamentald din ingineria
turbomasinilor hidraulice) este prezentatd in Capitolul 6 din monografia amintitd. Dupa des-
crierea parametrilor geometrici de baz3 sunt descrise elementele caracteristice ale profilelor de
anvergura infinit3d si respectiv finitd Tmpreuna cu studiul modificdrii caracteristicilor energetice
odat3 cu modificarea geometriei acestora. Fenomenul curgerii Tn retelele de profile Tmpreuna
cu coeficientul de infuentd al retelelor de profile (subtiri si respectiv groase) sunt prezentate
detaliat cu referire la o serie de cercetari din literatura de specialitate. La finele capitolului 6
din monografia Acad. Anton sunt descrise caracteristicile de cavitatie ale profilelor functionind
singular sau Tn retea. Capitolul 7 al monografiei amintite descrie calculul rotoarelor turbinei
Kaplan si bulb. Acesta incepe cu stabilirea dimensiunilor principale si stabilirea elementelor
unghiulare si cinematice ale curentului in rotor. Studii foarte detaliate cu referire la literatura
de specialitate se g3sesc in capitolul amintit cu privire la diametrul relativ al rotorului si al
elementelor unghiulare si cinematice functie de turatia specificd a turbinei. Dup3 prezentarea
proiectarii paletelor rotorice, capitolul se incheie cu coeficientul de cavitatie si curbele carac-
teristice de cavitatie (exterioar3 si interioar3).

In Scoala Timisoreand de Hidrodinamicd au existat Tncercdri de mare succes 1n ceea ce
priveste proiectarea de profile aero-hidrodinamice simbolizate MHT 1-12 % [8], preocupari in
ceea ce priveste turbinele hidraulice pentru multe din amenajarile hidroenergetice din Romania.
Turbinele Kaplan de la Portile de Fier | (PDF I) au fost si sunt unele din preocupérile spe-
cialistilor din acest domeniu in Timisoara [4][84].

De asemenea, aceste principii de proiectare clasicd sunt descrise si in capitolul 12 de Prof.
Wu Yulin, Departamentul de Termo-Inginerie al Universitatii din Tsinghua - China, din cartea
lui Krishna R. [61]. Prima sectiune este destinatd principiilor clasice de proiectare a paletajelor
rotorice in care este descrisa pe larg metoda portantei, in timp ce sectiunea a doua este dedicata
determin3rii tuturor dimensiunilor rotorului axial si termindnd cu parametrizarea dimensiunilor
camerelor spirale si ale tuburilor de aspiratie. De amintit ¢cd Prof. Wu citeaz3 in lucrarea
sa metoda de proiectare a diametrului relativ al butucului turbinelor axiale propus3 de c3tre
Prof. Anton, tehnica prin care se poate calcula diametrul relativ al butucului turbinelor axiale
corelat cu parametrii de functionare ai turbinei: turatie specifica si deviatie maxim3 a retelei
de profile de la butucul rotorului turbinei. De asemenea, Prof. O. Popa concepe si dezvolt3 o
metoda analiticd remarcabild pentru proiectarea automata a retelelor de profile din componenta
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paletajelor masinilor hidraulice.

O proiectare superioara a rotoarelor de turbomasini hidraulice este tehnica quasi-tridimen-
sional3 propusd de Wu [124] prin care se lua Tn considerare efectul retelelor de profile invecinate
pentru proiectarea retelelor de profile ale rotorului.

Prin utilizarea conditiei de echilibru radial al presiunii (se neglija astfel componenta radiald
a vitezei absolute)

2
op _ (1.1)
or T
si considerarea unei presiuni totale constante amonte de rotorul Kaplan aldturi de un vartej liber
pentru distributia de viteza tangential3, se poate obtine distributia de viteza axiald amonte de
rotor si astfel initia calculul retelelor de profile pentru rotorul turbinei Kaplan.

Desi aceste principii de proiectare permit proiectarea rotorului turbinelor axiale cu ran-
damente ridicate (aproximativ 94%) pentru prototipurile de turbine hidraulice axiale Kaplan,
avantul tehnicilor de calcul numeric din ultima perioadd a condus la luarea in considerare a
influentei rotorului asupra cdmpului de vitezd amonte de acesta. Peng G. propune o metoda
de proiectare rotorului turbinelor hidraulice axiale de tip Kaplan [96], metod3 bazat3 pe luarea
in considerare a influentei reciproce a paletajelor de distribuitor cu cele ale rotorului. n urma
calculului numeric s-a stabilit cantitativ dependenta aparatului director asupra curgerii medii
si s-a demonstrat c3 paletajul rotoric are o influentd semnificativda mult amonte in distribuitor,
demonstrand necesitatea calculelor cuplate pentru solutionarea curgerii in turbomasini. S-a
ar3tat c3 liniile de curent din planul meridian se deformeazd amonte de rotorul turbinei da-
toritd influentei retelelor de profile ale rotorului.

Stadiul actual al proiectirii turbomasinilor hidraulice presupune o proiectare invers3 a pale-
tajului rotoric. Braembussche R. detaliaz3 principalele tehnici de proiectare invers3 disponibile
pentru componentele de turbomasini [21]. Particularitdtile metodei gradientului si a algorit-
milor evolutivi sunt prezentate detaliat Tmpreund cu avantajele fiecirei metode, acestea fiind
n mod principal utilizate n optimizarea turbomasinilor.
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1.3.2 Analiza numerica a curgerilor in turbinele Kaplan

Metodele moderne de calcul numeric al curgerii sunt complementare studiilor statistico-
experimentale si contin informatie asupra fenomenului de curgere din diversele locuri ale turbinei
pentru care sunt imposibil sau dificil de efectuat m3sur3tori experimentale [49]{55].

Schilling arat3 in lucrarea [105] c3 metodele de simulare numericd quasi-3D Euler, 3D Euler
si 3D Navier-Stokes se afl3 in raport de 1:10:50 n ceea ce priveste efortul de calcul necesar
solutionarii curgerii.

Metodele Navier-Stokes mediate Reynolds (RANS) sunt cel mai des intdlnite Tn calculul
curgerilor turbulente cu relevantd practica [103]. n faza de proiectare modelele de ordin
superior de discretizare a ecuatiilor sunt rar utilizate datorita costurilor de calcul ridicate si a
dificultatilor lor numerice. Pe de altd parte, aceste metode bazate pe modelarea turbulentei
sunt considerate un standard pe plan industrial, datoritd robustetei numerice, simplitatii si
costurilor numerice reduse.

Dupont prezintd in [32] concluziile proiectantilor de turbomasini n ceea ce priveste metodele
numerice de calcul al cavitatiei, metode implementate Tn diferite coduri comerciale. Din curba
de variatie a inal{imii de pompare in regim cavitational obtinutd cu ajutorul codurilor FLU-
ENT, STAR-CD si TascFLOW si apoi comparatd cu mdasurdtorile experimentale s-a putut
trage concluzia c3 programul comercial FLUENT suprinde cel mai bine momentul incipientei
cavitationale, diferenta fata de experiment fiind de ordinul zecimilor de procent. Programul
TascFLOW red3 o valoare a in3l{imii de pompare cu = 12% mai mare decit cea experimental3,
in timp ce programul STAR-CD ofer3 o valoare mai redusi cu =~ 7%.

Comparatia intre codurile comerciale CFX, FLUENT si STAR-CD Tn ceea ce priveste
solutionarea curgerii turbulente Tntr-un difuzor axial-simetric a fost prezentat3d de citre lac-
carino [50]. Utilizarea modelului de turbulentd x — ¢ In toate cele trei coduri a ar3tat c3 n
acest caz curentul este atasat complet fir3 a prezenta nicio desprindere, acest lucru conducind
la obtinerea unui deficit de vitezd maxim3 in difuzor.

Galvan S. [41] compari tipurile de modele de turbulentd x — € prin calculul curgerii in
tubul de aspiratie. Rezultatele numerice obtinute cu modelul de turbulentd Kk — ¢ RNG au
ardtat o sensibilitate pronuntat3 fatd de schema de discretizare a ecuatiilor de transport. Acest
model de turbulentd RNG confer3 cu o precizie relativ ridicatd detaliile curgerii comparativ cu
observatiile experimentale, ins3 daca se doreste o solutie rapidd a cAmpului hidrodinamic fara
prea multe detalii ale acestuia Galvan S. recomand3 utilizarea modelului standard de turbulentd
x —¢ (cum ar fi procesul de optimizare cdnd important3 este in primul rand pierderea hidraulic3
din tubul de aspiratie).

Nilsson [92] a studiat importanta conservdrii momentului hidraulic in urma discretizarii
ecuatiilor de curgere, aceasta marime avand un rol predominant in curgerile din turbomasinile
hidraulice. Se aratd ca prin discretizarea ecuatiilor de miscare in directie circumferentiald nu
se obtine intotdeauna o conservare a marimilor hidrodinamice. Aceastd metod3 este aplicat3
pentru cazul schemelor de discretizare de ordinul 1 si de ordinul 2 Van Leer [120] in curgerile
din turbinele hidraulice, ajungdnd la concluzia c3 pentru a avea o acuratete satisficitoare a
rezultatelor numerice este necesara utilizarea schemelor de discretizare de ordin superior (chiar
superior schemelor Van Leer). Analiza erorilor schemei de discretizare de ordinul int3i a ar3tat
ca acestea sunt de aproximativ 30 de ori mai mari decit cele corespunzitoare schemei Van
Leer.

Miner S. aratd in [75] in urma unui studiu pe o pompa axiald c3 modelul de turbulent3
k— e conduce la erori reduse in prezicerea performantelor hidrodinamice pe retele de discretizare
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grosiere.

Eca prezintd n {33] un studiu al modelului de turbulentd x — w privind implementarea
numericd a conditiei la perete pentru w. S-au implementat trei cazuri diferite si s-au testat
pe un caz simplu al unei curgeri turbulente 2D peste o placd pland. S-a analizat de aseme-
nea si influenta rafindrii retelei de discretizare in vecindtatea peretelui cu privire la erorile
numerice aferente, rezultatele fiind comparate cu modele de turbulentd cu o ecuatie sau dou3
suplimentare. Pentru acelasi nivel de rafinare a retelei, erorile estimate ale coeficientului de
rezistenta obtinut cu modelul k — w sunt cu un ordin de marime mai mari comparativ cu cele-
lalte modele de turbulentd. Modelul x — w este mai sensibil la m3rimea retelei de discretizare
comparativ cu oricare alt model de turbulenta.

Keck concluzioneazd Tn urma unui studiu pe turbinele hidraulice axiale de tip bulb c3
sporirea randamentului hidraulic al turbinelor este dat3d de o uniformizare a distributiei presiunii
pe paletajul rotoric cuplatd cu o analizd detaliatd a curentului la intrare in tubul de aspiratie
[56].

Evaluarea numericd a debitului turbinat este descrisi de citre Muntean [77]. Calculul
numeric al debitului este de preferat din moment ce investigarea experimentald este dificil3
si prezint3d erori substantiale de masurad. Astfel, simularea numeric3d a curgerii 3D nevascoase
incompresibile a fost realizatd pentru 21 puncte de functionare situate la 4 cideri constante
ale turbinei. Acestea acoperd Tntreaga diagramia de functionare a unei turbinei Kaplan. Doud
metode experimentale s-au utilizat pentru a valida calculele numerice: metoda clasicd Winter-
Kennedy si metoda termodinamic3. n concluzie, calculul numeric tridimensional al curgerii
poate concura cu succes cu masuratorile experimentale Tn ceea ce priveste evaluarea debitului
turbinat.

Tomas L. ia in calcul interstitiile paletei rotorice Tn procesul de verificare a rotorului optimizat
[119] tocmai pentru a evidentia importanta cunoasterii cdmpului hidrodinamic Tn apropierea
butucului i coroanei rotorului. S-a observat o crestere a componentelor axiald si tangential3 ale
vitezei in momentul lu3rii in considerare a interstitiilor paletei rotorice. Rotorul investigat a fost
propus pentru amenajarea Brilliant in Canada pe raul Kootenay. Beneficiarul a decis ad3ugarea
unei turbine Kaplan celor patru grupuri Francis existente. Aceast3 noud turbind Kaplan cu un
diametru de rotor de 7.6m va livra o putere nominal3 de aproximativ 130M W pentru o cidere
hidraulics variind in intervalul 24 — 34m. Inc3 din faza de Tnceput a retehnologizarii s-a luat
decizia de a se Tnlocui camera spiral3 existentd cu o camer3 spirald de sectiune poligonala
deoarece aceast3 solutie constructivd este una mult mai avantajoasd din punct de vedere
economic. La inlocuirea camerei spirale s-a urmarit obtinerea unui cdmp de vitez3 la intrarea
in statorul turbinei cat mai apropiat de cel dat de vechea camer3 in spiral3, dar cu variatii
tangentiale mai reduse. Verificarea numeric3 a solutiei constructive s-a fiacut pentru doud
puncte de functionare. Concluzia a fost ¢3 pierderile hidraulice comparativ cu vechea solutie
nu s-au modificat substantial in traseul amonte de rotor, insd cAmpul hidrodinamic prezenta o
uniformizare in directie tangentiald pentru solutia retehnologizat3.

Loiseau F. analizeaza functionarea turbinei axiale din punctul de vedere a! pozitionarii
aparatului director la debite maxime [70]. Unghiurile mari de deschidere ale aparatului director
precum si diametrele reduse de pozitionare a axelor de pivotare ale paletelor de aparat director
dauneazd randamentului turbinelor si sunt cauzatoare de vibratii prin darele hidrodinamice
generate si preluate de paletele rotorice. Pentru a reduce aceste efecte, proiectantii utilizeaz3
deseori palete mai subtiri in apropiere de inelul inferior al distribuitorului aval de axa de pivotare
a3 paletelor de aparat director.

Comportarea darelor hidrodinamice din distribuitorul unei turbine in interactiunea cu pale-
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tele rotorice este studiat3 de c3tre Swirydczuk J. si prezentatd in {116]. Dara hidrodinamica
a distribuitorului a fost modelatd ca o serie de vartejuri formate in cadrul unui vartej von
Karman. Studiut a ardtat c3 modul de interactiune al direlor cu paletele rotorice depinde in
mod pregnant de structura initiald a vartejurilor.

Drtina utilizeaz3 dou3 suprafete geometrice in traseul hidraulic al turbinei Kaplan pentru a
aplica algoritmul suprafetei de amestec si a cupla astfel cdmpurile hidrodinamice din compo-
nentele turbinei [31]. Astfel o prim3 interfa3 este plasata intre distribuitorul si rotorul turbinei
Kaplan, iar o a doua este situat3 intre rotorul turbinei si tubul de aspiratie. in cadrul simul3rilor
numerice sunt luate Tn considerare si interstitiile paletei rotorice cu butucul si carcasa turbinei.
Analizind rezultatele calculelor numerice ale curgerii 3D turbulente s-a putut constata c3 exist3
o diferent3 de approximativ 3% fat3 de mdsuritorile experimentale, aceastd diferenta putand
fi redus3 usor prin rafinarea succesiva a retelei de discretizare a rotorului.

Muntean S. propune o metod3 originald de cuplare a cdmpurilor 3D turbulente din dis-
tribuitorul si rotorul turbinelor hidraulice [81). Algoritmul se bazeazd pe cuplarea curgerii
stationare absolute din distribuitorul turbinei cu curgerea relativa stationard din rotor prin uti-
lizarea medierii circumferentiale a componentelor de vitezd si presiune, distributia radiald a
acestora fiind redata sub forma unei functii de regresie cu cele mai mici patrate pe portiuni.

Pan H. elimind ipotezele simplificatoare ale conditiilor la limit3 utilizate pentru cuplarea
numericd a cdmpurilor hidrodinamice din subdomeniile turbinelor hidraulice, acest lucru fiind
posibil prin utilizarea unui singur domeniu de calcul pentru Tntreg circuitul hidraulic al turbinei
[94]. Se pune totodat3 in evidentd faptul c3 simularea numeric3 a curgerii are o important3 ridi-
catd pentru turbinele hidraulice cu puterea nominald sub 10M W datoritd faptului ¢ Tncercarile
pe model sunt scumpe pentru acest interval de puteri hidraulice.

Nilsson studiaz3 curgerea din distribuitorul si rotorul turbinei Kaplan [87](86] si descrie rezul-
tatele obtinute utilizdnd patru conditii de functionare diferite. Rezultatele au fost comparate
cu observatiile ficute de c3tre proiectant. S-a constatat c3 prezenta interstitiului afecteaz3d
randamentul hidraulic al turbinei cu 0.5%. Motivul alegerii conditiilor de functionare utilizate
in cadrul studiului este c3 pentru a spori Tncircarea paletei la periferie cea mai bun3 alegere
este scaderea turatiei unitare, ducind astfel la o crestere a curentilor prin interstitiul paletei
si a cavitatiei. Acest lucru este pronuntat in special la bordul de atac al paletei. Vartejul de
capat al paletei este Tnsotit de o scadere a presiunii si viteze relative reduse. De amintit totusi
c3 pozitia zonelor de cavitatie este puternic influentatd de incidenta curentului pe paleta de
rotor, aceasta fiind consideratd constanta (datoritd algoritmului interfetei de amestec efectele
nestationare generate de darele hidrodinamice ale distribuitorului au fost neglijate).

Investigarea numerica si experimentala a curgerii 3D turbulente in interstitiul paletei rotorice
Kaplan cu butucul rotoric este prezentatd de catre Weili [123]. Rezultatele au ar3tat c3
n interstitiul paletei rotorice curgerea poate fi impartita in patru regiuni functie de directia
curentului prin interstitiu: Prima regiune este in apropierea bordului de atac al paletei, a doua
regiune este la contactul cu fusul paletei unde curentul isi schimb3 directia prin interstitiu, a
treia regiune este unde curentul din interstitiu se intoarce citre extradosul paletei, iar a patra
regiune este catre bordul de fuga al paletei. Pozitia ultimelor trei regiuni se modifici odat3
cu schimbarea conditiilor de functionare. O fractiune a curentului incident este absorbit3 in
interstitiul paletei si apoi suflatd pe intradosul paletei rotorice. Acest curent secundar produce
un vartej, acesta aparand cu precadere la unghiuri de rotatie negative ale paletei rotorice.
Cavitatia de rost este una atasatd paletei rotorice. Functie de aparitia vartejului de capit,
presiunea n regiunea respectiva este redusa, favorizand aparitia cavitatiei.

Kitahora {58] masoara cdmpul de viteze urmarind caracterul stationar si/sau nestationar
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al fenomenelor de curgere. In urma analizei rezultatelor se arat3 c3 scurgerile de debit la
capetele paletelor rotorice sunt cu atdt mai mari cu cat se Inchid treptat paletele de aparat
director, formindu-se astfel o recirculare de lichid pronuntata la iesirea din domeniul rotoric. De
asemenea se aratd c3 dac3 interstitiul din vecin3tatea bordului de atac este relativ mare (cazul
carcaselor cilindrice de turbin3) atunci prin acesta se induce un debit mai mare comparativ
cu situatia unui interstitiu de in3l{ime constantd (indlfimea interstitiului este consideratd a fi
distanta intre periferia paletei de rotor si carcasa rotorului).

Curgerea prin interstitiile paletelor a fost studiat3 de citre Weili [123] in cazul unor in3ltimi
ale interstitiilor de 0.6 mm si 1.2 mm. De remarcat faptul cd valoarea coeficientului de
incipientd cavitationald este mai mare in cazul interstifiutui mai mic. Rezultatele numerice au
fost comparate cu m3sur3tori experimentale efectuate cu PIV (Particle Image Velocimeter)
cu 180 pm distantd Tntre vectori, obtindnd astfel dimensiunea si locatia vartejului de capat
al paletei. Prin marirea Tndltimii interstitiului paletei (distanta de la camera turbinei pana la
paletd) se obtine o reducere cu =~ 24% a intensitatii vartejului de capat si a distantei pani la
paletd, chiar dac3 aspectul elicoidal pe paleta rotoric3 s-a pdstrat.

You utilizeazd LES (Large Eddy Simulation) pentru a calcula numeric curgerea in interstitiul
paletei rotorice cu scopul de a determina mecanismele secundare produse de fluctuatiile de
presiune sc3zutd aval de rotor in vecinitatea peretelui [125]. in urma analizei rezultatelor
simuldrilor numerice, s-a regdsit vartejul de capit al paletei de rotor ca efect al scurgerilor
curentului prin interstitiul paletei rotorice. Acest vartej de capdt devine convergent aval de
paleta rotoricid odatd cu generarea unor intense fluctuatii in vecindtatea peretelui. Scaderea
n intensitate a vartejului de cap3t se poate obtine prin utilizarea unei buze anticavitationale,
chiar dac3 nu se obtine o indep3rtare semnificativd a acestuia de pe paleta rotoricd [100].

Tallman prezintd rezultatele unui studiu cu privire la curentii prin interstitiile paletelor
rotorice. Un caz de baz3 cu o retea de profile a fost mai Tnt3i analizat pentru a valida procedura
numericd fatd de masuritorile experimentale. Apoi s-au introdus Tn studiu interstitiul paletei
si miscarea relativd a peretilor [117][118]. Pentru fiecare caz s-au analizat comparativ directia
curentului din interstitiu, gradientul presiunii, debitul masic prin interstitiu, precum si vartejul
de capat ca forma, mirime, pierderi suplimentare si locatie. Curentul prin interstitiul cu 2.5%
indltime relativd (distanta dintre periferia paletei rotorice si carcasa rotorului raportat3 la raza
rotorului) este 6.2% din debitul total, iar pentru cel de 1% in3l{ime debitul este doar de 2.3%.
La iesirea din paletaje, vartejul de cap3t ocupa aproximativ jumdtate din canalul interpaletar
pentru interstitiul mare, in timp ce pentru cel redus virtejul de capat ocupd doar o treime
a canalului interpaletar. De asemenea, doar pentru interstitiul mare, vartejul de capit este
desprins de pe paletd. Pentru interstitiul mic, convectia de vorticitate din acesta este cauza
vartejului de capat. Reducerea Tniltimii interstitiului conduce la o scidere a coeficientului
pierderilor hidraulice cu aproximativ 25%. Pe de alt3 parte, pierderile hidraulice prin interstitiul
mare sunt 30.3% din totalul pierderilor, Tn timp ce pentru interstitiul mic acestea sunt doar
14.3%. Efectele miscirii relative a peretilor sunt prezentate in cele ce urmeazi. In prima
jumatate a interstitiului paletei, miscarea stratului limit3 a carcasei obstructioneazd scurgerile
prin interstitiu. De aceea, marea parte a curentului iese din interstitiu prin a doua juma3tate a
acestuia. In cazul peretilor stationari, aproape tot curentul scurs prin interstitiu este antrenat
n vartejul de capat, iar pentru cazul cu pereti mobili o parte semnificativd din curentul scurs
prin interstitiu ocoleste vartejul de cap3t generdnd un puternic curent secundar in directia
anvergurii paletei. Aceast3 tendint3 de migrare a vartejului de cap3t dinspre carcasa turbinei
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cu pereti ficsi, iar din acest motiv vartejul apare aval de paletaj. Pentru varianta cu pereti
mobili, tot lichidul din vartejul de capat provenea din curentul din interstifiul paletei si nu din
curentul principal din canalul interpaletar, iar motivul aparitiei este tot convectia vorticitatii
din interstitiu. Pentru pereti mobili, pierderile prin aparitia vartejului de capat sunt de acelasi
ordin de m3rime cu pierderile din curentii secundari.

Gulich dezvolt3 o tehnic3 de a calcula efectele rugozitdtii si ale numarului Reynolds asupra
pierderilor hidraulice din turbomasini [46]. Studiul a fost ficut pe o pomp3 si s-au analizat
efectele asupra pierderilor hidraulice date de rugozitatea rotorului, statorului si a colectorului.
La modificarea rugozit3tii sau a num3rului Reynolds efectul pe curba de functionare este com-
binat cu alte trei influente. Curba debit-c3dere este usor translatata catre debite mai reduse la
cresterea numarului Reynolds datoritd accentuarii scurgerilor de capat al paletei prin interstifiu.
Rugozitatea canalelor interpaletare rotorice poate modifica aspectul curgerii din rotor datorita
unei modificari Tn grosimea stratului limitd $i a curentilor secundari, aceast fapt avand un rol
important in evaluarea indltimii de pompare. Pompajul curentului prin sicanele rotorului este
influentat de c3tre rugozitatea peretilor sicanei. Delimitarea clard a acestor efecte inca este un
subiect care trebuie investigat.

Landrieux prezintd in [64] studiul de reabilitare a primei unitdti Kaplan din hidrocentrala
Kembs datoritd uzurii mecanice a componentelor turbinei. Proiectul a fost coordonat de EDF
(Electricite de France) si s-au calculat cAmpurile hidrodinamice din distribuitorul, rotorul si
tubul de aspiratie ale turbinei. Distribuitorul si rotorul turbinei au fost calculate utilizdnd o
suprafatd de amestec Tntre acestea, iar tubul de aspiratie a fost calculat pentru trei puncte
de functionare diferite. Tn ceea ce priveste calculul tubului de aspiratie s-a putut observa c3
pierderile hidraulice sunt ridicate datorita incidentei neadecvate a curentului pe stalpul tubului
de aspiratie pentru cazul debitelor reduse, iar la debite ridicate pierderile hidraulice se datoreaz3
frecarilor cu peretii tubului. De asemenea, pierderile hidraulice din tubul de aspiratie cresc
continuu cu debitul turbinat. Valoarea pierderilor hidraulice este supraestimatd prin calculele
numerice ale curgerii turbulente, ceea ce conduce la o diferenta a curbei de garantie fata de
masuratorile experimentale.

Skotak calculeazd cidmpul hidrodinamic din turbina Kaplan utilizind o suprapunere a do-
meniilor de calcul a componentelor turbinei axiale de tip bulb [113]. Punctele de functionare au
fost alese la cadere constantd si in urma analizei calculelor numerice s-a constatat o translatare
a curbei de variatie a randamentului hidraulic citre debite mai mari, obtindnd o diferenta de
aproximativ 4% fintre debitele optime calculat si m3surat. Maximul de randament hidraulic
al Intregii turbine a fost cu 0.8% mai redus in calculele numerice datorit3 evalu3rii pierderilor
hidraulice calculate Tn tubul de aspiratie al turbinei.

Aschenbrenner compard masuratorile experimentale cu calculele numerice pentru o turbind
Kaplan in doud puncte de functionare ale turbinei [9]. Cimpurile de vitez si presiune au
fost m3surate cu sonda cu 5 orificii si cu LDV (Laser Doppler Velocimeter). Astfel s-au
obtinut masuradtori pe interfata distribuitor-rotor, la iesirea din rotor si pe 3 plane in tubul de
aspiratie, acestea fiind comparate cu rezultatele calculului numeric obtinute pe intreaga turbin3
Kaplan. Pentru modelarea turbulentei s-au testat si validat diferite modele de turbulent3, cu
ajutorul acestora putandu-se calcula numeric randamentul turbinei. Diferente notabile intre
cdmpurile de viteze obtinute numeric i experimental s-au regdsit in tubul de aspiratie al
turbinei. Ludnd in considerare si diferentele obtinute Tn calculul pierderilor hidraulice, s-a
putut concluziona ca modelul de turbulentd x — ¢ nu este capabil s3 redea aceeasi precizie
comparativ cu masuratorile experimentale, cu exceptia unei zone restrinse de functionare Tn
jurul punctului optim de functionare (de amintit c3 precizia solution3rii curgerii aval de rotor
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in apropierea axei turbinei este relativ redusd [89]). Md3suratori detaliate au ardtat c3 n
regiunea axei turbinei sub ogiva rotorului apare o zonad de recirculare chiar si la functionarea
pe camd, asa ncat erorile conditiilor la limitd stationare periodice in aceastd regiune sunt
relativ ridicate [91]. Pentru cresterea acuratetei de solutionare a calculului pierderilor se pot
utiliza scheme de discretizare de ordin superior pentru ecuatiile de transport. Totusi, datorita
flexibilitdtii modelului de turbulentd x — ¢ , acesta este de preferat in calculele de proiectare
ale turbomasinilor hidraulice. Debitul prin interstitiile paletei cu butucul si camera turbinei
s-a dublat, chiar daca la inchiderea paletajului rotoric interstitiul paletei cu camera turbinei se
micsoreaz3, iar cel al paletei rotorice cu butucul se mareste (interstitiul minim al paletei cu
camera turbinei a fost 0.12% din diametrul rotorului). n [88] se estimeaz3 c3 prin interstitiul
paletei rotorice debitul este de aproximativ 1% din totalul debitului turbinat. De remarcat
c3 pierderile hidraulice in camera spiral3, distribuitorul si rotorul turbinei sunt cu =~ 22.2%
mai mari in calculul numeric comparativ cu masuratorile experimentale, in timp ce pierderea
hidraulic3 din tubul de aspiratie este cu = 0.5% mai redus3 Tn urma calculului numeric. in
aprecierea erorilor acestor pierderi ponderea principald este datd de surprinderea cu acuratete
a gradientilor ridicati de presiune din darele hidrodinamice ale paletelor rotorice, aici fiind
necesara o rafinare a retelei de discretizare [88].

Vu T.C. calculeaz3d pierderile hidraulice pentru o turbind Francis pentru Tntreg domeniul de
functionare al turbinei la c3dere constant3 [122]. Raportul in care se afl3 pierderile hidraulice din
domeniul camerei spirale, distribuitorului, rotorului si tubului de aspiratie este de aproximativ
1:2:4:2 pentru punctul optim de functionare si intr-o vecindtate redus3 a acestuia. Pierderile
din rotor cresc aproximativ de la simplu la dublu pentru regimurile indepartate de optim, in timp
ce pierderile din tubul de aspiratie cresc doar functie de debit. Dac3 pentru aceast3 turbin3
Francis erorile in estimarea randamentului hidraulic sunt de aproximativ 1% comparativ cu
mdsuratorile experimentale, se concluzioneaza Tn [122] c3 erorile de calcul numeric cresc odat3
cu micsorarea caderii turbinei.

BUPT



20 1. Introducere

1.3.3 Cavitatia in turbinele Kaplan

Fenomenul de cavitatie si aspectele Tntlnite Tn masinile hidraulice sunt prezentate in cele
dou3 volume ale monografiei Cavitatia a Acad. Anton |. [5]. Definitia coeficientilor de cavitatie
Tmpreun3 cu termenii ce intervin sunt prezentati pe larg in capitolul 11 al acestei monografii.
Influenta parametrilor geometrici si cinematici asupra termenilor din expresia coeficientului
de cavitatie sunt detaliate aici, continudnd cu curbele caracteristice teoretice de cavitatie si
incercirile experimentale efectuate pe o serie intreagd de modele de turbine. Capitolul se incheie
prin prezentarea efectelor produse de distrugerea prin cavitatie asupra organelor paletate ale
turbinelor hidraulice.

Tratarea analiticd a fenomenului de cavitatie a cunoscut de asemenea o ineditd prezen-
tare in fucrdrile Prof. O. Popa cu privire la sensibilitatea la cavitatie a retelelor de profile
hidrodinamice din componenta paletelor turbinelor hidraulice axiale.

O alt3 cale de a descrie fenomenul de cavitatie este prezentatd in cartea lui Knapp [60] si
mai apoi in cartea lui Li S.C. [67] unde sunt enumerate o serie intreagd de tipuri de cavitatie
apdrute in turbinele hidraulice. Cartea lui Li este impartita in doud parti. Prima parte —
capitolele 2-4 — descrie cunostintele fundamentale necesare pentru intelegerea fenomenului
de cavitatie int3lnit Tn masinile hidraulice: tipuri de cavitatie, efecte de scard, incipienta si
nucleatia, dinamica bulelor de cavitatie, curgeri cavitationale Tn retele de profile hidrodinamice.
Partea a doua - capitolele 5-8 — descrie pe larg aspectele de cavitatie intalnite Tn turbinele
si pompele hidraulice: coeficienti de similitudine, tehnici de detectare a cavitatiei, distrugeri
cavitationale, precum si metode de ameliorare a cavitatiei.

Oscilatiile nestationare ale cavitatiei pe un profil 2D hidrodinamic au fost investigate nu-
meric si experimental de cdtre Delgosha [28]. Analiza rezultatelor numerice a aritat o fractie
volumicd de vapori redusd in marea parte a amestecului bifazic lichid-vapori, sub 30% cu
exceptia bordului de atac al profilului Tn anumite conditii de functionare.

Fenomenul de incipientd cavitationald pe un profil bidimensional Eppler E817 a fost in-
vestigat experimental de citre Astolfi [11]. Acest profil a fost proiectat pentru a permite un
domeniu larg de functionare fard cavitatie la modificarea incidentei curentului pe profil. Pentru
incidente peste 1°, o important3 diferentd existd intre coeficientul critic de cavitatie si coe-
ficientul de presiune minim3 teoretic. Aceast3 diferent3d este explicat3 prin separarea curgerii
pe bordul de atac. Pentru o incidenta de 6°, prezenta cavitatiei pe bordul de atac al pro-
filului modificd amonte cdmpul incident cu o decelerare a acestuia si o deviatie suplimentara
a acestuia. Pentru o incidentd a curentului de 10°, cavitatia ramane atasatd pe profil, ns3
este compusa dintr-un nor de bule cavitationale, caz in care se induce in curent o accelerare
suplimentard fard o modificare a deviatiei.

Descrierea fenomenului de cavitatie pe un profil hidradinamic 2D NACA 0015 a fost prezen-
tatd in [59] de catre Kjeldsen. S-a studiat astfel influenta combinatiei incident3-coeficient de
cavitatie asupra caracteristicilor cavitationale. La incidente mari si coeficienti de cavitatie
redusi s-a observat un nor de cavitatie oscilant cu frecventd joasa care genereazd o puternica
oscilatie a portantei. Aceasta frecventa de oscilatie este relativ putin influentatd de modificarea
coeficientului de cavitatie. La cresterea coeficientului de cavitatie armonicile de oscilatie ale
vartejului de capat se modificd substantial. O diminuare a acestora la frecvente mai mari este
corelatd aproximativ liniar cu coeficientul de cavitatie. O comportare asem3n3toare s-a obtinut
si pentru fluctuatiile in portanta profilului.

Leroux analizeazd comportarea curentului peste un profil hidrodinamic situat Tntr-un tunel
de cavitatie [66]. Calculele numerice au implicat un amestec omogen lichid-vapori guvernat de
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o lege barotropicd pentru densitatea fiecdrei faze. Algontmul de solutionare a fost unul SIMPLE
modificat prin luarea in considerare a compresibilitdtii fazei secundare. S-au testat doud puncte
de functionare cu incidente diferite ale curentului pe profil: 6° si 8°. in ambele cazuri, jetul
invers a fost identihicat ca fiind principala cauz3 a desprinderii cavitagionale. Interactiunea
dintre jetul advers si marginea cavernel de cavitatie unde aceasta se inchide este cauzatoare
astfel de desprinderi periodice a unei cavititi secundare Tnainte chiar de desprinderea cavernei
principale de cavitatie Socul produs de desprinderea cavernei principale de cavitatie induce
reaparfia unel nol caverne de cavitatie.

Delgosha prezint3 in [29] rezultatele investigatiilor experimentale pentru curgerea cavitatio-
nal3 nestationara de pe extradosul unui profil bidimensional pozitionat intr-un tunel de cavitatie
cu unghi de incidenta redus. Efectul produs de rugozitatea suprafetei este o scidere a lungimii
cavernei de cavitatie si 0 scadere a intensitatii oscilatiilor de presiune, dar o crestere usoard a
frecventei acestora. In [29] se mai aratd si c3 in3ltimea asperitdtilor, care este mai mare decit
inaltimea substratului vascos in aceast3 situatie, cauzeaza o crestere a tensiunii de frecare dat3
de curentii adversi. Incetinirea jetului advers este astfel cauza modificirii dinamicii cavit3tii.

Fenomenele nestationare generate de prezenta cavitatiei pe profilele hidrodinamice sunt
analizate numeric de c3tre Iga [51]. Scopul studiului a fost de a surprinde fenomenul de insta-
biltate a pdnzei de cavitagie in regim nestationar incident, precum si mecanismul ruperii panzei
de cavitatie. Prin analiza rezultatelor numerice s-a concluzionat faptul c3 in procesul mecanis-
mului de rupere a panzes de cavitatie sunt doua surse cauzatoare: jetul invers care reintrd pe
sub panza de cavitatie si pulsatiile de presiune autoinduse generate in regimul nestationar. Tn
acest din urma caz, o portiune a panzei de cavitatie tinde s3 se desprind3d datoritd instabilit3tii
panzei de cavitatie. Undele de presiune sunt asadar produse de fluctuatiile grosimii cavititii ca
urmare 2 regimului tranzitoriu dat de varatia incidentei curentului pe profilul hidrodinamic.

Leroux prezint3 in [65] un program de cercetare bazat pe misurarea presiunii in vecin3tatea
peretilor solizi datorit3 prezentei cavitatiei nestationare. Astfel, pentru o lungime sub o
Jumdtate din coarda profilului a cavernei de cavitatie, aceasta este stabili. La marginea
cavitatiei unde aceasta se inchide s-au regasit fluctuatii de presiune datorate nestationarititii
locale a cavernei cu o frecventd care depinde de lungimea cavernei. Odat3 cu depisirea unei
jumat3ti de coard3, caverna de cavitatie devine instabild. Acest fenomen este insotit de un
transport al undelor de presiune in dira hidrodinamici. In momentul tranzitiei fenomenului
catre instabil, caverna de cavitatie si-a marit volumul si a fost insotitd de un nor de bule
cavitationale.

Utilizind un tunel cu o sectiune de tip Venturi, Stutz studiazad curentul bifazic din panzele
de cavitatie pe profile hidrodinamice [115]. Este analizat3 si influenta rugozit3tii si a geometriei
din regiunea divergenta aval asupra curgerii bifazice cavitationale. S-a aratat c3 forma cavitatii,
distributia fractiel volumice $i cAmpul de vitezd mediu este putin afectat de citre rugozitatea
peretelui aval de cavitatie si, mai mult chiar, aceasta nu influenteazi mirimea curentului advers.
Efecte nestationare pot insi apdrea la atingerea marginii cavititii de c3tre curentul advers.
Prezenta unui numar mare de bule de cavitatie reduce efectul rugozititii asupra comportarii
cavitationale a curentului bifazic.

Transportul bulelor de cavitatie aval de rotorul unui model simplificat de turbind axialj a
fost investigat de cdtre Andree [3]. Bule de raz3 redus3 au fost generate amonte de rotor si apoi
a fost urmarit3 evolutia acestora in curentul de lichid din rotor. Simularea numeric3 utilizind
LES (Large Eddy Simulation) pentru modelarea turbulentei si o descriere lagrangian3 a misc3rii
au fost selectate pentru calculul transportului particulelor. Datoritd diferentelor mari intre
densit3tile celor doud fluide (aer - ap3), o comparatie cantitativi a rezultatelor experimentale
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cu cele numerice a fost dificil de realizat, insd calitativ cele doud c3i de investigare au condus
la rezultate asemanatoare.

Roberts analizeaz3 masur3torile din tranzitia unei bule de separatie peste o suprafatd cu
elemente de rugozitate distribuite aleator [98]. Aceste forme ale rugozitatii suprafetelor solide
este intdlnitd in turbomasinile hidraulice aflate in exploatare. O rugozitate mare cu distante
relativ mari intre elemente $i cu asimetrie negativa favorizeaza aparitia rapida a incipientei. Mai
mult, Tn3ltimea asperitdtilor are un efect predominant in comparatie cu pasul intre asperitati
si asimetria acestora.

Colapsul bulei cavitationale este studiat de c3tre Yu utilizind DNS (Direct Numerical Si-
mulation) bazat pe metoda diferentelor finite [126]. Este evidentiat faptul c3 pentru bule de
cavitatie aflate n regiuni cu forfecare avansatd rata colapsurilor este mai mare, iar pentru bule
aflate n vecindtatea frontierelor forfecarea poate elimina jetul invers.

Capacitatea codurilor de calcul numeric de a reda campul hidrodinamic este urmarita de
Delgosha care obtine cdmpul 2D cavitational si turbulent pe o sectiune a unui tub Venturi
[30). Modelul matematic utilizeazi o schem3d implicit3 de volum finit (bazatd pe algoritmul
SIMPLE) ce solutioneaz3 ecuatiile Navier-Stokes mediate Reynolds, iar pentru curentul de
fluid se foloseste o ecuatie de stare barotropicd ce leagd densitatea locald de gradientul presiu-
nii. Pentru a simula numeric efectele turbulentei in curgerile cavitationale, s-au comparat cu
masuratorile experimentale patru modele diferite de turbulent3: modelul RNG s — ¢ standard
si apoi modificat, modelul k — w cu si fird efectele compresibilit3tii. Modelul K — ¢ RNG
standard precum si modelul k —w f3r3 efectele compresibilit3tii conduc la erori considerabile Tn
descrierea oscilatiilor auto-induse de citre curgerea cavitational3. in urma lurii in considerare
a efectelor compresibilitatii fluidului s-a putut obtine atit prin modelul K — € cit si K —w o
buna concordantd cu masurstorile experimentale in ceea ce priveste fractia volumic3, c3mpul
de vitezd si comportarea nestationard a cavitatiei.

Avellan descrie principalele caracteristici ale cavitatiei in turbinele hidraulice [12]. Aspectele
de detaliu ale dezvoltarii cavernelor de cavitatie sunt evaluate corelat cu turatia specific3 a tur-
binei, precum si influenta asupra conditiilor de functionare (putere mecanic3, cidere si in3ltime
de aspiratie). Pentru conditiile de proiectare, o cavern3 de cavitatie apare la butucul rotoric,
aceastd cavitatie fiind foarte sensibild la modificarea coeficientului de cavitatie al instalatiei.
Acest tip de cavitatie este influentat de asemenea si de excesul de aer din curentul ce tranziteaz3
rotorul. Din cauza faptului c3 paletele rotorului Kaplan sunt reglabile, rotorul nu este carcasat
ca n cazul turbinelor radial-axiale, acest fapt ducind la aparitia cavitatiei de rost la periferia
paletei chiar la c3deri reduse ale turbinei. Cauza principald a acestui tip de cavitatie rimane
prezenta interstitiului paletei cu camera turbinei, aceasta deoarece s-a constatat c3 aparitia ei
nu este influentat3 de coeficientul de cavitatie al instalatiei. Chiar pentru functionarea pe cam3
a turbinei Kaplan, cavitatia de pe bordul de atac al paletei este des int3Init3, ins¥ poate fi re-
dusa printr-o reproiectare a formei bordului de atac al paletei rotorice. Sc3derea randamentului
hidraulic al turbinelor Kaplan se datoreaz§ in special aparitiei cavitatiei pe extradosul paletei
rotorice in vecin3tatea butucului. In momentul atingerii bordului de fugd al paletei rotorice
se inregistreazd o scadere brusc3 a randamentului hidraulic, iar acest tip de cavitatie este in
primul rand influentat de coeficientul de cavitatie al instalatiei. Regiunile turbinei unde s-au
regdsit eroziuni cavitationale frecvent sunt pe de o parte zonele din vecin3tatea interstitiilor
paletei si pe de altd parte pe carcasa turbinei. Pentru functionarea turbinei la cideri mai mari
decdt cea optim3, cavitatia apare pe bordul de atac al extradosului paletei rotorice, iar pentru
functnonarea la cdderi sub cea optim¥ cavitatia apare pe bordul de atac al intradosului paletei
de rotor. In a doua jumdtate a intradosului paletei in apropierea interstitiilor paletajului poate
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aparea cavitatia in anumite regimuri de functionare la cdderi reduse. Pentru incarcadri mari ale
rotorului, pe extradosul paletei rotorice poate fi observatd cavitatia in vecindtatea bordului de
fuga.

Fenomenul de cavitatie din turbinele axiale Kaplan a fost surprins experimental de catre
Shervani Tabar [108]. S-a observat c3 in turbina Kaplan apar doud moduri de cavitatie. in
primul mod, fenomenul de cavitatie apare identic pe toate paletele rotorului, in timp ce in
al doilea mod de cavitatia apare identic la fiecare a doua paletd a rotorului. Investigatiile
experimentale au clasificat cavitatia din rotorul turbinei Kaplan in patru tipuri diferite. in
primul tip, cavitatia e generatd de vartejul de capdt al paletei rotorice, iar la paleta adiacenta
apare cavitatia de rost. Tn al doilea tip, cavitatia apare pe bordul de fug3 al paletei rotorice, iar
la paleta adiacent3 cavitatia este una de rost la periferie si la butuc. Uneori, mai apare cavitatia
si in lungul darei hidrodinamice generate de paletajul rotoric, generand astfel al treilea tip de
cavitatie. Al patrulea tip de cavitatie corespunde cavitatiei de rost la periferia paletei rotorice
pe intrados Tn combinatie cu cavitatia la bordul de fugd al paletei, in timp ce paleta adiacent3
prezintd doar cavitatie de rost. Tn anumite regimuri de cavitatie s-a constatat o asemanare a
cavitatiei la fiecare a treia paletd a rotorului, insd acest fenomen a fost rar intalnit.

Grekula a prezentat in [44] aspecte de detaliu ale curgeriii cavitationale intr-un rotor Kaplan.
Prototipul utilizat a fost un rotor Kaplan de putere 9.3 MW, instalat la Porjus si denumit Porjus
U9, un diametru de 1550 mm si cu doud ferestre de vizitare. Cavitatia pe paletele rotorice a
fost pusd in evidentd cu filme de Tnaltd frecventd. Masur3torile de pulsatii de presiune au fost
ficute cu prize de presiune montate pe inelul rotorului. La 50-60% inc3rcare a rotorului din
puterea nominala s-a observat o panza de cavitatie de pe bordul de atac al paletei pe intrados.
La 85-98% incircare a rotorului, s-a observat cu precddere o cavitatie de rost la periferia paletei
rotorice in combinatie cu desprinderi de bule de pe extradosul paletei citre bordul de fugd al
acesteia. Acest mod pulsatoriu al cavitatiei a fost observat si la butucul paletei rotorice, la
legatura cu flansa paletei. De pe extradosul paletei, la regimuri cu Tncdrcare ridicatd, volumul
cavernelor de cavitatie creste in mod continuu pan3d la o valoare critici. Dup3 aceea apare
desprinderea acesteia cu efecte nestationare in cdmpul de presiune.

Simularea numericd a curgerii in Tntreaga turbind Kaplan a fost realizatd de catre Shao
[107]. Astfel s-a efectuat simularea curgerii turbulente nestationare cavitationale de la intrare
n camera spirald a turbinei pan3 la iesirea din tubul de aspiratie al acesteia. Fluctuatiile de
presiune si cavitatia in rotor au fost investigate functie de Tnaltimea de aspiratie a turbinei.
Pentru o in3l{ime de aspiratie de 4 m (c3derea turbinei H = 52 m), cavitatia apare in mod
accentuat la periferia paletei pe extrados cdtre bordul de fugd. Shao estimeaza c3 desi cavitatia
apare pe o regiune relativ restrinsd din canalul rotoric, efectele acesteia sunt semnificative
asupra stabilititii functionrii turbinei. Pentru o Tniltime de aspiratie de 9 mn, cavitatia a fost
redus3, Tns3 efectele nestationare produse au rimas neschimbate.

Cavitatia ce insoteste vartejul de capit al paletelor rotorice a fost studiatd experimental
de catre Murayama cu ajutorul unui profil hidrodinamic oscilant [82]. S-a constatat c3 odata
cu cresterea frecventei de oscilatie a profilului se obtine o crestere -a intarzierii dintre stadiul
stationar si nestationar al vartejului de capit si al cavitatiei si concomitent o scadere a volumului
cavitatiei. Desi se obtine o reducere a volumului cavitatii, functionarea in regimuri nestationare
este cauzatoare de vibratii cu efecte nedorite.

Ahuja descrie un nou model bifazic lichid-gaz pentru viteze reduse in [2]. Examinarea
parametrilor de turbulent3 a evidentiat faptul c3 energia cineticd turbulent3 asociata cu stratul
limita amonte ocoleste caverna de cavitatie, in timp ce interiorul cavernei poate fi considerat
laminar. Zona de recirculare si jetul invers genereazi o dar3 turbulentd care stabilizeazs
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regiunea cavernei si duce la aparitia unei cresteri de presiune urmatd de o relaxare a darei.
In [2] se mai arat3 c3 prin sc3derea cu un ordin de mdrime a termenului sursd ce genereazd
cavitatia, aceasta devine mult mai difuzivd in regiunea de nchidere i se obtin erori mari ale
presiunii, asa incat rolul termenului sursd devine esential in aprecierea comportdrii nestationare
a cavitatiei.

Misurdtori de cavitatie pe prototip si pe modelul turbinei Kaplan au fost efectuate de Kern
cu scopul de a compara tipuri diferite de tehnici de detectie a cavitatiei [57]. Traductoare de
nalt3 frecventd au fost utilizate pentru a surprinde aceste semnale atat pe prototip, cat si pe
model. Rezultatele au ar3tat c3 analiza in frecventd este extrem de utild in determinarea naturii
semnalului si frecventa locald. Experimentele efectuate pe prototipului turbinei Vuzenica au
evidentiat faptul c3 exist3 o diferentd de pand la 20 dB in valorile de semnal procesate pentru
functionarea Tn apropierea inc3rc3rii maxime, caz Tn care s-a observat aceeasi structurd si pentru
model. Chiar dup3 un an de functionare, paletele de rotor nu prezentau eroziuni cavitationale
vizibile, timp Tn care regimurile de functionare nu au fost cu debite peste cele impuse din
proiectare.

Validitatea metodelor de calcul numeric a fost testatd experimental de catre Brewer uti-
fizdnd un tunel hidrodinamic in care a masurat viteza pe o regiune dreptunghiulard in jurul
profilului [22]. Masurstorile au reusit s3 surprindd stratul limitd si regiunea din vecindtatea
cavernei de cavitatie. Coeficientul de cavitatie a fost evaluat prin m3surarea presiunii din
interiorul cavernei de cavitatie. In regim cavitational, metoda de calcul a redat rezultate in
concordantd cu masuritorile experimentale pentru curgeri neviscoase, insd pentru cazul stra-
tului limitd s-au inregistrat erori considerabile Tn ceea ce priveste pierderile hidraulice generate
de prezenta cavitatiei.

O metodsd de calcul numeric al coeficientului critic de cavitatie a fost realizata de cdtre
Kurosawa [63]. Metoda se bazeaz3 pe analiza curgerii cavitationale nestationare cu modele
de curgere bifazice. Testele s-au facut atdt pe turbine axiale cit si pe turbine radial-axiale.
Chiar daca prin utilizarea unui curent monofazic se poate surprinde calitativ deprecierea puterii
mecanice a turbinei, este totusi dificil de evaluat punctul critic de la care momentul preluat
de citre rotor scade gradual. In urma calculului curgerii bifazice cresterea presiunii apare pe
intradosu! paletei in apropierea interstitiului paletei datoritd recuperdrii presiunii pe extrado-
sul paletei, asa Tncit scaderea puterii mecanice nu este ntdlnitd concomitent cu incipienta
cavitationald. In schimb evaluarea pierderilor hidraulice in regim cavitational bifazic este in
deplind concordant3 cu rezultatele m3suritorilor experimentale.

St-Hilaire propune pentru calculul performantelor cavitagionale ale turbomasinilor 3 metode:
modelul bulei cavitationale, performanta modelului si investigarea eroziunii cavitationale [114].
Comparativ cu masur3itorile experimentale calculele numerice au prezis o valoare mai mica cu
aproximativ 25% a coeficientului critic de cavitatie situat la valoarea de =~ 0.2 conform datelor
experimentale.

Tehnici moderne de simulare a cavitatiei Tn turbomasinile hidraulice sunt prezentate n
Grantul Academiei Romane [7]. in cadrul acestuia s-au dezvoltat modele matematice, s-au
elaborat si implementat algoritmi numerici de solutionare a curgerilor cavitationale bifazice ale
caror rezultate au fost validate cu date experimentale disponibile. Pan3 in prezent, evaluarea
caracteristicilor cavitationale ale’ masinii s-au ficut indirect prin analiza cAmpului hidrodina-
mic (in special al cdmpului de presiune) obtinut din simularea curgerii lichidului monofazic.
Prezenta cavitatiei afecteazd semnificativ atdt campul de vitezd (prin generarea suplimentar3
de vorticitate), cat si cAmpul de presiune (prin plafonarea nivelului minim al presiunii la nivelul
presiunii critice). Prin urmare simularea curgerilor cavitationale bifazice pentru evaluarea reald
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a performantelor energetice si cavitajionale ale turbinelor hidraulice. Se prezinta formarea
cavernei de cavitatie odatd cu scdderea coeficientului de cavitatie al instalatiei atit pentru
paletele rotorului Kaplan de la hidroamenajarea Portile de Fier |, cat si ale rotorului Francis
GAMM studiat pe larg si in [76].

BUPT



26 1. Introducere

1.3.4 Optimizarea turbinelor axiale de tip Kaplan

Marcinkiewicz descrie in [72] o procedurd de imbundtatire a functiondrii turbinelor Kaplan
prin ad3ugarea unui prag Tn zona nespiralatd a camerei. Prin aceasta s-a obtinut o crestere
a randamentului hidraulic al turbinei cu aproximativ 1-2 zecimi de procent pentru regiunea
cu debite reduse, si o scidere cu aceeasi valoare a randamentului pentru incarcari mari ale
turbinei.

Bouchet P. a alcituit o metodologie de optimizare a statorului turbinelor axiale prin care
se inlocuieste calculul numeric tridimensional cu unul bidimensional prin utilizarea unei tehnici
multi-punct [20]. Prin acest procedeu s-au putut reduce semnificativ costurile de calcul numeric
si astfel utifizarea lui Tn procesul industrial de retehnologizare a turbinelor hidraulice.

De asemenea, Skotak A. a evidentiat optimizarea unei palete de turbind Kaplan prin metoda
Nelder-Mead [112]. Ca si functii obiectiv s-au utilizat randamentul turbinei, coeficientul critic
de cavitatie si distributia de viteza la iesire din rotor. Rotorul optimizat a fost utilizat pentru
o turbind Kaplan de joas3 c3dere amplasata in Cehia. Influenta formei si pozitiei bordurilor de
atac si de fugd ale paletei rotorice este pusa in evidentd Tn procesul de optimizare a rotorului
turbinei.

Gehrer A. descrie metoda de proiectare si optimizare a unui nou rotor de turbind Kaplan
pentru centrala hidroelectricd de la Aschach (pe Dun3re), metodicd bazatd pe CFD (Compu-
tational Fluid Dynamics) si pe un algoritm evolutiv [42]. Scopul optimizarii a fost de a spori
puterea instalat3 n centrald. Deoarece algoritmul de optimizare utilizat putea fi folosit pentru
mai multe functii obiectiv, s-au impus asadar ca si functii obiectiv minimizarea coeficientului
de cavitatie si abaterea minim3 a campului de vitezd de la o configuratie impusd. Acestea
au fost testate pentru doud cazuri: punctul optim de functionare si punctul de debit maxim.
Investigatii detaliate ale curgerii in turbina veche au ardtat probleme de cavitatie in punctul
de putere maxima, Tn specia! pe extradosul paletei in apropierea buzei anticavitationale si Tn
interstitiul paletei. in urma experimentelor pe model s-a ajuns la concluzia c3 pentru a avea
un rotor potrivit in functionare pentru tubul de aspiratie existent, profilele de viteza utilizate Tn
calculul numeric la optimizarea rotorului trebuiesc inlocuite cu cele rezultate din experimentele
efectuate, evidentiind astfel necesitatea cupldrii numerice a tubului de aspiratie cu algoritmii
de optimizare ai rotorului.

Kueny J. utilizeazd algoritmul genetic pentru a imbunatati proiectul unei turbine hidraulice
axiale [62]. Aceastd tehnicd a fost folositd in primul rind pentru rotor si tubul de aspiratie
ludnd in considerare interstitiile paletei rotorice. Functia obiectiv propus3 a fost reprezentat3
de pierderile in rotor si pierderile cinetice la iesire din con. in momentul utilizirii tubului de
aspiratie, pentru punctul optim de functionare s-a observat un virtej remanent la iesirea din
rotor, comparativ cu situatia fara vartej prin neglijarea tubului de aspiratie. S-a constatat
ca acest vartej remanent la iesire din rotor ajuta la recuperarea presiunii Tn conul tubului de
aspiratie.

importanta parametrizarii componentelor traseului hidraulic este prezentatd de citre Nagel
M. [83]. O metod3 avansatd de a suprapune in parametrizarea suprafetelor udate componentele
axial-simetrice cu restul componentelor este descrisa impreuna cu avantajele acestei formul3ri.
Obiectivul optimizarii este dat de minimizarea pierderilor hidraulice secundare din paletaje.

Ferrando L. propune in teza sa de doctorat {35] o metod3 de parametrizare a geometriei
turbomasinilor hidraulice pentru a obtine rapid geometria necesard in procesul de optimizare
al turbinelor.

Guibault F. descrie necesitatea utilizdrii unor retele de discretizare de calitate ridicat3 in
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procesul de optimizare numericd [45]. O metod3 originald este propusd pentru generarea
automata a retelelor de discretizare structurate pentru componentele turbomasinilor hidraulice,
metoda ce permite eficientizarea optimizarii rotoarelor de turbind hidraulica.

Shigai K. optimizeaz3 rotorul turbinei hidraulice ajustdnd automatizat la fiecare iteratie a
procesului de optimizare caderea rotorului pentru a mentine constantd ciderea turbinei (metoda
de normalizare) [109]. Aceastd ajustare a cdderii rotorului este independent3 de functia obiec-
tiv impusa care este dat3 in acest caz de media randamentelor hidraulice estimate pentru trei
puncte diferite de functionare. Este esentiald asadar verificarea in cadrul procesului de opti-
mizare a functionarii rotorului Tn afara punctului de functionare utilizat la optimizarea paletei.
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1.4 Necesitatea abordarii temei

in contextul retehnologizirii turbinelor hidraulice (aceasta fiind sustinut3 si de Programul
Cadru FP 7) din tara noastra si datorita faptului cd amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier
| reprezint3 cel mai important obiectiv din punctul de vedere al puterii hidroelectrice instalate,
prezenta tez3 de doctorat cu titlul Metode Numerice de Calcul al Cdmpurilor Tridimensionale
in Distribuitorul si Rotorul Turbinei Kaplan sub indrumarea Prof. Dr. Mircea Barglazan si
propune s3 analizeze cu ajutorul mijloacelor moderne de calcul numeric hidrodinamica tur-
bomasinilor din punct de vedere energetic si cavitational. Metodele numerice de calcul al

o

Figura 1.1: Amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier |

cdmpului hidrodinamic din turbomaginile hidraulice s-au impus in ultimii ani pe scar3 larg3
din cauza faptului cd sunt de departe mai ieftine comparativ cu m3surstorile experimentale
pe standuri de incercare, dar mai ales datoritd faptului c3 prin analiza numeric3 a curgerilor
tridimensionale se poate obtine informatie de detaliu pentru cAmpul hidrodinamic, informatie
dificil de surprins in urma masuratorilor experimentale [24].

Informatia despre cdmpul hidrodinamic este extrem de util3 in procesul de optimizare al
turbomasinilor hidraulice (stratul limitd. desprinderi, zone de recirculare, presiune pe palete)
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spre deosebire de masuratorile experimentale unde se obtin uzual parametrii energetici globali
de functionare ai masinii si in anumite cazuri campul de viteze din anumite regiunt ale traseului
hidraulic (masuratori DPIV si LDV).

Metodele numerice de modelare a turbulentei sunt la ora actuald standardul pentru pro-
iectarea, analiza si optimizarea turbomasinilor hidraulice [103]. Dintre codurile de calcul al
cadmpului hidrodinamic din turbomasini, codul FLUENT surprinde cel mai bine comportarea
cavitationald a curgerii comparativ cu codurile TascFLOW si Star-CD [32]. Utilizarea modelului
de turbulentd k — € este modalitatea recomandat3 de a obtine curgerea turbulentd [41] chiar
dac3 apare o atasare excesivd a curentului pe suprafetele curbate [50]. Pentru reducerea erorilor
numerice de calcul este necesar3 utilizarea schemelor de discretizare de ordin superior pentru
ecuatiile de curgere [92].

Pentru solutionarea curgerii in turbina Kaplan se va utiliza algoritmul interfetei de amestec
cu care se va cupla curgerea din distribuitorul turbinei cu cea din rotor pe de o parte, si pe
de alt3 parte se va cupla curgerea din rotor cu cea din tubul de aspiratie al turbinei [31].
Utilizarea unui singur domeniu de calcul pentru Tntreaga turbind hidraulicd implicd resurse
hardware avansate [94] si duce la dificult3ti apreciabile cu privire la solutionarea numeric3 a
curgerii.

Prezenta interstifiului paletei rotorice conduce la deprecierea randamentului turbinei cu
aproximativ 0.5% [87][86]. Prin utilizarea unui intersti{iu de indl{ime variabild (distanta palet3
— camera turbinei) cum este cazul camerelor de turbini cilindrice in regiunea paletat3 (turbine
Kaplan) se obtine un debit scurs prin interstitiu mai mare decat in cazul utilizdrii interstitiului
de Tn3ltime constantd [58]. Prin dublarea interstitiului (0,6 mm — 1,2 mm) intensitatea
vartejului de capit scade cu aproximativ 24% si de asemenea acesta se indeparteaza de paleta
de rotor, chiar dac3 se pdstreazd aspectul elicoidal al curgerii [123]. O sc3dere a intensit3tii
vartejului de capit se poate obtine si prin utilizarea unei buze anticavitationale, ins3 Tn acest
caz nu se obtine o indepartare semnificativd a acestuia de paletd [100].

Tn prima Jumatate a interstitiului paletei, datoritd miscarii relative a stratului limit3 de pe
carcasa turbinei se obtine o obstructionare a scurgerilor prin interstitiu [117]{118]. Tendinta
de migrare a vartejului de cap3t dinspre carcasa turbinei in lungul anvergurii paletei {chiar la
punctul optim de functionare) devine semnificativd odatd cu sciderea debitului turbinat [90].
Pierderile prin aparitia vartejului de cap3t sunt de acelasi ordin de mirime cu pierderile din
curentii secundari.

Pierderile hidraulice din tubul de aspiratie sunt ridicate datorit3 incidentei neadecvate a
curgerii pe stalpul tubului de aspiratie (la debite partiale) si datorit3 frec3rilor cu peretii tubului
de aspiratie (debite ridicate) [64].

Ponderea principala a erorilor numerice fatd de misuritorile experimentale este dat3d de sur-
prinderea cu acuratete a gradientilor ridicati de presiune din dérele hidrodinamice ale paletelor
de rotor [88].

La 50-60% incarcare a rotorului din puterea nominal3 apare o panz3 de cavitatie pe in-
tradosul paletei rotorice [44]. La 85-98% apare pregnant cavitatia de rost, iar la incarcari
ridicate caverna de cavitatie de pe extradosul paletei rotorice creste continuu pand la o valoare
criticd dupa care apare desprinderea acesteia cu generarea de efecte nestationare in cdmpul de
presiune.

Examinarea numericd a curgerii cu modele bifazice lichid-gaz pentru viteze reduse a dus
la concluzia ca zona de recirculare si jetul invers genereaza o dar3 turbulent3 care stabilizeazd
regiunea cavernei si duce la aparitia unei cresteri de presiune urmat3 de o relaxare a darei.
Scaderea cu un ordin de marime a termenului surs3 ce genereaz3 cavitatia, aceasta devine mult
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mai difuzivi in regiunea de nchidere si se obtin erori mari pentru presiune. Rolul termenului
surs3 este esential in aprecierea comport3rii nestationare a cavitatiei [2].

1.5 Scopul si continutul tezei

Scopurile acestei lucrdri sunt urmatoarele:

a) stabilirea unei metodologii complete de simulare numericd a curgerii reale 3D in traseul
hidraulic al turbinelor Kaplan

b) determinarea si calculu! numeric al performantelor energetice si cavitationale ale turbinei
Kaplan

c¢) analiza numericd a curgerii bifazice cavitationale in rotorul turbinei Kaplan si calculul
performantelor cavitationale functie de coeficientul de cavitatie al instalatiei

Teza este structuratd pe 12 capitole astfel:

Cap. 1 prezintd o analizd criticd a rezultatelor din literaturd in ceea ce priveste tehnicile de

Cap.

Cap.

Cap.

Cap.

Cap.

solutionare numericd a hidrodinamicii turbinelor hidraulice axiale cu evidentierea prin-
cipalelor avantaje si limitdri cu referire la curgerile 3D turbulente Tn paletaje

descrie ecuatiile care guverneaz3d curgerea ideald in turbina Kaplan atat stationara,
cat si nestationard. De asemenea, Tn cadrul acestui capitol sunt analizate metodele
principale de calcul numeric al curgerii pe subdomenii din traseul hidraulic al turbinei
Kaplan Tmpreund cu tehnicile de cuplare numericd a cdmpurilor hidrodinamice din
acestea

prezintd modul de solutionare numerica a curgerii 3D turbulente in turbinele Kaplan cu
detalierea modului de solutionare a ecuatiilor suplimentare de transport pentru marimile
de natur3 turbulentd. Modelele de turbulentd si modul de tratare a curgerii n stratul
limitd sunt analizate in mod critic pentru alegerea modelului de turbulenta care prezinta
acuratete suficientd pentru evaluarea performantelor energetice ale turbinelor hidraulice
Kaplan

aratd modul de solutionare numericd a curgerilor bifazice cavitationale din rotoarele
turbinelor Kaplan. Se detaliaz3 aici particularitdtile investigdrii curgerii cavitationale
cu modelui de amestec bifazic lichid-vapori cu modelarea matematica a transferului
masic interfazic.

prezintd geometria traseului hidraulic al turbinei Kaplan de la Portile de Fier | cu
evidentierea detaliilor de performanta ale acestor turbine. De asemenea, se prezintd n
acest capitol modul de discretizare si rafinare a domeniilor de calcul pentru asigurarea
unei convergente a solutiei hidrodinamice pentru turbina Kaplan.

detaliazd diagramele de ‘garantie si curbele primare de cavitatie pentru turbina Ka-
plan de la Portile de Fier | si curbele de cavitatie ale instalatiei pentru amenajarea
Portile de Fier I. Din aceste diagrame s-au extras regimurile de functionare care fac
obiectul prezentei teze de doctorat pentru solutionarea numeric3 a curgerii si calculul
performantelor energetice si cavitationale ale acestora
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Cap. 7 cuprinde analiza rezultatelor numerice obtinute Tn urma solutionarii calculului campului
hidrodinamic din turbina Kaplan atit in punctul optim de functionare cat si in afara
acestuia

Cap. 8 prezinta analiza performantelor energetice ale turbinelor Kaplan de la amenajarea
hidroenergeticd Portile de Fier | obtinute Tn urma solutionarii curgerii turbulente in
turbina Kaplan. Validarea metodologiei de calcul a curgerii cu date experimentale
este utilizatd pentru stabilirea metodelor optime de investigare numerica a curgerilor
turbulente Tn turbomasinile hidraulice

Cap. 9 descrie comportarea cavitationald a turbinei Kaplan cu detalierea modificarilor ce apar
n performantele energetice datorate aparitiei cavitatiei

Cap. 10 descrie o metod3 originald de studiu avansat al functiondrii turbomasinilor hidrautice
prin Tmbinarea de un real succes al tehnicilor de proiectare (clasicd si/sau modern3)
cu tehnicile de analizd computerizatd a curgerilor in turbomasini. Aceasta strategie de
investigare este baza optimizarii turbomasinilor hidraulice si pentru acest lucru autorul
tezei a elaborat o aplicatie profesionald de studiu denumitd TurboCADoptim prezentatd
pe larg aici cu exemple concrete.

Cap. 11 cuprinde rezultatele optimizarii turbinei Kaplan utilizind programul original de calcul
TurboCADoptim conceput in cadrul tezei de doctorat

Cap. 12 conclude rezultatele numerice principale obtinute si aratd care sunt contributiile origi-
nale ale acestei lucrari la procesul de investigare numericd a curgerilor din turbomasini
hidraulice.

1.6 Colaborari cu colective de cercetare

Aceasta lucrare este o continuare fireascd a cercetdrilor intreprinse de Scoala Timisorean3
de Masini Hidraulice a cdrei piatrd de temelie a fost pusd de citre Prof. Aurel Birgldzan si
Prof. loan Anton si la care au urmat specialisi de valoare ale caror realizari in domeniu s-au
facut cunoscute atit pe plan national cit si international.

Pe aceastd cale autorul tezei multumeste colectivului de cercetdtori de la Centrul National
pentru Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe [CNISFC] din Universitatea Politehnica Timi-
soara condus de c3tre Prof. Romeo Susan-Resiga si Acad. loan Anton. Cu ajutorul sfaturilor de
mare pret ale cercetatorilor acestui colectiv si utilizind infrastructura de cercetare existentd la
Laboratorul de Simulare Numeric3 si Calcul Paralel al CNISFC Timisoara, autorul a beneficiat
de un real sprijin si indrumare in solutionarea problemelor complexe ale simuldrii curgerii in
turbinele hidraulice axiale de tip Kaplan.

Autorul doreste sa multumeasc3 pe aceast3 cale colectivului de cercetare de la Universitatea
din Stuttgart, Laboratorul de Masini Hidraulice coordonat de Prof. Gode Eberhard si Dr.
Ruprecht Albert pentru sprijinul acordat in cadrul stagiului de pregdtire din perioada iulie-
august 2006 Tn laboratorul de la Stuttgart.

Pe aceasta cale autorul doreste s3 multumeasc3 Prof. Avellan Frangois pentru gazduirea in
Laboratorul de Masini Hidraulice din Lausanne in cadrul programului HPNURSA din perioada
martie-iulie 2001. Experienta de lucru si modul de aprofundare a problemelor dobandit in
LMH-EPFL au fost de un real folos autorului in perioada de pregitire a prezentei teze.
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De asemenea, autorul doreste s3 mulfumeasca pe aceastd cale colectivului de cercetare
de la Universitatea Eftimie Murgu din Resita - Centrul de Cercetdri Hidraulice, Automatiz3ri
si Transfer Tehnologic, condus de Prof. Campian Viorel. Tntelegerea functionadrii turbinelor
hidraulice si a comportarii acestora n regimuri variabile a fost pe deplin ajutat3 de Tndrum3rile
acestor cercetatori.
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Capitolul 2

Ecuatiile care guverneaza
simularea curgerilor ideale prin
turbinele Kaplan

2.1 Ecuatiile care guverneaza curgerea ideala a fluidelor

Ecuatiile care descriu miscarea fluidelor sunt ecuatia de conservare a masei si de conservare
a impulsului. Pentru curgeri incompresibile, miscarea este descrisd de ecuatiile Euler si de
continuitate.

Ecuatia de conservare a masei (sau ecuatia de continuitate) este de forma:

V(o) = 5 (21)
t

Ecuatia 2.1 reprezint3 forma generald a ecuatiei conservdrii masei si descrie curgere fluidelor
atdt incompresibile cat si compresibile. Termenul sursd S,, este masa ad3ugata fazei continue
din faza secundard dispersatd (cazul vaporizarii lichidului).

Ecuatia de conservare a impulsului este de forma:

8, . » L
5 (PO) + V- (p0%) = ~Vp + pf + F (2.2)

unde p este presiunea statica, iar pg si F sunt fortele specifice corporale gravitationale si forte
specifice corporale externe (cum ar fi cele provenite din interactiunea cu faza dispersata).

2.2 Descompunerea geometrica a traseului turbinei

Geometria turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier | a fost redata
prin desenele de executie ale componentelor modelului turbinei la scara geometrica de L = 1 :
19, adica la un diametru rotoric de D = 500mm. Asadar, toate componentele turbinei (camera
spirald, distribuitorul, rotorul si tubul de aspiratie) au fost reconstruite in preprocesorul Gambit
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[37) pentru modelul turbinei Kaplan. Prin urmare, pentru solutionarea curgerii s-a scalat

domeniul de analiz3 la diametrul rotoric D = 9,5m.

Domeniul de analizi ales pentru calculul curgerii este ilustrat in Figura 2.1 si este cuprins

ntre sectiunea amonte de camera spirald si iesirea din tubul de aspiratie.
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Figura 2.1: Alegerea si descompunerea domeniului de analiz3 al turbinei Kaplan de la hidroa-

menajarea energetica Portile de Fier |

Domeniul de analizd a fost impartit in subdomenii din considerentul reducerii timpului de
calcul si al simplificarii studiului. Criteriile care au stat la baza impartirii domeniului de analiza
au fost simetria geometricd/hidrodinamic3 si periodicitatea geometricd, precum si modificarea
acestora functie de punctul de functionare al turbinei.

Subdomeniile care nu prezintd periodicitate sau simetrie geometricd si care nu depind de

punctul de functionare al turbinei sunt urmatoarele:

1) camera spirala + statorul: intrarea in acest subdomeniu este sectiunea amonte a dome-
niului de analiz3 (zona vanei plane amonte de camera spirald). Domeniul este prelungit
pana dupa cotul traseului hidraulic aval de aparatul director. Cu alte cuvinte acest domeniu
include regiunea aparatului director (dar f3r3 paletaje) pand ntr-o sectiune inelar3 orizon-
tald amonte de rotorul turbipei. Avantajul acestui tip de alegere a sectiunii de iesire din
subdomeniul camerei spirale si al statorului este dat de posibilitatea utiliz3rii conditiei la

limitd de echilibru radial al presiunii;

2) tubul de aspiratie: intrarea in acest subdomeniu este consideratd o sectiune orizontald

2.
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situatd Tn capatul ogivei rotorului, iar iesirea din acest domeniu este datd de reconstituirea
geometricd a lacufui aval de turbina.

Pe de alt3 parte, subdomeniile periodice unghiufar si care depind primordial de punctul de
functionare al masinii sunt urmatoarele:

1) un canal interpaletar de aparat director a fost utilizat cu suprafata de la intrare extins3
radial in regiunea statorului pentru o mai bun3 precizie a impunerii conditiei la limitd in
fata paletelor de aparat director. Suprafata de iesire din domeniul aparatului director a fost
aleasd ca fiind o suprafatd conicd de generatoare inclinatd cu 10 grade fata de orizontal3
ca Tn Figura 2.2;

2) un canal interpaletar de rotor pentru care suprafata de intrare corespunde cu suprafata
de iesire din domeniul aparatului director. Domeniul rotoric a fost prelungit Tn aval cu conul
tubului de aspiratie pentru o mai buna precizie a conditiei la limitd de echitibru radial al
presiunii care redd rezultate bune Tn regiunile cu viteze radiale si gradient axial al acesteia
cat mai scazute;
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Figura 2.2: Alegerea pozitiilor suprafetelor de interfatd distribuitorzrotor, intrare in cilindrul
atasat domeniului rotoric si respectiv iesire din domeniul de rotor. Cotele sunt considerate

pentru prototipul turbinelor Kaplan de la amenajarea hidroenergetic3 Portile de Fier |

Unul din principalele avantaje ale utiliz3rii canalelor periodice de aparat director si rotor
este c3 acestea pot fi discretizate cu un num3r de celule ridicat (conducand la o acuratete
ridicatd) si ca pot fi inglobate cu usurint3 in metode automatizate de calcul.
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36 2. Ecuatiile care guverneaz3 simularea curgerilor ideale prin turbinele Kaplan

Pentru simularea curgerii s-au considerat 3 interfete de amestec (suprafete pe care se
mediaz3 circumferential cAmpurile de vitezd/presiune pentru a se face legstura hidrodinamica
intre subdomeniile prezentate anterior) dupd cum urmeaza: o secfiune de amestec stator-
aparat director, una aparat director-rotor si una rotor-tub de aspiratie.

Pe interfata aparat director-rotor s-a solutionat curgerea cuplata printr-un algoritm iterativ
de ajustare a campurilor de vitez3/presiune pand la obtinerea unei solutii numerice continue
prin aceasta interfata.

2.3 Definirea problemei de curgere pe fiecare subdomeniu

Pe suprafata de intrare in domeniul camerei spirale a turbinei Kaplan s-a impus un curent
constant si normal pe suprafatd. Modulul vitezei s-a calculat din conditia de debit corespun-
z3toare punctului de functionare:

VinCs = (23)

Sincs
unde S;,cs reprezintd aria suprafetei de la intrare In domeniul camerei spirale (de form3
dreptunghiulard).

Pentru suprafata de iesire din domeniul camerei spirale (care include coloanele statorice)
care este o suprafatd plang inelara (Figura 5.5, pagina 61, detaliul 16) s-a impus conditia de
echilibru radial al presiunii:

o v
e (24)

Dup3d cum se cunoaste din literatura de specialitate vitezele radiale sunt reduse n aceas-
ta regiune a turbinelor Kaplan in amonte de rotor asa incit ipotezele utilizirii conditiei de
echilibru relativ al presiunii sunt satisfacute.

Dupa solutionarea curgerii in camera spiral3 si stator s-a intersectat domeniul cu o suprafa-
ta cilindrica ce contine axele de stivuire ale paletelor de aparat director. Pe aceastd suprafatd
s-a calculat distributia componentelor de vitezd absolutd functie de Tndl{ime si parametrii de
turbulentd mediati (pe intreaga suprafat3) si s-au impus pe suprafata de intrare in domeniul
aparatului director (vezi si Figura 5.6, pagina 62). Viteza radiald a fost calculatd pentru a
satisface debitul corespunzitor punctului de functionare ales, iar viteza tangentiala s-a calculat
pentru o circulatie constants. Astfel:

(v,.277rB)

= (v.27rB) (2.5)

aval stator in aparat director

(2.6)

(vur)aval stator — (Uur)in aparat director

Curgerea in domeniile 3D de aparat director si de rotor s-a solutionat iterativ cu ajutorul
algoritmului interfetei de amestec prezentat in paragraful 2.4.

Pentru iesirea din domeniul rotoric s-a utilizat aceeasi conditie de echilibru radial al presiunii
(relatia 2.4). Acest fapt s-a datorat si prelungirii Tn aval a canalului 3D de rotor incluzand conul
tubului de aspiratie pentru a obtine valori ale vitezei radiale neglijabile si astfel satisfacerea
ipotezei conditiei amintite. ,

Dupa solutionarea curgerii in domeniile de aparat director si rotor, domeniul 3D de rotor a
fost intersectat cu un plan orizontal situat la cota axiald corespunz3toare suprafetei de intrare
(care este un disc orizontal in capitul ogivei rotorutui) in domeniul tubului de aspiratie (vezi
Figura 5.8, pagina 64). Pe acest disc s-au calculat distributiile radiale ale componentelor vitezei
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2.4. Cuplarea subdomeniilor de calcul. Algoritmul interfetei de amestec 37

absolute (mediate circumferential) precum si parametrii de turbulentd mediati pe intreaga
suprafat3 (intensitatea turbulent3 si lungimea de amestec) si s-au impus pe suprafata de intrare
n domeniul tubului de aspiratie.

La iesirea din tubul de aspiratie s-a impus conditia de presiune constant3. Pe suprafetele
solide ale domeniilor de calcul ale turbinei Kaplan s-a impus anularea vitezei relative fata de
suprafata solidd datoritd aderentei la perete.

Pe suprafetele periodice ale canalelor interpaletare de aparat director si de rotor (vezi si
Figura 2.4) s-a impus periodicitatea presiunii si a vitezei:

2

p(r6,z) = p(r.0 + . 2) (27)
Np

. L, 2m

(r.0,2) = v(r,0 + —, 2) (2.8)
Np

unde n, reprezintd numarul de palete ale aparatului director, respectiv al rotorului.

2.4 Cuplarea subdomeniilor de calcul. Algoritmul interfetei
de amestec

Algoritmul interfetei de amestec a fost utilizat in cadru! prezentei lucrari atat la solutionarea
curgerii ideale prin subdomeniile traseului hidraulic al turbinei, cat si la solutionarea curgerii
turbulente. Din acest considerent, in continuare se va prezenta algoritmul pentru curgerea
turbulent3 care este acoperitor metodologic pentru curgerea ideald.

Suprafata de interfatd dintre domeniile de aparat director si rotor este conicd si cu gene-
ratoarea inclinatd la 10° in plan meridian. Alegerea unei inclindri a suprafetei a fost aleasd
pentru obtinerea unei mai bune stabilitdti a algoritmului de interfatd de amestec. Algoritmul
prezinta stabilitate daca prin interfatd nu existd recirculdri ale curentului.

Algoritmul interfetei de amestec presupune solutionarea curgerii absolute stationare in
domeniul de aparat director si medierea circumferentiald a componentelor vitezei functie de
raza, precum si medierea energiei specifice cinetice turbulente « si a disipatiei acesteia ¢ pentru
suprafata de iesire. Se calculeaz3 intensitatea turbulentei si lungimea de amestec cu:

2
Tu = 100 3—; (%) (2.9)
Q
3/2
Le = 0.09%45— [m] (2.10)
€

La iesire din domeniul de aparat director se utilizeaza distributia radiald a presiunii mediate
circumferential de pe suprafata de intrare in rotor. in cazul in care nu se dispune de aceasta
se poate utiliza provizoriu conditia de echilibru radial al presiunii (cazul primei iteratii).

Dupa aceasta etapa se trece la solutionarea curgerii in rotor cu distributia vitezei absolute
pe suprafata de intrare si cu echilibru radial de presiune la iesire. Dup3 solutionarea calculului
n rotor se mediazd circumferential presiunea static3 la intrare In rotor functie de raz3 si se
impune pe iesirea din aparatul director dup3 care se reia calculul curgerii in domeniul aparatului
director.
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38 2. Ecuatiile care guverneazd simularea curgerilor ideale prin turbinele Kaplan
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Figura 2.3. Schema algoritmului interfetei de amestec
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2.5. Utilizarea calculului paralel la solutionarea curgerii in domeniile de calcul 39

Procedeul este unul iterativ pand cand curentul se stabilizeaza pe interfata distribuitor-rotor
si existd un cAmp continuu de vitez3 si presiune din domeniul de aparat director in cel rotoric.

Pentru reducerea semnificativd a timpului necesar interventiilor din partea utilizatorului
programului comercial FLUENT s-a recurs la dezvoltarea unor metode de dialog cu programul
amintit pe baza unor fisiere de comenzi. Acestea sunt implementate in limbajul de programare
C/C++ [102][101] si sunt utilizate pe platforma Korn shell [93] sub sistemul de operare Linux
[110]. Aceste fisiere de comenzi permit operatii uzuale de schimbare a conditiilor la limitd, de
setare a acestora precum si alte operatii uzuale specifice programelor de simulare numerica a
curgerii (preprocesare, calcul si postprocesare).

La baza algoritmului interfetei de amestec st3 alegerea pe distanta butuc-periferie a unui
num3r de n puncte (echidistante sau dupd o anumit3 lege aleasd apriori) si medierea circum-
ferentiald a presiunii statice si a componentelor vitezei absolute la aceste raze.

Pentru cazul prezentat in Figura 2.4 s-au ales un numar de 26 raze echidistante la care s-a
facut medierea. Din cele prezentate cu privire la profilele mediate si valorile efective ale acestora
pe celulele de discretizare se poate concluziona c3 transpunerea profilelor de vitezd s-a facut cu
bun3 acuratete. De asemenea, pierderea de debit prin interfata distribuitor-rotor a fost de 0.6%
in mare parte datoritd erorilor componentei axiale a vitezei absolute la periferia distribuitorului
(interfata de amestec la periferia rotorului este situatd chiar aval de cotul traseului meridian
ca In Figura 2.2, pagina 35). O modalitate de evitare a acestei situatii este marirea numarului
de puncte Tn aceasta regiune.

J Trdf

[ rdo (2.11)

Tmed =

Mai Tnt3i se calculeazd curgerea absolutd in distribuitorul turbinei, dupd care se mediaza

componentele vitezei absolute la iesire din domeniul distribuitorului cu metoda descris3 mai

sus si se impun pe suprafata de intrare in rotor. Se calculeaza curgerea relativa in rotor si se

mediaz3 presiunea statica pe suprafata de intrare in rotor care se impune ca si conditie de iesire

din distribuitor. Procedeul se repet3 iterativ pan3 la stabilizarea curgerii Tn cele doud domenii
si pe interfata dintre acestea.

2.5 Utilizarea calculului paralel la solutionarea curgerii in
domeniile de calcul

Pentru solutionarea curgerii in domeniile turbinei Kaplan autorul tezei a beneficiat de in-
frastructura hardware a Centrului National pentru Ingineria Sistemelor cu Fluide Complexe din
cadrul Universitatii Politehnica din Timisoara. Aceste unitdti de calcul au fost legate in paralel
cu ajutorul facilitatilor programutui comercial FLUENT [36].

in Figura 2.5 este prezentat metodica de partitionare a camerei spirale a turbinei Kaplan
in cazul utilizdrii a 5 noduri de calcul. Tehnica de partitionare a domeniului de analizd este
Metis ce asigurd minimizarea suprafetei de contact intre partitiile domeniului. Acest fapt este
foarte avantajos deoarece transferul de date Tntre partitii este minim si prin urmare pierderea
de timp pe interconectarea dintre partitii (reteaua de unitati de calcul) este minima.

in Figura 2.6 este evidentiatd modalitatea de eficientizare a calculului numeric al curgerii
prin sciderea timpului de calcul pe cite o unitate de calcul (nod de retea de calcut). Curbele
de scalabilitate sunt date pentru camera spirald a turbinei, dar si pentru distribuitorul si rotorul
turbinei. Ca si ordin de marime intre retelele de discretizare ale acestor subdomenii se poate
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Figura 2.4: Medierea in directie circumferentiald a presiunii si componentelor vitezei absolute
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2.5. Utilizarea calculului paralel la solutionarea curgerii in domeniile de calcul 41

Figura 2.5: Partitionarea camerei spirale a turbinei Kaplan [97]
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2. Ecuatiile care guverneazd simularea curgerilor ideale prin turbinele Kaplan

Figura 2.6: Curbele de scalabilitate a calculului paralel pentru simularea curgerii in camera
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2.6. Fluxul de energie specificd si erori ale schemei numerice utilizate 43

aprecia ca retelele de discretizare utilizate n acest caz pentru distribuitorul si rotorul turbinei
sunt aproximativ egale numeric, iar reteaua camerei spirale este de aproximativ 8 ori mai mare.
Diferenta intre curba de scalabilitate ideald si valorile efectiv obtinute in urma partitionarii
domeniului de analizd arat3 pierderea de timp pe interconexiunea dintre unitdtile de calcul. Se
observa cu usurinta c3 n cazul retelelor de discretizare ale distribuitorului si rotorului pierderea
de timp de transfer de date intre nodurile de calcul (cdmp de vitez3, presiune etc.) este de
ordinul a 1/10 din timpul total Tn timp ce pentru camera spirald aceastd pierdere de timp
este nesemnificativd. Mai mult, se poate observa Tn special la refelele de discretizare ale
distribuitorului si rotorului c3 pierderea de timp creste odatd cu numdrul de noduri de calcul
utilizate (mai multe legituri intre nodurile de calcul).

2.6 Fluxul de energie specifica si erori ale schemei nume-
rice utilizate

Distributia fluxului energetic de-a lungul traseului hidraulic al turbinelor hidraulice prezinta
important3d pentru identificarea regiunilor turbinei unde are loc transfer de energie catre arborele
turbinei, dar mai ales unde apar pierderi de energie datorit3 disipatiilor (studiate cu modele de
turbulentd cum se va ardta in capitolele urmatoare).

De mare importantd pentru calculul curgerii Euler este cuantificarea fluxului energetic pe
subdomeniile traseului turbinelor pentru a calcula astfel erorile numerice care apar ca urmare a
convergentei insuficiente a solutiei numerice, erori datorate schemelor numerice de calcul (or-
dinul schemelor de discretizare a ecuatiilor de curgere), erori datorate imperfectiunilor retelelor
de discretizare utilizate. Pentru a reduce aceste erori numerice s-a recurs la utilizarea schemelor
de discretizare a ecuatiilor de curgere de ordin superior (ordinul 3) si s-au utilizat retele de dis-
cretizare cu celule hexaedrice pentru toate subdomeniile de calcul al curgerii Tn turbing.

Fluxul de energie specifica printr-o sectiune transversald a circuitului hidraulic al turbinei
este dat de relatia 2.12 unde se mediaza fluxul sumei presiunilor statica, de pozitie si dinamica.

) i (p% T f) (5 - 71) ds
B If, (7-7)ds

E, (2.12)

2.7 Concluzii

Practica inginereasc3 a calculului numeric al cAmpurilor tridimensionale din turbomasini-
le hidraulice implici deseori utilizarea tehnicilor de descompunere a domeniului de analiza.
Acest fapt este datorat necesarului de resurse de calcul semnificative in momentul solutiondrii
curgerii 3D turbulente sau mai mult a curgerii bifazice cavitationale in intregul domeniu de
curgere din turbomasini, asa cum este cazul prezentei fucrari. Descompunerea 3D a traseului
turbomasinilor necesitd aplicarea de metode de cuplare hidrodinamici a subdomentilor con-
siderate. Algoritmul interfetei de amestec reprezint3 una dintre cele mai des utilizate tehnici
pentru cuplarea hidrodinamic3 (vezi paragraful 2.4). Aceasta tehnic3 a redat erori scdzute rela-
tiv la timpul necesar de calcul si a fost testat3 pe turbomasinile hidraulice [34]. Pentru a putea
Tns3 utiliza uzual aceastd tehnic3 este necesar totusi generarea unor algoritmi automatizati
care s3 interfereze cu pachetele de calcul numeric cum ar fi FLUENT. Tn cadrul acestei teze
s-a implementat o tehnicd automatizatd de mediere a cimpurilor hidrodinamice pe interfetele
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44 2. Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor ideale prin turbinele Kaplan

dintre subdomeniile de analiza ce asigurd continuitatea distributiei de moment hidraulic functie
de raza [86]. [ Figura 2.7 se prezintd comparativ rezultatul acestei medieri si regresiile liniard
pe portiuni, patraticd suprapuse peste dispersia de puncte calculatd 3D in FLUENT. Se poate
conclude c3 medierea liniard pe portiuni prezint3 erorile cele mai reduse fatd de medierea mo-
mentului hidraulic pe portiuni Tn momentul in care se dispune de un numar suficient de ridicat
de puncte de calcul.

8 T I T r T ' T ' T r T
7L * puncte discrete |
== mediere rv_u
i =— regresie patratica ]
6 regresie liniara pe portiuni —
S —
= 1
E 4t 1
gL _
2 —
- B
- -
L ]
1 1
0.4 1.0

Figura 2.7: Medierea vitezei tangentiale la iesire din paletajul rotoric
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Capitolul 3

Ecuatiile care guverneaza
simularea curgerilor turbulente 3D
in turbinele Kaplan

3.1 Ecuatiile ce guverneaza curgerea turbulenta

Solutionarea curgerii turbulente s-a realizat cu ajutorul ecuatiei de continuitate si a ecuatiei
de miscare Navier-Stokes.
Ecuatia de continuitate sub form3 indiciald pentru fluide incompresibile este de forma:

ou,

ox;
pentru care u; sunt componentele vitezei, iar x, sunt directiile axelor sistemului Cartezian de
coordonate.

Ecuatia de miscare Navier-Stokes sub form3 indiciald pentru miscare nestationara este de
forma:

=0 (3.1)

0 0
ET! (pw:) + E (pujuz) = “ o, + d—r] p (3.2)

pentru care p este presiunea static3, p este densitatea lichidului (ap3 in cazul de fatd), g,
sunt componentele fortei specifice gravitationale, iar 7,; este tensorul tensiunilor de forma:

Ou, Ou, 2 ou
= —= ) ~ —pu—4;; 33
TS H (aa:j + 8.’[‘1) 3#811 J (33)

unde u este vascozitatea moleculard, iar al doilea termen din partea dreaptd este efectul
dilatatiei volumice.

3.2 Descrierea modelului de turbulenta utilizat

Curgerile turbulente se caracterizeaz3 prin fluctuarea campurilor primare scalare si vectoriale
care intervin in modelarea numeric3 a curgerii fluidelor: presiune, vitezd, k, ¢. Deoarece aceste
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46 3. Ecuatiile care guverneazd simularea curgerilor turbulente 3D n turbinele Kaplan

fluctuatii apar cu precidere la scar redus3 si prezintd frecvente ridicate, efortul computational
de calcul al curgerii directe pentru practica inginereascd este mult prea costisitor. Mai mult,
ecuatiile ce guverneaz3 curgerea pot fi mediate temporal pentru a inl3tura efectul scarii re-
duse a turbulentei, ajungindu-se astfel la un set de ecuatii care sunt mai putin costisitoare
de solutionat numeric. Totusi, aceste ecuatii contin necunoscute secundare ale caror valori
trebuiesc identificate in utilizarea modelelor de turbuienta.

Modelele de turbulent3 sunt cu una, dou3 sau mai multe ecuatii suplimentare si anume:

e cu o ecuatie suplimentard: modelul Spalart-Alimaras.

e cu dou3 ecuatii suplimentare: modelul x — € (standard, RNG, realizabil), modelul k — w
(standard, SST)

e cu mai multe ecuatii suplimentare: modelul RSM (Reynolds Stress Model).

Se stie din literatura de specialitate c3 pe plan mondial inc3 nu existd un model de turbulenta
care s3 fie potrivit pentru toate fenomenele de curgere. La alegerea unui anumit model de
turbulentd intervin mai multi factori: fizica fenomenului de curgere, practica numericd si/sau
experimentald pentru o anumit3 clasd de fenomene fizice, nivelul de acuratete necesar, resursele
computationale disponibile si timpul dorit pentru atingerea unui anumit nivel al convergentei
solutiei numerice.

Curgerea 3D turbulent3 a fost solutionatd cu ajutorul modelului K — €.

Pentru domeniul camerei spirale si al coloanelor statorice, precum si pentru domeniile de
aparat director si rotor s-a utilizat ca solutie numeric3 initiald curgerea utilizind modelul de
turbulentd « — ¢ standard stationar. Acest model este unul semi-empiric si se bazeazid pe
ecuatiile de transport ale energiei cinetice turbulente  si ratei de disipatie a acesteia . in
cadrul formul3rii matematice a acestui model s-a considerat c3 fluidul de lucru este complet
turbulent, iar efectul vascozitdtit moleculare este neglijabil.

Ecuatia de transport pentru energia cinetic3 turbulent3 k este de forma:

Dk R 8 Mt 8k
th = oz [(#+ U—k> (9:1:,’] + G — pe (3.4)

Ecuatia de transport a disipatiei € este:

De 0 M\ Oe € €2
th - BI,’ |:(,U- + U_e) 3171] + Clc;Gn - Cch; (35)

In ecuatiile 3.4 si 3.5 G reprezint3 generarea energiei cinetice turbulente datorat3 gradientului
vitezei medii definit din ecuatia de transport exact3 a energiei cinetice turbulente &:

—Buj
unde cu ajutorul ipotezei lui Boussinesq:
’ Gn = ;thS2 (37)

pentru care S este media tensorului tensiunilor:

S = \/251‘]'5,‘]' (38)
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3.2. Descrierea modelului de turbulentd utilizat 47

cu tensiunile de forma:

1 /0u; Ou;

S == ! ] 3.9
72 (8zj * Bzi) (39)

Viscozitatea turbulentd u; este calculatd din:

2
e = pCu = (3.10)
unde constantele au urmatoarele valori:

Cie =1.44,Cp = 1.92,C, = 0.09,0, = 1.0.0. = 1.3 (3.11)

Pentru domeniul tubului de aspiratie s-a utilizat modelul x — ¢ RNG nestationar.
Ecuatia de transport pentru energia cineticd turbulentd in acest caz este:

Dk 0 ok
— = — eff o Ge — 3.12
Ecuatia de transport pentru disipatia energiei cinetice turbulente va fi:
De 5} Ok € ¢?
— = — | Qrlleff=— Cie~Gy — Cocp— — R 313
th ox; (a“”az,->+ lee n Csz ( )

Procedura de eliminare a scarii lungimilor se face cu ajutorul:

2 ~
PR N S — (3.14)
NG Vi =1+C,

unde s-au utilizat urmatoarele valori:

o=t o, ~ 100 (3.15)
U
In cadrul acestui model, constanta C,, = 0.0845 in ecuatia 3.10.
Datoritd faptului c3 turbulenta este afectatd de curgerea medie cu vartej, viscozitatea
turbulentd a fost ajustat3 cu o relatie de forma:

pe = pof (25,2 %) (3.16)

unde p este valoarea vascozitdtii turbulente calculate cu relatia 3.10, §2 este un numdr
caracteristic de vartej evaluat de citre FLUENT [36], iar a, este o constantd de vartej ce tine
seama de intensitatea vartejului. Numerele Prandtl o, o, sunt calculate din:

0.6321 0.3679

a — 1.3929
a, — 1.3929

a + 2.3929
oo+ 2.3929

— Hmol (317)
Heff

unde a, = 1.0, iar ax = o = 1.393.
Principala diferenta intre modelul k — ¢ RNG utilizat pentru domeniul tubului de aspiratie
si modelul standard k — € este dat3d de termenul R din ecuatia 3.13:

301 _ 2
1+ 0873 K
unde n = Sk/€,n, = 4.38, 8 = 0.012. Constantele din ecuatia 3.13 sunt:
Cie = 1.42, Coc = 1.68 (3.19)
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48 3. Ecuatiile care guverneaza simularea curgerilor turbulente 3D in turbinele Kaplan

3.3 Functii de perete utilizate in cadrul calculului

Tn cazul simul3rii turbulente curgerea in vecinitatea peretilor solizi a fost solutionata uti-
lizdnd o singura lege de perete [95] pentru intreaga zond de strat limit3: stratul laminar, zona
de tranzitie si zona turbulentd [13]:

ut =elul  + e%uj;rb (3.20)
unde functia [ este dat3 de:
a(y*)*
N= ———~— :
1+ byt (3.21)

pentru care constantele vor fi date de:

E 5
c = exp (ﬁ - 1.0) ,a=0.0l1c, b= p (3.22)
Derivata g’y‘—f va fi definit3 prin:
_(:lili — el" du?l-lm % du:':n‘b (323)
dyt dyt dyt

In acest fel legea de perete poate lua n calcul si influenta gradientilor de presiune. Toto-
datd comportarea asimptoticd pentru diferite valori ale y* este corect reprezentatd, precum si
profilele de vitez3 in regiunile in care 3 < yt < 10.
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Capitolul 4

Ecuatiile ce guverneaza simularea
curgerilor bifazice cavitationale

4.1 Detalierea ecuatiilor de curgere bifazica cavitationala

Ecuatia de continuitate pentru amestecul bifazic este de forma:
0
ot

unde 7, este viteza mediat3 masic astfel:

(pm) +V- (pm{"m) =0 (441)

n —
. (38
7 = Zk_l Qg Pr Uy (4'2)
Pm

iar p,, este densitatea amestecului cu ay consideratd ca fiind fractia volumicd a fazei k:
n
Pm = Zakpk (4.3)
k=1

Ecuatia de impuls a amestecului este obtinut3 prin insumarea ecuatiilor de impuls individuale
ale tuturor fazelor si este de forma:

0 . .
5(pmvm) + V- (pmUm¥m) = —Vp+

+V - [t (VO + VIT)] + pmg + F+ V- (Z akpkﬁdr,kfm-,k> (4.4)
k=1

unde n este numarul total de faze (in cazul acestei lucriri fiind doud faze: lichid si vapori), F
este forta corporald si p,, este viscozitatea amestecului:

n
fm = D Ok ik (4.5)
k=1

iar Uy, este viteza de alunecare pentru faza secundard k:

6dr,k = 7:"k - ﬁm (46)

BUPT



50 4. Ecuatiile ce guverneaz3 simularea curgerilor bifazice cavitationale

4.2 Modelul de amestec bifazic lichid-vapori. Modelarea
transferului masic interfazic

Modelul de cavitatie implementat in codul comercial FLUENT versiunea 6 [36] este o ex-
tindere a modelului volumului de fluid pentru a include si transferul de mas3 intre fazele de apa
si vapori. Acest model poate calcula incipienta cavitationald si cavitatia atagatd/dezvoltatd,
ins3 nu poate solutiona colapsul bulelor de cavitatie.

Printre restrictiile modelului de cavitatie utilizat sunt urmatoarele:

e doar dou3 faze pot fi modelate n acelasi moment;

e toate volumele de control din reteaua de discretizare trebuie s3 fie umplute cu cite o
singura faz3 sau o combinatie intre faze;

e solutionarea curgerii utilizidnd Large Eddy Simulation nu este posibild simultan cu uti-
lizarea modelului de cavitatie.

Printre diferentele notabile ale modelului de cavitatie comparativ cu metoda volumului de
fluid se amintesc:

e modelu! de cavitatie nu presupune existenta unei interfete intre fazele utilizate (ap3 si
vapori). Cu alte cuvinte fractiile volumice pot lua orice valoare Tntre 0-1 functie de
volumul geometric ocupat de fiecare din aceste faze;

¢ modelul de cavitatie permite transferul de mas3 intre faze, permitand formarea vaporilor
din lichid (lichidul este considerat ca fiind prima faz3, faza principal3).

Ecuatia de continuitate pentru faza secundar3, p, este baza ecuatiei fractiei volumice:

0 0 1 dp
—(ap) + —(apu;) = — | Mypy — — 47
dt( p) 811( P J) pp Pq dt) ( )
unde i1, reprezintd transferul masic al unitdtii de volum intre faza primar3 q si faza secundara
p de vapori, iar % este derivata temporald materiald. Fractia volumic3 a fazei primare se va
calcula din urma3toarea constrangere:

ag+ap=1 (4.8)

Ecuatia de corectie a presiunii se bazeaz3 pe ecuatia de continuitate a amestecului, iar ecuatia
de moment este similard cu ecuatiile clasice ale tehnicii volumului de fluid.

Deoarece bulele de cavitatie se formeaz3 n interiorul lichidului la temperaturi joase, curge-
rea cavitationald s-a presupus isotermic3, neglijand cdldura latentd de vaporizare. Presiunea
din interiorul bulelor raim3ne aproximativ constantd in aceste conditii, iar modificarea razei
bulei poate fi aproximata printr-o ecuatie Rayleigh simplificat3:

dR _ 2(pv - p)
dt 3pq (4.9)

unde p, este presiunea de vaporizare, iar p, este densitatea lichidului. Masa specificd totala
de vapori poate fi scris3a in urm3toarea form3:

4
mp = ppgnRsn (4.10)
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4.3. Validarea modelului bifazic cavitational 51

unde n este numarul de bule din unitatea de volum. Rata de formare a vaporilor poate fi scrisd
sub forma:
i, = e _ 3ppap AR (4.11)
dt R dt
Combinand ecuatia 4.9 cu ecuatia 4.11 se obtine urmatoarea form3 a ecuatiei de transfer masic

specific intre faze datoritd cavitatiei:

~ 3ppap [2(py — )
Mpq =
R 3pq

(4.12)

unde raza bulei R este calculatd din:

(4.13)

4.3 Validarea modelului bifazic cavitational

Pentru validarea modelului de curgere cavitational3d bifazicd s-a utilizat experimentul pe
cavitator cu cap semisferic Tn incidentd axiald a curentului prezentat in [99]. Aceste rezultate
au fost utilizate pe larg in literatura de specialitate pentru validarea modelului bifazic de curgere
solutionatd cu ajutorul modelelor numerice [106, 121, 111, 18].

Comparatia intre experiment si solutionarea curgerii cu ajutorul programului de calcul FLU-
ENT este prezentatd Tn Figura 4.2. Distributia coeficientului de presiune in regim far3 cavitatie
calculatd numeric este in perfectd concordantd cu experimentul fizic. Presiunea scade pana

- . . . s . . .
la coordonata curbilinie adimensional3 de D = 0.07 = 0} ca urmare a accelerarii curentului

pe capul semisferic al cavitatoruliui. Tn cazul apariiei cavitatiei presiunea prezinta un palier
n vecin3tatea presiunii vaporilor saturanti, caz in care coeficientul de presiune ia valoarea de
~ —0.3 ca in Figura 4.2. Cresterea presiunii aval de caverna de cavitatie se datoreaz3 jetului
advers care deseori amorseazi desprinderea cavernei de cavitatie.

BUPT



52 4. Ecuatiile ce guverneaz3 simularea curgerilor bifazice cavitationale

veiocity

sutlet

Figura 4.1: Discretizarea domeniului de analiz3d 2D axial-simetric si conditiile la limit3 utilizate
pentru cavitatorul semisferic [99]

T T 1T

; h H

-~ regim cu cavitatic [FLUENT)]

= regim fara cavitatie [FLUENT)]
B regim cu cavitatie [experiment)
@ regim fara cavitatie [experiment]

cpi-]

2 2.5 3 35 4 45 5
/D [-]

Figura 4.2: Validarea modelului numeric de curgere cavitationald bifazic3 (o = 0.3) pe cavitator
semisferic [99]
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Capitolul 5

Aplicarea metodelor numerice in
calculul curgerii din turbina
Kaplan de la Portile de Fier |

5.1 Parametrii generali ai turbinelor Kaplan initiale de la
Portile de Fier |
Turbinele Kaplan de la amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier | au fost studiate ama-
nuntit de citre colective de cercetare din Romania si Serbia si o parte din rezultatele acestor
investigatii sunt cuprinse in lucrarile [39]{52][40]{27][53].

Centrala hidroelectric3d Portile de Fier | de pe Dunare cuprinde 12 turbine Kaplan verticale
cu urmatorii parametri de functionare:

e puterea nominald a turbinei - 178 MW
e diametrul rotorului - 9500 mm

e turatia nominal3d a rotorului - 71.43 rpm
e debitul instalat - 715 m3/s

e cdderea netd maxima - 35.46 m

e ciderea netd de proiectare - 29.95 m

e c3derea neta minima - 17.5 m

Turbinele pentru partea sarbeasc3 a centralei au fost realizate de catre firma LMZ din Saint
Petersburg, Rusia. Pentru partea roman3, 3 turbine au fost realizate de citre LMZ, iar alte 3
de citre UCM Resita pe baza documentatiei tehnice rusesti.

Constructia hidrocentralei a inceput in anul 1964, prima unitate a fost instalatd in 1970,
iar pana in anul 1972 toate cele 12 grupuri erau puse in functionare. De la instalare si pana la
sfarsitul anului 1993 s-au produs 253000 GW h in Portile de Fier | cu o medie de 156000 ore
de functionare.

BUPT



1 Aplicarea metodelor numerice Tn calculul curgerii din turbina Kaplan de la Portile de Fier |

Rotorul turbinelor este compus din 6 palete de otel inoxidabil cu 13% Cr si 1% Ni. Camera
rotorutui este confectionat3 dintr-o structura sudata si cu un strat de 5 mm grosime pe partea
udati de material anticoroziv. Distribuitorul este compus din 32 palete de aparat director si
12 coloane statorice (inclusiv pintenul camerei spirale). Paletele de aparat director sunt rotite
cu un inel de reglare actionat de doud servomotoare axiale.

Pentru a proteja turbina de a intra in ambalare, s-a prevazut un distribuitor de avarie
n sistemul de retele de alimentare cu ulei al servomotoarelor aparatului director. Aceasta
deconecteaz3 generatorul turbinei si inchide automat aparatul director. De asemenea si sistemul
de tevi pentru rotor a fost prevazut cu un distribuitor de avarie. fn momentul ambal3rii, cand
apar si presiuni foarte ridicate Tn servomotoare, se deconecteazd astfel generatorul turbinei si
se elibereaza camerele servomotoarelor, asa ncat paletele se vor putea roti libere sub influenta
momentului hidraulic.

Functionarea turbinelor Kaplan de la amenajarea Portile de Fier | s-a facut n mai multe
etape:

A - exploatare temporard din timpul constructiei si instaldrii primei unitati intre 1970-1971 cu
un nivel scazut amonte de 52.5 m deasupra marii Adriatice (maAS). In timpul acestei
perioade, caderea turbinei a variat intre 10 — 17,5 m

B - Tntre 1971-1977 cu un nivel al apei in amonte de 68 maAS

C - intre 1977-1985 cu nivelul de 69,5 maAS in amonte. In timpul acestei perioade s-au
inregistrat cele mai mari valori pentru caderea turbinei

D - intre 1985-1987 cu un nivel amonte egal valoric cu cel din proiectare, dar cu c3deri reduse
ale turbinei datorit3 Tnceperii punerii in functiune a hidrocentralei Portile de Fier I

E - dup3 1987 pan3 in prezent cind nivelul amonte a fost de 70,3 maAS. Tn acest timp, ciderea
turbinei a urcat cu pdn3 la 2.5 m

In prezent, nivelul amonte a mai crescut pan3 la 70,9 maAS (faza F) asa incat c3derea a
crescut cu pand la 2 m. Nivelul de referint3 pentru acumulatiile din amonte de hidrocentrali
este considerat nivelul apei de la locul de virsare al riului Nera in Dun3re, adicd 132 km
amonte de centrala Portile de Fier |.

Dupa constructia hidrocentralei Portile de Fier I in aval, la functionarea tranzitorie a
hidrocentralei Portile de Fier | (debitul era limitat inferior de debitul de navigatie de 2000 m3/s)
s-a prevdzut un nivel aval de 38,5 maAS corelat cu conditiile de navigatie prin Portile de Fier
Il. Acest fapt a crescut posibilit3tile de functionare tranzitorie a hidrocentralei PdF |, asa incat
ponderea energiei din regimuri variabile a crescut de la 40% la 80%.

Indicatorii care definesc modul de exploatare al grupurilor din central3 sunt:

o E- - energia electricd generat3 anual pe unitate

e P,y - puterea medie anual3 pe unitate

Txw - timpul de functionare Tn retea al grupurilor pe un an

v = x 100 (%) - coeficientul de functionare a turbinei

® 24 - numarul de opriri intr-un an ale unit3tilor
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Tabelul 5.1: Functionarea turbinelor Kaplan de la amenajarea hidroenergetica Portile de Fier |

Faza functiondrii Perioada Ey Pav ITnw | ku Zst
(ani) [GWh] | [MW] | [ore] | (%]

A 1970-1971 650 90 6400 | 73,0 | 60

B 1972-1977 900 127 7200 | 82,3 | 78

C 1978-1984 1060 140 7560 | 86,3 | 67

D 1985-1987 980 144 6840 | 78,1 | 148

E 1988-1993 850 136 6230 | 71,1 | 245

Din Tabelul 5.1 se observa c3, pana !a punerea in operare a hidrocentralei Portile de Fier Il in
aval, puterea medie si coeficientul de functionare au crescut constant datorit3 cresterii nivelului
apei amonte. Dupa aparitia hidrocentralei PdF Il functionarea PdF | este caracterizatd printr-o
scadere a coeficientului de functionare Tmpreun3 cu o crestere a puterii medii si a num3rutui
de opriri.

Perioada de revizii a grupurilor hidrocentralei poate fi monitorizat3d prin urm3torii indicatori:

® kg =100 — kppr — kuya = 100 — kps [%)] - disponibilitatea anuald pe unitate

o ky = kpm + kya [%)] - coeficientul de mentenant3 pe unitate

o kpy = 3760 x 100 [%)] - coeficientul de mentenant3 planificat pe unitate unde T'pyy

este timpul de mentenanta planificat

T,
kua= % x 100 [%)] - coeficientul de indisponibilitate sau de nefunctionare din cauza
defectdrii, unde Ty 4 este timpul de nefunctionare

Tabelul 5.2: Mentenanta turbinelor Kaplan de la amenajarea hidroenergetic3 Portile de Fier

Perioada kA kM kpM kUA
(ani) %] | (%] | (%] | [%]
1970-1971 730|170 | 144 | 2,63
1972-1973 86,5 | 135 | 12,1 | 1,42
1974-1981 948 | 5,2 51 0.1
1982-1993 91,1 8,1 8.1 | 0,02

In prima perioad3 de mentenantd, au fost reficute zonele cu distrugere cavitational3 din
apropierea butucului si a muchiilor de capit, distrugeri generate in urma cavitatiei de rost. De
asemenea s-au polizat muchiile de iesire ale paletelor rotorice. Perioada intre 1974-1981 este
caracterizatd prin printr-un coeficient ridicat de disponibilitate, iar dupd 1982 reparatiile au
fost mai multe datoritd fisurilor in statorul turbinei si pentru refacerea stratului anti-coroziv
din traseul turbinei. Pana la punerea in functiune a centralei PdF Hf in aval, au fost semnalate
fisuri cavitationale pe extradosul paletelor rotorice. Zonele cu fisuri mari au fost acoperite cu
sudura, iar zonele cu fisuri relativ reduse au fost rectificate. Pe doud palete rotorice din 6

BUPT



95 Aplicarea metodelor numerice in calculul curgerii din turbina Kaplan de la Portile de Fier |

grupuri au fost observate fisuri adanci si au fost reparate cu sudurd cu electrozi austenitici
fir3 preincilzire. In anul 1983 s-au semnalat fisuri la mbinarea paletei de aparat director cu
inelele superior/inferior, iar dup3 repararea acestora prin sudurd nu s-au mai observat ulterior
in aceast3 regiune.

in timpul primilor ani de functionare s-a observat c3 la deschideri mari ale aparatului direc-
tor, conform cu datele de proiectare, s-a obtinut puteri electrice mai mari. Mai mult, testele
facute pe generatorul electric au confirmat faptul c3 se poate spori puterea prin acesta. Pe
baza acestor studii LMZ a schimbat parametrii nominali de functionare ai turbinelor la:

e putere nominald 194 MW
e debit instalat 800 m3/s

In conformitate cu conditiile initiale de functionare, ciderea netd maxim3 a fost redusi la
30 m, iar indltimea de aspiratie a fost diminuatd cu 2,7 m (adicd nivelul aval a crescut peste
cota de referintd a rotorului cu incd 2,7 m). Aceste modific3ri in functionarea turbinelor de la
Portile de Fier | au innoit consideratiile cu privire la posibilit3tile de crestere a puterii instalate,
posibilitdti luate Tn considerare la retehnologizarea turbinelor.

Conform unor teste ficute pe grupurile de la PdF | in anul 1990 s-a constatat c3 se poate
creste puterea turbinelor la 204 MW si debitul la 840 m3 /s fird reconstructii aditionale sau
modificdri in turatia rotorului. Cresterea puterii turbinelor este de asemenea posibil3 pani la
214 MW cu un debit de 880 m?/s, dar in acest caz este nevoie de citeva reconstructii si o
modificare a diametrului rotorului pand la 9750 mm (caz rimas la faza de studiu unde s-au
ardtat implicatiile costisitoare din punct de vedere tehnico-economic).
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5.2 Geometria traseului hidraulic al turbinei Kaplan de la

Portile de Fier |

O detaliere a modalititii de descompunere geometrice a traseului turbinei Kaplan este

prezentatd in paragraful 2.2 al prezentei lucrari.

Camera spirald a turbinei Kaplan este de sectiune poligonald, redatd printr-un numir de
14 sectiuni echidistante la cate 15°. Unghiul de infdsurare al camerei spirale este de § = 225°,
Statorul turbinei Kaplan este format dintr-un numar de 11 coloane numerotate cu 2-12 in
sens orar (coloana cu numarul 1 este consideratd ca fiind pintenul camerei spirale). Instalarea

coloanelor statorice din Figura 5.1 este redatd in Tabelul

53.

Tabelul 5.3: Unghiurile de asezare ale coloanelor statorice pentru turbina Kaplan

| Numirul coloanei de stator | Unghiul de asezare |

2+3 43°
4 36°
5-12 62°

04

T -
-l
\> \ ]
0.2 i
0.1 i
no.2-3 \
00 f———r e ____T=
-01 | e
_0.2 2 1 " 1 " 1 " 1 i 1 i 1 2 1 . 1 " 1 2
00 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10

x/L {-]

Figura 5.1: Profilele hidrodinamice utilizate pentru coloanele statorice ale turbinei Kaplan de

la amenajarea hidroenergetic3 Portile de Fier |

Aparatul director al turbinei Kaplan de fa amenajarea hidroenergetica Portile de Fier | este
compus dintr-un numar de 32 palete simetrice standard. Axele de rotatie ale paletelor sunt

asezate pe un diametru de D, = 11m.
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Corelatia dintre deschiderea a, a aparatului director si deschiderea unghiulara a acestuia
este redat3 in relatia 5.1 utilizind valorile redate in [85] la care s-a aplicat o regresie polinomiala
ce asigurd un unghi a = 0° pentru deschidere a, = 0. Deschiderea unghiulard a, este mdsurata
de la pozitia complet inchis3 a distribuitorului. Deschiderea unghiulard 6 masurata intre coarda
paletelor directoare si tangenta la cercul de stivuire a axelor de rotatie ale distribuitorului (cercul
de diametru D,) are valoarea § = 7.065°.

ao = (1.515a — 0.00117a? — 0.00000194a3 -

D 51
-0.00000181a* + 0.0000000123a°) 106’0 (51)

Profilul paletelor de aparat director este redat adimensional in Figura 5.2, iar modul de asezare
al paletelor directoare este redat in Figura 5.6. Rotorul turbinei Kaplan de la amenajarea Portile

0.6 —T T T T L T T T v T T T 7
05 J
04 1
03 + -
0.2 4
I - | /_\-\ 4
= 0.0
\) ¥// 4
%
-0.2 .
-03 .
-04 | -
-05 .
-0.6 L I | P U N B U SN U U
-0.6 -0.5 -0.4 -0.3 ~0.2-0.1 0.0 0.1 0.2 03 04 05 0.6
x/L [-]

Figura 5.2: Profilele hidrodinamice simetrice standard alese pentru aparatul director al turbinei
Kaplan de la amenajarea Portile de Fier |

de Fier | contine un numar de z, = 6 palete si a fost redat printr-un numar de 6 sectiuni ale
caror elemente caracteristice sunt redate in Tabelul 5.4 in care unghiul 8, este m3surat intre
frontul retelei plane de profile si coarda profilului (Figura 5.3), iar marimile z4/L, z5/L, z./L,
Y/ L sunt m3surate de |a originea sistemului de coordonate pentru profilul hidrodinamic asezat
pe orizontald, origine presupusd in bordul de atac al profilului (bordul de atac are coordonatele
LE(0,0)).

Elementele geometrice utilizate in Tabelul 5.4 si Figura 5.3 sunt dup3 cum urmeazi:

i. R - raza cilindrului pe care este dispusd reteaua de profile;

ii. 3s — unghiul de instalare al profilelor in retea;
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ii. L — lungimea corzii profilelor;

_ 2R

iv. ¢ - pasul retelei;

“r
v. z4/L — pozitia relativd a grosimii maxime a profilului;

vi. d/L - grosimea maxim3 relativ3 a profilului hidrodinamic. In acest caz, grosimea profilului
este calculatd ca fiind distanta pe verticald intre curba de extrados si curba de intrados ale
profilului;

vii. x¢/L — pozitia relativd a s3getii maxime a profilului hidrodinamic;

viii. f/L — s3geata relativdi maxim3 a profilului, adic3 distanta maxim3 intre coarda profilului
si curba de schelet a acestuia;

ix. /L. y./L — pozitia relativi a axei de stivuire a profilelor hidrodinamice.

B

By

Figura 5.3: Elementele geometrice ale unei retele de profile

Tabelul 5.4: Elementele geometrice ale paletei rotorice din turbinele Kaplan de la amenajarea
hidroenergetica Portile de Fier |
Nr. | Razar | S, L zq/L | d/L | z4/L | f/L | zo/L | y./L
razd | [mm] | [ | [mm] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%]
1 46455 | 16.03 | 5599.1 | 25.65 | 2.21 | 54.11 | 1.33 | 34.2 | 1.15
4130.6 | 17.79 | 53056 | 27.05 | 3.43 | 5351 | 1.48 | 37.7 | 1.08
3613.8 | 20.10 | 49432 | 2745 | 498 | 5551 | 1.66 | 40.7 | 1.10
3098.9 | 23.36 | 44745 | 28.06 | 6.78 | 53.52 | 2713 | 428 | 1.43
2582.1 | 28.20 | 39275 | 30.06 | 9.21 | 5551 | 3.22 | 441 | 2.36
2375.0 | 30.48 | 3720.8 | 30.86 | 10.25 | 55.31 | 357 | 448 | 2.67

DO plWN

Tubul de aspiratie al turbinelor Kaplan de la amenajarea Portile de Fier | este reprezentat in
Figura 5.8.
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Figura 5.4. Profilele hidrodinamice utilizate pentru rotorul turbinei Kaplan de la amenajarea «

hidroenergeticd Portile de Fier |

5.3 Discretizarea domeniilor de analiza

Pentru discretizarea tuturor subdomeniilor de analizd s-au utilizat celule prismatice cu 6
fete. Cu acestea s-au obtinut retelele structurate ale camerei spirale+statorului, canalelor
periodice ale aparatului director si rotorului, precum si tubul de aspiratie ale turbinei.

La alegerea acestor celule de discretizare pentru retelele subdomeniilor de calcul al curgerii s-
a tinut seama de faptul c3 prin aceasta se obtin rezultate de o calitate superioara comparativ cu
celulele piramidale (4 fete) si numarul total de celule de discretizare este mai redus (aproximativ
la o treime) pentru o anumit3 geometrie impusa.

Reteaua de discretizare pentru fiecare din domeniile de calcul ale turbinei a fost realizatd
cu ndesiri ale acesteia in zonele in care se stie din literatura turbomasinilor hidraulice ca
apar gradienti ridicati ai m3rimilor hidrodinamici: presiune, vitez3, turbulent3 etc. Astfel s-a
utilizat un numdr sporit de celule de discretizare in apropierea suprafetelor solide ale coloanelor
statorice, ale paletelor de aparat director si rotor, suprafete care sunt de prima importantd
pentru surprinderea cu acuratete a transferului energetic. De asemenea, s-a recurs la indesirea
retelei de discretizare Tn apropierea peretilor canalului interpaletar de aparat director - inelele
superior si inferior ale distribuitorului - pentru a avea o cit mai precis3 solutie numeric3 a
campului hidrodinamic din regiunea de curburad a traseului meridian dinspre distribuitor spre
rotor.

Toate aceste indesiri ale retelelor de discretizare sunt realizate pe retelele initiale redate
in Tabelul 5.9 si sunt realizate’in preprocesorul Gambit [37]. Rafin3rile ulterioare ale retelelor
de discretizare conform Tabelului 5.9 sunt realizate in aplicatia FLUENT [36] de solutionare a
curgerii.
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5.3. Discretizarea domeniilor de analiza 61

Figura 5.5 Domeniul de analizi al camerei spirale a turbinelor Kaplan de la amenajarea
hidroenergeticd Portile de Fier | unde: 1 — pintenul camerei spirale; 2-12 — coloanele statorice;
13 — stalpul camerei spirale; 14 — aductiunea turbinei; 15 — sectiunea de intrare; 16 — sectiunea
de iesire; 17 — regiunea frontald a camerei; 18 — zona spiralatad a camerei
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Figura 5.6: Domeniul de analiz§ al aparatului director unde: 1 — inelul superior al traseului
hidraulic; 2 - suprafata de intrare; 3 — paleta de aparat director; 4 — inelul inferior al traseului
hidraulic; 5 ~ suprafata de iesire
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Figura 5.7: Domeniul de analiz3 al rotorului turbinelor Kaplan de la amenajarea Portile de Fier
| unde: 1 — suprafata de intrare; 2 — paleta rotoricd; 3 — butucul rotoric; 4 — suprafata de
iesire; 5 — suprafete periodice din conul tubului de aspiratie; 6 — suprafete periodice din rotorul
turbinei
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6

/

3

Figura 5.8: Domeniul de analizd al tubului de aspiratie unde: 1 — suprafata de intrare; 2 -
trecerea suprafetei circulare a conului in sectiune patrulaterd; 3 — cotul tubului de aspiratie; 4
— traseul din dreapta al tubului de aspiratie; 5 — domeniu de iesire in lacul aval al centralei; 6
— suprafata de iesire; 7 — suprafata liberd a lacului aval de turbind; 8 — planul de trecere din
tubu!l de aspiratie in lacul aval; 9 — traseul din stinga al tubului de aspiratie; 10 — pintenul
tubului de aspiratie

Tabelul 5.5. Calitatea retelei de discretizare a domeniilor de aparat director pentru toate
punctele de functionare alese utilizind coeficientul de distorsionare a celulelor EquiAngle Skew

[ Calitatea retelei | GM00O | GPO5 [ GP10 | GP15 | GP17 |
0.0-0,1 72520 | 72158 | 78814 | 88484 | 67915
0.1-0.2 38137 | 42613 | 42033 | 39845 | 46054
0.2-0.3 27051 | 27589 | 26686 | 27041 | 28867
0.3-04 22167 | 20560 | 22331 | 23699 | 21667
0,4-05 10072 | 8817 [ 7417 | 3501 | 3529
0,5-0.6 1593 | 1403 [ 1369 | 1324 | 1033
0.6-0.7 240 110 130 66 125
0,7-0.8 0 0 0 0 0
0.8-0.9 0 0 0 0 0
09-10 ’ 0 0 0 0 0

[ TOTAL | 171780 | 173250 | 178780 | 183960 | 169190 |

BUPT



5.3. Discretizarea domeniilor de analiz3d

65

248246

178793

69273
41926
25687 28325
13328
B
00 01 02 03 04 05 0.7 0.8 1.0

EquiAngie Skew

Figura 5.9: Calitatea retelei de discretizare a domeniului camerei spirale si statorului utilizaind
coeficientul de distorsionare a celulelor EquiAngle Skew (total elemente prismatice — 1390537)

Tabelul 5.6: Calitatea retelei de discretizare a domeniilor de aparat director pentru toate
punctele de functionare alese utilizind coeficientul de alungire a celulelor Stretch

| Calitatea regelei | GM00 | GP05 | GP10 | GP15 | GP17 |
0,0-0.1 5206 | 4948 | 4891 | 6503 [ 4656
01-0.2 16613 | 16289 | 18058 | 19261 | 17255
0,2-03 23320 | 23036 | 24445 | 25194 [ 23351
0,304 22403 | 22637 | 22723 | 23257 [ 21303
0,405 22385 | 21935 | 22404 | 22651 | 20627
0,5-0.6 21701 | 22318 | 22840 | 22906 | 20916
0,6-0,7 21752 | 23095 | 23602 | 23997 | 21863
07-08 19447 | 20153 | 20664 | 21019 | 20033
0809 17168 | 17150 | 17443 | 17474 | 17482
0,9-10 1695 | 1689 | 1701 | 1698 | 1704

[ TOTAL [ 171780 [ 173250 [ 178780 | 183960 | 169190 |
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Figura 5.10: Calitatea retelei de discretizare a domeniului tubului de aspiratie utilizind coefi-
cientul de distorsionare a celulelor EquiAngle Skew (total elemente prismatice — 103741)

Tabelul 5.7: Calitatea retelei de discretizare a domeniilor de rotor pentru toate punctele de
functionare alese utilizind coeficientul de distorsionare a celulelor EquiAngle Skew

| Calitatea retelei | GMOO | GPO5 | GP10 | GP15 | GP17 |
0,0-01 159868 | 153790 | 160725 | 160151 | 155420
0,1-0,2 146482 | 149192 | 159167 | 162718 | 169061
0,2-0,3 78140 83293 82676 94514 97818
0304 51158 50446 48047 50539 46594
0,405 25861 24843 23413 24981 24695
0,5-0,6 27817 26623 26937 26828 26455
0,6-0,7 11142 10147 10047 10175 10299
0.7-0,8 324 189 199 231 211
0,8-0,9 154 150 145 143 145
0,9-1,0 , 30 32 36 40 42

rTOTAL | 500976 ] 498705 l 511392 r530320 l 530740 ]
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Figura 5.11: Discretizarea camerei spirale si detaliu cu coloanele statorice
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Tabelul 5.8: Calitatea retelei de discretizare a domeniilor de rotor pentru toate punctele de

functionare alese utilizand coeficientul de alungire a celulelor Stretch

| Calitatea retelei [ GM0O | GPO5 | GP10 | GP15 | GP17 |
0,0-0,1 312 313 1518 1530 1696
0,1-0,2 10984 12025 15764 18455 19122
0,2-0,3 40726 36593 41580 48015 48238
0,3-04 120249 | 116791 | 121087 | 130602 | 131251
0,405 107833 | 116937 | 116905 | 125311 | 124999
0,5-0,6 79974 74258 75119 69256 69032
0,6-0,7 29703 29437 27592 25011 24077
0,7-0,8 32127 32668 32167 31466 31355
0,8-0,9 64342 64071 65150 65980 65414
0,9-1,0 14726 15612 14510 14694 15556

[TOTAL [ 500976 | 498705 | 511392 | 530320 | 530740 |

Fl

Figura 5.12: Discretizarea domeniului de aparat director
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5.4 Solutionarea ecuatiilor de curgere

Pentru a reduce erorile numerice care apar in urma solutionarii iterative a curgerii in domeni-
ile de analiz3 ale turbinei Kaplan, s-a recurs la utilizarea unui prag al reziduurilor de continuitate
pentru componentele vitezei si marimilor de turbulentd de 1e-4 pentru toate regimurile de calcul
si pentru toate domeniile de analiza ale turbinei.

De asemenea, pentru fiecare subdomeniu s-a calculat fluxul vitezei normale pe suprafetele
de intrare/iesire pentru a evalua precizia de solutionare numericd a ecuatiei de continuitate.
Eroarea relativi a pierderii de flux al vitezei normale in fiecare domeniu de analizd a fost cel
mult 0.01%.

Mai mult, pentru a reduce erorile de evaluare a pierderilor hidraulice si a solutionarii
ecuatiilor de miscare si continuitate, s-a utilizat succesiv pentru calculul numeric o schema
de ordinul 1 (First order upwind), apoi de ordinul 2 (van Leer) si apoi de ordinul 3 (MUSCL, cu
exceptia ecuatiei de continuitate) pentru toate componentele vitezei si turbulentei. Eroarea de
calcul a pierderilor hidraulice scade cu aproximativ un ordin de marime prin utilizarea schemelor
de discretizare de ordin superior.

Variabilele primare pentru solutionarea curgerii in turbina Kaplan sunt presiunea, compo-
nentele vitezei dup3 axele de coordonate si variabilele de turbulent3: energia cinetica specifica
turbulentd si viteza de variatie a acesteia (modelul x—e de turbulentd) sau vorticitatea (modelul
k — w de turbulen}d).

5.5 Convergenta numerica a algoritmului interfetei de a-
mestec

Solutionarea numericd a curgerii in interfata distribuitor-rotor s-a realizat prin utilizarea
algoritmului interfetei de amestec, a carui convergents s-a prezentat in Fig. 5.15-5.18.

Se observd ca modificarea presiunii si a componentelor vitezei este practic neglijabild de la
iteratia 50 la iteratia 60 ceea ce inseamn3 c3 solutia numericd a cAmpului de vitez3/presiune
este stabild din punct de vedere numeric.

Din analiza Figurii 5.16 se poate concluziona c3 viteza radiald a curentului prin interfata
distribuitor-rotor se stabilizeaza cel mai rapid comparativ cu celelalte componente ale vitezei
absolute, acest lucru asigurdnd o stabilizare a cdmpului hidrodinamic din rotor in ceea ce
priveste miscarile tridimensionale in lungul anvergurii paletei rotorice. Campul hidrodinamic pe
interfata distribuitor-rotor se stabilizeaz3 cel mai tarziu in apropierea butucului (conform Fig.
5.17-5.18), aceasta fiind din cauza existentei in apropierea butucului a vitezelor tangentiale
maxime pe aceastd interfata.
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Figura 5.15: Modificarea presiunii pe interfata distribuitor-rotor in timpul solutiondrii cuplate
cu ajutorul algoritmului interfetei de amestec
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Figura 5.16: Modificarea coeficientului vitezei radiale pe interfata distribuitor-rotor in timpul
solutionarii cuplate cu ajutorul algoritmului interfetei de amestec
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Figura 5.17: Modificarea coeficientului vitezei tangentiale pe interfata distribuitor-rotor in
timpul solutiondrii cuplate cu ajutorul algoritmului interfetei de amestec
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Figura 5.18: Modificarea coeficientului vitezei axiale pe interfata distribuitor-rotor in timpul
solutionarii cuplate cu ajutorul algoritmului interfetei de amestec
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Figura 5.19: Distributia presiunii totale normalizate pe interfata distribuitor-rotor unde <

Diot >= ptf)t este Tn domeniul de +2%
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Figura 5.20: Convergenta numerici a algoritmului interfetei de amestec unde L, =

Vi (v - )%, Lyo) este valoarea L, la prima iteratie, iar index reprezintd numdrul iteratiei
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5.6 Sensibilitatea solutiei numerice in functie de rafinarea
retelei de discretizare

Pentru a surprinde cdmpul hidrodinamic complex al curgerii in domeniile de calcul ale
turbinei este necesar3 o rafinare a retelelor de discretizare Tn anumite regiuni ale acestora dupa
anumite criterii de natur3d hidrodinamic3 sau ale particularitdtilor modelelor matematice de

solutionare.

Tabelul 5.9: Rafinarea retelelor de discretizare in timpul solutiondrii numerice a curgerii

Aparatul director GMO00 GP05 GP10 GP15 GP17
Initial 171780 | 173250 | 178780 | 183960 { 169190
Rafinarea 1 240380 | 241850 | 247380 | 252560 | 237790
Rafinarea 2 514780 | 516250 | 521780 | 526960 | 512190
Rafinarea 3 1612380 | 1613850 | 1619380 | 1624560 | 1609790
/ /
Rotorul GMO00 GP05 GP10 GP15 GP17
Initial 500076 | 498705 | 511392 | 530320 | 530740
Rafinarea 1 598976 | 596705 | 609392 | 628320 | 628740
Rafinarea 2 990976 | 988705 | 1001392 | 1020320 | 1020740
Rafinarea 3 2558976 | 2556705 | 2569392 | 2588320 | 2588740
/ /
[ Initial in tubul de aspiratie | 103741 |
Rafinarea 1 193411
Rafinarea 2 417691
Rafinarea 3 1330967

Rafinarea retelelor poate fi ficuta functie de regiunea geometric3 sau suprafata unui dome-
niu de calcul, dar se poate recurge la rafinarea retelelor de discretizare si conform cu con-
strangerile de naturd hidrodinamic3 impuse curgerii. Astfel, s-a recurs la rafinarea straturilor
de celule din vecindtatea peretilor solizi ai tubului de aspiratie al turbinei pentru a surprinde cu
acuratete desprinderile curentului de pe peretii tubului de aspiratie. De asemenea, s-a recurs
la rafinarea celulelor din vecindtatea extradosului si intradosului paletelor de aparat director si
rotor corelat cu valoarea parametrului de turbulent3 y*. Astfel s-a obtinut pentru parametrul
de turbulen{d y* o valoare de aproximativ 50 pentru subdomeniile de calcul utilizate. Rafin3ri
ulterioare ale retelei de discretizare conduc la resurse de calcul semnificative.
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Diagramele universale ale turbinei
hidraulice axiale Kaplan de la
Portile de Fier |

6.1 Curbele de garantie si curbele de cavitatie ale turbinei

Diagrama universald a modelului turbinelor Kaplan de la amenajarea hidroenergetica Portile
de Fier | este prezentatd in Figura 6.1 pentru turbina veche LMZ. in Fig. 6.2-6.5 se prezintad
curbele de garantie ale turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergeticd Poirtile de Fier |.

In Fig. 6.6 este prezentatd curba de cavitatie a instalatiei pentru turbina Kaplan de la
amenajarea Portile de Fier |.

6.2 Parametrii regimurilor de calcul investigate

Punctele de functionare ale turbinei Kaplan pentru care s-a efectuat solutionarea curgerii
au fost alese in conformitate cu datele din Figura 6.4. Astfel s-au ales punctul optim de
functionare (pentru o deschidere de rotor de 5°) si 4 puncte de functionare in afara regimului
optim. Datele caracteristice ale acestor puncte de functionare sunt cuprinse in Tabelul 6.1.
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6.2. Parametrii regimurilor de calcul investigate
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Figura 6.2: Curba de garantie a prototipului turbinelor Kaplan de ta Portile de Fier | (linie
plind) Tmpreund cu varianta propusd de Prof. Gajic (linie Tntreruptd) [39]

Figura 6.3: Cama combinatoric3 a prototipului turbinelor Kaplan de la Portile de Fier | [39]
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6. Diagramele universale ale turbinei hidraulice axiale Kaplan de la Portile de Fier |

Tabelu! 6.1: Punctele de functionare alese pentru calculul numeric situate a cadere constanta
H, = 27.83[m] pentru turbinele Kaplan de la Portile de Fier | [39]

|

Parametru

[ GP0O0 | GP05 | GP10 | GP15 | GP17 |

Debitul Q[m?>/s]

4243 | 5231 | 6605 | 8069 | 8758

Randamentul n[%]

93.48 | 93.77 93.7 93.6 91.62

Instalare aparat director
a,|mm]

4228 | 465.0 | 549.1 | 6243 | 638.6

Instalare rotor ¢[°)

-0.12 491 9.95 15.01 | 17.62

Putere rotor P[M W]

108.14 | 133.74 | 168.6 | 205.75 | 218.6

Turatie dublu unitar3d
ny1[rot/min| [54]

1286 | 1286 | 1286 | 128.6 | 128.6

Debit dublu unitar

0.891 1.099 | 1.387 | 1.695 | 1.840

Qu[m?/s]
Coeficient de cidere 0.432 0.432 | 0.432 | 0.432 | 0.432
. 2F
V= gl
Coeficient de debit 0.168 0.208 | 0.262 | 0.320 | 0.348
o= 51

TQOR3
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Capitolul 7

Rezultatele calculului numeric al
curgerii 3D in componentele
turbinei Kaplan

7.1 Incarcarea coloanelor de stator ale turbinei Kaplan

Statorul turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergetica Portile de Fier | este compus
din 12 coloane profilate (coloana numarul 1 este consideratd a fi pintenul camerei spirale)
si numerotate Tn sens orar ca in Figura 5.5. Distributia inc3rcarii coloanelor de stator prin
coeficientul de moment obtinut in urma simuldrii curgerii reale pentru puncte de functionare
variabile este prezentata in Figura 7.1.

in zona frontal3 a camerei (coloanele 2-5 de stator) coloanele sunt de coard3 redus3 asa
ncat forta obtinutd pe acestea poate avea efecte importante in ceea ce priveste fisurarea lor.
Cauza obtinerii fortelor mari pe coloanele din regiunea frontald a camerei este data de incidenta
ridicatd a curentului pe acestea. Tn general coloanele statorice sunt proiectate pentru a avea
tangenta la scheletul coloanei in bordul de atac aliniata la curentul incident, iar tangenta la
schelet Tn bordul de fug3 dat3 de un unghi constant de intrare a curentului in refeaua de aparat
director. Mai mult, bordurile de atac si respectiv cele de fugd ale coloanelor de stator sunt
pozitionate pe doud diametre fixe (impuse din proiectarea statorului). Pentru satisfacerea aces-
tor doud considerente, dacd ne referim spre exemplu la coloana statorica numarul 2, curentul
incident care intrd in camera spirala trebuie s3 fie deviat cu un unghi obtuz, chiar dacd aceasta
coloan are coarda cea mai mic3 dintre toate celelalte [20]. Acest fapt duce la cresterea sagetii
relative maxime a profilului hidrodinamic al acestor coloane ceea ce duce la pierderi hidraulice
semnificative si la desprinderi ale curentului pe extradosul coloanelor in apropierea bordului de
fugd, adic3 fenomene nestationare care reprezintd una din sursele’ de producere a vibratiilor
[80][78].

Coeficientul de moment reprezentat in Figura 7.1 a fost calculat cu formula 7.1 conform

normelor 1EC:
M

pn2 D>

De asemenea, incarcarea hidrodinamic3 preluatd de coloanele statorice creste odata cu de-

Cul-]= (7.1)
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Figura 7.1: Inc3rcarea coloanelor de stator pentru regimuri variabile de functionare a turbinei

bitul turbinat (punctul de functionare al turbinei). Cresterea incircarii este direct proportionald
cu v? obtinandu-se pentru coloanele statorice o diferent3 de sub 3% fin valoarea adimensio-
nalizatd cu patratul vitezei debitante la modificarea punctului de functionare. De amintit aici
faptul c3 si pentru camere spirale de turbind Kaplan de la alte amenajari hidroenergetice s-a
obtinut aceeasi dependentd a incarcarii functie de regimul de curgere chiar dac3d infasurarea
spiralei a fost sub unghiul de 180° si nu de 225° cum este cazul Portilor de Fier I. Aceasta
concluzie este de un real folos la calculul si analiza cdmpului hidrodinamic din turbinele Kaplan
si pentru a reduce timpul necesar studiului traseului amonte de rotorul turbinei Kaplan.

7.2 Campul hidrodinamic in vecinatatea rotorului turbinei
Kaplan

7.2.1 Campul amonte/aval de rotor

Studiul cdmpului hidrodinamic amonte si aval de rotorul turbinei Kaplan odatd cu mo-
dificarea punctului de functionare, dar la cddere a turbinei constant3, este de o importanta
deosebita pentru a putea fi utilizat Tn procesul de optimizare a rotoarelor turbomasinilor. Tn
urma optimizarii paletajului rotoric intr-un anumit punct de functionare este necesard verifi-
carea function3rii cu performante superioare energetice/cavitationale in puncte de functionare
diferite de cel de optimizare.

Coeficientul de presiune s-a definit ca fiind diferenta de presiune hidrostatic3 fat3 de iesirea
din rotorul turbinei raportatd la sarcina turbinei:

D — Pout rotor
Cp[_] = ngt‘I : (7~2)
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7.2. Campul hidrodinamic in vecinatatea rotorului turbinei Kaplan 83

De asemenea, coeficientul de presiune totald s-a definit ca fiind diferenta de presiune totala
fat3 de iesirea din rotorul turbinei raportatd la sarcina turbinei:

2 2
pv pY
(p+p92+ T) - <p+pgz+ 7)
out rotor

pgH

Coror = (7.3)
Pentru a cuantifica modificarea vitezei s-au folosit coeficientii de vitezd pentru componen-
tele vitezei astfel:
Uy Vu U, Um (7 4)
= . C ’ Cy, = . Cm = ‘
“= VR T VgH © T J2gH J2gH
Unghiurile vitezei absolute o si relative 3 s-au definit din triunghiul de viteze utilizind
viteza meridiand si viteza tangentiald, respectiv viteza tangential3 relativd, astfel:

a = arctg v—m, 8 = arctg Ym (7.5)
Uy Wy

Presiunea hidrostaticd este mai mare la periferie decdt la butuc din Figura 7.2 ceea ce
indica prezenta curentilor dinspre periferia traseului meridian al turbinei catre butuc pe interfata
distribuitor-rotor. De asemenea, presiunea creste la butuc odata cu debitul, iar la periferie scade
cu debitul pe interfatd pentru a ardta ci la periferia traseului meridian curentul se accelereaz3
puternic la iesirea din aparatul director al turbinei. Aceastd accelerare a curentului conduce
la dificult3ti ridicate de calcul numeric a incidentei curentului pe paletajul rotoric. De amintit
c3 modific3ri reduse ale incidentei la raze ridicate conduce la modificdri accentuate ale puterii
obtinute la periferia rotorului, aga cum se va ardta ulterior Tn paragraful 7.2.5.

Diferenta de presiune totald amonte/aval de rotorul turbinei este aproximativ constant3 si
unitar3 pentru toate punctele de functionare investigate. Acest fapt este Tn deplind concordant3
cu alegerea punctelor de functionare la cadere constant3.

Din distributia vitezei axiale se poate observa c3 pe interfata distribuitor-rotor nu exist3
recirculdri ale curentului. Acest fapt conduce la o bun3 stabilitate a algoritmului interfetei de
amestec asa cum s-a detaliat Tn paragraful 2.4. Chiar dacd implementarea automat3 original3d
din cadrul prezentei teze de doctorat dispune de corectii in cazul recircul3rilor, absenta acestora
va accelera procesul de convergentd a solutiei numerice pe interfata distribuitor-rotor.

Viteza radiald pe interfata distribuitor-rotor prezintd valori ridicate n regiunea de la butuc
si de la periferia paletei rotorice ceea ce duce la limitdri ale ipotezelor de proiectare clasica a
retelelor de profile pe cilindri coaxiali. Din literatura de specialitate se cunoaste c¢3 datorit3
interstitiilor paletei rotorice, retelele de profile extreme functioneaz3d cu randamente scazute
(chiar 70% pentru punctul optim de functionare).

Diferenta de moment hidraulic rv, este practic constantd pe rotorul turbinei si creste
parabolic catre periferia paletei rotorice unde paletajul rotoric este cel mai apropiat de reteaua
de aparat director. Aici curentul este rapid directionat cdtre reteaua de rotor cum se poate
observa si din distributia vitezei axiale pe interfata distribuitor-rotor.

Variatia unghiului vitezei absolute o nu este mai mare de 5° de la butuc la periferia paletei
rotorice. Cunoasterea acestui fapt are o important3 deosebit3 la recalcularea rapid3 a conditiilor
de functionare la puncte diferite de cel optim pentru optimizarea paletei rotorice.

Desi viteza radiald |a iesire din rotorul turbinei Kaplan prezintd valori scizute ceea ce ar
putea duce la o utilizare a conditiei de echilibru radial al presiunii ca si conditie la limit3,
totusi gradientul acesteia este semnificativ si de aceea s-a recurs la impunerea acestei conditii
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Figura 7.2: Distributia coeficientului de presiune hidrostaticd amonte/aval de rotorul turbinei
Kaplan

la iesirea din conul turbinei Kaplan. Echilibrul radial al presiunii provine din proiectia ecuatiei
de miscare in coordonate cilindrice:

ovy v2_ 19p

u

8z r  por

Uy (7.6)

De asemenea, viteza radiald arat3 o atasare a curentului pe peretii conului turbinei, evi-
tandu-se astfel o desprindere a curentului ceea ce ar conduce inevitabil la pierderi hidraulice
n conul turbinei. Mai mult, a iesirea din paletajul rotoric al turbinei viteza axiald (debitant)
este constantd v,. La butucul rotoric curentul prezintd o postrotatie negativd in deplin3
concordanta cu observatiile din literatura de specialitate. Unghiul vitezei absolute prezint3
variatii mari datoritd modificarilor catre postrotatia negativa a curentului si atasarea curentului
pe peretii conului tubului de aspiratie.
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Figura 7.4. Distributia coeficientului de vitez3 radiald amonte/aval de rotorul turbinei Kaplan
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Figura 7.5: Distributia coeficientului de vitezd tangentiald amonte/aval de rotorul turbinei

Kaplan

0.80 —

040 045 050 055 060 065 070 075 080 085 090 095 1.00
/R [-]

0.75} BUTUC interfata distribuitor-rotor

0.70
0.65

/1

0.60

0.55

llll'l‘TI

= 050
Q
045 |-
0.40

025

035
030 k >

T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T

aval rotor e —— 4

P
P —

- <.,
TR At i Bt s ————
. x,, _\-

NN NN W T [N NN TN GRS W S S G S WUNTE R G

0.28‘40 L

Figura 7.6: Distributia coeficientului de viteza axiald amonte/aval de rotorul turbinei Kaplan
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Figura 7.7: Distributia coeficientului de vitez3d meridiand amonte/aval de rotorul turbinei Ka-
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Figura 7.8: Distributia unghiului vitezei absolute amonte/aval de rotorul turbinei Kaplan.
Variatia brusc3 a unghiului aval de rotor se datoreaza vitezelor reduse tangentiale care schimba
local de semn si intervin direct n definitia unghiului vitezei relative (vezi ecuatia 7.5)
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Figura 7.10: Distributia momentului hidraulic amonte/aval de rotorul turbinei Kapian
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7.2. Campul hidrodinamic Tn vecinatatea rotorului turbinei Kaplan 89

7.2.2 Paletajul rotoric al turbinei Kaplan

Pentru a descrie efectul curgerii pe paletajul rotoric al turbinei Kaplan s-au utilizat liniile de
coeficient de presiune constantd C), precum si liniile de tensiune de frecare la perete constant3
Tw-

Aspectul general al liniilor de presiune constantd pe extradosul paletei rotorice aratd c3
acestea sunt aproximativ paralele cu bordul de atac si de fugd al paletei rotorice. Acest
fapt asigurd o reducere a efectelor tridimensionale de deviere a traiectoriilor particulelor citre
interstitiile paletei.

Pe extradosul paletei de rotor se observa aparitia unei regiuni de presiune scdzutd dinspre
periferia paletei C, = —0.2 (punctul de functionare GP05). Aceastd regiune se extinde catre
butucul rotoric, iar la cresteri ulterioare ale debitului turbinat apare o depresiune accentuata
de C, = —0.4 (punctul de functionare GP15).

Intradosul paletei rotorice nu prezint3 modificdri notabile ale coeficientului de presiune odata
cu modificarea debitului turbinat. Acest fapt conduce la concluzia c3 pentru optimizarea paletei
rotorice trebuie verificatd Tntotdeauna distributia de presiune pe extradosul paletei.

Pe paleta rotoric3 distributia tensiunii de frecare la perete indicd valori ridicate la periferie
atdt pentru extrados, c3t si pentru intrados, variatia acesteia fiind direct proportionald cu
raza. Pe extrados apare in punctul de functionare GP10 la periferie o regiune cu vaioarea
Tw = 800[Pa] Tn mijlocul retelei. De remarcat cd zona de mijloc a profilului corespunde cu
zona de s3geatd maxim3 a retelelor de profile pentru paletajul rotoric conform Tab. 5.4.

Odat3 cu cresterea debitului turbinat apar regiuni cu tensiuni de frecare de 1000 — 1200[ Pa]
pe extradosul paletei de rotor la periferie. Acest fapt conduce ta concluzia cd regimul de
functionare rotoric este dat de modificarea cAmpului hidrodinamic de la periferia paletei (ultima
treime a paletei).

Profilele hidrodinamice sunt cele mai lungi in aceastd regiune si foarte subtiri (sub 6%)
asa Tncdt modific3ri usoare ale curentului incident conduc la efecte sesizabile Tn functionarea
paletei. Sensibilitatea profilelor la curentul incident este sub modificarea de vitezd din darele
provenite din aparatul director cu atit mai mult cu cit periferia paletei rotorice este cea mai
apropiatd de reteaua in tandem a distribuitorului (stator+aparat director).

Cresterea tensiunii de frecare la perete la mijlocul retelei pe extradosul paletei rotorice la
periferie urmat3 de o scadere bruscd a presiunii in a doua jumdtate a retelei indica o accelerare
a curentului. Intensitatea acestui fenomen este in directd legdtura cu prezenta interstiiului
paletei care va induce un vartej de capit ce va afecta performantele energetice ale rotorului
cum se arata in paragraful 7.2.5.
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90 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D Tn componentele turbinei Kaplan

Figura 7.11: Coeficientul de presiune hidrostatic3 pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP00

Figura 7.12: Coeficientul de presiune hidrostatica pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP00
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Figura 7.13: Tensiunea de frecare la perete 7./ a. pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP0OO

Figura 7.14: Tensiunea de frecare la perete 7,.(PPa| pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP0O
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92 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan

Figura 7.15: Coeficientul de presiune hidrostatici pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP05

Figura 7.16: Coeficientul de presiune hidrostaticd pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP05
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Figura 7.17: Tensiunea de frecare la perete 7, [Pa] pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP05

Figura 7.18: Tensiunea de frecare la perete 7,,[Pa] pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP05
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94 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D Tn componentele turbinei Kaplan

Figura 7.19: Coeficientul de presiune hidrostatica pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP10
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Figura 7.20: Coeficientul de presiune hidrostatica pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP10
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Figura 7.21: Tensiunea de frecare la perete 7,.[Pa] pe extradosu! paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP10

Figura 7.22: Tensiunea de frecare la perete 7,,[Pa] pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP10
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96 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan

Figura 7.23: Coeficientul de presiune hidrostaticd pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP15
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Figura 7.24: Coeficientul de presiune hidrostatica pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP15
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Figura 7.25: Tensiunea de frecare la perete 7,,[ Pa| pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP15

Figura 7.26: Tensiunea de frecare la perete 7,,[Pa] pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP15
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98 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan

Figura 7.27: Coeficientul de presiune hidrostatica pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP17

7.2.3 Validarea campului de presiune din rotor

Pentru a valida cdmpul de presiune de pe paletajul rotoric s-a intersectat paleta de rotor
cu 3 cilindri coaxiali cu axa turbinei la 10-50-90% din distanta butuc periferie. Desfisurata
acestor cilindri coaxiali este prezentatd in Figura 7.31.

Analiza curgerii in aceste retele de profiie s-a ficut bidimensional in FLUENT si de asemenea
in comparatie cu retelele de profile NACA analoage pentru parametrii geometrici obtinuti.
Astfel s-au obtinut retelele de profile NACA 4610 (apropiere de butuc), NACA 2606 (pentru
firul mijlociu) si NACA 1603 (in apropiere de periferia paletei rotorice).

Din analiza Fig. 7.32-7.34 se conclude c3 incdrcarea bordului de atac este mai mare in
simularea curgerii 2D si scade spre bordul de fugd al paletei, acest fapt fiind in contradictie
cu rezultatele calculului 3D pe paleta rotoricd. Curgerea 3D surprinde asadar curentul, spre
deosebire de curgerea 2D, cu toate aspectele sale.

incircarea paletei de rotor este neuniforma in directie radiald deoarece diferenta de presiune
intrados-extrados creste la raze mai mari. Acest fapt prezintd o important3 ridicatd la opti-
mizarea paletei de rotor cind trebuie modificatd reteaua de rotor la periferie pentru grosimi
reduse de paletaj (sub 6%) si sigeti relative extrem de reduse (sub 1%).

7.2.4 Efecte tridimensionale in rotorul turbinei Kaplan

Efectele tridimensionale ale, curgerii in rotorul turbinei Kaplan sunt puse in evidentd cu
ajutorul vitezei radiale medii in intreg domeniul de rotor:

L (%’)2dvot

= T [dval (7.7)
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7.2. Campul hidrodinamic in vecindtatea rotorului turbinei Kaplan 99

Figura 7.28: Coeficientul de presiune hidrostatica pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP17

Figura 7.29: Tensiunea de frecare la perete 7,,[Pa] pe extradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP17
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100 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan

Figura 7.30: Tensiunea de frecare la perete 7, [Pa] pe intradosul paletei de rotor pentru regimul
de functionare GP17
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Figura 7.31: Intersectia paletei rotonce cu suprafete cilindnce s aplatizarea acestora
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Figura 7.32: Validarea coeficientului de presiune hidrostatics n vecindtatea butucului rotorului
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Figura 7.33: Validarea coeficientului de presiune hidrostaticd la mijlocul paletei rotorului
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Figura 7.34: Validarea coeficientului de presiune hidrostaticd in vecindtatea carcasei turbinei

Relevanta acestui coeficient este cu atdt mai mare cu cat comparatia se face pentru retele
de discretizare identice sau analoage.

Tn Figura 7.35 se observd devierea de la cilindru a traiectoriilor generate amonte de pale-
tajul rotoric pentru punctul optim de functionare GP05. Din cauza incdrcarii paletei de rotor
particulele sunt deviate citre butucul, respectiv carcasa, rotorului turbinei.

Din analiza Figurii 7.36 se poate conclude cd minimul curbei de variatie a vitezei radiale
medii pe rotorul turbinei Kaplan este atins in dreptul punctului optim de functionare GP05.
Efectele tridimensionale ale curgerii cresc la debite diferite de cel optim. Cu cat miscarile 3D
ale curentului sunt mai mici cu atit mai reduse sunt efectele limitarilor ipotezelor de proiectare
a retelelor de profile Tn ipotezele proiectarii clasice pe cilindri coaxiali fard miscari radiale intre
retele.
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Figura 7.35: Devierea liniilor de curent de la cilindru in rotorul turbinei in punctul optim de

functionare
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Figura 7.36: Cuantificarea vitezelor radiale in rotorul turbinei Kaplan in regimuri variabile de

functionare
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104 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D in componentele turbinei Kaplan

7.2.5 Puterea stereomecanica obtinuta la arborele turbinei. Curgerea
tridimensionala din interstitiul paletei rotorice cu carcasa turbinei
Kaplan

Variatia puterii stereomecanice functie de debitul turbinat este reprezentata in Figura 7.37
si se observd c3 la debite subnominale eroarea Tntre calculul 3D si experiment este practic
neglijabil3, iar la debit maxim (punctul de functionare GP17) eroarea este in jur de 8%.

Pentru a cuantifica eroarea in puterea stereomecanic3d datd de interstitiul paletei rotorice
cu coroana si butucul sferic al rotorului, s-a analizat curgerea tridimensionald in regiunea de
capat a paletei de rotor cu asezarea paletei corespunzitoare punctului de functionare GP17.

Domeniul de calcul este prezentat in Figura 7.38. Acesta este dat de un canal interpaletar
plan de latime 3007am si un interstitiu de 10mm situat in capdtul paletei de rotor. S-a analizat
curgerea doar pentru interstitiul paletei cu carcasa turbinei. Pentru acest punct de functionare
s-au obtinut 38.5[M W] far3 interstitiu si respectiv 29.9[M W] in varianta cu interstitiu, adici o
diferentd de 8.7[M W] ceea ce reprezinta 4% din puterea rotorului, adicd jum3tate din eroarea
de calcul a acesteia la punctul de debit maxim GP17.

Aceasta diferent3 este usor de explicat prin energia pierdutd in vartejul de capit al paletei
rotorice din Figura 7.40. De amintit ca domeniul de calcul utilizat este cu un interstitiu de
I3time constant3d si egald cu 10mm. Tn practica, |dfimea acestui interstitiu este variabild si
depinde de punctul de functionare al turbinei.

250 ¥ I T l T I T ]

225

numeric

200 —

175 — cxperimental

P [MW]

150 -

125 GPOS=BEP

100 s | ; 1 " 1 . | :
400 500 600 700 800 900
’ Q [mc/s]

Figura 7.37: Puterea obtinutd la arborele turbinei pentru regimuri variabile
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7.2. Campul hidrodinamic in vecindtatea rotorului turbinei Kaplan 105

Figura 7.38: Domeniul tridimensional utilizat la descrierea cdmpului din interstitiul paletd rotor
- carcasa turbinei pentru punctul de functionare GP17. Notatii: 1-sectiunea de intrare, 2-
sectiunea de iesire, 3-suprafetele periodice ale domeniului, 4-bordul de atac al paletei, 5-bordul
de fugd al paletei, 6-intradosul paletei de rotor, 7-extradosul paletei de rotor

2

Figura 7.39: Traiectoriile particulelor din cap3tul paletei rotorice in varianta fard interstitiu
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106 7. Rezultatele calculului numeric al curgerii 3D Tn componentele turbinei Kaplan

Figura 7.40: Traiectoriile particulelor din vecinidtatea interstitiului paletei rotorice in varianta
cu interstitiu

7.3 Campul hidrodinamic din tubul de aspiratie al turbinei
Kaplan

Curgerea din tubul de aspiratie al turbinei Kaplan este analizatd prin calculul eficientei
hidraulice a acestuia cu ajutorul energiei cinetice de la intrarea in tubul de aspiratie [4]:

h
npr =100 | 1 - 22 | (%] (7.8)

29

unde « este coeficientul lui Coriolis de neuniformitate a vitezei pe sectiunea de intrare in tubul
de aspiratie. in urma calcul3rii procentului de debit pe traseul din stanga, respectiv dreapta, al
tubului de aspiratie s-a constatat c3 la debitul optim raportul intre acestea prezintd un extrem.
Prin urmare pierderea de randament a tubului de aspiratie in afara optimului este dat3 doar de
regiunea de stagnare si apoi recirculare din conul turbinei (Figura 7.42) ceea ce este in deplin3
concordantd cu literatura de specialitate.

7.4 Concluazii

Campul hidrodinamic din distribuitorul turbinelor Kaplan prezintd o neuniformitate a vitezei
accentuat3 Tn regiunea frontald a aductiunii. Teoria clasica a proiectdrii statoarelor de turbina
hidraulic3 considera c3 solicitarea hidrodinamica a acestora trebuie s3 fie redus3 in comparatie
cu cea a paletajelor de aparat director. Cercetari recente [78, 79, 80] au dus la concluzia c3
pentru a avea o uniformizare a curentului amonte de rotorul turbinei Kaplan este necesar a
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Figura 7.41: Randamentul tubului de aspiratie in regimuri variabile de functionare

Figura 7.42: Traiectoriile particulelor in tubul de aspiratie al turbinei Kaplan pentru punctul
de functionare GP17
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Figura 7.43: Tmpértirea debitului in tubul de aspiratie pe traseul din stinga/dreapta

avea coloane statorice incarcate. Acest fapt este necesar in special pentru coloanele statorice
din partea frontald a camerei, coloane care prezintd pasul relativ cel mai ridicat si grosime
relativa maxima cea mai redus3 chiar dac3 liniile de curent din aceast3 regiune sunt deviate
cu mai bine de 90° pan3 la intrarea Tn aparatul director. Distributia incarcarii coloanelor de
stator este prezentatd in Figura 7.1 si se poate observa ca incarcarea coloanelor din regiunea
frontald a camerei este de 4-5 ori mai mare decit cele din regiunea spiralatd. Aceast3 incircare
hidrodinamicd Tmpreund cu Tnc3rcarea mecanicd a coloanelor dat3d de sustinerea plafonului
turbinei conduce la amorsarea de fisuri in materialul coloanelor statorice [19]. Aceeasi distributie
a Tncarcdrii coloanelor statorice s-a obtinut si pe alte turbine Kaplan ale altor hidroamenajari
chiar dac3 nfasurarea camerei era mai redusd (180° fata de 225°).

Presiunea obtinutd pe paleta de rotor in urma simularii curgerii 3D turbulente diferd com-
parativ cu simularea curgerii 2D n special in regiunea bordului de atac al paletei de rotor dupa
cum se poate observa n Fig. 7.32-7.34. Aceasta se datoreaz3 in special efectelor 3D din rotor
care sunt neglijate Tn apropierea bordului de atac pentru curgerea 2D (Fig. 7.35-7.36).

Cuantificarea erorilor de calcul numeric a puterii mecanice obtinute pe rotorul turbinei Ka-
plan datorate neincluderii interstitiului paletei cu butucul si respectiv cu carcasa este prezentatd
in paragraful 7.2.5. Se poate conclude c3 efectul intertitiului este major (mai bine de 50% din
totalul erorii) in obtinerea unei puteri mecanice apropiate de experiment.

in ceea ce priveste modelarea curgerii in tubul de aspiratie al turbinelor Kaplan trebuie
amintit cd Tn cadrul tezei s-a utilizat initial un cilindru orizontal atasat la iesirea din tubul de
aspiratie, caz in care erorile de calcul a diferentei de presiune din tub erau ridicate (zeci de
procente) [73]. Utilizarea in schimb a geometriei exacte de la hidroamenajarea Portile de Fier
| a condus la reducerea cu un ordin de m3rime a acestor erori numerice de calcul.
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Calculul pierderilor hidraulice si
randamentul hidraulic

Caderea totald a turbinei se defineste ca diferenta Intre energiile specifice mediate pe in-
trarea si iesirea din turbind. Evaluarea acesteia se face prin insumarea diferentelor de energie
specificd pe segmente ale traseului hidraulic:

2
A <pliq +z + ;_> - AECS + AEst + AEad + AEmec + Ab‘rot, + Ab‘fa = Hf (81)
g

Energia mecanic3 specificd mediat3d pe o anumit3 sectiune s se calculeaza ca fiind:

2

P v Lo

= +z+— | (7-7)ds
E:m(pg 29)

* If, (@-7A)ds

(8.2)

In ecuatiile de mai sus, indicii utilizati reprezinta:

a) cs pentru camera spirald a turbinei — de la suprafata de intrare in camera spirald si pana la
intrare in stator;

b) st pentru statorul turbinei — de la suprafata de intrare in stator pand la suprafata cilindrica
aval de statorul turbinei;

¢) ad pentru aparatul director al turbinei — de la o suprafatd cilindrici amonte de paleta
directoare pan3 la interfata dintre aparatul director si rotor;

d) mec reprezint3 partea din energia din rotor transformatd in energie mecanica;

e) rot pentru pierderile in domeniul rotoric — de la suprafata de interfatd dintre aparatul
director - rotor si pan3 la planul orizontal de la iesire de pe ogiva rotorului care corespunde
cu suprafata orizontal3 de intrare in domeniul tubului de aspiratie;

f) ta pentru tubul de aspiratie al turbinei — de la suprafata de intrare in acesta si pana la
iesirea din turbina.
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110 8. Calculul pierderilor hidraulice i randamentul hidraulic

Dac3 se imparte ecuatia 8.1 cu H; se obtine:

hcs hst had hmec + hrot hta

— + — + +—=1.0 8.3
g 0w " H CH CHCOH (83)
Termenul dat de energia mecanica este:
MQ
hmee _ pgQ
= = 8.4
H ~H ™ (84)

si reprezintd randamentul hidraulic al turbinei, coeficient care se mdsoard experimental pe
statiunile de incercare a turbinelor conform normelor internationale [54].

Momentul hidrodinamic rezultat la arborele turbinei este dat de Tnsumarea momentelor
elementare pe suprafata paletei de rotor date de fortele de presiune si cele viscoase:

o - . dv
M= > #x(pds)+7x (p=-d3) (8.5)

paleta rotor

Asadar randamentul hidraulic al turbinei 7, este obtinut numeric dupa ce se scad toate
pierderile din traseul turbinei [17}:

out ta

AFE
ne=10- Z H, (8.6)

in cs

Din analiza pierderilor hidraulice redate in Tabelul 8.1 reiese cd acestea sunt in proportie de 1 :
3 : 4 pentru aparatul director, rotor si tub de aspiratie. Pierderile hidraulice in statorul turbinei

Tabelut 8.1: Pierderile hidraulice de pe fiecare element al turbinei Kaplan de la amenajarea
hidroenergetica Portile de Fier | exprimate in procente din caderea totalad a turbinei

Punct de e o S | miw | T T
functionare

GPOO 0.062 0.156 0.798 95.024 2.689 1.271
GP0O5=BEP 0.007 0.022 0.829 93.831 2.340 2971
GP10 0.014 0.034 0.605 92.885 2.282 4.180
GP15 0.017 0.047 0.567 91.442 2.366 5.561
GP17 0.022 0.055 0.555 91.099 2.403 5.865

sunt de aproximativ 3 ori mai mari fat3 de camera spirald pe masur3d ce liniile de curent sunt
modificate de la intrarea in stator pan3 la intrarea in aparatul director [70]. De asemenea viteza
curentului Tn stator creste fat3 de camera spirald si odatd cu aceasta si pierderile hidraulice
sunt mai mari. Pierderile hidraulice n aparatul director se datoreaza in principal accelerarii
curentului in zona acestora dat fiindc3 grosimea relativa a acestor palete este ridicat3 si pasul

nD
lativ este red ° =0.88).
relativ este r us(32Lad 0.88)
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8.1. Concluzii 111

Tabelul 8.2: Analiza valorilor calculate numeric comparativ cu cele masurate experimental
pentru punctul de functionare optim ales al turbinelor Kaplan de la amenajarea hidroenergetica
Portile de Fier |

| Parametru | GP0O [ GPO5 | GP10 | GP15 | GP17 |

3

Debitul turbinei [mT]

- experimental 4243 523.1 660.5 806.9 875.8

- numeric 424.0 522.7 659.8 806.3 874.9

- eroare (%] 0.06 0.08 0.11 0.08 0.11

Caderea turbinei [m]

- experimental 27.83 27.83 27.83 27.83 27.83

- numeric 27.36 28.40 29.76 30.17 30.51

- eroare (%] 1.70 -2.05 -6.92 -8.41 -9.62

Puterea mecanica (M W]

- experimental 108.14 | 133.74 | 168.6 | 205.75 | 218.6

- numeric 107.91 | 136.34 | 178.52 | 217.74 | 238.02

- eroare [%)] 022 | -195 | -5.88 | -5.83 | -8.88

Randamentul turbinei [%)]

- experimental 93.5 93.8 93.7 93.6 91.6

- numeric 95.0 93.8 92.9 91.4 91.1

- eroare (%] -1.7 -0.1 0.9 23 0.6

Constantele utilizate Tn cadrul calculului numeric sunt: turatia rotorului - 71.429 [rpm],
diametrul rotorului - 9.5 [m], densitatea apei - 998.2 [kg/m3], acceleratia gravitational3 -
9.8066 [m/s?]. Din analiza valorilor prezentate in Tabelul 8.2 se poate observa c3 rezultatele
numerice obtinute in urma calculului numeric prezintd diferente de ordinul a 1-3% pentru
m3rimile definitorii ale punctului de functionare optim — debitul Q si ciderea H. Puterea
hidrodinamic3 obtinut3 Tn urma calculului numeric este mai mare cu aproximativ 2% dec3t cea
experimentald, aceasta si din cauza ipotezelor simplificatoare ale calculului numeric de a nu
lua in considerare rostul dintre palete si traseul hidraulic (vezi paragraful 7.2.5).

Randamentul turbinei Kaplan calculat numeric este cu 0.1% mai mic decit cel experimental
corespunzitor puactului optim de functionare investigat acest fapt datorandu-se si faptului c3
efectele 3D sunt minime in punctul optim de functionare (vezi Figura 7.36).

8.1 Concluzii

Calculul pierderilor hidraulice pe fiecare element din componenta traseului hidraulic al tur-
binei Kaplan a permis cuantificarea functie de regimul de functionare a transformarilor ener-
getice ce apar Tn componentele turbinei. Astfel se poate conclude c3 pierderile din camera
spirald si statorul turbinei sunt practic neglijabile pentru toatd plaja de debite investigate in
prezenta lucrare. Pierderile din aparatul director al turbinei si din rotor se modifica relativ
putin (de ordinul procentelor) chiar si la debite relativ dep3rtate de optim. in schimb pierderea
hidraulica din tubul de aspiratie creste continuu odatad cu debitul turbinat. Dac3 pierderile
hidraulice din tubul de aspiratie sunt mai putin de jum3tate din pierderile din rotor pentru
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Figura 8.1: Distributia randamentelor hidraulice in turbina Kaplan la regimuri variabile de
functionare. Notatii: 1-aval camera spiral3, 2-aval stator, 3-aval aparat director, 4-aval rotor,
5-randamentul turbinei obtinut numeric, 6-randamentul turbinei obtinut experimental
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8.1. Concluzii 113

debite reduse, la debite mari pierderile din tubul de aspiratie sunt mai mult decit dublul celor
din rotor. Modificarea pierderilor din tubu! de aspiratie al turbinei influenteaza "n mod direct
distributia randamentului turbinei la regimuri in afara optimului.
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Capitolul 9

Simularea si analiza curgerii
bifazice in rotorul turbinei Kaplan

Simularea numerica a curgerii cavitationale in rotorul turbinei Kaplan de la amenajarea

hidroenergeticd Portile de Fier | a fost realizatd cu ajutorul programului comercial Fluent 6
[36]. Pentru aceasta s-a utilizat un model bifazic de curgere lichid-vapori implementat in
programul amintit. Printre ipotezele acestui calcul se enumerd urmatoarele:

curgerea bifazicd a fost solutionatd doar in interiorul domeniului rotoric. Cu alte cuvinte
pierderile hidraulice din restul turbinei (camera spirald, statorul, aparatul director si tubul
de aspiratie) au fost considerate ca fiind constante si egale cu cele din regimul f3r3 cavitatie
utilizind modelul monofazic pentru curgere;

. modelul bifazic de curgere apa-vapori, utilizat ca amestec lichid in cadrul solutionarii cal-

culului numeric cavitational, implementat in programul comercial Fluent 6 [36] nu ia in
calcul implozia bulelor de cavitatie, fenomen ce influenteaz3 pierderile hidraulice din rotorul
turbinei Kaplan si respectiv randamentul hidraulic al acesteia;

solutionarea curgerii in domeniul rotoric a fost efectuatd utilizénd un cdmp incident sta-
tionar si omogen in directie circumferentiald, acestea fiind rezultatul cuplarii cdmpului
hidrodinamic din interiorul rotorului cu cel din aparatul director utilizand tehnica interfetei
de amestec. Acest fapt implicd urmatoarele consecinte:

e desprinderea cavitatiei si incipienta cavitationald datoratd modificarii incidentei cu-
rentului pe paleta de rotor nu sunt luate in considerare;

e modificarea conditiilor la limit¥ de intrare in domeniul rotoric functie de influenta
amonte a cavitatiei atasate pe paletajul rotoric este neglijata;

. modelul de cavitatie implementat in Fluent 6 si utilizat in cadrul simul3rii curgerii cavita-

tionale solutioneazi doar tipul de cavitatie atasatd, asa Tncat cavitatia de vartej nu este
solutionats;

geometria rotorului turbinei Kaplan nu include rostul dintre paletajul rotoric si traseul
hidraulic (butuc-periferie). Acest fapt influenteazd semnificativ incipienta cavitationald
obtinut3 numeric conducind la un coeficient de incipientd cavitationald diminuat.
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116 9. Simularea si analiza curgerii bifazice in rotorul turbinei Kaplan

Figura 9.1: Coeficientul de presiune hidrostatici pe extradosul paletei rotorice la incipient3
cavitationald (BEP)

4

Figura 9.2: Tensiunea de frecare la perete 7, [Pa] pe extradosul paletei rotorice la incipient3
cavitational3d (BEP)
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Figura 9.3: Aparitia cavernei de cavitatie pe extradosul paletei rotorice in bordul de atac spre
butuc (BEP)

Figura 9.4: Coeficientul de presiune hidrostaticd pe extradosul paletei rotorice la randament
maxim (BEP)
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w500 =
a2 680 BTy
L

Figura 9.5: Tensiunea de frecare la perete 7,.//’a] pe extradosul paletei rotorice la randament
maxim (BEP)

Figura 9.6: Caverna de cavitatie pe extradosul paletei rotorice la randament maxim (BEP)
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Figura 9.7: Coeficientul de presiune hidrostaticd pe extradosul paletei rotorice la deprecierea
randamentului (BEP)

Figura 9.8: Tensiunea de frecare la perete 7,,[Pa| pe extradosul paletei rotorice la deprecierea
randamentului (BEP)
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120 9. Simularea si analiza curgerii bifazice n rotorul turbinei Kaplan

Figura 9.9: Caverna de cavitatie pe extradosul paletei rotorice la deprecierea randamentului
(BEP)
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Figura 9.10: Variatia puterii stereomecanice la arborele turbinei Kaplan in regim bifazic de
curgere cavitationald (BEP)
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Figura 9.11: Variatia pierderilor hidraulice din rotorul turbinei Kaplan n regim bifazic de
curgere cavitationald (BEP)
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Figura 9.12: Variatia ciderii turbinei Kaplan in regim bifazic de curgere cavitationald (BEP)
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Figura 9.13: Variatia randamentului hidraulic al turbinei Kaplan in regim bifazic de curgere
cavitationald - diagrama primara de cavitatie (BEP)

Coeficientii de cavitatie se definesc in modul urmitor [54]:

I. oinst - coeficientul de cavitatie al instalatiei sau coeficientul de cavitatie Thoma, relatia
9.1,

ii. o; - coeficientul de cavitatie al instalatiei pentru care apare incipienta cavitationald (local
presiunea scade sub presiunea criticd de vaporizare);

iii. og - coeficientul de cavitatie al instalatiei de la care apare sciderea randamentului cu 0.5%
catre 0g.5;

iv. 0g.5 - coeficientul de cavitatie al instalatiei pentru care randamentul are o scidere cu 0.5%
comparativ cu regimurile fara cavitatie;

Patm — pvap + ngs
pgH
Randamentul hidraulic al turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier | in
punctul optim de functionare prezint3 o crestere cu aproximativ 0.5% comparativ cu regimul
fard cavitatie (Figura 9.13), aceasta in momentul reducerii pan3 la valoarea de ;.5 = 0.36
a coeficientului de cavitatie al instalatiei. Cresterea randamentului se datoreaz3 aprecierii cu
aproximativ 3% a puterii mecanice preluate de rotorul turbinei si a scaderii pierderilor hidraulice
din turbina Kaplan. Incipienta-cavitationald este obtinutd pentru o valoare de o; = 0.6 din
cauza obtinerii unei faze de vapori pe bordul de atac al extradosului paletei rotorice spre butuc
(Figura 9.3). Valoarea coeficientului de cavitatie al instalatiei pentru care se obtine o scidere
a randamentului turbinei cu 0.5% comparativ cu regimul fara cavitatie este de og.5 = 0.344 si

corespunzator vom avea o valoare de o, = 0.351.

Cinst = (nivelul de referinta este centrul sferei rotorice) (9.1)
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Caderea turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergeticd Portile de Fier | prezintd o
crestere cu aproximativ 2% de la regimul fird cavitatie pan3 la regimul cu valoarea de 0.36
a coeficientului de cavitatie al instalatiei. Aceast lucru este influentat de cresterea puterii
mecanice preluate de rotorul turbinei odata cu aparitia si dezvoltarea cavitatiei pe bordul de
atac al extradosului paletei rotorice (Fig. 9.10 si 9.3). Odat3 cu desprinderea cavitatiei din
apropierea periferiei extradosului paletei rotorice la regimul de cavitatie 0,5, = 0.31 apare o
crestere cu aproximativ 75% a pierderilor hidraulice (vezi Figura 9.11) comparativ cu regimul
de oinst = 0.36 ceea ce duce la o apreciere cu 4% a ciderii turbinei.

Pierderile hidraulice din rotorul turbinei Kaplan sunt aproximativ constante pan3 la regi-
mul cu valoarea de 0.36 a coeficientului de cavitatie al instalatiei [104]. Pentru ultimul regim
analizat corespunzator valorii de o;,, = 0.31 s-a obtinut o crestere semnificativa a pierderilor
hidraulice (cu aproximativ 1.1 [m] - Figura 9.11), aceasta datorandu-se efectelor nestationare
de curgere date de desprinderea si reatasarea cavitatiei pe extradosul paletei de rotor (vezi
Figura 9.9). Din cauza aprecierii pierderilor hidraulice in regimul de 7,5 = 0.31 s-a obtinut
scaderea randamentului hidraulic global al turbinei (Figura 9.13). Aceastd crestere a pierderilor
hidraulice este influentat3 si de modificarea liniilor de presiune [69] pe extradosul paletei rotorice
(vezi Figura 9.7).

Puterea mecanicd a turbinei Kaplan de la amenajarea hidroenergetica Portile de Fier |
creste odat3 cu diminuarea coeficientului de cavitatie al instalatiei ¢,,5. Cresterea puterii
mecanice corelatd cu sciderea pierderilor hidraulice (Figura 9.11) duce la aprecierea ciderii
totale a turbinei Kaplan (Figura 9.12) si la aprecierea randamentului (Figura 9.13). Tn ultimul
regim corespunzitor lui 0;,5: = 0.31 puterea mecanicd scade datoritd modificarilor curbelor de
presiune pe paleta de rotor (vezi Figura 9.7).

Tn urma vizualizirii regiunilor in care fractia volumicd a amestecului apa-vapori depaseste
valoarea de 0.01 pentru faza de vapori (faza secundar3d) s-a putut observa c3 odat3 cu dimi-
nuarea coeficientului de cavitatie al instalatiei 0,4 de la valoarea de 1.02, nu exista regiuni
care sa dep3seascd aceastd valoare pentru fractia volumic3 [63]. Pentru regimul corespunzitor
unei valori a coeficientului de cavitatie al instalatiei de 0.6, apare o zond de cavitatie pe bordul
de atac al extradosului paletei de rotor in apropierea butucului paletei (zona 1 de cavitatie)
[44][57]. Aceasta se dezvolt3 Tnspre periferia paletei simultan cu sc3derea coeficientului de
cavitatie al instalatiei, iar la regimul de 0;,,; = 0.40 apare o alta zona de cavitatie la periferia
paletei rotorice in a doua jum3tate a acesteia inspre bordul de fugd (zona 3 de cavitatie [9]).
Cavitatia din zona 3 se extinde Tnspre butucul paletei rotorice, iar la regimul cu gips = 0.31
aceasta se deplaseazid catre bordul de fugd al paletei si apare desprinderea de pe paleta de
rotor [68][71]. Acest fenomen produce accentuarea pierderilor hidraulice si respectiv sciderea
randamentului hidraulic cu 3.5%.

in Figura 9.14 se propune o metod3 originald [15] de analiz3 a performantelor cavitationale
ale turbinelor prin cuantificarea in coordonate semi-logaritmice a volumului relativ de vapori
functie de coeficientul de cavitatie al instalatiei 0;ns¢ pentru punctul optim de functionare
GPO05 si punctele de functionare cu debit mai mic GPQO, respectiv mai mare GP10.

In (mo%) ~ A+ Bounet (9.2)
Olref
AmR3 .
Voles = 7r—S"’M(l ) (9.3)

unde v = 0.448 este diametrul relativ al butucului. Aceasta reprezentare a variatiei volumului
de vapori este util3 pentru a putea compara din punct de vedere cavitational regimuri diferite
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de functionare. Totusi, pentru o caracterizare am3nuntita a curgerii cavitationale este necesar
a se analiza caracterul nestationar al cavitatiei si localizarea acesteia. Dupd cum s-a ardtat
in distributia cavernei de cavitatie in Figura 9.9 diminuarea performantelor turbinei apare in
momentul in care caverna de cavitatie atinge bordul de fug3 al paletei rotorice, afectand unghiul
de iesire al curentului de pe paletajul rotoric [16].
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Figura 9.14: Variatia volumului relativ de vapori functie de coeficientul de cavitatie al instalatiei

9.1 Concluzii

Prezentul capitol a cuantificat performantele cavitationale ale turbinelor initiale de la Portile
de Fier | atit pentru punctul optim de functionare cit si in afara acestuia la cidere cons-
tantd (H = Hop). Esential in trasarea curbelor primare de cavitatie si stabilirea principalilor
parametri de cavitatie (0;, 0,, 0o.5) este stabilirea cu precizie a conditiilor la limit3 la iesirea
din rotorul turbinei functie de coeficientul de cavitatie al instalatiei. Cu alte cuvinte, pentru a
avea o precizie ridicatd a parametrilor de cavitatie este necesar a calcula cu precizie ciderea de
presiune pe tubul de aspiratie al turbinei in punctul de functionare considerat. Pentru aceasta
s-a folosit geometria exactd de la amenajarea Portile de Fier | pentru iesirea din tubul de
aspiratie al turbinei impreun3 cu conditiile de functionare reale ale punctelor de functionare
investigate. Simplificarea conditiei de iesire din tubul de aspiratie prin utilizarea unui cilindru
orizontal prezint3 erori ridicate in stabilirea diferentei de presiune pe tubul de aspiratie (in [73]
s-a utilizat un cilindru orizontal la iesirea din rotorul turbinei pentru a putea compara rezultatele
numerice din tubul de aspiratie cu experimentul dat de modelul pe standul de incercare).
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Tn prezenta lucrare s-a propus o metod3 originald de analizd a performantelor de cavitatie a
turbinelor prin compararea variatiei volumului relativ de vapori generat functie de coeficientul
de cavitatie al instalatiei. Prin aceastd metod3 se pot compara regimuri de functionare diferite
de pe diagrama colinard a unei turbine (indiferent de tipul acesteia), dar un avantaj al acestei
metode este dat de faptul c3 se pot compara regimuri cavitationale ale unor turbine diferite.
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Capitolul 10

Aplicatia originala de calcul
TurboCADoptim pentru
optimizarea turbomasinilor

10.1 Descrierea generala a aplicatiei TurboCADoptim

Aplicatia TurboCADoptim a fost conceputd si dezvoltatd pentru protectarea 'n timp real,
analiza si optimizarea turbomasinilor hidraulice: turbine (axiale si radial-axiale) si pompe cen-
trifuge. Autorul aplicatiei este autorul prezentei teze care a beneficiat de-a lungul perioadei
de doctorat de experienta colectivelor de cercetare de la Centrul National pentru Ingineria Sis-
temelor cu Fluide Complexe - Universitatea Politehnica din Timisoara (condus de Prof. Resiga
R.), Laboratorul de Masini Hidraulice - Universitatea din Stuttgart (condus de Prof. Goede E.)
si Laboratorul de Masini Hidraulice - Scoala Politehnic3 Federald Lausanne (condus de Prof.
Avellan F.).

design
analysis
optimization

L {

JUl bOCAD()p\;\“\ |

Figura 10.1: Logo-ul aplicatiei TurboCADoptim

Inceputurile aplicatiei TurboCADoptim se regisesc in anul 2001 cand in limbajul de progra-
mare Fortran s-a solutionat curgerea potential3 intr-un traseu meridian de turbind hidraulica.
Mai apoi s-a trecut la rescierea codului in limbajul C++ de programare, aceasta si pentru a
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128 10. Aplicatia original3 de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor

nlesni trecerea la interfata graficd GUI. Interfata GUI a fost dezvoltatd incepand cu 2004 sub
aplicatia Qt Designer 3 sub sistemul de operare Linux.

Mai precis codul TurboCADoptim este structurat pe doud nivele de operare: interfata
GUI si executabilul C++. Desi utilitarele de analizd/optimizare si legatura cu pachetele de
aplicatii conexe sunt implementate in GUI, nucleul central al modificarii geometriei paletajelor
si traseului meridian sunt grupate in executabilul TurboCADoptim care va fi chemat in fundal
de GUI.

Strategia de utilizare a aplicatiei TurboCADoptim este prezentatd in Figura 10.2. Aplicatia
TurboCADoptim porneste de la o solutie initiald a paletajului rotoric existentd sau obtinuta
printr-o proiectare preliminard dup3 care se genereazd domeniul de analiza si se calculeaz3
cdmpul hidrodinamic din rotor. Functie de anumite criterii obiectiv prezentate in Figura 10.2
se trece la modificarea paletei rotorice. Mai multe detalii despre modificdrile implementate vor
fi prezentate in paragrafele ce urmeazi. Dac3 solutia geometricd a paletei de rotor corespunde
cerintelor impuse de functionare, atunci se trece la calculul cuplat al curgerii intre rotorul
obtinut si tubul de aspiratie al turbinei. Tn final se verific3 parametrii de functionare ai turbinei
noi pentru puncte de functionare in afara punctului considerat pentru optimizare.

Pentru generarea domeniilor 2D /3D de calcul numeric si pentru efectuarea calculelor de
curgere, aplicatia TurboCADoptim cheama c3teva pachete conexe. Cel mai important pachet
este FLUENT cu preprocesorul Gambit pentru generarea geometriei [36]. in cadrul Turbo-
CADoptim a fost implementatd i o solutie de calcul potential al cAmpului hidrodinamic din
domeniile de calcul 2D pentru situatia in care nu se dispune de o licent3 de utilizare a pachetului
FLUENT, insa pentru calcule 3D si pentru precizie sporitd de calcul a cAmpului hidrodinamic
este de preferat a se utiliza distributia FLUENT. Pe 1ang3 acest pachet, aplicatia TurboCADop-
tim acceseazad pachetele de graficd ImageMagick, grace si xfig, precum si distributia Gnuplot.
De asemenea trebuie mentionat cd TurboCADoptim inglobeazd performantele utilitarelor de
programare sub sistemul de operare Linux cum ar fi Korn Shell [93].

Interfata TurboCADoptim prezentat3d in Figura 10.3 dispune de o bar3d de meniuri situat3
n partea superioara a acesteia si contine urmatoarele meniuri:

e File si Edit - contin comenzile standard de procesare/editare a GUI si ale fisierelor de
tip text, precum si utilitarele de accesare a nucleului TurboCADoptim si a sistemului de
licenta implementat in TurboCADoptim ;

e View - contine comenzile de manipulare a barelor de butoane plasate in partea superioara
si pe marginile interfetei TurboCADoptim ;

e Plane - contine utilitarele de generare - calcul numeric - analiza a domeniilor 2D cum
sunt retelele de profile si traseele meridiane ale turbomasinilor;

e Space - inglobeaz3 facilitatile de proiectare - analizd - optimizare a paletajelor de dis-
tribuitor si rotor din componenta turbomasinilor hidraulice;

e Execute - contine leg3turile intre interfata GUl a TurboCADoptim cu pachetele conexe
amintite mai sus;

e Tools - confer3 utilizatorului GUI posibilit3tile de afisare in TurboCADoptim a graficelor
si suprafetelor, editarea fisierelor de comenzi din FLUENT cu implementarea algoritmului
interfetei de amestec 2.4,

e Help - contine descrierea aplicatiei TurboCADoptim .
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10.1. Descrierea general3d a aplicatiei TurboCADoptim
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Figura 10.2: Strategia de utilizare a aplicatiei TurboCADoptim
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Cele mai des utilizate comenzi au fost grupate in bare de butoane situate in partea superioara
a TurboCADoptim sub bara de meniuri, precum si pe partile laterale ale acesteia.

in TurboCADoptim au fost implementate tehnici de proiectare - analiz3 - optimizare prezen-
tate in Figura 10.4 pentru partea 3D, respectiv 2D.

10.2 Proiectarea si analiza profilelor hidrodinamice

Aplicatii ale retelelor de profile se gasesc atdt in turbomasinile hidraulice, cat si in alte
domenii cum ar fi cel al aviatiei. Pentru proiectarea profilelor hidrodinamice s-a implementat
in TurboCADoptim interfata din Figura 10.5.

Proiectarea profilelor hidrodinamice poate fi facutd in timp real prin activarea optiunii din
meniul Execute-Activate Gnuplot. Acest fapt duce la vizualizarea in timp real a modificarilor
geometriei retelei de profile la fiecare modificare a pozitiei butoanelor pentru optiunile de
definire a retelei.

Optiunile de proiectare a retelei de profile sunt urmitoarele:

e randamentul mecanic ce tine seama de erorile de deviatie a curentului la iegirea din
reteaua de profile;

o unghiul de intrare al curentului in reteaua de profile, unghi calculat de la frontul retelei;
e unghiul de iesire al curentului din reteaua de profile;

e pozifia sagetii relative maxime ce va afecta pozitia inc3rcarii maxime;

e grosimea relativda maxima si pozitia relativa a acesteia fata de bordul de atac al profilului;
o coeficientul de aplatizare a functiei de grosime a profilelor;

o pasul relativ al retelei de profile;

o optiunea de reconstructie a profilelor utilizind un bord de fugd ascutit;

o dimensiunile ferestrei de afisare a profilelor.

Ca si parametri de iesire se afiseaz3 lungimea corzii profilelor, unghiul de instalare, deviatia
unghiulard a scheletului din bordul de atac in bordul de fugd, razele de racordare din bordul
atac si bordul de fugd, parametrii geometrici principali ai retelelor de profile (grosimea relativa
maxim3 si pozitia relativd a acesteia, sigeata relativd maximd si pozitia relativd a acesteia),
iar Tn final coeficientii de parametrizare ai extradosului/intradosului profilelor.

De asemenea in TurboCADoptim s-a implementat generarea profilelor NACA cu 4 cifre
n Figura 10.6. Optiunile disponibile sunt cifrele reprezentative ale profilului si parametrii de
asezare a profilului in retea.

Analiza profilelor prezentat3 in Figura 10.7 cuprinde optiunile de manipulare a retelelor de
profile si de comanda a pachetejor din distributia FLUENT. Optiunile de manipulare a retelelor
de profile sunt urmatoarele:

e stream2plane - aplatizarea retelei de pe tuburi de curent in plan;

e PS/SS find - depistarea si impartirea profilului Tn extrados si respectiv intrados;
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10.2. Proiectarea si analiza profilelor hidrodinamice
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Figura 10.3: Interfata aplicatiei TurboCADoptim
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Figura 10.4: Continutul aplicatiei TurboCADoptim
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foil reconstruction - reconstructia extradosului si a intradosului profilului cu optiunea de
reconstructie a unui bord de fugad ascutit;

foil parameters - calculul parametrilor geometrici generali ai profilelor (grosimea rela-
tivd maxima si pozitia relativa a acesteia, sdgeata relativdi maxim3 si pozitia relativd a
acesteia);

trailing edge reconstruction - reconstructia profilului cu impunerea unui arc de cerc n
bordul de fug3 al profilului. Trecerea de la 0 anumit3 coordonat3 relativi - x_ss/ps_jump
- la arcul de cerc se face printr-un polinom ce asigurd continuitatea de clasa C2;

foil write into cascade - asezarea profilului reconstruit in retea si optional modificarea
unghiului de instalare al profilului;

plane2stream - rescrierea retelei de profile pe tubul de curent (formatul fisierului poate
fi ales optional pentru Gambit [37]).

Optiunile de generare a domeniului de analizd Tn Gambit 2D sunt:

space/chord ratio - pasul relativ al retelei sau optional numarul de palete din care provine
refeaua;

mesh step - pasul de discretizare a domeniului de analiza;
mesh shape - felul celulelor de discretizare: triunghiulare sau patrulatere;
inlet/outlet position - pozitia relativd a muchiei de intrare/iesire a retelei de profile;

boundary layer - optional se poate impune geometria discretizdrii Tn stratul limit3 al
domeniului de analiz3;

Prin ap3sarea butonului Gambit se apeleazd automat pachetul cu acelasi nume si se
genereazd automat domeniul de analizd cu discretizarea acestuia si impunerea conditiilor la
limita.

Optiunile de calcul a curgerii in FLUENT sunt urmatoarele:

outlet boundary condition - conditia la limita de la iesirea din domeniu si se poate impune
presiune constant3 sau gradient normal nul al vitezei;

inflow angle - unghiul de intrare al curentului Tn reteaua de profile;

max iterations - num3rul maxim de iteratii impuse dac3 nu este atins pragul reziduu-rilor
de continuitate impus la continuity residuals;

streamlines, color, Iscape - num3rul liniilor de curent afisate la postprocesarea campului
hidrodinamic si modul de afisare a acestora; i

fluid - tipul curgerii: nevascoase sau turbulente.

Prin ap3sarea butoanelor FLUENT si Re-norm Cp se calculeazd automat in FLUENT
curgerea in reteaua de profile si se afiseaz3 liniile de curent si distributia coeficientului de
presiune pe profil ca in Figura 10.8, precum si fortele axiald/tangentiald pe profilul in retea,
unghiul de iesire mediu al curentului si randamentul de deviatie al acestuia.
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Figura 10.5 Proiectarea in timp real a profilelor hidrodinammice
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Figura 10.7: Analiza curgerii in retele de profile
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10 2 Proiectarea si analiza profilelor hidrodinamice
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Figura 10.8: Postprocesarca curgerii in retele de protile
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138 10. Aplicatia original3 de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor

10.2.1 Functia de grosime a profilelor hidrodinamice

in TurboCADoptim se utilizeaz3 o functie original3 de grosime pentru profilele hidrodinam-
ice ce poate fi usor inglobatd Tn procesul de optimizare al retelelor de profile.

Grosimea profilului se suprapune peste curba de schelet {indndu-se seama de curbura functiei
de schelet. Functia de semigrosime se presupune de forma:

ya(z) = a(Vz - 1) (10.1)

Exponentul n al radicalului se va obtine functie de valoarea pozitiei impuse pentru grosimea
maxim3 a profilului. Deci, derivata functiei de semigrosime pentru maxim va fi:

1
!
Ya(za) = a (— - 1) =0 10.2
‘ Ve (102
Din relatia 10.2 se obtine urmiatoarea relatie de legdtura:
—n_llnn=lnzd (10.3)

care pe intervalul uzual de variatie al pozitiei grosimii maxime poate fi aproximat3 foarte bine
cu un polinom de grad 4:

4
n(zq) = Zu,-:z:fi 0,2<14<0,6 (10.4)
i=0
unde coeficientii u; au valorile:
ug = 10,9853
u; = —-69, 7486
uz = 187,632 (10.5)
uz = —237,949
ug = 115,706

Prin egalarea valorii de semigrosime maxim3 d/2 cu valoarea obtinut3 cu relatia 10.1 pentru
pozitia impus3 a semigrosimii maxime, adica:

va(2a) = o (VEq - 20) = (106)

se obtine forma finald a functiei de semigrosime sub forma:

ya(z) = g%:—; (10.7)

Aceasta form3 a distributiei de grosime pentru profilele hidrodinamice este impus3 in Tur-
boCADoptim pentru proiectarea profilelor.

10.3 Traseul meridian al turbomasinilor

10.3.1 Traseul meridian al turbinei Kaplan

Pentru proiectarea in timp real a traseului meridian al turbinei Kaplan (Figura 10.9) s-
a utilizat metodica de parametrizare prezentatd in [61]. Ca si parametri de intrare pentru
proiectarea traseului meridian se folosesc urmatoarele:
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10.3. Traseul meridian al turbomasinilor 139

e head - caderea turbinei Kaplan;
e power - puterea turbinei Kaplan;

e clectrical poles - num3rul de perechi de poli ai generatorului electric pentru stabilirea
turatiei rotorului;

e runner diameter - diametrul rotorului turbinei;
e sphere relative diameter - diametrul relativ al butucului turbinei;

o Rmax of distributor - extinderea maxima a distribuitorului la o razd amonte de statorul
turbinei;

e Zmin of cone - extinderea axiald a conului turbinei;

AW

e relative distributor height - ndljimea relativad a distribuitoruiui;

relative runner depth - adancirea rotorului fatd de distribuitorul turbinei;

Pe lang3 acesti parametri generali ai traseulut meridian pentru turbina Kaplan sunt necesari
parametri de detaliu ai curburilor butucului si carcasei.

Vizualizarea n timp real a modificirilor geometriei traseului hidraulic se poate face prin
activarea optiunii Execute - Activate Gnuplot. Modificarea geometriei poate fi aleasd functie
de orice parametru prin alegerea corespunzitoare a acestuia la optiunea Modify parameter.

10.3.2 Traseul meridian al turbinei Francis

Proiectarea Tn timp real a traseului meridian prezentatd in Figura 10.10 utilizeazd metodica
de proiectare din [4]. Ca si parametri de intrare se introduc:

e head - ciderea turbinei Francis;
e discharge - debitul turbinei Francis;

e radial extention of distributor - extinderea maxim3 a distribuitorului la o raza amonte de
statorul turbinei;

e axial minimum extention of the cone - extinderea axiald a conului turbinei;

e angle of the cone - unghiul peretelui conului turbinei fatd de axa turbinei;

e number of points - numirul de puncte de reconstructie a curbelor de butuc/carcasa;
e axial shift of the runner - poziionarea nivelului de zero axial al turbinei;

e radius of the turbine shaft - raza de iesire pe butuc; .

Pe lang3 acesti parametri generali ai traseului meridian al turbinei Francis se mai impun optional
coeficientul de debit, num3rul de perechi de poli ai generatorului electric pentru stabilirea
turatiei, indltimea relativi a distribuitorului si razele curbelor de butuc/inel.

Vizualizarea in timp real a modificirilor geometriei traseului hidraulic se poate face prin
activarea optiunii Execute - Activate Gnuplot. Modificarea geometriei poate fi aleasd functie
de orice parametru prin alegerea corespunzitoare a acestuia la optiunea Modify parameter.
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10. Aplicatia originald de calcul TurboCADopt/m pentru optimizarea turbomasinilor
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Figura 10.9: Proiectarea in timp real a meridianului turbinelor Kaplan
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10.3. Traseul meridian al turbomasinilor
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Figura 10.10: Proiectarea in timp real a meridianului turbinelor Francis
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10. Aplicatia originald de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor

10.3.3 Traseul meridian al pompelor centrifuge

Proiectarea n timp real a traseuiui meridian al pompelor centrifuge este prezentata in Figura
10.11 utilizdnd metodica prezentatd in [74]. Parametrii impusi pentru generarea traseului
meridian al pompelor centrifuge sunt urm3torii:

head - inditimea de pompare a pompei;

discharge - debitul pompei;

speed - turatia pompei;

DO - diametrul inelului la intrare;

D1 - diametrul de intrare pe paletaj in sectiunea medie;
D2 - diametrul de iesire de pe paletaj;

b2 - |atimea paletajului la iesire;

zmax - extinderea total3 a rotorului;

D2pi, D2ex, D2G, D2max - diametrele de iesire din rotor;

R_hub, R_shroud - razele de racordare a butucului, respectiv inelului.

Vizualizarea in timp real a modificdrilor geometriei traseului hidraulic se poate face prin
activarea optiunii Execute - Activate Gnuplot. Modificarea geometriei poate fi aleas3d functie
de orice parametru prin alegerea corespunzitoare a acestuia la optiunea Modify parameter.

10.3.4 Calculul curgerii in traseul meridian al turbomasinilor

Pentru a putea calcula curgerea 2D axial-simetric3 din traseul meridian al turbomasinilor
este necesard anterior o formatare a traseului meridian prezentatd Tn Fig. 10.12-10.13. Pentru
acest fapt sunt necesare coordonatele de gabarit ale traseului si ale componentelor in parte
(distribuitor, cot, rotor, con), pozitia interfetei distribuitor-rotor si punctul de intoarcere a
traseului meridian din distribuitor citre rotor.

Dup3a aceastd formatare a traseului se poate recurge la calculul curgerii in traseul meridian
utilizdnd interfata din Figura 10.14. Pentru aceasta se impun:

points from hub-shroud - num3rul de puncte impus pentru discretizarea muchiei de la
inel cdtre butuc;

number of points on streamtraces - numirul de puncte utilizat pentru discretizarea
curbelor de inel/butuc;

Rmax of distributor - raza maxim3 a distribuitorului;
turning point - punctul de Tntoarcere a traseului din distribuitor c3tre rotor;

extention of the runner - extinderea rotorului. Pentru aceasta trebuie aleasi optiunea
specific3 traseului: de tip Kaplan sau de tip Francis (sau pomp3 centrifug3);
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Figura 10.11: Proiectarea in timp real a meridianului pompelor centrifuge
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10. Aplicatia originald de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor

type of the 2D solver - tipul solverului pentru solutionarea curgerii plane 2D sau curgerii
2D axial-simetrice;

radius of guide vane trailing edge - raza de |a iesire de pe paletajul de aparat director;
mass flow - debitul masic impus la intrarea in domeniu;

solver implementation - alegerea solverului. Pentru aceasta este disponibil solver-ul im-
plementat in pachetul FLUENT sau un solver implementat de autorul tezei pentru curg-
ere 2D potential3;

other parameters - pentru alegerea pasului de discretizare si a tipului traseului meridian
de pompa centrifugd (dac3 este cazul).

In final se obtin tuburile de curent din traseul meridian cu parametrizarea acestora ca in Figura
10.14. Parametrii obtinuti pentru tuburile de curent se vor utiliza la proiectarea paletajelor de
rotor cum se va arata in paragrafele ce urmeaza.

10.4 Distribuitorul turbinelor hidraulice

Pentru generarea distribuitorului turbinelor hidraulice Kaplan sau Francis s-a proiectat
interfata din Figura 10.15 'n TurboCADoptim . Pentru aceasta se impun urma3torii parametri:

no. of points on the foils - numdrul de puncte pe extradosul/intradosul profilelor de
stator si aparat director. La bordurile de atac si de fugd ale profilelor se va face o
ndesire exponentiald cu ratie impus3 (ratio) pe o anumit3 distant3 relativd (refine dist);

position of stay vanes - raza si unghiul de dispunere a bordurilor de fug3 ale coloanelor
statorice;

position of guide vanes - raza si unghiul de asezare a axelor de pivotare a paletelor de
aparat director;

maximum extention - raza si unghiul maxime pentru domeniul de distribuitor;
height - indltimea distribuitorului; '

number of stay/guide vanes - numirul total de paletaje de stator/aparat director si
numarul folosit pentru generarea benzii de periodicitate geometrica;

installation angles - unghiul de instalare al paletajelor de stator/aparat director;

theta of meridian - pozitionarea provizorie a meridianului cu care se genereaza corpul 3D
de revolutie din care se vor extrage paletajele de stator/aparat director;

sharp TE - optional se poate reconstrui profilul hidrodinamic al statorului/aparatului
director utilizind un bord de fugd ascutit;

stay/guide vanes TE reconstruction - optional se poate impune un arc de cerc in bordurile
de fuga ale statorului/aparatului director.
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10.4. Distribuitorul turbinelor hidraulice
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Figura 10.12: Generarea traseului meridian al turbomasinilor
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10. Aplicatia originald de calcul TurboCADoptim pentru optimizarea turbomasinilor
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